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M. Abdelhamid KHEIRI, MCF, l’Université de Lorraine Examinateur
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Introduction

Depuis 1750, la température moyenne de la planète a augmenté de 0.8◦C. Ce réchauffement
est dû à l’accumulation dans l’atmosphère des gaz à effet de serre induits par l’activité
humaine. Il existe un point de non retour au-delà duquel le réchauffement climatique
sera entretenu par le changement de l’albédo terrestre et par l’évaporation des océans et
il sera impossible de revenir à l’état actuel des choses même si l’on réduit nos émissions
de gaz à effet de serre. Certains scientifiques fixent ce point à 2◦C de réchauffement.

Dans l’absence d’une rupture technologique qui nous permette de produire une énergie à
la fois propre et abondante, il est primordial d’accentuer les efforts dans l’optimisation
des systèmes énergétiques afin de trouver un équilibre entre nos besoins en énergie et la
nécessité de réduire l’impact environnemental de cette consommation. Ces outils nous
permettent de définir un "Mix énergétique" qui réduit nos émissions en gaz à effet de
serre.

L’optimisation énergétique des systèmes est devenue un outil indispensable pour les
concepteurs qui doivent désormais prendre en compte l’impact environnemental en plus
du rendement énergétique. Ceci n’est possible que si nous disposons de modèles fiables
et performants et d’outils d’optimisation efficaces et compréhensibles. Cependant, la
modélisation des systèmes énergétiques n’est pas toujours une tâche aisée.

Cette thèse s’inscrit dans le cadre de deux projets :

1) Le projet Plate-form(E)3 financé par l’Agence Nationale de la Recherche et qui
vise au développement d’un outil capable de réaliser l’intégration optimale des systèmes
d’un point de vue énergétique, économique et environnemental. Cet outil va au delà
de l’approche locale (échelle procédé/usine), pour adopter une approche territoriale
d’optimisation entre industries en tenant compte des aspects dynamiques et du stockage.

2) Le projet MicroSol financé par l’ADEME et qui a été imaginé par Schneider Electric
dans le cadre du programme BipBop (Business, Innovation, People at the Base of the
Pyramid), qui fait partie de la politique de développement durable du groupe et qui vise
à développer une solution de production d’électricité solaire continue pour les villages
isolés et dépourvus d’accès au réseau électrique. Cette solution doit être simple, fiable et
doit avoir des coûts faibles.

Ces deux projets ont donné lieu naturellement au sujet développé dans cette thèse qui est
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Introduction

l’optimisation des centrales solaires qui intègrent une hybridation ainsi qu’un stockage
de chaleur. Ce travail vise à développer un outil d’aide à la décision qui permet un
dimensionnement optimal de ce type d’installations. Ce travail de thèse se trouve, donc,
à cheval entre les deux projets Plate-form(E)3 et Microsol.

Il est vrai que l’énergie solaire concentrée reste l’énergie renouvelable la moins utilisée dans
le monde. En effet, la capacité mondiale de production n’a atteint que 4.4 Gigawatts (Fig.
1) comparativement à 177 Gigawatts pour le photovoltaïque [1]. Mais son développement
s’accélère au fil des années. Par exemple, entre 2009 et 2014 la capacité mondiale a
augmenté de 46% et d’après les projections favorables au climat de l’IEA, la part de
l’énergie solaire concentrée peut atteindre 11% de la production d’électricité mondiale
[2]. La configuration cylindro-paraboliques est la configuration la plus utilisée. En 2012
elle représentait 94% de la capacité totale installée [3].

Figure 1 – Capacité mondiale installée d’énergie solaire concentrée jusqu’à 2014 [1]

L’énergie solaire thermique suscite de plus en plus d’intérêt grâce à la simplicité du
stockage de l’énergie thermique par rapport à d’autres technologies telles que les batteries,
la production d’hydrogène ou le stockage chimique...

L’installation étudiée dans ce travail est une centrale solaire qui dispose d’un dispositif
de stockage de chaleur sensible et d’une chaudière d’appoint. Afin de l’optimiser, il
est nécessaire de développer un modèle adapté qui permet d’évaluer ses performances
annuelles avec le minimum possible de coût de calcul. En effet, le fonctionnement de la
centrale doit être simulé sur de longues périodes en prenant en compte la dynamique du
stock de chaleur et de l’apport d’énergie par le soleil. Les modèles utilisés doivent être à
la fois précis et peu gourmands en temps de calcul.

Le présent mémoire est organisé en quatre parties :

• Le premier chapitre est consacré à la description et la modélisation des capteurs
solaires cylindro-paraboliques qui est la technologie choisie dans le cadre du projet
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Microsol. Ce modèle est utilisé pour développer des corrélations qui permettent de
modéliser les capteurs solaires au sein d’un modèle global de centrale solaire.

• Dans le deuxième chapitre, une modélisation originale du stock de chaleur sensible
stratifié qui permet d’économiser en temps de calcul est proposée et validée en
utilisant des résultats expérimentaux.

• Le troisième chapitre traite de la modélisation du bloc moteur de la centrale.

• Le quatrième chapitre détaille le modèle complet de la centrale et donne les résultats
d’optimisation de cette dernière selon plusieurs critères.
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1 Modélisation du champ solaire

1.1 Introduction

L’énergie solaire interceptée par la Terre est peu dense. Sa valeur théorique au dessus de
l’atmosphère est égale en moyenne à 1366.1Wm−2 tel que calculée par [4]. Cette valeur
fluctue de moins de 4% au fil des saisons. Le rayonnement émis par notre soleil subie
des pertes en traversant l’atmosphère terrestre. En effet, une partie de cette énergie est
réfléchie vers l’espace, une deuxième partie est absorbée par certaines molécules présentes
dans l’atmosphère (essentiellement l’air et la vapeur d’eau) et une troisième partie est
diffusée par l’air, la vapeur d’eau, les aérosols et la poussière et atteint partiellement la
Terre. Ainsi, la portion du rayonnement solaire primaire qui atteint le sol est constituée
de rayonnement direct et de rayonnement diffus. La proportion d’énergie qui atteint le
sol ainsi que la part du rayonnement direct et du rayonnement diffus varient selon les
conditions météorologiques.

L’ensoleillement direct qui atteint finalement le sol peut être collecté sous forme d’énergie
thermique en utilisant des technologies diverses et transformé en énergie électrique utile
par le biais d’un ou plusieurs cycles thermodynamiques.

Les collecteurs solaires sont des dispositifs clé en solaire thermodynamique. Ils permettent
non seulement de récupérer du rayonnement solaire peu dense qui arrive au sol, mais aussi
la concentration de cette énergie collectée afin d’augmenter la température à laquelle
elle est disponible. Ceci implique l’augmentation de son exergie et par conséquence la
possibilité de produire de l’électricité avec des rendements thermodynamiques élevés.

Les différentes technologies de concentration sont représentées dans la figure 1.1. Ces
technologies peuvent être classées en deux familles :

• Technologies de concentration linéaire

Les technologies appartenant à cette famille concentrent le rayonnement solaire sur un
récepteur linéaire et le suivi solaire utilisé est généralement à un seul axe. Ceci implique
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que le rayonnement solaire incident n’est pas toujours perpendiculaire à la surface
réfléchissante du collecteur. Parmi les technologies appartenant à cette famille, nous
trouvons les concentrateurs cylindro-paraboliques (PTC) qui représentent la technologie
la plus mature. Nous trouvons également les collecteurs à miroir de Fresnel (LFR) qui
consistent en des miroirs presque plats placés au niveau du sol et orientés différemment
afin de concentrer le rayonnement solaire vers un deuxième concentrateur placé au dessus
du récepteur. Cette configuration a un rendement énergétique moins important que celui
des PTCs, mais cet inconvénient est compensé par un coût moins élevé. En effet, certains
auteurs tel que [5], annoncent une baisse des coûts d’investissement allant jusqu’à 50%.
De plus, les LFRs ont une puissance surfacique plus grande et leur configuration plane
est beaucoup moins exposée à la déformation causée par le vent.

Figure 1.1 – Différentes technologies de concentration [2]

• Technologies de concentration ponctuelle

Le rayonnement solaire est concentré sur une petite surface. Les facteurs de concentration
sont par conséquent très élevés. Ils atteignent 1000 pour les tours solaires [6] et dépassent
2000 [7] pour les paraboles solaires . Ces technologies utilisent un suivi du soleil à deux
axes ; ce qui garantit un rayonnement incident perpendiculaire à la surface réfléchissante.
Les paraboles solaires sont modulaires, adaptées à tout type de terrain et affichent le
rendement énergétique le plus important mais le stockage d’énergie pour cette technologie
s’avère moins évident que dans le cas des tours solaires. Le choix de la technologie
de concentration dans le cadre du projet Microsol s’est porté sur les concentrateurs
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cylindro-paraboliques pour leur rendement énergétique important et par la simplicité de
leur mise en œuvre.

Ce chapitre est consacré à la description et à la modélisation de ce type de capteur
solaire. Un modèle optique et thermique détaillé permettra de construire des corrélations
pour une modélisation analytique peu coûteuse en temps de calcul, et donc adaptée à
l’optimisation des systèmes solaires sur la base de leur performance annuelle.

1.2 Les concentrateurs cylindro-paraboliques

Un concentrateur cylindro-parabolique est constitué d’une surface réfléchissante de forme
cylindro-parabolique appelée réflecteur et un récepteur de rayons réfléchis placé à la
focale de cette surface.

1.2.1 Réflecteur

La surface réfléchissante est généralement constituée d’un support en verre monolithique.
Ce matériau est le plus utilisé car il est le plus durable. Le verre est courbé par chauffage
afin de lui donner une forme parabolique avant de lui coller, par laminage cumulé, un
film réfléchissant multicouches. La couche réfléchissante est soit en aluminium, soit en
argent et le reste des couches servent de protection pour elle. La figure 2.2 montre ces
différentes couches pour deux produits commerciaux largement utilisées.

(a) Film réfléchissant FLAB (b) Film réfléchissant Miro-sun

Figure 1.2 – Différentes couches de deux films réfléchissants commerciaux

1.2.2 Récepteur

Le récepteur solaire est constitué d’un tube métallique couvert par un revêtement sélectif
et protégé par une enveloppe en verre. La couche sélective doit avoir idéalement une
absorptivité de 100% pour les petites longueurs d’onde (<2µm) et une émissivité nulle
pour les grandes longueurs d’onde (>2µm). Cela se traduit, pour un corps opaque, et
comme illustré par la figure 1.3, par une réflectance nulle pour les petites longueurs d’onde
et unitaire pour les grandes longueurs d’onde. Des actions de recherche considérables sont
menées partout dans le monde pour synthétiser des revêtements dont les spécifications
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se rapprochent le plus de celle du cas idéal. Six méthodes ont été recueillies dans la
littérature [8, 9] :

1. Exploiter des matériaux qui affichent des caractéristiques sélectives naturelles. Ceci
permet d’avoir une bonne stabilité à haute température mais des performances
optiques moins intéressantes.

2. Utiliser un duo métal-semi-conducteur où le matériau semi-conducteur apporte une
importante absorptivité et le métal apporte une grande réflectance infrarouge. L’in-
convénient de cette solution est la nécessité d’utiliser un revêtement supplémentaire
anti-réflexion [10].

3. Utiliser des revêtements multi-couches constitués de métaux et de matériaux
diélectriques ; ce qui permet d’obtenir la sélectivité voulue grâce à des phénomènes
d’interférence. L’inconvénient de cette solution est qu’elle est coûteuse et que la
couche sélective est instable à haute température [11].

4. L’utilisation d’une surface texturée dont la structure sert de piège optique pour le
rayonnement incident [12].

5. L’utilisation d’un matériau composite constitué d’un métal et d’une céramique. De
tels matériaux sont connus sous le nom de "Cermet" [13].

6. L’utilisation de matériaux constitués de particules semi-conductrices de différentes
tailles allant de 10 nm à 10 µm [9].

Figure 1.3 – Réflectance d’une couche sélective idéale [9]

Le revêtement sélectif permet de minimiser les déperditions énergétiques par rayonnement.
En revanche, il n’élimine pas les pertes par convection. Ces pertes sont minimisées grâce
à la création d’un vide entre la couverture en verre et l’absorbeur et grâce à l’utilisation
de gaz rares dans cet espace.
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1.2.3 Le système de suivi solaire

Un système de suivi solaire à deux axes n’est pas pratique dans le cas des collecteurs
solaires cylindro-paraboliques à cause de leur forme linéaire. C’est pour cette raison qu’un
suivi a un seul axe parallèle à l’axe focal est souvent utilisé avec cette technologie. L’axe
de rotation peut être confondu avec l’axe de l’absorbeur si l’on veut éviter d’avoir un
absorbeur mobile mais ceci nécessite un dispositif de support et de rotation des miroirs
plus complexe et coûteux.

Pour contrôler la position du capteur. Deux alternatives sont possibles :

1. L’utilisation d’une boucle d’asservissement fermée qui utilise des photo-capteurs
pour déterminer la position du soleil et qui donne, au vu de cette position, la
consigne nécessaire aux moteurs électriques.

2. L’utilisation d’une boucle ouverte qui calcule la position du soleil à partir de la
localisation du champ solaire, la date et l’heure et qui oriente les capteur en tenant
compte de cette position. Plusieurs algorithmes existent en littérature pour calculer
la position exacte du soleil [14–16]. Trois critères différencient ces algorithmes : La
complexité (temps de calcul), la précision et la période de validité.

1.2.4 Fluides caloporteurs

Le choix du fluide caloporteur se fait selon plusieurs critères tels que les températures
maximale et minimale de fonctionnement, la pression nécessaire pour atteindre des hautes
températures sans changement de phase, la performance de l’échange de chaleur et le
coût par kilogramme de fluide caloporteur.

D’une manière générale, les gaz sont capables d’atteindre des températures de travail très
hautes mais sont moins performants que les liquides en échange de chaleur et nécessitent
des surfaces d’échange beaucoup plus grandes.

Les liquides sont plus performants que les gaz en échange de chaleur mais permettent
des températures de travail moins importantes dans la plupart des cas.

• Eau :

l’eau est une alternative peu chère mais nécessite des pressions de travail très élevées
pour atteindre de hautes températures. Ainsi,il faut une pression d’environ 86 bars pour
atteindre 300 ℃ sans changement de phase.

• Sels fondus :

Les sels fondus peuvent atteindre des températures allant jusqu’à 600 ℃ à pression
atmosphérique et il sont relativement peu chers. Par contre, les sels fondus présentent
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quelques inconvénients. En effet, le point de solidification de ces substances se situe
souvent à une température assez élevée (120 ℃ au meilleur des cas). Ceci implique la
nécessité d’un dispositif de préchauffage du sel pour le démarrage ou le redémarrage de
la centrale. Des actions de recherche intensives sont menées pour trouver des mélanges
qui ont des températures de solidification plus basses.

• Huiles thermiques :

Les huiles thermiques sont des huiles synthétiques qui offrent une plage de température
de travail allant jusqu’à 400 ℃. Au delà de cette température, ces huiles se décomposent
et présentent un danger d’inflammabilité. Ces produits sont polluants et c’est pour cette
raison qu’il faut éviter leurs fuites des différents composants de la centrale.

• Sodium et alliage Sodium-Potassium (NaK) :

Ces fluides sont utilisés comme fluides de refroidissement dans les réacteurs nucléaires
à neutrons rapides. Ils offrent la possibilité d’atteindre de très hautes températures
(881 ℃ pour le sodium à pression atmosphérique, 785 ℃ pour le NaK78 à pression
atmosphérique et même 1100 ℃ pour le NaK46 à 10 bars). A cela, s’ajoute une tempéra-
ture de solidification basse (jusqu’à -12.8 ℃ pour le NaK78 à pression atmosphérique).
L’inconvénient majeur de ces fluides caloporteurs est leur inflammabilité dès leur contact
avec l’eau. D’ailleurs, le sodium a été testé dans les années 80s dans la centrale solaire à
tour "Platforma Solar de Almeria" (PSA) et un incendie a eu lieu en août 1985. C’est
pour cette raison que des dispositifs de sécurité fiables doivent être mis en place si l’on
veut utiliser ces fluides comme fluides caloporteurs dans les applications solaires.

Les différentes plages de température permises par les fluides de travail précédemment
listés sont données par la figure 1.4.

Figure 1.4 – Plage de température de différents fluides caloporteurs [17]
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1.3 Les angles solaires

Le but de ce paragraphe est de rappeler la méthode de calcul des différents angles solaires
pour une localisation géographique, une date et une heure donnée. Ces angles permettent
de déterminer l’angle d’incidence des rayons solaires qui arrivent sur les capteurs solaires.
Ils permettent également de calculer la portion de surface inactive à cause des effets
d’ombre.

1.3.1 La position du soleil

Pour des fins de simulation, une précision de la position du soleil de l’ordre de 0.25°est
largement suffisante. Cette précision est assurée par une approche de calcul convention-
nelle détaillée dans [18].

Le Soleil tourne autour de la Terre en suivant une trajectoire elliptique, dont le soleil est
l’un de ces foyers. La forme elliptique de cette trajectoire fait que la distance qui sépare
la Terre du Soleil varie de 1.7% au fil des saisons par rapport à sa valeur moyenne de
149 675 × 106 km.

La terre tourne également sur elle même autour de l’axe des pôles qui n’est pas perpendi-
culaire par rapport à l’écliptique. L’équateur et l’écliptique font alors un angle entre eux
appelé inclinaison et égal à 23°27’. Par ailleurs, l’angle entre l’équateur et la direction
des rayons du soleil est appelé déclinaison (figure (1.5)) et varie au fil des saisons entre
23°45’ et -23°45’. Cet angle est calculé par :

δs = 23.45◦sin
[

360(j + 284)
365

]
(1.1)

où j est le numéro du jour de l’année.

L’angle solaire h illustré dans la figure (1.5) peut être calculé à une heure donnée par
l’expression :

h = 15◦(ts − 12) (1.2)

où ts est le temps solaire en heure qui est calculé à partir du temps local t par :

ts = t+ EOT + (lst − llocal)4 min/degré (1.3)

lst est le méridien horaire standard (greenwich) et llocal est le méridien horaire local. EOT
est un terme correctif qui tient compte de la variation de la vitesse de rotation de la terre
appelée également équation du temps :
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Chapitre 1. Modélisation du champ solaire

EOT = 0.258 cos(x) − 7.416 sin(x) − 3.648 cos(2x) − 9.228 sin(2x) (1.4)

avec :

x =
360(j − 1)

365.242
(1.5)

Pour un observateur placé dans un repère à la surface de la terre, le soleil peut être
localisé en une heure donnée par deux angles (figure : l’azimuth (as) et l’altitude (α).
Ces angles sont illustrés dans la figure (1.6).

α peut être calculé par :

α = sin−1 [sin(L)sin(δs) + cos(L)cos(δs)cos(h)] (1.6)

as peut être calculé par :

as = sin−1
[
cos(δs)sin(L)cos(h) − sin(δs)cos(L)

cos(α)

]
si h > 0

as = −
∣∣∣∣sin

−1
[
cos(δs)sin(L)cos(h) − sin(δs)cos(L)

cos(α)

]∣∣∣∣ si h < 0

Figure 1.5 – Angles solaires fondamentaux : angle horaire (h), latitude (L) et déclinaison solaire
δs [19]

Ce paragraphe détaille la méthode de calcul des angles solaires, de l’angle de suivi des
capteurs et de l’angle d’incidence des rayons solaires sur l’ouverture du capteur. La
connaissance de ces différents angles est primordiale pour calculer le flux énergétique
incident et l’effet de l’ombrage dans le champ solaire.
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Figure 1.6 – Vecteur solaire dans un repère à la surface de la terre montrant : l’azimuth (as),
l’altitude (α) et le zénith (z) [19]

1.3.2 L’angle de suivi solaire et l’angle d’incidence

Le principe de fonctionnement du suivi solaire mono-axial est simple. Le capteur tourne
autour d’un axe de rotation qui est parallèle à l’axe du récepteur et contenu dans le plan
formé par ce dernier et par la normale à la surface d’ouverture du réflecteur

−→
N (Fig. 1.7).

En pratique, cet axe de rotation est soit confondu avec l’axe du récepteur soit confondu
avec l’axe du sommet de la surface cylindro-parabolique.

Le but du suivi solaire est de ramener le vecteur solaire
−→
S (Fig. 1.8) dans le plan formé

par l’axe de rotation et la normale à la surface d’ouverture du réflecteur
−→
N . Dans ce cas,

l’angle de suivi solaire ρ et l’angle d’incidence θi peuvent être calculés par les expressions
suivantes :

ρ = tan−1
[
sin(γ + as)
tan(α)

]
(1.7)

θi = cos−1
[√

1 − cos2(α)cos2(γ + as)
]

(1.8)

où γ est l’angle entre le sud et l’axe de rotation du collecteur solaire.
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Figure 1.7 – Schéma d’un dispositif de suivi solaire mono-axial [19]

Figure 1.8 – L’angle de suivi solaire ρ et l’angle d’incidence θi [19]

1.4 Modélisation optique et thermique - Rendement éner-
gétique

L’énergie solaire qui atteint l’ouverture du collecteur solaire subit deux types de perte
avant d’être transformée en énergie thermique. Il s’agit des pertes optiques et des pertes
thermiques.

1.4.1 Rendement optique

Le rendement optique est définie par le rapport de l’énergie qui atteint l’absorbeur sur
l’énergie solaire incidente sur la surface d’ouverture du collecteur solaire. Ce rendement
dépend de l’angle d’incidence des rayons solaires, des propriétés optiques des matériaux
utilisés et de la géométrie du collecteur ainsi que des imperfections dues au processus de
fabrication.
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Ce rendement peut être calculé d’une manière précise en utilisant la technique de lancer
de rayons (Ray-tracing). Cette technique consiste à utiliser des lois de tirage probabilistes
pour suivre la trajectoire d’un rayon tiré à partir de la source et calculer son poids
(apport énergétique au niveau de l’absorbeur dans notre cas). Le calcul d’une intégrale
multiple permet ensuite de calculer le flux d’énergie global provenant de la source. Les
méthodes qui utilisent ces procédés sont appelées d’une manière générale des méthodes
de Monte-Carlo. Plusieurs codes existent permettant de calculer la distribution du flux
solaire au niveau de l’absorbeur et d’évaluer ainsi le rendement optique du collecteur.
Les logiciels les plus connus sont "Soltrace" [20] et "Tonatiuh" [21] qui sont disponibles en
libre accès et "Solfast" qui est payant et qui a été développé dans le cadre d’un partenariat
entre l’entreprise HPC-SA et le laboratoire PROMES-CNRS [22].

La méthode de Monte-carlo permet une modélisation fine du rendement optique de
collecteurs solaires mais avec un coût conséquent en terme de temps de calcul. Ce qui
n’est pas compatible avec une démarche d’optimisation du système complet. Cependant,
une démarche globale simplifiée existe. Dans cette démarche, le rendement est donné par
l’expression suivante :

ηop(θi) = ρc(θi)τe(θi)αa(θi)γ(θi)κ cos(θi) (1.9)

ρc, τe, αa, γ et κ sont respectivement la réflectivité spéculaire directionnelle de la surface
réfléchissante, la transmittivité de la couverture en verre, l’absorptivité de l’absorbeur, le
facteur d’interception et le facteur géométrique qui prend en compte la réduction de la
concentration solaire due aux effets de bord et d’ombre.

1.4.1.1 Réflectivité du miroir réfléchissant

Comme mentionné précédemment, un film multi-couches est utilisé pour réfléchir les
rayons solaires vers le récepteur. En réalité, il n’existe pas dans la littérature des corréla-
tions qui permettent de calculer la réflectivité spéculaire directionnelle directement. Ces
corrélations doivent être établies pour chaque film réfléchissant à partir de mesures expéri-
mentales de la réflectivité spéculaire monochromatique pour plusieurs angles d’incidence
[23]. La figure 1.9a montre la réflectivité spéculaire monochromatique du film réfléchissant
commercial MIRO-SUNr pour différents angles d’incidence. Ces données fournies par le
constructeur permettent de calculer la réflectivité solaire du film réfléchissant pour chaque
angle d’incidence en calculant la moyenne de la réflectivité pondérée par l’irradiance
spectrale du rayonnement solaire :

ρc =
∫∞

0 ρ(λ)Js(λ)dλ∫∞
0 Js(λ)dλ

(1.10)

L’évolution de la réflectivité en fonction de l’angle d’incidence est donnée par la figure
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1.9b.

(a) Réflectivité monochromatique

(b) Réflectivité solaire angulaire

Figure 1.9 – Réflectivité du film réfléchissant MIRO-SUN r weatherproof reflective 90 [24]

1.4.1.2 Transmittivité de l’enveloppe en verre

Avant d’atteindre l’absorbeur, les rayons solaires réfléchis par le miroir passent à travers
l’enveloppe en verre. Lors de ce passage, une partie de l’énergie qu’ils transportent est
réfléchie tandis que le reste est réfracté dans le verre qui absorbe également une partie de
l’énergie restante. La figure 1.10 illustre la réfraction du rayon incident lors de son passage
dans l’enveloppe. L’angle θ1 n’est autre que l’angle d’incidence calculé par l’équation
(1.8) et la relation entre l’angle θ1 et θ2 sont reliés par la relation de Snell [25] :

n =
n2 − i k2

n1 − i k1
=
sin(θ1)
sin(θ2)

(1.11)

où n1 et n2 sont respectivement les indices de réfraction de l’air et du verre et k1 et k2

sont respectivement les indices d’extinction de l’air et du verre.

L’indice de réflectivité et de transmittivité sont données par les équations classiques
de Fresnel pour les lumières polarisées [26, 27]. Les rayons solaires n’étant pas pola-
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Figure 1.10 – Réfraction du rayonnement incident à travers l’enveloppe en verre [26]

risés, toutes les grandeurs optiques (réflectivité, transmittivité et absorptivité) sont
données simplement par la moyenne arithmétique de ces mêmes grandeurs pour les deux
polarisations perpendiculaire et parallèle.

Selon les équations de Fresnel, les réflectivités angulaires de l’enveloppe pour les polarisa-
tions perpendiculaire et parallèle sont données par [26, 27] :

r⊥(θ1) =
[
cos(θ1) − n cos(θ2)
cos(θ1) + n cos(θ2)

]2

(1.12)

r‖(θ1) =
[
cos(θ2) − n cos(θ1)
cos(θ2) + n cos(θ1)

]2

(1.13)

L’absorption interne de l’énergie dans le verre est donnée par :

τa = exp

(
k2 ea

cos(θ2)

)
(1.14)

Avec ea l’épaisseur de l’enveloppe en verre et k2 le coefficient d’extinction du milieu
absorbant.

La transmittivité angulaire du verre est alors donnée par :
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τ⊥(θ1) =
τa(1 − r⊥)2

1 − r2
⊥τ

2
a

(1.15)

τ‖(θ1) =
τa(1 − r‖)2

1 − r2
‖τ

2
a

(1.16)

Finalement, la transmittivité angulaire de l’enveloppe en verre est donnée par la moyenne
de ces deux quantités :

τe(θ1) =
τ⊥(θ1) + τ‖(θ1)

2
(1.17)

La figure 1.11 illustre la variation de la transmittivité et la réflectivité de la couverture
en verre en considérant les paramètres regroupés dans le tableau 1.1. Cette figure montre
que la transmittivité de la couverture de verre diminue considérablement lorsque l’angle
d’incidence est grand (entre 40°et 90°).

Paramètre Valeur
nair 1
nverre 1.58
kverre 4 m−1

e 2 × 10−3 m

Table 1.1 – Paramètres utilisés pour
calculer la transmittivité angulaire de

la couverture en verre
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Figure 1.11 – Variation de la transmittivité de la
couverture en verre en fonction de l’angle d’incidence

1.4.1.3 Absorptivité de l’absorbeur

L’absorptivité de l’absorbeur dépend également de la longueur d’onde et de l’angle d’in-
cidence des rayons solaires et cette dépendance doit être déterminée expérimentalement.
De la même façon que la réflectivité du miroir, l’absorptivité globale de l’absorbeur est
donnée par la moyenne de l’absorptivité monochromatique pondérée par l’irradiance
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spectrale du rayonnement solaire.

Il est fréquent dans la littérature de donner l’absorptivité de l’absorbeur en fonction de
l’angle d’incidence sous une forme polynomiale [28] :

αa(θi) = αa,n

(
1 + C1 θi + C2 θ

2
i + C3 θ

3
i + C4 θ

4
i

)
(1.18)

avec αa,n l’absorptivité des rayons solaires d’incidence nulle.

1.4.1.4 Facteur d’interception

Le facteur d’interception traduit l’atténuation du rendement optique par les imperfections
aléatoires tel que la forme du soleil, la réflexion diffuse due à l’état de la surface réfléchis-
sante et la réflexion diffuse due aux ondulations aléatoires de la surface réfléchissante.
Il tient compte également des défauts géométriques systématiques qui sont dus à une
déflexion ou une déformation non-aléatoire de la forme du miroir, à une erreur permanente
de l’angle de suivi solaire ou à un écart entre la position réelle du récepteur et la focale
du miroir.

Pour modéliser ces imperfections, chaque rayon incident sur un point P du réflecteur
est considéré comme réfléchi d’une manière diffuse dans toutes les directions. L’intensité
angulaire réfléchie est modélisée par une loi normale de variance σ2 et de moyenne µ. La
moyenne traduit la déviation du rayon central par rapport au foyer de la parabole due
aux défauts non aléatoires. La variance traduit, quant à elle, l’effet des défauts aléatoires :

Ieff (ζ) =
Is

σ
√

2π
exp

[
−1

2

(
ζ − µ

σ

)2
]

(1.19)

La variance étant donnée par :

σ2(θi) =
σ2

sun

cos(θi)
+ 4σ2

slope + σ2
mirror (1.20)

Le facteur d’interception est défini comme le rapport entre l’énergie qui atteint l’absorbeur
et l’énergie solaire incidente. La réflectivité du miroir est considérée égale à 1 et la présence
de l’enveloppe en verre est négligée. En effet, dans cette approche, la réflectivité partielle
du miroir et la transmittivité partielle de l’enveloppe en verre sont prises en compte
séparément par les coefficients ρ(θi) et τ(θi) :
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γ(θi) =
2
∫Wcol/2

0 dx
∫ ζa

−ζa
Ieff (ζ)dζ

2
∫Wcol/2

0 Isdx
(1.21)

Wcol est la largeur de la surface d’ouverture du collecteur solaire et ζa est le demi angle
d’ouverture de l’absorbeur vu à partir d’un point P de la surface réfléchissante situé à
une abscisse donnée x (cf. figure 1.12).

Figure 1.12 – Les différents dimensions géométriques qui interviennent dans le calcul du facteur
d’interception

Güven [29] a simplifié cette expression dans le cas d’un défaut vertical de position du
récepteur et l’a écrit en fonction de "paramètres de défauts universelles" :

γ =
1 + cos(φr)

2sin(φr)
×
∫ φr

0

[
Erf

(
sinφr(1 + cosφ)(1 − 2d∗sinφ) − πβ∗(1 + codφr)√

2πσ∗(1 + cosφr)

)

−Erf
(
sinφr(1 + cosφ)(1 + 2d∗sinφ) + πβ∗(1 + cosφr)√

2πσ∗(1 + cosφr)

)]
× dφ

1 + cosφ

(1.22)

Où :

d∗ paramètre universel des défauts non-aléatoires dus à un défaut de la position de
l’absorbeur ou à une déformation du miroir réfléchissant, d∗ = dr/Da

β∗ paramètre universel des défauts non-aléatoires de l’angle de suivi solaire, β∗ = βC
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σ∗ paramètre universel des défauts aléatoires, σ∗ = σC

Da diamètre extérieur du tube absorbeur (m)

C facteur de concentration géométrique (C = (Wcol −Da)/πDa)

dr déplacement vertical de l’absorbeur par rapport à la focale (m)

β erreur angulaire du suivi solaire

La figure 1.13a donne la variation du facteur d’interception en fonction de l’angle Rim
pour différentes valeurs du facteur de concentration. Cette même figure montre qu’il
existe, pour chaque facteur de concentration, un angle Rim (Φr, Fig. 1.12) qui optimise
le facteur d’interception de l’énergie solaire. De plus, il est clair que plus le facteur de
concentration est grand plus le facteur d’interception se dégrade. En contre partie et
comme nous le verrons dans le paragraphe suivant, augmenter le facteur de concentration
permet d’augmenter significativement le rendement thermique du collecteur solaire. Ces
deux tendances opposées montrent qu’il y a un optimum à trouver et ceci fera l’objet
d’un paragraphe par la suite.

Les figures 1.13b, 1.13c et 1.13d illustrent l’effet des défauts aléatoires et non aléatoires
sur le facteur d’interception. Les erreurs aléatoires qui sont du essentiellement à l’état de
surface du miroir réfléchissant et aux défauts de position du récepteur sont le résultat du
processus de fabrication des collecteurs. A ce niveau, les constructeurs sont amenés à
mettre au point des processus de fabrication peut coûteux et qui donnent le moins de
défauts géométriques et la meilleure qualité de surface possible.

Par ailleurs, les défauts angulaires de suivi solaire dépendent du système de suivi et
pour les diminuer il est essentiel que la résolution du moteur électrique qui entraîne les
collecteurs soit très élevée car cette résolution représente une partie de l’erreur angulaire
maximale de suivi solaire. En effet, la figure 1.13c montre qu’une erreur angulaire très
faible peut avoir des conséquences non négligeables sur le facteur d’interception. De plus,
il est nécessaire d’utiliser des matériaux qui minimisent les effets de torsion sans pour
autant encombrer le support ou augmenter significativement les coûts. Finalement, il
est indispensable que l’orientation initiale des collecteurs soit très précise pour éviter les
erreurs de suivi solaire permanentes.

