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Résumé 

En raison de la variabilité et l’intermittence de l’énergie solaire thermique, son 

intégration à l’échelle industriel dans des processus complexes comme le séchage 

des matériaux argileux nécessitant un contrôle rigoureux des conditions de 

fonctionnement demeure compliqué. De plus, la structure particulière du secteur 

industriel représente un obstacle important au déploiement de cette source 

d’énergie renouvelable. Dans cette thèse, nous avons modélisé et optimisé les 

différents composants d’un séchoir industriel pour les matériaux argileux basé sur 

un système solaire thermique avec stockage qui semble une alternative 

prometteuse et durable aux générateurs conventionnels de l’air chaud industriel. 

Dans cette étude, nous avons procédé à la modélisation et l’optimisation des 

performances thermiques de chaque élément du séchoir solaire, en se basant sur 

différentes fonctions objectives notamment la température de séchage, la perte 

de charge et le taux d’humidité dans le matériau à sécher. Une optimisation 

technico-économique du système complet via TRNSYS a été accomplie en visant 

la maximisation de l’économie annuelle du cycle de vie. D’après l’analyse 

approfondie du coût de cycle de vie du système de séchage étudié, on a montré 

que le design optimal assure une fraction solaire moyenne annuelle d’environ 

69% ce qui permet d’assurer une économie annuelle du coût de cycle de vie 

(ALCS) de 9770 USD et une économie d’énergie brute de 218,16 MWh. Ainsi, 

l'optimisation du système peut générer une réduction de 10,6% du coût 

d’investissement initial avec un retour sur investissent de moins de 6 ans, une 

augmentation de 7,6% dans l’économie annuelle du cycle de vie, en plus d’une 

réduction des émissions de gaz à effet de serre équivalent CO2 d’environ 51,92 

tonnes/an. 

 

Mots-clés : Séchoir solaire industriel, Modélisation, Optimisation, matériaux 

argileux, ALCS. 
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Abstract 

Due to the variability and intermittency of solar thermal energy, its integration 

at the industrial level in complex processes such as drying of clay materials 

that requires rigorous control of the operating conditions remains complicated. 

In addition, the particular structure of the industrial sector represents a major 

obstacle to the deployment of this renewable energy source. In this thesis, 

modeling and optimization of different components of an industrial dryer for 

clay materials based on a solar thermal system with storage were carried out. 

This system seems a promising and sustainable alternative to conventional 

industrial hot air generators. Fist, the thermal performances of the solar dryer 

components were modeled and optimized based on different objective 

functions such as the drying temperature, the pressure drop and the moisture 

ratio of the clay material. Afterwards, with the aim of maximizing the annual 

life cycle savings, a technical and economic optimization of the complete 

system were conducted via TRNSYS. Based on an in-depth analysis of the life 

cycle cost of the considered solar drying system, the results showed that the 

optimal design ensures an average annual solar fraction of around 69%, which 

ensures an annual life cycle saving (ALCS) of 9770 USD and a gross energy 

saving of 218.16 MWh. Thus, the optimization of this drying system offered a 

reduction of 10.6% in the initial investment cost with a payback period of 5 

years and 10 months, an increase of 7.6% in the annual life cycle saving in 

addition to a reduction in greenhouse gases equivalent CO2 of approximately 

51.92 tons per year. 

Keywords: Industrial solar dryer, Modeling, Optimization, Clay materials, 

ALCS 
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Introduction Générale 

L'énergie est l’un des facteurs clés pour l'avancement, la modernisation et le 

développement économique de toute nation. De ce fait, et suite à 

l’augmentation rapide de la demande mondiale en énergie, savoir comment 

répondre aux futurs besoins énergétiques dans le secteur industriel devient 

une nécessité.  

Dans les dernières années, des améliorations modestes ont été apportées à 

la productivité industrielle et à l'absorption de chaleur renouvelable, et des 

mesures positives en matière de politique et d'innovation ont également été 

prises. Néanmoins, les progrès sont beaucoup trop lents et des efforts 

supplémentaires sur tous les fronts seront nécessaires pour mettre l'industrie 

sur la bonne voie avec le scénario de développement durable (SDD).  

Le secteur industriel représentait 35% (156 EJ (exajoules (1018 joules))) de 

la consommation totale d'énergie finale dans le monde. Cela représente une 

augmentation annuelle de 1% de la consommation d'énergie depuis 2010 

malgré que dans certains sous-secteurs énergivores comme l’industrie 

chimique et le traitement des métaux non ferreux, l’utilisation d’énergie avait 

connu une croissance plus rapide (entre 2% et 3,5% par an) (IEA, 2010, 

2017). Environ 75% de l'énergie utilisée dans l'industrie est destinée aux 

utilisations finales thermiques, qui comprennent la production de vapeur pour 

les procédés industriels ainsi que le séchage, la réfrigération et d'autres 

besoins énergétiques. 

Le mix énergétique du secteur industriel est resté globalement relativement 

inchangé depuis 2010. Malgré que la consommation finale d'énergie solaire 

thermique et géothermique a augmenté le plus rapidement, ayant plus que 

doublé de 2010 à 2017, elle représentait moins de 0,05% de la consommation 

finale totale d'énergie industrielle en 2017 (IEA, 2017). La contribution des 
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combustibles fossiles au mix énergétique est passée de 73% à 70%, tandis 

que l'électricité est passée de 18% à 21%, en grande partie grâce à une part 

croissante de l'électricité dans les industries non énergivores. Selon le SDD, 

la croissance de la consommation d'énergie doit être limitée à 0,8% par an 

jusqu'en 2030, malgré la croissance attendue de la production (IEA, 2019b). 

L'évolution du mix énergétique, notamment l'abandon du charbon vers le gaz 

naturel, la bioénergie et l'électricité, contribue à une baisse de l'intensité des 

émissions de CO2 de la consommation d'énergie industrielle.  

À l'échelle mondiale, la chaleur représente plus des deux tiers de la 

consommation totale d'énergie dans les procédés industriels, et la moitié de 

cette demande en chaleur correspond aux basses et moyennes températures 

(<400°C) (IEA SHC, 2018). Pour ces gammes de températures, la production 

de chaleur solaire peut être considérée comme une solution énergétique 

propre et renouvelable efficace dans de nombreux pays du monde. Un certain 

nombre de projets prometteurs ont été mis en œuvre au cours des dernières 

années, allant des usines de démonstration à petite échelle aux très grands 

systèmes d'une capacité importante (100 MWth pour la centrale de Miraah à 

Oman). Au moins 741 (avec un total de 567 MWth) de systèmes de production 

chaleur solaire industrielle, ont été mis en service à la fin de l'année 2018 

(AEE Intec, 2019). Les principaux domaines d'application des systèmes 

solaires thermiques se trouvent dans différentes industries notamment des 

produits agroalimentaires, du textile, du papier et des matériaux de 

construction, où environ 60% des besoins en chaleur peuvent être satisfaits 

par des températures inférieures à 250°C (IEA SHC, 2016). 

Au Maroc, le secteur industriel connaît une forte croissance depuis plusieurs 

années. Selon les dernières statistiques, le secteur industriel représente plus 

de 22% de la consommation énergétique totale. Le secteur de l’Agro-

alimentaire est le deuxième consommateur d’énergie après le secteur des 
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matériaux de construction. Les autres principaux secteurs consommateurs 

d'énergie et dont le potentiel d’économie d’énergie reste important pour la 

compétitivité industrielle nationale sont principalement le secteur Textile, le 

secteur minier et la transformation des métaux (AMEE, 2017; IEA, 2017). 

Cette consommation d'énergie devrait augmenter annuellement de 7% en 

moyenne.  

 Le royaume vise à augmenter dans les prochaines années le taux 

d’intégration industriel à environ 85% dans certains secteurs notamment 

l’industrie automobile où le pays a pu atteindre plus de 60%. Cependant, et 

afin d’atteindre cet objectif, il serait nécessaire de toucher aux segments 

restants des chaines d’approvisionnements des différentes industries en 

passant de l’importation de certains matériaux comme le verre et l’aluminium 

à la fabrication de ces matériaux. Par conséquent, ce développement 

ambitieux augmentera considérablement la part de la consommation de 

combustibles fossiles et les émissions directes de CO2 du secteur. Ces 

inconvénients du développement de l'industrie nationale peuvent être réduits 

par divers moyens notamment l'amélioration de l'efficacité énergétique à 

travers l'utilisation de nouveaux procédés de fabrication innovants et 

l’augmentation de la part des sources d'énergie renouvelables et propres. 

Étant donné que les ressources solaires dans le pays sont abondantes avec un 

potentiel de 2600 kWh/m2/an et environ 3000 h d’ensoleillement par an 

(MASEN, 2016), l'intégration de la chaleur solaire dans les processus 

industriels est une alternative respectueuse du climat extrêmement 

appropriée pour garantir la demande de chaleur du secteur dans le pays dans 

les années avenirs. Néanmoins, ces technologies de production de chaleur 

solaire doivent être adaptées pour répondre aux besoins spécifiques en 

énergie de chaque application.  
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Le séchage est l’un des processus industriels les plus énergivores représentant 

en moyenne 12% de la consommation totale d'énergie en processus de 

fabrication, qui est estimée à plus de 1011 MJ/an dans les pays industrialisés. 

Par ailleurs, dans l’industrie des matériaux argileux (briques, tuiles etc…) la 

consommation spécifique d’énergie thermique est d’environ 2,18 MJ/Kg de 

matériau (Bennamoun & Belhamri, 2003; Pirasteh et al., 2014). Il faut 

également noter que le processus de séchage a un effet décisif sur la qualité 

des matériaux d'argileux (briques, tuiles etc…) séchés commercialement. 

L'augmentation des coûts énergétiques, les exigences en matière de 

technologies respectueuses de l'environnement et durables ainsi que la 

demande croissante des consommateurs pour des carreaux d'argile de 

meilleure qualité sont une réalité quotidienne de la production de matériaux 

de construction. Les chambres et les tunnels de séchage industriels passent 

constamment par un processus d'innovation. L'objectif principal de toute 

innovation est d'utiliser les sources propres, de raccourcir le temps de séchage 

et de réduire la consommation d'énergie. 

L’objectif principal de cette thèse est d’optimiser les performances d’un séchoir 

solaire industriel pour soutenir ou remplacer les systèmes de production de 

chaleur conventionnels dans le secteur industriel et en particulier dans les 

processus énergivores comme la fabrication des matériaux de construction au 

Maroc. Cet objectif est atteint à travers la modélisation et l’optimisation de la 

conception des différents composants du système de production de chaleur 

solaire notamment l’échangeur de chaleur, la technologie de capteur solaire, 

la surface des capteurs, l’inclinaison des capteurs, le système de stockage 

ainsi que les différents débits d’air et d’eau. Cette optimisation reposera sur 

la maximisation des performances thermiques tout en tenant compte du coût 

total du cycle de vie du système thermique étudié. De plus, cette thèse explore 

également la faisabilité d’adapter le système de production d’air chaud 

considéré dans le chauffage des locaux du secteur tertiaire. 
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Le premier chapitre de cette thèse introduit les différentes technologies et 

configurations des systèmes de production de chaleur industrielle et met la 

lumière sur les différents processus industriels nécessitant de l’air chaud. En 

premier lieu, les technologies de production de chaleur industrielle ont été 

catégorisées et présentées en fonction des différentes sources d’énergie 

utilisées notamment les systèmes à base de combustible, d’électricité, de 

vapeur en plus des systèmes hybride. De plus, les générateurs d’air chaud 

industriels les plus utilisés ont été également explorés. Ensuite, les principes 

du processus de séchage industriel ont été expliqués tout en mettant l’accent 

sur les différentes méthodes de séchage et les différents types de séchoirs 

industriels. Nous nous sommes focalisés dans la suite de ce chapitre sur 

l’exploration des principes de la conception et l’utilisation des différents 

systèmes industriels de production de chaleur à travers l’énergie solaire 

thermique avec un point particulier sur le séchage solaire industriel. Ceci 

permettra d’identifier les opportunités d’intégration et d’amélioration des 

systèmes solaires thermiques utilisés dans le processus de séchage.  

Dans le deuxième chapitre, les deux types d’échangeurs de chaleur eau-air 

les plus utilisés dans les systèmes indirects de production d’air chaud industriel 

sont modélisés. Les modèles mathématiques décrivant le transfert de chaleur 

et les pertes de charge dans les différentes structures des échangeurs à flux 

croisé sont présentés, comparés et validés. Deux approches ont été 

considérées dans la phase de validation des modèles à savoir la validation par 

comparaison de nos résultats avec des travaux de recherches antérieurs et la 

validation expérimentale par des tests sur un bon d’essai d’échangeurs de 

chaleurs. Les résultats de ce chapitre ont donné lieu à deux articles 

publications dans des revues internationales à savoir « International Journal 

of Hydrogen Energy  (Mahmoud Bououd & Mechaqrane, 2017) et « IOP Conf. 

Series: Earth and Environmental Science » (M Bououd et al., 2018). 
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Le troisième chapitre présente la méthodologie et résultats de l’optimisation 

des performances thermiques et aérodynamiques des échangeurs modélisés. 

En effet, l’impact de la variation des différents paramètres géométriques de 

l’échangeur de chaleur a été exploré. Cette optimisation a été effectuée en 

considérant le transfert de chaleur et perte de pression comme fonctions 

objectives. Ensuite, les performances thermiques d’un système de séchage 

des briques d’argile ont été évaluées en comparant les résultats obtenus en 

utilisant la configuration optimale de l’échangeur de chaleur aux résultats de 

la configuration de base. Les résultats de cette partie ont fait l'objet de 

publications dans des journaux internationaux notamment « International 

Journal of Hydrogen Energy » (Mahmoud Bououd & Mechaqrane, 2017) et « 

International Journal for Renewable Energy Research » (Mahmoud Bououd et 

al., 2019). 

Dans le chapitre quatre, on a présenté une méthodologie détaillée visant la 

conception et l’optimisation d’un système solaire thermique destiné au 

processus de séchage des tuiles d’argiles. La première étape a concerné la 

modélisation et l’évaluation des performances thermiques d’un système de 

séchage des tuiles d’argile sous les conditions climatiques de la ville de Fès. 

Les différents éléments de ce système ont été analysés pour maximiser la 

production de chaleur lors de la semaine la moins ensoleillée de l’année. Cette 

optimisation est effectuée sous l'environnement de simulation thermique 

dynamique (TRNSYS.v17) couplé à deux modèles externes, sous Matlab, pour 

l’estimation des transferts de chaleur de l’eau vers l’air et de la teneur en eau 

dans les tuiles d’argile à tout instant du processus de séchage. Dans la 

deuxième étape, les résultats obtenus sont utilisés pour procéder à 

l’optimisation technico-économique d’un séchoir solaire industriel. Cette 

optimisation s'est basée sur la maximisation de l’économie annuelle du coût 

de cycle de vie du séchoir solaire étudié. Afin d'identifier la configuration la 

plus efficace techniquement et économiquement du système de production de 
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chaleur solaire considéré, l’effet de la variation des différents composants et 

paramètres sur l’économie annuelle du coût de cycle de vie a été examiné 

sous TRNSYS. Une bonne partie des résultats présentés dans ce chapitre ont 

été publiés dans « AIP Conference Proceeding » (M. Bououd, Hachchadi, 

Janusevicius, Mechaqrane, et al., 2018). 

Le dernier chapitre met le point sur l’exploration de la faisabilité d’étendre 

l’utilisation du système de production d’air chaud objet de cette étude au 

secteur des bâtiments tertiaires. Dans cet objectif, les méthodes de calcul les 

plus utilisées dans la modélisation des systèmes de chauffages ont été 

identifiées. Nous nous sommes, par la suite, intéressés à la conception et 

optimisation des performances du système de chauffage pour différents types 

de bâtiments tertiaires notamment (i) bâtiments administratifs et écoles 

publiques, (ii) hôpitaux et (iii) hôtels. Les résultats présentés dans ce chapitre 

ont fait l'objet un article publié dans « IOP Conf. Series: Materials Science and 

Engineering »(M. Bououd, Hachchadi, Janusevicius, Martinaitis, et al., 2018). 
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Chapitre I : Systèmes de production de 
chaleur industrielle en mettant le point 

sur les systèmes solaires thermiques 

 

 

 

 

 

 

 



   

 

 
  
 
 

29 

 

I Introduction 

L'énergie solaire thermique est l’une des technologies vertes permettant 

l'exploitation du rayonnement solaire dans la production de l'énergie 

thermique ou de l'énergie électrique pour une utilisation dans les différents 

secteurs économiques à savoir industriel, résidentiel et commercial. 

Le principe de base de l'énergie solaire thermique est de transformer le 

rayonnement solaire en chaleur via un système thermodynamique. Les 

premières applications de cette technique remontent à 1896, date à laquelle 

le chauffe-eau solaire a été inventé aux États-Unis (Ben Gravely, 2015). 

Les premiers exemples de chauffe-eau solaires étaient essentiellement des 

boîtes peintes en noir et remplies d'eau. Un inconvénient majeur de ce type 

de système était l’absence d’un moyen de conservation de la chaleur. 

L'inventeur Clarence Kemp a développé un nouveau système qui a amélioré 

la capacité des chauffe-eau solaires à retenir la chaleur. Ses améliorations ont 

contribué à rendre le chauffage solaire de l'eau commercialement viable à 

grande échelle pour la première fois. Le système était le premier chauffe-eau 

par lots et incorporait un stockage et une collecte d'eau chaude à l'intérieur 

d'une boîte en bois. Un autre pionnier notable de la technologie solaire 

thermique a été William Bailey qui, en 1909, a créé un design compact plus 

ergonomique et est devenu un leader du marché de l'énergie solaire 

thermique. Le système inventé par Bailey est le premier système à 

thermosiphon qui a placé le réservoir sur le toit et un collecteur en dessous. 

Le système de Bailey signifiait également que l'eau chaude pouvait être 

utilisée de jour comme de nuit, ce qui était une grande amélioration par 

rapport à l'ancien système (Ben Gravely, 2015).  



   

 

 
  
 
 

30 

Dans les années trente du XXe siècle, environ 30% des foyers de Pasadena 

en Californie disposaient d'un système d'eau chaude solaire. Il y avait aussi 

une industrie solaire en plein essor en Floride qui est devenue un important 

fabricant de systèmes de chauffage solaire thermique. En raison de l'utilisation 

du cuivre uniquement à des fins militaires pendant la seconde guerre 

mondiale, l'industrie solaire thermique s'est considérablement réduite et a 

provoqué une baisse d'intérêt pour l'énergie solaire thermique, mais l'industrie 

s'est rétablie après la Seconde Guerre mondiale. L'industrie du chauffage 

solaire au début était principalement confinée en Californie et en Floride parce 

que la technologie à l'époque gelait pendant l'hiver. Après la fin de la Seconde 

Guerre mondiale, plus de 50% des maisons de Miami avaient installé un 

chauffe-eau solaire. Au cours des années cinquante, des ingénieurs et 

scientifiques ont conçu des surfaces noires sélectives plus efficaces pour 

collecter et stocker la chaleur, ce qui était particulièrement utile à l'industrie 

des chauffe-eau solaires. (Szabo, 2017).  

De grands progrès dans la technologie solaire thermique ont été réalisés au 

cours des années 1970, lorsque le prix du pétrole a commencé à augmenter 

et que l'utilisation de l'énergie solaire dans le programme spatial a lancé la 

recherche sur l'énergie solaire thermique. Le développement sérieux de la 

technologie de chauffage solaire a commencé à la fin des années soixante-

dix, ce qui a coïncidé avec l'avertissement initial concernant un lien entre le 

changement climatique et les combustibles fossiles. Les améliorations de la 

capacité technologique signifiaient que le solaire thermique pouvait désormais 

être utilisé dans des climats plus doux et était intégré aux systèmes antigel 

au cours des années quatre-vingt (Szabo, 2017). 

D'importants programmes de financement de l'énergie solaire ont commencé 

au cours des années quatre-vingt, créant une impulsion majeure pour 

l'industrie avec de nombreuses nouvelles entreprises naissant pour répondre 
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à la demande d'énergie renouvelable aux États-Unis. Des avancées majeures 

dans l'énergie solaire thermique sont en cours dans le monde entier avec des 

pays comme l'Espagne et l'Australie parmi les leaders actuels du marché.  

Dans la première partie de ce chapitre, nous jetterons la lumière sur les 

différents systèmes et technologies de production de chaleur industriels et en 

particulier les générateurs d’air chaud. Une attention particulière sera donnée 

au processus de séchage industriel en mettant le point sur les différentes 

méthodes de séchage et types de séchoir industriels. 

La deuxième partie se focalisera sur la discussion des principes de conception 

des systèmes de production de chaleur industrielle et l’exploration des 

différents systèmes thermiques solaires industriels. Le séchage solaire 

industriel sera discuté et les principaux systèmes existants seront présentés. 

Finalement, les différents types d'échangeurs de chaleurs assurant la 

conversion de l’énergie solaire thermique en énergie utile pour les processus 

industriel seront résumés. 

II Génération d’air chaud industriel 

II.1 Processus de chauffage industriels  

Les processus de chauffage industriel sont plus consommateurs que toute 

autre forme de demande d'énergie dans ce secteur, en représentant environ 

70% de l'utilisation finale de l'énergie du secteur manufacturier (IEA, 2017). 

Il existe une large gamme d'exploitation de la chaleur telles que le chauffage, 

le séchage, le durcissement, le changement de phase, etc. qui sont des 

opérations fondamentales dans la fabrication de la plupart des produits 

industriels, notamment métaux, plastique, caoutchouc, béton, verre et 

céramique. A l’échelle mondiale, les procédés de chauffage industriel sont 

généralement assurés par diverses sources comprenant une combinaison 
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d'électricité (4%), de vapeur (31%) et de combustibles (65%) tels que le gaz 

naturel, le charbon, la biomasse et le fioul (IEA, 2017).  

Les technologies utilisées dans les procédés de production d’air chaud 

industriel sont généralement conçues autour de quatre principaux types 

d'énergie : 

 Technologies de chauffage par procédé à base de combustible 

 Technologies de chauffage par procédé basées sur l’électricité 

 Technologies de chauffage par procédé à base de vapeur 

 Technologies de chauffage par procédé hybride. 

Les systèmes de chauffage à base de combustibles génèrent de l'énergie 

thermique par la combustion des solides, liquides ou gazeux, et la transfèrent 

directement ou indirectement au matériau. Les gaz de combustion peuvent 

être soit en contact direct avec le matériau (Chauffage direct par convection 

d’air), soit utiliser un mécanisme de transfert de chaleur rayonnante en 

acheminant les gaz chauds à travers des tubes ou panneaux de brûleurs 

radiants et ainsi séparés du matériau (Chauffage indirect). Les fours, les 

séchoirs, et les fondoirs sont des exemples d'équipements de chauffage de 

procédé à base de combustible. 

Les systèmes de chauffage industriel à base d'électricité peuvent également 

transformer des matériaux par des processus directs et indirects. En effet, le 

courant électrique peut être appliqué directement à des matériaux appropriés 

conduisant à un chauffage direct par résistance, ou encore l'énergie à haute 

fréquence qui peut être couplée par induction à des matériaux appropriés 

conduisant à un chauffage indirect. Les systèmes de chauffage à base 

d'électricité sont utilisés pour effectuer des opérations telles que le chauffage, 

le séchage, le durcissement, la fusion et le formage. Les fours électriques à 

arc, les émetteurs infrarouges, le chauffage par induction, le séchage par 



   

 

 
  
 
 

33 

radiofréquence, le chauffage par laser, le traitement par micro-ondes, etc sont 

les techniques généralement utilisées (Deshmukh, 2005).  

Les systèmes de chauffage à base de vapeur peuvent assurer le chauffage à 

travers la génération de vapeur direct ou indirecte. Semblable aux systèmes 

directs et indirects à base de combustible, la vapeur est soit directement 

introduite dans le processus de chauffage comme dans le barbotage de vapeur 

soit indirectement en contact avec le processus via un mécanisme de transfert 

de chaleur. Le chauffage à la vapeur représente une quantité importante de 

production de chaleur utilisée dans le chauffage industriel à basse température 

(<200 °C) (Deshmukh, 2005). Les systèmes à base de vapeur sont 

principalement destinés aux industries où l'approvisionnement en chaleur est 

égal ou inférieur à environ 200 °C. L'utilisation de la cogénération (production 

simultanée de vapeur et d'électricité) est un autre exemple où les systèmes 

de chauffage à vapeur sont couramment utilisés (Datagroup, 2019). 

Les systèmes de chauffage hybride utilisent une combinaison de technologies 

de chauffage basées sur différentes sources d'énergie et/ou différentes 

méthodes de chauffage pour optimiser leur consommation et augmenter 

l'efficacité thermique globale du procédé. Par exemple des systèmes de 

chaudières hybrides combinant une chaudière à combustible et une chaudière 

électrique utilisant de l'électricité hors heures de pointe sont parfois utilisés 

dans des zones où l'électricité est moins coûteuse. Des combinaisons d'énergie 

électromagnétique (EM) pénétrante (par exemple micro-ondes ou 

radiofréquence) et d'air chaud convectif peuvent produire des processus de 

séchage accélérés en ciblant sélectivement l'humidité avec l'énergie EM 

pénétrante, ce qui donne une efficacité et une qualité de produit bien plus 

élevées que les processus de séchage basés uniquement sur la convection, 

qui peut être limité par la conductivité thermique du matériau (Deshmukh, 

2005). 
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Une grande quantité d'énergie est utilisée pour le chauffage de process dans 

le secteur manufacturier, sous forme de combustibles, d'électricité et de 

vapeur. Les carburants courants comprennent le gaz naturel, le charbon, le 

mazout et les gaz liquéfiés. Les secteurs du raffinage du pétrole, des produits 

chimiques, des pâtes et papiers et du fer et de l'acier utilisent également des 

sous-produits combustibles provenant de matières premières énergétiques. 

Environ 13% du combustible utilisé pour la fabrication est utilisé pour produire 

de l'électricité et de la vapeur sur place(Chapas & Colwell, 2007; Thekdi, 2007; 

US DOE, 2004). Les caractéristiques des principales opérations de fabrication 

qui impliquent un processus de chauffage sont présentées dans le Tableau 1 

ci-dessus. 

Tableau 1: Caractéristiques des procédés industriels nécessitant des processus de chauffage (S. A. Kalogirou, 2014) 

Processus industriel Applications 
Rang de 

température 

Fusion non métallique 

Fabrication de matières plastiques et de 

caoutchouc, la préparation des aliments, 

adoucissant et réchauffant 

900 – 1600 °C 

Fusion et fusion de métaux 
Moulage, fabrication d'acier et autres métaux, 

production de verre. 
700 - 1600 °C 

Calcination Calcination à la chaux 600 – 1150 °C 

Traitement thermique et 

réchauffage des métaux 

Durcissement, recuit, trempe, forgeage, roulant. 500 – 1150 °C 

Cokéfaction Fabrication du fer et autres métaux 700 – 1050 °C 

Séchage Élimination de l'eau et des composés organiques 60 – 550 °C 

Durcissement et formage 
Enrobage, production de polymères, émaillage, 

moulage, extrusion 
140 – 650 °C 

Chauffage fluide 

La préparation des aliments, production 

chimique, réformer, distillation, fissuration, 

hydrotraitement 

110 – 460 °C 

Autre 
Préchauffage, catalyse, oxydation thermique, 

incinération, autre chauffage 
100 – 1650 °C 

 

II.2 Systèmes de génération d’air chaud industriel 

Les systèmes de génération d’air chaud sont utilisés soit pour assurer les 

processus de chauffage dans les fours, les séchoirs et les étuves ou encore 

pour le chauffage de locaux. Selon le secteur d’activité, les besoins en air 
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chaud sont différents, particulièrement en termes de température. Les 

générateurs d’air chaud à basses températures entre 20 et 70°C assurent des 

activités de chauffage de bâtiments commerciaux et industriels ainsi que dans 

le secteur de l’agriculture et en particulier en élevage et serres. D’autres 

activités comme le séchage de matériau (tuiles et briqueteries, bois) et de 

certains produits destinés à l'alimentation comme le maïs sont assurées par 

des systèmes de production d’air chaud à moyenne température entre 70°C 

et 200 °C (Patel Amit, 2012). En ce qui concerne les générateurs d’air chaud 

à hautes températures supérieur à 200°C et pouvant aller jusqu'à 1000°C, les 

principaux procédés où ces systèmes sont utilisés couvrent la granulation, la 

déshydratation (bois, engrais, fourrage), l'industrie chimique et agro-

industrie. Généralement, les générateurs d'air chaud sont constitués d'un 

foyer de combustion alimenté en combustible par des dispositifs classiques 

notamment les silos de stockage, systèmes d'extraction et de transfert. Les 

fumées issues du foyer de combustion sont ensuite utilisées pour produire de 

l'air chaud. On distingue alors deux types de générateurs d'air chaud à savoir 

les générateurs directs et indirects.  

