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RESUME. Le rafraichissement de I'air reste un probléme crucial dans les climats chauds ou la consommation
d'électricité est de plus en plus excessive. La recherche est de plus en plus orientée vers de nouvelles techniques
pour fournir un confort hygrothermique intérieur & moindre co(t et soucieux de la qualité environnementale. Parmi
ces techniques, la technologie de rafraichissement par évaporation a température de rosée est la plus prometteuse,
car elle peut refroidir I'air extérieur & des températures inférieures a celle du bulbe humide. Le systéme en question
vise a assurer des effets de rafraichissement tout en maintenant un niveau acceptable d'humidité relative avec une
consommation d'énergie réduite. Ce travail propose une étude numérique sur la conception d'un tel systeme pour
les batiments situés dans des régions chaudes et arides. Ce modéle est utilisé pour étudier l'effet de certains
paramétres interactifs sur sa performance (efficacité de rafraichissement et température de soufflage) tels que sa
longueur et la température de 'eau.

MOTS-CLES : Rafraichissement évaporatif, Température de Rosée, modélisation numérique.

ABSTRACT. Air cooling remains a crucial problem in hot climates where the consumption of electricity is more and
more excessive. Research is increasingly oriented towards new techniques to provide indoor hygrothermal comfort
at a lower cost and concerned with environmental quality. Among these techniques, the dew point evaporative
cooling technology is the most promising, since it can cool the outside air to temperatures lower than that of the wet
bulb. The system in question aims to provide cooling effects while maintaining an acceptable level of relative
humidity with reduced energy consumption. This work proposes a numerical study on the design of a system for
buildings located in hot and arid regions. This model is used to study the effect of certain interactive parameters on
its performance (cooling efficiency and supply temperature) such as its length and the water temperature.

KEYWORDS: Evaporative cooling, Dew Point Temperature, numerical modeling.

1. INTRODUCTION

Le secteur du batiment est le plus grand consommateur d'énergie de la région méditerranéenne en
raison du manque de sensibilisation sur I'importance de I'isolation thermique et du vieillissement du parc
de logements. Le réchauffement climatique ainsi que I'épuisement des combustibles fossiles forcent le
secteur de la construction a réduire sa demande en énergie. En France, environ 45% de la consommation
finale de 1’énergie est due aux secteurs du batiment (Service de 1’observation et des statistiques 2016)
et, en Algérie, elle est de 43% (APRUE 2017). Pour I’ Algérie, uniquement pour 1’électricité cette valeur
dépasse les 60 % (environ 18 % pour le résidentiel et 43 % pour le Tertiaire) tandis que pour la France
elle est environ de 69%. En cause, le secteur de la climatisation qui se développe rapidement. En 2010,
environ 5% des ménages francais et 16% des ménages algériens étaient équipés de systéemes de
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climatisation, représentant respectivement une consommation d'électricité de 450 kwWh et 700 kWh par
ménage équipé (Enerdata 2014). Au cours de la période 2000-2013, le parc installé des climatiseurs en
Algérie a atteint environ 6,6 millions d’unités. Soit une multiplication du parc par 160 entre 2000 et
2013. Le marché frangais n’échappe pas au phénomene avec une croissance de 8 % en 2017, soit 500
000 appareils installés. Dans ce contexte, le concept de rafraichissement par évaporation est une
alternative éprouvée qui contribue a la préservation de I'environnement. 1l émet peu de CO2 et constitue
une méthode économiquement réalisable pour refroidir I’air (Boukhanouf et al. 2014). L'électricité
consommeée n'est utilisée que pour faire circuler l'air et I'eau (ventilateur et pompe), ce qui la rend moins
énergivore que les systemes de rafraichissement classiques, avec une économie allant jusqu'a 90%
(Boukhanouf et al. 2015) et plus si on utilise un systéme de panneaux photovoltaiques pour alimenter la
pompe et le ventilateur. Dans les régions a climat sec et chaud, ce systéme peut étre économe en énergie
et avoir une incidence positive sur I'environnement. Parmi les systémes évaporatifs les plus largement
utilisés figurent les systemes directs et indirects dont le systeme de rafraichissement par évaporation a
point de rosée. Les avantages du systéme de rafraichissement par évaporation a point de rosée ont étés
rapportés dans des études antérieures, néanmoins, des travaux plus récents ont permis de consolidés la
possibilité de la mise en pratique du systeme. Boukhanouf et al. (2017) ont étudié numériquement et
expérimentalement une configuration de rafraichisseur de point de rosée a contre-courant utilisant un
milieu poreux saturé au lieu du film d'eau. Ils ont réussi a atteindre une efficacité du systeme de I'ordre
de 1.024 pour une capacité de rafraichissement de I'ordre de 225 W.m2 Lin et al. (2017 ; 2018) ont
étudié numériquement et expérimentalement un rafraichisseur par évaporation a point de rosée et a
courants croisés. Ils ont constaté que pour un air fourni avec une humidité modérée, I'efficacité globale
du bulbe humide et du point de rosée du rafraichisseur peut atteindre 1,25 et 0,85, et que, dans des
conditions ambiantes humides, 1’efficacité du bulbe humide, la capacité de rafraichissement et le COP
soient respectivement égaux a 0,86, 2,2 kW et 4,6. De plus, la capacité de rafraichissement peut étre
améliorée a 70-135% par la déshumidification de I'air fourni. Wan et al. (2018a; 2018b) ont comparés
deux configurations d'un rafraichisseur a évaporation a point de rosée, la premiére dont l'air extérieur
introduit circule parallélement au film d'eau et dans la seconde il s'écoule dans le sens opposé du film
d'eau. lls ont également constaté que la configuration a contre-courant avait la meilleure efficacité de
rafraichissement et donne des températures inférieures a celle en paralléle.