Dans le cadre de notre démarche de conception et d’optimisation, les défauts aléatoires,
de positionnement du récepteur et de suivi solaire ne sont pas considérés comme des
variables d’optimisation. Il est toutefois nécessaire de les diminuer autant que possible en
adoptant des processus de fabrication et de montage adaptés et une démarche de contrôle
qualité fiable lors de la fabrication des collecteurs.
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(d) Effet du déplacement vertical de
l’absorbeur sur le facteur d’interception :

φr = 90°, σ = 7, 5 mrad et β = 0°

Figure 1.13 – Etude de sensibilité du facteur d’interception par rapport au paramètre mis en jeu

1.4.1.5 Facteur géométrique

Le facteur géométrique mesure la réduction de la surface active du collecteur solaire à
cause des effets de bords et des ombres. L’effet de bord résulte du fait que les rayons
solaires sont inclinés. Par conséquent, en bordure du collecteur solaire les rayons réfléchis
n’arrivent pas à l’absorbeur. Ceci est illustré dans la figure 1.14. La surface de la zone
inactive du collecteur à cause de cet effet peut être calculée par [30] :

Ae = fWcoltan(θi)

[
1 +

W 2
col

48f2

]
(1.23)

L’effet d’ombre est le fait que l’ombre d’une rangée de collecteurs empêche les rayons
solaires d’atteindre une partie de la surface réfléchissante de la rangée suivante. La figure
1.14 montre les collecteurs solaires selon deux vues différentes (vue de face et vue de
haut). Ces projections illustrent la hauteur et la longueur de la zone inactive ce qui
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permet de calculer sa surface. Cette surface est donnée par l’expression [31] :

As = LsHs = [(Wcol − p cos(ρ)) (Lcol − |p tan(Γ − γs)|)]+ (1.24)

avec Wcol et Lcol sont respectivement la largeur et la longueur de l’ouverture du collecteur
solaire, p est la distance qui sépare deux rangs successifs, ρ, γs et Γ sont respectivement
l’angle de suivi solaire, l’azimuth solaire et l’azimuth de la surface réfléchissante. Ces
angles sont illustrés dans la figure 1.14. Seules les valeurs positives de As sont prises
en compte ; ce qui est traduit par l’exposant "+" dans l’équation (1.24). Le facteur
géométrique s’écrit alors :

κ = 1 − Ae +As

Acol
(1.25)

Figure 1.14 – Projections montrant la hauteur et la longueur de la zone inactive par l’effet
d’ombre : (a) hauteur Hs, (b) longueur Ls

1.4.2 Analyse thermique

1.4.2.1 Modèle dynamique des collecteurs

Les pertes optiques ne sont pas les seules sources de déperdition énergétique au niveau du
récepteur du collecteur solaire. En effet, l’absorbeur interagit avec l’enveloppe en verre qui
échange à son tour de la chaleur avec le milieu environnant. Le comportement thermique
du récepteur solaire peut être modélisé par trois équations de bilan énergétique (au niveau
du fluide caloporteur, de l’absorbeur et de la couverture en verre). En considérant un
régime transitoire, un écoulement incompressible et en négligeant la conduction thermique
et la chute de pression dans l’absorbeur, ces équations s’écrivent :
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Ai,aρfCp,f
∂Tf

∂t
= −ṁf

∂

∂x
(Cp,fTf ) + Q̇′

a−f,conv (1.26)

AaρaCp,a
∂Ta

∂t
= Q̇′

a−abs − Q̇′
a−f,conv − Q̇′

a−e,conv − Q̇′
a−e,rad (1.27)

AeρeCp,e
∂Te

∂t
= Q̇′

e−abs + Q̇′
a−e,conv + Q̇′

a−e,rad − Q̇′
e−sa,conv − Q̇′

e−s,rad (1.28)

Les différents flux de chaleur mis en jeu dans ces équations sont illustrés dans la figure
1.15. La détermination de ces flux est suffisamment détaillées dans la littérature [32–34] :

Figure 1.15 – Bilan des flux de chaleur échangés au niveau du récepteur

Convection entre le fluide et l’absorbeur

Le flux échangé par convection entre le fluide caloporteur et l’absorbeur s’écrit par unité
de longueur :

Q̇′
a−f,conv = hfπDa(Ta − Tf ) (1.29)

avec hf = Nuf
kf

Da

où :

hf : coefficient de transfert entre le fluide et l’absorbeur (Wm−2K−1).

Nuf : nombre de Nusselt.

Da : diamètre de l’absorbeur (m).
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1.4. Modélisation optique et thermique - Rendement énergétique

Ta : température de l’absorbeur (K).

Tf : température locale moyenne débitante du fluide (K).

Le nombre de Nusselt est calculé à l’aide des corrélations classiques et selon le régime de
l’écoulement :

• Régime laminaire (Re<2300)

Le nombre de Nusselt est constant et égal à 4.36.

• Régime turbulant (Re>2300)

Le nombre de Nusselt est calculé en utilisant la corrélation de Gnielinski [35] :

Nuf =
f
8 (Ref − 1000)Prf

1 + 12, 71
√

f
8 (Pr2/3

f − 1)

(
Prf

Pra

)0,11

(1.30)

avec f = (1, 82log10(Ref ) − 1, 64)−2

où :

f : coefficient de frottement entre le fluide et la surface intérieure du tube.

Prf : nombre de Prandtl du fluide évalué à la température Tf du fluide.

Pra : nombre de Prandtl du fluide évalué à la température de l’absorbeur.

Convection entre l’absorbeur et l’enveloppe en verre

L’espace annulaire entre l’absorbeur et la couverture en verre peut être évacuée ou non.
Dans le cas où cet espace est évacué (pression < 1 torr), le gaz qui s’y trouve est dilué
et le régime de la convection entre l’absorbeur et l’enveloppe est moléculaire libre. Par
contre, dans le cas d’un espace annulaire non évacué (pression > 1 torr), le régime de
convection est dit continu.

• Cas d’un espace annulaire évacué :

Dans ce cas, le flux échangé par unité de longueur entre l’absorbeur et l’enveloppe en
verre par convection naturelle en régime moléculaire libre peut être calculé par [36] :

Q̇′
a−e,conv = ha−eπDa(Ta − Te) (1.31)
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Chapitre 1. Modélisation du champ solaire

avec

ha−e =
kstd

Da/2ln(De/Da) + bλ(Da/De + 1)
(1.32)

b =
(2 − a)(9γ − 5)

2a(γ + 1)
(1.33)

λ =
2, 331 × 10−20(Ta−e + 273, 15)

Paδ2
(1.34)

Ces expressions font intervenir les grandeurs suivantes :

kstd : conductivité thermique du gaz à la température Ta−e (Wm−1K−1)

b : coefficient d’interaction

a : coefficient moyen

Ta−e : Température à laquelle les propriétés thermophysiques du gaz sont calculées.
Cette température est égale à la moyenne arithmétique entre la température de
l’absorbeur et celle de l’enveloppe (°C)

λ : Libre parcours moyen des molécules du gaz (cm)

γ : Rapport des capacités calorifiques

δ : Diamètre moléculaire (cm)

Pa : Pression du gaz dans l’espace annulaire (mmHg)

Les constantes utilisées dans ces expression sont regroupées dans le tableau 1.2 pour trois
gaz différents.

gaz kstd a λ γ δ

Air 0.02551 1.571 88.67 1.39 3.53 × 10−8

Hydrogène 0.1769 1.581 191.8 1.398 2.4 × 10−8

Argon 0.01777 1.886 76.51 1.677 3.8 × 10−8

Table 1.2 – Les différentes constantes utilisées pour le calcul du coefficient de transfert de
convection naturelle

• Cas d’un espace annulaire non évacué :

Dans ce cas, le flux échangé par unité de longueur entre l’absorbeur et l’enveloppe en
verre par convection naturelle en régime continu peut être calculé par [37] :

Q̇′
a−e,conv = ha−eπDa(Ta − Te) (1.35)
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avec

ha−e = Nua−e
λair

Da
=

2

ln
(

1+2/Nui

1−2/Nuo

) λair

Da
(1.36)

Nui =

{[
0, 518Ra

1

4

Da
f1(Pr)

]15

+
(

0, 1Ra
1

3

Da

)15
} 1

15

(1.37)

Nuo =










(

1

1 − e− 1

4

) 5

3

+
[
0, 587Ra

1

4

De
f2(Pr)

] 5

3




3

5





15

+
(

0, 1Ra
1

3

De

)15




1

15

(1.38)

Les deux fonctions f1 et f2 sont données par :

f1(Pr) =

[
1 +

(
0, 559
Pr

) 3

5

]− 5

12

(1.39)

f2(Pr) =

[(
1 +

0, 6
Pr0,7

)−5

+
(
0, 4 + 2, 6Pr0,7

)−5
]− −1

5

(1.40)

Les deux nombres de Rayleigh RaDa et RaDe sont calculés de la manière suivante :

RaDa =
gβ(Ta − Tb)D3

a

ν2
Pr (1.41)

RaDe =
gβ(Tb − Te)D3

e

ν2
Pr (1.42)

(1.43)

Tb est la température de mélange qui est déduite de l’équation :

Tb − Te

Ta − Tb
= −

ln(1 − 2
Nuo

)

ln(1 + 2
Nui

)
(1.44)

Ces expressions font intervenir les grandeurs suivantes :

β : coefficient de dilatation isobare. Pour un gaz parfait, β = 1
Ta−e

.

Pr : nombre de Prandtl du fluide évalué à la température Ta−e.

Ta−e : Température à laquelle les propriétés thermophysiques du gaz sont calculées.
Cette température est égale à la moyenne arithmétique entre la température de
l’absorbeur et celle de l’enveloppe.
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Chapitre 1. Modélisation du champ solaire

g : l’accélaration de la pesanteur (m.s−2).

Radiation entre l’absorbeur et l’enveloppe en verre

Pour déterminer la radiation entre l’absorbeur et l’enveloppe, nous supposons que les
surfaces sont grises, que les deux tubes (absorbeur et enveloppe) sont longs et isothermes
et que la réflection entre eux est diffuse. Le flux radiatif par unité de longueur est alors
donné par [38] :

Q̇′
a−e,rad =

σπDa(T 4
a − T 4

e )
1
εa

+ (1−εe)Da

εeDe

(1.45)

où :

σ : constante Stefan-Boltzmann (5, 67 10−8 Wm−2K−4).

εa : emissivité de l’absorbeur.

εe : emissivité de l’enveloppe.

Da : diamètre de l’absorbeur (m).

De : diamètre de l’enveloppe (m).

Ta : température de l’absorbeur (K).

Te : température de l’enveloppe (K).

Convection entre l’enveloppe et l’air ambiant

L’échange de chaleur par convection entre l’enveloppe en verre et l’air ambiant s’effectue
d’une façon naturelle s’il n’y a pas de vent et forcée si la vitesse du vent est non nulle.
Ce flux de chaleur est exprimé par [38] :

Q̇′
e−sa,conv = he−sa,convπDe(Te − Tamb) (1.46)

avec :

he−sa,conv = Nue−sa,conv
ksa

De
(1.47)

• Cas où la vitesse du vent est nulle :

Dans ce cas, le nombre de Nusselt est calculé de la manière suivante :
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Nue−sa,conv =



0, 60 +

0, 387Ra1/6
De[

1 + (0, 559/Pre−sa)9/16
]8/27





2

(1.48)

RaDe =
gβ(Te − Tsa)D3

e

αe−saνe−sa
(1.49)

β =
1

Te−sa
(1.50)

avec :

RaDe : nombre de Rayleigh basé sur le diamètre de l’enveloppe

Pre−sa : nombre de Prandtl de l’air à Ta−e (m2/s)

g : Accélération de la gravité

β : coefficient d’expansion volumétrique (1/K)

Ta−e : moyenne arithmétique entre la température de l’absorbeur et celle de l’enveloppe.
(K)

αe−sa : diffusivité thermique de l’air à Ta−e (m2/s)

νe−sa : viscosité cinématique de l’air à Ta−e (m2/s)

• Cas où la vitesse du vent est non nulle :

Dans ce cas le nombre de Nusselt est :

Nue−sa,conv = CRem
wPr

n
sa

(
Prsa

Pre

) 1

4

(1.51)

où :

Rew : nombre de Reynolds caractérisant l’écoulement du vent autour de l’enveloppe en
verre

Prsa : nombre de Prandtl de l’air à la température ambiante

Pre : nombre de Prandtl de l’air à la température de l’enveloppe

Les constantes C, m et n sont données par les tableaux suivants :
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Chapitre 1. Modélisation du champ solaire

Rew C m
1-40 0,75 0,4

40-1000 0,51 0,5
1000-200000 0,26 0,6

20000-1000000 0,076 0,7

Table 1.3 – Valeurs des constantes C et m en fonction de Rew

Prsa n
0,7-10 0,37
10-500 0,36

Table 1.4 – Valeurs de n en fonction de Prsa

Radiation entre l’enveloppe et le ciel

Le flux radiatif entre l’enveloppe et le ciel s’écrit :

Q̇′
e−s,rad = σπDeεe(T 4

e − T 4
s ) (1.52)

où :

σ : constante Stefan-Boltzmann (5, 67 10−8 Wm−2K−4)

εe : emissivité de l’enveloppe

De : diamètre de l’enveloppe (m)

Te : température de l’enveloppe (K)

Ts : température du ciel (K)

La température du ciel est calculée par une corrélation donnée par Swinbank [39] :

Ts = 0, 0553T 1,5
amb (1.53)

Ensoleillement absorbé par l’absorbeur et par l’enveloppe

L’ensoleillement absorbé par l’absorbeur est donné par l’expression suivante :

Q̇′
a−abs = γτeαaρcWcolIs (1.54)

où :

γ : facteur d’interception du collecteur
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τe : transmittivité de l’enveloppe en verre

αa : absorptivité de l’absorbeur

ρc : reflectivité de la surface réfléchissante du collecteur

Wcol : largeur du collecteur (m)

Is : Ensoleillement direct qui atteint le récepteur (Wm−2)

L’ensoleillement absorbé par l’enveloppe en verre est donné par l’expression suivante :

Q̇′
e−abs = γαeρcWcolIs (1.55)

où :

αe : absorptivité de l’enveloppe.

1.5 Établissement de corrélations pour la modélisation des
systèmes

Le modèle développé que nous développons dans ce chapitre doit pouvoir s’intégrer dans
un modèle global de la centrale solaire. Il est destiné à l’optimisation de l’ensemble de
l’installation ; ce qui nécessite un calcul itératif intense basé sur le modèle fourni. D’abord,
compte tenu de la dynamique lente du système qui fonctionne sous un ensoleillement
variable le long d’une journée, il est possible, sans une grande erreur, de négliger les
termes dynamiques du modèle décrit précédemment.

ṁf
∂

∂x
(Cp,fTf ) = Q̇′

a−f,conv (1.56)

Q̇′
a−abs − Q̇′

a−f,conv − Q̇′
a−e,conv − Q̇′

a−e,rad = 0 (1.57)

Q̇′
e−abs + Q̇′

a−e,conv + Q̇′
a−e,rad − Q̇′

e−sa,conv − Q̇′
e−s,rad = 0 (1.58)

La résolution simultanée des deux équations (1.57) et (1.58) permet de calculer l’énergie
utile Q̇′

a−f,conv. Le rendement thermique local du récepteur est défini par :

ηth =
Q̇′

a−f,conv

WcolQ̇s,rec
(1.59)

où Q̇s,ref est le flux solaire qui arrive au récepteur qui est égal à ηopIs. Ce rendement
dépend de quatre variables : la vitesse du fluide circulant dans l’absorbeur, le flux solaire
qui arrive au récepteur, la température locale du fluide et la température ambiante. Il
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peut s’écrire sous la forme :

ηth = a+ b(Tf − Tamb) + c(Tf − Tamb)2 (1.60)

La figure 1.16 illustre, à titre d’exemple, la variation des trois constantes a, b et c en
fonction de la vitesse du fluide, de l’ensoleillement incident sur le récepteur. L’exemple
donné correspond au récepteur des collecteurs solaires utilisés dans le projet MICROSOL.

Figure 1.16 – Evolution des trois constantes a,b et c en fonction de l’ensoleillement et la vitesse
du fluide caloporteur.

Les trois constantes a, b et c peuvent s’écrit sous la forme :

a(uf , Q) =
Ni∑

i=0

Nk∑

k=0

ai,ku
i
fQ

k (1.61)

Le rendement optique, lui, ne dépend que de l’angle d’incidence de l’ensoleillement et
peut s’écrire sous la forme :

ηop(θi) = ηop,0Kθκ cos(θi) (1.62)

avec Kθ un facteur correctif de modification d’angle qui peut être identifié en utilisant le

32



1.5. Établissement de corrélations pour la modélisation des systèmes

modèle optique présenté précédemment à la corrélation suivante :

Kθ = 1 +
k1θi

cos(θi)
+

k2θ
2
i

cos(θi)
(1.63)

Au final, le modèle du collecteur s’écrit :

ṁf
∂

∂x
(Cp,fTf ) = ηop,0Kθκ ηth cos(θi)WcolIs (1.64)

Détermination du profil de température le long du champ solaire

Pour déterminer le profil de température, nous effectuons une intégration analytique sur
la longueur du récepteur. En effet, nous avons, en supposant que la capacité thermique
du fluide caloporteur est indépendante de la température :

ṁfCp,fdTf = ηop,0Kθκ ηth cos(θi)WcolIsdx (1.65)

et la température à la longueur du collecteur L de l’entrée de l’absorbeur est calculée
par l’intégration de l’équation précédente :

∫ Tf (Lcol)

Tf,in

ṁfCp,f
dTf

ηth(Tf , Tamb, Q, uf )
= ηop,0Kθκ cos(θi)AcolIs (1.66)

en remplaçant le rendement local du collecteur par la corrélation de l’équation (1.60),
nous obtenons :

∫ Tf (Lcol)

Tf,in

ṁfCp,f
dTf

a+ b(Tf − Tamb) + c(Tf − Tamb)2
= ηop,0Kθκ cos(θi)AcolIs

(1.67)

or, le terme à gauche de l’équation précédente peut s’écrire également :

∫ Tf (Lcol)

Tf,in

ṁfCp,f
dTf

c
[
(Tf − Tamb + b

2c)2 + (a
c − b2

4c2 )
] (1.68)

en posant α = b
2c et β =

√
a
c − b2

4c2 et en effectuant le changement de variable t =
Tf −Tamb−α

β nous obtenons :

∫ Tf (Lcol)

Tf,in

ṁfCp,f
dTf

ηcol(Tf , Tamb, Is, uf )
=
∫ tf

t0

ṁfCp,f

cβ

(
dt

1 + t2

)
(1.69)
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L’équation (1.66) peut s’écrire en fonction des nouvelles variables comme suit :

ṁfCp,f

cβ

∫ tf

t0

(
dt

1 + t2

)
= ηop,0Kθκ cos(θi)AcolIs (1.70)

ce qui donne, après intégration, l’équation suivante :

arctan(tf ) − arctan(t0) =
cβηop,0Kθκ cos(θi)AcolIs

ṁfCp,f
(1.71)

Cette formule permet de déterminer soit le débit du fluide si les températures d’entrée et
de sortie sont connues ou bien la température à la sortie du collecteur ou à n’importe
quelle longueur si, au contraire, le débit du fluide est connu.

Pour le premier cas, l’expression finale du débit ṁf s’écrit :

ṁf =
cβηop,0Kθκ cos(θi)AcolIs

Cp,f

(
arctan(Tf,out−Tamb−α

β ) − arctan(Tf,in−Tamb−α
β )

) (1.72)

Pour le deuxième cas, l’expression finale de la température à la sortie du collecteur Tf,out

est :

Tf,out = tan

[
cβηop,0Kθκ cos(θi)AcolIs

ṁfCp,f
+ arctan(

Tf,in − Tamb − α

β
)

]
β + α+ Tamb

(1.73)

Cette formule permet de déterminer le profil de température du fluide qui s’écoule dans
l’absorbeur. Dans la figure 1.17 nous donnons ce profil de température pour deux vitesses
différentes du fluide. Nous remarquons que plus la vitesse d’écoulement est petite, plus le
fluide est chaud à la sortie.

Remarque : Le modèle développé dans ce paragraphe peut être systématiquement
étendu afin de prendre en compte la variation de la capacité thermique du fluide de
travail en fonction de la température. Cette variation est généralement donnée sous une
forme polynomiale. Le problème revient à l’intégration d’une fraction rationnelle qui
s’effectue après une première étape de décomposition en éléments simples, de la même
manière que décrit dessus.
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Figure 1.17 – profil de température du fluide en fonction de la position par rapport à l’entrée
du fluide caloporteur. a) uf = 0, 1ms−1, b)uf = 0, 01ms−1

1.6 Rendement exergétique d’un collecteur solaire

Le rendement exergétique d’un collecteur solaire a été développé dans la littérature [40].
D’une manière générale, l’exergie injectée dans le collecteur solaire s’écrit :

Ξ̇col,in = ṁf

[∫ Tf,in

T0

Cp,f (T )dT − T0

∫ Tf,in

T0

Cp,f (T )
T

dT +
u2

f,in

2

]
+ IsAcolψ (1.74)

ψ est le potentiel relatif maximal d’énergie utile qui peut être récupéré de l’ensoleillement
incident sur la surface du collecteur. Ce potentiel relatif peut être calculé par la formule
de Petela [41] :

ψ = 1 − 4
3
T0

Ts
+

1
3

(
T0

Ts

)4

(1.75)

avec Ts la température de corps noir du soleil qui est de 5800 K.

Une autre formule établie par Parrot et qui prend en compte l’effet de l’angle du soleil
(δ ∼ 5 mrad) [42] :

ψ = 1 − 4
3
T0

Ts
(1 − cosδ)1/4 +

1
3

(
T0

Ts

)4

(1.76)

De la même façon, l’exergie qui sort du collecteur solaire s’écrit :

Ξ̇col,out = ṁf

[∫ Tf,out

T0

Cp,f (T )dT − T0

∫ Tf,out

T0

Cp,f (T )
T

dT +
u2

f,out

2

]
(1.77)
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Le gain en exergie du fluide est alors :

Ξ̇gain = ṁf

[∫ Tf,out

Tf,in

Cp,f (T )dT − T0

∫ Tf,out

Tf,in

Cp,f (T )
T

dT +
u2

f,out − u2
f,in

2

]
(1.78)

est le rendement exergétique est le rapport de ce gain d’exergie par l’exergie solaire
incidente sur la surface du collecteur :

ηex =
ṁf

[∫ Tf,out

Tf,in
Cp,f (T )dT − T0

∫ Tf,out

Tf,in

Cp,f (T )
T dT +

u2

f,out
−u2

f,in

2

]

IsAcolψ
(1.79)

1.7 Conclusion

Dans ce chapitre, après un état de l’art sur les technologies actuelles des dispositifs de
captage de l’énergie solaire sous forme thermique, un modèle détaillé des collecteurs
solaires a été présenté. C’est la géométrie cylindro-parabolique qui a été traitée dans ce
chapitre car c’est la technologie utilisée dans le prototype réalisé dans le projet MicroSol.

Le modèle présenté n’est pas adapté à l’optimisation des centrales solaires qui nécessite
non seulement l’évaluation des performances annuelles de l’installation, mais également
l’itération de cette évaluation d’une façon intensive pour trouver la configuration optimale.
Pour cette raison, le modèle développé a été utilisé pour construire des corrélations
des pertes thermiques linéiques et du facteur de correction de l’angle d’incidence. Ces
corrélations permettent par le biais d’un modèle analytique que nous avons également
développé, de calculer la température de sortie du fluide de travail dans le cas d’un débit
connu et du débit du fluide dans le cas d’une température de sortie connue.

L’analyse exergétique des collecteurs solaires a été également abordée à la fin de ce
chapitre. Cette analyse permettra de calculer les différentes fonctions objectif lors de
l’optimisation de la centrale solaire.

36



2 Modélisation du stock d’énergie
thermique

2.1 Introduction

L’un des principaux avantages du solaire thermodynamique par rapport aux autres sources
d’énergie renouvelable est la possibilité de stocker l’énergie sous sa forme thermique
pour palier à l’intermittence de la source. Le stockage d’énergie thermique (TES) reste à
ce jour la technologie la plus performante et la plus économique en comparaison avec
les autres technologies (chimique ou mécanique). Le TES permet de stocker la chaleur
pendant les heures d’ensoleillement pour pouvoir continuer à alimenter le bloc moteur de
la centrale après le coucher du soleil. Le dispositif de stockage est donc un composant clé
dans la centrale solaire thermodynamique et c’est lui qui permettra un fonctionnement
continue.

Néanmoins, le prix et l’encombrement du dispositif du stockage d’énergie joue un rôle
très important dans le développement et la compétitivité du solaire thermodynamique
face aux énergies fossiles qui affichent toujours des coûts de production plus bas et qui
ne nécessitent pas de stockage d’énergie.

L’énergie thermique peut être stockée sous plusieurs formes : chaleur sensible, chaleur
latente ou thermochimique [43]. Cependant, quelque soit le type de stockage utilisé, son
concepteur est amené à répondre à plusieurs exigences [44] :

1. une haute densité énergétique du matériau de stockage

2. un bon échange de chaleur entre le fluide caloporteur et le matériau de stockage,

3. la stabilité mécanique et chimique du matériau du stockage,

4. compatibilité chimique entre le matériau de stockage, le fluide caloporteur et
l’échangeur de chaleur,

5. la réversibilité du processus pour un grand nombre de cycles de charge/décharge,

6. minimiser les pertes thermiques,

7. minimiser le coût,
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8. minimiser l’impact environnemental.

Le but de ce chapitre est d’effectuer, en premier temps, un état de l’art sur les différentes
configurations possibles des dispositifs de stockage de l’énergie thermique. Cet état de
l’art nous permettra de choisir la configuration la plus adaptée à la micro-centrale solaire
considérée. En second temps, nous développons un modèle pour simuler le comportement
dynamique du stock. Ce modèle sera utilisé dans le chapitre 4 pour simuler le fonctionne-
ment de la centrale complète et ensuite dans le but de développer son système de contrôle
commande.

2.2 Etat de l’art et choix d’une technologie

2.2.1 Les différentes configurations de stockage de chaleur

Les dispositifs de stockage de l’énergie thermique peuvent êtres classés en deux catégories
[45, 46] : les systèmes actifs et les systèmes passifs. Le système de stockage est considéré
comme actif si le matériau de stockage est un fluide qui récupère lui même la chaleur
depuis la source. Dans cette configuration, nous trouvons la configuration à deux réservoirs,
la configuration thermocline et les accumulateurs de vapeur. En revanche, le système
est considéré comme passif si le matériau de stockage est solide. Dans ce cas, un fluide
caloporteur apporte la chaleur depuis la source jusqu’à ce matériau. Dans cette catégorie,
nous trouvons la configuration "lit de roche" ou les systèmes à échangeurs de chaleur
solide-fluide. Ce classement est reporté dans la figure 2.1.

Figure 2.1 – Les différentes catégories des dispositifs de stockage thermique [45]

2.2.1.1 Stockage actif

Configuration à deux réservoirs

Cette configuration consiste à utiliser un réservoir pour stocker le fluide chaud et un autre
pour le stockage du fluide froid. Elle peut être directe dans le sens ou le fluide de stockage
est le même fluide qui passe dans les collecteurs solaires pour collecter l’énergie thermique.
Elle peut, également, être indirecte si le fluide qui passe dans les collecteurs solaires est
différent du fluide du stockage. Un échangeur de chaleur sert alors d’intermédiaire entre
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les deux fluides. La configuration à deux réservoirs est la plus mature et la plus utilisée
sur le terrain. En outre, il est fréquent d’utiliser les sels fondus comme fluide caloporteur
dans cette configuration.

avantages :

• maturité de la technologie,

• simplicité de sa mise en place,

• possibilité d’atteindre de hautes températures.

inconvénients :

• nécessité d’un grand volume de fluide de stockage,

• coût élevé du fluide caloporteur,

• densité de stockage faible.

Configuration thermocline

Il s’agit d’utiliser un seul réservoir rempli d’un liquide de stockage. Le fluide chaud est
injecté par le haut lors de la phase de charge. Lors de la phase de décharge, le liquide
froid est injecté par le bas. Ceci crée une zone chaude en haut et une zone froide en bas
et, entre les deux, il existe un gradient de température. Certains auteurs [47] proposent
une isolation thermique "imaginaire" qui se déplace verticalement dans le réservoir (figure
2.2a), mais aucune proposition pratique sur la réalisation d’une telle isolation n’est
proposée dans la littérature. Cette configuration ne réduit pas le volume nécessaire du
fluide caloporteur mais réduit le volume global du système.

avantages :

• volume du système réduit par rapport à la configuration à deux réservoirs,

• un coût plus faible que la configuration à deux réservoirs.

inconvénients :

• nécessité d’un grand volume de fluide de stockage,

• coût élevé du fluide caloporteur,

• effet de mélangeage et de convection naturelle difficile à maîtriser.
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(a) Schéma descriptif d’un
stock thermocline idéal

[45, 47]

(b) Profil de température dans un stock de chaleur
thermocline : stock idéal à gauche, stock réel à droite [47]

Figure 2.2 – Description de la configuration stock thermocline [45, 47]

Accumulateur de vapeur

Dans cette configuration, un réservoir pressurisé qui contient initialement du liquide
saturé est utilisé pour stocker la vapeur (figure 2.3). Le chargement du réservoir s’effectue
par l’injection d’eau soit sous forme de vapeur saturée, soit sous forme d’eau liquide
saturée [48]. Si de la vapeur saturée est utilisée pour le chargement, la pression augmente
dans le réservoir et si de l’eau saturée est utilisée, la température et la pression restent
constantes tout au long du processus de charge. La vapeur d’eau est ensuite générée dans
la phase de décharge en baissant la pression à l’intérieur du réservoir

Figure 2.3 – Schéma descriptif d’un réservoir accumulateur de vapeur [48]

avantages :

• la vapeur est directement disponible pour entraîner une turbine,
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• un temps de réaction très court,

• un grand débit de décharge.

inconvénients :

• faible densité de stockage,

• pression de travail très élevée,

• coût très élevé.

2.2.1.2 Stockage passif

systèmes à échangeur de chaleur

Cette catégorie regroupe tous les systèmes qui assurent un échange de chaleur entre
un fluide caloporteur et un matériau de stockage solide (stockage dans du béton ou de
la roche) ou un un matériau de stockage à changement de phase (PCM). Cet échange
s’effectue à travers un échangeur de chaleur (tubes ou plaques).

Dans la littérature, certains auteurs proposent d’utiliser la configuration de l’échangeur
de chaleur pour stocker l’énergie sous forme de chaleur sensible [49, 50] en utilisant du
béton comme matériau de stockage (figure 2.4). D’autres auteurs proposent d’utiliser
cette configuration pour stocker l’énergie sous forme de chaleur latente en utilisant
des matériaux à changement de phase. En effet, pour palier à la problématique de la
faible conductivité des PCM, il est fréquent d’utiliser des dispositifs d’échange de chaleur
développés de telle sorte que la surface d’échange entre le fluide caloporteur et le matériau
de stockage soit grande. Plusieurs configurations sont alors proposées telles que celle de
Steinmann [51] qui propose de mettre le PCM dans la calandre d’un échangeur à tubes
et calandre à tubes ailetées et tel que Shabgard [52] qui propose, en plus de la première
configuration, d’utiliser un échangeur croisé à tubes et calandre où le PCM est placé à
l’intérieur des tubes. Une infinité de configurations peuvent être imaginées également.

avantages :

• haute densité de stockage si un PCM est utilisé,

• faible coût d’investissement dans le cas de stockage de chaleur sensible.

inconvénients :

• faible densité de stockage dans le cas de stockage de chaleur sensible,

• coût élevé si un PCM est utilisé.
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(a) Echangeur de chaleur préfabriqué (b) Stock de chaleur sensible (sans isolation
thermique)

Figure 2.4 – Module de stockage d’énergie sensible fabriqué et testé au DLR [53]

Systèmes à lit de roche

Dans cette configuration, un matériau de stockage solide ou à changement de phase peut
être utilisé. Comme le montre la figure 2.5, le matériau est entassé dans un réservoir de
telle sorte qu’il forme une couche poreuse et le fluide caloporteur s’écoule à travers ce
matériau. Une configuration à un seul réservoir est souvent utilisée. Lors de la phase
de charge, le fluide chaud est injecté en haut du réservoir et inversement, lors de la
phase de décharge, le fluide froid est injecté en bas. Cette configuration a été testée
expérimentalement dans la littérature, notamment par Pacheco et al. [54] (figure 2.6).

La configuration du "lit de roche" offre une surface d’échange entre le fluide caloporteur
et le matériau de stockage beaucoup plus grande que celle offerte par un échangeur
de chaleur. Si des matériaux à changement de phase sont utilisés, cette grande surface
d’échange permet de palier efficacement à la problématique de la faible conductivité de
ces matériaux. Ceci permet également d’utiliser un faible volume du fluide caloporteur ;
ce qui représente un grand avantage par rapport aux systèmes thermoclines à liquide
seul. Il est également possible d’utiliser des gaz tel que le CO2 ou l’air comme fluide
caloporteur ce qui permet d’atteindre de très hautes températures.

avantages :

• haute densité de stockage si un PCM est utilisé,

• possibilité d’utiliser des matériaux peu coûteux pour le stockage de chaleur sensible
(roche, sable...),

• faible volume de fluide caloporteur,

• possibilité d’atteindre des températures élevées.
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Figure 2.5 – Schéma descriptif d’un réservoir à "lit de roche" [55]

(a) Schéma de l’installation testée [54] (b) Photographie de l’installation

Figure 2.6 – Installation testée par Pacheco et al. [54]

inconvénients :

• faible densité de stockage dans le cas de stockage de chaleur sensible,

• coût élevé si un PCM est utilisé.
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2.2.2 Choix de la technologie adéquate aux micro-centrales MICRO-
SOL

Jusque là, le premier prototype Microsol utilise un stockage thermocline d’eau. Cette
configuration présente plusieurs inconvénients. En effet, le circuit est pressurisé à 15 bars
pour pouvoir atteindre une température de 180 ◦C. Cette pressurisation augmente le coût
de fabrication du réservoir de stockage et impose des dispositions techniques particulières
pour assurer l’étanchéité des collecteurs solaires et des différentes canalisations de l’instal-
lation, d’autant plus que le rendement thermodynamique du bloc moteur n’est pas élevé à
180 ◦C. Étant donné que la centrale est de petite taille et ne doit fournir qu’une puissance
maximale de 10kWe, la densité de stockage n’est pas un élément déterminant dans le
choix de la technologie de stockage. Par contre, étant donné que le produit est destiné
aux villages isolés non ou mal raccordés au réseau électrique, un coût d’investissement
bas est primordial pour sa commercialisation. La technologie qui permet d’atteindre des
hautes températures de fonctionnement à pression atmosphérique et sans l’utilisation
d’un grand volume d’huile thermique est la technologie du "lit de roche".

2.3 Modélisation thermique du stock 1

Nous développons dans ce paragraphe un modèle thermique du stock à "lit de roche". Ce
modèle nous permettra d’évaluer son rendement énergétique et exergétique afin de les
optimiser. Il nous servira également dans le chapitre 4 lors de la modélisation dynamique
de l’ensemble du système.