En effet, les générateurs d’air chaud « direct » utilisent directement dans le 

process les fumées générées par la combustion, avec ou sans dilution. Ce type 

de systèmes trouve son application principalement dans les process à haute 

température où la propreté de l'air chaud pour les process ne représente pas 

une contrainte. Parmi les avantages des systèmes directs on peut citer le 

rendement élevé qui peut atteindre les 98% ainsi que la simplicité technique 

en l’absence de l’échangeur de chaleur, ce qui limite les opérations de 

maintenance notamment comme le nettoyage de l’échangeur (Hasanuzzaman 

et al., 2012; Pochet, 2017). Cependant, l'air chaud produit pour le process est 

chargé en poussières s’agissant d’un mélange entre des fumées de 

combustion et un air de dilution. Dans ce cas, le traitement des effluents est 

plus difficile compte tenu des volumes importants à traiter et de la 
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température élevée de l'air chaud produit. Les générateurs d’air chaud direct 

sont composés de 3 parties principales, comme illustré dans la Figure 1, à 

savoir « le foyer » étant le lieu de dégradation du combustible et de début de 

flamme, « la chambre de combustion » où la flamme se développe et enfin 

« la chambre de dilution » qui est le lieu de refroidissement des gaz de 

combustion par l’apport d’air ambiant qui permet de réguler la température 

d’air en entrée selon le besoin. Pour un air chaud plus propre un premier 

dépoussiérage type cyclone pourrait être mis en place en sortie de chambre 

de dilution en fonction des exigences sur la qualité de l'air entrant (Pochet, 

2017). 

 

Figure 1 : Schéma de principe d’un générateur d’air chaud direct (Pochet, 2017) 
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Figure 2 : Schéma de principe d’un générateur d’air chaud indirect (Pochet, 2017) 

Par ailleurs, les générateurs d’air chaud « indirect » utilisent la chambre et les 

fumées de combustion pour chauffer l'air à destination du processus industriel. 

L'air ambiant est injecté à travers le générateur via un ventilateur externe afin 

d’être réchauffé autour de la chambre de combustion ou dans un échangeur 

de chaleur gaz-gaz dont le circuit primaire est alimenté par les fumées de 

combustion. Ces générateurs d'air chaud sont le plus souvent destinés aux 

applications où la production de l’air pur est nécessaire (Pochet, 2017).  

En plus du foyer et de la chambre de combustion, les générateurs d’air chaud 

indirect comprennent également un échangeur de chaleur gaz-gaz assurant le 

transfert de chaleur entre les gaz de combustion et l’air d’approvisionnement. 

Ces systèmes de chauffage d’air indirect sont similaires au système de 

production d’eau chaude ou de la vapeur d’eau où la seule différence est le 

fluide à chauffer qui ici, de l’air. La Figure 2 montre le schéma de principe d’un 

générateur d’air chaud indirect (Pochet, 2017). 
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III Processus de séchage industriel 

III.1 Principes du séchage industriel 

Par définition, le séchage est le processus d'élimination l'humidité excessive 

d'un produit naturel ou industriel pour le conserver ou pour atteindre le niveau 

de teneur en eau requis. Le séchage est un processus énergivore dans 

plusieurs industries telles que le textile, le phosphate, la transformation 

laitière, la production de ciment, le traitement des eaux usées, la production 

de tuiles et de briques d'argile, etc. Deux processus ont lieu lors du séchage : 

l'un est le transfert de chaleur vers le produit en utilisant l'énergie de la source 

de chauffage, et l'autre est le transfert de masse d'humidité de l'intérieur du 

produit à sa surface et de la surface à l'air ambiant, sous forme de vapeur 

d'eau. 

Sauf quelques exceptions, la plupart des produits de l'industrie actuelle 

subissent un séchage à un moment ou à un autre. Les matériaux doivent avoir 

une teneur en humidité particulière pour le traitement, le moulage ou la 

granulation. Les poudres doivent être séchées à une faible teneur en humidité 

appropriée pour un emballage satisfaisant. Chaque fois que les produits sont 

chauffés à des températures élevées, comme dans les procédés céramiques 

et métallurgiques, le pré-séchage à des températures plus basses avant les 

fours de cuisson est avantageux pour les économies d'énergie. Le coût du 

transport (comme dans le cas du charbon) dépend de la teneur en humidité 

du produit, et un équilibre doit être trouvé entre le coût du transport et le coût 

du séchage (Keey, 2013).  

L’air chaud ou les fumées de combustion sont les fluides de séchage les plus 

utilisés dans le transfert de chaleur et l’évacuation de l’humidité. Ainsi, nous 

parlons d’un séchage par entrainement dans lequel l’eau se diffuse sous l’effet 

d’un potentiel de pression du produit vers l’air. Par ailleurs, nous parlons d’un 
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séchage par ébullition lorsque la vapeur d’eau surchauffée est utilisée comme 

fluide de séchage. Dans ce cas, le produit est environné d’une atmosphère de 

vapeur d’eau pure et le transfert de l’eau sortant du produit s’effectue par un 

simple écoulement sans résistance. Ce dernier type de séchage présente 

beaucoup d’intérêts économiques (rendement énergétique élevé) et 

environnementaux (récupération des vapeurs et odeurs). Le séchage en 

vapeur d’eau assure également une sécurité vis-à-vis des incendies. 

Cependant, cette technique n’occupe qu’une petite place dans l’industrie et 

n’est adaptée que pour une gamme limitée de produits suite à plusieurs 

difficulté technologiques (problèmes d’encrassement, risque d’oxydation du 

produit, modifier les caractéristiques du produit etc…) (ADEME, 2017). 

Le séchage thermique est essentiel dans les domaines alimentaire et agricole. 

Le séchage par pulvérisation et la lyophilisation sont également largement 

utilisés. Dans l'industrie céramique en particulier les matériaux argileux, le 

séchage est une opération vitale où un grand soin doit être apporté en raison 

du rétrécissement considérable qui se produit lors du séchage et le contrôle 

de l'humidité est très important. Le séchage est également largement utilisé 

dans l'industrie textile. Le besoin de qualité du produit impose de sérieuses 

contraintes sur le séchoir choisi et son fonctionnement. La qualité dépend de 

l'utilisation finale du produit. Pour de nombreux produits chimiques, les 

considérations de manipulation déterminent les exigences de teneur en 

humidité. Pour les denrées alimentaires, la rétention d'arôme, la palatabilité 

et les propriétés de réhydratation sont importantes. Le bois doit conserver sa 

résistance et ses propriétés décoratives après séchage (Mujumdar, 2014). 

III.2 Classification des systèmes de séchage 

D’après la littérature, et pour un processus industriel donné, les systèmes de 

séchage industriel peuvent généralement être classifiés selon trois aspects. Le 

premier est basé sur les méthodes de transfert de chaleur utilisé par le 
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système de séchage, à savoir le séchage par conduction, par convection, par 

rayonnement ou encore le séchage diélectrique. La lyophilisation est classée 

comme un cas particulier de séchage par conduction. Le deuxième aspect est 

basé sur le type de récipient de séchage : plateau, tambour rotatif, lit fluidisé, 

pneumatique ou pulvérisateur. Tandis que la troisième classification des 

séchoirs est basée sur la forme physique de l'aliment (Kudra & Mujumdar, 

2009).  

Toutefois, plusieurs chercheurs ont donné différentes classifications aux 

séchoirs industriels regroupant plusieurs paramètres en même temps. Sloan 

(1967) a identifié une vingtaine de types de séchoirs et les a classés selon 

qu'ils sont discontinus ou continus, effectuent des échanges thermiques par 

contact direct avec les gaz ou par échanges thermiques à travers les parois 

des cuves, ou encore en fonction du mouvement de l'équipement. Une telle 

classification, bien qu'utile pour distinguer et décrire les systèmes discrets, ne 

va pas loin en reliant les systèmes discrets aux problèmes de processus qu'ils 

sont censés gérer. McCormick (1973) a tenté de résoudre le problème du point 

de vue de l'utilisateur. Un total de 19 types de séchoirs ont été classés en 

fonction de la façon dont ils manipulent différents matériaux. Schlunder 

(1982) a donné une classification des séchoirs qui englobe l'état physique du 

produit ainsi que le temps de séjour du produit dans le séchoir. Pour des temps 

de séchage très courts (<1 min), des séchoirs flash, à pulvérisation ou à 

tambour sont utilisés. Pour les temps de séchage très longs (> 1 h), seuls les 

séchoirs à tunnel, à camion ou à convoyeur sont appropriés. La plupart des 

séchoirs fonctionnent dans la gamme intermédiaire, pour laquelle un très large 

assortiment de séchoirs est disponible (Mujumdar, 1987). Keey (2013) a 

classé les séchoirs selon trois facteurs principaux notamment la manière dont 

la chaleur est fournie au matériau, la température et la pression de 

fonctionnement (haute, moyenne ou basse température, séchage 
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atmosphérique ou sous vide) ainsi que la manière dont le matériau est traité 

dans le séchoir.  

III.3 Technologies de séchage industriel  

Plusieurs technologies de séchoirs industriels sont rapportées dans la 

littérature dont une centaine disponible dans le commerce auprès de différents 

fournisseurs. Compte tenu de l'énorme diversité physique et chimique des 

produits industriels qui doivent être séchés, de la variété des moyens de 

transfert de l'énergie au matériau pour le séchage, des larges plages de 

température et de pression de fonctionnement, etc., ce n'est pas surprenant 

que tant de types de séchoirs soient disponibles. En effet, même pour chaque 

type de séchoir, par exemple un séchoir par pulvérisation ou un séchoir à lit 

fluidisé, on peut identifier des dizaines de sous-types chacun avec des 

caractéristiques distinctes qui les rendent particulièrement adaptés à certaines 

applications industrielles.  

La sélection de la technologie de séchoir appropriée est étroitement liée aux 

caractéristiques du procédé industriel et produit à sécher car elles définiront 

les paramètres de fonctionnement de l’installation. Ainsi, les spécifications 

d’un séchoir industriel doivent tenir en compte les propriétés de la matière 

humide et sèche, la sensibilité des matériaux à la température, l’activité de 

l’eau du produit, la capacité évaporatoire (kg/h), la consommation 

énergétique, le coût d’investissement et de fonctionnement, ainsi que l’impact 

environnemental. 

Le Tableau 2 représente un guide de sélection des différentes technologies de 

séchoirs industriels en fonction du produit à sécher. Nous pouvons remarquer 

que la lyophilisation (procédé qui combine l’action du froid et du vide en 

provoquant la sublimation de la glace) est la technique couvrant la plus large 

gamme de produits industriels. En effet, ce type de séchoirs est généralement 
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recommandé pour des produits à forte valeur ajoutée (pharmaceutiques) ou 

pour des produits thermosensibles (agroalimentaires) en raison des coûts 

fixes et des coûts de fonctionnement des installations. Un deuxième type de 

systèmes utilisé dans de nombreuses industries est le séchoir à tunnel qui se 

compose d’une enceinte fixe dans laquelle le produit (pâteux, granulaires, 

fibreux, plans et solides) à traiter se déplace longitudinalement d’une 

extrémité à l’autre. Le transport du produit peut être assuré par une bande 

oscillante, une vis d’étalement, un distributeur vibrant ou une boudineuse.  

D’autres techniques de séchoirs industriels, notamment le séchage par pertes 

diélectriques, le pré-séchage mécanique, le séchoir étuve/Four de séchage et 

séchoir à lit fluidisé, peuvent également couvrir une large gamme de produit 

sous des conditions de fonctionnement particulières. Le reste des technologies 

sont généralement destinée à certains types de produits industriels dont les 

propriétés physiques et chimiques sont similaires.  
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Tableau 2: Technologies de séchage pour chaque type de produits (ADEME, 2017) 

 

Type de Produits 

 

Technologie de séchage 

Produits 

liquides 

Produits 

pâteux 

Produits 

pulvérulents et 

granulaires 

Produits 

fibreux 
 

Produits plans 
Produits en 

bande 
 

Solides mis en 

forme ou en 

morceaux 
 

Pré-séchage mécanique 

 

    

Risque de 

dégradation 

physique du 

produit 

  

Évapo-concentration 

 

       

 Technologie applicable 

 Technologie applicable sous conditions 
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Atomisation 

 

 

Pour produit 

pompable et 

pulvérisable 

     

Sécheur bande 
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Cylindre chauffant 

 

       

Sécheur étuve/four de séchage 

 

 

Pour produit sec 

ne générant pas de 

poussières fines 

Pour produit 

granulaire 

uniquement 
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Sécheur flash 

 

       

Lit fluidisé 

 

Granulation ou 

atomisation 

préalable 

Pour produit mis 

en forme 
     

Lyophilisation 
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Sécheur à palette, à vis, à disque 

 

       

Sécheur silo 

 
 

  

Pour produit 

Granulaire 

uniquement 

    

Tambour rotatif 

 

 

Pour produit à 

écoulement libre 

(sous peine 

d’agglomération) 
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Sécheur tunnel 
 

 
 

  

Pour produit 

granulaire 

uniquement 

    

Sécheur par pertes diélectriques 

 
 

 Avec couplage air Avec couplage air 
Avec couplage 

air 

Avec couplage 

air 
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IV Production de chaleur solaire pour des processus 

industriels  

IV.1 Conception des systèmes de production de chaleur 

En plus des applications à basse température (<60°C), il existe plusieurs 

domaines d’application possibles de l’énergie solaire thermique pour les 

températures moyennes (60 à 120°C), moyennes à hautes températures (80 

à 240 °C), et en très hautes températures (>300°C). Plusieurs études ont été 

effectuées sur la demande en chaleur industrielle ce qui a permis d'identifier 

plusieurs secteurs présentant des conditions favorables à l'utilisation 

industrielle de l'énergie solaire. Les procédés industriels les plus importants 

qui utilisent la chaleur à une température moyenne sont les processus de 

stérilisation, pasteurisation, séchage, hydrolyse, distillation et évaporation, 

lavage et nettoyage, ainsi que la polymérisation. Certains des processus les 

plus importants et la plage des températures requises pour chacun d’eux sont 

indiqués dans le Tableau 3. 

Les applications solaires à grande échelle pour les processus de chaleur 

bénéficient de l'effet d'économie d'échelle. Par conséquent, les coûts 

d'investissement devraient être relativement bas, même si les coûts pour le 

collecteur sont plus élevés. Une façon d'assurer des systèmes compétitifs 

économiquement consiste à les concevoir sans stockage de chaleur, c'est-à-

dire que la chaleur solaire est directement introduite dans un processus 

approprié (économiseur de carburant). Dans ce cas, la vitesse maximale à 

laquelle le système d'énergie solaire fournit de l'énergie ne doit pas être 

sensiblement supérieure à la vitesse à laquelle le processus consomme de 

l'énergie. Toutefois, ce système ne peut être rentable dans les cas où il est 

nécessaire de chauffer tôt ou tard dans la journée ou pendant la nuit, lorsque 

l’industrie fonctionne à double vacation. 
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Les applications de production de chaleur pour des processus industriels 

présentent certaines caractéristiques uniques notamment l'échelle sur laquelle 

elles sont appliquées, l'intégration de l'approvisionnement en énergie solaire 

avec une source d'énergie auxiliaire et le processus industriel. 

Tableau 3: Plages de température pour divers procédés industriels (IRENA, 2015) 

Industrie Processus Température (°C) 

Laitier 
 

Pasteurisation 
Stérilisation 
Séchage 
Concentration 
Eau d'alimentation de chaudière 

60-80 
100-120 
120-180 
60-80 
60-90 

Conserves 
 

Stérilisation 
Pasteurisation 

Cuisson 
Blanchiment 

110-120 
60-80 

60-90 
60-90 

Textile 
 

Blanchiment, teinture 
Séchage, dégraissage 
Fixation 
Pressage 

60-90 
100-130 
160-180 
80-100 

Papier 
 

Cuisson, séchage 
Eau d'alimentation de chaudière 
Blanchiment 

60-80 
60-90 

130-150 

Chimique 
 

Savons  
Caoutchouc synthétique  
Traitement de la chaleur  
Préchauffage de l'eau 
 

200-260 
150-200 
120-180 
60-90 
60-90 

Viande 

 

Lavage, stérilisation  

Cuisson 
 

90-100 

60-80 

Breuvages 
 

Lavage, stérilisation  
Pasteurisation 
 

60-80 
60-70 

 

Farines et sous-produits 
 

Stérilisation 60-80 

Sous-produits du bois 
 

Faisceaux de thermo-difusion  
Séchage  
Préchauffage de l'eau  
Préparation pulp 

80-100 
60-100 
60-90 

120-170 

Briques et blocs 
 

Séchage, cuisson 60-140 

Plastiques Préparation 
Distillation  
Séparation  
Extension  
Séchage  
Saignement 

120-140 
140-150 
200-220 
140-160 
180-200 
120-140 

 

Généralement, deux paramètres principaux doivent être pris en compte lors 

de la conception d'une application de chaleur solaire pour un processus 

industriel : le type d'énergie à utiliser et la température à laquelle la chaleur 

doit être délivrée. Par exemple, si de l'eau chaude est nécessaire pour le 
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nettoyage dans l’industrie alimentaire, le système solaire doit être sous forme 

de réchauffeur de liquide. Si un processus nécessite de l'air chaud pour le 

séchage, un système de chauffage à air est probablement la meilleure option 

de système d'énergie solaire dans le cas du séchage à basse température 

(inférieur à 60°C). Si de la vapeur est nécessaire pour faire fonctionner un 

stérilisateur, le système d'énergie solaire doit être conçu pour produire de la 

vapeur, probablement via des concentrateurs (Cylindro-parabolique, miroirs 

de Fresnel etc…). 

Un autre facteur important requis pour déterminer le système le plus 

approprié pour une application particulière est la température à laquelle le 

fluide sera porté à la sortie du champ de capteurs. D'autres exigences 

concernent le fait que l'énergie peut être nécessaire à une température 

particulière ou sur une plage de températures, et les éventuelles exigences 

sanitaires de l'usine qui doivent également être satisfaites, comme par 

exemple dans les applications de l’industrie alimentaire. 

Les investissements requis pour les applications solaires industrielles sont 

généralement importants, et la meilleure façon de concevoir le système 

d'approvisionnement en énergie solaire peut être effectuée par des méthodes 

de modélisation (voir les chapitres suivants) qui prennent en compte les 

caractéristiques transitoires et intermittentes de la ressource solaire. De cette 

façon, les concepteurs peuvent étudier diverses options dans les applications 

industrielles solaires à des coûts très faibles par rapport aux coûts 

d’investissements. 

Dans un système de production de chaleur solaire industriel, l’utilisation des 

collecteurs avec les sources d'énergie conventionnelles doit être effectué d'une 

manière compatible avec le processus. La façon la plus simple d'y parvenir est 

d'utiliser le stockage de chaleur, qui peut également permettre au système de 

fonctionner pendant les périodes de faible irradiation et de nuit.  
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Le système central d'approvisionnement en chaleur de la plupart des usines 

utilise de l'eau chaude ou de la vapeur à une pression correspondant à la 

température la plus élevée nécessaire dans les différents processus. L'eau 

chaude ou la vapeur à basse pression à des températures moyennes (<150°C) 

peuvent être utilisées pour le préchauffage de l'eau (ou d'autres fluides) 

utilisée pour les procédés (lavage, teinture, etc.), de production de vapeur, 

ou par couplage direct du système solaire à un processus individuel 

fonctionnant à des températures inférieures à celles de l'alimentation en 

vapeur centrale. Diverses possibilités sont illustrées sur Figure 3 (Sayigh, 

2012). Dans le cas du préchauffage de l'eau, des rendements plus élevés sont 

obtenus en raison de la faible température d'entrée dans le système solaire. 

Ainsi, les capteurs de faible rendement peuvent fonctionner efficacement et la 

température d'approvisionnement requise n'a pas ou a peu d'effet sur les 

performances du système d'énergie solaire (Sayigh, 2012). 

 

Figure 3: Combinaison du système d'énergie solaire avec le générateur de chaleur existant  

 

IV.2 Systèmes solaires industriels de production d'air et d'eau 

Les deux types d'applications utilisant des capteurs solaires sont les 

applications à circuit ouvert et à recirculation. En circuit ouvert, l'air ambiant 
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chauffé est utilisé dans les applications industrielles où, en raison des 

contaminants, la recirculation de l'air n'est pas possible. Les exemples sont la 

pulvérisation de peinture, le séchage et la fourniture d'air frais aux hôpitaux. 

Il est à noter que le chauffage de l'air ambiant est une opération idéale pour 

le capteur car il fonctionne très près de la température ambiante, donc plus 

efficacement. Ce type de processus fera l’objet de l’étude menée dans le 

Chapitres IV et qui concernera l’intégration d’un système solaire thermique 

dans le processus de séchage des tuiles d’argile. 

Dans les systèmes à recirculation d'air, un mélange d'air recyclé du sécheur 

et d'air ambiant est fourni aux capteurs solaires. Dans ce cas, un contrôle 

adéquat de la vitesse de séchage, qui peut être effectué en contrôlant la 

température et l'humidité relative de l'air d'alimentation, peut améliorer la 

qualité du produit.  

De même, les deux types d'applications solaires à eau sont les systèmes à 

passage unique et les applications de chauffage de l'eau à recirculation. Ces 

derniers sont exactement similaires aux systèmes de chauffe-eau 

domestiques. Les systèmes à passage unique sont utilisés dans les cas où 

l'eau est utilisée pour le nettoyage dans les industries alimentaires, car le 

recyclage de l'eau utilisée n'est pas pratique en raison des contaminants 

captés par l'eau dans le processus de nettoyage (Probst & Roecker, 2011). 

Un système d'énergie solaire peut fournir de l'énergie à la charge en série ou 

en parallèle avec le chauffage d'appoint. La Figure 4 illustre le schéma d’une 

configuration en série où l'énergie solaire est utilisée pour préchauffer le fluide 

caloporteur de la charge, qui peut être chauffé davantage, si nécessaire, par 

le chauffage d'appoint, pour atteindre la température requise. Si la 

température du fluide dans le réservoir de stockage est supérieure à celle 

requise par la charge, une vanne à trois voies, également appelée valve de 
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trempe, est utilisée pour le mélanger avec du fluide d'appoint ou du fluide de 

retour (Sayigh, 2012). 

 

Figure 4: Système de production de chaleur industriel : Configuration en Série  

La configuration parallèle est illustrée à la Figure 5. Étant donné que l'énergie 

ne peut pas être fournie à la charge à une température inférieure à celle de la 

température de charge, le système solaire doit être capable de produire la 

température requise avant de pouvoir fournir de l'énergie (Probst & Roecker, 

2011). 

En général, une configuration en série est préférée à la configuration parallèle 

car elle peut opérer à une température de fonctionnement moyenne du 

collecteur plus basse, ce qui améliore l’efficacité du système. L'une des 

caractéristiques de conception les plus importantes à prendre en compte lors 

de la conception d'un système de chauffage industriel solaire est l'adaptation 

temporelle de la source d'énergie solaire à la charge. Cependant, dans les 

systèmes de chauffage industriels, les charges sont à peu près constantes 

avec de petites variations dues à la variation saisonnière de la température 

de l'eau d'appoint (S. A. Kalogirou, 2013). 
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Figure 5 : Système de production de chaleur industriel : Configuration parallèle 

 

IV.3 Systèmes de production de la vapeur solaire 

Des concentrateurs cylindro-paraboliques sont fréquemment utilisés pour la 

production de la vapeur solaire car des températures relativement élevées 

peuvent être obtenues sans dégradation sérieuse de l'efficacité du capteur. La 

vapeur à basse température peut être utilisée dans des applications 

industrielles, en stérilisation et pour alimenter des évaporateurs de 

dessalement. 

Trois méthodes ont été utilisées pour générer de la vapeur à l'aide de 

concentrateurs paraboliques à savoir : (i) Systèmes de production de vapeur 

flash, (ii) Systèmes d’ébullition directe et (iii) Système de chaudière à vapeur. 

IV.3.1 Systèmes vapeur-flash 

Le concept vapeur-flash repose sur le réchauffement de l'eau sous pression 

dans le collecteur et le flashée sous forme de vapeur dans un récipient séparé 

comme représenté dans la Figure 6. Dans ce système, l'eau, mise sous 

pression pour éviter l'ébullition, circule à travers le collecteur et passe à 

travers une soupape d'étranglement dans un récipient flash. L'entrée d'eau 
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d'alimentation traitée maintient le niveau dans la cuve flash et le liquide sous-

refroidi est re-circulé à travers le collecteur (Sayigh, 2012). 

 

Figure 6: Système de production de vapeur-flash 

  

IV.3.2 Systèmes d’ébullition directe 

Dans le cas d’un système direct, un écoulement diphasique est autorisé dans 

le récepteur du concentrateur afin que la vapeur soit générée directement 

comme illustré sur la Figure 7. Ce système utilise une configuration similaire 

à celle du système précèdent sauf que l'eau sous-refroidie est chauffée à 

ébullition et de la vapeur se forme directement dans le tube récepteur. 

Généralement, les coûts d'investissement associés aux systèmes à vapeur 

directe et à vapeur flash sont à peu près les mêmes (S. A. Kalogirou, 2013).  

 

Figure 7: Système de production de vapeur direct  
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Bien que les deux systèmes utilisent de l'eau, le système direct à ébullition 

est plus avantageux. En effet, le système flash utilise un changement de 

chaleur sensible du fluide caloporteur, ce qui rend la différence de température 

à travers le collecteur relativement élevée. L'augmentation rapide de la 

pression de vapeur d'eau avec la température nécessite une augmentation 

correspondante de la pression de fonctionnement du système pour éviter 

l'ébullition. L'augmentation des températures de fonctionnement réduit 

l'efficacité thermique du capteur solaire. En outre, les pressions élevées à 

l'intérieur du système nécessitent une conception plus robuste des 

composants du collecteur, tels que les récepteurs et la tuyauterie. La pression 

différentielle par rapport à la pression de vapeur délivrée, nécessaire pour 

éviter l'ébullition, est fournie par la pompe de circulation et est dissipée de 

manière irréversible à travers la vanne flash. Lorsque l'ébullition se produit 

dans les collecteurs, comme dans un système de vapeur directe, la chute de 

pression du système et, par conséquent, la consommation d'énergie électrique 

sont considérablement réduites. De plus, le processus de transfert de chaleur 

latente minimise l'augmentation de la température à travers le capteur solaire. 

Les inconvénients du système de production de vapeur directe sont liés à la 

possibilité d'un certain nombre de problèmes de stabilité et au fait que même 

avec un très bon système de traitement de l'eau d'alimentation, l'entartrage 

dans le récepteur est inévitable. Dans les réseaux de collecteurs à plusieurs 

lignes, la survenue d'instabilités de flux peut entraîner une perte de flux dans 

la ligne affectée. Cela pourrait à son tour entraîner un assèchement du tube, 

avec pour conséquence des dommages au revêtement sélectif du récepteur 

(Sayigh, 2012). 
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IV.3.3 Système à chaudière à vapeur 

Dans ce type de systèmes, illustré dans la Figure 8, un fluide caloporteur 

circule à travers le collecteur, qui ne gèle pas et n'est pas corrosif et dans 

lequel les pressions du système sont faibles et le contrôle est simple. Ces 

facteurs surmontent en grande partie les inconvénients des systèmes d'eau et 

sont les principales raisons de l'utilisation prédominante des systèmes de 

transfert de chaleur à huile dans les systèmes solaires industriels actuels de 

production de la vapeur (S. Kalogirou, 2003). 

 

Figure 8 : Système de Chaudière à vapeur  

L'inconvénient majeur du système résulte des caractéristiques du fluide 

caloporteur. Ces fluides sont difficiles à contenir et la plupart des fluides 

caloporteurs sont inflammables. La décomposition, lorsque les fluides sont 

exposés à l'air, peut réduire considérablement les températures du point 

d'inflammation et les fuites dans certains types d'isolation peuvent provoquer 

une combustion à des températures considérablement inférieures aux 

températures d'auto-inflammation mesurées. Les fluides caloporteurs sont 

également relativement chers et présentent un problème potentiel de 

pollution qui les rend inadaptés aux applications de l'industrie alimentaire. 

L’eau à de meilleurs caractéristiques de transfert thermique que les fluides 

caloporteurs qui sont plus visqueux aux températures ambiantes, moins 

denses et ont des chaleurs spécifiques et des conductivités thermiques plus 

faibles que l'eau. Ces caractéristiques signifient que des débits plus élevés, 
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des températures différentielles de collecteur plus élevées et une plus grande 

puissance de pompage sont nécessaires pour obtenir la quantité équivalente 

de transport d'énergie par rapport à un système utilisant de l'eau. De plus, les 

coefficients de transfert de chaleur sont plus faibles, il y a donc un différentiel 

de température plus important entre le tube récepteur et le fluide collecteur. 

Des températures plus élevées sont également nécessaires pour obtenir un 

échange thermique rentable. Ces effets entraînent une efficacité réduite du 

collecteur. Il convient de noter que, pour chaque application, un système 

approprié doit être sélectionné en tenant compte de tous ces facteurs et 

contraintes (S. A. Kalogirou, 2013). 

IV.4 Séchage solaire industriel 

Le processus de séchage industriel représente en moyenne 12% de la 

consommation totale d'énergie en processus de fabrication qui est estimée à 

plus de 1011MJ/an dans les pays industrialisés. La consommation spécifique 

d'énergie thermique dans l'industrie de la brique est en moyenne de 2,18 

MJ/kg de brique (Bennamoun & Belhamri, 2003; Pirasteh et al., 2014). 

