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Abstract: In this paper, natural convection heat losses in a cylindrical solar receiver are
investigated numerically. The study is conducted using three helical tube diameters: 12mm,
16mm and 25mm. The diameter of the receiver is 0.3 m with an aspect ratio equal to one and
three aperture ratios of 1, 0.75 and 0.5. In each case, the receiver tube inside the cylindrical
cavity is modelled by a helical spiral similar to those of real systems. The simulations are
performed for three inlet temperatures (of 50, 75 and 100°C) and four receiver tilt angles (of 0,
30, 60 and 900) with a constant mass flow rate of 0.0885 kg/s. The effects of some parameters
such as receiver size, boundary conditions, tube diameter, receiver tilt, inlet temperature and
opening ratio on convective heat losses and outlet temperature are presented in form of graphs.
It has been found that the convective heat losses are reduced by using the adiabatic boundary
condition imposed on the half-circumference of the tube. Thus, increasing the helical tube
diameter causes an increasing in the convective heat losses. The increasing of the fluid
temperature and the opening ratio are found proportional to the increasing of convective heat
losses.
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Résumé : L’objectif de ce travail est l’étude numérique des pertes par convection naturelle d’un récepteur solaire sous forme de cavité cylindrique. L’étude
numérique est menée pour un récepteur solaire cylindrique avec un tube hélicoïdal de diamètres : 12mm ; 16 mm et 25mm. Le diamètre du récepteur est
de 0,3 m avec un rapport d’aspect égal à un, et des rapports d’ouverture de 1 ; 0,75 et 0,5. Ainsi, le tube du récepteur à l’intérieur de la cavité cylindrique
est modélisé par une spirale hélicoïdale similaire à ceux existant dans les systèmes réels. Les simulations sont effectuées pour des températures d’entrée
de 50 ; 75 et 100°C, pour des angles d’inclinaison du récepteur de : 0 ; 30 ; 60 et 90° et pour un débit massique constant de : 0,0885 kg/s. Les effets des
paramètres comme la taille du récepteur, les conditions aux limites, le diamètre du tube, inclinaison du récepteur, la température d’entrée et le rapport
d’ouverture sur les pertes thermique convectives et la température de sortie sont présentés sous forme de graphes. On a constaté que les pertes
thermiques sont diminuées en utilisant la condition aux limites adiabatique imposé à la demi-circonférence du tube et l’augmentation du diamètre du
tube hélicoïdal entraine une augmentation des pertes thermiques convectives. Les résultats ont montré également que les pertes convectives augmentent
avec l’augmentation de la température moyenne du fluide et du rapport d’ouverture et diminuent avec l’augmentation de l’inclinaison du récepteur.

Mots clés : Pertes convectives, convection naturelle, tube hélicoïdal, récepteur solaire à cavité, centrales solaires à concentration.

1. Introduction

La qualité de vie et la sécurité énergétique des générations
présentes et futures sont étroitement liées à la disponibilité des
sources d’énergie et à la durabilité des infrastructures
énergétiques. Les réserves actuelles de pétrole et de gaz naturel
ne peuvent couvrir que les 70 prochaines années (Ab Kadir et al.
2010). Face aux enjeux énergétiques et climatiques actuels, le
secteur de la production d’énergie solaire thermodynamique
apparaît aujourd’hui comme une alternative praticable pour la
production d’énergie électrique dans les zones à fort

ensoleillement tel que l’Algérie. La technologie des capteurs
cylindro-paraboliques est actuellement considérée comme la plus
mature, mais de nombreuses études prospectives montrent une
évolution significative des tours solaire à concentration et des
concentrateurs paraboliques (Pitz-Paal 2012). Le contexte du
développement actuel des centrales thermodynamiques solaires
est analysé de façon politique, économique et/ou scientifique.
Ces trois facteurs d’évaluation de l’histoire récente montrent que
la période actuelle est très favorable au développement des
énergies renouvelables notamment le solaire.
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Nomenclature

A surface totale d’échange du tube récepteur, m²
C constante, -
Cμ constante du modèle de turbulence, -
Cp chaleur spécifique à pression constante, J/(kg K)
Cv chaleur spécifique à volume constant, J/(kg K)
d diamètre d’ouverture, m
D diamètre de la cavité cylindrique, m
F forces volumiques, N
g force de pesanteur, m/s2

G énergie cinétique turbulente, J
h coefficient d’échange convectif, W/(m2 K)
k énergie cinétique turbulente, m2/s2

débit massique du fluide, kg/s
P pression, Pa
Pr nombre de Prandtl
q quantité de chaleur par unité de volume, W/m3

Q perte par convection naturelle, W
R constante universelle des gaz parfaits, 287 J/(kg K)
T température, K
t temps, s
u vitesse en coordonnées tridimensionnelles, m/s
u’ partie fluctuante de la vitesse u, m /s
x coordonnées cartésiennes, m

Greek symbols

β coefficient de dilatation, 1/K

dérivées partielles, -
terme de dissipation turbulente, m2/s3Φ tenseur des contraintes visqueuses,

ϕ angle d’inclinaison du récepteur, °
λ conductivité thermique de l’air, W/(m K)

viscosité dynamique du fluide, Pa s
μt viscosité turbulente, m2/s

masse volumique, kg/mσ nombre de Prandtl pour k (Cte du modèle de turbulence), -σ nombre de Prandtl pour Ɛ (Cte du modèle de turbulence), -

Indices

Air air ambient
amb ambient
b flottabilité
conv convectif
ef entrée fluide
f fluide
i indice de sommation : 1, 2 et 3
j indice de sommation : 1, 2 et 3
m moyenne
sf sortie fluide
t turbulent(e)
tb tube

L’Agence Internationale de l’Energie (AIE) fournit un scénario
appelé BLUE dans lequel elle déclare qu’une capacité de 250 GW
sera mise en service d’ici 2025 puis de 630 GW d’ici 2050 (Py et
al. 2013). De nombreux pays ont initié un climat politique
favorable pour encourager le développement des systèmes à
concentration solaire (Concentrated Solar Power, CSP), tel que :
Desertec, TRANS-SCP, MED-CSP, Solar Paces et ESTELA (Kalogirou
2013). Ces projets ont pour objectif la réalisation des
infrastructures de technologie CSP dans la zone de l’union
européenne, moyen orient et Afrique du nord (Behar et al. 2013).