2.3.1 Modèle à deux phases

En considérant une vitesse de fluide uniforme sur la section du réservoir, un matériau
de stockage uniforme et isotropique, un fluide caloporteur incompressible, un réservoir
adiabatique et des propriétés thermo-physiques des matériaux constantes, nous pouvons
écrire les deux équations de conservation d’énergie dans le fluide caloporteur et dans le
matériau de stockage solide :

ε(ρCp)f
∂Tf

∂t
+ ε(ρCp)fu

∂Tf

∂z
= kf,eff

(
∂2Tf

∂z2

)
+ hsfAsf (Ts − Tf ) (2.1)

(1 − ε)(ρCp)s
∂Ts

∂t
= ks,eff

(
∂2Ts

∂z2

)
− hsfAsf (Ts − Tf ) (2.2)

Dans ces équations, l’indice eff indique une valeur "effective" d’une propriété intrinsèque,

1. Une version de ce paragraphe est publiée dans : M.T. Mabrouk, A. Kheiri, M. Feidt, Using

Generalized Integral Transforms to solve a perturbation model for a packed bed thermal energy storage

tank, International Journal of Heat and Mass Transfer, Volume 84, May 2015, Pages 633-641
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par exemple la conductivité thermique. Si on considère Φ une grandeur intrinsèque, sa
valeur effective est définie par : Φeff = εΦf + (1 − ε)Φs.

hsf est le coefficient de transfert de chaleur entre le fluide et solide qui peut être calculé
par des corrélations expérimentales de la littérature [56, 57] :

hsf =
Nusf kf

dp
(2.3)

où dp est le diamètre hydraulique des particules solides et Nufs le nombre de Nusselt
caractérisant l’échange entre le fluide et le solide. Ce nombre est corrélé au nombre
de Reynolds Rep calculé sur la base du diamètre hydraulique des particules solides
dp. Wakao and Kaguei [58] proposent la corrélation suivante, valable dans l’intervalle
15 < Rep < 8500 :

Nufs = 2, 0 + 1, 1 Pr1/3Re0,6
p (2.4)

Asf est une surface volumétrique d’échange définie par :

Asf =
6(1 − ε)
dp

(2.5)

Les deux équations (2.1) et (2.2)peuvent être écrites sous la forme adimensionnelle
suivante :

γf
∂θf

∂τ
+ γfPe

∂θf

∂ζ
= βf

∂2θf

∂ζ2
+Bi(θs − θf ) (2.6)

γs
∂θs

∂τ
= βs

∂2θs

∂ζ2
−Bi(θs − θf ) (2.7)

Les conditions initiales et aux limites des équations (2.6) et (2.7) sont :

θf (τ, ζ = 0) = θin(τ) ;
∂θf

∂ζ
|ζ=1 = 0 ; θf (τ = 0, ζ) = θf0(ζ)

∂θs

∂ζ
|ζ=0 = 0 ;

∂θs

∂ζ
|ζ=1 = 0 ; θs(τ = 0, ζ) = θs0(ζ)

Les variables adimensionnelles des équations (2.6) et (2.7) sont :

θ =
T − Tref

Tscale
; τ =

t

St
; ζ =

z

L
(2.8)

où St = L2/αeff , Tref et Tscale sont respectivement une température de référence et une
température d’adimensionnement constantes choisies selon le cas.
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Les nombres adimensionnels mis en jeu dans les équations (2.6) et (2.7) sont les suivants :

γf =
ε(ρCp)f

(ρCp)eff
; γs =

(1 − ε)(ρCp)s

(ρCp)eff

βf =
εkf

keff
; βs =

(1 − ε)ks

keff

Bi =
hsfAsfL

2

keff
; Pe =

uSt

L

2.3.2 Simplification du modèle, modèle à une seule phase

Les équations (2.6) et (2.7) sont généralement résolues numériquement comme dans
[59–61]. Dans ce cas,un grand nombre de nœuds est requis pour éviter les phénomènes
de diffusion numérique. En effet, si le nombre de nœuds n’est pas suffisamment grand le
système numérique affiche une diffusivité thermique plus grande que le système physique
réel [62]. Ceci pose problème si l’on veut simuler le fonctionnement du stock sur des
grandes périodes ou si l’on veut exploiter le modèle dans un algorithme d’optimisation.

Pour essayer de résoudre ce problème analytiquement, il est recommandé de le simplifier
en modèle à une seule phase. Parmi les simplifications retrouvées dans la littérature
celle de Votyakov and Bonanos [55] qui utilise la théorie de perturbation permet de
prendre en compte le transfert de chaleur entre les deux phases (liquide et solide). Dans
cette approche, la température du solide est considérée comme une perturbation de la
température du fluide, θs = θf + δθ. Si l’on considère que δθ est petite par rapport à θf ,
une approximation d’ordre 1 de δθ peut être donnée [55] :

δθ(1) =
γfγsPe

Bi

∂θf

∂ζ
(2.9)

Les deux équations (2.6) et (2.7) peuvent être contractée en une seule équation décrivant
la température du fluide [55] :

∂θf

∂τ
+ γfPe

∂θf

∂ζ
= (1 +

(γsγfPe)2

Bi
)
∂2θf

∂ζ2
(2.10)

Les conditions aux limites et la condition initiale de cette équation sont :

θf (τ, ζ = 0) = θin(τ) ;
∂θf

∂ζ
|ζ=1 = 0 ; θf (τ = 0, ζ) = θf0(ζ)

L’équation (2.10) est une équation de convection-diffusion où le coefficient de convection
est A∗ = γfPe et le coefficient de diffusion est D∗ = 1 + (γsγfPe)2/Bi. Ces coefficients
dépendent de la vitesse du fluide qui circule dans le stock et cette vitesse est soit
constante soit variable selon l’application. Votyakov et Bonanos [55] ont donné une
solution analytique à cette équation en appliquant une méthode de séparation des
variables. Cette solution n’est valable que dans le cas d’une vitesse de circulation constante
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et une condition initiale constante.

2.3.3 Proposition d’une nouvelle solution

Nous considérons dans ce paragraphe le cas général où le débit du fluide à l’entrée du
réservoir est variable et la condition initiale est quelconque. Dans ce cas, les coefficients
A∗ et D∗ sont variables dans le temps.

2.3.3.1 Développement analytique de la solution

Nous utilisons la technique des transformées intégrales généralisées [63, 64] pour dévelop-
per une solution générale de l’équation (2.10). La première étape de cette méthode est
d’effectuer un changement de variable pour rendre les conditions aux limites homogènes
[63, 65–67]. On définit, alors, une nouvelle variable :

U(τ, ζ) = θf (τ, ζ) − θin(τ) (2.11)

L’équation (2.10) devient :

∂U(τ, ζ)
∂τ

+A∗(τ)
∂U(τ, ζ)
∂ζ

= D∗(τ)
∂2U(τ, ζ)
∂ζ2

− ∂θin(τ)
∂τ

(2.12)

et la nouvelle condition initiale et les conditions aux limites sont :

U(τ, ζ = 0) = 0 ;
∂U

∂ζ
|ζ=1 = 0 ; θf (τ = 0, ζ) = U0(ζ)

L’étape suivante est de résoudre un problème de Sturm-Liouville [67] associé à la variable
spatiale :

∂2ψ(ζ)
∂ζ2

+ α2ψ(ζ) = 0 (2.13)

ψ(ζ = 0) = 0 (2.14)

∂ψ(ζ)
∂ζ

|ζ=1 = 0 (2.15)

La résolution de ce problème permet de définir une transformation de la température
selon la variable ζ tout en respectant les conditions aux limites. La résolution de ce
système permet de trouver la série de fonctions suivantes :

ψn(ζ) = sin(αnζ) (2.16)

où αn = (n− 1
2)π et n = 1, 2, ...
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Ces fonctions sont orthogonales entre elles par le produit scalaire suivant :

∫ 1

0
ψn(ζ)ψr(ζ)dζ = Nnδnr (2.17)

où Nn est une norme et δnr est le symbole de Kronecker. Une transformation intégrale
de U peut alors être définie par :

Un(τ) =
∫ 1

0
ψn(ζ)U(τ, ζ)dζ (2.18)

et la transformée inverse est alors :

U(τ, ζ) =
∞∑

n=1

1
Nn

ψn(ζ)Un(τ) (2.19)

La norme Nn est :

Nn =
∫ 1

0
ψn(ζ)2dζ =

1
2

(2.20)

Cette transformation permet de remplacer l’équation aux dérivées partielles (2.12) par
un système d’équations différentielles ordinaires. Ceci est possible en appliquant la
transformation intégrale

∫ 1
0 ψn(ζ) − dζ à l’équation (2.12) et en remplaçant U(τ, ζ) par

sa transformation inverse définie dans l’équation (2.19) ; ce qui donne, pour chaque n :

∞∑

r=1

(∫ 1

0

ψn(ζ)ψr(ζ)
Nr

dζ

)
∂U r(τ)
∂τ

+ α(τ)
∞∑

r=1

(∫ 1

0

ψn(ζ)ψ′
r(ζ)

Nr
dζ

)
U r(τ)

− β(τ)
∞∑

r=1

(∫ 1

0

ψn(ζ)ψ′′
r (ζ)

Nr
dζ

)
U r(τ)

= −γ(τ)
∫ 1

0
ψn(ζ)dζ (2.21)

où ′ et ′′ sont les dérivées première et seconde par rapport à ζ.

les équations (2.21) représentent un système d’équations différentielles qui peut être écrit
sous une forme matricielle :

M1
∂U(τ)
∂τ

+ (α(τ)M2 + β(τ)M3) U(τ) = γ(τ)G (2.22)

où U(τ) est une vecteur contenant les termes Un(τ) et G(τ) est un vecteur défini par les
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termes :

Gn = −
∫ 1

0
ψn(ζ)dζ (2.23)

M1, M2 et M3 sont trois matrices définies par les termes :

M1,nr =
∫ 1

0

ψn(ζ)ψr(ζ)
Nr

dζ (2.24)

M2,nr =
∫ 1

0

ψn(ζ)ψ′
r(ζ)

Nr
dζ (2.25)

M3,nr = −
∫ 1

0

ψn(ζ)ψ
′′

r (ζ)
Nr

dζ (2.26)

Les termes Gn, M1,nr, M2,nr et M3,nr sont des intégrales qui peuvent être calculées
analytiquement. En effectuant le calcul, nous trouvons que M1 est la matrice identité
(M1=I). Les termes de G, M2 et M3 s’écrivent quant à eux :

Gn = − 1
π(n− 1

2)
(2.27)

• si r = n :

M2,nr = 1 (2.28)

M3,nr = (n− 1
2

)2π2 (2.29)

• si r 6= n :

M2,nr = (r − 1
2

)
(

1 − cos((n− r)π)
n− r

+
1 − cos((n+ r + 1)π)

n+ r + 1

)
(2.30)

M3,nr = 0 (2.31)

D’un point de vue pratique, la série (2.19) est tronquée à un ordre M avec M assez
grand pour produire une certaine précision. Par conséquent, M2 et M3 sont des matrices
M×M et G est un vecteur de taille M .

Le système différentiel linéaire donné par l’équation (2.22) a la solution analytique
suivante :

U(τ) = Φ(τ, 0)U(0) +
τ∫

0

Φ(τ, τ0)G
∂θin(τ0)
∂τ0

dτ0 (2.32)

où Φ(τ, 0) est la matrice de transition. Selon la théorie des systèmes linéaires, cette
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matrice est calculée en utilisant la série de Peano-Baker [68] :

Φ(τ, τ0) = I +
∫ τ

τ0

P (σ1)dσ1 +
∫ τ

τ0

P (σ1)
∫ σ1

τ0

P (σ2)dσ2dσ1

+
∫ τ

τ0

P (σ1)
∫ σ1

τ0

P (σ2)
∫ σ2

τ0

P (σ3)dσ3dσ2dσ1... (2.33)

où : P(σ) = A∗(σ)M2 +D∗(σ)M3

cette matrice est compliquée à première vue mais dans notre cas P vérifie la propriété
commutative suivante pour toutes les valeurs de τ :

P (τ)
∫ τ

τ0

P (σ)dσ =
∫ τ

τ0

P (σ)P (τ)dσ (2.34)

Dans ce cas, la matrice de transition est calculée par [68, 69] :

Φ(τ, τ0) = exp

(∫ τ

τ0

P (σ)dσ
)

= exp

(
M2

∫ τ

τ0

A∗(σ)dσ + M3

∫ τ

τ0

D∗(σ)dσ
)

(2.35)

Finalement, U(0) est déterminé en appliquant la transformée intégrale sur la condition
initiale ; ce qui donne :

Un(0) =
∫ 1

0
ψn(ζ)U0(ζ)dζ (2.36)

Ces intégrales peuvent être calculées analytiquement si la condition initiale est une
fonction explicite (fonction polynomiale ou fonction erf ...). Ils peuvent également être
calculés numériquement si la condition initiale est disponible sous forme de données
expérimentales.

2.3.4 validation des résultats

Dans ce paragraphe, nous donnons les résultat du modèle 1D à une phase développé
dans les paragraphes précédents et nous validons les résultats trouvés par des résultats
numériques qui proviennent de la résolution de l’équation (2.10) en utilisant un schéma
numérique aux différences finies classique de type Cranck-Nicholson.

En plus, pour évaluer la précision de ce modèle, nous comparons notre modèle à des
données expérimentales de la littérature.
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2.3.4.1 Cas d’un débit et d’une température d’entrée constants

Ce cas n’est pas fréquent en industrie et peut être résolu en utilisant d’autres méthodes
plus simples (transformation de Laplace, changement de variable pour transformer
l’équation en une équation de diffusion [70]). Par contre il est important de valider notre
modèle dans ce cas, vu que toutes les données expérimentales dans la littérature sont
disponibles pour ce cas particulier [54, 71].

Deux réservoirs de la littérature sont utilisés pour présenter les résultats et les valider, le
premier est utilisé par Bruch et al. [71] dans leur travail expérimental. Le deuxième est
plus grand et utilisé par Pacheco et al. [54]. Les dimensions de ces deux réservoirs ainsi que
les matériaux utilisés sont donnés dans le tableau 2.1. Les propriétés thermiques du fluide
et du solide sont calculées pour une température moyenne entre la température chaude
(haut du réservoir) et une température froide (bas du réservoir). Comme recommandé par
[71], la masse volumique du matériau de stockage est corrigée pour le premier réservoir
pour prendre en compte la capacité thermique de la paroi épaisse du réservoir :

ρs,corr = ρs +
MwCpw

(1 − ε)CpsVsto
(2.37)

où Mw et Cpw sont respectivement la masse totale et la capacité thermique spécifique de
la paroi et Vsto est le volume interne du réservoir.

Nous définissons la température adimensionnelle en fonction de la température de charge
et de décharge du réservoir :

θf (τ, ζ) =
T (τ, ζ) − Tdécharge

Tcharge − Tdécharge
(2.38)

U(τ, ζ) = θf (τ, ζ) − 1 (2.39)

Étant donné que la température à l’entrée du réservoir est constante, le terme de l’intégrale
de la solution (2.32) est nul et la solution donnée par l’équation (2.32) est réduite à :

U(τ) = Φ(τ, 0)U(0) (2.40)

De plus, étant donné que le débit d’entrée est constant,la matrice de transition est égale
à :

Φ(τ, 0) = exp (M2A
∗τ + M3D

∗τ) (2.41)

La figure 2.7 montre le profil de température dans le réservoir 1 à différents instants
pendant un processus de charge. Le débit massique durant cet essai est constant et égal à
1000 kg/h ce qui correspond à u = 0, 0014 m/s. Ces résultats sont comparés aux résultats
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Paramètre Réservoir 1 : Réservoir 2 :
Bruch et al. [71] Pacheco et al. [54]

Diamètre (m) 1 3
Hauteur (m) 3 6.1
Tcharge (°C) 250 390

Tdécharge (°C) 100 290
Porosité 0,27 0,22

Matériau de stockage Silica gravel (80 %) Quartzite rock (66%)
Silica sand (20%) Silica sand (33%)

Fluide de transfer Thermal oil (Therminol® 66) Na NO3 (50%), K NO3 (50%)

Table 2.1 – Dimensions et matériaux utilisés dans [71] et [54]

M t = 1 h t = 2 h
ζ = 0, 2 ζ = 0, 4 ζ = 0, 6 ζ = 0, 8 ζ = 0, 2 ζ = 0, 4 ζ = 0, 6 ζ = 0, 8

10 0,9616 0,2312 0,0011 0,0000 1,0000 0,9932 0,7434 0,1237
20 0,9680 0,2180 0,0003 0,0000 1,0000 0,9941 0.7475 0.1193
30 0,9690 0,2163 0,0003 0,0000 1,0000 0,9943 0,7482 0,1185
40 0,9693 0,2158 0,0003 0,0000 1,0000 0,9944 0,7484 0,1183
50 0,9694 0,2156 0,0003 0,0000 1,0000 0,9944 0,7485 0,1182
60 0,9695 0,2155 0,0003 0,0000 1,0000 0,9944 0.7485 0.1182
70 0,9695 0,2155 0,0003 0,0000 1,0000 0,9944 0,7486 0,1182

Table 2.2 – Dépendance de la solution à l’ordre de troncature à t = 1 h et à t = 2 h : cas d’un
débit constant et une température d’entrée constante

numériques obtenus par un schéma de différences finies de Cranck-Nicholson. Le tableau
2.2 montre la convergence de la solution pour différents ordres de troncature à t = 1 h
et t = 2 h.

La figure 2.8 compare nos résultats aux résultats expérimentaux mesurées par [71] pendant
un processus de charge. Le débit massique à l’entrée du réservoir est égal à 565 kg/h ;
ce qui correspond à un nombre de Reynolds d’entrée de 38. La figure 2.8 montre un
bon accord entre entre le modèle et les résultats expérimentaux. De la même façon, la
figure 2.9 montre le profil de température dans le réservoir 2 comparé aux résultats
expérimentaux ; ce qui montre un bon accord également.

Il est également intéressant d’étudier la convergence de la solution en fonction de l’ordre
de troncature de la série (2.19). Pour cette raison, nous considérons la solution obtenue
avec un ordre de convergence élevé (M = 300) comme solution de référence et nous
définissons un critère de convergence de la solution à un ordre donné M . Ce critère est
l’erreur quadratique entre la solution à cet ordre et la solution de référence. Cette erreur
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est définie par :

RMSE(M) =

√√√√ 1
N

N∑

i=1

(θf,M (ζi) − θf,M=300(ζi))
2 (2.42)

Les figures 2.10 et 2.11 montrent cette erreur en fonction de l’ordre de troncature pour
différentes valeurs du nombre de Peclet (Pe) et à deux instants différents : t = 1 h comme
instant représentatif des temps longs et t = 0, 1 h comme instant représentatif des temps
courts.

Il est clair que pour atteindre une précision donnée, l’ordre de troncature nécessaire est
plus petit pour les temps longs que pour les temps courts. De plus, la solution converge
plus rapidement pour les grands nombres de Peclet. Ceci s’explique par la forme de la

53



Chapitre 2. Modélisation du stock d’énergie thermique

0 1 2 3 4 5 6
280

300

320

340

360

380

400

height [m]

T
e

m
p

e
ra

tu
re

 [
°C

]

 

 

t = 0.5 h

t = 1 h

t = 1.5 h

t = 2 h

Figure 2.9 – Profils de température Vs les résultats expérimentaux de [54] : les lignes pleines
correspondent à notre solution

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200
10

−7

10
−6

10
−5

10
−4

10
−3

10
−2

10
−1

Truncation order

R
M

S
E

 

 

Pe = 50.10
3

Pe = 100.10
3

Pe = 150.10
3

Pe = 200.10
3
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solution. En effet, la figure 2.12 montre que le front du profil de température est plus
raide pour Pe = 50.103 que pour Pe = 200.103 et ceci est due à un paramètre de diffusion
D∗ plus petit pour le premier cas. Plus cette pente est raide, plus nous avons besoin de
termes dans la série pour avoir une solution précise. Le même phénomène est observé
dans la figure 2.13 où le front très raide de la solution pour Pe = 50.103 explique l’ordre
de troncature nécessaire pour atteindre une bonne la convergence de la solution.

2.3.4.2 Débit variable et température d’entrée constante

Ce cas est très important pour les centrales solaires thermodynamiques où il est fréquent
que le débit du fluide de transfert de chaleur soit régulé de telle sorte à avoir une
température constante à la sortie du champ solaire.

Étant donné que la température d’entrée est constante, la solution donnée par (2.32) est
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toujours égale à :

U(τ) = Φ(τ, 0)U(0) (2.43)

et la matrice de transition est donnée par :

Φ(τ, 0) = exp

(
M2

∫ τ

0
A∗(σ)dσ + M3

∫ τ

0
D∗(σ)dσ

)
(2.44)

Cette solution est explicite et ne requiert pas de discrétisation temporelle. Tout ce qu’il
faut faire est de calculer l’exponentielle de la matrice à un instant donné pour déterminer
le profil de température dans le réservoir à cet instant. Les intégrales temporelles de A∗ et
D∗ peuvent être calculées numériquement si elles sont déduites de données expérimentales
ou météorologiques.

Pour illustrer ce cas, nous considérons une vitesse sinusoïdale du fluide :

u(t) = Umax sin (ωt) (2.45)

La figure 2.14 montre l’évolution temporelle des deux paramètres A∗ et D∗ et la figure
2.15 montre le profil de température dans le réservoir 1 à différents instants pendant
un processus de charge et avec une condition initiale uniforme. Dans la même figure,
notre solution est comparée aux résultats numériques. Comme pour le cas précédent, la
convergence de cette solution en fonction de l’ordre de troncature est donnée dans le
tableau 2.3.
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Figure 2.14 – Evolution de A∗ and D∗ dans le temps durant un processus de charge avec une
vitesse du fluide variable : u(t) = 0, 0015 sin(ωt) et ω = 2π/(3 × 3600)
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M t = 1 h t = 2 h
ζ = 0, 2 ζ = 0, 4 ζ = 0, 6 ζ = 0, 8 ζ = 0, 2 ζ = 0, 4 ζ = 0, 6 ζ = 0, 8

10 0,5687 0,0134 0,0080 0,0059 0,9989 0,9977 0,5978 -0,0014
20 0,5799 0,0000 0,0004 0,0004 1,0000 0,9999 0,6054 0,0003
30 0,5817 -0,0001 0,0000 0,0000 1,0000 1,0000 0,6065 0,0003
40 0,5820 0,0000 0,0000 0,0000 1,0000 1,0000 0,6069 0,0003
50 0,5822 0,0000 0,0000 0,0000 1,0000 1,0000 0,6071 0,0003
60 0,5823 0,0000 0,0000 0,0000 1,0000 1,0000 0,6072 0,0003
70 0,5824 0,0000 0,0000 0,0000 1,0000 1,0000 0,6073 0,0003

Table 2.3 – Dépendance de la solution à l’ordre de troncature à t = 1 h et t = 2 h : cas d’un
débit de fluide variable

2.3.4.3 Débit du fluide et température d’entrée variables

Nous considérons le cas le plus général où le débit du fluide circulant dans le réservoir
et sa température d’entrée sont variables. Une condition initiale quelconque peut être
considérée mais pour présenter les résultats une condition initiale uniforme est choisie.
La température de référence est égale à 0 tandis que la température d’adimensionnement
est égale à la température initiale. Nous avons, alors, θf = T/T0. Dans ce cas, le
profil de température est donné par l’équation (2.32) et la matrice de transition est
donnée par l’équation (2.35). Il n’existe pas une façon analytique pour calculer l’intégrale
τ∫
0

Φ(τ, τ0)G∂θin(τ0)
∂τ0

dτ0. Pour cette raison, cette intégrale doit être calculée numériquement

et la solution finale est semi-analytique.

Une façon plus simple de procéder consiste à résoudre numériquement le système différen-
tiel défini dans l’équation (2.22). Ceci conduit également à une solution semi-analytique.
La méthode de Runge-Kutta de 4ème ordre est utilisée pour résoudre le système diffé-
rentiel. Pour présenter les résultats, nous considérons, en plus de la vitesse variable de
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M t = 1 h t = 2 h
ζ = 0, 2 ζ = 0, 4 ζ = 0, 6 ζ = 0, 8 ζ = 0, 2 ζ = 0, 4 ζ = 0, 6 ζ = 0, 8

10 1,7888 1,0216 1,0115 1,0080 2,9935 2,8621 1,8706 1,0020
20 1,7734 1,0012 1,0014 1,0013 2,9971 2,8680 1,8682 1,0026
30 1,7693 1,0007 1,0007 1,0007 2,9975 2,8686 1,8674 1,0026
40 1,7678 1,0007 1,0007 1,0007 2,9976 2,8688 1,8673 1,0026
50 1,7673 1,0007 1,0007 1,0007 2,9977 2,8688 1,8673 1,0026
60 1,7671 1,0007 1,0007 1,0007 2,9977 2,8689 1,8673 1,0026
70 1,7670 1,0007 1,0007 1,0007 2,9977 2,8689 1,8673 1,0026

Table 2.4 – Dépendance de la solution à l’ordre de troncature à t = 1 h et t = 2 h : cas d’un
débit et d’une températures variables

circulation du fluide, une température d’entrée variable :

θin = θin,0 + θin,maxsin(ωt) (2.46)

La figure 2.16 montre le profil de température dans le réservoir 1 pour des instants diffé-
rents pendant un processus charge. Ces résultats sont comparés aux résultats numériques.
La dépendance de la solution à l’ordre de troncature est également donnée dans le tableau
2.4.
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Figure 2.16 – Profils de température dans le réservoir 1 à différents instants : θf0 = 1 ;
u(t) = 0, 0015 sin(ωt) ; θin = 2 + sin(ω t) et ω = 2π/(3 × 3600)

2.3.5 Utilisation du modèle semi-analytique pour la modélisation des
systèmes dynamiques

Le modèle semi-analytique développé peut être inclus dans un modèle pour simuler un
système plus grand. Dans ce cas ,le modèle doit fournir la température de sortie du stock
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connaissant la température et le débit à l’entrée du stock. Ce modèle semi-analytique
réduit le temps de calcul d’une façon significative. La figure 2.17 illustre la variation
temporelle de la température de sortie du stock dans le cas où la température d’entrée et
le débit du fluide sont variables. Les résultats sont comparés aux résultats numériques
obtenus en utilisant un schéma numérique de Cranck-Nicholson. La discrétisation est
raffinée de telle sorte que la solution soit indépendante du pas spatial. Un nombre
minimum de 100 nœuds est nécessaire pour obtenir de bons résultats. Par contre, un
ordre de troncature M = 10 et suffisant pour obtenir des résultats très proches des
résultats numériques avec un processeur de marque Intel® Celeron® CPU B815 1.6 GHz.
Le temps de calcul de la solution est 2, 91 s si le schéma de Cranck-Nicholson est utilisé.
Si le modèle semi analytique est utilisé, les temps de calcul sont 0, 38 s pour M = 10,
0, 43 s pour M = 20 et 0, 48 s pour M = 30.
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Figure 2.17 – Température de sortie du réservoir : θf0 = 1 ; u(t) = 0, 0015 sin(ω1t) ;
θin = 2 + sin(ω2t) ; ω1 = 2π/(6 × 3600) et ω2 = 2π/(3 × 3600)

2.3.6 Effet du cyclage sur la capacité thermique du stock

Une des problématiques des stocks de chaleur de type "lit de roche" est l’effet de cyclage
qui fait que le stock perd de sa capacité à chaque cycle (charge-décharge) jusqu’à atteindre
un état asymptotique qui représente le cycle établi. Ce cycle établi correspond à la capacité
réelle du stock lors de son fonctionnement en continu. En pratique la phase de charge
s’arrête lorsque la zone thermocline atteint la sortie du stock. Trois techniques sont
alors possibles : soit on arrête la charge dès que la température à la sortie du stock
commence à augmenter, soit on arrête la phase de charge lorsque la température à la
sortie du stock atteint la température chaude (température à l’entrée du stock). La
troisième alternative est d’arrêter la phase de charge lorsque la température à la sortie du
stock augmente d’une quantité prédéfinie ∆T . Ici, une variable de commande apparait.
La même technique de commande s’applique lors de la phase de décharge. Les figures
2.18 et 2.19 montrent les profils de températures à la fin de la charge et à la fin de la
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décharge pour plusieurs cycles successifs. Il est clair à partir de ces figures que la surface
entre le profil de la fin de charge et le profil de la fin de décharge rétrécit d’un cycle
à un autre jusqu’à atteindre une surface permanente. Il est clair également que cette
surface finale augmente en augmentant la valeur du critère d’arrêt ∆T . En contre partie,
l’augmentation de ce critère d’arrêt diminue le rendement exérgétique du stock.

Figure 2.18 – Fonctionnement du stock sur plusieurs cycles : ∆T = 10◦C

Figure 2.19 – Fonctionnement du stock sur plusieurs cycles : ∆T = 50◦C

2.4 Chute de pression dans le stock

Plusieurs travaux ont été menés dans la littérature pour déterminer la chute de pression
du fluide lors de son passage dans le lit de roche. Le modèle le plus simple est un
modèle semi-empirique developpé par Ergun [72] qui est basée sur un modèle de diamètre
hydraulique qui suppose que l’écoulement s’effectue dans des conduites de petits diamètres
placés en parallèle. L’équation developpée par Ergun et qui permet de calculer la chute

60



2.5. Rendement exergétique du stock

de pression est :

∆P
∆z

= 150
(1 − ε)2

ε3

µfv

d2
p

+ 1, 75
(1 − ε)
ε3

ρfv
2

dp
(2.47)

Cette équation combine les effets constatés dans le régime d’écoulement de Darcy
(Rep < 100) où les effets visqueux sont prédominants et les effets constatés dans le régime
intermédiaire de Forchheimer pour des nombres de Reynolds plus grands (Rep > 100).
En effet, le terme quadratique en v est faible pour des faibles vitesses d’écoulement et
prédominant pour les hauts régimes.

Un autre modèle existe en littérature et a l’avantage d’être analytique [73]. Ce modèle est
dit de "cellules élémentaires représentatives". Dans ce modèle, le problème est ramené au
plus petit volume de contrôle, qui peut représenter les propriétés moyennées sur l’espace
du "lit de roche". Dans ce volume de contrôle deux volumes sont représentés : le volume
du solide Vs et le volume du fluide Vf et leur somme Vt représente le volume total. La
chute de pression, selon ce modèle, est donnée par l’équation :

∆P
∆z

=
µfv

2

d2
p

[
25, 4(1 − ε)4/3

(1 − (1 − ε)1/3)(1 − (1 − ε)2/3)2
+

(1 − ε)CdRep

2ε(1 − (1 − ε)2/3)2

]
(2.48)

où Cd le coefficient de traînée égal à 1, 9 et Rep est le nombre de Reynolds basé sur le
diamètre de la particule solide. Le travail qui doit être fourni par la pompe de circulation
pour compenser cette chute de pression peut être calculé par :

Wpd =
∫

tp

∆Pṁ
ρf

dt (2.49)

où ṁ est le débit massique du fluide et tp est la durée du processus (charge/décharge).

2.5 Rendement exergétique du stock

L’évaluation du rendement exergétique a été détaillé par Rosen [74, 75] et reprise par
Bindra dans la référence [61]. Le même auteur a intégré le travail fourni pour compenser
les pertes de charge dans l’évaluation du rendement exergétique [76]. En effet, l’exergie
stockée dans le stock durant la phase de stockage est calculée par :

Ξst =
∫

tst

[
ṁCpf (Tin − T0) − ṁCpfT0ln

(
Tin

T0

)]
dt (2.50)

où Cpf est la capacité thermique du fluide de travail, tst est la durée de la phase de
charge, Tin est la température d’entrée du fluide et T0 est la température de référence.
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Durant la phase de décharge, l’exergie récupérée est calculée par :

Ξrec =
∫

tst

[
ṁCpf (Tout − T0) − ṁCpfT0ln

(
Tout

T0

)]
dt (2.51)

où Tout est la température de sortie du fluide caloporteur.

Le rendement exergétique du stockage thermique est donné par :

ηex =
Ξrec −Wpd,st −Wpd,rec

Ξst
(2.52)

2.6 Conclusion

Dans ce chapitre, un modèle basé sur la théorie de perturbation a été utilisé pour simuler
le fonctionnement d’un stock de chaleur de type "lit de roche". Ce modèle a été résolu
en utilisant la technique des transformées intégrales généralisée (GITT). Une solution
analytique explicite a été obtenue pour deux cas de figure : (1) si la température et
le débit du fluide caloporteur à l’entrée du stock sont constants. (2) si le débit du
fluide est variable et une température à l’entrée variable. Ce deuxième cas correspond
généralement à la réalité industrielle dans les centrales solaires dans lesquelles le débit du
fluide caloporteur qui circule dans le champ solaire est généralement régulé pour obtenir
une température fixe à sa sortie. De plus, une solution semi-analytique dans le cas le
plus général (débit du fluide et température d’entrée variables). Cette solution permet
d’éviter une itération temporelle qui est très coûteuse en temps de calcul lorsqu’il s’agit
de simuler les performances annuelles d’une centrale solaire.

Les solutions proposées dans ce chapitre ont été validées par des résultats numériques
et des résultats expérimentaux de deux études antérieures. Ces solutions permettront
d’économiser un temps de calcul précieux lorsqu’il s’agit d’évaluer les performances
annuelles de l’installation en vue de son optimisation d’un point de vue conception.
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3 Modélisation du bloc moteur

3.1 Introduction

Le projet MicroSol a prévu la réalisation de deux variantes de micro-centrales solaires :

• La première variante utilisera des capteurs fixes à tubes sous vide, un stockage
à chaleur sensible, un moteur Stirling et un convertisseur (variante "à capteurs
solaires sans concentration").

• La seconde variante utilisera des capteurs cylindro-paraboliques avec suivi de la
course solaire, un stockage à chaleur sensible, un moteur ORC et un convertisseur
Schneider Electric (variante "à capteurs solaires avec concentration").

Finalement, pour des raisons de planning, seule la deuxième variante a été réalisée et les
données expérimentales sont à venir.

Parallèlement à ce projet, le LEMTA mène des recherches sur l’alternative de l’hybridation
des centrales solaire et a acquis un moteur Stirling en partenariat avec le LRGP pour
tester son fonctionnement avec du biogaz.

Ce paragraphe est dédié à la modélisation des deux types de moteur : Des modèles du
moteur Stirling sont développés et implémentés pour les fins de recherche du laboratoire.
Un modèle du moteur ORC est également décrit afin de l’introduire dans le modèle global
de la centrale solaire qui servira à son optimisation.

3.2 Le Moteur Stirling

3.2.1 Description de la technologie et de ses applications

Le moteur Stirling fut le premier moteur à cycle régénéré. Inventé par Robert Stirling
[77], pasteur écossais, en 1816, il se différencie du moteur Ericsson par son écoulement
oscillant. Il est composé de deux pistons dont la disposition varie selon la configuration
α, β ou γ (Fig. 3.1).
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Chapitre 3. Modélisation du bloc moteur

Figure 3.1 – Les trois configurations d’un moteur Stirling [78] : 1 - chambre de détente, 2 -
déplaceur, 3 - échangeur chaud, 4 - regénérateur, 5 - échangeur froid, 6 - chambre de

compression, 7 - piston moteur

Le cycle Stirling théorique comporte quatre phases, (Fig. 3.2) :

• Une compression isotherme (1-2) : Le volume du fluide diminue par déplacement du
piston de la zone de compression. La température du gaz reste constante pendant
cette phase car il cède de l’énergie au puits froid.