Généralement, l'énergie requise pour ce processus pourrait être fournie par 

plusieurs sources telles que l'électricité, les combustibles fossiles, le gaz 

naturel, le bois et le rayonnement solaire. Cette dernière source d'énergie 

renouvelable a été utilisée pour le séchage de plusieurs procédés de 

fabrication tels que les industries agroalimentaire, brasserie, tabac, textile et 

chimique (Boutaghriout, 2016). Différentes technologies de capteurs solaires 

ont été déployées dans les secteurs industriels en fonction de la température 

de séchage requise. Le Tableau 4 illustre les principales industries dans 

lesquelles des séchoirs solaires sont actuellement installés, les technologies 

de capteurs solaires utilisés ainsi que leur plage de température de séchage 

respective. Il faut noter que, jusqu’à ce jour, aucun système de séchage 

solaire industriel pour la fabrication de briques en terre cuite n'a été identifié 
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par l'Agence Internationale de l'Energie (AIE) dans le cadre de la tâche 49/IV 

de l'AIE (SHC, 2018)  

Par ailleurs, plusieurs tentatives de recherche sur l'utilisation des systèmes de 

séchage solaire dans le secteur industriel ont été rapportées dans la 

littérature. La conception et les résultats de calcul d'un séchoir solaire 

construit pour une usine de mangue ont été présentés. Ce séchoir solaire a 

été utilisé pour sécher de minces couches de tranches de mangue d'environ 

81,4% d'humidité (base humide) à 10% (base humide) en 20 heures (Akoy 

et al., 2006). Les performances d'un séchoir solaire utilisé pour le séchage des 

boues à partir de déchets industriels pharmaceutiques ont été évaluées 

expérimentalement et ont démontré que le lit de sable de séchage des boues 

solaires réduisait le temps de séchage d'environ 25 à 35% par rapport au lit 

de sable de séchage des boues conventionnel (Mehrdadi et al., 2007). Rural 

Industries Research and Development Corporation a développé une nouvelle 

machine de séchage solaire pour les produits agricoles utilisant de l'air sec 

plutôt que de l'air chauffé pour le processus de séchage des céréales et des 

graines (Khouzam, 2009). Les chercheurs impliqués ont conclu que le LiCl est 

un déshydratant très efficace et ont estimé que plus de 50% d'économies sur 

les coûts énergétiques sont réalisables. Les principes fondamentaux et la 

littérature sur les systèmes de séchage solaire et de chauffage solaire de l'air 

ont été explorés. L'une des principales recommandations de ce document de 

synthèse est l'utilisation de modèles de simulation informatique dans 

l'évaluation des performances des systèmes de séchage solaire (El-Sebaii & 

Shalaby, 2012). 
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Tableau 4 : Systèmes de séchage solaire industriel actuellement installés (SHC, 2019) 

Industrie Pays Nom 
Processus 

industrielle 
Collecteur 

solaire 
Température de 
séchage (° C) 

Brasseries Allemagne Newmarketer 

Lammsbraw 

séchage Collecteur d'air ~ 60 

Nourriture 

Etats-Unis 

Keyaqa Orchards 
Séchage des noix Collecteur d'air ~ 43 

Kreher's Poultry 

Farms 

Séchage des œufs de 

poule 
Collecteur d'air - 

Stapleton Spence 

Fruit Packing Co. 

Réhydrater les 

aliments secs 

Collecteur non 

vitré 
- 

Sunsweet Dryers 

Séchage des 

pruneaux 
Collecteur d'air 10 ~ 15 

Carriers & Sons 
Séchage des noix Collecteur d'air ~ 43 

Inde Kaveri Agricare Pvt. 

Ltd. 

Séchage de la tourbe 

de coco 
Collecteur d'air ~ 105 

Costa Rica 
Coopeldos 

Séchage du café Collecteur d'air 40 ~ 45 

Panama 
Duren Coffee 

Séchage du café Collecteur d'air 40 ~ 45 

Chine 
Fengli Fruit Drying 

Séchage des fruits Collecteur d'air 50 ~ 70 

Indonésie 
Malabr Tea Drying 

Séchage du thé Collecteur d'air ~ 35 

Exploitation 

minière 
Autriche 

Korner Kvk 

Préchauffage, 

séchage 
Collecteur plat 50 ~ 80 

Agriculture 

Inde 
AMR dal Mill 

Séchage du pouls Collecteur d'air 65 ~ 75 

Roumanie 
Aroma Plant Romania 

Séchage des plantes 

médicinales 
Collecteur d'air - 

Roumanie 
Hofigal S.A. 

Séchage de plantes 

médicinales, herbes 

et fruits 

Collecteur d'air - 

Etats-Unis Sonoma Country 

Herb Exchange 

Séchage des herbes Collecteur d'air - 

Allemagne 
Krimmer 

Séchage des graines 

de fleurs sauvages 
Collecteur plat - 
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Mexique Zacatecas Termosolar 

Drying Plant 

Séchage des produits 

agricoles 
Collecteur d'air 55 ~ 120 

 
 

 Collecteur plat 70 ~ 85 

Cuir Inde 
Leo Leather 

Mélange chimique, 

séchage 
Collecteur plat - 

Métal fabriqué 

Allemagne 
Lackiercenter Shulte 

Chambre de séchage 
Collecteur à tube 

sous vide 
- 

Portugal 
Silampos S.A. 

Séchage du produit 

fini 

Collecteur à 

auge parallèle 
50-160 

Tabac Argentine Grammer Solar 

Argentina 

Séchage du tabac Collecteur d'air - 

Produits en 

caoutchouc et 

en plastique 

Thaïlande Inter Rubber Latex 

Co. Ltd. 

Séchage du 

caoutchouc naturel 
Collecteur d'air - 

Béton Autriche 
Leitt Beton Gmbh 

Séchage d'éléments 

préfabriqués en béton 
Collecteur plat - 

Meubles Autriche Carpenting 

Hamminger 

Séchage du bois Collecteur plat 25–115 

Réparation et 

installation 
Allemagne 

Lackiererei Vogel 
Processus de séchage 

Collecteur à tube 

sous vide 
22–24, 60–70 

Textile Etats-Unis 
Acme McCrary 

Séchage textile Collecteur plat - 

Transport et 

stockage 
Allemagne 

Kölner VKB 
Processus de séchage 

Collecteur à tube 

sous vide 
~ 70 

La gestion des 

déchets 
Etats-Unis 

Rockland County 
Séchage des déchets Collecteur d'air - 

Chimique Inde 
Ultramarine Pigments 

Séchage des 

pigments 
Plat paraboloïde ~ 140 

 

Un système de séchage solaire pour l'industrie agricole avec un capteur solaire 

tubulaire sous vide CPC a été construit et les performances du système avec 

le séchage intérieur et extérieur ont été comparées. La cinétique de séchage 

des espèces de poissons a été décrite et l'énergie solaire a été approuvée 
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comme source appropriée au processus de séchage (Hubackova et al., 2014). 

Mustayen et al (2014) ont examiné les différents types de séchoirs solaires 

pour les produits agricoles avec un accent particulier sur l'impact 

environnemental. De plus, les meilleures solutions pour surmonter les 

problèmes liés au séchage traditionnel ont été explorées. Yuan et al. (2015) 

ont évalué la performance thermique du séchoir solaire à plaque plate pour 

l'industrie du tapis à grande échelle. Les résultats expérimentaux obtenus ont 

montré que 320 kg de laine et de tapis humides pouvaient être séchés en 7,5 

heures sous une intensité d'irradiation solaire moyenne de 800 W/m2, et une 

efficacité thermique moyenne du champ d'air solaire de 48% (Yuan et al., 

2015). Le séchage solaire des trois principaux déchets de l'industrie de l'huile 

d'olive a été étudié et l'analyse a permis d'approfondir les connaissances sur 

la cinétique de séchage et les résultats obtenus ont été extrapolés à des 

systèmes de séchage solaire à grande échelle (Montero et al., 2015). Les 

directions de développement des séchoirs solaires en Chine ont été explorées 

en examinant 5 types de systèmes d'énergie solaire utilisés dans le processus 

de séchage de la médecine chinoise à base de plantes (Liu et al., 2015). Les 

auteurs ont conclu que l'amélioration de l'efficacité du collecteur à tubes sous 

vide améliorera la qualité du produit final. Les progrès réalisés dans différents 

types de séchoirs solaires à travers diverses applications ont été examinés 

Kumar et al. Cette enquête a suggéré l'optimisation de chaque étape du 

processus de séchage solaire pour une meilleure faisabilité technico-

économique, et il a également fortement recommandé de modéliser et de 

simuler les performances thermiques du séchoir solaire avant d'étendre le 

système (Kumar et al., 2016). Un système de séchage solaire à petite échelle 

pour les tuiles d'argile a été conçu et ses performances thermiques ont été 

évaluées à l'aide d'un environnement de simulation dynamique (Trnsys). De 

plus, les composants du système de séchage solaire ont été optimisés en 

fonction de la variation de la teneur en humidité du matériau (M. Bououd, 
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Hachchadi, Janusevicius, Mechaqrane, et al., 2018). Les performances de trois 

différents systèmes de séchage solaire pour le phosphate tunisien, à savoir 

ouvert au soleil, à effet de serre et à concentrateur parabolique, ont été 

comparées sur la base des humidités de phosphate résiduelles obtenues et 

des périodes de séchage. Les chercheurs ont démontré que le séchage solaire 

à l'aide d'un concentrateur parabolique donne de meilleurs résultats par 

rapport aux deux autres systèmes (Fadhel et al., 2018). 

IV.5 Échangeurs de chaleur pour la production de la chaleur solaire 

Les échangeurs de chaleurs sont parmi les éléments les plus utilisés dans tout 

système de production de chaleur que ce soit à partir des sources 

renouvelables ou conventionnelles. Principalement, les échangeurs assurent 

le transfert de chaleur entre deux fluides dans le même état physique (liquide-

liquide) ou dans différents états physiques (gazeux-liquide). Dans les 

systèmes solaires fermés, les échangeurs de chaleur permettent également 

d’isoler les circuits fonctionnant à différentes pressions et séparer les fluides 

qui ne doivent pas être mélangés. En effet, les systèmes solaires thermiques 

utilisent des échangeurs de chaleur pour transférer l'énergie solaire absorbée 

dans les capteurs solaires vers le liquide ou l'air utilisé pour chauffer l'eau ou 

un espace. Les échangeurs de chaleur peuvent être en acier, cuivre, bronze, 

acier inoxydable ou aluminium. Les systèmes de chauffage solaire utilisent 

généralement du cuivre, car il est un bon conducteur thermique et a une plus 

grande résistance à la corrosion (Schlunder, 1982). 

Généralement, trois types d'échangeurs de chaleur, avec des fonctions 

différentes, sont souvent utilisés dans les systèmes de production de chaleur 

solaire à savoir : (i) un échangeur liquide-liquide, (ii) un échangeur liquide-air 

et (iii) un échangeur air-liquide. 
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Un échangeur de chaleur liquide à liquide utilise un fluide caloporteur qui 

circule à travers le capteur solaire, absorbe la chaleur, puis s'écoule à travers 

un échangeur de chaleur pour transférer sa chaleur à autre liquide 

(généralement l'eau) dans un réservoir de stockage. Les fluides caloporteurs, 

tels que l'antigel, protègent le capteur solaire du gel par temps froid. Les 

échangeurs de chaleur liquide-liquide ont une ou deux barrières (simple paroi 

ou double paroi) entre le fluide caloporteur et l'alimentation en eau 

domestique. Un échangeur de chaleur à paroi simple est un serpentin ou un 

tube entouré d'un fluide. Les échangeurs de chaleur à double paroi ont deux 

parois entre les deux fluides. Deux parois sont souvent utilisées lorsque le 

fluide caloporteur est toxique, comme l'éthylène glycol (antigel). Des doubles 

parois sont souvent nécessaires comme mesure de sécurité en cas de fuite, 

ce qui permet de garantir que l'antigel ne se mélange pas à l'alimentation en 

eau potable. Un exemple d'échangeur de chaleur liquide à liquide à double 

paroi est « l’échangeur de chaleur enveloppant », dans lequel un tube est 

enroulé et collé à l'extérieur d'un réservoir d'eau chaude. Le tube doit être 

correctement isolé pour réduire les pertes de chaleur. Bien que les échangeurs 

de chaleur à double paroi augmentent la sécurité, ils sont moins efficaces car 

la chaleur doit transiter par deux surfaces plutôt qu'une. Pour transférer la 

même quantité de chaleur, un échangeur de chaleur à double paroi doit être 

plus grand qu'un échangeur à simple paroi (Z. Wang, 2019; Shah & Sekulić, 

2003). 

Un échangeur de chaleur liquide-air est utilisé dans les systèmes solaires de 

chauffage d’air où le stockage est nécessaire que ce soit dans le secteur 

résidentiel (i.e. chauffage d’espace) ou le secteur industriel (i.e. séchage). 

Deux types d’échangeurs sont généralement déployés. Les radiateurs, 

souvent utilisé pour le chauffage des espaces, assurent le transfert de chaleur 

de l’eau chaude vers l’air via le phénomène de radiation. Le deuxième type 

est les échangeurs de chaleur compacts à flux croisé (cross flow heat 
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exchanger) où le fluide circule dans un faisceau de tubes pour chauffer l’air 

qui les traverse. Des applications comme le chauffage central dans le secteur 

résidentiel ou le séchage dans le secteur industriel font toujours appel à ce 

genre d’échangeurs (Z. Wang, 2019; Shah & Sekulić, 2003). Ce type 

d’échangeurs fera l’objet d’une étude détaillée dans le prochain chapitre. 

Aussi, ce même type d’échangeurs peut être utilisé en cycle inverse afin 

d’assurer le transfert de chaleur de l’air chaud vers l’eau froide. Les 

échangeurs de chaleur air-eau sont généralement utilisés dans les systèmes 

de préchauffage de l’eau domestique où des capteurs d’air sont utilisés sans 

devoir installer un échangeur de chaleur entre le capteur solaire et le système 

de distribution d'air. En effet, les systèmes sont équipés de collecteurs de 

chaleur à air qui chauffent l'eau en utilisant des échangeurs de chaleur air-

liquide, qui sont similaires aux échangeurs de chaleur liquide-air. 

V Conclusion 

D’après la revue de littérature présentée dans ce chapitre, nous avons pu 

illustrer le besoin énorme en termes de génération d’air chaud pour différents 

processus dans le secteur industriel comme le chauffage, le séchage et le 

durcissement. Divers systèmes de génération d’air chaud par les différentes 

sources d’énergies ont été également présentés afin de mettre le point sur les 

dernières tendances dans ce secteur. Nous pourrons conclure que la diversité 

de configurations et modes de génération de chaleur offertes par les 

différentes technologies de systèmes solaires thermiques peut jouer un rôle 

important dans l’intégration de cette source d’énergie dans les opérations 

industrielles nécessitant de l’air chaud. De plus, la large gamme de 

températures requises par les différents processus industrielles représente un 

grand potentiel d’intégration de cette source renouvelable. 
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Bien que les systèmes solaires thermiques sont largement étudiés et exploités 

pour la production d’eau chaude dans les différent secteurs économiques 

(résidentiel, tertiaire et industriel), l’intégration de ces système thermiques 

n’a pas été suffisamment explorée dans certains processus industriels 

énergivores comme le séchage des matériaux de construction (briques, tuiles 

etc…). 

Ce dernier constat est l'un des facteurs motivant l’exploration de la faisabilité 

d'intégration des systèmes de séchage solaire dans le secteur de fabrication 

des matériaux de construction. Par conséquent, et dans l’objectif d'atteindre 

efficacement le besoin de séchage en termes de température, humidité et 

débit d’air, la modélisation des composants du séchoir solaire doit être 

effectuée en tenant compte des différents paramètres externes du processus 

de séchage industriel. Cette modélisation nous permettra d’éliminer le coût de 

conception d’un prototype, présenter le système de séchage dans un format 

compréhensible et décrire le comportement du système et les interactions 

entre les différents composants. A travers la modélisation, il serait également 

possible d'optimiser les composants du système et d'obtenir les variations de 

température du système. 

Dans cet objectif, nous évaluerons dans le prochain chapitre, les performances 

thermiques et aérodynamiques de l’un des éléments importants de transfert 

d’énergie dans les systèmes de séchage solaire à savoir l’échangeur de 

chaleur. En effet, les transferts de chaleur et les pertes de charge seront 

modélisés et validés pour deux types d’échangeurs de chaleur Eau-Air : (i) 

Échangeur de chaleur à Tubes et (ii) Échangeur de chaleur à Tubes et Ailettes.  
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Chapitre II : Modélisation des 
performances d’échangeurs de chaleur 

Eau-Air à source intermittente 
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I Introduction 

L'échangeur de chaleur compact à flux croisé est l'un des dispositifs les plus 

efficaces de récupération de chaleur. Cet élément de transfert de chaleur est 

largement utilisé dans une variété d'applications d'ingénierie pour ses 

nombreux avantages tels que la grande quantité de chaleur qui peut être 

transférée à partir d'une petite zone d'échange, la simplicité de conception et 

de fabrication, de larges plages de températures de fonctionnement ainsi que 

la capacité de contrôle et régulation de la quantité de chaleur à différents 

niveaux de température. 

Plusieurs corrélations ont été dérivées d'investigations numériques et 

expérimentales visant la prédiction des caractéristiques de thermique et 

aérodynamique de ce type d’échangeurs de chaleur. La plupart des 

corrélations proposées dépendent du nombre de Reynolds relatif à 

l’écoulement d’air ainsi que des différents paramètres géométriques du 

faisceau de tubes tels que le diamètre du tube, les pas transversaux et 

longitudinaux, ainsi que l'espacement des ailettes et leurs épaisseurs dans le 

cas d’un échangeur à ailettes. Cependant, ces corrélations sont limitées par 

leurs intervalles d'application, y compris la température du fluide chaud qui 

est considérée comme constante dans la plupart des investigations. 

Généralement, les tubes sont expansés mécaniquement ou hydrauliquement 

dans un bloc d'ailettes continues parallèles pour fabriquer des échangeurs de 

chaleur à tubes à ailettes qui peuvent être produits avec une ou plusieurs 

rangées selon les exigences de l'application. Afin d'améliorer la perturbation 

de l'écoulement et, par conséquent, les performances thermique et 

aérodynamique de l’échangeur, différents modèles d'ailettes ont été 

développés (i.e. lisse, fente, fossettes, ondulé, persienne et persienne 

convexe). De plus, les paramètres géométriques de l’échangeur fluide-air, tels 

que le pas des ailettes, l'épaisseur des ailettes, le nombre de rangées de 
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tubes, les pas transversaux et longitudinaux, le type de tube et la disposition 

des tubes, jouent un rôle important dans l'amélioration des performances. 

Plusieurs études ont été réalisées en se basant sur des investigations 

expérimentales et numériques pour explorer la capacité d'échangeur de 

chaleur eau-air à renouveler la couche limite thermique, ce qui améliore les 

performances de transfert de chaleur par convection. Les faisceaux de tubes 

avec ailettes deviennent de plus en plus attrayants pour de nombreux 

chercheurs en raison de leur amélioration du transfert de chaleur et de leur 

chute de pression relativement faible. Une simulation numérique a été 

effectuée pour comparer les performances des ailettes plates à deux rangées 

avec trois autres types d'ailettes radiales à fente. Il a été démontré qu'à la 

même vitesse frontale de l'air (1 à 3 m/s), le taux de transfert de chaleur et 

les pertes de charge de l’ailette à fente complète sont supérieurs à ceux de la 

plaque simple (Zhou & Tao, 2005). Les caractéristiques de transfert de chaleur 

et d'écoulement de fluide de deux surfaces à ailettes à fentes de type « X » et 

de type « arc » ont été étudiées numériquement. Il a été souligné que la 

surface des ailettes de type « X » présente les performances de transfert de 

chaleur et de pertes de charge les plus élevées. L'étude a suggéré une surface 

améliorée des ailettes à fentes (de type papillon) qui augmente le besoin de 

chaleur de 20-24% et réduit la puissance de pompage de 38-51% (Li et al., 

2015). Les effets des fentes rectangulaires continues et alternatives sur les 

performances de thermique et aérodynamique pour les arrangements alignés 

et en quinconce ont été étudiés numériquement. Les simulations ont montré 

que les faisceaux d'ailettes et de tubes en quinconce avec des bandes 

rectangulaires à fentes continues ont les meilleures performances globales 

(Kong et al., 2016a). De plus, et selon une autre étude numérique, l'analyse 

des caractéristiques thermique et aérodynamique de différents échangeurs a 

montré que le motif d'ailettes à fentes fournit des performances supérieures 

(Kong et al., 2016). 
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D’après la revue de littérature présentée dans le paragraphe précédent, on 

peut remarquer que les ailettes à fentes alternées sont l'une des architectures 

les plus efficaces capable d’améliorer les performances des échangeurs de 

chaleur liquide-air. Par ailleurs, les paramètres géométriques des faisceaux de 

tubes tels que le diamètre des tubes, les pas transversaux et longitudinaux, 

l'espacement des ailettes et l'épaisseur des ailettes sont des paramètres 

essentiels dans la description et l’évaluation des performances thermiques et 

aérodynamiques de ce type l'échangeurs de chaleur. 

Dans ce chapitre, nous présentons les modèles les plus récurrent dans la 

littérature qui traduisent les caractéristiques thermiques et aérodynamiques 

des échangeurs eau-air à flux croisés. Ceci inclut deux types d’échangeurs à 

savoir, les échangeurs à tubes sans ailettes et les échangeurs de chaleurs 

avec ailettes. Afin d’évaluer l’effet de variation des paramètres géométriques 

du faisceau de tubes uniquement, nous allons commencer par la modélisation 

et la comparaison des différents modèles présentés dans la littérature 

décrivant les transferts de chaleurs et pertes de pression côté eau et côté air. 

Ensuite, en tenant compte des résultats de la revue de littérature précédente, 

nous modélisons les caractéristiques thermiques et aérodynamiques d’un 

échangeur à tubes et ailettes à fentes alternées. Finalement, une validation 

des modèles proposés est effectuée à travers des résultats d’expériences 

antérieures (dans le cas d’un échangeur sans ailettes) et des tests 

expérimentaux sur bon d’essai d’échangeurs (dans le cas des échangeurs avec 

ailettes). 

II Modélisation des transferts de chaleur et perte de charge 

II.1 Échangeur de chaleur sans ailettes 

Les équations régissant les transferts thermiques dans un échangeur de 

chaleur eau-air sans ailettes peuvent être établies en deux parties. La 
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première partie concerne le transfert de chaleur depuis le fluide caloporteur 

circulant à l'intérieur des tubes vers le côté extérieur des tubes (Figure 9), 

alors que la deuxième partie régit le processus de transfert de chaleur entre 

la surface extérieure des tubes vers l'air en son contact. Dans ce type 

d’échangeurs de chaleur deux arrangements de tubes sont généralement 

considérés : arrangement aligné et en quinconce (Figure 10).  

 

Figure 9: Transfert de chaleur à travers un tube de l'échangeur 

Pour simplifier les calculs, nous avons adopté les hypothèses suivantes :  

- La modélisation du transfert d'énergie dans les deux parties (eau-air) est 

effectuée lorsque le système est en régime permanent dans des conditions 

d’écoulement incompressible, 

- On néglige les changements des propriétés des fluides en fonction de la 

température,  

- En dehors de l'échangeur de chaleur, l'air est supposé circuler par 

convection forcée,  

- On néglige le transfert de chaleur par rayonnement, en raison de la vitesse 

élevée du courant d'air de convection. 
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Figure 10: Arrangement aligné (gauche) et en quinconce (droite) des tubes dans un échangeur de chaleur 

II.1.1 Modélisation des Transferts de chaleurs 

II.1.1.1  Côté Eau 

II.1.1.1.1 Transfert de chaleur par convection entre le fluide et la 

surface intérieure du tube  

Dans le cas d’écoulement d’un fluide à travers un tube circulaire, les profils de 

vitesse u(r) et de température T(r) en un emplacement radial donné peuvent 

être estimés comme étant uniformes et paraboliques, respectivement, comme 

il est illustré dans la Figure 11 (Theodore L. Bergman et al., 2011). 

  

Figure 11: Profils de vitesse et de température d'un fluide en écoulement à travers un tube 

Les équations régissant ces deux profils peuvent s’écrire (Theodore L. 

Bergman et al., 2011) : 



   

 

 
  
 
 

74 

{

𝑢(𝑟) = 𝐶1        

𝑇(𝑟) − 𝑇𝑆 = 𝐶2 [1 − (
𝑟

𝑟1
)
2

]
 (1) 

             

où :  

𝑢(𝑟) : Variation radiale de la vitesse d’écoulement  

C1 et C2 sont des constantes  

𝑇(𝑟) ∶ Variation radiale de la température du fluide   

TS : Température de surface interne 

r1 : Rayon interne du tube 

Par ailleurs, la température moyenne Tm est définie comme étant une 

température de référence pratique pour les flux internes. Par conséquence, la 

Loi de Newton de refroidissement peut être exprimée sous la forme (Theodore 

L. Bergman et al., 2011) :  

𝑞𝑟1 = ℎ𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒(𝑇𝑠 − 𝑇𝑚) (2) 

 

Avec :  

𝑇𝑚 =
2

𝑢𝑚𝑟1
2∫ 𝑢 (𝑟) 𝑇 (𝑟) 𝑟𝑑𝑟

𝑟1

0

 (3) 

 

𝑇𝑚 : Température moyenne du fluide caloporteur 

𝑢𝑚: Vitesse d’écoulement maximale 

ℎ𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒: Coefficient d’échange par convection du fluide caloporteur 
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Après intégration de l’équation (3) on obtient :  

𝑇𝑚 = 𝑇𝑠 +
𝐶2
2

 (4) 

 

En appliquant la loi de Fourier nous pourrons obtenir :   

 𝑞𝑟1 = 𝑘𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒
∂T(r)

∂r
|
𝑟=𝑟1

= −2 𝑘𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒𝐶2
𝑟

𝑟1
2|
𝑟=𝑟1

= −2𝐶2
𝑘𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒

𝑟1
 

(5) 

 

En remplaçant l’équation (4) et l’équation (5) dans l’équation (2), on peut 

déduire que : 

ℎ𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒 =
4 𝑘𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒

𝑟1
 (6) 

 

où 𝑘𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒 est la conductivité thermique du fluide. 

Finalement, le flux de chaleur transféré du centre du tube à sa surface interne 

s’exprime sous la forme : 

𝑞𝑟1 = 2𝜋𝑟1𝐿 ℎ𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒 (𝑇ℎ1 − 𝑇𝑠1) (7) 

 

où :   

 L : Longueur totale des tubes  

 𝑇ℎ1: Température du fluide caloporteur 

 𝑇𝑠1: Température de la surface interne du tube 

II.1.1.1.2 Transfert de chaleur par conduction à travers le tube 

Le flux de transfert de chaleur par conduction à travers le tube est supposé 

unidimensionnel et radial. S'il n’y a aucune source de génération de chaleur à 
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l’intérieur des tubes, l’équation de transfert de chaleur par conduction 

gouvernant le système s’écrit (T. L. Bergman, 2011a): 

1

𝑟

𝑑

𝑑𝑟
(𝑘𝑡𝑢𝑏𝑒𝑟

𝑑𝑇

𝑑𝑟
) = 0 (8) 

 

où 𝑘𝑡𝑢𝑏𝑒 est la conductivité thermique de la paroi du tube. 

Le flux d'énergie à travers toute paroi cylindrique peut être exprimé par la 

relation (T. L. Bergman, 2011a): 

𝑞𝑟2 = −𝑘𝑡𝑢𝑏𝑒2𝜋𝑟𝐿 (
𝑑𝑇

𝑑𝑟
) (9) 

 

où 2𝜋𝑟𝐿 est l'air de la surface normale à la direction de transfert de chaleur.  

Une double intégration de l’équation (8) en considérant les conditions aux 

limites montrées sur la Figure 9 (à savoir T (r1) = TS1 et T (r2) = TS2), nous 

permet d’obtenir : 

𝑇(𝑟) =
𝑇𝑆1 − 𝑇𝑆2

ln (
𝑟1
𝑟2
)
𝑙𝑛 (

𝑟

𝑟2
) + 𝑇𝑠2 (10) 

 

En outre, la substitution de l'équation (10) dans l'équation (9) conduit à une 

équation générale du taux de flux de chaleur par conduction (T. L. Bergman, 

2011a) :  

𝑞𝑟2 = 
𝑘𝑡𝑢𝑏𝑒2𝜋𝐿(𝑇𝑆1 − 𝑇𝑆2)

ln (
𝑟2
𝑟1
)

 
(11) 

 

II.1.1.2  Côté air 

Dans cette partie, nous nous intéressons au calcul du flux de chaleur transféré 

vers l'air extérieur. Vu que la chaleur quitte le côté extérieur des tuyaux, les 
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équations régissant ce transfert de chaleur sont celles d'un écoulement forcé 

d'air à travers un faisceau de tubes. 

Les rangées d'un faisceau de tubes peuvent être soit alignées ou en quinconce 

dans le sens de la vitesse de l’air (Figure 10). La configuration est caractérisée 

par le diamètre D des tubes et par les pas transversal ST et longitudinal SL 

pour un arrangement aligné, en plus du pas diagonal SD pour un arrangement 

en quinconce. Les pas sont mesurés depuis les centres des tubes (Figure 12). 

Typiquement, nous souhaitons connaître le coefficient de transfert de chaleur 

moyen pour le faisceau de tubes entier. 

II.1.1.2.1 Calcul du nombre de Nusselt (NuD) 

Nous définissons tout d’abord le coefficient de transfert de chaleur moyen ℎ̅ 

pour un faisceau de tubes et qui peut être calculé en utilisant l'équation 

suivante (Bejan, 2013): 

ℎ̅ = 𝑁𝑢̅̅ ̅̅ 𝐷
𝑘𝑎𝑖𝑟
𝐷

 (12) 

 

avec: kair est la conductivité thermique de l’air. 