1.1. Récepteurs solaires à cavité

Les récepteurs solaires à cavité sont largement utilisés avec les
systèmes thermiques à concentration pour fournir la chaleur
utilisée dans des procédés industriels, pour générer de l’énergie
électrique et pour les réactions thermochimiques (Kumar et
Reddy 2010 ; Lovegrove et al. 2006 ; Steinfeld et Palumbo 2001).

De nombreuses études numériques ont été menées par Daabo et
al. (2016a, b, 2017a, b) pour examiner l’effet de la géométrie des
récepteurs solaire à cavité sur leurs performances optique et
thermique. Les résultats obtenus révèlent que le récepteur de
forme conique reçoit plus d’énergie solaire absorbée en
présentant une perte de chaleur très faible. L’efficacité optique
obtenue était de 75% avec une surface d’absorption de 85%. Une
amélioration de 7% de la performance thermique globale a été
obtenue lorsque la zone d’ouverture du récepteur était couverte
de verre.

L’efficacité d’un récepteur solaire tubulaire à cavité ouverte pour
un cycle thermique de Brayton a été étudiée par Le Roux et al.
(2014). Les auteurs ont montré qu’un concentrateur ayant un
angle de monture de 45°, une erreur de suivi de 1° et des erreurs

optiques de 10mrad a un rapport optimal récepteur/
concentrateur de 0,0035. Les résultats obtenus ont révélé que
l’augmentation du diamètre du tube entraîne une augmentation
significative du cycle thermique de Brayton. De plus, en utilisant
ce récepteur tubulaire à cavité ouverte, on peut atteindre un
rendement solaire global de 45% à 70%.

Afin de réduire la taille et le coût d’un concentrateur parabolique,
Fuqiang et al. (2014) ont étudié le comportement du transfert de
chaleur radiatif dans un récepteur solaire volumétrique (milieu
poreux) muni d’une fenêtre de quartz en utilisant  la méthode de
Monte Carlo (Monte Carlo ray tracing, MCrt). Les résultats
obtenus montrent un compromis entre l’amplitude de la chaleur
maximale atteinte et le rayon de l’image interceptée. Le flux
thermique maximal peut être réduit à 47%, tandis que le rayon
de l’image peut augmenter d’environ 50%. Xiao et al. (2014) ont
étudié expérimentalement et numériquement les performances
d’un récepteur solaire spiral à particules (SSPR) avec une
couverture conique. Les résultats expérimentaux ont montré que
le rendement optique et thermique atteint 87% et 60%, lorsque
l’augmentation de la température des particules est au-dessus de
625°C. Qiu et al. (2015) ont testé les propriétés optiques d’un
récepteur à cavité cylindrique en utilisant l’algorithme de Monte
Carlo couplé à cinq lampes à arc Xe comme source lumineuse. Les
résultats obtenus montrent que, dans certaines conditions, la
température de sortie maximale peut atteindre 800°C. Ils ont
conclu que le rendement thermique peut être amélioré de 12% si
le diamètre des tubes est réduit de 6 à 4 mm.

1.2. Pertes thermiques dans un récepteur solaire

Les récepteurs solaires à cavité sont souvent utilisés avec les
systèmes thermiques à concentration. Parmi les facteurs
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affectant l’efficacité globale de ces systèmes on cite ici les pertes
thermiques qui se produisent à partir de ces récepteurs.

En utilisant des mesures optiques faites au Centre allemand pour
l’aéronautique et l’astronautique (DLR), Nepveu et al. (2009) ont
calculé les pertes par réflectivité et déversement (spillage) du
concentrateur parabolique Eurodish/Stirling (10 kWAMe) construit
au niveau du CNRS PROMES, laboratoire d’Odeillo. Une méthode
nodale est utilisée pour calculer les pertes thermiques par
conduction, convection, réflexion et rayonnement. Les auteurs
ont conclu que le modèle utilisé montre des valeurs cohérentes
avec celles mesurées expérimentalement. Des études
expérimentales et théoriques sur des récepteurs cylindriques
avec un tube en spirale inséré à l’intérieur ont été effectué par
Prakash et al. (2009, 2010) et Prakash (2014).

Kumar et Reddy (2010) ont effectués une étude sur les pertes
thermiques par convection et radiation à travers un récepteur à
cavité d’un système de concentrateurs paraboliques (Parabolic
dish) en utilisant l’outil CFD. Les récepteurs à cavité de forme
cylindrique ont été analysés expérimentalement et
numériquement par Taumoefolau et al. (2004) et Paitoonsurikarn
et Lovegrove (2002). Ainsi, des investigations numériques sur des
récepteurs hémisphériques ont été réalisées par Kumar et Reddy
(2007, 2008). La revue de la littérature montre que l’analyse des
pertes thermiques convectives des récepteurs solaires à cavité
est beaucoup plus compliquée par rapport à l’analyse du
transfert de chaleur par rayonnement et par conduction. En effet,
le transfert de chaleur convectif constitue une part importante
des pertes thermiques. De plus, la modélisation numérique des
récepteurs cylindriques à cavité rencontrés dans les applications
de chaleur industrielle (températures inférieures à 300°C) est
limitée. La conception particulière des récepteurs tubulaires à
cavité ouverte, qui sont facile à fabriquer, n’a pas de contraintes
sévères sur le volume du tube utilisé et également sur la chute de
pression.  De plus, dans les centrales solaires réelles, en raison du
rayonnement solaire concentré non uniforme dû à l’angle
d’incidence, la distribution du flux le long de la circonférence des
tubes est irrégulière surtous la demi-circonférence intérieure.
Cette dernière reçoit la grande majorité de quantité de chaleur
par rapport à la demi-circonférence opposée.