• Un chauffage isochore (2-3) : Le gaz traverse le régénérateur qui lui cède de la
chaleur. Le fluide de travail est ainsi chauffé à volume constant.

• Une détente isotherme (3-4) : Pendant cette phase, la température du fluide reste
constante et égale à la température haute grâce à l’apport de chaleur de la source
chaude. C’est durant cette phase que le travail utile du cycle est produit.

• Un refroidissement isochore (4-1) : Le fluide est refroidi en traversant le régénérateur.
Sa chaleur est emmagasinée sous forme de chaleur sensible dans le matériau
constituant le régénérateur et servira au chauffage du gaz dans la phase (2-3).

Le cycle idéal suppose les hypothèses suivantes :

• Toutes les transformations décrites sont réversibles et les pertes thermiques et
mécaniques du système sont négligées. Le fluide cyclé se trouve entièrement dans
les espaces de compression ou de détente pendant ces processus ; ce qui permet de
négliger l’effet de tout espace mort existant dans le moteur.

• La régénération est supposée parfaite ; ce qui veut dire que la quantité de chaleur
cédée par le fluide de travail au régénérateur durant le chauffage isochore est la
même que celle reçue par le fluide lors du refroidissement isochore.

• Le déplacement des pistons est considéré discontinu en vue d’assurer la distribution
du fluide précédemment décrite.

Depuis 1937, la société néerlandaise PHILIPS commença un vaste programme de recherche
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3.2. Le Moteur Stirling

Figure 3.2 – Le diagramme P-V du cycle idéal de Stirling

sur le moteur Stirling dans le but de concevoir un générateur d’électricité portable qui
fut produit en plusieurs centaines d’exemplaires entre 1940 et 1950 (Fig. 3.3a). PHilips a
commencé également à développer des machines frigorifiques et des pompes à chaleur
basées sur le cycle Stirling inverse.

Plus tard, pendant les années 1970, General Motors commença à développer la technologie
Stirling sous licence PHILIPS. Ces recherches visaient des applications diverses (maritime,
aero-spatiale, automobile,...) . Pendant cette période, l’utilisation de l’hélium et de
l’hydrogène comme fluide de travail et la pressurisation ont permis d’atteindre des
performances inégalées.

La NASA avait également un programme de développement du moteur Stirling pour
des applications spatiales ; ce qui a permis de développer des générateurs d’électricité
expérimentaux tel que celui présenté dans la figure 3.3b. L’agence visait également
l’application de la propulsion de véhicules terrestres. En effet, le programme ASE
(Automotive Stirling Engine) mené par la NASA/DOE en partenariat avec Mechanical
Technology Inc. a abouti au développement du "MOD II" [79] qui est considéré comme
une véritable réussite technique. Ce moteur consommait 25% de carburant de moins que
les moteurs à combustion interne (MCI) de l’époque. Mais, malgré des performances
inégalées et une baisse considérable des coûts de fabrication de ce type de moteur, le
manque de réactivité de cette technologie en régime transitoire et la baisse du cours du
pétrole ont rendu la concurrence face au MCIs très difficile [80, 81].

Néanmoins, l’inversibilité du cycle de Stirling lui a permis de s’imposer en cryogénie.
En effet, une machine Stirling fonctionnant en cycle inverse permet d’atteindre des
températures très basses avec des coefficients de performance (COP) très intéressants et
difficiles à atteindre avec d’autres technologies.

De nos jours, les menaces environnementales causées par le réchauffement climatique
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(a) Le générateur portable à moteur
Stirling de PHILIPS : configuration
beta, puissance de 200 W, pression

moyenne de 1,35 MPa [82]

(b) Générateur expérimental de la NASA :
moteur Stirling de configuration beta à pistons

libres, puissance de 2x12,5 kW

Figure 3.3 – Exemples de moteurs Stirling développés pour des applications de production
d’électricité terrestres et spatiales

(a) Photographie d’un train de transmission
équipé par le MOD-II

(b) Schéma du MOD-II

Figure 3.4 – Moteur "MOD-II" développé par la NASA/DOE pour une application automobile :
Configuration alpha double-effet à quatre cylindres en V, pressurisation à l’hydrogène jusqu’à

150 bars. puissance 60 kW (80 CV) [79]

ont augmenté l’intérêt des industriels et des chercheurs pour l’amélioration de l’efficacité
énergétique globale des technologies qu’ils développent. La cogénération, l’hybridation
de différentes sources d’énergie et le développement des énergies renouvelables sont
plus que jamais nécessaires. Le moteur Stirling qui possède des atouts indéniables en
fonctionnement stationnaire pourrait enfin exploiter tout son potentiel.

Certains prototypes de pré-commercialisation ont vu le jour dans le domaine de la
cogénération d’électricité et chaleur (CHP) tels que les unités de cogénération Cleanenergy
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3.2. Le Moteur Stirling

[83], Whispergen [84], StirlingDK et la "Sunmachine" qui fonctionnent au gaz ou à la
biomasse.

D’autres contributeurs ont développé des moteurs Stirling pour exploiter l’énergie solaire
reflétée par un collecteur parabolique. Parmi ces contributions, nous trouvons le système
infinea [85] ou solar Dish [86]. Toute ces solutions exploitent des sources chaudes de
haute température. Dans le domaine des faibles différences de températures, il est prouvé
expérimentalement que le moteur Stirling peut fonctionner avec seulement quelques
degrés de différence de températures. Cependant, tous les moteurs expérimentés restent
des maquettes à petite taille. [87].

(a) Unité de cogénération CHP "GasBox" de
Cleanenergy (Biogaz)

(b) Unité de cogénération
CHP "Whispergen" (gas

naturel)

Figure 3.5 – Exemples d’unités de cogénération à base de moteurs Stirling fonctionnant au
biogaz ou au gaz naturel
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(a) Unité de cogénération CHP "StirlingDK"
(biomasse, gazéification)

(b) Unité de cogénération
CHP "Sunmachine"
(biomasse, pellets)

Figure 3.6 – Exemples d’unités de cogénération à base de moteur Stirling fonctionnant à la
biomasse

3.2.2 Revue des modèles existants

3.2.2.1 Classification des modèles

Au fils des années, plusieurs analyses théoriques du cycle pratique de Stirling ont été
élaborées. Ces modèles sont habituellement classés en trois classes [88] :

Les modèles d’ordre 1 : Ce sont des modèles simples qui visent à relier la puissance
délivrée par le moteur aux températures des sources, le déplacement de la machine et
sa vitesse de rotation. Le premier modèle sérieux de cette catégorie a été développé par
SCHMIDT [89] et révisé dans quelques travaux (WALKER, READER et HOOPER,
WEST [90]). Ce modèle s’écarte énormément de la réalité, mais reste un bon outil pour
évaluer l’intérêt d’utiliser un moteur Stirling.

Les modèles d’ordre 2 : Ce sont des méthodes de calcul simples, dans lesquelles
la puissance du moteur est dégradée par l’évaluation des différentes pertes internes
et externes qui existent dans les machines réelles. Ces différentes pertes sont évaluées
séparément et sont généralement considérées comme indépendantes, et c’est pour cette
raison que ces méthodes sont appelées aussi "méthodes découplées". Les modèles les plus
connus dans cette catégorie sont les modèles de MARTINI [88], de RIOS [91], QVALE
[92] et celui de l’équipe de PHILIPS [93]. Les modèles d’ordre 2 sont particulièrement
adaptés à l’optimisation des moteurs Stirling, qui nécessitent dans plusieurs cas un calcul
itératif et ceci n’est pas possible avec un modèle gourmand en temps de calcul.
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3.2. Le Moteur Stirling

Les modèles d’ordre 3 : Ces méthodes sont assez précises, mais très couteuses en
temps de calcul. Elles ne prennent en compte le fait que tous les processus qui sont
supposés indépendants dans les méthodes d’ordre 2 interagissent significativement entre
eux. Ceci est possible grâce à la résolution numérique du système différentiel constitué
par l’équation de conservation de la masse et l’équation de la conservation de quantité
de mouvement. Néanmoins, des formules empiriques sont toujours utilisées dans ces
méthodes pour déterminer le coefficient de frottement et les coefficients d’échange de
chaleur. Une équation d’état comme celle du gaz parfait peut également être utilisée.
Finkelstein était le pionnier dans ce domaine [94]. Plus tard, Urieli [95] a développé un
modèle qui a constitué la base d’un autre modèle développé par Berchowitz [96] et qui
est plus rigoureux. Plus récemment, Andersen [97] a proposé un modèle plus fin et plus
complexe que les précédents.

Parmi ces modèles, nous présentons les quatres modèles les plus utilisés dans la littérature :
le modèle adiabatique d’Urieli, l’analyse simple du même auteur et qui est basée sur un
modèle adiabatique, le modèle quasi-statique de Berchowitz et le modèle dynamique 1D
d’Andersen.

3.2.2.2 Le modèle adiabatique d’Urieli (1977) [98]

Dans le modèle adiabatique d’Urieli [98], le moteur est divisé en 5 compartiments : un
espace de détente, un échangeur chaud, un régénérateur, un échangeur froid et un espace
de compression. Il existe quatre interfaces entre ces compartiments à travers lesquelles le
fluide de travail transite. Le profil de température du gaz dans le modèle adiabatique
suppose que la température du gaz est égale à la température de la source chaude dans
l’échangeur chaud et à la température du puits froid dans l’échangeur froid. Le profil de
température du gaz dans le régénérateur est considéré linéaire. Les équations constituant
le modèle adiabatique sont obtenues en écrivant les bilans de masse et d’énergie ainsi que
l’équation d’état des gaz parfaits pour chaque compartiment. Ces équations sont données
dans l’annexe A.

3.2.2.3 L’analyse simple d’Urieli (1983) [98]

L’approche "simple analysis" est une modélisation à pertes séparées, basée sur le modèle
adiabatique d’Urieli [98]. Elle introduit le transfert de chaleur dans les échangeurs, la
régénération imparfaite du régénérateur et les pertes de pression dans les échangeurs et
le régénérateur. Pour cela, des itérations sont effectuées selon l’algorithme représenté
dans la figure 3.7. Ainsi, la température du gaz dans les échangeurs chaud et froid est
mise à jour à chaque itération.
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Figure 3.7 – Algorithme suivi pour la modélisation rapide du moteur Stirling

3.2.2.4 Modèle quasi-stationnaire de Berchowitz (1978)[96]

Le moteur dans ce modèle est divisé en six compartiments, car le régénérateur est divisé
en deux parties. Comme le modèle adiabatique, les équations à résoudre sont obtenues
par l’application d’un bilan d’énergie et de masse et l’équation des gaz parfaits dans
chaque compartiment.

La différence principale entre ce modèle et le modèle adiabatique est le fait qu’il intègre
le transfert de chaleur entre le gaz et les parois dans l’échangeur chaud, l’échangeur
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froid et le régénérateur par l’ajout de termes d’échange de chaleur dans les équations
résolues et par l’ajout de deux équations qui modélisent la variation de température dans
la matrice du régénérateur due à la convection qui a lieu entre elle et le gaz de travail.
Les températures des parois des échangeurs chaud et froid sont considérées constantes.
Les températures du gaz dans les échangeurs et dans le régénérateur ne sont plus fixées,
mais calculées par la résolution des équations. Des termes qui prennent en compte les
chutes de pression dans les échangeurs et dans la matrice sont également ajoutés. Le
profil de température du gaz dans le régénérateur est toujours considéré linéaire, mais
les températures du gaz dans les deux parties du régénérateur sont variables.

3.2.2.5 Modèle dynamique 1D d’Andersen (2006) [99]

Dans ce modèle, les échangeurs et le régénérateur sont divisés en autant de volumes de
contrôle que voulu. Les équations à résoudre sont obtenues en appliquant les bilans de
masse, d’énergie et de quantité de mouvement ainsi que la loi des gaz parfaits sur chacun
de ces volumes. Les parties solides du moteur (parois des échangeurs, matrice génératrice
et parois du régénérateur) sont aussi divisées en volumes de contrôle également afin de
prendre en compte la fluctuation de leurs températures. De plus, le jeu qui existe entre
le déplaceur et le cylindre peut également être divisé en plusieurs volumes de contrôle
afin de prendre en compte les pertes par effet navette ou les fuites de gaz à travers ce jeu
ou des segments d’étanchéité s’ils existent [97]. L’ensemble des équations de ce modèle
est reporté dans l’annexe A.

3.2.2.6 Comparaison des modèles

Les modèles décrits précédemment ont été implémentés sur Matlab/Simulink et ont été
utilisés pour simuler le fonctionnement du GPU-3, un moteur Stirling développé par
General Motors et dont les dimensions et les caractéristiques techniques sont reportées
dans les annexes B et C. Les profils de température dans les différents compartiments du
moteur sont donnés dans les figures 3.8, 3.9 et 3.11 et ce pour chaque modèle. Il est noté
que les profils de température dans la figure 3.11 sont donnés pour une basse vitesse de
rotation (N=600 tr/min) et ce parce qu’à haut régime, le modèle nécessite des pas de
temps très petits et la simulation prend beaucoup de temps pour converger.

Les modèles présentés sont des modèles à valeurs initiales. Ils nécessitent une initialisation
des variables et la simulation du moteur sur plusieurs cycles jusqu’à atteindre un fonction-
nement stationnaire périodique. Le modèle adiabatique atteint le régime périodique assez
vite (une dizaine de cycles). De plus, il ne nécessite pas une discrétisation temporelle
très fine. Par contre, le modèle quasi-stationnaire nécessite beaucoup plus de cycles
pour atteindre la solution périodique. Les variables qui mettent le plus de temps pour
converger vers la solution périodique sont les températures de la matrice régénératrice, et
ceci est dû à sa grande capacité thermique. L’évolution de ces températures est donnée
dans la figure 3.10. De même, le modèle dynamique d’Andersen nécessite la simulation
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Figure 3.8 – Profil de température dans les différents compartiments du moteur selon le modèle
adiabatique sur un cycle
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Figure 3.9 – Profil de température dans les différents compartiments du moteur selon le modèle
quasi-stationnaire d’Urieli sur un cycle

d’un grand nombre de cycles pour atteindre la solution périodique. De plus, à cause de
l’introduction du bilan de la quantité de mouvement qui a une dynamique très rapide
par rapport aux autres équations, le modèle d’Andersen nécessite une discrétisation
temporelle plus fine que les deux modèles précédents.

Il existe quelques solutions pour accélérer la convergence des modèles vers la solution
périodique telle que la transformation des équations différentielles en équations algébriques
par la discrétisation de l’espace temporel par la méthode des différences finies ou la
méthode de shooting qui consiste à trouver les valeurs initiales des différentes variables
qui annulent la différence entre les valeurs des variables périodiques au début du cycle et
à sa fin [99]. Les méthodes de résolutions des systèmes d’équations non linéaires ou les
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Figure 3.10 – Evolution de la température de la matrice dans les deux compartiments du
régénérateur selon le modèle quasi-stationnaire
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Figure 3.11 – Profil des températures dans les différents compartiments du moteur selon le
modèle d’Andersen sur un cycle ; lignes pleines : compression et détente ; tirets longues :

échangeur chaud ; tirets courts : régénérateur ; mixte : échangeur froid

méthodes d’optimisation peuvent être utilisées. Mais, même en accélérant la convergence
des modèles quasi-stationnaire de Berchowitz et dynamique d’Andersen, ces modèles
restent gourmands en temps de calcul. Par conséquence, ils ne sont pas compatibles en
l’état avec une démarche d’optimisation.

En terme de temps de calcul, un modèle à pertes séparées tel que l’analyse simple est
plus adapté à l’optimisation. Il est donc nécessaire de développer des modèles fiables
pour les différentes pertes qui ont lieu au sein d’un moteur Stirling. Ces pertes sont :

• les pertes par conduction interne et externe,
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• les pertes par hystérésis,

• les pertes par fuite de matière au travers du jeu du piston moteur,

• les pertes au niveau du jeu du déplaceur qui sont constitués par les pertes par effet
navette et les pertes de matière au travers du jeu du déplaceur,

• les chutes de pression dans les échangeurs et le régénérateur,

• les frottements mécaniques du piston moteur, du déplaceur et de la cinématique
du moteur.

Il est, toutefois, très important de savoir que le découplage des différentes pertes engendre
des erreurs qui dépendent de la nature des couplages qui existent entre eux. L’erreur
induite par ce couplage est parfois grande.

Pour illustrer cette problématique, un modèle original des pertes par fuite de matière à
travers du jeu du piston moteur et du jeu du déplaceur a été développé. Ce modèle est
détaillé dans l’annexe B 1. Après comparaison de ce modèle avec d’autres modèles qui
existent dans la littérature et après comparaison de ces derniers entre eux, notre modèle
s’avère plus adapté à la modélisation des fuites dans le jeu du déplaceur où les effets de
compressibilité sont beaucoup moins visibles.

Un autre modèle qui a été développé couple les pertes par fuite de matière dans le jeu du
déplaceur avec les pertes par effet navette. Ce modèle montre clairement que le couplage
de ces deux pertes a changé d’une façon radicale la tendance des solutions (cf. Annexe
C) 2.

3.3 Le cycle organique de Rankine (ORC)

3.3.1 Description du cycle de Rankine et de ses variantes

Le cycle de Rankine classique est un cycle moteur qui porte le nom de son inventeur,
l’ingénieur écossais William John Macquorn Rankine (1820-1872). Ce cycle comporte
quatre transformations [100] : une compression isentropique, un chauffage isobare, une
détente isentropique et un refroidissement isobare. Dans le cycle de Rankine classique,
des changements de phases du fluide de travail s’effectuent (une évaporation lors de la
phase de chauffage et une condensation lors du refroidissement).

Si la vapeur est surchauffée après l’évaporation, le cycle est connu sous le nom de cycle
de Hirn [101]. Cette surchauffe sert généralement à éviter les détentes diphasiques qui
causent l’érosion des aubages de la turbine de détente. La surchauffe sert, par conséquent,
à augmenter considérablement la longivité des turbines utilisées.

1. Une version de cette annexe est publiée dans : M.T. Mabrouk, A. Kheiri, M. Feidt, Effect of leakage

losses on the performance of a β type Stirling engine, Energy, Volume 88, August 2015, Pages 111-117

2. Une version de cette annexe est publiée dans : M.T. Mabrouk, A. Kheiri, M. Feidt, Displacer gap

losses in beta and gamma Stirling engines, Energy, Volume 72, 1 August 2014, Pages 135-144
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Le cycle de Rankine est également connu sous le nom de cycle de Kalina si un mélange
de deux fluides de travail est utilisé. Dans cette variante, l’évaporation et la condensation
ne sont plus isothermes comme ceci est le cas pour un fluide pur et l’augmentation de
température lors de l’évaporation permet des rendements accrus.

Figure 3.12 – Diagrammes (T-S) du cycle de Rankine et ses variantes : (a) cycle de Rankine (b)
cycle de Hirn (c) cycle de Kalina

Dans les centrales de production d’électricité classiques où la source de chaleur est
généralement de haute température et la puissance produite est élevée, l’eau est souvent
utilisée comme fluide de travail car ce fluide est peu coûteux, non-toxique, non-inflammable
et stable. Cependant, lorsque la source de chaleur est de basse ou de moyenne température
ou lorsque la puissance produite est relativement faible l’eau n’est pas le meilleur
choix technologique [102]. En effet, la faible masse molaire de l’eau impose des débits
insoutenable par la turbine si la différence de température entre l’entrée et la sortie
de celle-ci est faible. De plus, l’utilisation de l’eau impose une surchauffe impossible à
atteindre compte tenu du niveau de température de la source pour éviter la détente
diphasique. Dans ces cas, le cycle organique de Rankine suscite un intérêt important
dans la recherche appliquée.

Le cycle organique de Rankine (Organic Rankine Cycle, ORC) est un cycle de Rankine
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qui utilise un fluide de travail organique. Ces fluides peuvent avoir une masse molaire
supérieure à celle de l’eau et une température critique relativement basse selon le fluide.
De plus, un grand nombre de ces fluides sont des fluides séchant et ne nécessitent pas
une surchauffe pour éviter la détente diphasique dans la turbine (cf. 3.3.2).

En plus des avantages précédemment cités, le cycle ORC présente d’autres atouts qui
expliquent sa popularité :

• l’absence du besoin de déminéraliser l’eau,

• l’absence du besoin de dégazage du fluide de travail, comme c’est le cas pour l’eau,
car la détente peut être effectuée à pression atmosphérique,

• maintenance simple,

• longue durée de vie.

Plus récemment, la recommandation d’utiliser les cycles organiques de Rankine supercri-
tiques est de plus en plus fréquentes et les travaux qui traitent de l’optimisation de ce cycle
se sont multipliés dans la littérature [103–111]. Un cycle de Rankine est dit supercritique
lorsque la pression du fluide de travail à la sortie de la pompe de compression dépasse la
pression critique. Dans ce cas, conformément à ce qui est illustré dans la figure 3.13, le
fluide caloporteur ne passe pas par un état diphasique (coexistence d’une phase liquide et
une phase vapeur) lors de son chauffage. La figure 3.13 montre les deux diagrammes T-S
des cycles sous critique et supercritique. Cette figure montre clairement que la courbe
correspondante à la transformation de chauffage isobare dans le diagramme T-S passe au
dessus du point critique.

(a) Cycle sous-critique (b) Cycle super-critique

Figure 3.13 – Diagrammes (T-S) du cycle de Rankine sous-critique et super-critique

3.3.2 Fluide de travail

Le choix du fluide de travail d’un ORC est crucial. Il affecte considérablement les perfor-
mances et le coût de l’installation dimensionnée. Le fluide choisi pour des applications de
géothermie n’est pas forcément adapté pour des applications solaires ou de récupération
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de chaleur fatale.

Il est fréquent de classifier les fluides de travail en trois classes selon la pente de leur
courbe de saturation dans le diagramme (T-s). En effet, conformément à la figure 3.14,
il existe trois types de fluides selon ce classement : Les fluides séchants qui possèdent
une pente positive

(
ds
sT > 0

)
, les fluides mouillants qui possèdent une pente négative

(
ds
sT < 0

)
et les fluides isentropiques qui se caractérisent par une pente nulle

(
ds
sT = 0

)
.

Ces deux derniers types contrairement aux fluides mouillants ne nécessitent pas une
étape de surchauffe pour éviter les détentes diphasiques.

Les différents critères que le concepteur doit considérer pour choisir un fluide de travail
adéquat à son application sont [102] :

• La température de saturation du fluide doit être inférieure à la température de
la source chaude si l’on veut un fonctionnement en mode super-critique et bien
supérieure à la température haute si l’on veut un fonctionnement en mode sous-
critique.

• La pression à la température haute ne doit pas être très grande pour éviter les
contraintes mécaniques excessives

• Il est préférable que le fluide permette une condensation à pression ambiante et à
un niveau de température qui n’est pas trop élevé.

• Le fluide ne doit être ni trop mouillant ni trop séchant pour éviter à la fois la
formation de condensat ou de vapeur trop sèche à la sortie de la turbine. Ceci
assure la longévité de la turbine et le rejet de la chaleur à basse température.

• Une faible chaleur spécifique du liquide et un faible rapport entre la chaleur
spécifique et la chaleur latente de vaporisation ce qui permet de réduire l’énergie
nécessaire pour que le fluide atteigne la température d’évaporation.

• Le fluide doit permettre un bon échange de chaleur et des faibles chutes de pression
dans les échangeurs.

• La stabilité chimique aux niveaux des températures du cycle

• La non-toxicité, non-inflammabilité, non-explosivité, non-radioactivité.

• Une bonne lubrification.

• Non corrosivité et compatibilité avec les matériaux utilisés.

• Un coût raisonnable et une disponibilité satisfaisante.
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Figure 3.14 – Les trois types des fluides de travail qui peuvent être utilisés dans la technologie
ORC

3.3.3 Modélisation du cycle organique de Rankine

La modélisation du cycle de Rankine peut se faire par le calcul de l’enthalpie spécifique
du fluide caloporteur à chaque point du cycle thermodynamique. Le logiciel REFPROP
[112], couplé à Matlab est utilisé pour calculer les propriétés thermophysiques du fluide
de travail. Ce logiciel exploite la base de donnée de l’Institut National de Standards et
de Technologies (NIST).

La pompe de compression et la turbine sont caractérisées par leurs rendements isentro-
piques respectifs ηis

p et ηis
t . Ainsi, les équations qui décrivent le cycle de Rankine sont

[113–115] :

Compression :

Le rendement isentropique de la pompe est défini par :

ηis
p =

his
p,out − hp,in

hp,out − hp,in
(3.1)

La puissance mécanique délivrée par la pompe est :

Ẇp = ṁwf (hp,out − hp,in) (3.2)
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La puissance électrique consommée par la pompe est :

Ẇ elec
p =

Ẇp

ηmotor
(3.3)

Chauffage :

La puissance thermique extraite de la source chaude est :

Q̇h = ṁwf (hh,out − hh,in) (3.4)

Détente :

Le rendement isentropique de la turbine est défini par :

ηis
t =

ht,in − ht,out

ht,in − his
t,out

(3.5)

La puissance mécanique de la turbine est :

Ẇt = ṁwf (ht,in − ht,out) (3.6)

La puissance électrique générée par le générateur électrique :

Ẇ elec
t = ηgenẆt (3.7)

Codensation :

La puissance thermique rejetée dans le puits froid est :

Q̇c = ṁwf (hc,out − hc,in) (3.8)

Par conséquent, la puissance électrique nette délivrée par le moteur de Rankine s’écrit :

Ẇ elec
net = Ẇ elec

t − Ẇ elec
p (3.9)

et son rendement global est égal à :

ηORC =
Ẇ elec

net

Q̇h

(3.10)

3.3.4 Pincements de la source chaude et du puits froid

Le pincement d’un échangeur de chaleur correspond au point auquel la différence de
températures entre le fluide chaud et froid est minimale. En effet, les échangeurs de
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chaud et froid d’un ORC sont caractérisés par leurs pincements respectifs.

Pour un ORC sous critique, le point de pincement chaud est situé soit à la sortie du
fluide de la source chaude soit à l’entrée de la zone diphasique de l’échangeur (Figures
3.15a et 3.15b). Ceci dépend du débit calorifique de la source chaude. Par contre, pour
un ORC supercritique, le point de pincement n’est pas évident à trouver à cause de la
grande variation des propriétés thermo-physiques du fluide caloporteur à proximité du
point critique (Figure 3.15c). Une procédure itérative est proposée par et permet de
trouver ce point. Cette procédure nécessite la division de la transformation (2-3) en un
nombre N de morceaux qui correspondent à une augmentation élémentaire de l’enthalpie
du fluide cyclé de δh = (ht,in − hp,out) /N en partant de l’état 2. l’enthalpie du fluide
caloporteur de la source à chacun de ces points est calculée simplement par le fait que le
flux de chaleur récupéré par le fluide cyclé est prélevé de la source :

hi+1
hs = hi

hs − ṁwf

ṁhs
δh (3.11)

avec : h0
hs = hhs,in

Les enthalpies nous permettent de calculer la température du fluide de travail ainsi que
la température du fluide caloporteur de la source à chaque point ce qui nous permet de
calculer également la différence de température minimale ∆Tmin au niveau de l’échangeur.

Un algorithme basé sur la méthode de la dichotomie est réalisé afin de déterminer le
débit de la source chaude qui correspond à un pincement fixé (Pinchh).
Concernant le puits froid, le pincement de l’échangeur est situé à l’entrée de la zone de
condensation.
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(a) Cycle sous-critique : premier cas de
figure

(b) Cycle sous-critique : deuxième cas de
figure

(c) Cycle super-critique

Figure 3.15 – Positionnement des points de pincement des échangeurs chaud et froid

3.4 Conclusion

Dans ce chapitre, les modélisations du moteur Stirling et du moteur ORC ont été abordées.

En premier lieu, une revue des modèles les plus importants du moteur Stirling a été
réalisée. Cette revue montre qu’en terme de temps de calcul, les modèles à pertes séparées
sont les plus adaptés à une approche d’optimisation système mais que la séparation des
pertes engendre des erreurs ; voire une perte totale de la tendance de la solution. Ceci a
été illustré dans le cas des pertes au niveau du jeu du déplaceur qui est constitué par les
pertes par fuite de matière et les pertes par effet navette. En effet, la comparaison d’un
nouveau modèle couplé de ces pertes par rapport aux modèles découplés existants dans
la littérature nous a permis de montrer que l’écart induit par le découplage des deux
phénomènes est significatif et que le comportement des solutions est différent dans les
deux cas.

En second lieu, un modèle orienté vers l’optimisation du moteur ORC a été présenté. Ce
modèle inclus dans celui de la centrale complète sera utilisé dans le chapitre suivant pour
l’optimisation de l’installation.
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4 Cas d’étude : optimisation d’une
centrale solaire hybride4.1 Introduction

La production d’électricité solaire peine à s’imposer comme une technologie de production
d’électricité privilégiées à cause de deux faiblesses principales :

• L’intermittence de la source d’énergie solaire qui rend cette technologie peu adaptée
à une production continue d’électricité.

• Le coût d’investissement d’une centrale solaire reste élevé par rapport aux techno-
logies de production d’électricité classiques.

Le problème d’intermittence de la source peut être résolu par un stockage de l’énergie
therrmique. Cependant, cette technologie se heurte généralement à la problématique de
coût des dispositifs de stockage thermique qui explose si l’on veut un fonctionnement
continu de la centrale. Par exemple, Gemasolar qui est entrée en service en 2011 à
Seville en Espagne utilise un dispositif de stockage d’énergie à sels fondus et annonce une
capacité de stockage de 15 heures. Malgré cette capacité, Gemasolar ne peut fonctionner
que pendant 6500 heures par an soit un peu moins que 75 % de l’année [116].
L’hybridation est une alternative envisageable pour remédier à la fois à l’intermittence de
la source et au coût d’investissement. Plusieurs auteurs se sont intéressés à cette solution
tel que Guiliano qui a proposé plusieurs configurations de centrales solaires hybrides
dont une configuration qui utilise des collecteurs cylindro-paraboliques. Turchi [117]
s’est intéressé également à l’hybridation des centrales solaires qui utilisent des capteurs
cylindro-paraboliques. Il propose deux configurations. L’une d’elles consiste à utiliser
une chaudière d’appoint qui prend le relais du champ solaire et du stock thermique. La
deuxième configuration est un cycle combiné qui consiste à utiliser la chaleur résiduelle
d’une turbine à gaz ajoutée à l’énergie collectée par un champ solaire et la convertir en
utilisant un cycle de récupération.

Dans le chapitre 2, nous avons détaillé la modélisation des capteurs solaires cylindro-
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paraboliques ; ce qui a permis, pour une géométrie donnée de capteur, de calculer le
rendement optique et d’établir des corrélations du facteur de modification de l’angle
d’incidence et des pertes thermiques linéiques du récepteur utilisé. Ceci constitue un
modèle de capteurs simples et peu coûteux en temps de calcul qui peut être utilisé pour
modéliser les performances annuelles de l’installation solaire.

Dans le chapitre 3, nous avons réussi à donner une solution explicite du profil de
température dans un stock de chaleur lors d’une phase de charge ou de décharge à un
instant donné. Cette solution permet d’éviter une discrétisation temporelle afin d’obtenir
le profil de température. Ce modèle de stock va être également exploité dans ce chapitre
afin de déterminer les durées de charge et de décharge du stock ainsi que l’énergie stockée
et restituée.

4.2 Configuration étudiée

Ce chapitre est consacré à l’optimisation de deux configurations de centrales solaires
thermodynamiques hybrides comprenant un stockage de chaleur. Le stock et l’hybridation
assurent le fonctionnement de la centrale d’une façon continue et sans interruption causée
par l’absence de la source solaire. Par ailleurs, l’hybridation permet d’une part d’assurer
le fonctionnement de la centrale solaire pendant les périodes prolongées de couverture
nuageuse. D’autre part, elle permet de diminuer le coût global du kWh qui risque d’être
élevé dans le cas de l’utilisation de dispositifs de stockage très volumineux.

Les deux configurations les plus récurrentes dans la littérature sont présentées dans les
figures 4.1 et 4.2. La première configuration comporte un champ solaire, un stock de cha-
leur et une chaudière à gaz en parallèle. Le bloc moteur choisi pour cette configuration est
un cycle organique de Rankine (ORC) car ce cycle est parfaitement adapté aux moyennes
températures. La deuxième configuration est plus adaptée aux grandes puissances et
utilise un cycle combiné gaz (une turbine à gaz + un cycle de récupération). Récemment,
plusieurs auteurs, tels que [118, 119], proposent l’utilisation d’un ORC comme cycle de
récupération.

Ce chapitre est consacré au dimensionnement et l’optimisation de la première configura-
tion, tous les composants sont dimensionnés pour que la centrale délivre une puissance
électrique constante et continue.
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Figure 4.1 – Configuration I : centrale solaire hybride simple

Figure 4.2 – Configuration II : centrale solaire hybride à cycle combiné

4.3 Simulation du bloc solaire et gestion de l’énergie dans
l’installation

Ce paragraphe traite de la simulation du fonctionnement du bloc solaire qui est composé
du champ solaire et du stock de chaleur. La méthode de simulation est illustrée sur un
exemple d’installation dont les paramètres sont détaillés dans le tableau 4.1. L’installation
fournit une puissance constante et continue. Ces différents paramètres permettent, grâce
au modèle du moteur ORC détaillé dans le chapitre précédent, de calculer le débit
nécessaire pour alimenter le bloc moteur. Le champ solaire, le stock thermique et la
chaudière assurent cette alimentation en suivant la stratégie de commande détaillée dans
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le paragraphe suivant.