   D est le diamètre extérieur du tube 

 𝑁𝑢̅̅ ̅̅ 𝐷 est le nombre de Nusselt moyen  

Plusieurs modèles ont été proposés dans la littérature pour le calcul du 𝑁𝑢̅̅ ̅̅ 𝐷. 

Le nombre de Nusselt moyen est souvent donné par des corrélations issues 

des mésures expérimentales sous la forme 𝑁𝑢̅̅ ̅̅ 𝐷 = 𝑓 (𝑅𝑒, 𝑃𝑟), où 𝑅𝑒 est le 

coefficient de Reynolds et 𝑃𝑟 est le nombre de Prandtl.  

Après une revue extensive de la littérature, nous considérons dans notre 

actuelle modélisation les trois modèles les plus utilisés à savoir ceux de 

Grimison, Zhukauskas et Khan. 
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 Modèle de Grimison: 

Le modèle expérimental de Grimison pour des tubes d’arrangements en 

quinconce ou aligné a été développé en 1937. Il permet de calculer le nombre 

de Nusselt moyen pour un faisceau de tubes par la formule suivante (Holman, 

2010; Tahseen et al., 2015) : 

𝑁𝑢̅̅ ̅̅ 𝐷 = 1,13 𝐶1𝐶2𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥
𝑚 𝑃𝑟

1
3 (13) 

 

Pour  2000 < 𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥 < 40000 et Pr ≥ 0,7 

Les constantes C1, C2 et m sont tabulées dans la plupart des livres de transfert 

de chaleur (T. L. Bergman, 2011b; Ferreira et al., 2014). 

L'équation (13) repose sur l'utilisation des relations suivantes : 

𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥 =
𝑉𝑚𝑎𝑥𝐷

𝜈
 (14) 

 

où Vmax et 𝜈 sont, respectivement, la vitesse maximale et la viscosité 

cinématique de l’air. D étant le diamètre extérieur des tubes. 

- Pour un arrangement aligné : 

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇

𝑆𝑇 − 𝐷
𝑉 (15) 

 

- Pour un arrangement en quinconce :  

𝑉𝑚𝑎𝑥 =

{
 

 
𝑆𝑇

𝑆𝑇 − 𝐷
𝑉   𝑝𝑜𝑢𝑟 𝑆𝐷 ≥

𝑆𝑇 + 𝐷

2
𝑆𝑇

2(𝑆𝐷 − 𝐷)
𝑉 𝑝𝑜𝑢𝑟 𝑆𝐷 <

𝑆𝑇 + 𝐷

2
 

 (16) 

 



   

 

 
  
 
 

79 

avec:  𝑆𝐷 = √𝑆𝐿
2 + (

𝑆𝑇

2
)
2

 

où 𝑆𝑇 et 𝑆𝐿 sont respectivement le pas transversal et longitudinal entre les 

centres des tubes (Figure 12) et V est la vitesse de l'air. 

 

Figure 12: Plans de génération de vitesse maximale dans un arrangement en quinconce (Theodore L. Bergman et al., 

2011) 

Comme il est illustré sur la Figure 12, Les conditions sur SD sont utilisées pour 

déterminer si la vitesse maximale se produit dans le plan transversal (zone 

A1) ou dans le plan diagonal lorsque le débit est bifurqué par l'arrangement 

de tube en quinconce (zone A2). Il est évident que dans le cas d’un 

arrangement aligné, la vitesse maximale ne pourra se produire que dans la 

zone A1. 

 Modèle de Zhukauskas : 

Le modèle Zhukauskas, publié en 1972, a été proposé suite à des études 

expérimentales avec une précision de ± 15% (Bejan, 2013; T. L. Bergman, 

2011b; Tahseen et al., 2015).  

Ce modèle est régi par l'équation suivante (Bejan, 2013) :  

𝑁𝑢̅̅ ̅̅ 𝐷 = 𝐶1𝐶2𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥
𝑚 𝑃𝑟0,36 (

𝑃𝑟

𝑃𝑟𝑆
)

1
4
 (17) 
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Pour  10 < 𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥
𝑚 < 2 × 106 𝑒𝑡 0,7 < 𝑃𝑟 < 500 

Le nombre de Reynolds est calculé comme dans le cas du modèle de Grimison 

(équations (14), (15)et (16)). Toutes les propriétés physiques de l’air sont 

calculées à température ambiante sauf le nombre de Prandtl Prs qui est évalué 

à la température de surface des tubes.  

Les constantes C1, C2 et m ainsi que les valeurs de Prs sont tabulées dans des 

livres de transfert de chaleur (Bejan, 2013; Theodore L. Bergman et al., 

2011).  

 Modèle de Khan et al : 

Khan et al. (2006) avaient développé des corrélations analytiques, validées 

expérimentalement, pouvant être utilisées dans une large gamme de 

paramètres géométriques.  

Dans ce modèle, le paramètre Umax est utilisé en tant que vitesse de référence 

pour le calcul de l'écoulement de l’air et de transfert de chaleur pour les deux 

types d'arrangements. Umax est donné par : 

𝑈𝑚𝑎𝑥 = max (
𝒮𝑇

𝒮𝑇 − 1
𝑈𝑎𝑝𝑝,

𝒮𝑇
𝒮𝐷 − 1

𝑈𝑎𝑝𝑝) (18) 

Avec :  𝒮𝐷 = √𝒮𝐿
2 + (

𝒮𝑇

2
)
2

 

𝒮𝑇 ,  𝒮𝐿𝑒𝑡 𝒮𝐷 sont, respectivement, les pas transversal, longitudinal et diagonal 

adimensionnels. 

𝑈𝑎𝑝𝑝 est la vitesse d’approche de l’air généré avant de traverser les tubes. 

Cette approche analytique permet de calculer le coefficient de transfert de 

chaleur adimensionnel 𝑁𝑢̅̅ ̅̅ 𝐷 par la formule suivante :  

𝑁𝑢̅̅ ̅̅ 𝐷 = 𝐶𝑅𝑒
1/2𝑃𝑟1/3 (19) 
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Pour :   1,05 < 𝒮𝑇 < 3 et 1,05 < 𝒮𝐿 < 3. 

Dans des conditions aux limites isothermes, le coefficient C est donné par : 

𝐶 = {

[0,25 + 𝑒𝑥𝑝(−0,55𝒮𝐿)]𝒮𝑇
0,285𝒮𝐿

0,212   𝑎𝑙𝑖𝑔𝑛é

0,61𝒮𝑇
0,091𝒮𝐿

0,053

[1 − 2𝑒𝑥𝑝(−1,09𝒮𝐿)]
        𝐸𝑛 𝑞𝑢𝑖𝑛𝑐𝑜𝑛𝑐𝑒

 (20) 

II.1.1.2.2 Calcul du flux de chaleur produit  

La température de l'air chaud produit à partir de l'échangeur de chaleur peut 

être calculée en utilisant une différence de température logarithmique 

moyenne vue que l’air peut éprouver un grand changement de température 

comme il se déplace à travers le faisceau de tubes.  

La différence de température logarithmique moyenne est calculée en utilisant 

l'équation suivante (Theodore L. Bergman et al., 2011; Holman, 2010; Khan 

et al., 2006; Tahseen et al., 2015) : 

∆𝑇𝑙𝑚 =
(𝑇𝑠 − 𝑇𝑖) − (𝑇𝑠 − 𝑇𝑜)

ln (
𝑇𝑠 − 𝑇𝑖
𝑇𝑠 − 𝑇𝑜

)
 

(21) 

où Ti et T0 sont les températures de l’air respectivement à l’entrée et la sortie 

du faisceau de tubes et TS est la température de la surface extérieure des 

tubes. La température de sortie T0, qui est nécessaire pour déterminer ΔTlm, 

peut être estimée à partir de l’équation suivante (Theodore L. Bergman et al., 

2011; Holman, 2010; Khan et al., 2006; Tahseen et al., 2015) :  

𝑇𝑜 = 𝑇𝑠 − (𝑇𝑠 − 𝑇𝑖)𝑒𝑥𝑝 (−
𝜋𝐷𝑁ℎ̅

𝜌𝑉𝑁𝑇𝑆𝑇𝑐𝑝
) (22) 

où NT : nombre de tubes dans le plan transversal 

  N : nombre total de tubes 
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  ST : pas transversal entre les centres de tubes  

  ℎ̅ : coefficient d’échange par convection adimensionnel 

  cp : chaleur spécifique d’air à pression constante 

  V : vitesse d’écoulement d’air 

  𝜌 : masse volumique d’air 

Finalement, le flux de chaleur par unité de longueur des tubes peut être calculé 

à partir de la relation (Khan et al., 2006) : 

𝑄 = 𝑁(ℎ ̅𝜋𝐷∆𝑇𝑙𝑚) (23) 

 

II.1.2 Modélisation de la perte de pression 

La perte de pression est un autre paramètre très important dans l'évaluation des 

performances d'un échangeur de chaleur eau-air. En effet, le calcul de la perte de charge 

associée au flux d’air traversant le faisceau de tubes suscite autant d’intérêt que le transfert 

de chaleur entre les deux fluides.  

Dans la littérature, il existe plusieurs modèles d’estimation de la perte de pression dans une 

batterie de tubes (Figure 13). Dans ce qui suit, nous présentons les trois modèles les plus 

utilisés et les plus représentatifs qui sont des références et des bases dans la conception des 

échangeurs de chaleur fluide-air sans ailettes. 

 

Figure 13: Arrangement alignée (à gauche) et en quinconce (à droite) 
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II.1.2.1 Modèle de Holman-Jacob 

Le modèle de Holman-Jacob, déposé en 1938, exprime la chute de pression 

d'écoulement d'air à travers un faisceau de tubes selon la corrélation suivante 

(Holman, 2010): 

∆𝑝 =
2 𝐺𝑚𝑎𝑥

2 𝑁𝑇
𝜌

(
𝜇𝑤
𝜇
)
0,14

𝑓 (24) 

où 𝐺𝑚𝑎𝑥 est la vitesse maximale et 𝑁𝑇 est le nombre de tubes par rangé. 

Avec : 

𝑓 =

[
 
 
 
0,044 +

0,08
𝑆𝐿
𝐷

(
𝑆𝑇 − 𝐷
𝐷 )

0,43

+ 1,13 (
𝐷
𝑆𝐿
)]
 
 
 
𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥

−0,15  (25) 

dans le cas d’un arrangement aligné, tandis que :  

𝑓 = [0,25 +
0,118

(
𝑆𝑇 − 𝐷
𝐷 )

1,08] 𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥
−0,16  (26) 

dans le cas d’un arrangement en quinconce. 

Il faut noter que l'équation (24) ne prend pas en compte les propriétés 

physiques du matériau des tubes, ce qui pourrait considérablement conduire 

à une sous-estimation de la perte de charge si les tubes sont rugueux et à 

une surestimation s'ils sont lisses. 

II.1.2.2  Modèle de Zhukauskas 

Ce modèle a été inclus dans les travaux de Zhukauskas sur la modélisation du 

transfert de chaleur dans un faisceau de tubes traversé par un flux d'air 

tangentiel. Le modèle est décrit par l’équation suivante équation (Bejan, 

2013; Kreith, 2011) : 
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∆𝑝 = 𝑁𝐿𝜒(
𝜌𝑉𝑚𝑎𝑥

2

2
)𝑓 (27) 

où NL est le nombre de rangées. 

Le facteur de fiction 𝑓 et le facteur de correction χ sont déterminés 

graphiquement, respectivement, sur la base du nombre de Reynolds (𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥) 

et les paramètres adimensionnels des pas transversaux et longitudinaux (𝑃𝑇 =

𝑆𝑇

𝐷
, 𝑃𝐿 =

𝑆𝐿

𝐷
).  

Ces facteurs sont représentés sur les Figure 14 et Figure 15, respectivement, 

pour un arrangement aligné et en quinconce.  

 

Figure 14: Facteurs de Friction et de correction pour un arrangement aligné (Theodore L. Bergman et al., 2011) 

 

Figure 15: Facteurs de Friction et de correction pour un arrangement en quinconce (Theodore L. Bergman et al., 2011) 
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II.1.2.3 Modèle de Kays & London  

La corrélation proposée par Kays et London est l’un des modèles les plus 

utilisés par les fabricants dans le calcul de la perte de charge dans différentes 

architectures d’échangeurs de chaleur. Cette corrélation est donnée par (Kays, 

1984) : 

∆𝑝

𝑝1
=
𝐺2𝜈1
2𝑝1

[(1 + 𝜎2) + 𝑓
𝐴𝑠𝑢𝑟𝑓

𝐴𝑚𝑖𝑛

𝜈𝑚
𝜈1
] 

(28) 

où : 

𝑓 =

[
 
 
 
0,044 +

0,08
𝑆𝐿
𝐷

(
𝑆𝑇 − 𝐷
𝐷 )

0,43

+ 1,13 (
𝐷
𝑆𝐿
)]
 
 
 
𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥

−0,15  
(29) 

Dans le cas d’un arrangement aligné, alors que : 

𝑓 = [0,25 +
0,118

(
𝑆𝑇 − 𝐷
𝐷 )

1,08] 𝑅𝑒𝐷,𝑚𝑎𝑥
−0,16  

(30) 

dans le cas d’un arrangement en quinconce.  

𝐴𝑚𝑖𝑛 = 𝑚𝑖𝑛 {(𝑆𝑇 − 𝐷) , 2(√𝑆𝐿
2 + (

𝑆𝑇
2
)
2

− 𝐷)} (31) 

 

𝐺 = 𝜌𝑉 (32) 

𝜈 =
1

𝜌
 (33) 

où G est la vitesse de la masse d'air, Asurf est la surface extérieure de la paroi 

de tubes, Amin est la zone de libre circulation minimale et P1 est la pression 

d’air admis.  
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Afin de simplifier l'équation (28), on peut supposer que la densité de l'air reste 

constante (ρ1 = ρ2 = ρ) entre la première et la dernière rangée.  

II.2 Échangeurs de chaleur à tubes et ailettes  

II.2.1 Modélisation des pertes de charge et transfert de chaleur 

côté eau 

Dans cette section, les caractéristiques de perte de charge et de transfert de 

chaleur côté fluide chaud sont décrites en se basant sur des modèles 

mathématiques largement présentés et utilisés dans la littérature, (Haaland, 

1983; Verein Deutscher Ingenieure, 2010). Ces expressions sont utilisées 

pour définir le coefficient de transfert de chaleur global et les pertes de charge 

de l'échangeur de chaleur côté eau. La chute de pression dans le débit de la 

conduite est donnée par l'équation suivante (Verein Deutscher Ingenieure, 

2010): 

∆𝑃𝑤 =
1

𝐷𝑖

𝜌𝑤𝑈𝑤
2

2
𝑓𝑤 (34) 

La vitesse dans les tubes est exprimée par la fonction de base (Verein 

Deutscher Ingenieure, 2010): 

𝑈𝑤 =
𝜋(𝜌𝑤𝑀𝑤)

2

4
 (35) 

Afin de calculer les facteurs de friction pour l'écoulement à l'intérieur du tuyau, 

le nombre de Reynolds est requis. L'expression de ce rapport exprimant un 

nombre non dimensionnel entre les forces visqueuses et les forces de 

frottement est définie par la formule suivante (Verein Deutscher Ingenieure, 

2010): 
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𝑅𝑒𝑤 =
𝑈𝑤𝜌𝑤𝐷𝑖
𝜇𝑤

 (36) 

Dans les cas où l'écoulement est turbulent, diverses expressions existent. La 

rugosité de la paroi du tube est un facteur important. Les seules surfaces pour 

lesquelles une règle liée à la résistance des parois peut être citée sont celles 

qui sont techniquement lisses (Verein Deutscher Ingenieure, 2010). Des 

résistances à l'écoulement beaucoup plus importantes sont rencontrées si les 

surfaces sont rugueuses ; cela dépend uniquement de la rugosité en 

écoulement turbulent, mais, dans la zone de transition, cela dépend aussi du 

nombre de Reynolds. Les nombreuses observations qui ont été faites n’ont 

pas permis d’établir une relation générale entre chute de pression et rugosité 

qui engloberait la multiplicité des cas susceptibles de se produire dans la 

pratique (Verein Deutscher Ingenieure, 2010), (Haaland, 1983). 

L'équation de Haaland (Haaland, 1983) est utilisée dans ce cas, car il n'est 

pas nécessaire d'itérer le facteur de friction de Darcy comme dans d'autres 

expressions (Verein Deutscher Ingenieure, 2010). La précision du facteur de 

frottement de Darcy résolue dans cette équation est supposée être d'environ 

± 2%, si le nombre de Reynolds est supérieur à 3000. Le facteur de frottement 

est exprimé comme suit (Verein Deutscher Ingenieure, 2010) : 

𝑓𝑤 =
1

(−1.8 log ((
6.9
𝑅𝑒𝑤

) + ((𝑘 𝐷𝑖)/3.71⁄ )1.11))

2 
(37) 

Par ailleurs, quand l'écoulement interne est laminaire et que la surface interne 

de la conduite peut être supposée lisse, le coefficient de frottement est calculé 

par la formule (Verein Deutscher Ingenieure, 2010): 

𝑓𝑤 =
𝑅𝑒𝑤
64

 (38) 
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En utilisant les équations données (37) et (38), la perte de charge du côté eau 

est déterminée pour les cas laminaires et turbulents. 

Le coefficient de transfert de chaleur, utilisé pour définir le flux de chaleur du 

côté de l'eau, est exprimé à partir du nombre de Nusselt, qui est calculé pour 

le cas d'écoulements internes forcés laminaire et turbulent.  

En régime d'écoulement laminaire, le nombre de Nusselt reste constant et 

peut être supposé égale à (Verein Deutscher Ingenieure, 2010): 

𝑁𝑢𝑙𝑎𝑚 = 3.6567 (39) 

Alors que dans le cas d’un écoulement turbulent, l'intensité du transfert de 

chaleur dépend des nombres de Reynolds, de Prandtl et du facteur de friction 

(avec toutes les autres relations associées au facteur de friction). Ces 

dépendances pourraient être résumées et exprimées par l'équation proposée 

par Gnielinky et al (Verein Deutscher Ingenieure, 2010): 

𝑁𝑢𝑡𝑢𝑟𝑏 =
(𝑓𝑤/8)𝑅𝑒𝑤𝑃𝑟

1 + 12.7 √
𝑓𝑤
8
(𝑃𝑟2 3⁄ − 1)

[1 + (
𝐷𝑖
𝑙
)
2 3⁄

] 
(40) 

L'échangeur de chaleur peut fonctionner dans des cas autres que l’écoulement 

laminaire ou turbulent. Dans le cas où le régime d'écoulement d’eau se situe 

entre Re> 2300 et Re <10000, le coefficient de transfert de chaleur doit être 

exprimé à partir de l'approximation transitoire de l'écoulement suggérée par 

Gnielinky et al (Verein Deutscher Ingenieure, 2010): 

𝑁𝑢𝑡𝑟𝑎𝑛 = (1 − 𝛾)𝑁𝑢𝑙𝑎𝑚 + 𝛾𝑁𝑢𝑡𝑢𝑟𝑏      (41) 

Le paramètre définissant la distance entre des régimes d'écoulement 

laminaires et turbulents est défini par l'expression (Verein Deutscher 

Ingenieure, 2010): 
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𝛾 =
𝑅𝑒𝑤 − 2300

104 − 2300
 𝑎𝑛𝑑 0 ≤ 𝛾 ≤ 1 (42) 

Ce modèle physique permet d’examiner l’intensité du transfert de chaleur 

dans une large gamme de débits côté eau et peut être utilisé pour des travaux 

d’optimisation. 

II.2.2 Modèles des pertes de charge et transfert de chaleur côté 

air 

II.2.2.1 Définition des paramètres  

La modélisation des caractéristiques de flux thermiques de l'échangeur de 

chaleur à tubes et ailettes à fentes (Figure 16) est réalisée sur la base des 

hypothèses suivantes : 

o Flux au régime permanent  

o Fluide incompressible 

o Effet de rayonnement négligé 

o Propriétés thermo-physiques constantes du solide et du fluide. 

Dans une configuration en quinconce, le transfert de chaleur du faisceau de 

tubes à ailettes vers l’air (Figure 17) est modélisé sur la base des paramètres 

adimensionnels suivants (C.-C. Wang et al., 2000; C.-C. Wang & Chi, 2000): 

Le nombre de Reynolds : 

𝑅𝑒 = 𝜌𝑈𝑚𝐷 𝜇⁄          (43) 

Avec :  

𝑈𝑚 = {
𝑈(𝑆𝑇 2𝑎) 𝑠𝑖 2𝑎 ≤ 2𝑏⁄

𝑈(𝑆𝑇 2𝑏) 𝑠𝑖 2𝑎 ≥ 𝑏⁄
 (44)  
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Où  et  sont, respectivement, la densité et la viscosité cinématiques 

estimées à la température d’air à l’entrée. 

2a et b montrés dans la Figure 18, peuvent être calculés à partir des 

paramètres géométriques du faisceau de tubes à savoir :  

2𝑎 = (𝑆𝑇 − 𝐷) − [(𝑆𝑇 − 𝐷)𝛿. 𝑛𝑓]  (45) 

𝑏 = (𝑆𝐷 − 𝐷) − [(𝑆𝑇 − 𝐷)𝛿. 𝑛𝑓]  (46) 

 

  
 

Figure 16: Architecture d’un échangeur à tubes et ailettes Figure 17: Faisceau de tubes en quinconce à ailettes à fentes.  

Le facteur de friction est défini comme suit : 

𝑓 = 2 ∆𝑝 𝜌𝑈𝑚
2⁄  (47) 
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Figure 18 : Schéma des différents paramètres géométriques  

 

∆𝑝 est la perte de pression à travers le faisceau de tubes à ailettes. 

Le nombre de Nusselt est calculé en fonction des paramètres suivants :  

𝑁𝑢 = ℎ . 𝐷 𝜆⁄  (48) 

où  est la conductivité d’air et ℎ est le coefficient d’échange convectif moyen 

qui est défini par :  

ℎ = Φ 𝐴 ∆𝑇⁄  (49) 

où Φ est le flux de chaleur convectif total et qui est calculé par : 

Φ = 𝑀𝑎𝑖𝑟𝐶𝑝(𝑇𝑜 − 𝑇𝑖)  (50) 

et A est la surface de transfert de chaleur estimée par :  

𝐴 = 𝐴𝑏 + 𝜁𝑓𝐴𝑓 (51) 

avec 𝐴𝑏 est la surface de la base tandis que 𝐴𝑓 est la surface des ailettes. 

La méthode approximative définie par Schmidt (Schmidt T.E., 1949) permet 

d’estimer l’efficacité des ailettes 𝜁𝑓 par les corrélations suivantes : 

𝜁𝑓 =
tanh(𝑚𝑟𝑐𝜙)

𝑚𝑟𝑐𝜙
 (52) 
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Tel que : 

𝑚 = √
2ℎ

𝜆𝑓𝛿
 (53) 

𝜙 = (
𝑅𝑒𝑞

𝑟𝑐
− 1) [1 + 0.35𝑙𝑜𝑔𝑒 (

𝑅𝑒𝑞

𝑟𝑐
)] (54) 

𝑅𝑒𝑞

𝑟𝑐
= 1.27

𝑋𝑀
𝑟𝑐
 (
𝑋𝐿
𝑋𝑀

− 0.3)
0.5

 (55) 

𝑋𝑀 = 𝑆𝑇 2⁄  (56) 

𝑋𝐿 = √𝑋𝑀
2 + 𝑆𝐿

2 2⁄  (57) 

La différence de température logarithmique moyenne entre la paroi de tube 

et l'air est définie comme suit : 

∆𝑇 =
(𝑇𝑤 − 𝑇𝑖) − (𝑇𝑤 − 𝑇𝑜)

𝑙𝑛(𝑇𝑤 − 𝑇𝑖 𝑇𝑤 − 𝑇𝑜⁄ )
 (58) 

 

II.2.2.2 Nombre de Nusselt et facteur de friction 

Dans l’objectif d’estimer les performances thermiques et aérodynamique et 

modéliser les échangeurs de chaleur de type fluide-air, plusieurs corrélations 

ont été établies dans la littérature sur la base d'études expérimentales et 

numériques pour différents nombres de rangées et types d’ailettes. La plupart 

des études effectuées permettent d'estimer le coefficient de transfert de 

chaleur moyen et la perte de charge à partir du nombre de Nusselt et du 

facteur de friction, respectivement (sur la base de paramètres géométriques 

des faisceaux de tubes à ailettes). 

Kong et al ont établi des corrélations pour des faisceaux de tubes à ailettes à 

fentes alternantes à quatre rangées sur la base d'une simulation 
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tridimensionnelle validée par des tests expérimentaux. Les corrélations ont 

été développées à l'aide d'une analyse de régression linéaire multiple en 

fonction des pas longitudinaux et transversaux ainsi que du diamètre du tube. 

Le facteur de friction côté air et le nombre de Nusselt sont exprimés comme 

suit (Kong et al., 2016b): 

𝑓 = 324.0431 𝑅𝑒−0.4825 (
𝑆𝑇
𝐷
)
−0.0258

(
𝑆𝐿
𝐷
)
−0.2419

 (59) 

𝑁𝑢 = 4.8787 𝑅𝑒0.3173 (
𝑆𝑇
𝐷
)
−0.8571

(
𝑆𝐿
𝐷
)
−0.6648

 (60) 

avec :  

1 ≤ 𝑆𝑇 𝐷 ≤ 1.8⁄  , 1 ≤ 𝑆𝐿 𝐷 ≤ 1.8⁄ , 800 ≤ 𝑅𝑒 ≤ 13000 

Afin d'estimer la performance globale du faisceau de tubes à ailettes, la 

capacité de transfert de chaleur d'une surface à une résistance à l'écoulement 

donnée est généralement définie par le critère d'évaluation de la performance 

𝑃𝐸𝐶 qui est calculé par l'équation suivante (Kong et al., 2016b): 

PEC =
Nu

f
1
3⁄

⁄  (61) 

La puissance transmise au flux d'air nécessaire pour surmonter les pertes de 

pression peut être estimée à l'aide de l'équation suivante : 

𝑊 =
 𝑀𝑎𝑖𝑟

𝜌
 ∆𝑝 (62) 

Le modèle physique décrivant les transferts de chaleur et la perte de charge 

dans un échangeur de chaleur à faisceau de tubes et ailettes plates avec des 

fentes alternantes a été détaillé dans cette section. Par ailleurs, comme il a 

été signalé précédemment, ce modèle a été principalement développé suite à 

des études numériques validées expérimentalement pour des températures 

du fluide chaud constantes assurées par des sources conventionnelles.  
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Notre objectif principal est d’intégrer ce modèle d’échangeur de chaleur dans 

un système solaire thermique qui est un système à source d’énergie 

intermittente ne permettant pas le chauffage du fluide chaud à une 

température constante. Afin de vérifier la validité de ce modèle 

mathématique, nous allons ultérieurement étudier expérimentalement l’effet 

de la variation de la température du fluide chaud sur les performances 

thermique et aérodynamique de l’échangeur de chaleur à tubes et ailettes.  

III Validation des modèles mathématiques 

III.1 Échangeur de chaleur sans ailettes 

Afin de valider le modèle physique décrivant les performances d’un échangeur 

de chaleur sans ailettes (illustré dans la figure 19), nous avons comparé nos 

résultats avec ceux de travaux antérieurs. Pour ce faire, nous avons conservé 

les mêmes paramètres de simulation utilisés à l'origine par ces auteurs 

(Tableau 5 et Tableau 6) et nous avons utilisé les équations présentées dans 

la section précédente pour calculer la température de la surface externe des 

tubes TS2, la température de séchage To, le flux de chaleur Q ainsi que la perte 

de pression d’air ∆𝑷. Les résultats obtenus sont rapportés dans les  

Tableau 7 et Tableau 8. 

On peut déduire de ces résultats que nos simulations sont fiables à plus de 

94% et 98%, respectivement, dans le calcul de transfert de chaleur et de 

perte de charge. 
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Figure 19: Organigramme du code de calcul 

Tableau 5: Paramètres utilisés dans la validation des simulations de transfert de chaleur 

Sources 

 

 

Paramètres 

Holman 

(Holman, 

2010) 

Incropera  

(Theodore L. Bergman et al., 2011) 

Khan et al (Khan et al., 2006) 

Unites 

Conductivité thermique 
des tubes 

10 10 W/m.K 

Température ambiante Ti 10 15 °C 

ST and SL 38.1 ; 38.1 20.5 and 20.5 mm 

Viscosité cinématique 
d’air 

14.82x10-6 14.82x10-6 m2/s 

Conductivité thermique 
d’air 

0.0263 0.0263 W/m.K 

Densité d’air 1.217 1.217 Kg/m3 

 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 
 
 

 
 

 

 
 

 

 
 

Entrées 
Paramètres géométriques 
Températures d’entrées 

Débits  

Propriétés physiques 

Nombre de Nusselt 
Facteur de friction 

 

- Coefficient de transfert 
de chaleur par convection 
d’air 

- Perte de pression 

Surface de transfert de 
chaleur 

Température de surface 
des tubes 

Température de sortie de 
l’air 

Flux de chaleur d’air 

Calcul du coefficient de 
transfert de chaleur pas 

convection d’eau 

Calcul de la température 
des surfaces de tube 

Température de sortie de 
l’eau 

 

Flux de chaleur d’eau 
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Conductivité thermique 
d’eau 

0.6 0.6 W/m.K 

Chaleur spécifique 1007 1007 J/Kg.K 

Nombre total de tubes 
par rangée (NT) 

5 8 NA 

Nombre Total de tubes 
(N) 

75 56 NA 

Diamètre de tube 0.0254 0.0164 m 

Vitesse d’air (V) 7 6 m/s 

 

Tableau 6: Paramètres utilisés dans la validation des simulations de perte de charge 

     

Sources 

 

Paramètres 

Holman  

(Holman, 2010) 

Incropera  

(Theodore L. Bergman et 

al., 2011) 

Kreith  

(Kreith, 2011) 

NT & NL 15 & 5 8 & 7 20 & 15 

ST & SL 3.81 cm 3.13 & 3.43 cm 5 cm 

V 7 m/s 7 m/s 3 m/s 

D 2.54 cm 1.64 cm 2.5 cm 

 

Tableau 7: Comparaison des résultats de transfert de chaleur avec des travaux antérieurs 

Models Source TS2(°C) To(°C) Q(kW) 

Grimison 

Holman 
(Holman, 2010) 

65 33.5 45.6 

Nos Résultats 65 32.76 44.2 

Zhukauskas 

Incropera 
(Theodore L. 