Dans le but de proposer un récepteur qui minimise les pertes
thermiques par convection, on utilise dans cette étude un
absorbeur avec la demi-circonférence intérieur qui échange la
chaleur avec le milieu extérieur et l’autre demi-circonférence
opposée comme adiabatique. Cette condition permet de
minimiser la surface d’échange et ainsi de minimiser les pertes
thermiques. Le tube est modélisé par une spirale hélicoïdale
insérée à l’intérieur du récepteur solaire cylindrique de diamètre
0,3m avec un rapport d’aspect / égal à un.

Les simulations numériques sont effectuées pour des
températures d’entrée de fluide de 50, 75 et 100°C, des rapports
d’ouverture d/D= 1 ; 0,75 et 0,5 et des angles d’inclinaison ( ) du
récepteur de 0° (face du récepteur horizontale), 30, 60 et 90°
(face du récepteur vers le bas).

2. Model physique et hypothèses

2.1. Model physique

Le récepteur solaire étudié est incliné avec un angle comme le
montre la figure 1a. Il s’agit d’une spirale hélicoïdale ayant un
diamètre extérieur égal au diamètre du récepteur, D=0,3m
(fig. 1b). La spirale hélicoïdale comporte plusieurs spires de sorte
que le rapport entre la longueur et le diamètre de la cavité est

/ =1. Le tube ayant un diamètre dtb= 0,025m. Le pas entre les
spires de la spirale est de 0,004m. La spirale hélicoïdale est
entourée par une couche d’isolation sauf l’ouverture, donnant au
récepteur une forme cylindrique. Le récepteur hélicoïdal est de
0.3m de diamètre et d’un rapport d’ouverture / = 1.

2.2. Hypothèses

La modélisation du système étudié est basée sur les hypothèses
simplificatrices suivantes :

0- Les modes de transfert de chaleur par rayonnement et
conduction ne sont pas pris en compte c.à.d. que la
conduction dans la partie solide du récepteur n’est pas
modélisée, pour cela on a négligé l’épaisseur de la cavité
(fig. 1b).

1- Le régime d’écoulement est stationnaire, tridimensionnel.

2- Le régime est complètement turbulent.

3- Les fluides utilisés sont newtoniens, incompressible.

4- Les propriétés thermo physiques des fluides (λ, Cp, µ) sont
constantes.

(a)

(b)

Fig. 1. Shémas montrant les conditions aux limites: (a) récepteur solaire
cylindrique incliné avec un angle ; (b) Absorbeur hélicoïdale à l’intérieur

de la cavité.
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affectant l’efficacité globale de ces systèmes on cite ici les pertes
thermiques qui se produisent à partir de ces récepteurs.

En utilisant des mesures optiques faites au Centre allemand pour
l’aéronautique et l’astronautique (DLR), Nepveu et al. (2009) ont
calculé les pertes par réflectivité et déversement (spillage) du
concentrateur parabolique Eurodish/Stirling (10 kWAMe) construit
au niveau du CNRS PROMES, laboratoire d’Odeillo. Une méthode
nodale est utilisée pour calculer les pertes thermiques par
conduction, convection, réflexion et rayonnement. Les auteurs
ont conclu que le modèle utilisé montre des valeurs cohérentes
avec celles mesurées expérimentalement. Des études
expérimentales et théoriques sur des récepteurs cylindriques
avec un tube en spirale inséré à l’intérieur ont été effectué par
Prakash et al. (2009, 2010) et Prakash (2014).

Kumar et Reddy (2010) ont effectués une étude sur les pertes
thermiques par convection et radiation à travers un récepteur à
cavité d’un système de concentrateurs paraboliques (Parabolic
dish) en utilisant l’outil CFD. Les récepteurs à cavité de forme
cylindrique ont été analysés expérimentalement et
numériquement par Taumoefolau et al. (2004) et Paitoonsurikarn
et Lovegrove (2002). Ainsi, des investigations numériques sur des
récepteurs hémisphériques ont été réalisées par Kumar et Reddy
(2007, 2008). La revue de la littérature montre que l’analyse des
pertes thermiques convectives des récepteurs solaires à cavité
est beaucoup plus compliquée par rapport à l’analyse du
transfert de chaleur par rayonnement et par conduction. En effet,
le transfert de chaleur convectif constitue une part importante
des pertes thermiques. De plus, la modélisation numérique des
récepteurs cylindriques à cavité rencontrés dans les applications
de chaleur industrielle (températures inférieures à 300°C) est
limitée. La conception particulière des récepteurs tubulaires à
cavité ouverte, qui sont facile à fabriquer, n’a pas de contraintes
sévères sur le volume du tube utilisé et également sur la chute de
pression.  De plus, dans les centrales solaires réelles, en raison du
rayonnement solaire concentré non uniforme dû à l’angle
d’incidence, la distribution du flux le long de la circonférence des
tubes est irrégulière surtous la demi-circonférence intérieure.
Cette dernière reçoit la grande majorité de quantité de chaleur
par rapport à la demi-circonférence opposée.

Dans le but de proposer un récepteur qui minimise les pertes
thermiques par convection, on utilise dans cette étude un
absorbeur avec la demi-circonférence intérieur qui échange la
chaleur avec le milieu extérieur et l’autre demi-circonférence
opposée comme adiabatique. Cette condition permet de
minimiser la surface d’échange et ainsi de minimiser les pertes
thermiques. Le tube est modélisé par une spirale hélicoïdale
insérée à l’intérieur du récepteur solaire cylindrique de diamètre
0,3m avec un rapport d’aspect / égal à un.