Grandeur physique du système valeur
Champ solaire

Nombre de rangées (Nrow,m) 10
Longueur des rangées (Lrow,m) 70
Espacement entre les rangées (Hrow,m) 15
Largeur des capteurs (Wrow,m) 5
Température de sortie (Tfield,out,℃) 350
Stock de chaleur

Diamètre du réservoir (Dtank,m) 3
Hauteur du réservoir (Htank,m) 3
Nature du matériau du stockage gravier et sable de silice
Porosité du matériau du stockage 0,25
ORC

Puissance (PORC , kW ) 100
Fluide organique Toluène
Pression haute (Ph, kP ) 1, 2Pcrit

Température de condensation (Tcond,℃) 40
Température à l’entrée de la turbine (Tt,in,℃) 320
Pincement de l’échangeur chaud (Pinchh,℃) 10
Pincement de l’échangeur froid (Pinchc,℃) 10
Rendement de la turbine 0,70
Rendement du compresseur 0,80
Rendement du générateur électrique 0,95
Rendement moteur électrique 0,90

Table 4.1 – Paramètres de l’installation étudiée dans l’exemple

4.3.1 Stratégie de gestion d’énergie

Pendant les heures d’ensoleillement, le fluide caloporteur passe dans le champ solaire pour
récupérer l’énergie collectée par les capteurs solaires. Le débit de ce fluide est régulé afin
de conserver une température fixe à la sortie du champ solaire. Pour un fonctionnement
hybride, la stratégie de gestion de l’énergie proposée est illustrée dans la figure 4.3. La
gestion d’énergie dans l’installation obéit aux règles suivantes :

• Si le débit traversant le champ solaire est supérieur au débit nécessaire au fonc-
tionnement du bloc moteur, ce dernier prélève son énergie du champ solaire et
l’excédent est stocké dans le stock thermique.

• Si, au contraire, le débit sortant du champ solaire est insuffisant pour alimenter le
moteur, ce débit est complété par le stock de chaleur s’il contient du fluide chaud.
Sinon, le fluide sortant du champ solaire est stocké dans le stock de chaleur.

• Si le moteur ne peut pas être alimenté par l’installation solaire (Champ solaire +
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stock de chaleur), la chaudière prend le relai.

La figure 4.3 suppose que le stock est dimensionné de telle sorte qu’il puisse contenir
l’intégralité du débit excédant (qui n’a pas été utilisé directement pour alimenter le
bloc moteur). Elle suppose également que l’énergie stockée la journée est suffisante
pour alimenter le bloc moteur jusqu’à la fin de la journée. Ceci n’est pas toujours le
cas dans la mesure où les dimensions du stock peuvent être insuffisantes pour stocker
toute l’énergie disponible à la sortie du champ solaire, ou pour alimenter le bloc moteur
jusqu’au prochain lever de soleil ou pour les deux.

La figure 4.4 montre la gestion énergétique réelle dans une installation où le stock est
sous-dimensionné et donc insuffisant pour contenir la totalité de l’énergie disponible à la
sortie du champ solaire et pour alimenter le bloc moteur.

Figure 4.3 – Stratégie de gestion d’énergie dans l’installation étudiée ; Violet : débit qui peut
être stocké dans le stock de chaleur, Vert : débit qui peut être utilisé directement pour alimenter

le bloc moteur, Marron : débit que le stock doit fournir pour alimenter le bloc moteur
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Figure 4.4 – Gestion d’énergie dans l’installation dans le cas d’un stock insuffisant ; Violet :
débit réellement stocké dans le stock de chaleur, Vert : débit utilisé directement pour alimenter le

bloc moteur, Marron : débit que le stock a réellement fourni pour alimenter le bloc moteur

Remarque 1 :

Le stock est considéré comme vide si la température du fluide qui en sort lors de la
décharge baisse en dessous de la température d’alimentation du moteur avec un seuil
∆T défini par le concepteur.

Remarque 2 :

La stratégie de gestion d’énergie décrite précédemment est favorable dans le cas d’un
système hybride qui utilise une autre énergie d’appoint en plus de l’énergie solaire. Elle
ne permet pas un fonctionnement continu en énergie solaire car nous avons choisi de
stocker le débit sortant du champ solaire pendant la période qui s’étale du lever du jour
au moment où ce débit dépasse celui nécessaire pour alimenter le bloc moteur.

Dans le cas où l’on veut dimensionner l’installation pour un fonctionnement exclusif en
énergie solaire, ce débit doit être complété par un débit de fluide caloporteur venant du
stock afin d’alimenter directement le bloc moteur.

4.3.2 Simulation du bloc solaire

4.3.2.1 Simulation du champ solaire

Afin de simuler le fonctionnement du champ solaire, il est nécessaire de disposer des
données d’ensoleillement de l’endroit du projet. Les données utilisées dans ce travail
proviennent du service McClear [120] developpé par Armines dans le cadre des projets
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MACC, MACC-II et MACC-III financés par l’union européenne. Ce service fourni les
données d’ensoleillement sous forme de séries temporelles avec une résolution allant d’une
minute à un mois. La figure 4.5 montre, à titre d’exemple, l’irradiation solaire dans la
ville de Tataouine en Tunisie. Ces données seront utilisées dans l’exemple qui sera traité
par la suite.

Les corrélations du rendement optique et des pertes thermiques seront utilisées pour
modéliser les collecteurs solaires. Le débit dans le champ solaire est régulé afin de maintenir
une température constante à la sortie de celui-ci. Par conséquent, les températures d’entrée
et de sortie sont connues. Le débit massique du fluide dans le récepteur d’une rangée de
collecteurs solaires est alors donné par l’équation (1.72) développée dans le chapitre 1.
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Figure 4.5 – Ensoleillement sous un ciel clair dans la région de Tataouine (Tunisie)

4.3.2.2 Simulation du stock de chaleur

La simulation du champ solaire a permis de connaitre le débit à sa sortie. Conformément à
la stratégie de gestion d’énergie décrite précédemment, nous pouvons déterminer le débit
du fluide calo-porteur qui peut être stocké dans le stock de chaleur et le débit à fournir
par le stock lors de la phase de décharge si l’on veut que le stock fournisse de l’énergie
jusqu’au prochain lever du jour. Les figures 4.6a et 4.6b montrent, respectivement, le
débit disponible pour être stocké dans le stock et le débit de décharge si le stock fourni
de l’énergie jusqu’au prochain lever de soleil. Ces débits sont calculés pour la centrale
dont les paramètres sont détaillés dans le tableau 4.1 et pour la journée du 30-31 Mai
2010 (qui est l’année la plus récente dans la base de donnée utilisée).

Comme expliqué précédemment, en phase de charge, le stock de chaleur peut absorber la
totalité de l’énergie disponible ou seulement une partie. Ceci dépend de ses dimensions.
De la même façon, il n’est pas garanti que le stock de chaleur contienne assez d’énergie
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(a) Débit disponible
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(b) Débit de décharge nécessaire

Figure 4.6 – Débit de charge disponible pour le stockage thermique et débit de décharge
nécessaire pour alimenter le bloc moteur jusqu’au prochain lever de soleil

pour alimenter le moteur jusqu’au prochain lever du soleil.

Il est nécessaire de calculer la quantité exacte d’énergie stockée dans le dispositif de
stockage lors de la phase de charge et la quantité exacte d’énergie délivrée par celui-ci
lors de la phase de décharge.

Dans ce but et afin de déterminer l’instant précis dans lequel le processus de charge
s’arrête, nous utilisons le modèle développé dans le chapitre 3 et nous développons
un algorithme basé sur la méthode de dichotomie et qui exploite la solution explicite
développée dans le chapitre 2. Les étapes de cet algorithme sont les suivantes :

1. définir tmin = 0 et tmax = tf avec tf la période maximale que peut durer le stockage
(cf. fig. 4.6a),

2. évaluer la température du fluide à la sortie du stock à l’instant t = tmax+tmin

2 ,

3. si cette température est supérieure à T0 + ∆T alors tmax = t, sinon, tmin = t,

4. répéter l’étape 2 et 3 jusqu’à ce que le changement de la température calculée à la
sortie du stock soit inférieur à un critère d’arrêt ε ou que le changement de l’instant
t soit inférieur à la résolution temporelle des données de l’ensoleillement.

Le même raisonnement est adopté pour déterminer l’instant d’arrêt du processus de
décharge. ainsi, il est possible de simuler le fonctionnement de la centrale en connaissant
les débits réels de charge, de décharge et le débit de la chaudière . La figure 4.7 donne ces
différents débits le long de 24 heures (30-31 Mai 2010). Il est clair sur cette figure que
les dimensions du stock permettent le stockage de tout le surplus d’énergie provenant
du champ solaire. Mais, l’énergie stockée est insuffisante pour alimenter le bloc moteur
jusqu’à la fin des 24 heures. La figure 4.8 montre les mêmes débits durant la journée du
30-31 Janvier 2010. Dans ce cas, le stock a absorbé aussi tout le surplus d’énergie délivré
par le champ solaire mais la phase de décharge a duré moins longtemps que dans le
premier cas. Ceci est du au fait que le champ solaire collecte moins d’énergie en Janvier
qu’en Mai.
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4.3. Simulation du bloc solaire et gestion de l’énergie dans l’installation

La figure 4.9 donne les durées de fonctionnement en mode champ solaire, en mode
décharge et en mode chaudière pour une journée type de chaque mois de l’année 2010
(15-16 de chaque mois).
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Figure 4.7 – Evolution temporelle des débits de charge, de décharge et du débit de la chaudière
durant la journée du 30-31 Mai 2010
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Figure 4.8 – Evolution temporelle des débits de charge, de décharge et du débit de la chaudière
durant la journée du 30-31 Janvier 2010
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Figure 4.9 – Durée de fonctionnement de l’installation décrite dans l’exemple sur les trois
différents modes : travail exclusivement sur le champ solaire, travail sur le stock de chaleur,

travail sur la chaudière.

La simulation du fonctionnement de la centrale est effectué de cette manière sur un
échantillon de journées régulièrement espacées de l’année afin de diminuer le temps de
calcul. La durée de fonctionnement annuelle sur la chaudière par exemple est calculée
par :

tfired = tfired,sim
365
Nsim

(4.1)

avec tfired la durée totale de fonctionnement de la chaudière, tfired,sim la durée de
fonctionnement de la chaudière pendant les jours simulés et Nsim le nombre de jours
simulés dans l’année.

4.4 Dimensionnement optimal des échangeurs

Ce paragraphe détaille la méthode de calcul des surfaces d’échange des deux échangeurs
chaud et froid du cycle de Rankine. La configuration tubes et calandre est traitée à titre
d’exemple, car elle est largement utilisée dans la production d’électricité conventionnelle
et alternative. La littérature est également assez complète pour ce type d’échangeur.
En effet, un très grand nombre de travaux proposent des corrélations permettant de
déterminer les coefficients de transfert et les chutes de pression dans ce type d’échangeur
et ce pour quatre types d’écoulements qui peuvent exister dans les échangeurs d’une
machine à cycle de Rankine : monophasique, diphasique (evaporation ou condensation)
et supercritique. Une brève revue de ces corrélations sera effectuée dans le paragraphe
suivant.
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4.4. Dimensionnement optimal des échangeurs

La figure 4.10 illustre, à titre d’exemple, un échangeur de type tubes et calandre à une seule
passe ainsi que les dimensions géométriques qui entrent en jeu lors du dimensionnement
de ce type d’échangeurs.

(a) Schéma général de l’échangeur

(b) Dimensions géométriques de l’échangeur

Figure 4.10 – Échangeur de chaleur à tubes et calandre à une seule passe

4.4.1 Calcul de la surface d’échange

La surface d’échange est calculée connaissant le flux total échangé en utilisant la méthode
DTLM :

A =
Q̇

UF∆Tlm
(4.2)

avec U le coefficient global d’échange, F un facteur de correction qui tient compte du
fait que l’échange dans un échangeur de type tubes et calandre n’est pas un échange à
débits parallèles et ∆Tlm la différence de température logarithmique moyenne.
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Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

Le coefficient global d’échange s’écrit :

U =
[
do

αidi
+
doln(do/di)

2kt
+

1
αo

]−1

(4.3)

où

αi est le coefficient d’échange interne,

αo est le coefficient d’échange externe,

kt est la conductivité de la paroi du tube.

La différence de température logarithmique moyenne entre le fluide chaud (h) et le fluide
froid (c) circulant en contre courant est donnée par :

∆Tlm =
(Th,out − Tc,in) − (Th,in − Tc,out)

ln
(

Th,out−Tc,in

Th,in−Tc,out

) (4.4)

La méthode DTLM est établie pour le cas de deux fluides parallèles. Cette équation peut
être appliquée pour d’autres configurations d’échangeurs à condition d’introduire un
facteur de correction F . Pour les échangeurs à tubes et calandre, ce facteur de correction
est calculé de la manière suivante :

R =
T s

in − T s
out

T t
out − T t

in

(4.5)

P =
T t

out − T t
in

T s
in − T t

in

(4.6)

où l’exposant "t" réfère au fluide circulant dans les tubes et l’exposant "s" réfère au à
celui circulant dans la calandre.

si R = 1 :

S =
P

N s
p − (N s

p − 1)P
(4.7)

F =
S

√
2

(1 − S)ln
[

2−S(2−
√

2)

2−S(2+
√

2)

] (4.8)

si R 6= 1 :
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4.4. Dimensionnement optimal des échangeurs

α =
1 −RP

1 − P

1/Ns
p

(4.9)

S =
α− 1
α−R

(4.10)

F =

√
R2 + 1ln

(
1−S

1−RS

)

(R− 1)ln
[

2−S(R+1−
√

R2+1)

2−S(R+1+
√

R2+1)

] (4.11)

où N s
p est le nombre de passages coté calandre.

4.4.2 Coefficients de transfert de chaleur

4.4.2.1 Coefficient de transfert coté calandre

Plusieurs méthodes existent pour calculer le coefficient de transfert côté calandre tel que
la méthode de Kern [121] ou Bell-Delaware [122]. Cette dernière est adoptée dans ce
travail. Elle prend en compte les éléments suivants :

• Les fuites de matière dans les jeux qui existent entre les tubes et les chicanes.

• Les fuites de matière qui existent entre le faisceau de tubes et la calandre.

• L’effet de l’écoulement dans les fenêtres des chicanes qui ne prend en compte que
seulement une partie des tubes qui sont soumis à un échange à courants croisés.

• L’effet de l’écoulement laminaire.

Le coefficient de transfert de chaleur du fluide côté calandre est donné par l’expression
suivante :

hs = hidJCJLJBJRJS (4.12)

hid est le coefficient de transfert croisé d’un banc de tubes idéal. Il est calculé par :

hid = jiCps

(
ṁs

As

)(
ks

Cpsµs

)2/3 ( µs

µw

)0,14

(4.13)

ji est le facteur j-Colburn pour un banc de tubes idéal qui est fonction du pas des
tubes de leur angle d’agencement, de leur diamètre externe et du nombre de Reynolds
côté calandre Res. La procédure de calcul de ce facteur est largement détaillée dans la
littérature [123].
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Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

Le nombre de Reynolds côté calandre est calculé par :

Res =
ṁsDe

Asµs
(4.14)

De est le diamètre hydraulique côté calandre et As est l’aire transversale du faisceau de
tubes. Ils sont donnés par les expressions suivantes :

De =
4(P 2

t − πd2
o/4)

πd0
(4.15)

As =
DsCB

Pt
(4.16)

C est l’espace entre deux tubes et Ds est le diamètre de la calandre qui peut être
approximé par :

Ds =

√
Nt

0, 785

(
CL

CTP

)
P 2

t (4.17)

CL et CTP sont des constantes dont les valeurs dépendent de l’angle d’agencement et
du nombre de passage des tubes. Ces valeurs sont également détaillées dans la littérature
[124].

4.4.2.2 Coefficient de transfert dans les tubes en écoulement monophasique

Le coefficient de transfert dans les tubes en écoulement monophasique est calculé à partir
du nombre de Nusselt tel que :

h =
Nukf

Dh
(4.18)

Le nombre de Nusselt dépend du régime laminaire ou turbulent de l’écoulement. En effet,
si le nombre de Reynolds Ref est inférieur à 2300, le nombre de Nusselt est constant et
est égal à 4,36. Par contre, si Ref est supérieur à 2300, la corrélation de Gnielinski peut
être utilisée [124] :

Nu =
(f/8)(Ref − 1000)Prf

1 + 12, 7(f/8)1/2(Pr2/3
f − 1)

(4.19)

Les conditions d’application de cette corrélation sont :

0, 5 6 Prf 6 2000

2300 < Ref < 5.106
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4.4. Dimensionnement optimal des échangeurs

f est le coefficient de frottement à l’intérieur des tubes. Il doit être calculé en utilisant la
corrélation de Petukhov [124] :

f = [0, 79 ln(Ref ) − 1, 4]−2 (4.20)

4.4.2.3 Coefficient de transfert dans les tubes : évaporation

L’évaluation du coefficient de transfert de chaleur dans les écoulements diphasiques
d’évaporation est traitée d’une façon abondante dans la littérature. Il existe alors un
nombre conséquent de corrélations qui permettent de calculer le nombre de Nusselt.

Un travail récent de Kim [125] recense ces différentes corrélations et les classe en deux
catégories. D’un côté, les corrélation recommandées pour les macro tubes tels que celles
de Shah (1982) [126], Cooper (1984) [127], Gungor et Winterton (1986) [128] et Liu et
Winterton (1991) [129] et celles recommandées pour les mini/micro tubes tels que celles
de Lazarek et Black (1982) [130] et celle de Bertsch et al. (2009) [131]. Kim propose
également une nouvelle corrélation pour les mini/macro tubes (diamètre allant jusqu’à
6, 5 mm).

Dans ce travail, la corrélation de Liu et Winterton est utilisée si le diamètre des tubes
est supérieur à 6, 5 mm et celle de Kim et Mudawar sinon.

La corrélation de Liu et Winterton est sous la forme :

htp =
[
(E.hsp)2 + (S.hnp)2

]0,5
(4.21)

htp est le coefficient de transfert diphasique. Il est donné en fonction du coefficient de
transfert mono-phasique hsp et du coefficient de transfert du régime d’ébullition nuclée
hnb moyennant les deux coefficients E et S. Ces grandeurs sont données par :

hsp = 0, 23Re0,8
f Pr0,4

f

kf

Dh
(4.22)

hnb = 55P 0,12
R (−log(PR))−0,55M−0,5q

′′0,67
H (4.23)

E =

[
1 + xPrf (

ρf

ρg
− 1)

]0,35

(4.24)

S =
(
1 + 0, 055E0,1Re0,16

f

)−1
(4.25)

La corrélation de Kim et Mudawar s’écrit sous la forme :

htp =
(
h2

nb + h2
cb

)0,5
(4.26)

hnb et hcb sont respectivement les coefficients de transfert en régime nuclée et en régime
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Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

convectif. Ces coefficients sont calculés par [125] :

hnb =
[
2345

(
Bo

PH

PF

)
P 0,38

R (1 − x)−0,51
](

0, 23Re0,8
f Pr0,4

f

kf

Dh

)
(4.27)

hcb =

[
5, 2

(
Bo

PH

PF

)0,08

We−0,54
fo + 3, 5

(
1
χtt

)0,94
(
ρg

ρf

)](
0, 23Re0,8

f Pr0,4
f

kf

Dh

)

(4.28)

avec Bo est le nombre d’ébullition qui est donné par l’expression :

Bo =
q

′′

H

Ghfg
(4.29)

Il est important de noter que les deux corrélations font intervenir le flux de chaleur.
Ce flux n’est connu que si la quantité de chaleur échangé et la surface d’échange sont
connues ce qui n’est pas le cas dans un problème de dimensionnement tel que le notre.
Pour cette raison, un calcul itératif doit être effectué. Ainsi, un flux de chaleur initial
est fixé et ensuite corrigé après le calcul de la surface d’échange afin d’être injecté dans
l’itération suivante.

4.4.2.4 Coefficient de transfert dans les tubes : condensation

Comme pour le cas de l’évaporation, un grand nombre de corrélations existent pour
évaluer le coefficient de transfert en phase de condensation. Dans une publication récente
dédiée à l’effet de l’inclinaison sur la condensation dans les tubes, Xing et al. reportent
quatre corrélations qui sont celles de Dobson (1994) [132], Würfel et al. (2003) [133],
Thome et al. (2003) [134] et Shah (2009) [135], qui affiche un très bon accord avec les
données expérimentales.

Cette dernière corrélation est utilisée dans notre travail. Elle distingue entre deux régimes
d’écoulement délimités par une frontière définie par :

Jv = 0, 98 (Z + 0, 263)−0,62 (4.30)

Jv est la vitesse de la vapeur dans la conduite, donnée par :

Jv =
xG

[gDρv(ρl − ρv)]0,5 (4.31)

Z est le facteur de corrélation de Shah, donné par :

Z =
(

1
x

− 1
)0,8

P 0,4
R (4.32)

98



4.4. Dimensionnement optimal des échangeurs

Comme le montre la figure 4.11, le régime I est situé au dessus de la frontière et le régime
II est situé au dessous d’elle. Le coefficient de transfert de chaleur est alors donné par :

Figure 4.11 – Limite entre le régime I et II (donnée par l’équation 4.30)[135]

• Dans le régime I

htp = hI (4.33)

• Dans le régime II

htp = hI + hNu (4.34)

hI et hNu sont calculés par :

hI = hfo

(
µf

14µg

)n [
(1 − x)0,8 +

3, 8x0,76(1 − x)0,04

P 0,38
R

]
(4.35)

hNu = 1, 32 [Refo(1 − x)]−1/3

[
ρl(ρl − ρg)gk3

f

µ2
f

]
(4.36)

n, hfo et Refo sont donnés par :

n = 0, 0058 + 0, 557PR (4.37)

hfo = (0, 023Re0,8
fo Pr

0,4
f )kf/Dh (4.38)

Refo = GDh/µf (4.39)

En pratique, pour des tubes horizontaux, l’équation 4.34 est utilisée si le nombre de
Reynolds dépasse 35000.
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Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

4.4.2.5 Coefficient de transfert dans les tubes en écoulement supercritique

La spécificité des écoulements supercritiques est le fait que les propriétés thermophysiques
du fluide changent brusquement et d’une façon spectaculaire au voisinage du point critique.
Cette variation entraîne une variation considérable du coefficient de transfert en fonction
de la température. En conséquence, la discrétisation de l’échangeur est obligatoire pour
prendre en compte ces variations.

La corrélation la plus utilisée dans la litérature pour évaluer le coefficient de transfert est
la corrélation de Jackson (2002) [136]. Dans cette corrélation, le nombre de Nusselt est
donné par :

Nutp = 0, 0183Re0,82
f Pr0,5

f

(
ρw

ρf

)0,3(
Cp

Cpf

)
(4.40)

Cp est une capacité thermique moyenne donnée par l’expression suivante :

Cp =
hw − hf

Tw − Tf
(4.41)

L’exposant n est égal à :

n = 0, 4, si Tf < Tw < Tpc et 1,2 Tpc < Tf < Tw

n = 0, 4 + 0, 2
(

Tw

Tpc
− 1

)
, si Tf < Tpc < Tw

n = 0, 4 + 0, 2
(

Tw

Tpc
− 1

) [
1 − 5

(
Tf

Tpc
− 1

)]
, si Tpc < Tf < 1, 2Tpc et Tf < Tw

Tf , Tw et Tpc sont respectivement la température du fluide, la température de la paroi
du tube et la température critique du fluide.

4.4.3 Chute de pression dans les échangeurs

4.4.3.1 Chute de pression côté calandre

La chute de pression côté calandre est déterminée par l’expression [122] :

∆Ps =
fG2

s(Nb + 1)Ds

2ρDe

(
µw

µs

)0,14

(4.42)

Nb est le nombre des chicanes qui est égal à :

Nb =
L

B
− 1 (4.43)
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4.4. Dimensionnement optimal des échangeurs

f est le facteur de frottement qui est calculé par :

f = exp [0, 576 − 0, 19ln(Res)] (4.44)

Cette corrélation est valable si 400 < Res < 106.

4.4.3.2 Chute de pression dans les tubes : écoulement monophasique

La chute de pression dans les tubes est causée par les pertes de charge par frottement
tout au long des tubes. Cette chute de pression est donc calculée par :

∆P = f
LρV 2N t

p

2Dh
(4.45)

Le facteur de frottement f est donné par :

f =
64
Ref

si Ref < 2300 (4.46)

f = [0, 79ln(Ref ) − 1, 64]−2 si 2300 < Ref < 5.106 (4.47)

4.4.3.3 Chute de pression dans les tubes en écoulement diphasique

La chute de pression dans un écoulement diphasique est la somme de la chute de pression
par frottement, la chute de pression dynamique qui reflète le changement des propriétés
physiques du fluide et la chute de pression statique. Cette dernière est nulle dans le cas
des tubes horizontaux :

∆P = ∆Pfric + ∆Pmom (4.48)

∆Pmom est calculée en utilisant le modèle de Didi et al. [137] :

∆Pmom = G

{[
(1 − x)2

ρl(1 − ε)
+

x2

ρgε

]

out

−
[

(1 − x)2

ρl(1 − ε)
+

x2

ρgε

]

in

}
(4.49)

ε est le taux de vide qui est donné par Rouhani et Axelsson [138] :

ε =
x

ρg

{
[1 + 0, 12(1 − x)]

(
x

ρg
+

1 − x

ρl

)
+

1, 18(1 − x) [gσ(ρl − ρg)]0,25

Gρ0,5
l

}−1

(4.50)
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Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

∆Pfric peut être déterminé en utilisant la méthode de Müller-Steinhagen et Heck [139] :

∆Pfric =
∫ L

0

(
dP

dz

)

fric
dz =

∫ L

0

[
χ(1 − x)1/3 + bx3

]
dz (4.51)

avec :

χ = a+ 2(b− a)x (4.52)

où a et b sont égaux à :

a = 0, 079Re−0,25
fo

2G2

Dhρl
(4.53)

b = 0, 079Re−0,25
go

2G2

Dhρg
(4.54)

4.4.3.4 Chute de pression dans les tubes : écoulement supercritique

La chute de pression dans l’écoulement supercritique est causée par les frottements,
l’accélération de l’écoulement et la perte de charge statique. Cette dernière est nulle dans
le cas des tubes horizontaux :

∆P = ∆Pfric + ∆Pmom (4.55)

avec :

∆Pfric = f
LρV 2

2Dh
(4.56)

∆Pmom = G2
(

1
ρout

− 1
ρin

)
(4.57)

4.4.3.5 puissance électrique consommée par l’échangeur

La puissance électrique fournie par la pompe pour vaincre les chutes de pression qui ont
lieu au sein de l’échangeur est donnée par :

Ẇp =
ṁ∆P
ηpρ

(4.58)

4.4.4 Optimisation de l’échangeur

Le dimensionnement de l’échangeur est effectué de telle sorte que son coût global soit
minimal. Ceci revient à minimiser la fonction objective suivante :

CHEX = crf.Cinv,HEX + Cop,HEX (4.59)
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4.4. Dimensionnement optimal des échangeurs

Cinv,HEX est le coût d’investissement de l’échangeur. Ce coût est directement corrélé à la
surface d’échange de l’échangeur par des corrélations économiques. Ces corrélations seront
données plus loin dans cette dissertation. crf (capital recovery factor) ou facteur de
recouvrement est un taux de récupération qui permet d’annualiser le coût d’investissement
et qui est donné par :

crf =
kd(1 + kd)n

(1 + kd)n − 1
+ kins (4.60)

avec kd est le taux d’intérêt annuel, kins est le coût de l’assurance et n est la durée de
vie de l’installation en années.

Cop,HEX est le coût annuel d’électricité consommée par les pompes pour vaincre la chute
de pression causée par l’échangeur. Ce coût est donné par :

Cop,HEX = celec.Ẇp.top (4.61)

où celec est le coût unitaire d’électricité et top est la durée de fonctionnement de l’instal-
lation.

La figure 4.14 illustre l’algorithme utilisé pour le dimensionnement optimal des échangeurs.

Figure 4.12 – Algorithme du dimensionnement optimal des échangeurs
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Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

4.5 Dimensionnement optimal du système d’hybridation
avec chaudière et pré-chauffeur d’air

La chaudière est un dispositif qui permet de chauffer le fluide de travail en brûlant
un combustible liquide ou solide (gaz naturel, charbon, bio-gaz, bio-masse). Elle est
constituée, tel que le montre la figure 4.13, d’une zone dans laquelle l’échange de chaleur
entre la flamme et le fluide réchauffé est effectué essentiellement par voie radiative et
d’une zone dans laquelle l’échange de chaleur entre les gaz de combustion et le fluide
réchauffé est effectué essentiellement par voie convective. L’air utilisé comme comburant
à l’entrée du brûleur est préchauffée dans un échangeur de chaleur en utilisant la fumée
qui sort de la partie convective de la chaudière. Ce préchauffage permet d’économiser sur
la quantité de carburant brûlée.

4.5.1 Modélisation du brûleur

Nous posons les hypothèses suivantes pour modéliser la combustion dans le brûleur :

• La combustion est adiabatique,

• La combustion est complète,

• La quantité d’eau dans le comburant est négligeable.

Figure 4.13 – Schéma descriptif de la chaudière

La combustion est modélisée par la réaction chimique suivante :

CxHy + (1 + x+
y

4
)O2 −→ x CO2 +

y

2
H2O (4.62)

avec cette équation, la composition des fumées de combustion est calculée connaissant la
composition massique initiale de l’air à l’entrée du brûleur. En effet l’air est composé
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4.5. Dimensionnement optimal du système d’hybridation avec chaudière et
pré-chauffeur d’air

initialement de 75, 6% d’azote (cair
N2

= 0, 756), 23% d’oxygène (cair
O2

= 0, 232) et 1.2%
d’argon (cair

Ar = 0, 012). La composition des fumées à la fin de la combustion est donnée
par le équations [140] :

cfg
O2

=
cair

O2
−mfuel

[
32
12c

fuel
C + 32

4

(
1 − cfuel

C

)]

1 +mfuel
(4.63)

cfg
CO2

=
44
12
.cfuel

C .
mfuel

1 +mfuel
(4.64)

cfg
H2O =

36
4
.
(
1 − cfuel

C

)
.
mfuel

1 +mfuel
(4.65)

cfg
N2,Ar =

cair
N2,Ar

1 +mfuel
(4.66)

cfuel
C est la fraction massique du carbone dans le combustible utilisé, qui est calculée par :

cfuel
C =

12x
12x+ y

(4.67)

mfuel est le rapport entre le débit du combustible et le débit total du combustible et du
comburant :

mfuel =
ṁfuel

ṁfg
=

ṁfuel

ṁfuel + ṁair
=

1
1 + (1 +E)S

(4.68)

où E est l’excès d’air et S est le rapport massique stœchiométrique entre le carburant et
le comburant. Connaître la composition des fumées de combustion permet de calculer
leurs propriétés thermo-physiques. Le logiciel REFPROP [112] permet de calculer ces
propriétés. Il permet également de quantifier le CO2 émis par l’installation afin d’évaluer
son impact environnemental.

4.5.2 Conservation d’énergie dans la chaudière

L’équation de conservation d’énergie appliquée à la chaudière permet de calculer le débit
du carburant dans la chaudière connaissant la température d’entrée et de sortie du fluide
réchauffé ainsi que la température des fumées à l’entrée de la cheminée.

L’équation de la conservation d’énergie dans la chaudière s’écrit :

Q̇comb + Q̇air + Q̇fuel = Q̇setting + Q̇fluid + Q̇fg (4.69)

Q̇comb est l’énergie produite par la combustion du combustible :

Q̇comb = ṁfuel ∗ LHVfuel (4.70)
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LHVfuel est le pouvoir calorifique inférieur du combustible.

Q̇air, Q̇fuel et Q̇fg sont les enthalpies respectives de l’air et du combustible qui entrent
dans le brûleur et des fumées qui sortent de la zone de convection :

Q̇air = ṁair ∗ Cpair (Tair − Tref ) (4.71)

Q̇fuel = ṁfuel ∗ Cpfuel (Tfuel − Tref ) (4.72)

Q̇fg = ṁfg ∗ Cpfg (Tfg − Tref ) (4.73)

Tref est la température de référence avec laquelle la capacité thermique est calculée.

Q̇setting est l’énergie perdue de la chaudière par radiation et convection qui est générale-
ment entre 2 et 5% de Q̇comb [141].

L’équation (4.69) permet de calculer le débit du combustible :

ṁfuel = ṁfCpf (Tf,out − Tf,in)/Θ (4.74)

avec :

Θ =(1 − α)LHVfuel + Cpfuel(Tfuel − Tref ) + (1 +E)SCpair(Tair − Tref )

− (1 + (1 +E)S)Cpfg(Tfg − Tref ) (4.75)

4.5.3 Pré-chauffeur d’air

Les deux configurations les plus répandues de pré-chauffeurs d’air sont le régénérateur
tournant et l’échangeur de type tubes et calandre. Cette dernière configuration est
considérée dans cette étude. Une fraction massique ε des fumées qui sortent de la zone
de convection sont redirigées vers le pré-chauffeur d’air pour augmenter la température
de l’air frais qui entre dans le brûleur. La méthode de calcul de la surface d’échange du
pré-chauffeur d’air et son coût d’opération dû aux chutes de pression est identique à la
méthode détaillée dans la section précédente.

4.5.4 Optimisation du système chaudière/pré-chauffeur d’air

Le système chaudière/ préchauffeur d’air est dimensionné en minimisant son coût global.
Ce coût est donné par :

Cfh = crf.(Cinv,furnace + Cinv,preheater) + Cfuel + Cop,preheater (4.76)

Cinv,furnace est le coût d’investissement de la chaudière, Cinv,preheater est le coût d’inves-
tissement du pré-chauffeur d’air, crf est le taux de récupération dont l’expression est
donnée par l’équation (4.60), Cop,preheater est le coût annuel de l’électricité consommée à
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cause de la chute de pression causée par le pré-chauffeur d’air et Cfuel est le coût annuel
du combustible consommé par la chaudière.

L’optimisation est effectuée sur huit variables : cinq variables géométriques relatives
au dimensionnement du pré-chauffeur d’air, Tair la température de l’air préchauffé qui
entre dans le brûleur de la chaudière, Tfg la température des fumées qui sortent de la
zone de convection de la chaudière et ε la fraction massique des fumées redirigées vers le
pré-chauffeur d’air.

Figure 4.14 – Algorithme du dimensionnement du système chaudière/préchauffeur d’air

4.6 Modélisation de la tour de refroidissement

L’eau qui sert à refroidir le fluide de travail dans le condenseur est refroidi par une
tour de refroidissement humide. Dans cet organe, l’eau chaude provenant du condenseur
dispersée en fines gouttelettes par une ou plusieurs rampes de dispersion et elle traverse
de haut en bas un corps d’échange de chaleur appelé packing. Ce packing joue le rôle d’un
échangeur "air/fluide" conçu pour avoir une surface d’échange élevée. Lors de leur passage
par le packing, les gouttelettes d’eau se mélangent à l’air et sont refroidies. Une partie de
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l’eau s’évaporent et la chaleur latente absorbée par leur refroidissement sert à refroidir
davantage l’eau qui est finalement collectée dans un bassin de rétention en bas de la tour
avant de retourner vers le condenseur. L’air est mis en mouvement dans la tour par un
ventilateur centrifuge (tour à tirage mécanique) ou hélicoïde (tour à tirage induit) ou
par tirage naturel. Le flux d’air entrant dans la tour se charge alors en humidité et peut
entraîner des gouttelettes d’eau. Pour cette raison, un pare-gouttelettes est disposé au
sommet de la tour afin de limiter l’entraînement vésiculaire des gouttelettes qui peuvent
être contaminées par la légionellose. La figure 4.15 présente les configurations les plus
répondues de tours de refroidissement.