Bergman et al., 
2011) 

70 38.5 28.4 

Nos Résultats 70 38.86 28.7 

Khan 

Khan et al (Khan 
et al., 2006) 

70 43.3 34.1 

Nos Résultats 70 45.01 36.1 
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Tableau 8: Comparaison des résultats de la perte de pression avec des travaux antérieurs  

Modèles Sources ∆𝑷(N/m2) Différence 

Holman-Jacob 

Holman (Holman, 

2010) 
352.88 

< 2% 

Nos Résultats 359.20 

Zhukauskas 

Incropera 

(Theodore L. 

Bergman et al., 

2011) 

246 

< 1% 

Nos Résultats 248.3 

Kays & London 

Kreith (Kreith, 

2011) 
48.6 

< 0,7% 

Nos Résultats 48.9 

 

III.2 Échangeur de chaleur avec ailettes 

III.2.1 Configuration de l’installation expérimentale 

Le travail présenté dans cette section a été effectué au « Key Laboratory of 

Condition Monitoring and Control for Power Plant » du North China Electric 

Power University en Chine durant un stage de trois mois en 2017. 

Le système expérimental présenté dans la Figure 19 a été utilisé pour la 

validation expérimentale du modèle estimant les performances thermiques et 

aérodynamiques d’un échangeur de chaleur à tubes et ailettes à fentes 

alternantes à 4 rangées (Figure 20.a). L’objectif est d’étudier l’effet de 

variation de la température d'entrée d'eau sur la prévision des performances 

de l'échangeur considéré. La configuration en quinconce est caractérisée par 

des pas transversaux et longitudinaux de 35 mm, un diamètre de 25 mm, un 
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espacement entre ailettes de 3,2 mm et une épaisseur des ailettes de 0,3 mm, 

comme il est montré schématiquement dans la Figure 18.  

Les tubes et les ailettes de l'échangeur de chaleur sont en aluminium alors 

que les raccords de tubes sont fabriqués à partir de silicone résistant aux 

températures élevées. La soufflerie (Figure 20.c) comporte une section d’essai 

recouverte d’une couche d’amiante afin de minimiser les pertes de chaleur et 

se rapprocher ainsi de l’échantillon expérimental pour éliminer les pertes de 

contraction et de dilatation. La section de test (Figure 19) a une largeur de 

500 mm, une hauteur de 700 mm et une longueur de 1000 mm.  

Dans la boucle d'air, le débit peut être contrôlé par un contrôleur numérique 

de vitesse et la soufflerie peut assurer une vitesse de l'air comprise entre 0,5 

et 3,5 m/s, ajustée à l'aide d'un anémomètre à fil chaud à une précision de ± 

0,05 m/s. Deux rangées de tubes en T ont été implantées en amont et en aval 

de l'échangeur pour mesurer la perte de charge le long de la section de test à 

l'aide d'un manomètre micro-pression différentiel à un tube incliné avec une 

précision de ± 0,15 Pa. La boucle d'eau est alimentée par un système de 

contrôle de la température de l'eau (Figure 20.b) capable de fournir un flux 

constant d'eau chaude à différentes températures jusqu'à 120 ° C en phase 

liquide, garanti par un régulateur de pression intégré. La sortie du système de 

contrôle de l'eau a été équipée d'un débitmètre à turbine avec une précision 

de ± 0,14 kg/s pour contrôler le débit d'eau et le maintenir à 1 kg/s lors des 

mesures. Deux grilles de thermocouples de type T ont été implantées à 

l’entrée (6 thermocouples) et à la sortie (24 thermocouples) de la section 

d’essai. 12 thermocouples de type T ont été implantés à la surface de 

l'échangeur de chaleur.  

Afin d’assurer une bonne précision des mesures, les thermocouples ont été 

pré-étalonnés à l’aide de la méthode d’étalonnage du point de glace, avec une 

plage d’erreur de ± 0,1°C. Les données ont été enregistrées par le système 
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d’acquisition de données Agilent 34972A, puis moyennées et collectées dans 

un ordinateur hôte. L'estimation de l'incertitude d’un résultat calculé pourrait 

être effectuée avec une bonne précision en utilisant une combinaison racine-

somme de chacune des variables indépendantes individuelles 𝑥1, 𝑥2, … , 𝑥𝑁, 

lorsqu'elle est utilisée dans une fonction telle que Γ = 𝑓(𝑥1, 𝑥2, … 𝑥𝑁). L'équation 

de base de l'analyse de l'incertitude est estimée comme suit (Moffat, 1988): 

𝛿Γ =  √∑(
𝜕Γ

𝜕𝑥𝑖
)
2

(𝛿𝑥𝑖)2
𝑁

𝑖=1

 (63) 

Dans ce cas particulier, la plupart des équations décrivant les résultats sont 

sous la forme d’un produit pur tel que l’équation (63), l’incertitude relative 

pouvant alors être estimée directement.  

Si, Γ = 𝑥1
𝑎𝑥2

𝑏 …𝑥𝑁
𝑚 (64) 

Alors,  

𝛿Γ

Γ
= [(𝑎

𝛿𝑥1
𝑥1
)
2

+ (𝑏
𝛿𝑥2
𝑥2
)
2

+⋯+ (𝑚
𝛿𝑥𝑁
𝑥𝑁

)
2

]

1
2⁄

 (65) 

 

Avec 𝑥1, 𝑥2, … 𝑥𝑁 sont les variables mesurées utilisées pour calculer Γ alors que 

𝛿𝑥1, 𝛿𝑥2, … , 𝛿𝑥𝑁 sont les tolérances des variables.  

Les incertitudes estimées des différents paramètres expérimentaux sont 

résumées dans le Tableau 9. 
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Figure 19 : Configuration expérimentale et emplacements des points de mesure 

 

 
(a)                            (b)                                                  (c) 

Figure 20 : Installation expérimentale pour les performances thermiques de l'échangeur de chaleur à tubes à ailettes à 

fentes. (a) échantillon d'échangeur de chaleur à ailettes à fentes, (b) système de contrôle de la température de l'eau, (c) 

système expérimental en soufflerie 
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Figure 21: Organigramme du code de calcul 

Tableau 9 : Incertitudes maximales estimées 

Paramètres Incertitude de mesure (%) 

𝑚𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟 3.98 

𝑢𝑎𝑖𝑟 4.33 

𝑇𝑎𝑖𝑟_𝑖𝑛 0.22 

𝑇𝑎𝑖𝑟_𝑜𝑢𝑡 0.53 

𝑇𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟_𝑖𝑛 0.17 

∆𝑃 3.65 

𝑅𝑒 4.71 

𝑁𝑢 6.82 

𝑓 6.37 

ℎ 6.81 

 

 

III.2.2 Validation expérimentale du modèle  

L'estimation numérique de la performance thermique et aérodynamique de 

l’échangeur de chaleur eau-air a été réalisée à l'aide d'un code Matlab, 

conformément au diagramme de flux présenté sur la Figure 21. Par ailleurs, 

les débits d'air et d'eau ainsi que les températures d'entrée de l’eau et de l’air 

sont les entrées de l'algorithme considéré. Les résultats de la simulation ont 

été comparés aux données expérimentales afin d'étudier la fiabilité du modèle 

physique proposé pour l'estimation des caractéristiques de l'échangeur 

thermique à une température d'eau chaude variable comprise entre 323,15K 

et 363,15K. Les paramètres de base du faisceau de tube à ailettes utilisés 

dans les calculs numériques sont montrés dans le Tableau 10. Notons que 

pour le calcul du nombre de Nusselt et du facteur de friction (sur la base des 

 

 

 
 
 

Entrées 
Paramètres géométriques 
Températures d’entrées 

Débits  

Propriétés physiques 

Nombre de Nusselt 
Facteur de friction 

 

- Coefficient de transfert 
de chaleur par convection 
d’air 

- Perte de pression 

Surface de transfert de 
chaleur 

Température de surface 
des tubes 

Température de sortie de 
l’air 

Flux de chaleur d’air 

Coefficient de transfert de 
chaleur par convection 

d’eau 

NTU-Efficiency 

Température de sortie de 
l’eau 
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mesures de la température de sortie d'air et de la perte de charge), les 

propriétés thermiques ont été évaluées à la température moyenne 

(𝑇𝑎𝑖𝑟 𝑖𝑛 + 𝑇𝑎𝑖𝑟 𝑜𝑢𝑡) 2⁄ . 

Tableau 10: Paramètres de base 

Paramètre Valeur Unité 

𝑚𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟  1 𝑘𝑔 𝑠⁄  

𝑢𝑎𝑖𝑟  0.5 m/s 

𝑇𝑎𝑖𝑟_𝑖𝑛  289.15 K 

𝑆𝑇 = 𝑆𝐿  35 mm 

𝐷  25 mm 

𝛿  0.3 mm 

𝐹𝑠  3.2 mm 

𝑁 24 - 

𝑁𝐿 4 - 

𝑛𝑓 214 - 

 

En utilisant des températures moyennes, les mesures principales de la 

température de sortie d'air, de la température de surface de l'échangeur 

thermique ainsi que de la chute de pression d'air sont représentées pour 

différentes valeurs de la température d'entrée d'eau et comparées aux 

résultats numériques comme illustré sur la Figure 22. On peut remarquer que 

les déviations maximales entre les résultats numériques et les mesures 

expérimentales sont de l’ordre de 0,26%, 0,61% et 2,9%, respectivement, 

pour la température de sortie d'air, la température de surface et la chute de 

pression de l'air. Cette chute de pression de l'air diminue d'environ 4% lorsque 

la température de l'eau à l'entrée augmente, comme l'indique la Figure 22.c. 

Cette diminution de la perte de charge peut être expliquée par l’augmentation, 

à la sortie, de la pression d’air avec la température, ce qui entraîne une 

diminution de la perte de charge pour une pression d’air constante à l’entrée. 
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Malgré la diminution de la chute de pression, on peut voir sur la Figure 22.a 

que le facteur de friction a une tendance à la hausse avec la température 

d'entrée d'eau. Ceci peut être interprété par l'augmentation de la viscosité 

cinétique et la diminution de la densité de l'air avec la température.  

Les paramètres dérivant des résultats expérimentaux à savoir le facteur de 

friction, le nombre de Nusselt ainsi que le coefficient de transfert de chaleur 

sont illustrés dans la Figure 23. La comparaison entre les simulations et les 

résultats expérimentaux montre que les déviations maximales sont d'environ 

3,2%, 1,56% et 0,34%, respectivement, pour le facteur de friction, le nombre 

de Nusselt et le coefficient de transfert de chaleur. Comme illustré sur la Figure 

23.b, le nombre de Nusselt diminue proportionnellement à la température de 

l'eau à l’entrée, en raison de l'augmentation de la viscosité cinétique de l'air 

avec la température qui donne par conséquent un nombre de Reynolds plus 

petit. En outre, l'augmentation de la conductivité de l'air en fonction de la 

température entraîne une amélioration du coefficient de transfert de chaleur 

par convection, malgré la diminution du nombre de Nusselt. Selon les Figure 

22 et Figure 23, on peut conclure que les résultats numériques concordent 

bien avec les mesures expérimentales. Ceci montre la fiabilité du modèle 

physique et du code de calcul considérés ce qui permet une estimation précise 

des performances de l’échangeur de chaleur à des températures d’entrée 

d’eau variables. Par ailleurs, ce modèle nous permettra d’optimiser les 

différents paramètres géométriques de l’échangeur de chaleur considéré. 
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(a) 

 

(b) 

 

(c) 

Figure 22 : Influence de la variation de la température d'entrée d'eau sur : (a) la température de sortie d'air (b) la 

température de surface et (c) la chute de pression d'air 
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(a) 

 

(b) 

 

(c) 
Figure 23: Influence de la variation de la température d'entrée d'eau sur : (a) le facteur de friction (b) le nombre de 

Nusselt et (c) le coefficient de transfert de chaleur 
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IV Conclusion  

Dans ce chapitre, nous avons présenté les différents modèles décrivant les 

mécanismes de transfert de chaleur et de perte de pression d’air dans les 

échangeurs de chaleurs eau air à flux croisés. Deux types de faisceaux de 

tubes ont été étudiés : tubes sans ailettes et tubes avec ailettes.  

En outre, les équations permettant d’estimer les performances thermiques et 

aérodynamiques de ce type d’échangeurs ont été modélisées en deux parties. 

La première partie concerne le transfert de chaleur du fluide caloporteur à l'air 

soufflé par le ventilateur où le flux de chaleur est transféré par convection et 

conduction. La deuxième partie concerne la chute de pression d'air à travers 

le faisceau de tubes lisses ou avec ailettes. Afin de valider les modèles 

mathématiques présentés dans ce chapitre, deux approches ont été 

considérées. La première concerne la comparaison des résultats de 

simulations d’un échangeur à tubes sans ailettes avec des travaux antérieurs, 

tandis que la deuxième repose sur la validation expérimentale des corrélations 

de transfert de chaleur et perte de charge relatives à un échangeur à tubes et 

ailettes.  

Pour conclure, les résultats ont montré la fiabilité des modèles proposés et 

des simulations effectués ce qui nous permettra d’utiliser ces corrélations dans 

le prochain chapitre dans l’objectif d’optimiser les performances des 

échangeurs de chaleurs eau-air et par conséquent améliorer l’efficacité d’un 

système de séchage solaire des matériaux argileux. 
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Chapitre III : Optimisation de la 
conception d'un échangeur de chaleur 

eau-air 
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I Introduction 

La conception d'un échangeur de chaleur à flux croisé est une tâche complexe 

basée sur un processus d'essais et d'erreurs dans lequel les paramètres 

géométriques et opérationnels sont sélectionnés pour répondre aux exigences 

spécifiées telles que le flux de chaleur, la chute de pression et la température 

de sortie. Aussi, l’optimisation des échangeurs thermiques est considérée 

comme un processus de design dans lequel tous les paramètres de conception 

et de fonctionnement sont évalués en fonction des exigences (température de 

sortie, perte de charge et débit de chaleur). Les objectifs les plus courants de 

l’optimisation des échangeurs de chaleur sont l’économie d’énergie, la 

conservation des ressources, ainsi que la réduction des coûts d’investissement 

et d’exploitation.  

Plusieurs chercheurs ont utilisé divers algorithmes d'optimisation avec 

différentes méthodologies et fonctions objectives pour optimiser différentes 

architectures d’échangeurs à flux croisés. Wang et al. (1997) ont effectué des 

expériences approfondies pour identifier les performances de transfert de 

chaleur et de perte de charge des échangeurs de chaleur à tubes et ailettes 

ondulés. Romero-Méndez et al. (2000) ont examiné l'influence de 

l'espacement des ailettes sur le côté du tube supérieur d'un échangeur de 

chaleur à tube à ailettes unique à travers la visualisation du débit et le calcul 

numérique.  Pacheco-Vega et al. (2001, 2003) ont effectué des séries 

d'expériences et obtenu les données pour prédire les performances de 

transfert de chaleur de l’échangeur. Sur la base des données numériques, les 

auteurs ont obtenu la corrélation pour les performances de transfert de 

chaleur grâce à une analyse de régression, qui a été encore optimisée à l'aide 

d’un algorithme génétique (AG). Xie et al. (2005) ont utilisé une technique 

d'optimisation traditionnelle basée sur les mathématiques pour réaliser la 

conception optimale de l'échangeur de chaleur à tubes et ailettes. Les auteurs 
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ont considéré la minimisation du coût annuel total comme une fonction 

objective. Yang et al. (2006) ont réalisé l'optimisation des paramètres de 

conception de l'échangeur de chaleur à tube d'un réfrigérateur domestique 

dans des conditions de givrage afin d'améliorer ses performances thermiques. 

Ils ont considéré le taux moyen de transfert de chaleur, la masse de gel et le 

temps de fonctionnement comme des fonctions objectives et ont utilisé la 

surface de réponse et les méthodes de Taguchi comme outil d'optimisation. 

G. Xie et al. (2008a, b) ont utilisé un AG pour minimiser un coût annuel total 

et un poids total de l’échangeur. Les auteurs ont pris en compte sept variables 

de conception pour les objectifs d'optimisation et ont effectué l'optimisation 

via une routine d’AG et une routine de conception thermique. Wu et al. (2008) 

ont appliqué un algorithme génétique pour optimiser le circuit de réfrigérant 

et les échangeurs de chaleur à tubes pour minimiser la longueur des tubes et 

maximiser le transfert de chaleur. Saechan & Wongwises (2008) ont présenté 

un modèle mathématique pour déterminer la configuration optimale des 

condenseurs hors tube utilisés dans les systèmes de climatisation. Les auteurs 

ont utilisé ce modèle pour analyser et optimiser la génération d'entropie de 

l’échangeur. Tang et al. (2009) ont appliqué un AG pour l'optimisation des 

performances de transfert de chaleur côté air. Les auteurs ont étudié divers 

modèles de nageoires et développé des corrélations de transfert de chaleur et 

de facteur de frottement, qui ont été encore optimisées en mettant en œuvre 

un AG. Lemouedda et al. (2010) ont combiné une analyse CFD, des 

algorithmes génétiques et la méthodologie de la surface de réponse pour 

obtenir un angle d'attaque optimal des générateurs de vortex delta-winglet 

dans un échangeur de chaleur à plaques et ailettes. Hajabdollahi et al. (2011a, 

2011b) ont étudié l'optimisation thermo-économique de l'échangeur de 

chaleur à tubes et ailettes planes. Ils ont considéré le coût annuel total et 

l'efficacité de l'échangeur de chaleur comme des fonctions objectives et ont 

utilisé l’algorithme NSGA-II pour l'optimisation. Singh et al. (2011) ont 
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effectué une simulation CFD et une optimisation d’un échangeur à tubes et 

ailettes pour air à réfrigérant. Hsieh & Jang (2012) ont appliqué la méthode 

Taguchi pour l'étude paramétrique et l'optimisation des échangeurs de chaleur 

à tubes à ailettes et lamelles. Sur la base de leurs travaux, les auteurs ont 

conclu que le diamètre extérieur du collet d'aileron, le pas du tube transversal 

et le l’épaisseur d'ailette sont les principaux facteurs qui influencent de 

manière significative les performances thermo-hydrauliques de l’échangeur. 

Jang et al. (2013) ont réalisé l'optimisation de l'angle d'envergure et de 

l'emplacement des générateurs de vortex dans un échangeur de chaleur à 

tubes et ailettes en considérant une méthode simplifiée de gradient conjugué. 

Raja et al. (2017a, 2017b, 2017c) ont présenté un modèle thermique de 

l'échangeur de chaleur à ailettes et à tubes. Les auteurs ont effectué 

l'optimisation du modèle thermique pour un poids minimum et une géométrie 

de coût total minimum en adaptant l'algorithme de recherche de transfert de 

chaleur. 

Dans ce chapitre, une analyse et optimisation de la conception des deux types 

d'échangeurs de chaleur étudiés, notamment un échangeur de chaleur sans 

ailettes et un autre avec ailettes à fentes, est réalisée dans l’objectif de réduire 

le coût relativement élevé de la conversion de l'énergie solaire en énergie 

thermique utile et par conséquent améliorer l'efficacité du système de séchage 

solaire. Nous considérons dans notre optimisation le taux de transfert de 

chaleur et la perte de pression comme fonctions objectives. 

II Échangeur de chaleur sans ailettes 

Dans l’objectif de formuler des recommandations permettant l’optimisation de 

l’architecture de ce type d’échangeur de chaleur, nous avons étudié l’effet de 

la variation des différents paramètres géométriques sur les paramètres 
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thermiques de fonctionnement de l'échangeur (transfert de chaleur, perte de 

pression d’air, …). 

Pour une température d’eau chaude constante, les paramètres présentés dans 

le Tableau 11 seront utilisés dans la suite des simulations afin d’estimer : 

o La température d’air à la sortie (température de séchage)  

o Flux de chaleur  

o La perte de pression d’air 

o La puissance électrique nécessaire pour que l’air traverse le 

faisceau de tubes 

Tableau 11: Paramètres utilisés dans la simulation 

Paramètres Valeurs Unités 

Conductivité thermique d’eau 0.6 W/m.K 

Coefficient de transfert de chaleur par 
convection  

ℎ𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒 =
4 𝑘𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑒

𝑟0
 W/m2.K 

Conductivité thermique des tubes 10 W/m.K 

Température ambiante de l’air Ti 15 °C 

ST & SL 
20.5 & 20.5 

31.3 & 34.3 
mm 

Viscosité cinématique de l’air 14.82x10-6 m2/s 

Conductivité thermique de l’air 0.0263 W/m.K 

Densité de l’air 1.217 Kg/m3 

Chaleur spécifique 1007 J/Kg.K 

Nombre de tubes par rangé (NT) 8  

Nombre total de tubes (N) 56  

Diamètre des tubes 0.0164 m 

Vitesse d’air (V) 6 m/s 
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II.1 Impact de l’arrangement et compacité des tubes  

II.1.1 Impact sur le transfert de chaleur  

Afin d’étudier l’impact de l’arrangement et la compacité des tubes sur le 

transfert de chaleur, nous avons comparé les flux de chaleur générés par 

chaque configuration tout en utilisant les modèles Grimison, Zhukauskas and 

Khan décrits dans le chapitre II. Comme illustré sur la Figure 24, Qg, Qz, et Qk 

sont les flux de chaleur calculés par les trois modèles, respectivement. Les 

indices « e » et « c » représentent, respectivement, les configurations espacée 

(𝒮T × 𝒮L ≥ 2 × 2) et compacte (𝒮T × 𝒮L ≤ 1.25 × 1.25). 

D’après les trois modèles d’estimation considérés, la Figure 24 montre que la 

configuration compacte assure un meilleur transfert de chaleur que la 

configuration espacée. On peut également remarquer que selon les deux 

modèles de Grimison et Khan, la configuration en quinconce est plus efficace 

que celle alignée tandis que le modèle de Zhukauskas montre le contraire. 

Ceci est lié aux paramètres formulant ce dernier modèle où les deux pas 

adimensionnels 
𝑆𝑇

𝐷
 et 

𝑆𝐿

𝐷
 n’en font pas partie.  

 

Figure 24: Comparaison du flux thermique pour les dispositions des rangées 
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II.1.2 Impact sur la perte de pression et la puissance requise 

Dans un premier temps, nous comparons et évaluons les pertes de pression à 

travers les configurations alignées et en quinconces pour les deux 

configurations compacte (
ST

D
×
SL

D
≤ 1.25 × 1.25) et espacée (

ST

D
×
SL

D
≥ 2 × 2).  

Les deux Figure 25 et Figure 26 présentent les résultats de simulations, 

respectivement, pour une configuration compacte et une autre espacée toute 

en utilisant les trois modèles considérés. 

Les indices "k", "z" et "j" sont, respectivement, liés aux modèles de Kays & 

London, Zhukauskas et Holman & Jacob. 

Comme nous pouvons le constater sur les Figure 25 et Figure 26, la disposition 

en quinconce engendre plus de pertes de charge que celle alignée, quelle que 

soit la compacité des rangées. Cependant, nous avons montré au paragraphe 

précédent que la configuration compacte avec un arrangement en quinconce 

assure un meilleur transfert de chaleur par rapport à celui obtenu par une 

configuration espacée alignée. Ceci dit, un compromis doit, donc, être trouvé 

entre les deux configurations afin d’assurer un meilleur taux de transfert de 

chaleur à moindre perte de pression. 

 

Figure 25: Influence de l'arrangement sur la perte de charge pour une configuration compacte 
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Figure 26: Influence de l'arrangement sur la chute de pression dans une configuration espacée 

 

II.2 Impact de la variation du nombre de tubes 

II.2.1 Impact sur le transfert de chaleur 

Dans cette partie, on s'intéressera à l’étude de l’effet du nombre total de tubes 

(N), du nombre de rangés (NL) ainsi que du nombre de tubes par rangés (NT) 

sur le flux de chaleur et la température de sortie de l’air. 

Afin de réduire le nombre et le temps de simulation et étant donné que les 

trois modèles considérés ont montré la même tendance lors de l’étude de 

l’effet de la compacité de l’échangeur, nous ne considérons dans la suite des 

simulations que le modèle de Khan du fait que, mise à part le fait qu'il est le 

plus récent des modèles, il : 

 est basé sur une approche analytique faisant intervenir les pas 

adimensionnels (SD, SL et ST), ce qui permet d'introduire la compacité 

de l'échangeur de chaleur (l'un des paramètres les plus importants) 

dans les calculs. 
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 Fournit les meilleurs résultats en rangées compactes échelonnées, qui 

est la structure la plus efficace de faisceau de tubes en termes de 

transfert de chaleur (Holman, 2010). 

 

 

Figure 27: Flux de chaleur et variations de température avec le nombre total de tubes 
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conditions de fonctionnement considérées, le nombre optimal de rangés est 

de 42. 

 

Figure 28: Variations du flux de chaleur et de la température de l'air avec le nombre de rangées 
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l’intérêt de ce type d’études paramétriques dans l’optimisation du design et 

l’amélioration des performances des échangeurs de chaleur.  

 

Figure 29: Flux de chaleur et variations de température avec le nombre de tubes par rangée 

 

Figure 30: Flux de chaleur et variations de température avec le nombre de tubes par rangée et le nombre de rangées 
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Pour cela, nous avons considérés les trois modèles de Zhukauskas, Holman & 

Jacob and Keys & London. 

Les résultats obtenus sont illustrés aux Figure 31 et Figure 32. On remarque 

que la perte de charge et la puissance transmise requise sont proportionnelles 

au nombre de tubes. 

Nous pouvons également voir que pour le même nombre total de tubes, nous 

devons fournir plus de puissance pour assurer le mouvement d'air à travers 

l’échangeur lorsque des tubes sont ajoutés à chaque rangée que lorsque des 

rangées complètes sont ajoutées. Par exemple, pour N = 76 et NL = 7, la 

puissance transmise requise est de 1,15 kW, tandis que 0,85 kW est suffisante 

pour un faisceau de N = 76 et NT = 8. 

Notons que, dans la corrélation de Zhukauskas, la chute de pression dépend 

uniquement du nombre de tubes longitudinaux (∆pz = f(NL)), alors qu'elle 

dépend uniquement du nombre de tubes transversaux dans le modèle de 

Holman & Jacob (∆pj = f(NT)). 

 

Figure 31: Chute de pression et variations de la puissance transmise en fonction du nombre de rangées (NT constant) 
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Figure 32: Chute de pression et variations de la puissance transmise avec le nombre de tubes par rangée (NL constant) 
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résultat semble évident, vu que l’augmentation de la surface d'échange via 

l’augmentation du diamètre favorise les transferts de chaleur. 

 

Figure 33: Variations du Flux de chaleur et de la température de sortie de l'air avec le diamètre 
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Figure 34: Chute de pression et variations de la puissance transmise en fonction du diamètre du tube 
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Nous investiguons, dans cette partie, l’impact de la variation du pas 
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l’air de sortie, la chute de pression de l’air à travers le faisceau de tubes ainsi 
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Figure 35: Variations du flux de chaleur et de la température de sortie de l'air avec le pas transversal 

II.4.2 Impact sur la perte de pression et la puissance requise 

transmise 

La Figure 36 montre que l'augmentation du pas transversal a un impact direct 

sur la réduction de la perte de charge et la puissance requise transmise à l’air 

lorsque ST/D est proche de la condition de compacité. Par exemple : la chute 

de pression diminue d'environ 1300 Pa lorsque le pas transversal ST passe de 

2 à 3 cm, tandis qu'elle diminue de 56 Pa lorsque ST varie de 3 à 6 cm. Ainsi, 

nous pourrons déduire que le pas transversal optimal est 3,2 cm, ce qui 

confirme le résultat obtenu à partir de la Figure 35.  

 

Figure 36: Chute de pression et variations de la puissance transmise avec le pas transversal 
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II.5 Impact de la variation de la vitesse d’air  

II.5.1 Impact sur le transfert de chaleur 

Dans cette partie, nous étudions les variations de la température de l'air de 

sortie et du flux thermique en fonction de la vitesse de l'air. 

La Figure 37 illustre une intensification du débit de chaleur et une diminution 

de la température de l'air avec l'augmentation de sa vitesse. 

Il est également évident qu'après une certaine limite, les deux courbes 

s'approchent des valeurs asymptotiques du flux de chaleur et de la 

température de l'air. 