Les simulations numériques sont effectuées pour des
températures d’entrée de fluide de 50, 75 et 100°C, des rapports
d’ouverture d/D= 1 ; 0,75 et 0,5 et des angles d’inclinaison ( ) du
récepteur de 0° (face du récepteur horizontale), 30, 60 et 90°
(face du récepteur vers le bas).

2. Model physique et hypothèses

2.1. Model physique

Le récepteur solaire étudié est incliné avec un angle comme le
montre la figure 1a. Il s’agit d’une spirale hélicoïdale ayant un
diamètre extérieur égal au diamètre du récepteur, D=0,3m
(fig. 1b). La spirale hélicoïdale comporte plusieurs spires de sorte
que le rapport entre la longueur et le diamètre de la cavité est

/ =1. Le tube ayant un diamètre dtb= 0,025m. Le pas entre les
spires de la spirale est de 0,004m. La spirale hélicoïdale est
entourée par une couche d’isolation sauf l’ouverture, donnant au
récepteur une forme cylindrique. Le récepteur hélicoïdal est de
0.3m de diamètre et d’un rapport d’ouverture / = 1.

2.2. Hypothèses

La modélisation du système étudié est basée sur les hypothèses
simplificatrices suivantes :

0- Les modes de transfert de chaleur par rayonnement et
conduction ne sont pas pris en compte c.à.d. que la
conduction dans la partie solide du récepteur n’est pas
modélisée, pour cela on a négligé l’épaisseur de la cavité
(fig. 1b).

1- Le régime d’écoulement est stationnaire, tridimensionnel.

2- Le régime est complètement turbulent.

3- Les fluides utilisés sont newtoniens, incompressible.

4- Les propriétés thermo physiques des fluides (λ, Cp, µ) sont
constantes.

(a)

(b)

Fig. 1. Shémas montrant les conditions aux limites: (a) récepteur solaire
cylindrique incliné avec un angle ; (b) Absorbeur hélicoïdale à l’intérieur

de la cavité.
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affectant l’efficacité globale de ces systèmes on cite ici les pertes
thermiques qui se produisent à partir de ces récepteurs.

En utilisant des mesures optiques faites au Centre allemand pour
l’aéronautique et l’astronautique (DLR), Nepveu et al. (2009) ont
calculé les pertes par réflectivité et déversement (spillage) du
concentrateur parabolique Eurodish/Stirling (10 kWAMe) construit
au niveau du CNRS PROMES, laboratoire d’Odeillo. Une méthode
nodale est utilisée pour calculer les pertes thermiques par
conduction, convection, réflexion et rayonnement. Les auteurs
ont conclu que le modèle utilisé montre des valeurs cohérentes
avec celles mesurées expérimentalement. Des études
expérimentales et théoriques sur des récepteurs cylindriques
avec un tube en spirale inséré à l’intérieur ont été effectué par
Prakash et al. (2009, 2010) et Prakash (2014).

Kumar et Reddy (2010) ont effectués une étude sur les pertes
thermiques par convection et radiation à travers un récepteur à
cavité d’un système de concentrateurs paraboliques (Parabolic
dish) en utilisant l’outil CFD. Les récepteurs à cavité de forme
cylindrique ont été analysés expérimentalement et
numériquement par Taumoefolau et al. (2004) et Paitoonsurikarn
et Lovegrove (2002). Ainsi, des investigations numériques sur des
récepteurs hémisphériques ont été réalisées par Kumar et Reddy
(2007, 2008). La revue de la littérature montre que l’analyse des
pertes thermiques convectives des récepteurs solaires à cavité
est beaucoup plus compliquée par rapport à l’analyse du
transfert de chaleur par rayonnement et par conduction. En effet,
le transfert de chaleur convectif constitue une part importante
des pertes thermiques. De plus, la modélisation numérique des
récepteurs cylindriques à cavité rencontrés dans les applications
de chaleur industrielle (températures inférieures à 300°C) est
limitée. La conception particulière des récepteurs tubulaires à
cavité ouverte, qui sont facile à fabriquer, n’a pas de contraintes
sévères sur le volume du tube utilisé et également sur la chute de
pression.  De plus, dans les centrales solaires réelles, en raison du
rayonnement solaire concentré non uniforme dû à l’angle
d’incidence, la distribution du flux le long de la circonférence des
tubes est irrégulière surtous la demi-circonférence intérieure.
Cette dernière reçoit la grande majorité de quantité de chaleur
par rapport à la demi-circonférence opposée.

Dans le but de proposer un récepteur qui minimise les pertes
thermiques par convection, on utilise dans cette étude un
absorbeur avec la demi-circonférence intérieur qui échange la
chaleur avec le milieu extérieur et l’autre demi-circonférence
opposée comme adiabatique. Cette condition permet de
minimiser la surface d’échange et ainsi de minimiser les pertes
thermiques. Le tube est modélisé par une spirale hélicoïdale
insérée à l’intérieur du récepteur solaire cylindrique de diamètre
0,3m avec un rapport d’aspect / égal à un.

Les simulations numériques sont effectuées pour des
températures d’entrée de fluide de 50, 75 et 100°C, des rapports
d’ouverture d/D= 1 ; 0,75 et 0,5 et des angles d’inclinaison ( ) du
récepteur de 0° (face du récepteur horizontale), 30, 60 et 90°
(face du récepteur vers le bas).

2. Model physique et hypothèses

2.1. Model physique

Le récepteur solaire étudié est incliné avec un angle comme le
montre la figure 1a. Il s’agit d’une spirale hélicoïdale ayant un
diamètre extérieur égal au diamètre du récepteur, D=0,3m
(fig. 1b). La spirale hélicoïdale comporte plusieurs spires de sorte
que le rapport entre la longueur et le diamètre de la cavité est

/ =1. Le tube ayant un diamètre dtb= 0,025m. Le pas entre les
spires de la spirale est de 0,004m. La spirale hélicoïdale est
entourée par une couche d’isolation sauf l’ouverture, donnant au
récepteur une forme cylindrique. Le récepteur hélicoïdal est de
0.3m de diamètre et d’un rapport d’ouverture / = 1.