4.6.1 Modélisation de la tour de refroidissement

Les paramètres qui entrent en jeu lors du dimensionnement de la tour de refroidissement
sont :

• l’écart de la température de l’eau à l’entrée et à la sortie :

R = Twater,in − Twater,out (4.77)

• l’approche :

A = Twater,out − Twb (4.78)

où Twb est la température humide de l’air ambiant. La modélisation physique et écono-
mique des tours de refroidissement est traitée dans la littérature [142, 143] :

Le débit d’air nécessaire pour refroidir peut être calculé par [144] :

ṁair =
E

wout − win
(4.79)

avec E est le débit d’évaporation, win est l’humidité de l’air à l’entrée de la tour et wout

est l’humidité de l’air à la sortie :

Le débit d’évaporation donné par [142] :

E = 0, 00153 ṁwaterR (4.80)

L’humidité de l’air à l’entrée de la tour de refroidissement est donnée par :

win = wsat(Twb) − Cpair

wga(Twb)
(Tamb − Twb) (4.81)

avec wsat(Twb) et l’humidité de l’air saturé à la température humide, Cpair est la capacité
calorifique spécifique de l’air et wga(Twb) est l’humidité de l’air à la température humide
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Figure 4.15 – Différents types de tours de refroidissement

qui est donnée par [145] :

wga(Twb) = 2501, 3 + 1, 82Twb (4.82)

Tel que dans la littérature [145, 146], nous supposons sans grande erreur que l’air sort
de la tour de refroidissement à l’état saturé et à la température moyenne entre les
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températures d’entrée et de sortie de l’eau :

Tair,out =
Twater,out + Twater,in

2
(4.83)

L’humidité de l’air à la sortie de la tour est donnée alors par [147] :

wout = 0, 622
P s

P + P s
(4.84)

avec P s est la pression de saturation de l’eau à la température Tair,out. Elle est donnée
par [142] :

ln(P s) = A0 +
B0

Tair,out + C0
(4.85)

avec A0 = 23, 7093, B0 = 4111 et C0 = 237, 7

4.6.2 Coût d’opération de la tour de refroidissement

Le coût d’opération de la tour de refroidissement est composé de l’électricité consommée
par les ventilateurs pour assurer le débit d’air nécessaire et le coût de pompage de l’eau
à refroidir :

Cop,tower = Cop,fan + Cop,pump (4.86)

avec :

Cop,fan = celectopCfanQ̇air (4.87)

où celec est le coût unitaire de l’électricité, top est la durée de fonctionnement de l’instal-
lation, Q̇air est le débit volumique de l’air et Cfan est un facteur de conversion. Selon
Evans [148], une bonne approximation pour quantifier la consommation électrique des
ventilateurs est que 1 kWe est nécessaire pour chaque 18216, 44m3/h.

Le coût de pompage de l’eau est donné par :

Cop,pump = celectopCfanPpump (4.88)

avec PPpump est la puissance de pompage qui est donnée par :

Ppump =
Q̇waterρwatergh

ηpump 3, 6 106
(4.89)

Ppump la puissance de la pompe en kW , ηpump le rendement de la pompe, h est la charge
en m d’eau, Q̇water le débit volumique du fluide en m3/h et ρwater la masse volumique
de l’eau en kg.m−3.
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4.7 Critères d’optimisation et méthodes d’optimisation

Les critères d’optimisation sont également appelés fonctions objectifs. Ces critères peuvent
être économiques, énergétiques, exérgétiques ou environnementaux.

4.7.1 Les critères économiques

Il existe plusieurs critères qui permettent d’évaluer la rentabilité économique de l’instal-
lation tel que le coût moyen actualisé d’électricité (Levelized Cost Of Electricity, LCOE),
l’économie sur le coût de cycle de vie (Life-cycle Cost savings, LCCs) et la période de
retour sur l’investissement (PayBack time, PBT).

4.7.1.1 Coût moyen actualisé d’électricité (LCOE)

Le concept du coût moyen actualisé d’électricité (LCOE) est largement utilisé pour
évaluer la rentabilité économique des projets énergétiques car il permet de situer la
technologie étudiée par rapport aux technologies existantes de production d’électricité.
Les travaux dans la littérature qui utilisent ce concept sont multiples [149–157]. Le
calcul du coût du kWh produit doit englober le coût d’investissement ainsi que les coûts
opératoires de l’installation. Il existe plusieurs formules pour déterminer le LCOE selon
la disponibilité des données [158]. Selon l’agence internationale de l’énergie, le LCOE est
défini par :

LCOE =
crf.Cinv + Co&m + Cfuel

Et
(4.90)

où Cinv est le coût total d’investissement de la centrale, Co&m est le coût d’opération et
de maintenance, Cfuel est le coût du combustible consommée, Et est l’énergie électrique
annuelle produite, crf est le taux de récupération dont l’expression est donnée par
l’équation 4.60.

4.7.1.2 L’économie sur le coût de cycle de vie (LCCs)

L’économie sur le coût de cycle de vie est défini comme la différence entre le coût de
l’installation sur l’ensemble de son cycle de vie et le coût d’une installation traditionnelle
qui utilise exclusivement de l’énergie fossile [27]. Ceci correspond au coût qui serait éco-
nomisé grâce à l’utilisation des capteurs solaires et du stockage thermique sur l’ensemble
du cycle de vie de l’installation. Cette approche est assez complète dans la mesure où elle
tient compte des économies présentes et futures. Elle tient compte également du taux
d’actualisation au cours du marché.

111



Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

4.7.1.3 Période de retour sur l’investissement (PBT)

Il s’agit de la durée de fonctionnement du projet qu’il faut pour récupérer l’investissement
initial [159]. Cette grandeur est très simple et très compréhensible ; ce qui explique le fait
qu’elle est largement utilisée dans l’évaluation de la faisabilité économique des projets.
Cette grandeur peut être calculée par :

PBT =
Cinv

annual cash flow
=

Cinv

(1 − t)(EtPelec − Co&m) + CD
(4.91)

où Pelec est le prix actuel de l’électricité, t est le taux d’imposition et CD est l’amortisse-
ment.

L’inconvénient de cette méthode est le fait qu’elle ne tient compte ni de l’actualisation
au cours du marché ni des scénarios futures de l’évolution des prix de l’électricité et de
l’énergie consommée.

4.7.2 Les critères énergétique et exergétique

Le rendement énergétique est le critère le plus compréhensible et le plus considéré par
les industriels, car il reflète une économie réelle et directe de l’énergie consommée. Le
rendement énergétique est un critère purement quantitatif et ne prend pas en compte la
qualité de l’énergie consommée, produite et rejetée. Ce rendement global de l’installation
est simplement défini par :

ηtot =
Et

Esolar,in + Efuel
(4.92)

Le rendement exergétique est une notion plus subtile et souvent méconnues des industriels.
Il est utilisé par les scientifiques pour traduire la qualité de l’énergie. Le rendement
exergétique du système correspond au rapport de l’exergie utile par l’exergie consommée
par le système [160] :

ηsys
ex =

Exu

Exc
=

tf∫
0

(
ẆORC − Ẇpumps − Ẇpreheater − Ẇfan

)
dt

tf∫
0

(
Ėsolar + Ėfuel + Ėpreheater

air,in − Ėfg + Ėct
air,out − Ėct

air,out

)
dt

(4.93)

Les exergies à la sortie de la tour de refroidissement et de la cheminée sont rejetées
donc elles ne sont pas comptabilisées. De plus, les exergies de l’air entrant dans le
pré-chauffeur d’air de la chaudière et dans l’entrée de la tour de refroidissement sont
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nulles. Le rendement exergétique du système est alors égale à :

ηsys
ex =

tf∫
0

(
ẆORC − Ẇpumps − Ẇpreheater − Ẇfan

)
dt

tf∫
0

(
Ėsolar + Ėfuel

)
dt

(4.94)

Le calcul de l’exergie du rayonnement solaire disponible sur la surface totale des collecteurs
solaires est détaillé dans le chapitre 1.

4.7.3 Les critères environnementaux

Ces critères servent à évaluer l’impact environnemental d’un projet en comptabilisant
ses rejets qui peuvent induire la pollution de l’environnement ou la gêne des habitants
avoisinants. Ces rejets peuvent être de nature chimique (sous forme solide, liquide ou
gazeuse), sonore ou thermique.

Les rejets les plus contrôlés sont les gaz à effet de serre (tel que le CO2), les particules
fines et les NOx. Dans cette étude, nous choisissons d’évaluer la masse de CO2 émise par
kWh d’électricité produite. Le calcul de la fraction du CO2 dans les gaz d’échappement
qui sortent de la chaudière est détaillé dans le paragraphe 4.5.1. La masse de CO2 émise
par kWh d’électricité produite est alors déterminée par :

mCO2/kW h =
cfg

CO2
ṁfgtfired

Et
(4.95)

avec cfg
CO2

la fraction massique du CO2 dans les fumée, ṁfg le débit des gaz d’échappement,
tfired est la durée annuelle de fonctionnement de la chaudière et Et est la production
totale d’électricité de la centrale.

4.7.4 Méthodes d’optimisation

En premier temps, l’optimisation de la centrale est effectuée selon un seul critère. Pour
cela, l’algorithme NOMAD est utilisé. Ensuite, une optimisation selon deux critères est
effectuée en utilisant l’algorithme génétique "NSGA-II".

4.7.4.1 Optimisation mono-objectif

L’algorithme "NOMAD" appartient à la famille des algorithmes de recherche directe à
maillage adaptatif (Mesh Adaptive Direct Search algorithm, MADS) qui est lui même
une extension de la méthode de recherche par motif généralisé (Generalized Pattern
Search algorithm, GPS).

Ces deux types d’algorithmes sont des algorithmes d’optimisation à boite noire qui ne font
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pas appel au calcul des dérivées. Ce type d’algorithmes est bien adapté pour l’optimisation
des fonctions dont le calcul est généré par un calcul extensif et qui présentent l’une ou
plusieurs des propriétés suivantes [161] :

• n’a pas de propriétés exploitables telles que les dérivées,

• peut être contaminé par un bruit numérique,

• peut échouer pour donner des résultats même pour des points qui appartiennent
au domaine de faisabilité.

Une description des différentes étapes de l’algorithme NOMAD est donnée dans l’annexe
D.

4.7.4.2 Optimisation multi-objectif

Le concept de dominance au sens de Pareto défini par "Vilfredo Pareto", l’économiste
italien, est la base de la résolution des problèmes d’optimisation multicritères. On dit
qu’une solution x1 domine une autre solution x2 si :

∀k ∈ [1, Nobj ], fk(x1) ≤ fk(x2) et ∃j ∈ [1, Nobj ], fj(x1) < fj(x2) (4.96)

avec Nobj est le nombre de fonctions objectives à optimiser.

Autrement dit, x1 domine x2 si au moins un des critères de x1 est amélioré par rapport
à celui de x2, les autres étant au pire égaux à ceux de x2. Selon ce principe, l’espace des
critères (fonctions objectifs) est divisé en plusieurs parties. Si x1 ne domine pas x2 et x2

ne domine pas x1, On dit que x1 et x2 sont équivalentes.

Pour illustrer cette division, on prend l’exemple d’un problème bi-objectif. Dans la figure
4.16, F représente l’espace des critères. C’est l’espace des couples (f1, f2) associés à
chaque solution. Le plan est divisé en quatre parties : deux parties qui contiennent des
solutions équivalentes à la solution X, une partie qui contient les solutions qui la dominent
et une autre qui contient les solutions dominées par elle.

Le concept de dominance nous permet de définir "l’optimum global au sens de Pareto".
En effet, une solution est considérée comme optimum global s’il n’existe aucune solution
qui la domine. L’ensemble des solutions qui ont cette propriété forment la "surface de
Pareto", qui est appelée "front de Pareto" dans le cas de l’optimisation bi-objectif.
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Figure 4.16 – Illustration des relations de dominance entre les différentes solutions dans le cas
de l’optimisation de deux fonctions objectif

Figure 4.17 – Illustration du front de Pareto dans le cas de l’optimisation de deux fonctions
objectives (F est l’espace des critères des solutions faisables)
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Les méthodes méta-heuristiques ou stochastiques sont souvent utilisées pour résoudre les
problèmes d’optimisation multicritère. Ces méthodes sont capables d’exploiter pleinement
le concept de dominance au sens de Pareto. Les méthodes les plus utilisées dans ce
contexte sont les méthodes évolutionnaires qui reposent sur une analogie avec la théorie
de l’évolution naturelle des espèces de "Darwin".

En effet, dans la nature, les espèces sont capables d’évoluer à partir de leur héritage
génétique de manière à accroître leur adaptation à leur milieu au fil des générations grâce
à un mécanisme de sélection. L’algorithme génétique est l’un de ces algorithmes. Il a été
présenté pour la première fois par Holland [162]. Ses atouts majeurs sont sa capacité à
fuir les optima locaux et sa performance lors du traitement des problèmes d’optimisation
fortement non linéaires [163]. Ceci le rend largement utilisé pour traiter des problèmes
d’optimisation dans tous les domaines, tels que la thermique, l’automatique ou encore
l’efficacité énergétique [164–166].

Dans l’algorithme génétique, une population de Np individus évolue d’une génération à
une autre par les mécanismes de sélection, de croisement et de mutation pour donner après
un certain nombre de générations Ngen une population d’individus optimaux sélectionnés
afin d’engendrer des enfants après croisement et mutation.

Les différentes étapes de cet algorithme sont détaillées dans l’annexe D.

4.8 Optimisation globale de l’installation

4.8.1 Méthodologie

L’optimisation de la centrale complète est effectuée en utilisant un problème d’optimisation
global qui optimise un ou plusieurs critères choisis parmi les critères détaillés dans le
paragraphe 4.7. Le modèle utilisé pour calculer ces fonctions objectives est un modèle
qui simule le fonctionnement de la centrale sur un échantillon de journées de l’année
et dimensionne les échangeurs du moteur ORC, la chaudière d’appoint et la tour de
refroidissement. Des sous-routines d’optimisation sont programmées pour assurer un
dimensionnement optimal des échangeurs et de la chaudière d’appoint, tel que décrit
dans les paragraphes 4.4.4 et 4.5.4.

L’algorithme global d’optimisation de la centrale solaire est décrit dans le schéma
synoptique de la figure 4.18. Comme le montre ce schéma, les variables d’optimisation
sont :

Lrow : la longueur de chaque rangée de collecteurs

p : l’espace entre les rangées

Nrow : nombre de rangées

Ds : diamètre du stock de chaleur

116



4.8. Optimisation globale de l’installation

Hs : hauteur du stock de chaleur

Ths,in : température d’entrée de la source chaude de l’ORC qui est également la tempé-
rature fixée à la sortie du champ solaire

Ph : la pression haute du cycle ORC

Tcond,out : température de condensation du fluide cyclé dans l’ORC

Tt,in : température à l’entrée de la turbine

Pinchh : pincement de l’échangeur chaud de l’ORC

Pinchc : pincement de l’échangeur froid de l’ORC

Tsc,in : température de la source chaude de l’ORC qui est aussi la température de sortie
de la tour de refroidissement

Quelques unes de ces variables sont reliées par des contraintes. En effet, dans l’échangeur
chaud, la différence de températures entre la température d’entrée de la source Ths,in et
la température de sortie du fluide cyclé Tt,in ne peut pas être inférieure au pincement
Pinchh que nous avons fixé. De la même façon, dans l’échangeur froid, la différence de
températures entre la température de sortie du fluide cyclé Tcond,out et la température
d’entrée du puits froid Tsc,in ne peut pas être inférieure au pincement Pinchc que nous
avons fixé. De plus, pour éviter les détentes diphasiques dans la turbine, nous ajoutons
une troisième contrainte. En effet, la fraction massique de vapeur à l’entrée du condenseur
doit être supérieure à 0, 95 :

Ths,in − Tt,in ≥ Pinchh (4.97)

Tcond,out − Tsc,in ≥ Pinchc (4.98)

Qcond,in ≥ 0, 95 (4.99)

4.8.2 Résultats et discussion

Afin d’optimiser la centrale solaire, un certain nombre de paramètres a été fixé. Ces
paramètres sont regroupés dans le tableau 4.2. Le scénario économique décrit dans le
tableau 4.3 est considéré. Les corrélations utilisées pour calculer les coûts d’investissement
des différents composants de la centrale sont regroupés dans le tableau 4.4.

Le prix du combustible, du taux d’actualisation et la durée de vie de la centrale sont
fixés aux mêmes valeurs utilisées par le département de l’énergie des Etats Unis d’Amé-
rique (Laboratoire National des Energies Renouvelables) [158, 167]. Ceci permet une
comparaison facile avec les coûts de production annoncés par cet organisme.
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Figure 4.18 – Algorithme d’optimisation globale de l’installation
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Parametètre valeur
Localisation Tataouine, Tunisie
Puissance électrique produite 100 kW
Profil de charge Continu
Ouverture des collecteurs solaires 5m
Type de Stockage stratifié
Rendement des pompes 0,70
Combustible Natural gas
Rendement de la turbine 0,70
Rendement du compresseur 0,80
Rendement du générateur électrique 0,95
Rendement moteur électrique 0,90

Table 4.2 – Scénario considéré pour l’optimisation de l’installation

Parametètre valeur
Durée de vie de l’installation 30 ans
Taux d’actualisation 7%
Prix des collecteurs 300 $/m2

Prix du combustible (gas naturel) 0,016 $/kWh
Prix du fluide de travail 1 $/kg
Prix de l’huile thermique 10 $/kg
augmentation annuelle du prix du combustible 0%
Prix de l’électricité 0,15 $/kWh
Augmentation annuelle du prix de l’électricité 0%
Coûts de maintenance (de l’investissement initial) 2%
Augmentation annuelle des coût de maintenance 0%
Rendement de la turbine 0,70
Rendement du compresseur 0,80
Rendement du générateur électrique 0,95
Rendement moteur électrique 0,90

Table 4.3 – Scénario économique de l’optimisation
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Composant Corrélation source

Turbine 3880 × Ẇ 0,7
t

[
1 +

(
0,05
1−ηt

)3
] [

1 + 5 exp
(

Tt,in−866
10,42

)]
[168]

Pompe 705, 48 × Ẇ 0,71
pump

(
1 + 0,2

1−ηpump

)
[168]

Echangeurs 13, 668 + 658 A0,85 [169]
Tour de refroidissement 746, 749 × (3, 6 ṁair)0,79R0,57A−0,9924(0, 022 Twb + 0, 39)2,447 [125]
Chaudière 108 × Q̇0,74

fired [170]
Génératrice électrique 26, 18 × Ẇ 0,95

t [153]
Réservoir de stockage 2, 4 × exp[2, 631 + 1, 36731n(0, 0037 Vs) − 0, 06309 (1n(0, 0037 Vs))2] si Vs < 80m3 [171]

2, 4 × exp[11, 662 − 0, 61041n(0, 0037 Vs) + 0, 04536 (1n(0, 0037 Vs))2] si Vs > 80m3

Table 4.4 – Corrélations utilisées pour calculer les différents coûts d’investissement
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4.8. Optimisation globale de l’installation

Une optimisation selon le critère économique LCOE est effectuée en premier lieu. Les
résultats de cette optimisation sont données dans la figure 4.19a pour plusieurs puissances
et dans la figure 4.19b pour trois fluides de travail différents : Toluène, Hexane et Pantane.
Le Toluène qui a la température critique la plus haute a également le LCOE optimal
le plus bas. La répartition du coût d’investissement sur les différents composants de la
centrale pour les trois optima est donnée dans la figure 4.20. Cette figure montre que,
pour les trois fluides, l’optimum du LCOE est obtenu avec une configuration qui ne
comporte ni un champ solaire ni un stock de chaleur. Ceci se confirme dans les jeux de
paramètres optimaux que l’algorithme a trouvé pour chaque fluide et qui sont rapportés
dans le tableau 4.5.
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Figure 4.19 – Variation du LCOE optimal selon le fluide de travail et la puissance produite

Variable Toluène Hexane Pentane
Lrow (m) 0 0 0
p (m) 15,8 14 14
Nrow (-) 0 0 0
Ds (m) 0,1 0,1 0,1
Hs (m) 0,1 0,1 0,1
Ths,in (◦C) 350 350 350
Ph (kPa) 5075,3 4551 4852,8
Tcond,out (◦C) 45 40 37,5
Tt,in (◦C) 342,5 278,1 249,4
Pinchh (◦C) 5,8 40 40
Pinchc (◦C) 5,8 2 2
Tsc,in (◦C) 25 25 25
LCOE (c$/kWh) 12,34 15,70 16,62

Table 4.5 – Jeux de variables optimaux après l’optimisation économique (mono-objectif)

Nous déduisons des résultats de l’optimisation mono-objectif que, d’un point de vue
purement économique, il est plus intéressant d’utiliser exclusivement le gaz naturel comme
source d’énergie. Ceci va en contradiction avec la nécessité de diminuer l’émission des
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Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

(a) toluène (b) hexane

(c) pentane

Figure 4.20 – Répartition des coûts d’investissement sur les différents composants de
l’installation, puissance : 100 kW

gaz à effet de serre qui causent le réchauffement climatique.

Afin de prendre en compte ce critère environnemental, deux solutions se présentent : la
première consiste à introduire une taxe carbone dans le calcul du LCOE et effectuer une
optimisation mono-objectif selon ce critère. La deuxième solution consiste à effectuer
une optimisation bi-objectif selon le LCOE et la masse du CO2 émise par kWh produit.
L’avantage de cette deuxième solution est le fait que plusieurs solutions optimales sont
obtenues après le processus d’optimisation. Ceci permet au concepteur de choisir une
solution qui correspond à un niveau d’émission de CO2 qui lui convient ou qui lui est
imposé par les réglementations en vigueur.

L’optimisation bi-objectif selon les critères économique et environnemental a été effectuée
en utilisant l’algorithme génétique NSGA-II. Une population de 40 individus a permis
après son évolution sur 90 générations de donner les fronts de Pareto qui sont présentés
dans la figure 4.21. Ces courbes de Pareto donnent les différents compromis que l’algo-
rithme a trouvé entre les deux critères d’optimisation. La méthode de décision TOPSIS
[172] a permis de selectionner une des alternatives proposées par l’algorithme.

Les jeux de variables qui correspondent aux solutions choisies sont regroupés dans le
tableau 4.6 et la répartition des coûts d’investissement sur les différents composants de la
centrale est illustrée par les diagrammes de la figure 4.22. Cette foi-ci, le champ solaire
ainsi que l’huile thermique induisent la plus grande part des investissements.
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4.8. Optimisation globale de l’installation
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Figure 4.21 – Front de Pareto de l’optimisation selon le LCOE et l’émission de CO2
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Chapitre 4. Cas d’étude : optimisation d’une centrale solaire hybride

Variable 100 kW 1 MW
Lrow (m) 39 528
p (m) 14,5 14,9
Nrow (-) 42 37
Ds (m) 4,5 9,7
Hs (m) 2,9 1,9
Ths,in (◦C) 339,25 345,5
Ph (kPa) 4417 3761,1
Tcond,out (◦C) 45 56,5
Tt,in (◦C) 306 305,5
Pinchh (◦C) 17,6 35,1
Pinchc (◦C) 11,4 26,4
Tsc,in (◦C) 26,65 25,1

Table 4.6 – Jeux de variables optimaux après l’optimisation enviro-economique (bi-objectif)

(a) Puissance : 100 kW

(b) Puissance : 1 MW

Figure 4.22 – Répartition des coûts d’investissement sur les différents composants de
l’installation, fluide : Hexane
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4.9. Conclusions

4.9 Conclusions

Le stockage de l’énergie thermique est largement étudié comme solution à l’intermittence
de l’énergie solaire. Cependant, il est clair de par la littérature et les retours d’expérience
depuis les installations existantes que les centrales solaires à concentration ne sont pas
compétitives face aux énergies fossiles et que l’obtention d’un système purement solaire
fiable qui produit de l’énergie électrique d’une façon stable et continue conduit au sur-
dimensionnement de l’installation. En effet, la fiabilité du système n’est garantie que s’il
est dimensionné en prenant en compte le pire scénario ; càd la journée la moins ensoleillée
de l’année. Ceci veut dire que le système dimensionné sera fiable mais ne fonctionnera
pas tout le temps avec ses capacités maximales. Le stockage de l’énergie thermique n’est
ni la solution la plus viable économiquement ni celle qui a le meilleur rendement. C’est ce
constat qui a motivé l’étude menée dans ce chapitre qui explore la voie de l’hybridation
de la centrale en utilisant d’autres sources d’énergie en plus du stockage de l’énergie
thermique. Ce paragraphe exploite le travail mené lors des chapitres précédents et qui
consiste en la modélisation des différents blocs de la centrale solaire.

Un modèle complet d’une centrale solaire munie d’un stock de chaleur et d’une chaudière
d’appoint et qui utilise la technologie ORC comme bloc moteur a été réalisé. Ce modèle
est un modèle inverse dans le sens où il est orienté vers le dimensionnement. Il part de la
charge pour remonter au dimensionnement de la configuration du système répondant au
besoin. Il est parfaitement adapté à l’optimisation de conception.

L’algorithme d’optimisation qui a été mis au point comporte trois sous routines d’op-
timisation qui permettent d’optimiser les échangeurs chaud et froid de l’ORC ainsi
que la chaudière d’appoint. Cette optimisation est réalisée selon un critère économique
(coût global annuel). Ceci permet de réduire le nombre des variables d’optimisation et
d’accélérer le processus global.

L’optimisation effectuée dans ce chapitre est satisfaisante lorsque l’installation est raccor-
dée au réseau électrique et fonctionne tout le temps à son point nominal. Cependant,
si la centrale solaire est conçue pour fonctionner en mode isolé et sans connexion au
réseau électrique, il est nécessaire de prendre en compte la courbe de charge journalière ;
voire annuelle de la centrale. Une première approche envisageable est de considérer une
demande en électricité multi-période. Ceci permet d’éviter d’allonger le temps de calcul
lors de la modélisation des performances annuelles de la centrale.
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Conclusions et perspectives

Conclusions

Pendant cette thèse, nous avons essayé d’utiliser les outils d’optimisation des systèmes
énergétiques pour l’optimisation d’une centrale solaire hybride munie d’un stockage de
chaleur sensible. Une attention particulière a été portée au développement de modèles à
la fois précis et peu coûteux en temps de calcul des différents composants de l’installation.
Grâces aux modèles développés dans ce travail, l’optimisation de la centrale est rendue
possible sans moyens de calcul spécialisés mis à part un ordinateur de bureau. Les modèles
réduits que nous avons pu développer, permettent la modélisation du comportement op-
tique et thermique des collecteurs solaires et la modélisation du comportement dynamique
du stock de chaleur lors de ses phases de charge et de décharge.

La centrale étudiée est une centrale solaire hybride composée d’un champ solaire de
capteurs cylindro-paraboliques, un stock de chaleur sensible stratifié de type "lit de roche",
une chaudière d’appoint et un moteur ORC refroidi par une tour de refroidissement.

Dans le premier chapitre, un modèle optique et thermique détaillé des collecteurs solaires
est développé. Ce modèle permet de déterminer le rendement optique du collecteur
et l’effet d’ombrage dans l’installation. Il permet également de déterminer les pertes
thermiques qui ont lieu dans le récepteur. Des corrélations du facteur correctif de
modification d’angle d’incidence et du rendement thermique du récepteur ont été ensuite
déduites du modèle proposé et utilisées pour développer un modèle analytique adapté à
l’évaluation des performances annuelles de la centrale.

Le deuxième chapitre, a été consacré à la modélisation du stock de chaleur sensible qui
fonctionne par essence en régime dynamique. La modélisation de cet organe était jusque
là problématique car elle nécessitait une discrétisation du stock en un grand nombre de
volumes de contrôle et de résoudre les équations différentielles qui résultent en utilisant
une méthode numérique adéquate. Un modèle original a été présenté dans ce chapitre. Il
permet, par le biais de la méthode des transformées intégrales généralisées, de déterminer
le profil de température d’une façon explicite à n’importe quel instant. Ce modèle a
permis la détermination des durées de charge et de décharge du stock dans le modèle de
la centrale complète.

Dans le troisième chapitre, une revue des modèles du moteur Stirling a été effectuée et
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une critique des modèles à pertes séparées a été présentée. De plus, un modèle de moteur
ORC a été développé dans le but de l’intégrer dans le modèle global de la centrale.

Dans le dernier chapitre, les modèles du reste des composants ont été développés ainsi
que la modélisation de la centrale complète. L’optimisation de l’installation est effectuée
à l’aide d’un algorithme qui comporte trois sous routines d’optimisation qui permettent
de trouver le dimensionnement optimal des échangeurs de chaleur et de la chaudière. La
routine d’optimisation globale optimise le reste des variables (12 variables) selon un ou
plusieurs critères. Les résultats de l’optimisation thermo-économique et environnementale
de l’installation ont été présentés.

Une première optimisation mono-critère selon le critère thermo-économique avec plusieurs
fluides de travail donne les résultats suivants :

• Parmi les fluides pré-sélectionnés, le toluène est le fluide qui conduit au meilleur
coût de production d’électricité. Il est le fluide le plus adapté pour le niveau de
température de notre application.

• Du point de vue thermo-économique, une solution de production d’électricité
totalement fossile est l’alternative la plus intéressante. En effet, les coûts des
capteurs solaires et du stockage de chaleur pris dans cette étude et qui reflètent les
coûts actuels, rendent la solution solaire moins compétitive que la solution fossile.

• Le coût de l’électricité produite diminue avec l’augmentation de la puissance de la
centrale.

Une deuxième optimisation multi-critère qui tient compte à la fois du critère thermo-
économique et environnemental a fourni plusieurs solutions qui permettent de réduire
drastiquement la masse du CO2 émise par le système.

Perspectives

Ce travail prépare le terrain pour la réalisation d’autres études plus approfondies qui
tiendront compte de plus d’alternatives et/ou de contraintes technologiques et industrielles.
En effet, plusieurs pistes de recherche existent pour étendre les résultats présentés dans
cette thèse :

• L’outil d’optimisation développé dans ce travail servira dans l’avenir à effectuer
d’autres optimisations selon le reste des critères proposés dans le chapitre 4, no-
tamment le critère exergétique. Le calcul de la destruction d’exergie dans chaque
composant permettra de concevoir les composants les moins performants.

• Il est intéressant également d’effectuer des optimisations avec des fluides caloporteurs
différents (il s’agit du fluide qui circule dans le champ solaire et dans le stock).
Ceci permettra de comparer les performances de l’installation dans chaque cas
et de choisir le meilleur fluide. En effet, la structuration du programme que nous
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avons réalisé permet l’ajout d’autres fluides dans une fonction qui regroupe les
corrélations reliant les propriétés physiques à la température.

• Il est possible également d’ajouter des modèles d’autres technologies de capteurs
solaires tels que les capteurs de Fresnel ou des héliostats. Ceci permettra une étude
comparative de ces différentes technologies.

• D’autres technologies de stockage peuvent être intégrées dans le modèle, tel que le
stockage à chaleur latente ou les technologies de stockage chimique. Des modèles à
la fois réalistes et peu coûteux en temps de calcul doivent être développés à cette
fin.

• Il est également souhaitable d’étendre ce travail au cas des centrales solaires
destinées à un fonctionnement en mode isolé sous une charge variable en fonction
de l’heure de la journée ; voire de la saison. Ceci demande un effort de modélisation
supplémentaire. En effet, il est indispensable de développer un modèle orienté
vers la simulation qui tient compte des variations des rendements de la turbine,
du compresseur et de la chaudière d’appoint en fonction de leur charge. Il faut
également définir la stratégie de contrôle du moteur pour répondre à la variation
de charge. Réduire le temps de calcul pour la simulation nécessite également des
efforts supplémentaires. En première approche, il est possible d’utiliser un modèle
multi-période pour simuler le fonctionnement de la centrale ; ce qui permet de
réduire les temps de calcul.