Ce résultat nous permet de conclure que la vitesse du ventilateur est un 

élément important du contrôle des performances des échangeurs de chaleur. 

 

Figure 37: Flux de chaleur et variations de la température avec la vitesse de l'air 
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II.5.2 Impact sur la perte de pression et la puissance transmise 

requise 

Finalement, nous étudions l’influence de la variation de la vitesse de l’air sur 

la chute de pression à travers le faisceau de tubes ainsi que sur la puissance 

requise transmise. 

La Figure 38 montre que ces deux paramètres augmentent considérablement 

avec l'augmentation de la vitesse d'injection de l’air. Ceci affecte 

considérablement le transfert de chaleur requis, qui est proportionnellement 

lié à la vitesse de l'air, comme indiqué dans le paragraphe précédent. 

 

 

Figure 38: Chute de pression et variations de la puissance transmise en fonction de la vitesse de l'air 
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cette optimisation un volume de transfert de chaleur constant de 0,05 m3 ainsi 

que des débits d'air et d'eau respectivement de 0,171 kg/s et 1 kg/s.  

Nous résumons les paramètres de base considérés dans la suite des 

simulations dans le Tableau 10. 

L’investigation est effectuée en variant simultanément les différents 

paramètres géométriques (D, ST, SL, FS, δ) pour un volume d’échangeur de 

chaleur constant de 0,05 m3.  

Dans l’objectif d’explorer les effets des paramètres géométriques sur la 

performance globale de l’échangeur thermique, le critère d’évaluation de la 

performance (PEC) est pris en considération (voir équation (61)). En effet, plus 

le critère PEC est élevée, plus la performance globale de l'échangeur thermique 

est meilleure. 

D'après les équations (59)(60) et (61), on peut remarquer que le critère 

d'évaluation de la performance est maximal lorsque ST/D = SL/D = 1. Ainsi, 

cinq configurations géométriques, les plus disponibles dans le marché, sont 

comparées à la configuration de base afin d'évaluer la température de sortie 

de l'air atteinte.  

Les configurations considérées sont illustrées dans le Tableau 12 avec le 

nombre correspondant de tubes par rangée. Il faut noter qu’afin de maintenir 

un volume de transfert de chaleur constant, le nombre de tubes augmente 

lorsque le diamètre, le pas transversal et le pas longitudinal sont réduits.  

L'estimation des températures de sortie de l'air ainsi que du critère 

d'évaluation des performances (PEC) à partir des différentes configurations est 

illustrée dans la Figure 39 pour une épaisseur d'ailette constante de δ=0,3mm 

et un espacement entre les ailettes de FS=3,2mm. Nous remarquons que le 

critère d'évaluation de la performance est maximal lorsque les paramètres 
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géométriques considérés sont de l’ordre de 35mm. Cependant, la température 

de sortie d’air est maximale lorsque les paramètres sont de l’ordre de 18mm. 

De plus, l'utilisation de la configuration de base (Tableau 10) se caractérise 

par un critère d'évaluation de performance et une température de sortie de 

l’air les plus bas, mais qui peuvent être améliorés en utilisant l'une des deux 

configurations précédentes. 

Les performances de l’échangeur thermique sont améliorées d’environ 

111,73% où la température de sortie d’air augmente de 3,71% lorsque la 

configuration D=ST=SL=35 mm est considérée, tandis que les performances 

sont améliorées de 53,24%, entraînant une augmentation de la température 

de sortie de l’air de 9,85% lorsque la configuration considérée est D = ST = 

SL=18mm. 

Comme il est illustré dans la Figure 40, malgré que la configuration 

D=ST=SL=18mm assure un taux d'amélioration de la température de sortie 

d'air plus élevé que D=ST=SL=35 mm, le critère d'évaluation de la 

performance obtenu par cette dernière configuration reste plus élevé en raison 

de la perte de pression élevée dans la configuration D=ST=SL=18mm. 

L'estimation de la puissance requise transmise à l'air pour surmonter la chute 

de pression dans les différentes configurations est illustrée dans la Figure 40. 

On remarque que pour la configuration D=ST=SL=35mm, une puissance de 

0,91W doit être transmise pour obtenir 3,71% d'amélioration de la 

température de sortie de l'air; tandis qu’une puissance supplémentaire de 

0,35W entraîne une amélioration de la température d’environ 9,85% via la 

configuration D=ST=SL=18mm. Par conséquent, on peut conclure des 

résultats des Figure 39 Figure 40 que, selon le critère d'évaluation des 

performances et la température de sortie de l'air, la configuration optimale est 

D=ST=SL=18mm. 
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Un autre facteur qui a encouragé ce choix est le taux de diminution décroissant 

de la température de sortie de l’air suite à l’augmentation de la vitesse de l’air 

par rapport à la configuration D=ST=SL=35mm. En effet, ce dernier résultat 

peut être déduit de l’étude de l'impact de la variation de la vitesse de l'air sur 

la température de sortie de l'air ainsi que la puissance transmise à l'air requise 

pour surmonter la chute de pression comme illustré dans la Figure 41. On peut 

remarquer que, sur la base des paramètres géométriques de la configuration 

D=ST=SL=35 mm, la température de sortie de l'air est réduite d’environ 

66,9%, tandis que pour l’échangeur caractérisé par D=ST=SL=18mm, la 

température de sortie de l’air ne diminue que de 26,3% (si le ventilateur 

fournit à l’air une puissance supplémentaire maximale de 36,8 W). 

L'étape suivante consiste à optimiser l'espacement et l'épaisseur des ailettes 

en fonction de la température de sortie de l'air pour un faisceau de tubes 

optimal caractérisé par D=ST=SL=18mm. Pour un volume de transfert de 

chaleur constant, la température de sortie de l’air a été calculée pour un 

espacement entre ailettes FS=2 à 3,4 mm, entraînant la diminution de 

l’épaisseur des ailettes pour un nombre constant d’ailettes qui reste à sa 

valeur initiale. Comme le montre la Figure 42, la température de sortie de l'air 

est maximale pour un espacement entre les ailettes de 2,9 mm et une 

épaisseur de 0,6mm. 

Tableau 12: Nombre de tubes par rangée pour chaque configuration 

Configuration Nombre de tubes par rangée 

D=25mm ST=SL=35mm 6 

D=ST=SL=35 mm 6 

D=ST=SL=25 mm 8 

D=ST=SL=22 mm 9 

D=ST=SL=20 mm 10 

D=ST=SL=18 mm 11 
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Figure 39: Comparaison du critère d'évaluation des performances (PEC) et de la température de sortie de l'air pour 

différentes configurations 

 

 

Figure 40 : Comparaison de la perte de charge et de la puissance transmise requise pour différentes configurations 
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Figure 41: Influence de la variation de la vitesse de l'air sur la puissance requise transmise et la température de sortie de 

l'air pour les configurations de 18 mm et 35 mm 

 

 
Figure 42 : Variation de la température de sortie de l'air et de l'épaisseur des ailettes avec l'espacement des ailettes 
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pas longitudinal tous égales à 18 mm, un espacement entre ailettes de 2,9 

mm, une épaisseur d’ailette de 0,6 mm et 11 tubes par rangée. 

III.1 Performances thermiques annuelles du système de séchage 

solaire 

Afin de montrer l’intérêt de l’optimisation des paramètres géométriques de 

l’échangeur, nous explorons dans cette partie l’effet de l’amélioration des 

performances thermique et aérodynamique de l’échangeur de chaleur avec 

ailettes considéré sur les performances annuelles d’un système de séchage 

solaire des briques d’argile.  

Sous les conditions climatiques de la ville de Fès et en utilisant 

l'environnement de simulation thermique dynamique (TRNSYS), les 

performances thermiques d’un système de séchage solaire, utilisant deux 

configurations d’échangeur de chaleur à savoir la configuration optimale 

obtenue et la configuration de base, ont été évaluées via la simulation et la 

comparaison des températures de sortie de l’air (température de séchage).  

Le schéma de simulation thermique est présenté dans la Figure 43, où sont 

représentés les différents composants du système de séchage solaire. En 

effet, le type 71 est utilisé pour la modélisation des capteurs solaires à tubes 

sous vide d'une surface de 10 m2, tandis que le type 4c simule un réservoir 

de stockage d'eau chaude de 200 litres. Le système de régulation thermique 

est assuré par le type 2b qui commande la pompe à eau (type 3d) pour 

démarrer la circulation d'un débit d'eau (0,5 kg/s) lorsque la différence de 

température entre le le haut et le bas du réservoir de stockage est supérieure 

à la température de la bande morte supérieure et arrêter la circulation quand 

il est inférieur à la température de la bande morte inférieure. De plus, la 

modélisation de l'échangeur de chaleur est réalisée via un code Matlab couplé 

comme un programme externe à TRNSYS. Les variations horaires des 
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différentes températures au cours d'une année, telles que la température 

d'entrée d'eau venant du réservoir d'accumulation dans l'échangeur de 

chaleur ainsi que les températures de sortie d'air fournies par les 

configurations optimale et de base sont illustrées dans la Figure 44. Cette 

dernière figure montre que la température de sortie de l’air fournie par la 

configuration optimale est en moyenne de 16% supérieure que celle fournie 

par la configuration de base ce qui montre l’importance de l’optimisation de la 

conception des échangeurs dans l’amélioration des performances thermiques 

de ce type de systèmes de séchage solaire. 

 

Figure 43 : Diagramme TRNSYS relatif au système de séchage solaire 

 



   

 

 
  
 
 

132 

 

Figure 44: Performance thermique annuelle du système de séchage solaire 

 

IV Conclusion  

Dans ce chapitre, nous avons montré dans la première étude paramétrique 

relative à l’échangeur de chaleur à tubes sans ailettes que ses performances 
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transfert de chaleur. Néanmoins, cette même configuration conduit à une 

chute de pression d’air significative, ce qui nous confronte à un dilemme entre 

la réduction de la perte de charge et l’amélioration du transfert de chaleur. 
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domaine d'application. 
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Ce dernier résultat nous a amené à chercher la configuration d’échangeur de 

chaleur la plus optimale pour le processus de séchage des briques d’argile. 

Après avoir exploré et compris le comportement thermique d’un échangeur à 

tubes, nous avons décidé de mener cette optimisation pour un échangeur à 

tubes et ailettes à fentes étant plus efficace en termes de transfert de chaleur 

suite l’augmentation de la surface d’échange en ajoutant des ailettes.  

Cette étude paramétrique s’est basée sur la maximisation de l’indice 

d’évaluation des performances de l’échangeur évaluant à la fois les deux 

fonctions objectives considérées (perte de charge et transfert de chaleur). Il 

a été montré que la configuration optimale offre un indice d'évaluation des 

performances de 19,29 ce qui représente une amélioration de 53,21% par 

rapport à celui obtenu par la configuration de base qui ne dépasse pas les 

12,53. 

Lors de l’évaluation des performances du système de séchage entier, la 

simulation dynamique des performances thermiques annuelles du séchoir 

solaire industriel étudié a montrée que l’utilisation d’un échangeur de chaleur 

dont la configuration est optimale mène à l’augmentation de la température 

de sortie d'air de plus de 16% et contribue par conséquent aux économies 

d'énergie en améliorant l'efficacité de l'ensemble du système. 

Après avoir maximisé les performances de l’échangeur de chaleur, nous allons 

nous focaliser dans les chapitres suivants sur l’optimisation des autres 

composants et paramètres de fonctionnement du système de production de la 

chaleur solaire considéré notamment le type de capteurs, la surface du champ 

solaire, l’inclinaison des capteurs, le débit du fluide caloporteur circulant dans 

la boucle solaire ainsi que le volume de stockage. À travers cette optimisation 

nous allons étudier la faisabilité d’intégration des systèmes solaires de 

production d’air chaud dans le secteur industriel et en particulier le processus 

de séchage des matériaux de construction à base d’argile.  
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Chapitre IV : Intégration des systèmes 

solaires thermiques dans le secteur 
industriel 
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I Introduction 

Le séchage des solides est l’un des procédés les plus énergivores dans 

différentes industries telles que le phosphate, la production de ciment, la 

transformation du lait, le traitement des eaux usées, les textiles, ainsi que la 

production de briques et de tuiles en terre cuite. Par définition, les milieux 

poreux, tels que les briques et les tuiles d'argile, sont des matériaux dotés 

d'une matrice et d'un espace vide dans lequel tout fluide doit traverser un 

réseau très complexe de pores et de capillaires pour atteindre la surface 

externe et puis l'intérieur du milieu poreux (Yataganbaba & Kurtbaş, 2016).  

Le séchage est une étape essentielle dans l'industrie des matériaux en terre 

cuite et en particulier les tuiles d'argile en raison des propriétés et des 

caractéristiques inadaptées de l'argile brute pour produire la qualité du 

matériau requise. Lorsque l'argile broyée est mélangée à de l'eau, sa plasticité 

lui permet d'être façonnée selon les besoins. Huit opérations principales sont 

menées dans le processus de fabrication des matériaux argileux, cela 

comprend l'exploitation minière, le stockage, la réduction de la taille, le 

tamisage, la découpe, le revêtement ou le vitrage, le séchage, la cuisson et le 

refroidissement. Après l'étape de revêtement, les tuiles contiennent entre 7% 

et 30% d'eau, selon la méthode de formage. Les tuiles doivent être séchées 

à une température comprise entre 40 °C et 200 °C pendant une durée de 8h 

à 48h selon le taux d’humidité et la méthode de formage (Yataganbaba & 

Kurtbaş, 2016). 

En raison de cette complexité, il est toujours nécessaire de disposer de valeurs 

précises des paramètres du processus de séchage des matières premières, 

tels que le retrait linéaire et le coefficient de diffusion, afin d'estimer le 

transfert de chaleur et le transport d'humidité dans les milieux poreux. 

Plusieurs chercheurs initialement intéressés par les processus de diffusion ont 

étudié le séchage des briques et des tuiles en terre cuite. Efremov & Kudra, 
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(2004) ont présenté une équation quasi-stationnaire modifiée pour la 

cinétique de séchage afin d'estimer le coefficient de diffusion effectif et 

d'explorer sa variation en fonction du temps de séchage. Zanden & Aghaei, 

(2009) ont proposé une méthode de détermination du coefficient de diffusion 

de l'eau dans des briques basée sur une simple technique de rupture en masse 

(van der Zanden & de Wit, 2012; Zanden & Aghaei, 2009). Ensuite, ils ont 

suggéré une procédure de mesure du coefficient de diffusion basée sur une 

méthode de mesure de la masse d'une brique de séchage aux deux extrémités 

extérieures. Vasić et al. ont déterminé le coefficient de diffusion effectif de 

différentes dalles en argile à l'aide de méthodes de calcul mathématique (Vasić 

et al., 2014). Les déformations et la qualité finale du produit sont étroitement 

liées aux conditions externes et internes du séchage. En effet, si le transfert 

de chaleur et de masse n'est pas effectué dans les conditions appropriées, 

telles que la température, le débit, et l'humidité de l'air, les caractéristiques 

du sol et le type de moulage, le matériel séché peut être gravement 

endommagé. 

Comme indiqué précédemment, le mix énergétique dans les processus 

industriels, y compris la fabrication de briques et de tuiles, est dominé par 

l'utilisation de combustibles fossiles qui doivent être préservés, par le biais 

d'une réduction de la consommation, afin de garantir leur disponibilité pour 

les générations futures et de réduire les émissions de gaz à effet de serre. Cet 

objectif peut être atteint en améliorant l'efficacité énergétique des différents 

procédés et équipements industriels et en remplaçant les sources d'énergie 

conventionnelles par des énergies renouvelables. En fait, afin d'accroître 

l'efficacité énergétique, différentes idées en phase de séchage et en particulier 

dans la conception des séchoirs industriels sont en constante évolution. 

L’approche la plus efficace pour améliorer les conditions de séchage consiste 

généralement à combiner différentes techniques, telles que le séchage par 

convection améliorée à travers le séchage par micro-ondes ou infrarouge, 
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ainsi que le séchage par intermittence qui repose sur des changements 

périodiques des conditions de séchage qui peut être assuré par différentes 

sources d’énergies intermittentes notamment l’énergie solaire (Kowalski & 

Pawłowski, 2011). 

L'énergie solaire est l'une des sources d'énergie alternatives prometteuses 

pour la production d'électricité et encore plus de chaleur dans les différents 

secteurs en raison du rendement élevé de la conversion de l'énergie solaire 

en énergie thermique par rapport à la production d'électricité. 

Le séchage à l'air libre au soleil est l'une des méthodes les plus anciennes 

utilisées pour le processus de séchage de matières argileuses brutes où 

l'ensoleillement est utilisé comme source d'énergie thermique. Une surface 

pavée en pierre utilisée pour le séchage des cultures a été découverte en 

France et est considérée comme l'une des plus anciennes installations de 

séchage (8 000 ans av. J.-C.) (Prakash & Kumar, 2017).  

À l’échelle industrielle, plusieurs chercheurs ont montré que les systèmes de 

séchage solaire présentaient de nombreux avantages, principalement grâce 

aux coûts d’exploitation plus bas par rapport aux systèmes de séchage à base 

des ressources fossiles. Ils assurent également une température de séchage 

plus élevée et une humidité relative plus basse, entraînant des taux de 

séchage plus élevés et des teneurs en humidité finale, des produits séchés, 

plus basses (Bala et al., 2003; Hossain & Bala, 2007; Karathanos & 

Belessiotis, 1997). Différentes configurations des systèmes de séchage solaire 

ont été développées et utilisées dans de nombreuses industries, en particulier 

pour les produits alimentaires. Le rayonnement solaire peut être utilisé soit 

comme source thermique unique, ou bien comme source de chaleur auxiliaire. 

La génération de flux d'air peut également être assurée par convection 

naturelle ou convection forcée. Le produit peut être séché par l'air chaud dans 
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une chambre thermique ou par son exposition directe au rayonnement solaire 

ou par une combinaison des deux méthodes (Prakash & Kumar, 2017). 

Nous examinerons dans ce chapitre la faisabilité d’intégration d’un système 

solaire thermique dans le processus de séchage des tuiles d’argile. Dans un 

premier temps, nous commençons par la modélisation et l’évaluation des 

performances thermiques d’un pico système de séchage des tuiles d’argile 

sous les conditions climatiques de la ville de Fès. Les différents éléments de 

ce système sont analysés pour maximiser la production de chaleur lors de la 

semaine la moins ensoleillée de l’année. Cette optimisation est effectuée dans 

un environnement de simulation thermique dynamique (TRNSYS.v17) couplé 

à deux modèles externes sous Matlab pour l’estimation des transferts de 

chaleur de l’eau vers l’air et de la teneur en eau dans les tuiles d’argile à tout 

instant du processus de séchage. Une fois ce prototype de séchoir solaire est 

étudié, nous utilisons les principaux résultats obtenus pour procéder à 

l’optimisation technico-économique d’un séchoir solaire industriel. Cette 

optimisation est basée sur la maximisation de l’économie annuelle du coût de 

cycle de vie du séchoir solaire étudié. 

II Modélisation d’un système de séchage solaire des tuiles 

d’argiles 

Un système de séchage solaire, comprenant des capteurs solaires à tube sous 

vide, un ballon de stockage, un échangeur de chaleur ainsi que le matériau à 

sécher, est modélisé et simulé à travers le logiciel TRNSYS. Dans la suite, le 

modèle mathématique considéré est décrit pour tous les composants du 

système de séchage solaire considéré. 
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II.1 Modélisation des composants du système 

II.1.1 Modélisation du capteur solaire sous-vide 

L’énergie totale reçue par le collecteur du système solaire est modélisé en se 

basant sur l’équation de Hottel-Whillier (Duffie & Beckman, 2013): 

𝑄𝑢 = 𝐹𝑅𝑆𝑐𝐼𝑇(𝜏𝛼)𝑛 − 𝐹𝑅𝑆𝑐𝑈𝐿(𝑇𝑖 − 𝑇𝑎) − 𝐹𝑅𝑆𝑐𝑈𝐿/𝑇(𝑇𝑖 − 𝑇𝑎)
2 (66) 

 

Avec 

𝐹𝑅 =
𝑚̇𝐶𝑝

𝑆𝑐𝑈𝑙
[1 − 𝑒𝑥𝑝 (−

𝑆𝑐𝑈𝐿𝐹
′

𝑚̇𝐶𝑝
)] (67) 

 

L’équation (67) est obtenue en considérant une dépendance linéaire entre le 

coefficient de pertes thermiques 𝑈𝐿 et le gradient de température (𝑇𝑖 − 𝑇𝑎). 

La transmittance-absorbance 𝜏𝛼 est définie par l’équation suivante : 

(𝜏𝛼)

(𝜏𝛼)𝑛
=
𝐼𝑏𝑇

(𝜏𝛼)𝑏
(𝜏𝛼)𝑛

+ 𝐼𝑑 (
1 + 𝑐𝑜𝑠𝛽

2
)
(𝜏𝛼)𝑑
(𝜏𝛼)𝑛

+ 𝜌𝑔𝐼 (
1 + 𝑐𝑜𝑠𝛽

2
)
(𝜏𝛼)𝑔
(𝜏𝛼)𝑛

𝐼𝑇
 (68) 

 

Le facteur d’efficacité du collecteur est défini par :  

𝐹′ =
𝑅𝐴𝑏𝑠𝑜𝑟𝑏𝑒𝑟−𝐴𝑚𝑏𝑖𝑎𝑛𝑐𝑒
𝑅𝐹𝑙𝑢𝑖𝑑−𝐴𝑚𝑏𝑖𝑎𝑛𝑐𝑒

 (69) 

 

L’efficacité du collecteur est définie comme étant le ratio de l’énergie totale 

reçue par les tubes et l’énergie totale transmise au fluide caloporteur (HTF) :  

𝜂 =
𝑄𝑢
𝑆𝐼𝑇

 (70) 
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II.1.2 Modélisation du ballon de stockage 

La modélisation des performances thermiques d'un ballon de stockage de 

chaleur sensible est effectuée en supposant que le réservoir de stockage de 

fluide stratifié se compose de N segments de volumes égaux entièrement 

mélangés. La valeur N définit le degré de stratification. Lorsque le réservoir 

de stockage est modélisé comme étant un réservoir entièrement mélangé et 

qu'aucun effet de stratification n'est possible alors N est égal à 1. Le bilan 

énergétique du iième segment du réservoir est décrit comme suit (Klein et al., 

1976) : 

𝑀𝑖𝐶𝑝𝑓
∆𝑇𝑖
∆𝑡

= 𝛼𝑖𝑚̇ℎ𝐶𝑝𝑓(𝑇ℎ − 𝑇𝑖_𝑆) + 𝛽𝑖𝑚̇𝐿𝐶𝑝𝑓(𝑇𝐿 − 𝑇𝑖_𝑠) + 𝑈𝐴𝑖(𝑇𝑒𝑛𝑣 − 𝑇𝑖_𝑆)

+ 𝛾𝑖𝐶𝑝𝑓(𝑇𝑖−1 − 𝑇𝑖_𝑆) + 𝑄̇𝑖 

(71) 

 

où i, βi et 𝛾𝑖 sont des fonctions de contrôle définies par :  

𝛼𝑖 = {
1  𝑠𝑖  𝑖 = 𝑆ℎ 
0   𝑆𝑖𝑛𝑜𝑛

 (72) 

 

𝛽𝑖 = {
1  𝑠𝑖  𝑖 = 𝑆𝐿 
0   𝑆𝑖𝑛𝑜𝑛

 (73) 

 

 

𝛾𝑖 = 𝑚̇ℎ∑𝛼𝑗

𝑖−1

𝑗=1

− 𝑚̇𝐿 ∑ 𝛽𝑗

𝑁

𝑗=𝑖+1

 (74) 

 

Les températures des N segments du réservoir sont déterminées par 

l'intégration de leurs dérivées de temps exprimées dans l'équation (71). À la 
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fin de chaque pas de temps, les inversions de température sont éliminées en 

mixant les nœuds adjacents appropriés. 

II.1.3 Modélisation de l’échangeur de chaleur 

Un échangeur de chaleur air-eau avec ailettes est utilisé dans ce système de 

séchage industriel. Cet échangeur assure le transfert de chaleur du fluide 

caloporteur (Eau chaude) vers l’air de séchage. Ce transfert de chaleur est 

décrit par le modèle mathématique présenté dans la section II.2 du Chapitre 

II. 

II.1.4 Modélisation de la teneur en humidité des tuiles d'argiles 

II.1.4.1 Description du modèle mathématique 

L'estimation du taux d'humidité est effectuée sur la base du modèle de Crank 

obtenu à partir de la solution analytique de l'équation de diffusion différentielle 

de Fick pour une géométrie de plaques minces, comme c'est le cas pour les 

matériaux de tuiles d'argile. La teneur en humidité est décrite par l'équation 

adimensionnelle suivante (Crank & Crank, 1979) : 

𝑀𝑅 =
𝑋 − 𝑋𝑒𝑞

𝑋0 − 𝑋𝑒𝑞
=
8

𝜋2
∑

1

(2𝑛 + 1)2

∞

𝑛=0

exp (−
(2𝑛 + 1)2

4
𝜋2
𝐷𝑒𝑓𝑓𝑡

𝑙2
) (75) 

Avec 𝑋, 𝑋𝑒𝑞 et 𝑋0 représentent, la teneur en humidité locale, à l'équilibre et 

initiale (en kg d'humidité /kg d'argile sèche), 𝐷𝑒𝑓𝑓 est le coefficient de diffusion 

effectif (m2/s), 𝑙 est la demi-épaisseur de la plaque (m) et t est le temps de 

séchage. 

Nous réorganisons l'équation (75) et introduisons un coefficient ε qui 

représente l'erreur relative négligeant les termes supérieurs à N. En 

ingénierie, si la valeur de ε est petite, elle peut être négligée dans les calculs 

et, par conséquent, le taux d'humidité peut être exprimé comme suit : 
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𝑀𝑅 =
8

𝜋2
∑

1

(2𝑛 + 1)2

𝑁

𝑛=0

exp(−
(2𝑛 + 1)2

4
𝜋2
𝐷𝑒𝑓𝑓𝑡

𝑙2
) (76) 

Pour des tuiles d’argiles brutes dont les dimensions sont 120 mm× 50 mm × 

14 mm et une teneur en argile de 30,18% et formé sous un vide de 0,8 bar, 

Vasić et al. (2014) ont présenté les ensembles de mesures du retrait linéaire 

sous forme d'une relation mathématique permettant de déterminer la valeur 

exacte du retrait à tout moment du temps de séchage. Pour une expérience 

donnée où la vitesse de l'air est de 3 m/s, la température de l'air est de 70°C 

et l'humidité de l'air est de 80%, l'équation polynomiale est définie comme 

suit (Vasić et al., 2014): 

𝑙 = −4𝑒−15𝑡5 + 2𝑒−11𝑡4 − 5𝑒−8𝑡3 + 5𝑒−5𝑡2 − 0.0241 𝑡 + 0.0159 (77) 

Avec un paramètre statistique R2 décrivant la précision de l’approximation de 

données polynomiales égal à 0,998.  

Vasić et al. (2014) ont étudié la relation entre les paramètres de l'air de 

séchage (température, humidité et vitesse) et le coefficient de diffusion 

effectif afin de proposer un modèle mathématique basé sur les données 

expérimentales obtenues. Pour le matériau d’argile considéré et sous les 

conditions expérimentales prédéfinies, l'équation du modèle final du 

coefficient de diffusion effectif s'écrit (Vasić et al., 2014): 

𝐷𝑒𝑓𝑓 = (
𝑏0 + 𝑇. 𝑏1 + 𝑣. 𝑏2 + 𝑤. 𝑏3 + 𝑇. 𝑣. 𝑏4
+𝑇.𝑤. 𝑏12 + 𝑣.𝑤. 𝑏23 + 𝑤. 𝑣. 𝑇. 𝑏123

) ∗ 10−10 (78) 

Où T est la température d’air de séchage, 𝑣 est l’humidité d’air et 𝑤 est la 

vitesse d’air. 

Avec  

b0= 5.38750 b1= -0.066750 b2= -0.0349167 b23= 0.0206250 
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b3= -2.21083 b4= 0.000835417 b12= 0.0200833 b123= -1.6875*𝒆−𝟒 

 

II.1.4.2 Validation Numérique 

Le modèle mathématique considéré est comparé aux résultats expérimentaux 

obtenus par Vasić et al afin d'étudier la fiabilité de la simulation du code Matlab 

proposé. Les paramètres de base utilisés dans le présent calcul numérique 

sont ceux utilisés par Vasić et al. (2014) à savoir (vitesse de l'air de 3 m/s, 

température de l'air de 70°C et humidité de l'air de 80%). La Figure 45 montre 

que les résultats numériques correspondent aux données expérimentales, ce 

qui prouve la bonne fiabilité de la simulation actuelle et permet l'incorporation 

du code Matlab dans TRNSYS pour la simulation dynamique du système de 

séchage solaire. 