2.2. Hypothèses

La modélisation du système étudié est basée sur les hypothèses
simplificatrices suivantes :

0- Les modes de transfert de chaleur par rayonnement et
conduction ne sont pas pris en compte c.à.d. que la
conduction dans la partie solide du récepteur n’est pas
modélisée, pour cela on a négligé l’épaisseur de la cavité
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(a)

(b)

Fig. 1. Shémas montrant les conditions aux limites: (a) récepteur solaire
cylindrique incliné avec un angle ; (b) Absorbeur hélicoïdale à l’intérieur

de la cavité.
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(a)

(b)

Fig. 2. (a) Shématisation du modèle numérique du récepteur solaire
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symétrique du récepteur en montrant le maillage utilisé.
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Où ( ) représente le taux de variation de la quantité de

mouvement ; et ( ) représente le taux de transport de la

quantité de mouvement suivant la direction (i).

: Représente les forces de volume suivant la direction (i).

: Représente les forces dues à la pression P.

( ( + )) : Représente les forces de viscosité.
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d’énergie en régime permanant.
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Comme le nombre de Reynolds du fluide de travail à l’intérieur de
la spirale hélicoïdale indique que l’écoulement est turbulent, le
modèle de turbulence à deux équations k-ε standard dans sa
forme la plus simple est utilisé pour l’analyse en cours. Les
équations sont présentées comme suit (Versteeg et Malalasekera
1995, Singhal et Spalding 1981, Ferziger et Peric 2012).

Pour l’énergie cinétique turbulente k :

(6)

Pour le terme de dissipation :	 	 	 	 	
(7)

L’indice i et j peuvent prendre les valeurs 1, 2 et 3 qui dénotent
les trois coordonnées de l’espace. Quand un indice est répété
dans un terme, il est implicitement sommé.

Cε1, Cε2 sont des constants. et représentent le nombre de
Prandtl turbulent pour k et ε, respectivement. Les valeurs des
quantités , , , qui sont considérées comme

constantes empiriques comme expliqué dans (Versteeg et
Malalasekera 1995), et comme proposé par (Singhal et Spalding
1981) sont : 1,44 ; 1,92 ; 1,0 ; 1,3	
La viscosité turbulente (eddy), μt est calculée en combinant k et ε
comme suit :	 	 2

(8)

Avec : Cμ est une constante du modèle de turbulence.

Dans ces équations, Gk représente la génération d’énergie
cinétique turbulente due aux gradients de vitesse moyens,
calculée comme suit :

(9)

L’algorithme SIMPLE (semi-implicit pressure-linkedequation) est
choisi pour le couplage vitesse-pression qui est robuste, offrant
ainsi plus de garanties pour la convergence de la solution
(Versteeg et Malalasekera 1995). Pour les schémas de
discrétisation, il est possible de choisir entre différents schémas.
Le schéma de discrétisation du second ordre est plus précis que
celui du premier ordre mais pour un maillage tétraédrique il peut
mener difficilement vers une convergence voire la divergence de
la solution (Patankar 1980 et Versteeg et Malalasekera 1995).De
ce fait, on a choisi le schéma de discrétisation de premier ordre
(first-orderupwind) de manière à garantir une convergence
rapide. Les critères de convergence pour les résidus de continuité
et les équations de vitesse sont de l’ordre de 10-4 tandis que pour
l’équation de l’énergie, 10-5. La solution est obtenue une fois que
les critères de convergence sont satisfaits.

Pour montrer l’effet du maillage sur la solution numérique, le
profil des températures tout au long de la surface supérieure de

la cavité cylindrique (entre le tube et la face supérieur de la
cavité) est montré sur la figure 3. On a trouvé qu’un maillage
tétraédrique de 145178 nœuds à travers tout le domaine était
suffisant pour aboutir à l’indépendance de la solution au
maillage. Le tableau 1 montre la variation moyenne de la
température (area weighted average) en fonction du maillage.
Le maillage au sein de la cavité et à l’intérieur des tubes est
raffiné mais le maillage grossit au fur et à mesure en
s’approchant des parois de l’enceinte cylindrique virtuelle
(fig.2b).

L’intérieur de la cavité et l’enceinte sont rempli d’air et le cuivre
est choisi comme matériau du tube récepteur. Les propriétés des
matériaux : cuivre et air sont tirées de Holman (2001). Le fluide
circulant à l’intérieur du tube récepteur est le Dowtherm A (Dow
Chemical Company 1997) (également désigné sous le nom de
fluide de travail).

3.2 Validation du modèle numérique

Afin de valider le modèle de cette étude numérique avec celle de
Prakash (2014), nous présentons sur la Figure 4 le profil des
pertes par convection naturelle à travers l’ensemble du tube
intérieur, pour une vitesse et température d’entrée de 0,21m/s
et 150°C respectivement.

Tableau 1. Variation moyenne de la température en fonction du maillage.

Nombre de nœuds Températures [K] Erreur absolue
127689 364,45
128762 364,75 0,084
136679 363,24 -0,415
140325 363,35 -0,031
145178 363,33 0,027
150229 363,45 0,0023

Fig.3. Effet de maillage sur la solution numérique du profil des
températures.