• Une optimisation dynamique de la centrale peut également être effectuée afin de
trouver la stratégie idéale de contrôle commande des différents blocs de la centrale.
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A Détails des modèles du moteur
Stirling

A.1 Modèle adiabatique [98]

Dans le modèle adiabatique, le moteur est divisé en cinq compartiments distincts tel
qu’illustré dans le schéma suivant :

Figure A.1 – Compartiments du moteur selon le modèle adiabatique

Les températures dans les échangeurs chaud et froid sont considérées constantes et le
profil de température dans le régénérateur est considéré comme linéaire :

Figure A.2 – Profil de température considéré dans le modèle adiabatique [98]

Les équations différentielles et algébriques du modèle sont :
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Annexe A. Détails des modèles du moteur Stirling

- Variation de pression

dp

dt
=

−γp
(

1
Tck

dVc

dt + 1
The

dVe

dt

)

Vc/Tck + γ(Vk/Tk + Vr/Tr + Vh/Th + Ve/The)
(A.1)

- Masses

mk =
pVk

RTk
(A.2)

mr =
pVr

RTr
(A.3)

mh =
pVh

RTh
(A.4)

me = M − (mc +mk +mh +me) (A.5)

- Températures

Tc =
pVc

Rmc
(A.6)

Te =
pVe

Rme
(A.7)

- Variation des masses

ṁc =

(
pdVc

dt + Vc

γ
dp
dt

)

RTck
(A.8)

ṁk =
mk

p

dp

dt
(A.9)

ṁr =
mr

p

dp

dt
(A.10)

ṁh =
mh

p

dp

dt
(A.11)

- Débits massiques

ṁck = −ṁc (A.12)

ṁkr = ṁck − dmk (A.13)

ṁrh = ṁkr − dmr (A.14)

ṁhe = ṁrh − dme (A.15)
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A.2. Modèle quasi-stationnaire de Berchowitz [96]

- Températures aux interfaces

Tck = Tc si ṁck > 0 (A.16)

Tck = Tk si ṁck < 0 (A.17)

The = Th si ṁhe > 0 (A.18)

The = Te si ṁhe < 0 (A.19)

- Energies

Ẇ = p(
dVc

dt
+
dVe

dt
) (A.20)

Q̇k =
Vkcv

dp
dt

R− cp(Tckṁck − Tkrṁkr)
(A.21)

Q̇r =
Vrcv

dp
dt

R− cp(Tkrṁkr − Trhṁrh)
(A.22)

Q̇h =
Vhcv

dp
dt

R− cp(Trhṁrh − Theṁhe)
(A.23)

A.2 Modèle quasi-stationnaire de Berchowitz [96]

Dans ce modèle, le moteur est divisé en 6 compartiments :

Figure A.3 – Les différents compartiments du moteur selon le modèle quasi-stationnaire

Le profil de température dans le régénérateur est considéré linéaire :
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Annexe A. Détails des modèles du moteur Stirling

Figure A.4 – Profil de température dans le moteur selon le modèle quasi-stationnaire [96]

Les équations différentielles et algébriques du modèle sont :

- Variation de pression

dpc =
1

CvVT

[
R(Q̇tot − Q̇diss) − CpdW

]
(A.24)

- Pressions

Pk = Pc +
∆Pk

2
(A.25)

Pr1 = Pk +
∆Pk + ∆Pr1

2
(A.26)

Pr2 = Pr1 +
∆Pr1 + ∆Pr2

2
(A.27)

Ph = Pr2 +
∆Pr2 + ∆Ph

2
(A.28)

Pe = Ph +
∆Ph

2
(A.29)

- Variation des masses

ṁc =
1

RTc−f

(
Pc
dVc

dt
+
Vc

γ

dPc

dt

)
(A.30)

ṁk = ṁc−k − ṁk−r (A.31)

ṁr1 = ṁk−r − ṁr−r (A.32)

ṁr2 = ṁr−r − ṁr−h (A.33)

ṁe = ṁr−h − ṁh−e (A.34)
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A.2. Modèle quasi-stationnaire de Berchowitz [96]

- Températures

Tc =
PcVc

Rmc
(A.35)

Tk =
PkVk

Rmk
(A.36)

Tr1 =
Pr1Vr1

Rmr1
(A.37)

Tr2 =
Pr2Vr2

Rmr2
(A.38)

Th =
PhVh

Rmh
(A.39)

Te =
PeVe

Rme
(A.40)

- Débits massiques aux interfaces

ṁck =
1

RTc−k

(
Pc
dVc

dt
+ Vc

dPc

γdt

)
(A.41)

ṁkr =
1

CpTk−r

(
Q̇k − Q̇diss,k + CpTc−kṁc−k − CvVk

R

dPc

γdt

)
(A.42)

ṁr−r =
1

CpTr−r

(
Q̇r1 − Q̇diss,r1 + CpTk−rṁk−r − CvVr1

R

dPc

γdt

)
(A.43)

ṁr−h =
1

CpTr−h

(
Q̇r2 − Q̇diss,r2 + CpTr−rṁr−r − CvVr2

R

dPc

γdt

)
(A.44)

ṁh−e =
1

CpTh−e

(
Q̇h − Q̇diss,h + CpTr−hṁr−h − CvVh

R

dPc

γdt

)
(A.45)

- Températures aux interfaces

Tc−k = Tc si ṁc−k > 0 (A.46)

Tc−k = Tk si ṁc−k < 0 (A.47)

Th−e = Th si ṁh−e > 0 (A.48)

Th−e = Te si ṁh−e < 0 (A.49)

Tk−r =
3Tr1 − Tr2

2
(A.50)

Tr−r =
Tr1 + Tr2

2
(A.51)

Tk−r =
3Tr2 − Tr1

2
(A.52)
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Annexe A. Détails des modèles du moteur Stirling

- Energies

Ẇ = Pc
dVc

dt
+ Pe

dVe

dt
(A.53)

Q̇k = hkAk (Tp,k − Tk) (A.54)

Q̇r1 = hr1Ar1 (Tm1 − Tr1) (A.55)

Q̇r2 = hr2Ar2 (Tm2 − Tr2) (A.56)

Q̇h = hhAh (Tp,h − Th) (A.57)

Q̇diss = −∆Pṁ
ρ

(A.58)

- Températures des matrices

dTm1

dt
= − Q̇r1

mm1Cp,m1
(A.59)

dTm2

dt
= − Q̇r2

mm2Cp,m2
(A.60)

A.3 Modèle 1D d’Andersen [99]

Dans le modèle d’Andersen, les échangeurs et le régénérateur sont divisés en plusieurs
volumes i. D’autres volumes j s’intercalent entre eux et caractérisent les interfaces entre
les différents volumes.

Les bilans massiques dans les volumes i s’écrivent :

dmi

dt
= − (ρj+1vj+1Sj+1 − ρjvjSj) (A.61)

La masse dans le jème volume d’interface est prise égale à la moyenne des masses du gaz
dans le volumes adjacent :

mj =
mi +mi+1

2
(A.62)

Figure A.5 – Les différents volumes dans le modèle 1D d’Andersen [99]
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A.3. Modèle 1D d’Andersen [99]

Le bilan d’énergie dans les volumes i donnent :

dEi

dt
=
dUi

dt
= − (ρj+1vj+1Sj+1Cp,j+1Tj+1 − ρjvjSjCp,jTj)

+ hiAi (Tw,i − Ti) − Pi
dVi

dt
(A.63)

En considérant le gaz parfait, les dérivées des températures sont données par :

dTi

dt
=

1
miCv,i

[
dUi

dt
− Ui

mi

dmi

dt

]
(A.64)

Les températures d’interfaces sont conditionnées par le sens de mouvement du gaz dans
celle-ci :

Tj = Ti si vj > 0 (A.65)

Tj = Ti−1 si vj < 0 (A.66)

Les bilans de quantité de mouvement dans les volumes d’interfaces donnent :

dvj

dt
=

1
mj

{
−Pi+1Si+1 + PiSi + P̃j(Si+1 − Si)

+
[
dmi

dt
(vi − vj) − dmi+1

dt
(vi+1 − vj)

]
− vj

|vj |Fw,j + FAD,j

}
(A.67)

Fw,j est la force de frottement avec les parois dans la jème cellule qui s’écrit :

Fw,j = ∆Pf,jSi (A.68)

∆Pf,j la chute de pression dans le jème volume d’interface. Elle est prise égale à la
moyenne des chutes de pression dans les volumes adjacents :

∆Pf,j =
1
4

(
kiρiv

2
i

Li

Dh,i
+ (ki+1ρi+1v

2
i+1

Li+1

Dh,i+1

)
(A.69)

FAD,j est une force de dissipation artificielle introduite pour neutraliser les fluctuations
de la pression dont la dynamique est très rapide. Ceci permet d’utiliser des pas de temps
plus grands et d’accélérer la convergence.

P̃j la pression à l’interface j est donnée par :
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Annexe A. Détails des modèles du moteur Stirling

P̃j = Pi +
1
2
ρiv

2
i

(
1 − Si

Si+1

)
(A.70)

la vitesse du gaz dans la ième cellule est donnée par :

vi =
ρjvjSj + ρj−1vj−1Sj−1

ρiSi
(A.71)

la variation de pression dans la ième cellule est donnée par l’équation des gaz parfaits :

dPi

dt
= Pi

(
1
mi

dmi

dt
+

1
Ti

dTi

dt
− 1
Vi

dVi

dt

)
(A.72)
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Effect of leakage losses on the performance of a β type Stirling

engine
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de Haye, BP 160 54504 Vandoeuvre Cedex, France

Abstract

In Stirling engines designed for continuous work conditions, clearance seals are usually used to
avoid excessive wear and hence to extend the service life. This causes a gas leakage between
the compression space and the expansion space through the displacer’s clearance and also a
gas leakage between the compression space and the bounce space through the power piston’s
clearance. In this study, we propose an unsteady analytical model to calculate the gas leakage
mass flow rate by considering an oscillating flow in the annular clearance and to evaluate the
power lost in both locations. Finally, the sensitivity to some relevant parameters is discussed.

Keywords: leakage losses, Stirling engine, dynamic thermal model.

1. Introduction

Hot gas engines performances were enhanced by Robert Stirling who added heat regener-
ation in 1816 to the basic thermodynamic cycle. This basic thermodynamic cycle consists of
two isothermal and two isochoric processes [1]. Stirling engines can be used with various heat
sources [2, 3, 4] and are frequently used for electricity production and cogeneration purposes.
This technology is especially suitable for ranges of power below 100 kW where other tech-
nologies as Organic Rankine Cycles (ORC) cycle are less efficient [5]. For these applications,
the engine must be designed for continuous operation with the highest efficiency and the
lowest maintenance operations. Contactless sealing devices should be used to ensure a long
service life and reduce friction. However, these devices might cause leakage losses. These
losses occur between the compression and the expansion spaces trough the displacer-cylinder
gap and between the compression and the bounce spaces through the power piston-cylinder
gap and the designer must reduce them to keep a high efficiency. Most of existing models
of Stirling engines do not take into account these leakage losses [6, 7, 8, 9]. Deriving an
analytical expression for these losses is very important to develop accurate Stirling engine
models that are suitable for optimization. Urieli [10] modelled the flow in the gap as a steady
Couette flow. Hirata [11] modelled it as a compressible flow in a Laval nozzle with an equiv-
alent diameter experimentally determined. His approach is similar to other contributors who
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used the Saint-Venant equations to calculate the mass flow rate [12, 13, 14]. Huang [15]
proposed another model by considering a steady compressible flow. Steady models are valid
only for very low engine speed. In the present study, we propose a novel analytical and
unsteady model to evaluate gas leakage through clearance seals. This model is built up for
the oscillating flow in the gap and we discuss the effect of leakage losses on the performance
of a Stirling engine.

2. Mathematical model

2.1. Problem description

In Fig. 1, a β type Stirling engine is presented. This figure shows two pistons: the
"displacer" and the "power piston". In this section, the term "piston" stands for both the
displacer and the power piston. The pressure is considered to be constant in the bounce
space and equal to the mean working pressure. The pressure in the compression and the
expansion spaces changes depending on the variation of the temperature and the volume of
these spaces. The pressure difference between the compression and the expansion spaces is
caused only by the friction of the gas flowing through heat exchangers and the regenerator.
The problem is modeled as an oscillating flow in the annular gap between two concentric
cylinders. The piston has an alternative and periodic displacement relative to the cylinder
(Fig. 2).

Figure 1: β type Stirling engine with a Rhombic drive
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Figure 2: Problem’s geometry

2.2. Hypothesis

The first step to evaluate the mass flow rate in the gap is calculating the gas velocity by
solving the momentum balance. The following assumptions are made:

• The gas flow is typically laminar because of the tiny thickness of the gap. This hypoth-
esis will be a posteriori checked.

• The flow is fully developed and entry effects are neglected.

• Pressure’s axial profile is linear and the pressure gradient is equal to PC(t)−PE(t)
Ld

for the

displacer and PC(t)−PB(t)
Lp

for the power piston.

• Pressure variation in the compression and the expansion spaces are small compared
to their mean value. This is generally the case in Stirling engines to avoid excessive
hysteresis losses [10].

According to these assumptions, momentum balance is given by the thermoacoustics
theory [16]:

∂u(r, t)

∂t
= − 1

ρ0

∂p

∂z
+ ν0

(
∂2u(r, t)

∂r2
+

1

r

∂u(r, t)

∂r

)
(1)

2.3. Analytical solution

2.3.1. Velocity profile

The axial pressure gradient is a periodic quantity. So, it can be expressed using Fourier
series [17]:

∂p

∂z
(t) = pz0

+
∞∑

n=1

p̃zc,n cos(nωt) +
∞∑

n=1

p̃zs,n sin(nωt) (2)
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The piston’s velocity which is a boundary condition for eq. (1) is also a periodic quantity.
Its mean value is null and it can be expressed using Fourier series:

up(t) = up0 +
∞∑

n=1

ũpc,n cos(nωt) +
∞∑

n=1

ũps,n sin(nωt) (3)

While the equation (1) is linear, the velocity of the gas can be written in the same manner:

u(r, t) = u0(r) +
∞∑

n=1

ũc,n(r) cos(nωt) +
∞∑

n=1

ũs,n(r) sin(nωt) (4)

Complex notation can be used in this case:

∂p

∂z
= pz0

+
∞∑

n=1

p∗
z,neinωt (5)

up = up0 +
∞∑

n=1

u∗
p,neinωt (6)

u(r, t) = u0(r) +
∞∑

n=1

u∗
n(r)einωt (7)

where:

p∗
z,n = p̃zc,n − ip̃zs,n (8)

u∗
p,n = ũpc,n − iũps,n (9)

u∗
n(r) = ũc,n(r) − iũs,n(r) (10)

By reformulating equation (1) in complex notation and regrouping terms of the same order
we have:

• For order 0:

∂2u0

∂r2
+

1

r

∂u0

∂r
=

pz0

ρ0ν0

(11)

• For order n

∂2u∗
n

∂r2
+

1

r

∂u∗
n

∂r
− inω

ν0

u∗
n =

p∗
z,n

ρ0ν0

(12)

Solutions of equations (11) and (12) are:

u0 =
pz0

ρ0ν0

r2

4
+ A ln r + B (13)

u∗
n = − p∗

z,n

inρ0ω
+ CnI0 (βnr) + DnK0 (βnr) (14)

I0 and K0 are respectively modified Bessel function of order zero of the first and the second

kind and βn =
√

inω
ν0

.
We calculate the integration constants A, B, Cn and Dn using boundary conditions:
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• For r = Rp

u0(Rp) = up0 and u∗
n(Rp) = u∗

p,n (15)

• For r = Rc

u0(Rc) = 0 and u∗
n(Rc) = 0 (16)

After calculus, different constants are given by:

A =
up0

ln
(

Rp

Rc

) +
pz0

(
R2

c − R2
p

)

4ρ0ν0 ln
(

Rp

Rc

) (17)

B =
pz0

4ρ0ν0

ln(Rc)R
2
p − ln(Rp)R2

c

ln
(

Rp

Rc

) − ln(Rc)
up0

ln
(

Rp

Rc

) (18)

Cn =

p∗

z,n

inρ0ω
[K0(βnRc) − K0(βnRp)] + u∗

p,nK0(βnRc)

I0(βnRp)K0(βnRc) − K0(βnRp)I0(βnRc)
(19)

Dn =

p∗

z,n

inρ0ω
[I0(βnRp) − I0(βnRc)]

I0(βnRp)K0(βnRc) − K0(βnRp)I0(βnRc)
(20)

+
u∗

p,n

K0(βnRp) − K0(βnRc)

×
[
1 − K0(βnRc) [I0(βnRp) − I0(βnRc)]

I0(βnRp)K0(βnRc) − K0(βnRp)I0(βnRc)

]
(21)

Previous expressions show, as expected, that the variation of the gas velocity in the gap
is due to two different effects: pressure’s gradient variation and the velocity of the piston.

The real gas velocity is deduced from the complex velocity by the following expression:

u(r, t) = u0(r) +
∞∑

n=1

ℜ (u∗
n(r)) cos(nωt) +

∞∑

n=1

ℑ (u∗
n(r)) sin(nωt) (22)

2.3.2. Expression of leakage mass flow rate

Once gas velocity is known, we can calculate the mass flow rate by integrating over the
gap section:

ṁl(t) = ρ0

∫ 2π

0

∫ Rc

Rp

u(r, t)rdrdθ

= 2πρ0

∫ Rc

Rp

u(r, t)rdr (23)

We can give an analytical expression of this mass flow rate:

ṁl(t) = ṁl,0 +
∞∑

n=1

ℜ
(
ṁ∗

l,n

)
cos(nωt) −

∞∑

n=1

ℑ
(
ṁ∗

l,n

)
sin(nωt) (24)
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where:

ṁl,0 = πρ0B
(
R2

c − R2
p

)

+
1

2
πρ0A

[
R2

c (2ln(Rc) − 1) − R2
p (2ln(Rp) − 1)

]

+
πpz0

8ν

(
Rc4 − R4

p

)
(25)

ṁ∗
l,n = − p∗

z,n

i2nρ0ω

(
R2

c − R2
p

)

+
Cn

βn

[RcI1(βnRc) − RpI1(βnRp)]

− Dn

βn

[RcK1(βnRc) − RpK1(βnRp)] (26)

This mass flow rate depends on the pressure gradient in the clearance, the velocity of the
piston, and the radii of the piston and the cylinder. Notice that its dependence on the
different radii is nonlinear. Consequently, the values of Rc and Rp have a significant effect
on the leakage mass flow rate and this should be taken into consideration while designing
Stirling engines.

3. Case study

We choose the GPU-3 [18, 19] as a case study. This engine is a β type Stirling engine
with a rhombic drive developed by "General Motors". The specifications and the operating
conditions used in this case study are gathered in Table 1 and Table 2.

Table 1: Geometric parameters of the considered engine [18, 10]
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Table 2: Operating conditions of the considered engine

Input data of our gas leakage model are: the instantaneous pressure’s gradients in the
gap between the displacer and the cylinder and in the gap between the power piston and the
cylinder, the displacer’s velocity and the power piston’s velocity. These data are determined
from a dynamic model of the engine based on Urieli’s approach [10]. They are given in Fig.3
and Fig.4.

Figure 3: Velocities of the displacer and the power piston
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Figure 4: Pressure gradients in the displacer’s gap and in the power piston’s gap

Using these data, we can obtain the profile of gas velocity in the displacer’s gap and in
the power piston’s gap using eq. (22). In Fig. 5 and Fig. 6, we show these distributions at
different crank angles (different angles of the motor output shaft) and for a gap thickness of
0.03 mm. We calculate also the instantaneous leakage mass flow rates using eq. (24). They
are shown in Fig. 7 and Fig. 8.
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Figure 5: Velocity profile in the displacer’s gap (gap thickness=0.03 mm)

Figure 6: Velocity profile in the power piston’s gap (gap thickness=0.03 mm)
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Figure 7: Leakage mass flow rate in the displacer’s gap (gap thickness=0.03 mm)

Figure 8: Leakage mass flow rate in the power piston’s gap (gap thickness=0.03 mm)

Fig. 5. shows that the gas velocity at r = Rd is equal, as expected, to the displacer
velocity. For higher r , gas velocity reaches an extremum mostly with an opposite sign of
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the displacer velocity. This is due to the fact that the pressure gradient in the gap and shear
stresses act in opposite directions. We use the maximal velocities of the gas to calculate the
Reynolds numbers of the leakage flows at the displacer and at the power piston gaps. We
find respectively Red = 7.6 and Rep = 275 which means that the flow is laminar. This is in
accordance with the assumption made before.

In Fig. 7 and Fig. 8, it can be seen that for a same gap thickness the leakage mass
flow rate in the power piston’s gap is much greater than the leakage mass flow rate in the
displacer’s gap. This is due to the high pressure gradient in the power piston’s gap. We will
see in the next section that it does not mean necessarily that the enthalpy losses caused by
leakage through the cylinder-displacer gap are negligible.

It is important to note that, in fig. 6, the gas velocity at the piston radius is not null but
it is very small compared to the maximal velocity of the gas. This shows that the effect of
the pressure gradient in the power piston’s gap overrides the effect of the piston’s velocity.
Nevertheless, it is noticed that, for both the power piston and the displacer, a phase delay
exists between the leakage mass flow rate at the piston and the pressure gradient. This delay
is correlated to the frequency of the engine. Fig. 6 shows also that the gas velocity magnitude
at the power piston is high. This velocity becomes higher when the clearance thickness or the
pressure gradient increases. In these cases, if the Mach number exceeds 0.3, compressibility
effects become significant. In this case, a set of four boundary-layer-like equations should be
solved simultaneously (mass conservation, moment conservation, energy conservation and a
state equation) some lengthy analytical resolutions of such a problem exist in literature as
in [20]. However, the Mach number in the case of figure 6 (the working gas is Helium) is
roughly 0.1.

4. Effect of the gas leakage on the Stirling engine’s performance

Leakage through the gaps causes losses in the Stirling engine. In fact, when gas is leaking
through the displacer’s clearance or through the power piston’s clearance it causes an enthalpy
leakage called "enthalpy pumping" [21].

4.1. Enthalpy losses at the power piston

The mean enthalpy flow rate through the power piston’s clearance is [22]:

Hlp =
1

τ

τ∫

0

ṁlpcpTdt (27)

τ is the cycle period, ṁlp is the leakage mass flow rate at the power piston and T is an
instantaneous temperature which is equal to TC(t) if leakage mass flow is in the direction of
the bounce space and equal to TB(t) otherwise.

We investigate the evolution of the lost enthalpy magnitude depending on the thickness of
the power piston’s clearance.In Fig.9, enthalpy losses computed using the present procedure
are compared to those computed using the leakage model described by Urieli [10] and those
computed using the leakage model proposed by Huang [15].

It can be seen, in this figure that all models give quite different results. The difference
between Urieli’s and Huang’s model is due to the fact that, unlike Urieli, Huang takes the
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compressibility effect into account. The difference between our results and those computed
using Urieli’s and Huang’s models can be explained by the fact that our model is unsteady.
In fact, the present model take into account the phase delay which exists between the fluid
velocity in the clearance and the pressure gradient and the piston’s speed.

Figure 9: Enthalpy losses rate magnitude depending on the thickness of the power piston’s clearance

4.2. Enthalpy losses at the displacer

This section is devoted to the evaluation of the enthalpy losses in the displacer’s clearance.
The effect of the clearance thickness and the rotational speed of the engine on these losses is
also discussed.

As seen in the previous section, the leakage mass flow rate at the displacer is much less
than that at the power piston. However, enthalpy pumping through the displacer’s clearance
is not negligible because of the high temperature difference between the compression and the
expansion spaces. Then, similar to Eq. (27), the mean values of these enthalpy losses are
calculated by:

Hld =
1

τ

τ∫

0

ṁldcpTdt (28)

ṁld is the leakage mass flow rate at the displacer and T is an instantaneous temperature
which is equal to TC(t) if leakage mass flow is in the direction of the expansion space and
equal to TE(t) otherwise.

In Fig.10, the magnitude of the lost enthalpy at the displacer is reported as a function
of the thickness of the displacer’s clearance. In the same figure, our results are compared to
the results computed using Urieli’s model [10] and Huang model [15].

12



In this case, it seems that the compressibility effect of the gas is negligible because Urieli’s
model and Huang’s model give almost the same results. The difference between our results
and those computed using Urieli’s and Huang’s models can be explained, once again, by the
unsteadiness of our model which introduces a phase delay between the fluid velocity in the
clearance and the pressure gradient and the piston’s speed.

In fig. 11, enthalpy losses are given as a percentage of the engine’s power for different
clearance thicknesses and rotational speeds. The same figure shows that the lost enthalpy
through the displacer’s clearance is more important for high engine speeds. Actually, raising
the engine speed has two opposite effects:

• the velocity of the working gas passing through the regenerator and the exchangers
rises and hence the pressure drop increases. Pressure difference between compression
and expansion spaces becomes then higher and so the pressure gradient in the gap.

• the velocity of the displacer rises which increases gas driving by shear stresses in the
opposite direction as noticed before.

The fact that, globally, the lost enthalpy magnitude increases as the rotational speed of
the engine increases demonstrates that the increase of the pressure gradient effect has more
effect than the increase of the displacer’s speed.

Figure 10: Enthalpy losses rate magnitude depending on the thickness of the displacer’s clearance
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Figure 11: Percentage of the enthalpy loss rate depending on the thickness of the displacer’s clearance and
engine speed

5. Conclusion

An analytical model is developed in order to evaluate mass leakage through the clearances
of the displacer and the power piston. Enthalpy losses are then investigated at these two
locations and it is concluded that the wider the gap is the greater the enthalpy losses caused
by gas leakage are. On the other hand, mechanical friction rises when we decrease the
clearance thickness. Obviously, there is an optimal thickness to find and friction should be
considered in this purpose.

This study showed also that our model is more suitable to evaluate leakage losses through
the displacer clearance and that for the power piston a model taking the compressibility of
the gas into account would be better.

Finally, energetic analysis is chosen in this paper to evaluate enthalpy losses and exegetic
analysis could be done to have a more complete evaluation of the available work destruction
by the leakage losses in Stirling engines.
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Nomenclature

ṁ mass flow rate, kg.s−1

ℑ Imaginary part of a complex number

ℜ Real part of a complex number

cp specific heat at constant pressure, J.kg−1.K−1

H enthalpy, J

i Square root of -1

L length, m

N rotation speed, rpm

P pressure, Pa

R Radius, m

R perfect gas spec. const., J.kg−1.K−1

r radial coordinate, m

Re Reynolds number,

T temperature, K
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t time, s

u velocity, m.s−1

z axial coordinate, m

Greek letters

λ thermal conductivity, WK−1m−1

µ dynamic viscosity, kg.m−1.s−1

ν kinematic viscosity, m2s−1

ω angular speed, rad.s−1

Φ crank angle, °

ρ density, kg.m−3

τ period, s

Subscripts

0 time-average

B bounce space

C compression space

c cylinder

d displacer

E expansion space

l leakage

n nth order of Fourier series

p piston

z axial gradient

Superscripts

* complex number

~ amplitude
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C Article : Pertes au niveau du jeu
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Displacer gap losses in beta and gamma Stirling engines
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Abstract

An analytical model has been developed to evaluate "displacer gap losses" in the clearance
between the displacer and the cylinder in both β and γ configurations of Stirling engines.
Displacer gap losses are the sum of the "shuttle heat transfer" and the "enthalpy pumping".
The present model takes into account the pressure gradient in the gap, the gas compressibility
and real gas effect. Gas velocity and temperature distributions in the displacer, in the gap and
in the cylinder were determined by solving momentum and energy balances in a concentric
tubes geometry. Our model is then introduced in a whole engine model and the effect of the
clearance thickness and engine’s speed on total displacer gap losses are investigated. Novel
tendencies of the solution are observed and new ways for optimization are demonstrated.

Keywords: Stirling engine, Displacer gap losses, shuttle heat transfer, optimization.

1. Introduction

The Stirling engine has been invented since the 19th century but was unable to penetrate
the energy and transport sector despite its flexibility and relatively high thermal efficiency.
The use of this technology has been concentrated in cryogenics and spatial applications.
However, with the present growth of concerns about energy saving and environmental issues,
Stirling engines becomes more interesting than ever. It is the best solution to make micro-
scale co-generation since the organic Rankine cycle (ORC) is relatively less efficient for a
power level below 100 kWel [1]. Stirling cycle implies that a constant mass of working
gas (usually air, helium or hydrogen) alternates between two temperature levels and passes
through four thermodynamic processes: an isothermal compression, an isochoric heating, an
isothermal expansion and finally an isochoric cooling [2]. In β and γ configurations of Stirling
engines (figure 1) this reciprocating motion is assured by a displacer. To avoid frictional losses
and excessive wear, clearance seals are generally used instead of ring seals. The inconvenience
of this solution is that a gas leakage occurs from the compression to the expansion chamber
or back depending on the displacer’s direction of motion and the pressure difference between
these spaces. This leakage causes an enthalpy pumping through the displacer’s clearance [3].
Besides, a temperature gradient exists along the cylinder wall. Thus, the displacer is moving
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between a hot and a cold region and causes heat transfer with its motion. It takes some heat
from the hot region of the cylinder and rejects it in the cold region. This amount of lost heat
is called "shuttle heat transfer". The sum of enthalpy pumping and shuttle heat transfer loss
are known in the litterature as "Dispalcer gap losses" [3].
Urieli [4], used a steady state model (steady displacer velocity and axial pressure gradient) to
calculate the leakage mass flow through the displacer’s clearance. Urieli’s formula was used
for several years. Rios [5] developed an approximate solution by linearization and application
of Fourier series to calculate the shuttle heat transfer. Later, Baik and Chang [6] developed
an analytic solution for shuttle heat transfer by considering only conduction in both cylinder
and displacer and by neglecting the effect of the gap flow between them. This effect was
introduced later by Chang et al. [7]. But, they considered a simple geometry (parallel
plates) and assumed that the gas flow in the gap is only due to the displace motion without
any effect of the pressure gradient in the gap. Finally, Kotsubo and Swift [8] applied the
thermoacoustic theory to study enthalpy pumping and shuttle heat transfer. They considered
a parallel plates geometry and supposed that the leakage flow is a priori known.
Some numerical studies exist also like the 1D study proposed by Andersen [9] and the work of
Huang and Berggren [10]. These studies have been conducted for specific engines and used a
convective heat transfer coefficient calculated from correlations. Besides, numeric studies are
greedy in terms of computing time and then can not be used in whole engine optimization
approaches.
In the present study, efforts are put in modeling analytically displacer gap losses by solving
momentum and energy equations in the annular gap between the cylinder and the displacer.
Unlike Baik [6] and Chang [7] , flow and pressure gradient in the gap are taken into account
here and that affects considerably solutions and new phenomena are observed. Introducing
our model in a whole engine model, we demonstrate the existence of an optimal clearance
thickness and an optimal engine speed that minimizes displacer gap losses.

2. Problem formulation

2.1. Problem description

As shown in figure 1, The displacer separates the compression and the expansion spaces.
The pressure difference between these spaces is caused by the friction of the gas flowing
through the heat exchangers and the regenerator. The problem is modeled in this work as
a pulsating flow in the annular gap between two concentric tubes: the displacer and the
cylinder. The displacer is moving periodically relative to the cylinder. In figure 2, two types
of coordinate systems are used: a stationnary system (z, r) for the cylinder and the gap fluid
and a moving system (zd, rd) for the displacer. These coordinate systems are related by the
displacer’s motion:

rd = r (1a)

zd = z − xd(t) (1b)

Where xd(t) is the axial coordinate of the origin of the moving coordinate system in the
stationnary one. It represents also the position of the displacer relative to the cylinder.
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Figure 1: β and γ configurations of the Stirling engine:
1- expansion chamber; 2- displacer; 3- heater; 4- regenerator;

5- cooler; 6- compression chamber; 7- power piston; 8- cylinder

2.2. Assumptions

As said previously, we keep some assumptions from previous works [6; 7; 8]. These are:

1. The fluid flow is laminar and fully developed.

2. The thickness of the cylinder or the displacer is greater than the thermal penetration
depth.

3. Radiation heat transfer is neglected.

4. Axial temperature gradients in the displacer, in the cylinder and in the gap are constant
and equal to each other. This gradient is approximated by Γ = TH−TL

Ld
.

However,

• Contrary to Baik [6] and Chang [7], the gas is not assumed incompressible and pressure
gradient effect in the gap is taken into account but pressure variations in compression
and expansion spaces are considered small compared to their mean value. This is
generally the case for Stirling engines to avoid Hysteresis losses.

• contrary to Kotsubo [8] the leakage flow rate is not considered known.

• contrary to all of them we choose to use cylindrical coordinates instead of parallel plates
geometrie.
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Figure 2: Problem’s geometry and coordinate systems used

• contrary to all of them, we dont use a first order approximation to model fluctuations
and this allows us to introduce our model into a realistic engine model.

In a Stirling engine gas velocity and displacer velocity are fluctuating with zero mean value.
xd(t) has also a zero mean value in our coordinate system (figure 2). However, gas pressure
and different temperatures are composed of a time averaged and time-dependent parts.
Respectively to previous assumptions, we have:

• In the fluid gap

p(z, t) = p0(z) + p̃(z, t) (2a)

u(z, r, t) = ũ(z, r, t) (2b)

Tf (z, r, t) = Tref − Γz + T̃f (r, t) (2c)

• In the displacer

ud(t) = ũd(t) (3a)

xd(t) = x̃d(t) (3b)

Td(zd, rd, t) = Tref − Γzd + T̃d(rd, t)

= Tref − Γz + Γx̃d(t) + T̃d(r, t) (3c)

• In the cylinder

Tc(z, r, t) = Tref − Γz + T̃c(r, t) (4)

Where Tref is a reference temperature, which is simply selected as the cylinder temperature
at a location with z = 0.
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2.3. Governing equations

According to previews assumptions, momentum and energy equations for the flow in the
gap are given in the literature [11]:

∂ũ

∂t
= − 1

ρ
f0

∂p̃

∂z
+ ν

f0

(
∂2ũ

∂r2
+

1

r

∂ũ

∂r

)
(5)

∂T̃f

∂t
+

∂Tf0

∂z
ũ − Tf0β0

ρ
f0

C
pf0

∂p

∂t
= αf0

(
∂2T̃f

∂r2
+

1

r

∂T̃f

∂r

)
(6)

In order to take into account heat conduction in the cylinder and in the displacer, we
write governing equations in these parts:

∂Tc

∂t
= αc0

(
∂2Tc

∂r2
+

1

r

∂Tc

∂r

)
(7a)

∂Td

∂t
= αd0

(
∂2Td

∂r2
+

1

r

∂Td

∂r

)
(7b)

2.4. Bondary conditions

We use non-slip boundary conditions for gas velocity:

u(Rd, t) = ud(t) (8a)

u(Rc, t) = 0 (8b)

According to assumption 3, the cylinder and the displacer can be considered as semi-infinite
walls. Thus, temperatures at r = Rd − δd and r = Rc + δc are steady and not affected by the
perturbation caused by the fluid flow. Temperatures at these radius are linear:

Tc(z, Rc + δc, t) = Tref − Γz (9a)

Td(zd, Rd − δd, t) = Tref − Γzd (9b)

Eqs. (9a) and (9b) allow us to write boundary conditions at r = Rd − δd and r = Rc + δc:

T̃c(Rd + δc, t) = 0 (10a)

T̃d(Rc − δd, t) = 0 (10b)

Finally, we have a temperature and heat flux continuity conditions at r = Rc and r = Rd:

Tc(z, Rc, t) = Tf (z, Rc, t) (11a)

Td(z, Rd, t) = Tf (z, Rd, t) (11b)

λd0
∂Td(z, Rd)

∂r
= λf0

∂Tf (z, Rd)

∂r
(11c)

λf0
∂Tf (z, Rc)

∂r
= λc0

∂Tc(z, Rc)

∂r
(11d)
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3. Analytic solutions for governing equations

In order to solve governing equations in a general case we use Fourier series. In fact,
all variables of the problem are periodic and can be expressed as Fourier series [12]. When
taking complex notation, we can write:

p∗(z, t) = p0(z) +
∞∑

n=1

p∗
n(z)eiωt (12a)

u∗(z, r, t) =
∞∑

n=1

u∗
n(z, r)eiωt (12b)

u∗
d =

∞∑

n=1

u∗
dneiωt (12c)

x∗
d =

∞∑

n=1

x∗
dneiωt (12d)

T ∗
f (z, r, t) = Tf0(z) +

∞∑

n=1

T ∗
fn(r)eiωt (12e)

T ∗
c (z, r, t) = Tc0(z) +

∞∑

n=1

T ∗
cn(r)eiωt (12f)

T ∗
d (z, r, t) = Td0(z) +

∞∑

n=1

T ∗
dn(r)eiωt (12g)

3.1. Velocity distribution of the gap fluid

By reformulating eq. (5) in complex notation and regrouping terms of the same order.
We have for the nth order:

∂2u∗
n

∂r2
+

1

r

∂u∗
n

∂r
− inω

ν
f0

u∗
n =

1

ρ
f0

ν
f0

∂p∗
n

∂z
(13)

Equation (13) is a modified Bessel equation. Then, it can be solved analytically. Its solution
is [13]:

u∗
n = − 1

iρ
f0

nω

∂p∗
n

∂z
+ CnI0 (ϵnr) + DnJ0 (ϵnr) (14)

Where I0 et J0 are respectively modified Bessel functions of the first and second species and

ϵn =
√

inω
ν

f0

.