 

Figure 45 : Comparaison entre simulations et mesures expérimentales du taux d’humidité 

II.1.5 Simulation dynamique 

A travers un environnement de simulation dynamique TRNSYS, le 

comportement thermique du système de séchage solaire est modélisé selon 

des pas de 27 min. Le diagramme de simulation thermique du système de 

génération d'air chaud solaire considéré en plus du modèle du matériau à 

sécher est présenté dans la Figure 46. Le capteur solaire à tube sous vide est 

simulé par le type 538 de la bibliothèque TESS Solar tandis que le type 4c est 
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utilisé pour la modélisation du ballon de stockage d'eau chaude. En outre, le 

système de régulation thermique est assuré par le type 2b qui commande la 

pompe (type 3d) pour démarrer la circulation du fluide caloporteur lorsque la 

différence de température de sortie entre le réservoir de stockage thermique 

et les capteurs solaires est supérieure à la température supérieure de la bande 

morte et l’arrêter lorsqu’elle est inférieure à la température de la zone morte 

inférieure. La modélisation de l'échangeur de chaleur eau-air et de la matière 

première séchée est effectuée à l'aide de deux codes Matlab couplés sous 

forme de programmes externes à TRNSYS. 

 

Figure 46: diagramme TRNSYS du système de séchage solaire 

Le système étudié est considéré situé à la ville de Fès au Maroc (latitude 34°03 

N, longitude 4°58’ W, altitude 579 m). Selon la classification climatique de 

Köppen-Geiger, le climat de Fès est de type CSa (tempéré chaud, été chaud 

et sec) avec 3000 h/an de soleil (Kottek et al., 2006; MASEN, 2016). La région 

de Fès est dotée d’un fort ensoleillement avec une irradiation globale moyenne 

journalière pouvant atteindre 3,03 kWh.m-2 jours-1 en hiver et 6,92 kWh.m-2 

jours-1 en été. La simulation du séchoir solaire est réalisée à l'aide de données 

météorologiques normalisées (TMY: Typical Meteorological Year) de 

Meteonorm. La Figure 47 représente la température mensuelle maximale de 
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l'air ambiant ainsi que l'irradiation solaire globale mensuelle sur un plan 

horizontal pour une année météorologique typique à Fès. Comme on peut le 

constater, Juillet est le mois le plus chaud à Fès avec une température 

ambiante maximale de 44,7°C et un rayonnement solaire global d’environ 

245,52 kWh.m-2, tandis que janvier et décembre sont les mois les plus froids 

avec une température ambiante maximale de 20,3°C et 21,6°C 

respectivement. Les irradiations solaires globales horizontales moyennes 

mensuelles les plus faibles ont lieu en décembre et janvier avec 

respectivement 90,024 kWh/m2 et 98,952 kWh/m2. En revanche, les 

irradiations solaires globales horaires sur plan horizontale à la ville de Fès 

illustrées sur la Figure 48 montrent que le jour de l’année le moins ensoleillé 

est le 22 Novembre avec une irradiation moyenne de 2,7 kWh/m2.  

 
Figure 47: Irradiations globales moyennes et la température ambiante maximale mensuelles à Fès 

Comme indiqué précédemment, l'irradiation solaire à Fès est intense, et par 

conséquent les valeurs optimales des paramètres considérés sont déduites 

des résultats de la semaine la moins ensoleillée, qui dure du 18 au 24 

Novembre avec une irradiation solaire moyenne sur plan horizontal variant 

entre 2,7 kWh/m2/jour et 3,8 kWh/m2/jour. Pendant cette même période, la 

température minimale de l'air extérieur est de 7,6 °C, tandis que la 

température maximale est de 24,4 °C. 
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Figure 48: Irradiations Horizontales Globales Horaires à Fès 

 

 
Figure 49 : Irradiation globale horizontale et la température ambiante durant la semaine la moins ensoleillée 

 

L’irradiation solaire globale sur plan horizontale ainsi que la température 

ambiante durant la semaine la moins ensoleillée sont illustrées sur la Figure 

49. 

Afin de définir la période optimale de séchage nous comparons l’irradiation 

solaire moyenne pour un commencement de séchage à différentes heures de 

la journée et pendant un temps de séchage de 8 heures. Il faut noter que 

cette évaluation est faite lors du jour le moins ensoleillé de l’année typique 
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considérée. On voit clairement d’après la Figure 50 qu’une irradiation 

moyenne maximale d’environ 71 W/m2/h peut être assurée si le séchage 

commence à 9h du matin. 

  
Figure 50 : Irradiation globale horizontale moyenne pour une période de 8 heures lors du jour le moins ensoleillé 

II.2 Optimisation d’un pico système de séchage 

Les différents composants d’un pico système de séchage sont optimisés dans 

cette partie. Ce prototype devrait être capable d’assurer la génération de 1,05 

m3/s d’air à une température de 70°C et une humidité de 80% dans l’objectif 

de réduire la teneur en humidité au sein des tuiles dont la teneur en argile est 

d’environ 30,18%. 

II.2.1 Optimisation du collecteur solaire 

Afin de définir la technologie appropriée du capteur solaire pour le processus 

de séchage des tuiles d’argile, les performances thermiques d’un capteur à 

tubes sous vide à haute pression et d’un capteur solaires plan sont évaluées 

et comparées pendant la semaine la moins ensoleillée de l’année. La Figure 

51 montre les variations du rayonnement global de surface inclinée avec une 

pente de 34° correspondant à la latitude de Fès afin d’assurer l’équilibre 

saisonnier.  
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La température de sortie de l'eau du réservoir d'accumulation et la 

température de sortie d'air de l'échangeur thermique pour les deux types de 

capteurs sont également présentées sur la Figure 51. Ces résultats sont 

obtenus pour une surface totale de capteurs solaires de 6 m2, d'un réservoir 

d'accumulation de 300 litres, une température initiale de l'eau dans le capteur 

solaire et le réservoir d'accumulation de 20°C. Le débit d'eau est égal à 0,05 

kg/s dans la boucle de l'échangeur thermique et de 1 kg/s dans la boucle 

solaire où la circulation est assurée par une pompe à eau commandée par un 

régulateur différentiel avec une température de bande morte supérieure à 

20°C et une température de bande morte inférieure à 10°C. Comme on peut 

le voir sur la Figure 51, les températures de sortie de l'eau les plus élevées 

pour le capteur sous vide et le capteur plan, sont, respectivement, 136°C et 

61°C tandis que les températures de sortie de l'air les plus élevées sont 

respectivement 65°C et 37°C. En outre, la température moyenne de l'air à la 

sortie pour la période considérée est respectivement de 28,62°C et de 48,9°C 

pour le collecteur plan et le capteur à tubes sous vide respectivement. Afin de 

garantir une bonne qualité du produit avec un temps de séchage acceptable, 

la température de l'air recommandée dans le processus de séchage de ce type 

de tuiles d'argiles se situe entre 60°C et 70°C (Vasić et al., 2014). Par 

conséquent, et selon les résultats de la présente simulation, la technologie de 

conversion de l’énergie solaire la mieux adaptée à cette application industrielle 

est constituée de capteurs solaires à tubes sous vide haute pression. 
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Figure 51 : Comparaison des performances thermiques d’un capteur plan et un collecteur à tube sous vide durant la 

semaine la moins ensoleillée 

II.2.2  Optimisation de la surface du collecteur à tubes sous vide 

La surface du capteur solaire sous vide sera optimisée en se basant sur la 

température de séchage fournie par le système de séchage sans faire recours 

à un système d’appoint afin d’identifier la surface permettant d’assurer les 

températures requises par le processus de séchage des tuiles d’argiles. Notons 

que la plage de température requise pas le processus de séchage des tuiles 

d’argile varie entre 60 °C et 70 °C selon le taux d’humidité dans le matériau 

argileux. Cette optimisation repose sur l’évaluation de la température d’air 

chaud généré par un séchoir solaire pour des surfaces de 8 m2, 6 m2 et 4 m2 

au cours de la semaine la moins ensoleillée de l’année. En effet, la Figure 52 

montre la température de l'air chaud fournie par des surfaces de capteurs 

solaire de 8 m2, 6 m2 et 4 m2 au cours de la semaine la moins ensoleillée. 

L’analyse des résultats montre que la température d’air atteint, lors du jour le 

plus ensoleillé de la semaine (20 Novembre), des valeurs maximales de 75 

°C, 64 °C et 55 °C, et des valeur minimales de 68°C, 58 °C et 47 °C, 

respectivement, à partir des surfaces de 8 m2, 6 m2 et 4 m2. En outre, nous 

remarquons que la surface de 8 m2 offre une température supérieure à la 
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température requise par le procédé de séchage même lors du jour le moins 

ensoleillé du 22 Novembre, tandis que la surface de 4 m2 offre une 

température inférieure. Par conséquent, nous pourrons déduire qu’une surface 

de 6 m2 de capteur à tubes sous vide est la surface optimale pour le séchage 

du matériau objet de cette étude. 

 
Figure 52 : Variation de la température de séchage pour différentes surfaces durant la semaine la moins ensoleillée 

 

II.2.3 Optimisation du système de stockage 

Généralement, le réservoir de stockage thermique est utilisé pour garantir le 

processus de séchage après le coucher du soleil ou par temps nuageux, en 

plus de surmonter les importantes variations de température tout au long du 

temps de séchage. 

Afin d'optimiser la capacité du réservoir de stockage thermique, différents 

volumes d'accumulation ont été comparés. La Figure 53 illustre la variation de 

la teneur en humidité au sein des tuiles d'argiles au cours de la journée la 

moins ensoleillée. Comme on peut le constater, un volume de réservoir d'eau 
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à haute pression de 200 litres est capable d’atteindre le taux d’humidité 

minimal d’environ 0,052 après 8 heures de séchage, tandis que les volumes 

de 300 litres et 100 litres permettent d’atteint une teneur d’eau de 0,092 et 

0,142 respectivement. Par conséquent, nous pourrons conclure que la 

capacité optimale du réservoir de stockage thermique pour la présente 

application est de 200 litres. 

 

Figure 53 : Variation de la teneur en eau du matériau argileux pour différents volume de stockage 

Dans l’objectif d’atteindre une teneur en eau d’environ zéro au sein des tuiles 

d’argiles étudiées même lors du jour le moins ensoleillé, nous évaluons la 

puissance requise du système d’appoint qui doit être capable de stabiliser la 

température de l’air à 70 °C et par conséquent, satisfaire les conditions de 

séchage du type de matériau considéré (i.e. 70°C, 80% et 3 m/s). Nous 

considérons ici un séchoir solaire dont les paramètres sont optimaux avec une 

surface de capteur à tubes sous vide est de 6 m2 et un réservoir de stockage 

est de 200 litres. La Figure 54 montre la variation du taux d’humidité au sein 

des tuiles d’argile ainsi que la puissance nécessaire pour assurer un séchage 

dans les conditions optimales de température et d’humidité. On peut observer 

0

20

40

60

80

100

120

0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

1,2

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24

I
r
r
a
d

ia
ti

o
n

 S
o
la

ir
e
 g

lo
b

a
le

 h
o
r
iz

o
n

ta
le

 (
W

/
m

2
)

T
e
n

e
u

r
 e

n
 e

a
u

 

Temps (h)

MR (300 L) MR (200 L) MR (100 L) GHI (W/m^2)



   

 

 
  
 
 

152 

qu’avec le support d’un système d’appoint de 6 kW, le système de séchage 

objet de cette étude est capable de porter le taux d’humidité au sein des tuiles 

d’argiles jusqu’à 0,005.  

 

Figure 54 : Variation du taux d’humidité et la puissance du système d’appoint requise 

Finalement, nous pourrons conclure que la configuration optimale du système 

de séchage étudié comprend des capteurs à tubes sous vide d’une surface de 

6 m2 inclinée de 34° en plus d’un réservoir de stockage de 200 litres et un 

système d’appoint de 6 kW. Dans une durée de 8 heure, ce système assurera 

le séchage des tuiles d’argile dont la teneur en argile est d’environ 30,18%. 
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III Optimisation d’un système industriel de séchage des 

tuiles d’argiles 

III.1 Conditions de fonctionnement 

Dans cette partie, le même système solaire étudié dans la section précédente 

est considéré. Nous rappelons que ce système comporte un capteur solaire à 

tubes sous vide, un ballon de stockage, un échangeur de chaleur eau-air ainsi 

qu’une chaudière d’appoint au fuel. 

Le débit d’air quotidien nécessaire, les températures requises, le nombre 

d'heures de travail et de jours de fonctionnement sont résumés dans le 

Tableau 13. Le volume d’air, la température de séchage ainsi que l’humidité 

d’air nécessaire pour le séchage des tuiles d’argiles ont été déterminé en 

fonction des caractéristiques présenté dans la section précédente. 

Le profil de charge est quasi-stationnaire tout au long de l'année vue que la 

quantité de produits à fabriquer est supposée constante. La Figure 55 illustre 

le profil de demande d’air chaud pendant toute une journée. 

Tableau 13: Conditions de fonctionnement du système de séchage 

Paramètres Valeurs 

Débit d’air minimal 400 m3/h 

Débit d’eau dans la boucle d’échangeur eau-air 5,4 m3/h 

Température d’air de séchage 70 °C 

Humidité d’air 80 % 

Nombre d’heures de séchage 8 

Nombre de jour de séchage 6 jours/Semaine 
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Figure 55 : Profile de charge journalière du séchoir industriel 

 

Figure 56: L’énergie thermique mensuelle requise pour le chauffage d’air 

Nous considérons une chambre de séchage très bien isolée avec un volume 

de 100 m3. Afin d’assurer une répartition homogène de l’air chaud dans cette 

chambre, il est conseillé de considérer un taux de brassage de 4 (vol/h) 

(Kreith, 2011) et par conséquent un volume d’air minimal de 400 m3/h serait 

nécessaire. 
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En se basant sur les conditions de fonctionnement susmentionnées, la 

quantité d’énergie thermique mensuelle qui doit être fournit par le système 

solaire est représentée sur la Figure 56. Étant donné que les besoins en air de 

séchage sont constants, les petits écarts entre les différents mois sont 

principalement liés à la variation de la température initiale de l’air au cours 

des saisons. Ce système solaire thermique doit être capable de produire 

annuellement une énergie totale d’environ 265 MWh. 

III.2 Méthodologie  

L’une des méthodes les plus courantes pour l’analyse et optimisation techno-

économique des systèmes de production de chaleur solaire repose sur la 

maximisation des économies annuels du cycle de vie (Annualized Life Cycle 

Saving - ALCS) en déterminant la meilleure combinaison possible entre les 

différents paramètres du système solaire à savoir l’angle d’inclinaison, la 

surface des capteurs ainsi que le volume de stockage. Cette méthode est 

principalement basée sur l'approche de prédiction des coûts futurs (Duffie & 

Beckman, 2013).  

Par définition, le coût du cycle de vie (LCC) est la somme de tous les coûts 

associés à un système de production d’énergie au cours de sa durée de vie en 

argent d'aujourd'hui, en tenant compte de la valeur temporelle de l'argent. 

L'idée de LCC est de ramener les coûts qui sont prévus dans le futur aux coûts 

actuels, c'est-à-dire en calculant combien devrait être investi à un taux 

d'actualisation du marché. Le taux d'actualisation du marché est le taux de 

rendement du meilleur investissement alternatif, c'est-à-dire placer l'argent 

(à investir) dans une banque au taux d'intérêt le plus élevé possible. Le coût 

du cycle de vie annualisé (ALCC) est la sortie annuelle moyenne d'argent (flux 

de trésorerie). Le flux réel varie selon l'année, mais la somme sur la période 

d'une analyse économique peut être convertie en une série de paiements 

égaux dans la devise d'aujourd'hui qui sont équivalents à la série variable. Les 
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économies annuelles du cycle de vie (ALCS), pour un système d'énergie 

solaire plus auxiliaire, sont définies comme la différence entre le ALCC d'un 

système à carburant classique et le ALCC du système solaire plus auxiliaire. 

Cela équivaut à la valeur actuelle totale des gains du système d'énergie solaire 

par rapport au système à combustible uniquement (Duffie & Beckman, 2013).  

Ceci peut être traduit par les équations suivantes :  

ALCS = (ALCC)Conventionnel – (ALCC)Solaire (79) 

où le coût du cycle de vie annualisé du système conventionnel est calculé par:  

𝐴𝐿𝐶𝐶𝐶𝑜𝑛𝑣 =  𝑄 × 𝐶𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 ×  𝑃𝑊𝐹  (80) 

Avec :  

𝐶𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒  est le coût spécifique du combustible (fuel dans notre cas) exprimé 

en USD/kWh.  

𝑄 est l’énergie totale nécessaire (kWh) pour amener l’air aux conditions de 

séchage favorables. 

𝑃𝑊𝐹 est le facteur de valeur actuelle d'une série de paiements gonflables qui 

peut être estimé par:  

𝑃𝑊𝐹 = ∑
(1 + 𝑖)𝑗−1

(1 + 𝑑)𝑗

𝑁

𝑗=1

 (81) 

 

où i est le taux d’inflation, d est le taux d’actualisation et N est la durée de vie 

du projet 

D’autre part, le coût du cycle de vie annualisé du système solaire plus 

auxiliaire peut être estimé par l’équation suivante :  

𝐴𝐿𝐶𝐶𝑆𝑜𝑙 = 𝐶𝑜û𝑡 𝑑
′𝑖𝑛𝑣𝑒𝑠𝑡𝑖𝑠𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡 + 𝐶𝑜û𝑡 𝑑𝑒 𝑚𝑎𝑖𝑛𝑡𝑒𝑛𝑎𝑛𝑐𝑒 + 𝐶𝑜û𝑡 𝑑′𝑜𝑝é𝑟𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛 𝑑𝑢 𝑠𝑦𝑠𝑡è𝑚𝑒 𝑎𝑢𝑥𝑖𝑙𝑖𝑎𝑟𝑒 (82) 
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avec :  

𝐶𝑜û𝑡 𝑑′𝑖𝑛𝑣𝑒𝑠𝑡𝑖𝑠𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡 = 𝐶𝑜û𝑡 𝑑𝑒𝑠 𝑐𝑎𝑝𝑡𝑒𝑢𝑟𝑠 + 𝐶𝑜û𝑡 𝑑𝑢 𝑠𝑦𝑠𝑡è𝑚𝑒 𝑑𝑒 𝑠𝑡𝑜𝑐𝑘𝑎𝑔𝑒 + 𝐶𝑜û𝑡 𝑑′𝑖𝑛𝑠𝑡𝑎𝑙𝑙𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛    (83) 

 

Il est important de noter que : 

- Les coûts de fonctionnement à savoir les coûts de maintenance et 

d’opération du système auxiliaire sont tous ramenés à une valeur 

actuelle en considérant le facteur de valeur actuelle (PWF).  

- Les coûts des chaudières et leurs coûts de maintenance ne sont pas 

pris en compte, étant donné que les valeurs restent inchangées pour 

les deux systèmes.  

- Le rendement de la chaudière est estimé à 85%. 

Un autre paramètre économique très important est le temps de retour et qui 

est défini de différentes manières. Généralement, c’est le temps nécessaire 

pour que les économies de carburant cumulées deviennent égales à 

l'investissement initial total, c'est-à-dire, c'est le temps nécessaire pour 

récupérer l'argent dépensé pour ériger le système d'énergie solaire des 

économies de carburant encourues en raison de l'utilisation du système. Ce 

temps peut être obtenu avec et sans réduction des économies de carburant. 

D'autres définitions du temps de récupération sont le temps nécessaire pour 

que les économies solaires annuelles deviennent positives et le temps 

nécessaire pour que les économies solaires cumulées deviennent nulles. Le 

temps de retour peut être calculé comme suit (Duffie & Beckman, 2013):  

𝑇𝑒𝑚𝑝𝑠 𝑑𝑒 𝑟𝑒𝑡𝑜𝑢𝑟 =  

𝑙𝑛(
𝐶𝑜û𝑡 𝑑′𝑖𝑛𝑣𝑒𝑠𝑡𝑖𝑠𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡 ×  𝑖

𝐹𝑟𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛 𝑠𝑜𝑙𝑎𝑖𝑟 ×
𝑄

𝐸𝑓𝑓𝑖𝑐𝑎𝑐𝑖𝑡é 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑐ℎ𝑎𝑢𝑑𝑖𝑒𝑟
× 𝐶𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒

+ 1)

𝑙𝑛(1 + 𝑖)
 

 

(84) 
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La fraction solaire annuelle représente le taux de contribution du système 

solaire par rapport l’énergie totale requise.  

Finalement, les paramètres économiques nécessaires pour la suite de l’analyse 

sont résumés dans le Tableau 14. 

Tableau 14: Paramètres économiques 

Paramètre Valeurs 

𝐶𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡𝑖𝑏𝑙𝑒 0,075 USD/kWh 

Taux annuel d’actualisation au Maroc 5% 

Taux d’inflation 2,5% 

Coût du système de stockage 1050 USD/m3 

Coût du collecteur solaire 250 USD/m2 

Coût d’installation  1% d’investissement 

Coût de maintenance 1,5% d’investissement (+0,5% par an)  

 

Il est important de noter que l’optimisation sera effectuée en utilisant le 

modèle TRNSYS représenté dans la Figure 57. Tous les composants et les 

conditions de simulation de ce modèle ont été précédemment décrits dans la 

section II.1.5 de ce chapitre. Le seul nouvel élément est le Type 29b d’analyse 

économique qui permet d’effectuer une analyse des coûts du cycle de vie 

basée sur la simulation d'un an de fonctionnement du système solaire. Il 

compare les coûts du système solaire et du système d’appoint aux coûts du 

système non solaire conventionnel. Comme précisé précédemment, il est 

supposé que le système d’appoint du séchoir solaire est identique au système 

de chauffage conventionnel. Dans ce sens, seuls les coûts supplémentaires 

dus à l'ajout de l'énergie solaire au système conventionnel sont pris en 

compte.  
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Figure 57 : Diagramme du modèle TRNSYS du séchoir solaire industriel 

III.3 Analyse et résultats  

III.3.1 Design préliminaire 

Dans l’objectif de déterminer le design préliminaire du système solaire, nous 

considérons les résultats obtenus dans la section II de ce chapitre lors de 

l’optimisation du prototype d’un séchoir solaire pour les tuiles d’argile. D’après 

ces simulations nous pouvons constater que :  

- Sous les conditions métrologiques de la ville de Fès, un capteur solaire 

sous vide est capable de produire 3,66 kWh/m2 par jour. 

- Étant donné que la charge est d’environ 846 kWh/jour, la surface 

solaire préliminaire serait 231 m2. 

- L’inclinaison des capteurs est égale à 34° (Latitude de la ville de Fès). 

- Le volume de stockage est égal à 35 litres par m2 de la surface solaire. 

- Le débit d’eau dans la boucle solaire est égal à environ 30 litre/h.m2. 

Il est aussi important de noter que l’économie annuelle du coût de cycle de 

vie assurée par le système de séchage au design préliminaire est d’environ 

9080 USD.  
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III.3.2 Optimisation de l’ange d’inclinaison  

D’après la literature (Allouhi et al., 2017; Chow et al., 2012; Lima et al., 2015; 

Loomans & Visser, 2002; Notton et al., 2014; Sawhney et al., 2014; Shariah 

et al., 2002), il a été montré que l’apport de l’optimisation mensuelle ou 

saisonnière de l’angle d’inclinaison sur la maximisation de l’ALCS est minimal 

lorsque la charge est constante tout au long de l’année. Par conséquent, une 

optimisation annuelle avec un angle d’inclinaison fixe est considérée dans 

cette partie.  

L’impact de la variation de l’angle d’inclinaison sur le coût du cycle de vie 

annuel est montré sur la Figure 58, et illustre que l’angle d’inclinaison 

optimum correspond à 35° qui est approximativement égal à la latitude de la 

ville de Fès. Ce même résultat a été rapporté par plusieurs chercheurs (Allouhi 

et al., 2017; Chow et al., 2012; Lima et al., 2015; Loomans & Visser, 2002; 

Notton et al., 2014; Sawhney et al., 2014; Shariah et al., 2002) à travers 

différentes régions où l’angle d’inclinaison optimal des capteurs solaires 

correspond souvent à la latitude de la région plus ou moins 5°. Par ailleurs, 

nous pourrons conclure que l’économie du coût de cycle de vie annuelle 

relative à l’angle d’inclinaison optimal est d’environ 9120 USD.  
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Figure 58 : Impact de l’ange d’inclinaison sur l’ALCS 

 

III.3.3 Optimisation du débit d’eau dans le capteur solaire 

Après avoir identifié l’angle d’inclinaison optimal, on va maintenant définir le 

débit d’eau optimal qui devrait circuler dans le champ des capteurs solaires. 

L’impact de la variation du débit d’eau sur l’économie du coût de cycle de vie 

annuelle est illustré sur la Figure 59. On remarque que la valeur maximale de 

l’ALCS est atteinte pour un débit d’eau d’environ 3,5 m3/h pour une surface 

totale de capteurs d’environ 231 m2 inclinés de 35°. Cette valeur correspond 

à une économie du coût de cycle de vie de 9300 USD annuellement. 

Par ailleurs, ce résultat est similaire aux valeurs obtenues dans des études 

d’optimisation du débit d’eau dans le circuit solaire où il a été prouvé que le 

débit optimal varie entre 10 et 15 Litre/h.m2 (15,15 litre/h.m2 dans notre cas) 

(Duffie & Beckman, 2013; Lima et al., 2015; Notton et al., 2014).  
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Figure 59 : Impact du débit d’eau sur l’ALCS 

III.3.4 Optimisation du la surface du champ solaire 

Pour une inclinaison de 35° et un débit d’eau de 15 litre/h.m2, la surface du 

champ solaire du système de séchage proposé est optimisée dans l’objectif de 

maximiser l’économie annuelle du coût de cycle de vie. Figure 60 montre 

l’effet de la variation de la surface totale des collecteurs sur l’ALCS. On peut 

en déduire qu’une surface de 250 m2 garantira le maximum d’économie 

annuelle du coût de cycle de vie qui s’élève à environ 9540 USD.  

En considérant que la surface moyenne d’un collecteur à tubes sous vide est 

d’environ 1,5 m2 et qu’une distance de 2 m2 entre deux capteurs est 

nécessaire afin d’éviter l’effet d’ombrage, une superficie d’environ 580 m2 

serait requise pour l’installation de ce champ solaire. Il est important de noter 

que l’installation et la maintenance de ce champ solaire seraient faciles étant 

donné qu’une telle superficie est généralement disponible dans la plupart des 

usines de production des matériaux de construction.  
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Figure 60 : Impact de la surface du champ solaire sur l’ALCS 

III.3.5 Optimisation du volume de stockage 

Dans l’objectif de compléter l’optimisation du système solaire, le volume de 

stockage est étudié pour obtenir l’économie du cycle de vie annuel maximale. 

En effet, l’impact de différents volumes de stockage variant entre 5 m3 et 15 

m3 est illustré sur la Figure 61. On peut en déduire que le volume optimal pour 

lequel une économie annuelle du cycle de vie d’environ 9770 USD correspond 

à 11 m3. Ceci est équivalent à 44 l/m2 de surface solaire ce qui est en parfaite 

accord avec les résultats obtenus dans des recherches antérieurs (Duffie & 

Beckman, 2013; S. A. Kalogirou, 2014; Lima et al., 2015; Notton et al., 2014; 

Padovan & Manzan, 2014). 

Lorsque le volume du réservoir varie entre 5 et 11 m3, l'augmentation du 

volume de stockage entraîne une baisse de la température moyenne du 

réservoir mais aussi bien une réduction considérable des pertes de chaleur au 

sein du ballon de stockage ce qui a un effet positif sur l’économie annuelle du 

coût de cycle de vie qui continu d’augmenter dans cet intervalle. Cependant, 

au-delà de 11 m3 la vitesse de réduction des pertes de chaleur au sein du 

réservoir de stockage devient inférieure à la vitesse de diminution de la  
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Figure 61 : Impact du volume de stockage sur l’ALCS 

 
température moyenne de l’eau ce qui entraine une réduction de l’efficacité du 

système solaire et par conséquent la diminution de l’économie obtenue. 

Suite à l’optimisation des différents paramètres du système solaire Nous 

pouvons conclure qu’une économie annuelle du coût de cycle de vie d’environ 

9770 USD peut être obtenue à travers un système solaire thermique dont les 

caractéristiques sont les suivantes :  

 Une surface totale des collecteurs à tubes sous vide de 250 m2 

 Une inclinaison des capteurs de 35°. 

 Un débit d’eau circulant dans la boucle solaire d’environ 3,5 m3/h. 

 Un volume de stockage de 11 m3. 

 

Afin d’explorer d’avantage les performances de cette configuration optimale, 

nous évaluerons la contribution mensuelle de la chaudière d’appoint. La Figure 

62 illustre l’énergie thermique produite par le système d’appoint tout au long 

de l’année ainsi que son apport par rapport à l’énergie thermique totale 

requise dans le processus de séchage. Étant donné que la demande en air 
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chaud est relativement constante au cours des différents mois de l’année (voir 

Figure 56), les principales sources des changements dans l’apport du système 

d’appoint sont la variation de l’intensité du rayonnement solaire et de la 

température ambiante. Nous pouvons remarquer que la contribution du 

système d’appoint est évidemment maximale pendant la période hivernale 

allant de 44% à 58% tandis que cet apport continue à diminuer pour devenir 

inférieur à 20% pour toute la période estivale (juin-juillet-août). 

Annuellement, l’apport de la chaudière d’appoint s’élève à environ 31% de la 

charge totale de séchage ce qui correspond à une fraction solaire annuelle 

totale d’environ 69% et par conséquent une économie d’énergie annuelle 

nette d’environ 185,44 MWh.  