Fig.4. Variation des pertes par convection naturelle avec l’inclinaison pour
des températures  du fluide d’entrée 150°C et un rapport d’ouverture=1.
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4. Conditions aux limites

Pour les conditions aux limites en adoptera la notation
suivante (fig.5) :

o Type a : toute la circonférence du tube est de type coupled
c.à.d. qu’il y a échange de la chaleur avec le milieu extérieur
à travers toute la circonférence du tube figure 5 (b).

o Type b : la demi- circonférence intérieur du tube est de type
coupled et celle opposé est de type Heat flux égal à zéro
comme il est montré sur la figure 5 (b), c.à.d. qu’il y a
échange de la chaleur avec le milieu extérieur seulement à
travers la demi-circonférence intérieur du tube.

o La vitesse d’entrée du fluide de travail est spécifiée : Type
velocityinlet figure 1 (b).

o L’état adiabatique est supposé pour la paroi d’isolation de la
cavité : type Wall (figure 1 (b)).

o Les parois de l’enceinte cylindrique sont définies comme
Type Pressure inlet et sont maintenues à la température
ambiante de 30°C, figure2 (a).

o Les températures d’entrée considérées dans la simulation
sont 50, 75, 100°C avec une vitesse d’entrée de 0,21m/s.

Tous les résultats sont obtenus à partir de chaque simulation
numérique en régime permanant. La chute de température du
fluide de travail à l’intérieur de la spirale hélicoïdale est prise
comme la perte convective se produisant dans le récepteur. Ainsi,
la perte par convection naturelle est calculée comme suit :

(a)

(b)

Fig. 5. Type de conditions aux limites utilisées : (a) absorbeur en forme
hélicoïdale ; (b) vue agrandie d’une portion des tubes.

Les rapports d’ouverture (d/D) étudiés sont : 0,5 ; 0,75 et 1.	 (10)

Les propriétés de l’air sont prises à la température moyenne
définie comme suit :

, 0,5 , (11)

, 0,5 (12)

Le coefficient de transfert de chaleur par convection (h) est
donné par :

, (13)

5. Résultats et discussion

5.1 Effet de la taille du récepteur

L’effet de la taille de la cavité sur les pertes convectives pour les
trois diamètres de tubes étudiés 12, 16 et 25mm en considérant
une demi-circonférence adiabatique est illustrés sur la figure 6. Le
diamètre D=0,3m est le diamètre original correspondant à la
taille réelle du récepteur utilisé dans la validation. Il est évident
que les pertes convectives avec des tailles allant jusqu’à six fois
plus grandes que l’original montrent une augmentation
significative sur l’ensemble des trois diamètres. Cela indique que
les pertes convectives sont fortement liées à la taille de la cavité.
Cependant, on remarque que l’augmentation est exponentielle,
en d’autres termes, la perte de chaleur par convection de
n’importe quel récepteur est directement lié à sa surface
d’échange (ici c’est le diamètre), bien sûr si ces récepteurs sont
évalués à travers des géométries similaires et dans les mêmes
conditions de fonctionnement.

5.2 Effet des conditions aux limites

Une demi-circonférence du tube près de la paroi de la cavité est
considérée adiabatique, parce que dans les centrales solaires
réelles seulement la moitié de la circonférence du tube du
récepteur reçoit l’énergie du rayonnement solaire concentré. La
perte convective à travers les tubes interne des récepteurs
solaire est un paramètre de fonctionnement important.
La figure 7 montre l’effet des deux conditions aux limites utilisées
sur les pertes thermiques par convection pour différents angles

Fig.6. Effet de la taille du récepteur sur les pertes convectives pour
différents diamètres de tube (d/D=1, Tef=100°C, 0°).
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4. Conditions aux limites

Pour les conditions aux limites en adoptera la notation
suivante (fig.5) :

o Type a : toute la circonférence du tube est de type coupled
c.à.d. qu’il y a échange de la chaleur avec le milieu extérieur
à travers toute la circonférence du tube figure 5 (b).

o Type b : la demi- circonférence intérieur du tube est de type
coupled et celle opposé est de type Heat flux égal à zéro
comme il est montré sur la figure 5 (b), c.à.d. qu’il y a
échange de la chaleur avec le milieu extérieur seulement à
travers la demi-circonférence intérieur du tube.

o La vitesse d’entrée du fluide de travail est spécifiée : Type
velocityinlet figure 1 (b).

o L’état adiabatique est supposé pour la paroi d’isolation de la
cavité : type Wall (figure 1 (b)).

o Les parois de l’enceinte cylindrique sont définies comme
Type Pressure inlet et sont maintenues à la température
ambiante de 30°C, figure2 (a).

o Les températures d’entrée considérées dans la simulation
sont 50, 75, 100°C avec une vitesse d’entrée de 0,21m/s.

Tous les résultats sont obtenus à partir de chaque simulation
numérique en régime permanant. La chute de température du
fluide de travail à l’intérieur de la spirale hélicoïdale est prise
comme la perte convective se produisant dans le récepteur. Ainsi,
la perte par convection naturelle est calculée comme suit :

(a)

(b)

Fig. 5. Type de conditions aux limites utilisées : (a) absorbeur en forme
hélicoïdale ; (b) vue agrandie d’une portion des tubes.

Les rapports d’ouverture (d/D) étudiés sont : 0,5 ; 0,75 et 1.	 (10)

Les propriétés de l’air sont prises à la température moyenne
définie comme suit :

, 0,5 , (11)

, 0,5 (12)

Le coefficient de transfert de chaleur par convection (h) est
donné par :

, (13)
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évalués à travers des géométries similaires et dans les mêmes
conditions de fonctionnement.
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Fig. 7. Effet des deux conditions aux limites utilisée sur les pertes thermiques par convection pour différents angles d’inclinaison (d/D=1, dtb=25mm) :
(a) 50 °C, (b) 75 °C et (c) 100 °C.

d’inclinaison, (d/D=1, dtb=25mm) quand la température d’entrée
est : (a) 50 °C, (b) 75 °C, (c) 100 °C. En remarque que les pertes
convectives pour le cas de la demi-circonférence adiabatique
sont plus faible que celle ou toute la circonférence du tube est
considéré non adiabatique (Type : coupled) pour tous les angles
d’inclinaison sauf pour le cas 90° ou les deux cas ont presque les
mêmes pertes convectives. Cela est expliqué par la fait que pour
90° la cavité exprime une stagnation presque totale. Donc cette
différence de pertes thermiques convectives entre les deux cas
augmente avec l’augmentation de la température d’entrée et
diminue avec l’augmentation de l’angle d’inclinaison. Ceci peut
nous aider à bien contrôler les pertes thermiques par la
conception des récepteurs tubulaire composé d’un certain
nombre de spires ou de panneaux en série, et la température
d’entrée sera différente pour différents spires ou panneaux de
tubes, donc un choix raisonnable pour la température d’entrée et
d’inclinaison est très important.