Constants Cn and Dn are determined using non-slip boundary conditions:

u∗
n(Rd, t) = u∗

dn (15a)

u∗
n(Rc, t) = 0 (15b)
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Expressions of these constants are:

Cn =

1
iρ

f0
nω

∂p∗

n

∂z
[J0(ϵnRc) − J0(ϵnRd)] + u∗

d,nJ0(ϵnRc)

I0(ϵnRd)J0(ϵnRc) − J0(ϵnRd)I0(ϵnRc)
(16a)

Dn =

1
iρ

f0
nω

∂p∗

n

∂z
[I0(ϵnRd) − I0(ϵnRc)]

I0(ϵnRd)J0(ϵnRc) − J0(ϵnRd)I0(ϵnRc)
(16b)

+
u∗

d,n

J0(ϵnRd) − J0(ϵnRc)

×
[
1 − J0(ϵnRc) [I0(ϵnRd) − I0(ϵnRc)]

I0(ϵnRd)J0(ϵnRc) − J0(ϵnRd)I0(ϵnRc)

]

Both Cn and Dn have two parts: the first part is relative to pressure gradient fluctuations in
the gap and the second is relative to the displacer’s velocity. Gas velocity fluctuation is the
consequence of these two causes. The real velocity is derived from the complex one using the
following relation:

u(t) =
∞∑

n=1

ℜ (u∗
n) cos(nωt) −

∞∑

n=1

ℑ (u∗
n) sin(nωt) (17)

3.2. Expression of leakage mass flow rate

Leakage mass flow can be calculated by integrating the product of the density and the
velocity over the area of the gap. In complex notation, it comes:

ṁ∗
l (t) = 2πρ

f0

∫ Rc

Rd

u∗(r, t)rdr (18)

We give an analytical expression of this complex mass flow rate:

ṁ∗
ln = − π ∂p∗

n

∂z

iω

(
R2

c − R2
d

)

+
2πρ

f0
Cn

ϵn

[RcI1(ϵnRc) − RdI1(ϵnRd)]

− 2πρ
f0

Dn

ϵn

[RcJ1(ϵnRc) − RpJ1(ϵnRd)] (19)

The real leakage mass flow rate is then given by the following expresion:

ṁl(t) =
∞∑

n=1

ℜ (ṁ∗
ln) cos(nωt) −

∞∑

n=1

ℑ (ṁ∗
ln) sin(nωt) (20)
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3.3. Temperature distribution

By reformulating eqs. (6), (7a) and (7b) in complex notations and regrouping terms of
the same order n, we obtain:

∂2T ∗
fn

∂r2
+

1

r

∂T ∗
fn

∂r
− ϵ2

nPrT ∗
fn =

−i

nω

∂Tf0

∂z
ϵ2

nPru∗
n

− ϵ2
nPr

Tf0β0

ρ
f0

C
pf0

p∗
n (21a)

∂2T ∗
dn

∂r2
+

1

r

∂T ∗
dn

∂r
− ϵ2

nPrσdT ∗
dn = 0 (21b)

∂2T ∗
cn

∂r2
+

1

r

∂T ∗
cn

∂r
− ϵ2

nPrσcT
∗
cn = 0 (21c)

where Pr is the gas Prandtl number, σc =
αf0

αc0

and σd =
αf0

αd0

.

Solutions of eqs. (21a), (21b) and (21c) are:

T ∗
fn = − Γ∂p∗

n

∂z

ρ
f0

(nω)2
+ i

Pr

Pr − 1

ΓCn

nω
I0(ϵnr)

+ i
Pr

Pr − 1

ΓDn

nω
J0(ϵnr) + EnI0(ϵn

√
Prr)

+ FnJ0(ϵn

√
Prr) +

Tf0β0p
∗
n

ρ
f0

C
pf0

(22a)

T ∗
dn = KnI0(ϵn

√
Prσdr) + LnJ0(ϵn

√
Prσdr) (22b)

T ∗
cn = GnI0(ϵn

√
Prσcr) + HnJ0(ϵn

√
Prσcr) (22c)

where En, Fn, Gn, Hn, Kn, and Ln are integration constants which can be calculated using
boundary conditions given by equations (9a) and (9b-11d). Writing these equations using
Fourier series we have a system of equations for each order n:

T ∗
dn(Rd − δd) = 0 (23a)

∂T ∗
dn(Rd)

∂r
=

λf0

λd0

∂T ∗
fn(Rd)

∂r
(23b)

T ∗
dn(Rd) + Γx∗

dn = T ∗
fn(Rd) (23c)

∂T ∗
cn(Rc)

∂r
=

λf0

λc0

∂T ∗
fn(Rc)

∂r
(23d)

T ∗
cn(Rc) = T ∗

fn(Rc) (23e)

T ∗
cn(Rc + δc) = 0 (23f)

This equations system is linear and can be solved by hand, but solutions obtained are lengthy.
Thus, we choose to solve it numerically.

3.4. Calculating displacer gap losses

At an arbitrary axial position z, the instantaneous local enthalpy flow rate from the high
to the low temperature side in the gap and the displacer are given by [8]:
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• In the gap

Ḣg(t) =2π
∫ Rc

Rd

(
ρ

f0
Cpf0Tfu + (1 − Tf0β0)pu

)
r dr (24)

• In the displacer

Ḣd(t) =2π
∫ Rd

Rd−δd

(ρd0Cpd0Tdud) r dr (25)

Notice that real gas effects are taken into account by the term (1 − Tf0β0)pu which is null
for ideal gas.
Displacer gap losses are the sum of "enthalpy pumping" through the displacer’s clearance
and "shuttle heat transfer". "The enthalpy pumping" is defined as the cycle averaged net
enthalpy flow rate from the high to the low temperature side in the fluid gap. The "shuttle
heat transfer" is defined as the cycle averaged net enthalpy flow rate in the displacer. Then,
displacer gap losses are given by [6; 7; 8]:

Ḣl(t) =
ω

2π

∫ 2π
ω

0
Ḣg(t)dt +

ω

2π

∫ 2π
ω

0
Ḣd(t)dt (26)

4. Case study

In order to calculate leakage losses in a real Stirling engine, the GPU-3 engine [14] is
chosen as a case study. This β type Stirling engine was developed by "General Motors" in
1965. It is shown in Figure 3 and its specifications and operating conditions are gathered
in Tables 1 and 2. Prior to evaluate its displacer gap losses, we have to develop a thermal
model for the engine.

4.1. Thermal model of the engine

The simple analysis is used in order to model the engine. This analysis is a decoupled losses
approach based on the ideal adiabatic model proposed by Urieli and Brechowitz [4]. Stirling
engine is divided, as illustrated in the figure 4, on five compartments: an expansion space, a
heater, a regenerator, a cooler and a compression space. There are four interfaces between
them through which the working gas passes from a compartment to another. Governing
equations of the adiabatic model are obtained by applying energy and mass balances and the
equation of state on each compartment. The set of equations of the ideal adiabatic model
are gathered in the Table 3. It contains non-linear differential equations to be integrated
numerically. We use a classical fourth order Runge-Kutta method for the integration starting
from an initial condition defined using the Schmidt analysis [2].
In the simple analysis, heat transfer, pressure drop and effectiveness of the regenerator are
taken into account following the scheme presented in figure 5.

Input data for the simple analysis are geometric parameters and operating conditions.
Instantaneous positions of the piston and the displacer are deduced from a cinematic study
of the engine’s drive [4]. Instantaneous position and velocity of the displacer are given in the
Figure 6.
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Figure 3: GPU-3 engine (β type with Rhombic mechanism)

Figure 4: Schematic model for five compartments of the Stirling engine and temperature distribution in
each compartment as in [4]

The pressure difference between the compression and expansion spaces is the sum of pressure
drops in the heater, the regenerator and the cooler with respect to the direction of the flow
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Figure 5: Chart flow of the simple analysis and introduction of the displacer gap losses model
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Parameter value
Clearance volumes

Compression space 28.68 cm3

Expansion space 30.52 cm3

Swept volumes
Compression space 113.14 cm3

Expansion space 120.82 cm3

Heater
Tube number 40
Tube inside diameter 3.02 mm
Tube length 245.3 mm
Void volume 70.88 cm2

Cooler
Tube number/cylinder 312
Tube inside diameter 1.08 mm
Length of the tube 46.1 mm
Void volume 13.8 cm3

Regenerator
Diameter 22.6 mm
Length 22.6 mm
Wire diameter 40 µm
Porosity 0.697
Unit number/cylinder 8
Thermal conductivity 15 W/mK
Void volume 50.55 cm3

Displacer’s length 7.01 cm
Cylinder’s diameter 6.96 cm

Table 1: Geometric parameters of the GPU-3 engine

Parameter value
Working gas Helium
Frequency 41.7 Hz
Hot temperature 977 K
Cold temperature 288 K
Mean pressure 4.13 MPa
Experimental power 3.9 kW

Table 2: Operating conditions of the considered engine

Eq.(27):

pc(t) − pe(t) =
∑

i∈[h,r,k]

sign(ui)∆pi (27)
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Type Equation

Pressure dp = −γp(dVc/Tck+dVe/The)
Vc/Tck+γ(Vk/Tk+Vr/Tr+Vh/Th+Ve/The)

mk = pVk

RTk

Masses mr = pVr

RTr

mh = pVh

RTh

me = M − (mc + mk + mh + me)

Temperatures Tc = pVc

Rmc

Te = pVe

Rme

dmc = (pDVc+VcDp/γ)
RTck

Mass variations dmk = mkdp
p

dmr = mrdp
p

dmh = mhdp
p

ṁck = −dmc

Mass flow rates ṁkr = ṁck − dmk

ṁrh = ṁkr − dmr

ṁhe = ṁrh − dme

Tck = Tc if ṁck > 0
Conditional temperatures Tck = Tk if ṁck < 0

The = Th if ṁhe > 0
The = Te if ṁhe < 0
dW = p(dVc + dVe)

Energy dQk = Vkdpcv

R−cp(Tckṁck−Tkrṁkr)

dQr = Vrdpcv

R−cp(Tkrṁkr−Trhṁrh)

dQh = Vhdpcv

R−cp(Trhṁrh−Theṁhe)

Table 3: Set of differential and algebric equations for the ideal Adiabatic Stirling engine model

where i = h for the heater, i = k for the cooler and i = r for the regenerator. ui is the gas
velocity and ∆pi is the pressure drop calculated by:

∆pi =
fiLiρiu

2
i

2Di

(28)

fi is the friction factor, Di is the hydraulic diameter, Li is the length and ρi is the gas density.
For the hot and the cold heat exchangers, the friction factor is equal to 64/Re in laminar

regions and is calculated using a correlation given by Petukhov [15] in turbulent regions. For
the regenerator, the friction factor is calculated using a correlation developed by Tanaka [16]:

• for the heater and the cooler:

fi = 64/Re if Rei < 2300 (29)

fi = (0.79 ln(Rei) − 1.64)−2 if Rei > 2300 (30)

(31)
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Figure 6: Position and velocity of the displacer

• for the regenerator:

fr =
175

Rer,max

+ 1.6 (32)

These pressure drops and total pressure drop (pc(t) − pe(t)) are given in the Figure 7. where
numerical data are fitted using third order Fourier series. Please notice here that the subscript
c stands for "compression space".
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Figure 7: Pressure drops in the heater, the regenerator and the couler and the total pressure drop pc − pe

4.2. Velocity and temperature distributions and displacer gap losses

We adopt arbitraly z = 0 and we define the pressure’s gradient at this location by a
spatially averaged value: ∂p(t)/∂z = (pc(t) − pe(t))/Ld. For the instantaneous pressure
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we define it as the arithmetic average between pressures in the compression and expansion
spaces p(t) = (pc(t) + pe(t))/2. This is possible without a great error because pressure’s
spacial variation in the gap is very small compared to its temporal variation.
The instantaneous velocity distribution in the gap between the displacer and the cylinder
at this location is then calculated using eq.(17). In Figure 8, we show this distribution
at different crank angles for a clearance thickness of 50 microns. Notice that it respects
boundary conditions. Leakage mass flow rate is then calculated using equation (20) and
shown in Figure 9 for two clearance thicknesses (50 and 80 microns).

After solving the system of equations constituted by eqs.(23a-23f) for each order, we can
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Figure 8: Gas velocity distribution at different crank angles
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Figure 9: Leakage mass flow through the displacer’s gap

give the temperature distributions in the displacer, in the fluid gap and in the cylinder.
Gas temperature distribution in the gap is given in figure 10 for a clearance thickness of
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80 microns and at different crank angles. In figure 11 we can find temperature distributions
in the three regions (cylinder, displacer and fluid gap) at different crank angles and for two
different clearance thicknesses (50 microns and 80 microns). One can notice in this figure
that temperature continuity is respected.

Enthalpy flows in the gap and in the displacer at z = 0 are calculated for a clearance
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Figure 10: Radial distribution of gas temperature in the gap at z = 0 and at different crank angles

thickness of 50 microns using eqs. (24) and (25). Figure 12 shows the enthalpy flow through
the gap without real gas effect (the term ρ0Cp0Tfu only), the effect of real gas (the term
(1 − Tf0β0)pu) and their sum which represents total enthalpy pumping through the gap. We
note that for this particular case cycle averaged real gas effect represents around 17% of total
cycle averaged enthalpy flow pumped through the clearance (31.1W/180.1W ).
Figure 13 shows the enthalpy flow in the displacer at the same fixed axial coordinate z = 0

and the cycle averaged value of this enthalpy flow is equal to 223W which give us total
displacer gap losses of 404.5W .

4.3. Effect of the clearance thickness

Enthalpy pumping and shuttle heat transfer was investigated by varying the clearance
thickness and results are given in Figure 14. Shuttle heat transfer from our model was
compared to analytical solutions given by Baik [6] and Chang [7]. We notice that for small
clearance thicknesses where the effect of the enthalpy pumping is small, results from Baik’s
formula is very close to ours.
However, his results become different from ours when the clearance thickness increases. Our
results show that shuttle heat transfer decreases more rapidly than predicted by both Baik
and Chang and may even be negative. This is due to the effect of the leakage gas flow in the
gap wich was not taken into account by the former authors. In fact, the displacer exchanges
heat with the fluid and returns back a part of the energy pumped through the gap. This
makes sense since we notice that gas velocity is always opposite to displacer velocity (Figure
8) and this is due to the effect of the pressure gradient in the gap that we take into account.
So, when clearance thickness rises, enthalpy pumping rises and shuttle heat transfer falls. The
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Figure 11: Radial destribution of the temperature in the displacer, in the gap and in the cylinder for z = 0
and at different crank angles and for two clearance thicknesses

consequence of this opposite behavior is that total displacer gap losses present a minimum
situated in the studied case between 50 and 70 microns.

4.4. Effect of the engine’s speed

It’s known that the pressure drop in Stirling engines is more important at high speeds.
So, one can expect that engine’s speed affects the enthalpy pumping. This fact is confirmed
by Figure 15 where we draw enthalpy pumping as a function of the frequency. Figure 15
shows that the enthalpy pumping rises as the frequency rises.
For the shuttle heat transfer, we notice that its behavior is notably different from Baik’s and
Chang’s solutions which predicts that shuttle heat transfer increases slightly up to 15 Hz and
is constant for higher frequencies. Our results (Figure 15) show that shuttle heat transfer
decreases when frequency increases. This is due once again to the effect of the leakage flow
in the gap wich become more important at high speeds.
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Consequently, total displacer gap losses present a minimum situated in the studied case
between 25 and 35 Hz.

5. Conclusion

This study is devoted to "Displacer gap losses" in β and γ Stirling engines. "Displacer
gap losses" are the sum of "enthalpy pumping" and the "shuttle heat transfer". Enthalpy
pumping is due to the leakage flow between compression and expansion spaces. The shuttle
heat transfer is due to the displacer motion between hot and cold regions.
In this work, we develop, in the first part a model for the pulsating fluid flow through the
displacer clearance where we take into account the pressure difference between compression
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Figure 15: Variation of the enthalpy pumping, the shuttle heat transfer and the total displacer gap losses as
a function of the frequency

and expansion spaces. Gas velocity and temperature distribution in the gap are derived
from this analytical model. Conduction heat transfer equations in the cylinder and in the
displacer are solved respect to heat and temperature continuity boundary conditions with
the gas flowing in the gap.
In the second part, we introduce our model in a global Stirling engine model. GPU-3 is
chosen as a study case. In respect of the crank angle, we give gas velocity and temperature
distributions in the displacer, in the gap and in the cylinder. Then, we investigate the
behavior of the gap losses by varying the clearance thickness and engine’s frequency.
For clearance thickness, our results demonstrate that displacer gap losses show a minimum
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value. For our study case, this minimum is located in the range between 50 and 70 microns.
This is a new result compared to former studies.
For frequency, our results demonstrate that displacer gap losses show a minimum value. For
our study case, this minimum is located in the range between 25 and 35 Hz. This is also a
new result compared to existing studies.
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Nomenclature

Cp specific heat capacity, JK−1kg−1

L length, m

p pressure, Pa

Pr Prandtl number

R radius, m or perfect gas spec const.,Jkg−1K−1

r radial coordinate, m

T temperature, K

t time, s

u velocity, ms−1

V volume, m3

x position, m

z axial coordinate, m

Greek letters

α thermal diffusivity, m2s−1

β isochoric thermal pressure coefficient, K−1

Γ temperature gradient in the gap, Km−1

γ ratio Cp

Cv

λ thermal conductivity, WK−1m−1

ν kinematic viscosity, m2s−1

ω angular speed, rad s−1

Subscripts
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0 time-average

c cylinder or compression space

d displacer

e expansion space

f fluid

H high temperature source

h hot HEX

k cold HEX

L low temperature sink

n nth order of Fourier series

Superscripts

* complex number

~ oscillating part
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D Description des méthodes d’opti-
misationCette annexe est consacrée à la description des méthodes d’optimisation utilisée dans ce
travail :

D.1 Optimisation mono-objectif : l’algorithme MADS

MADS cherche le meilleur jeu de paramètres en suivant trois étapes qui se répètent
jusqu’à atteindre le critère d’arrêt : La recherche, la sonde et l’adaptation du maillage. Il
sépare l’espace paramétrique en un réseau de mailles à dimensions constantes (∆m

k ) et
chaque jeu de paramètres considéré par l’algorithme se trouve à l’intersection des mailles.

D.1.1 Etape 1 : la recherche

La recherche n’est pas typique de l’algorithme MADS. Elle se fait de la même façon
que dans l’algorithme GPS. La recherche ne s’effectue pas à la première itération dans
laquelle l’algorithme passe directement à l’étape 2.

MADS génère dans cette étape un certain nombre de points situés à distance égale du
meilleur jeux de paramètres (xk) trouvé lors de l’itération précédente. Il évalue la fonction
objectif pour chacun des jeux générés selon un ordonnancement qui se perfectionne à
mesure que le nombre de points évalués augmente. Dès que l’une des évaluations trouve
un meilleur jeu, cette étape s’arrête, la recherche est déclarée réussie et l’algorithme passe
alors à l’étape 3a. Sinon, l’étape est déclarée insatisfaisante et l’algorithme continue à
l’étape 2.

D.1.2 Etape 2 : la sonde

Dans cette étape, l’algorithme construit un motif de points situés à une distance égale
(∆p

k) autour du meilleur jeu de paramètres trouvé (xk). L’algorithme explore ainsi le
voisinage de ce point. ∆m

k est nécessairement plus petit que ∆p
k et diminue plus vite

en cas d’échec (cf. étape 3b). Il est par exemple pratique de prendre ∆p
k =

√
∆m

k avec
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∆m
k < ∆p

k < 1.

Cette étape constitue la différence principale entre l’algorithme MADS et GPS. En effet,
contrairement à ce dernier qui utilise les directions des coordonnées, l’algorithme MADS
explore le voisinage suivant des directions orthogonales [173]. La figure D.1 illustre la
différence entre les deux stratégies de sonde.

L’étape de la sonde s’arrête dès que l’une des évaluations trouve un meilleur jeu. La
sonde est alors déclarée réussie et l’algorithme passe alors à l’étape 3a. Sinon, l’étape est
déclarée insatisfaisante et l’algorithme continue à l’étape 3b.

Figure D.1 – Illustration de la différence entre les directions de sonde de MADS et GPS dans
un cas bidimensionnel [174] : Les traits fins représentent la taille des mailles ∆m

k et les traits
forts représentent la distance ∆p

k autours du meilleur point xk.

D.1.3 Etape 3a : adaptation du maillage (réussie)

MADS passe par cette étape lorsque l’une des deux étapes précédentes est déclarée
réussie. Dans ce cas, la taille du maillage (∆m

k ) est augmentée. La valeur du facteur
d’agrandissement τ est fixée par défaut à 4. Du fait de cet agrandissement, les points
générés autour du nouveau meilleur jeux de paramètres seront à une plus grande distance
de celui ci. Ceci permet d’accélérer la recherche. La figure D.2 illustre cette étape
d’adaptation du maillage. L’algorithme passe ensuite à l’étape 4.

D.1.4 Etape 3b : adaptation du maillage (insatisfaisante)

MADS passe par cette étape lorsque les deux étapes précédentes sont déclarées insuffi-
santes. Dans ce cas, la taille du maillage (∆m

k ) est diminuée d’un facteur 1/τ . Ce qui
permet à l’algorithme de chercher l’optimum plus proche de xk et de converger vers la
solution. La figure D.2 illustre cette étape d’adaptation du maillage. L’algorithme passe
ensuite à l’étape 4.
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D.2. Optimisation multi-objectif : l’algorithme NSGA-II

Figure D.2 – Adaptation du maillage dans le cas d’une réussite ou d’un échec [175]

D.1.5 Etape 4 : vérification du critère d’arrêt

Lors de cette étape, deux critères d’arrêt sont vérifiés. L’algorithme s’arrête donc si :

• Si le nombre maximal d’évaluations de la fonction objectif est atteint. Dans ce cas,
il n’est pas garanti que le résultat de l’optimisation soit un optimum.

• Si la taille minimale des mailles est atteinte. Dans ce cas, il est garanti que le
résultat trouvé correspond à un optimum local.

D.2 Optimisation multi-objectif : l’algorithme NSGA-II

L’algorithme commence par la création d’une population de Npop individus. Les individus
sont des vecteurs constitués par les variables d’optimisation. Ces variables sont fixées
au hasard pour chaque individu et cette population évolue selon l’algorithme décrit par
le schéma synoptique de la figure D.3. Comme le montre ce schéma, un certain nombre
de parents est sélectionné afin d’engendrer des enfants après croisement et mutation.
L’ensemble des parents et des enfants vont être triés par leurs performances pour former
une nouvelle génération qui ne contient que les individus les plus adaptés. Cette nouvelle
génération est de même taille que la précédente. Les individus en trop seront tout
simplement rejetés ; cette boucle est répétée Ngen fois.

Les différentes étapes de cet algorithme sont la sélection, l’évolution, l’évaluation de
l’adaptation et le remplacement. Ces étapes sont illustrées par le schéma synoptique de
la figure D.3.

D.2.1 La sélection

La sélection des parents avant l’évolution de la génération a pour but de choisir les
individus les plus performants de la population courante Pk. Ces individus ont plus
de chance d’engendrer des enfants qui optimisent les critères visés. Dans l’algorithme
génétique, le choix de l’ensemble des parents se fait par tournoi. En effet, on tire
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Figure D.3 – Schéma synoptique détaillant le fonctionnement d’un algorithme évolutionnaire

uniformément des individus de la population et on choisit le meilleur d’entre eux (celui
qui optimise plus les critères visés). Le nombre d’individus tirés à chaque fois est un
paramètre qu’on appellera Nt. Cette procédure est répétée autant de fois que d’individus
à sélectionner. Le nombre des parents est un autre paramètre qu’on appellera Np.

D.2.2 L’évolution

Les parents sélectionnés vont contribuer à l’évolution de la population par deux méca-
nismes : le croisement et la mutation. Ce mécanisme s’effectue entre deux parents et
engendre deux enfants. Les lois de croisement sont multiples telles que la loi BMX et la
loi Laplace. Ces deux lois sont spécifiques pour les variables réelles. Mais elles peuvent
être transformées pour les problèmes qui contiennent des variables entières [176]. La
mutation, quant à elle, elle engendre un seul enfant à partir d’un seul parent.

D.2.3 Evaluation de l’adaptation des enfants

Cette étape consiste à calculer les fonctions objectifs des enfants engendrés par l’étape
de l’évolution. C’est l’étape la plus coûteuse en temps de calcul, car elle nécessite la
modélisation de la centrale pour chaque nouvel individu. A la fin de cette étape, nous
connaissons la valeur des fonctions objectifs pour chaque individu de la population Rk

qui englobe les parents et les enfants générés.
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D.2.4 Remplacement

Cette étape a pour but de choisir la génération suivante à partir de l’ensemble Rk.
La taille de la population doit rester inchangée d’une génération à une autre. C’est
pour cette raison qu’on choisit les Np individus les plus performants pour remplir la
population suivante Pk+1. L’algorithme génétique privilégie les individus non dominés
selon le concept de la dominance au sens de Pareto précédemment décrit. Il entretient
aussi la diversité de la population d’une génération à une autre grâce à l’application d’une
technique de mesure de densité des solutions. Cet entretien de diversité augmente nos
chances d’obtenir des solutions bien réparties sur tout le front de Pareto. Le remplissage
de Pk+1 s’effectue de la manière suivante :

D.2.4.1 Détermination des fronts non dominés

Il s’agit d’un tri de la population selon le principe de dominance au sens de Pareto. En
effet, l’ensemble Rk est divisé en un nombre de classes différentes Rj

k. Tous les éléments
non dominés de Rk appartiennent à la classe R1

k. R2
k contient tous les éléments non

dominés de Rk\R1
k ainsi de suite jusqu’à classer tout l’ensemble Rk. Le résultat de cette

procédure est schématisé dans le cas d’un problème d’optimisation bi-critère dans le
schéma D.4.

Figure D.4 – Tri de la population selon le principe de dominance au sens de Pareto

Ce schéma montre que les solutions appartenant à la même classe sont équivalentes. Donc,
le principe de dominance ne permet pas d’effectuer un choix au sein d’une même classe.
Le remplissage de la population Pk+1 s’effectue par les solutions des sous-ensembles non
dominés de Rj

k l’un après l’autre en commençant par le premier front. Dans plusieurs cas,
pour ne pas dépasser le nombre Npop de survivants, on se trouve contraint de prendre
uniquement une partie du dernier front. Dans cette situation, le principe de dominance
est insuffisant. On utilise alors la technique de mesure de la densité de population en
calculant la distance de surpeuplement.
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D.2.4.2 Distance de surpeuplement : "Crowding Distance"

La distance de surpeuplement décrit l’espacement de chaque solution par rapport à ces
voisines. On privilégie les individus qui ont la plus grande distance de surpeuplement
lors du remplissage de la population Pk+1 pour assurer la diversité de la population. Le
calcul de cette distance se fait en suivant l’algorithme proposé dans la figure D.5.

Figure D.5 – Algorihme de calcul de la distance de surpeuplement

Une fois la distance de surpeuplement calculée, les individus de la population Rk peuvent
être triés dans les classes par distance décroissante. Ainsi, le choix d’une partie d’une
classe est possible. La méthode de remplacement dans l’algorithme génétique peut être
alors décrite par le schéma D.6.

Figure D.6 – Méthode de remplacement dans l’algorithme génétique NSGA-II
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Production optimale d'énergie pour une communauté à petite échelle: Application à 

l'optimisation d’une centrale solaire hybride produisant électricité et chaleur 

 

Résumé : 

Ce travail traite la modélisation et l'optimisation des centrales solaires thermodynamiques à concentration 

produisant de l'électricité pour l'électrification des zones rurales isolées et mal raccordées au réseau électrique. 

D’abord, un modèle optique et thermique détaillé des concentrateurs solaires cylindro-paraboliques est présenté 

permettant l'identification de capteurs existants et la création de corrélations qui peuvent être injectées dans un 

modèle plus global. 

Dans un second temps, un modèle original d'un stock de chaleur stratifié de type « lit de roche » est développé. Le 

nouveau modèle proposé permet de déterminer analytiquement le profil de température dans le stock à n'importe 

quel instant dans le cas d'une température d'entrée régulée. Ensuite, deux alternatives de bloc moteur sont 

modélisées : le moteur Stirling et le Cycle Organique de Rankine (ORC acronyme anglais pour Organic Rankine 

Cycle). Concernant le moteur Stirling, une revue critique des modèles existants a été effectuée. Certains de ces 

modèles ont été implémentés et complétés par des modèles originaux des pertes par fuite de matière et par effet 

navette. Le cycle organique de Rankine, lui, est modélisé par un modèle orientée vers l'optimisation. 

Enfin, une optimisation mono et multicritère d’une centrale solaire est effectuée. La configuration étudiée est 

équipée d’un stock de chaleur et d’une chaudière d’appoint. Elle est optimisée selon trois critères : le coût moyen 

actualisé de l'électricité (LCOE  acronyme anglais pour Levelized Cost Of Electricity), le rendement énergétique 

de la centrale et la quantité de CO2 émise par Kilowatt heure d'électricité produite.  

Mots clefs: centrales solaires hybrides, stockage de chaleur, optimisation énergétique, moteur Stirling, cycle 

organique de Rankine. 

 

Optimal energy delivery at a small community scale : application to the optimization of a hybrid 

solar power plant producing electricity and heat 

 

Abstract : 

This work deals with the modelling and the optimization of thermodynamic solar power plants intended to supply 

electricity to isolated locations.  Firstly, a state of the art of solar collectors is achieved and a model for parabolic 

trough collectors is proposed. This model is used for actual collectors identification. It is used also to propose 

correlations to be introduced in the whole system model. 

In a second time, a state of the art of energy storage technologies is conducted and an original model of a packed 

bed storage tank is proposed. This model gives an explicit solution of the temperature inside the tank without using 

a time step based numerical resolution. Two alternatives for the power block are given: Stirling engines and 

Organic Rankine Cycles. For Stirling engines, a critical review of existing models is performed. Some losses 

occurring in Stirling engines are not well documented in the literature as leakage losses at the power piston and 

displacer gap losses. Therefore, original models are proposed to estimate these losses. When compared to former 

models in the literature, the new model of the displacer gap losses demonstrates clearly that it is very important to 

use decoupled models with caution. Concerning the ORC, an optimization-oriented model is proposed. 

Finally, a mono and multi-objective optimization of a solar power plant is performed. The optimized system is 

composed of a solar field, a packed bed heat storage, a power block and an auxiliary fired heater. Objective 

functions used in this study are: the Levelized Cost of Electricity (LCOE), the energetic efficiency of the power 

plant and CO$_2$ emission per kilowatt hour of electricity. 

Key words: hybrid solar power plants, thermal energy storage, optimization, Stirling engines, organic Rankine 

cycle. 

 


	Avertissement UL_2
	MABROUK Mohamed Tahar
	Remerciements
	Table des figures
	Liste des tableaux
	Nomenclature
	Introduction
	Modélisation du champ solaire
	Introduction
	Les concentrateurs cylindro-paraboliques
	Réflecteur
	Récepteur
	Le système de suivi solaire
	Fluides caloporteurs

	Les angles solaires
	La position du soleil
	L'angle de suivi solaire et l'angle d'incidence

	Modélisation optique et thermique - Rendement énergétique
	Rendement optique
	Analyse thermique

	Établissement de corrélations pour la modélisation des systèmes
	Rendement exergétique d'un collecteur solaire
	Conclusion

	Modélisation du stock d'énergie thermique
	Introduction
	Etat de l'art et choix d'une technologie
	Les différentes configurations de stockage de chaleur
	Choix de la technologie adéquate aux micro-centrales MICROSOL

	Modélisation thermique du stock
	Modèle à deux phases
	Simplification du modèle, modèle à une seule phase
	Proposition d'une nouvelle solution
	validation des résultats
	Utilisation du modèle semi-analytique pour la modélisation des systèmes dynamiques
	Effet du cyclage sur la capacité thermique du stock

	Chute de pression dans le stock
	Rendement exergétique du stock
	Conclusion

	Modélisation du bloc moteur
	Introduction
	Le Moteur Stirling
	Description de la technologie et de ses applications
	Revue des modèles existants

	Le cycle organique de Rankine (ORC)
	Description du cycle de Rankine et de ses variantes
	Fluide de travail
	Modélisation du cycle organique de Rankine
	Pincements de la source chaude et du puits froid

	Conclusion

	Cas d'étude: optimisation d'une centrale solaire hybride
	Introduction
	Configuration étudiée
	Simulation du bloc solaire et gestion de l'énergie dans l'installation
	Stratégie de gestion d'énergie
	Simulation du bloc solaire

	Dimensionnement optimal des échangeurs
	Calcul de la surface d'échange
	Coefficients de transfert de chaleur
	Chute de pression dans les échangeurs
	Optimisation de l'échangeur

	Dimensionnement optimal du système d'hybridation avec chaudière et pré-chauffeur d'air
	Modélisation du brûleur
	Conservation d'énergie dans la chaudière
	Pré-chauffeur d'air
	Optimisation du système chaudière/pré-chauffeur d'air

	Modélisation de la tour de refroidissement
	Modélisation de la tour de refroidissement
	Coût d'opération de la tour de refroidissement

	Critères d'optimisation et méthodes d'optimisation
	Les critères économiques
	Les critères énergétique et exergétique
	Les critères environnementaux
	Méthodes d'optimisation

	Optimisation globale de l'installation
	Méthodologie
	Résultats et discussion

	Conclusions 

	Conclusions et perspectives
	Détails des modèles du moteur Stirling
	Modèle adiabatique Urieli1983
	Modèle quasi-stationnaire de Berchowitz BERCHOWITZ
	Modèle 1D d'Andersen Andersenthesis

	Article : Effet des pertes de matière sur les performances des moteurs Stirling
	Article : Pertes au niveau du jeu du déplaceur
	Description des méthodes d'optimisation
	Optimisation mono-objectif : l'algorithme MADS 
	Etape 1 : la recherche
	Etape 2 : la sonde
	Etape 3a : adaptation du maillage (réussie)
	Etape 3b : adaptation du maillage (insatisfaisante)
	Etape 4 : vérification du critère d'arrêt

	Optimisation multi-objectif : l'algorithme NSGA-II
	La sélection
	L'évolution
	Evaluation de l'adaptation des enfants
	Remplacement


	Bibliography