 

 

Figure 62 : Apport mensuel du système d’appoint de la configuration optimale 

Finalement, et en se basant sur les paramètres décrivant la situation 

économique du marché Marocain (voir Tableau 14) le temps nécessaire pour 

que les économies de carburant cumulées deviennent égales à 

l’investissement initial total de 74790 USD est estimé à 5,86 ans. Tandis qu’en 

considérant le design préliminaire, décrit dans la section III.3.1 de ce chapitre, 
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un investissement de 66811 USD et un temps de retour de 7,3 ans auraient 

été nécessaires.  

IV Conclusion  

Les systèmes solaires thermiques (STS) peuvent répondre à une quantité 

importante de la demande en chaleur dans les processus industriels dans la 

plupart des pays indépendamment de leurs situations géographiques. Dans 

les économies développées, le solaire thermique peut fournir techniquement 

environ la moitié de cette consommation d'énergie en produisant de l'eau 

chaude, de la vapeur et de l’air chaud dans une plage de température allant 

jusqu'à 400 ° C. Dans les pays en développement, en particulier dans ceux où 

l'agriculture, les industries du textile, les industries des matériaux de 

construction ainsi que des produits alimentaires sont des sous-secteurs 

importants, l'énergie solaire thermique peut fournir l'air chaud et l'eau chaude 

nécessaires au durcissement, au séchage, à la teinture, au lavage, à 

l'ébullition, à la pasteurisation et à la stérilisation. L’exploitation de cette 

source d’énergie abondante dans le secteur industriel peut améliorer la 

compétitivité, stimuler l'innovation et conduire à de nombreuses avancées 

économiques et environnementales et à la durabilité. Néanmoins, la 

conception du système et l'intégration avec le processus doivent être 

soigneusement adaptées pour maintenir un fonctionnement optimal de 

l'activité globale et éviter les éventuels dysfonctionnements.  

Par conséquent, Nous avons présenté dans ce chapitre une méthodologie 

approfondie pour la conception et l’optimisation techno-économique de tous 

les composants d’un système de séchage des tuiles d’argile à partir de 

l’énergie solaire notamment l’angle d’inclinaison, le débit de l’eau dans le 

champ solaire, la surface du champ solaire ainsi que le volume de stockage. 

La particularité de cette conception réside dans la complexité du processus de 



   

 

 
  
 
 

167 

séchage des matériaux poreux comme les tuiles d’argile qui exigent la 

génération de l’air chaud à une température, une humidité et une vitesse bien 

définies tout au long de la période de séchage. La modélisation des différents 

éléments du système solaire thermique et, en particulier, la teneur en eau 

dans le matériau de construction nous a permis de bien assurer le contrôler 

du système et par conséquent la gestion des différentes sources d’énergies. 

Suite à l’analyse du coût de cycle de vie du système, nous avons conclu que 

le design optimal du système offre une fraction solaire moyenne annuelle 

d’environ 69% ce qui permet d’assurer une économie annuelle du coût de 

cycle de vie de 9770 USD et une économie d’énergie brute de 218,16 MWh 

(étant donné que le rendement de la chaudière est de 85%). 

Finalement, l’optimisation de ce système de séchage a offert une réduction de 

10,6% du coût d’investissement initial et une augmentation de 7,6% dans 

l’économie annuelle du coût de cycle de vie (ALCS). De plus, en considérant 

que la valeur de la teneur en dioxyde de carbone du fuel utilisée égale à 0,28 

kgCO2/kWh (EPA, 2014), une quantité totale de 51,92 tonnes de gaz à effet 

de serre équivalent CO2 peut être atténuée chaque année à travers l’utilisation 

de ce système de séchage solaire. 
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Chapitre V : Application du système de 

production d’air chaud dans le chauffage 
des locaux tertiaires 
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I Introduction 

Au niveau mondial, le secteur du bâtiment représente environ 28% de la 

consommation d'énergie finale et contribue pour environ un tiers aux 

émissions de gaz à effet de serres. Au Maroc, ce secteur est le deuxième plus 

grand consommateur d’énergie après le secteur du transport (voir Figure 63), 

soit 26% de l'énergie totale consommée est due au secteur résidentiel (IEA, 

2017). Cette consommation d'énergie devrait augmenter dans les prochaines 

années en raison de : 

- L’évolution significative du parc immobilier par la mise en place de 

différents programmes : plan Azur pour les hôtels, programme d’urgence 

pour l’éducation nationale, programme de 150000 logements par an et 

programme de réhabilitation d’hôpitaux. 

- L'évolution démographique 

- Les exigences du mode de vie moderne et la baisse des coûts des 

équipements électriques (systèmes de chauffage, climatisation, 

chauffage de l'eau, réfrigération ...). 

 

Figure 63: Part de la consommation d’énergie totale finale par secteur au Maroc en 2017 
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Des recherches et des développements importants ont été réalisés au cours 

des 20 dernières années, en termes d'efficacité énergétique dans les 

bâtiments, qu'il s'agisse de matériaux d'isolation thermique, de design 

économe de bâtiments, d'équipements électriques à basse consommation 

ainsi que de systèmes de conversion d'énergie. En termes d'isolation 

thermique, des évolutions significatives ont été observées comme dans le cas 

des doubles vitrages à faible émissivité qui ont permis de réduire de deux tiers 

les pertes thermiques. En plus de l’apparition de vitrages sélectifs permettant 

de limiter les gains solaires et d’éviter les surchauffes (Quénard, 2017). 

Les technologies et systèmes liés à la ventilation des bâtiments ont, aussi, fait 

l’objet d’importantes avancées : l’avènement des ventilateurs courant 

continus et de la ventilation à double flux a entrainé une augmentation 

considérable de la consommation des systèmes de ventilation. 

En matière d’éclairage, l’évolution technologique n’est pas en reste, de 

nouvelles lampes sont apparues offrant un rendement lumineux supérieur. Il 

s'agit notamment des lampes fluorescentes compactes qui divisent par trois 

la puissance installée à puissance lumineuse équivalente, ainsi que des LED 

(diodes électroluminescentes), principalement utilisées pour l'éclairage de 

signalisation, qui permettent de réduire la consommation des installations 

d'éclairage. Aussi, l'utilisation des ballasts électroniques au lieu des ballasts 

magnétiques entraînent une réduction de la consommation des installations, 

grâce à la possibilité d'intégration des systèmes de contrôle (CSTC, 2006).  

Dans le secteur du chauffage, les progrès sont également sensibles. En effet, 

l'efficacité des unités de production de chaleur a considérablement augmenté 

avec l'apparition de chaudières à basse et très basse température, de 

chaudières à condensation et de chauffe-eau solaires. Les améliorations 

apportées à la technologie des brûleurs ont permis d’améliorer l’efficacité et 

de réduire les émissions de CO2. Le système de régulation a également évolué 
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grâce à l’introduction de modules électroniques, qui ont permis le contrôle ou 

le diagnostic à distance. Les techniques de contrôle point à point (par exemple, 

les vannes thermostatiques) se sont généralisées et ont été combinées à des 

contrôles centralisés. 

Réduire la consommation d'énergie dans les bâtiments est donc un enjeu 

économique et écologique majeur. C’est dans ce même contexte que les 

systèmes solaires thermiques viennent améliorer l’efficacité énergétique des 

bâtiments à travers leur intégration dans les processus de chauffage.  

Dans ce chapitre, nous explorons la possibilité d’étendre le déploiement du 

système de production d’air chaud précédemment considéré au processus de 

chauffage des bâtiments tertiaires. Dans un premier temps, nous allons 

identifier les méthodes de calcul les plus utilisées dans la modélisation de ce 

type de système. Ensuite, nous procédons à la conception et l’optimisation 

des performances du système de chauffage pour les différents types de 

bâtiments tertiaire notamment (i) bâtiments administratifs et écoles 

publiques, (ii) hôpitaux et (iii) hôtels.  

II Méthodologie 

En se basant sur les variations saisonnières de l'irradiation solaire et, par 

conséquent, de la température ambiante, il est nécessaire d'estimer l'énergie 

thermique requise dans un bâtiment afin d'optimiser la capacité du système 

de chauffage à air chaud et d'assurer ainsi une température de confort de 

20°C. Selon la réglementation thermique marocaine dans le bâtiment, il existe 

deux méthodes pour définir la puissance thermique requise : 

II.1 Approche performantielle 

L’approche performantielle consiste à définir les spécifications techniques 

minimales en matière de performance thermique du bâtiment, celles-ci sont 
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évaluées en fonction des besoins énergétiques annuels du bâtiment lié au 

confort thermique. Selon la réglementation thermique marocaine, les besoins 

en chauffage dans la zone climatique de la ville d'Ifrane, par exemple, sont 

d’environ 50kWh/m²/an dans les bonnes conditions d’isolation et 

120kWh/m²/an dans les mauvaises conditions.  

La puissance qui doit être assurée par tout système de chauffage peut être 

estimée comme suit: 

𝑷 = 𝑯𝑳 × 𝜟𝑻 (85) 

avec:  

P: Puissance thermique requise [W]  

HL: Perte de chaleur [W/°C] 

ΔT: Différence entre la température intérieure et extérieure (Tint – Text) [°C] 

Les pertes de chaleur peuvent être calculées selon la formule suivante : 

𝑯𝑳 = 
𝑸𝒂𝒏𝒏

𝑼𝑫𝑫
 (86) 

avec :  

𝑸𝒂𝒏𝒏: Besoins annuels de chauffage [kWh/an] 

𝑼𝑫𝑫: Degrés-jours unifiés [°CJ] 

Le degré jour unifié (UDD) est la différence entre la température extérieure et 

une température de référence qui permet de réaliser des estimations de 

consommations d'énergie thermique pour maintenir un bâtiment confortable 

en proportion de la rigueur de l'hiver ou de la chaleur de l'été. 

Une corrélation empirique a été établie à partir des mesures de 146 stations 

météorologiques pour estimer les degrés-jours unifiés (Bernier Jacques, 2004): 
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UDD = -100,51×Text +1704 (87) 

 

avec: Text: Température extérieure [°C] 

Il faut noter que les valeurs de température Tint et Text sont considérées celles 

du jour le plus froid de l’année. 

II.2 Approche prescriptive 

L’approche prescriptive consiste à fixer la limite de spécifications techniques 

acceptables en fonction des caractéristiques thermiques de l’enveloppe du 

bâtiment. Ces caractéristiques sont représentées par le coefficient de 

transmission thermique en volume pour le secteur tertiaire basé sur la 

régulation thermique marocaine (Gina Penu, 2013). Par conséquent, la 

puissance thermique requise est calculée comme suit : 

P= G×V×ΔT (88) 

avec: 

P: Puissance thermique requise [W]  

G: Transmittance thermique volumique [W/(m3×°C)] 

V: Volume du bâtiment [m3] 

ΔT: Différence entre la température intérieure et extérieure du bâtiment (Tint 

– Text) [°C] 

D’après la réglementation thermique marocaine montre que l’approche 

performantielle décrit les différents niveaux en termes de besoins spécifiques 

annuels de chauffage et de climatisation, en kWh/m2/an, par rapport à des 

températures intérieures de référence. Tandis que la deuxième approche dite 

prescriptive vient compléter la première, où les niveaux sont exprimés, pour 

chaque type de bâtiments et chaque zone climatique, sous forme de 

coefficients maximaux de transmission thermique (en W/m2.K) des murs, de 
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la toiture, des planchers bas et de facteurs solaires (FS) des fenêtres, en 

fonction du rapport de la surface des ouvertures vitrées à la surface brute de 

la façade. En raison de son estimation plus précise des besoins en chauffage 

pour chaque type de bâtiment nous considérons dans la suite des simulation 

l’approche prescriptive. 

III Paramètres de contrôle et de conception  

La conception du système de chauffage solaire a été conduite dans un 

environnement de simulation dynamique (TRNSYS' 17) pour estimer la 

température et le flux d'air assurés par un système se composant de trois 

éléments principaux : capteur solaire, réservoir de stockage et échangeur de 

chaleur à ailettes eau-air.  

Le système de chauffage a été conçu pour assurer une température de confort 

de 20°C et pour compenser les pertes de chaleur thermiques du 22 septembre 

au 19 mars d'un volume de 750 m3 dans différentes catégories de bâtiments 

tertiaires en se basant sur la transmittance thermique minimale recommandée 

par la réglementation thermique marocaine notamment : (i) bâtiments 

administratifs et écoles publiques (G=1.78 W/m3°C), (ii) hôpitaux (G=1.17 

W/m3°C) et (iii) hôtels (G=1.47 W/m3°C). Différentes fonctions de control ont 

été utilisées selon les heures de chauffage quotidiennes nécessaires pour 

chaque catégorie. En effet, les hôtels et les hôpitaux doivent être chauffés 

toutes les 24h/7j, tandis que, la période de chauffage est de 8h à 18 h dans 

les bâtiments administratifs et écoles publiques. 

Afin d’assurer le débit et la température d'air nécessaires pour le chauffage 

de l’espace étudié, le taux maximal d'écoulement d'eau dans la boucle solaire 

est d’environ 1kg/s, accumulé dans un réservoir d'eau de 2m3. En outre, l'eau 

chaude doit circuler dans la boucle d'échangeur de chaleur avec un débit 

maximal de 0.5 kg/s. L’échangeur de chaleur considéré est celui étudié et 
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optimisé dans la section précédente. Les irradiations solaires horaires dans la 

ville d'Ifrane, considérées dans les simulations actuelles, ont été obtenues à 

partir du logiciel Meteonorm.  

Afin de commander la température de l'air de sortie, deux contrôleurs à 

hystérésis ont été utilisés dans le système de chauffage solaire. Le premier 

contrôleur a été placé dans la boucle solaire basée sur une bande morte 

supérieure à 10°C et la bande morte inférieure à 2°C tandis que le second 

était placé dans la boucle d'échangeur de chaleur basée sur la température 

élevée de coupe-circuit de limite dans l’objectif de stabiliser la température de 

l'air de sortie à 20°C et pour arrêter le ventilateur de l'échangeur de chaleur 

quand la température ambiante excède 20°C. Néanmoins, concernant le 

comportement intermittent du rayonnement solaire un réchauffeur additionnel 

est nécessaire pour compenser un éventuel déficit énergétique. 

 

Figure 64 : Système de chauffage solaire 

IV Évaluation du flux de chaleur  

Les pertes de chaleur dans un espace de 750 m3 ont été calculées pour 

différentes catégories de bâtiment en se basant sur la transmittance 
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thermique de chaque catégorie (d’après la réglementation thermique du 

Maroc) et comparées aux puissances thermiques fournies par le système de 

chauffage solaire.  

La Figure 65 montre une comparaison entre le flux de chaleur, généré par un 

capteur solaire de 5m2, et les pertes de chaleur d'un espace d'hôtel. D’après 

ces courbes, nous pourrons voire que le système considéré peut produire plus 

de 26 kilowatts ce qui est assez suffisant pour couvrir la puissance de 

chauffage maximale requise qui est d’environ 21 kilowatts. Dans le pire des 

cas, le système de backup contribuera à moins de 2.5 watts ce qui représente 

0.01% du flux de chaleur requis. 

Suite aux résultats de dimensionnement et simulation, la Figure 66 montre 

que pour le chauffage d’un espace hospitalier de 750 m3, une surface de 

capteurs solaires de 7 m2 est nécessaire. Ce système thermique va fournir un 

flux thermique maximal d’environ 29 kW et compensera les pertes de chaleur 

maximales d’environ 26 kW. Dans ce deuxième cas, le système solaire serait 

capable d’assurer la totalité des besoins en chauffage et le backup ne 

participera que par 0.05%.  

La Figure 67 montre que le débit thermique total généré par le système de 

chauffage solaire satisfait la chaleur requise dans les locaux administratifs et 

scolaires en utilisant une surface de capteurs solaires de 10 m2. Dans ce cas, 

un débit d’air de 1,3 kg/s a été considéré afin de compenser les pertes de 

chaleur maximales de l’espace chauffé, estimées à environ 32 kW. 

Comme on peut le constater dans les trois figures sub-mentionnées, le 

système de chauffage solaire génère un flux de chaleur plus élevé dans 

certaines périodes, ce qui peut être ajusté en contrôlant le débit d'air selon le 

débit thermique requis. En effet, le chauffage d’air est suspendu dans deux 

cas à savoir : (i) le premier lorsque la température ambiante est supérieure à 
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20°C (température de confort considérée). (ii) Le second cas est lorsque les 

besoins en chauffage sont uniquement entre 8h du matin et 18h du soir pour 

les bâtiments administratifs et scolaires. Cette gestion des productions est 

assurée par le contrôleur placé dans la boucle de l'échangeur thermique. 

 

 
Figure 65: Flux de chaleur dans le cas des hôtels  

 

 
Figure 66: Flux de chaleur dans le cas des Hôpitaux 
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Figure 67: Flux de chaleur dans les établissements administratifs et scolaires 

V Évaluation de la température de chauffage 

Les courbes de la température extérieure d'air « T Air in », la température de 

sortie d'air de l'échangeur de chaleur (T Air out) et la température finale de 

sortie d'air fournie par le système entier « T_Air_Final », sont représentées 

sur les trois figures suivantes pour les différentes catégories de bâtiments 

tertiaires étudiés. Comme tout système de chauffage, le système solaire 

considéré comble l’écart entre la température ambiante « T Air in » et la 

température de confort. Le système de régulation du chauffage solaire étudié 

assure le contrôle de la température finale de sortie d'air à travers 

l’interruption de la circulation de l’eau dans la boucle de l’échangeur de chaleur 

ainsi que l’arrêt du système de ventilation lorsque la température d’air est 

égale à la température de confort désirée. Aussi, le système de régulation a 

été configuré de telle sorte que le système de chauffage reste en mode arrêt 

tant que la température ambiante est supérieure à la température de confort 

notamment lors de la saison d’été où « T_Air_final » devient égale à « T Air 

in » comme on peut le remarquer sur les 3 figures ci-dessous. Il faut noter 

que, dans ce cas, un système de climatisation serait nécessaire pour assurer 

une température de confort de 26 °C pendant l’été. D’autre part, le système 
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de backup intervient lorsque le système solaire ne parvient pas à atteindre la 

température de chauffage requise. Ceci est assuré par le système de 

régulation qui mesure à chaque instant la température d’air à la sortie de 

l’échangeur et la compare à la température de confort prédéfinie et démarre 

le système d’appoint lorsque la température « T_Air_out » est inférieure à la 

température de confort (20°C). Il est également important de noter que le 

système est programmé pour un fonctionnement selon les heures officielles 

d’activités au sein des écoles et établissement administratifs au Maroc.  

 
Figure 68: Différentes Températures d’air dans le cas des hôpitaux  
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Figure 69: Différentes Températures d’air dans le cas des hôtels 

 
Figure 70: Différentes Températures dans le cas des établissements administratifs et scolaires 

VI Conclusion 

Le concept de bâtiments à consommation énergétique nette zéro retient 

l’attention des différents intervenants dans le domaine de la planification et le 

développement des villes du future. Afin d'atteindre un bilan énergétique nul 

au niveau annuel, les mesures d'économie d'énergie et d'efficacité 

énergétique doivent être pleinement exploitées. Cependant, la demande pour 
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les systèmes de chauffage et/ou de refroidissement actifs demeurera dans la 

plupart des bâtiments et sous la plupart des conditions climatiques. L'énergie 

solaire est la principale source d'énergie renouvelable qui peut être utilisée 

pour atteindre une fraction élevée d'énergies renouvelables afin de couvrir la 

demande énergétique dans les bâtiments. Les principaux besoins 

énergétiques des bâtiments sont dus au chauffage et/ou au refroidissement, 

en fonction des conditions climatiques locales et du type de bâtiment. 

Dans ce contexte, les résultats de l’analyse des performances thermiques ont 

montré que le système de production de chaleur solaire considéré est capable 

de compenser les déperditions thermiques du bâtiment et d’assurer une 

température de confort de 20°C pour les différentes catégories de bâtiments 

du secteur tertiaire d’un volume de 750 m3. Le dimensionnement du système 

diffère d'un cas à l'autre, il dépend de la puissance thermique requise et de la 

période de chauffe considérée. Nous avons montré que la puissance thermique 

maximale estimée est d'environ 21 kW, 29 kW et 32 kW en utilisant des 

capteurs solaires à tubes sous vide de 5 m², 7 m² et 10 m², respectivement, 

pour les hôtels, les hôpitaux, les espaces administratifs et les écoles publiques. 

Les résultats ont été obtenus en se basant sur la transmittance thermique 

minimale recommandée par la réglementation marocaine. Ceci montre que 

Les systèmes de chauffage utilisant des capteurs solaires thermiques sont une 

option intéressante dans de nombreuses conditions climatiques et doivent 

toujours être considérés comme une alternative dans la phase de planification 

d'un projet de construction. 
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Conclusion générale et perspectives 

Le travail présenté dans ce manuscrit concerne la modélisation, la simulation 

et l’optimisation d’un système de séchage solaire industriel des matériaux 

argileux. Cette thèse s’inscrit dans le cadre du développement de l’intégration 

de l’énergie solaire thermique dans le mix énergétique industriel au Maroc. Ce 

travail s’inscrit également dans le cadre de la future politique énergétique dans 

le secteur industriel du Maroc qui vise la dé-carbonisation des produits à 

travers l’intégration des énergies propres dans ce secteur économique 

(Ministre de l’industrie, de L’investissement, du commerce et de l‘économie 

Numérique, 2020). 

Les avantages des systèmes solaires thermiques, en particulier pour les 

systèmes d’échelle industrielle, couvrent les aspects environnementaux, 

politiques et économiques. Les avantages environnementaux découlent de la 

capacité de réduire les émissions nocives. La réduction des émissions de CO2 

qui dépendent de la quantité de combustibles fossiles remplacés directement 

ou indirectement. Les avantages politiques et économiques sont associés aux 

économies potentielles de coûts énergétiques et à la possibilité d'améliorer la 

sécurité énergétique en réduisant les importations d'énergie, tout en créant 

plus d’emplois locaux liés à la fabrication, la commercialisation, l'installation 

et la maintenance des systèmes solaires thermiques. En ce qui concerne les 

coûts énergétiques et les économies potentielles, il y a trois principaux aspects 

à considérer qui ont un impact plus important sur les coûts comparables de 

l'énergie produite par un système solaire thermique. Ce sont le coût initial du 

système, la durée de vie du système et les performances du système. 

L’originalité du travail mené par rapport aux travaux existants est due au fait 

que nous avons traité le cas de l’utilisation d’une source d’énergie 

intermittente, énergie solaire thermique, dans le séchage des matériaux 

argileux qui est un processus complexe dans lequel le transfert de chaleur et 



   

 

 
  
 
 

183 

d'humidité se produisent simultanément. Le processus de transfert d'énergie 

et de masse se produit à l'intérieur et à la surface du matériau ce qui nécessite 

une modélisation particulière pour chaque type de matériau. En plus du 

changement de la teneur en humidité et de la température d'un matériau, 

d'autres processus peuvent modifier le matériau pendant le séchage des tuiles 

ou briques d’argiles (distribution non homogène de la température et de 

l'humidité à l'intérieur du séchoir, mode de séchage, etc) si les conditions de 

séchage requises (température d’air, humidité d’air, et vitesse/flux d’air) ne 

sont pas respectées et contrôlées soigneusement. Le contrôle rigoureux des 

paramètres de séchage passe par la modélisation précise des différents 

composants du système de séchage considéré. Pour achever cet objectif, nous 

avons utilisé une technique de modélisation particulière sous le logiciel 

TRNSYS qui consiste à coupler les différents composants du système solaire 

(Types TRNSYS) aux modèles externes sous Matlab relatifs à l’échangeur de 

chaleur à flux croisés et le matériau d’argile à sécher. 

La première partie de ce travail (Chapitre I) a été consacrée à l’évaluation du 

besoin en termes de génération d’air chaud pour différents processus dans le 

secteur industriel comme le chauffage, le séchage et le durcissement. Ceci 

nous a permis de montrer que la diversité de configurations et modes de 

génération de chaleur offertes par les différentes technologies de systèmes 

solaires thermiques joue un rôle important dans l’intégration de cette source 

d’énergie dans les opérations industrielles nécessitant de l’air chaud. De plus, 

nous avons également illustré que la large gamme de températures requises 

par les différents processus industriels représente un grand potentiel 

d’intégration de cette source renouvelable. 

Le chapitre II s’est intéressé à la description et à la modélisation de 

l’échangeur de chaleur à flux croisés sur la base des hypothèses de 

fonctionnement. La modélisation a été faite pour deux types d’échangeurs 
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représentant deux niveau de performances différents à savoir, les échangeurs 

à tubes sans ailettes et les échangeurs de chaleurs avec ailettes. De plus, une 

validation des modèles proposés a été effectuée à travers des résultats 

d’expériences antérieures (dans le cas d’un échangeur sans ailettes) et des 

tests expérimentaux sur bon d’essai d’échangeurs (dans le cas des échangeurs 

avec ailettes). Ainsi, nous avons montré la fiabilité des modèles proposés et 

des simulations effectuées et obtenu un outil pour procéder à l’optimisation 

des performances de l’échangeur de chaleur selon les conditions de 

fonctionnement requises dans le séchage des matériaux argileux. 

Le chapitre III a été consacré à l’analyse et l’optimisation de la conception des 

deux types d'échangeurs de chaleur étudiés dans l’objectif de réduire le coût 

relativement élevé de la conversion de l'énergie solaire en énergie thermique 

utile et par conséquent améliorer l'efficacité du système de séchage solaire. 

En se basant sur la maximisation de l’indice d’évaluation des performances de 

l’échangeur, Il a été montré que la configuration optimale offre un critère 

d'évaluation des performances de 19,29 ce qui représente une amélioration 

de 53,21% par rapport à celui obtenu par la configuration de base qui ne 

dépasse pas les 12,53. De plus, la simulation dynamique des performances 

thermiques annuelles du système de séchage solaire industriel complet a 

montrée que l’utilisation d’un échangeur de chaleur dont la configuration est 

optimale peut augmenter la température de sortie d'air de plus de 16% et 

contribue par conséquent aux économies d'énergie en améliorant l'efficacité 

de l'ensemble du système. 

Le chapitre IV a présenté une méthodologie approfondie pour la conception et 

l’optimisation techno-économique de tous les composants d’un système de 

séchage des tuiles d’argile à partir de l’énergie solaire thermique. L’angle 

d’inclinaison, le débit de l’eau dans le champ solaire, la surface du champ 

solaire ainsi que le volume de stockage sont les paramètres considérés lors 
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de cette optimisation. Suite à l’analyse du coût de cycle de vie du système, 

nous avons conclu que le design optimal du système offre une fraction solaire 

moyenne annuelle d’environ 69% ce qui permet d’assurer une économie 

annuelle du coût de cycle de vie de 9770 USD et une économie d’énergie brute 

de 218,16 MWh. Finalement, l’optimisation de ce système de séchage a offert 

une réduction de 10,6% du coût d’investissement initial avec un temps de 

retour de moins de 6 ans et une augmentation de 7,6% dans l’économie 

annuelle du coût de cycle de vie (ALCS) ainsi qu’une réduction des gaz à effet 

de serre équivalent CO2 d’environ 51,92 tonnes par an. 

Le chapitre V a exploré la possibilité d’étendre le déploiement du système de 

production de chaleur étudié au processus de chauffage des bâtiments 

tertiaires. Les résultats de l’analyse des performances thermiques ont montré 

que le système de production de chaleur solaire considéré est capable de 

compenser les déperditions thermiques des bâtiments et d’assurer une 

température de confort de 20°C pour les différentes catégories de bâtiments 

du secteur tertiaire d’un volume de 750 m3 (Adminisration publiques et écoles, 

Hôtels et Hopitaux). Aussi, il a été montré que le dimensionnement du 

système diffère d'un cas à l'autre, il dépend de la puissance thermique requise 

et de la période de chauffe considérée. Ceci  a également montré que les 

systèmes de chauffage utilisant des capteurs solaires thermiques peuvent 

présenter une option intéressante dans de nombreuses conditions climatiques 

et doivent toujours être considérés comme une alternative dans la phase de 

planification d'un projet de construction. 

Les modèles ainsi que les méthodes d’optimisation présentés dans cette étude 

nous ont permis, d’une part, de mettre en évidence la faisabilité du système 

étudié et, d’autre part, de trouver les paramètres assurant un fonctionnement 

optimal. Toutefois, des pistes d’améliorations de ce travail existent.  
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En termes de perspectives, plusieurs pistes de poursuite de ces travaux sont 

envisageables. 

Tout d’abord, il serait intéressant de poursuivre l’évaluation des performances 

et l’optimisation du système par une étude exergétique complète du séchoir 

solaire considéré. Cette analyse exergétique va nous renseigner, en 

particulier, sur la quantité d’exergie requise pour la production d’une quantité 

déterminée de chaleur et d’identifier les sources de destruction d’exergie dans 

le procédé de séchage, pour ensuite chercher à les réduire. 

Une réflexion peut également être envisagée sur l’utilisation des systèmes de 

stockage avec matériaux à changement de phase (MCP) ce qui permettra de 

réduire la capacité de stockage requises, diminuer la contribution de la source 

d’appoint et par conséquent améliorer les performances du système de 

séchage. 

Enfin, les études existantes dans la littérature ne traitent pas le cas d’un 

système de séchage des matériaux argileux et la construction d’un prototype 

du système modélisé pourrait être envisagée pour pouvoir valider les résultats 

de simulation et donner à ce travail un intérêt accru.  

En termes de valorisation des travaux de recherche menés dans le cadre de 

cette thèse, nous avons produit les papiers ci-dessous et un article de revue 

est en rédaction pour valoriser les derniers résultats. 
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