La figure 8 montre la répartition de la température sur la surface
du tube hélicoïdal pour les trois diamètres étudiés. Pour la
condition (a), la distribution de la température atteigne son
maximum couvrant le tube entier, contrairement à la condition
(b) où on observe une différence dans la distribution de la
température atteignant son maximum du côté intérieur du tube
ce qui favorise la minimisation des pertes thermiques. On peut
observer aussi qu’il y a une zone de stagnation du côté supérieur
du tube, cette zone augmente avec l’augmentation du diamètre
du tube.

Le débit massique du fluide de travail est maintenu constant
(taux de débit massique de 0,0088 kg/s). Par conséquent, une
température d’entrée élevée mène à des températures
moyennes du fluide plus élevées, Tm(Tm=0,5 (Tef+Tsf)). La
température moyenne du fluide est considérée comme la
température moyenne du récepteur et une augmentation de
cette température, conduit à des courants d’air convectifs plus
élevés au sein de la cavité causant plus de pertes convectives.

5.3 Effet du diamètre du tube hélicoïdal

La figure 9 montre l’effet du diamètre du tube sur la température
de sortie pour différents angles d’inclinaison (d/D=1, Tef=100 °C).
Le récepteur avec le diamètre de tube 25mm exprime des
températures de sortie supérieures que les autres diamètres et

cela pour tous les angles. Donc la température de sortie
augmente avec l’augmentation du diamètre du tube. Ce
phénomène est expliquée par le fait que pour les trois diamètres
étudiés le même pas entre les spires du tube est considéré, donc
l’augmentation des diamètres améliore le transfert de chaleur et
par conséquent augmente les pertes thermiques.

Pour les mêmes conditions, la Figure 10 montre l’effet du
diamètre du tube sur les pertes convectives Qconv pour différents
angles d’inclinaison. Donc, le récepteur avec le diamètre 25 mm
exprime des pertes thermiques supérieures que les autres
diamètres sauf pour l’angle 90° où la stagnation rend les pertes
des trois récepteurs presque identiques.

(a)                                                    (b)

Fig. 8. Distribution de la température dans le récepteur cylindrique pour
les trois diamètres étudiés, avec : (a) circonférence non-adiabatique (b)

demi-circonférence extérieure adiabatique.
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Fig.9. Effet du diamètre du tube sur la température de sortie pour
différents angles d’inclinaison (d/D=1, Tef=100 °C).

Fig. 10. Effet du diamètre du tube sur les pertes convectives, Qconv, pour
différents angles d’inclinaison (d/D=1, Tef =100 °C).

5.4. Effet de la température d’entrée

Les valeurs de perte convective pour différentes températures
d’entrée sont tracées en fonction de l’inclinaison pour un rapport

d’ouverture de 1 sur la figure 11a. On peut constater que les
pertes convectives augmentent avec l’augmentation de la
température d’entrée du fluide et diminue avec l’inclinaison du
récepteur.

La diminution de perte convective avec l’augmentation de
l’inclinaison du récepteur est due à la formation de zones de
stagnation de l’air à l’intérieur de la cavité lorsque celle-ci est
inclinée de 0 à 90°.On observe que les valeurs de pertes
convectives diminuent d’environ 90,71% lorsque le récepteur est
incliné de 0 à 90° pour la température d’entrée de 75°C.La
tendance est similaire pour la température d’entrée de 50°C et
100°C.

Des tendances similaires sont également observées pour les
valeurs de pertes convectives lorsque le rapport d’ouverture est
de 0,5 et 0,75 et ils sont tracés en fonction de l’inclination sur les
figures 11b et c.

5.5 Effet du rapport d’ouverture

La figure 12a montre la comparaison des valeurs de pertes
convectives pour les rapports d’ouverture de 0,5 ; 0,75 et 1 pour
une température d’entrée du fluide égale à 75°C. On peut
observer que les valeurs de perte convective augmentent avec le
rapport d’ouverture. On observe une augmentation des valeurs
de pertes convectives d’environ 78% lorsque le rapport
d’ouverture augmente de 0,5 à 0,75 et de 5,59% lorsque le
rapport d’ouverture augmente de 0,75 à 1. La tendance est
similaire pour la température d’entrée de 50 et 100°C (figures
12b et c).

(a) (b) (b)
Fig.11. Variation des pertes thermiques par convection naturelle avec l’inclinaison pour différentes températures d’entrée avec (a) d/D = 1 ; (b) d/D = 0,5

et (c) d/D = 0,75.

(a) (b) (c)

Fig.12. Variation des pertes thermiques par convection naturelle avec les rapports d’ouverture de 0,5 ; 0,75 et 1 pour une température d’entrée de :
(a) 75°C, (b) 50°C et (c) 100°C.
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Les résultats obtenus comprennent aussi les profils de vitesse et
de température de l’air à l’intérieur de la cavité. La figure 13
montre une comparaison des profils de vitesse pour les deux
types de condition aux limites utilisé (type a et type b). La région
ayant des vitesses égales ou inférieures à la vitesse de l’air
ambiant est considérée comme zone de stagnation. Des vitesses
plus élevées se réfèrent au mouvement de masse d’air, donc la
région montrant des vitesses supérieures est interprétée comme
zone convective. On peut remarquer que pour les deux cas, la
vitesse maximale diminue avec l’augmentation de l’inclinaison,
cependant la vitesse maximale pour la condition aux limites de
type b est plus faible que celle du type a. Celles-ci sont 0,30 ;
0,21 ; 0,19 et 0,04 m/s pour les angles 0 ; 30 ; 60 et
90°respectivement. Tandis que, la vitesse maximale de la
condition au limite type ‘a’ est de 0,35 ; 0,25 ; 0,21 et 0,06 m/s
pour les angles 0 ; 30 ; 60 et 90° respectivement.

La frontière entre la zone de stagnation et la zone convective est
désigné comme zone frontière ou zone limite où un changement

brusque de vitesse d’air est observé. Pour l’angle d’inclinaison 00

la zone frontière ou zone limite est absente car la condition de
formation de cette zone de stagnation n’est pas satisfaite à la
majorité des endroits dans le récepteur. Des tendances similaires
sont observées pour les températures d’entrée de 50 et 100°C.
De ce qui précède en peut dire que l’utilisation de la condition du
type b permet de freiner un peu la vitesse de l’air au sein de la
cavité et par conséquent les pertes convectives seront diminuées.

La comparaison des profils de température obtenus pour
différents angles d’inclinaison pour la température d’entrée 75°C
pour les deux types de condition aux limites utilisé (type a et type
b) sont représentés sur la Figure 14. Les profils montrent
clairement que la condition de type b a un effet sur la formation
de la zone de stagnation (couche limite thermique) surtout pour
les angles 0 et 30° ou en peut observer que l’épaisseur de celle de
type b est inférieur à celle de type a.

(a) (b) (a) (b)
Fig. 13. Profils de vitesse pour une température d’entrée de fluide de 75°C
pour différents angles d’inclinaison avec : (a) conditions aux limites type a

et (b) conditions aux limites type b (m/s).

Fig. 14. Profil de température pour une température d’entrée de fluide de
75°C pour différents angles d’inclinaison avec : (a) condition aux limites

type a et (b) condition aux limites type b (K).
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Tableau 2. Coefficient de transfert de chaleur convectif [W/(m2 K)].

d/D 0,5 0,75 1,0
Ra 4,85x107 1,09 x108 1,70 x108 4,85x107 1,09 x108 1,70 x108 4,85x107 1,09 x108 1,70 x108

φ=0° 3,06 4,36 5,16 5,78 7,78 8,90 5,91 8,21 9,65
φ =30° 2,10 2,94 3,49 3,70 4,98 5,74 4,49 6,09 7,09
φ =60° 0,82 1,23 1,44 1,52 2,00 2,29 2,05 2,69 3,10
φ =90° 0,21 0,33 0,40 0,41 0,57 0,68 0,54 0,75 0,89

Cette diminution de la zone de stagnation permet d’éliminer les
zones à forte concentration de flux et ainsi de diminuer le risque
de détérioration du matériau utilisé pour le tube et la cavité
solaire. Des résultats similaires sont observés pour les
températures d’entrée de 50 et 100°C.

Les résultats du coefficient de transfert de chaleur moyen (h)
obtenus à partir du calcul sont présentés dans le tableau 2. Les
données montrent une augmentation du coefficient de transfert
de chaleur par convection avec l’augmentation du nombre de
Rayleigh. La même tendance est observée en augmentant le
rapport d’ouverture de 0,5 à 1. Mais en revanche, le coefficient
de convection diminue lorsque l’angle d’inclinaison du récepteur
augmente.

6. Conclusion

Dans cet article, les pertes par convection naturelle dans un
récepteur cylindrique à cavité sont étudiées. Ces cavités sont
utilisées généralement dans les concentrateurs solaires
paraboliques des tours solaires. L’objectif est d’étudier
numériquement l’effet des principaux paramètres opératoires et
géométriques sur les pertes thermiques convectives et la
température de sortie du fluide. Les paramètres traités sont :
la taille du récepteur, les conditions aux limites, le diamètre du
tube (12, 16 et 25mm), l’inclinaison du récepteur (=0, 30, 60 et
90°), la température d’entrée du fluide (Tef=50, 75 et 100°C) et le
rapport d’ouverture du récepteur (d/D= 1 ; 0,75 et 0,5).

Les résultats ont montré que les pertes convectives dans le cas de
la demi-circonférence adiabatique (Type : b) sont plus faible que
celle où toute la circonférence du tube est considérée non
adiabatique (Type : a). Les mêmes résultats ont été trouvé pour
tous les angles d’inclinaison sauf pour le cas de ϕ=90° où les deux
cas (a et b) ont presque les mêmes pertes convectives.

De point de vue température de sortie, il a été trouvé que cette
dernière augmente avec l’augmentation du diamètre du tube
récepteur. Pour le diamètre du tube de 12 mm, le récepteur
exprime des pertes thermiques faibles en comparaison avec les
autres diamètres ; sauf pour l’angle 90° où la stagnation rend les
pertes des trois récepteurs presque identiques.

Les pertes convectives augmentent avec l’augmentation de la
température moyenne du fluide pour tous les rapports
d’ouverture et inclinaisons du récepteur. Les pertes convectives
diminuent avec l’augmentation de l’inclinaison du récepteur. Les
valeurs des pertes convectives diminuent d’environ 90% lorsque
l’inclinaison du récepteur augmente de 0° à 90°. La variation des
pertes par convection avec l’inclinaison est trouvée non linéaire.

Les résultats ont montré également une augmentation du
coefficient de transfert de chaleur par convection avec
l’augmentation due nombre de Rayleigh. La même tendance est
observée en augmentant le rapport d’ouverture de 0,5 à 1. En
revanche, le coefficient de convection diminue lorsque l’angle
d’inclinaison du récepteur augmente.
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