Le but de cet article est de modéliser et de valider un rafraichisseur a évaporation du point de rosée
pouvant étre utilisé sous un climat méditerranéen. Le systéme est d'abord présenté, puis son modéle
mathématique et son implémentation dans SPARK (Sowell et Haves 2001; Maalouf et al. 2008) est
montré. Le modéle est validé a I'aide des données de la littérature (Riangvilaikul et Kumar 2010; Hasan
2010). Enfin, des simulations sont effectuées pour étudier la variation des paramétres du systéme sur
son efficacité de rafraichissement et la température de I'air fourni.

2. Description du systéeme de point de rosée

Air de Travail

(Humide, rejeté) k Canal Humide -

e O Transter s Gl Air
Air extérieur ” Canal Sec "L./) Soufflé

Figure 1 : schéma de principe du rafraichisseur évaporatif du point de rosée étudié.
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La figure 1 montre un schéma de principe du rafraichisseur par évaporation a point de rosée étudié.
Il est constitué d'un échangeur de chaleur a contre-courant composé de deux canaux superposes (canal
sec et canal humide) échangeant de la chaleur a travers une paroi mince. Cette paroi est en contact avec
le flux dair dans le canal humide & travers un mince film d'eau ou un milieu humide saturé, et
imperméable a I'hnumidité sur sa surface arriére en contact avec le canal sec. L'air extérieur admis entre
dans le canal sec et perd de la chaleur dans le canal humide. A la fin du canal, il se divise en deux parties
: la premiére est soufflée dans le local et la deuxiéme, appelée air de travail, est déviée dans le canal
humide, absorbe la chaleur provenant du canal sec ainsi que I’humidité provenant du coté humide de la
paroi due a I’évaporation de I’eau. Le rapport du débit d'air dans le canal humide a celui du canal sec est
appelé rapport d'air de travail et varie généralement entre 0,3 et 0,7 (Xu et al. 2018).

3.  MODELE MATHEMATIQUE

Pour simplifier I'analyse du probléme, les hypothéses suivantes ont été formulées (Riangvilaikul et
Kumar 2010; Hasan 2010; Boukhanouf et al. 2017; Xu et al. 2018) :

(1) il n'y a pas de transfert de chaleur entre le systéeme et I'environnement (2) la hauteur des canaux
est petite par rapport a leur largeur, le flux est unidirectionnel; (3) le film d'eau est uniformément réparti
sur toute la surface de la plague; (4) I'eau et la plague sont a la méme température; (5) le flux d'air est
supposé étre stable et incompressible; (6) le film d'eau est renouvelé de maniére constante; (7) le transfert
de chaleur via les parois du canal est dans la direction verticale.

Compte tenu de I'élément de calcul illustré a la figure 2, le bilan de conservation de I'énergie pour le
flux d'air dans le canal sec donne :

mg Cpq dT,

—oPt = Uy Ty~ Tr) (D)

Ou (Td) est la température de I'air sec dans le canal sec [°C], (T+) la température du film d'eau [°C],
(Ua) le coefficient de transfert de chaleur global entre le canal sec et le film d'eau [W/m?°C], (D) la
largeur du canal [m] et (rhg) débit d'air dans le canal sec [kg/s].

V Ta, Oa mMa Canal Humide
%TM dh

Td Tid

Canal Sec

dx

‘x
Figure 2 : Coupe transversale de I'¢lément de calcul.

Le bilan de conservation de I'énergie pour le flux d'air dans le canal humide donne :

Mg Cpq dT,

Tp i haw(wa - Ta) - phm(gfw - ga)vaTa (2)

Ou (Ta) est la température du bulbe sec dans le canal humide [°C], (g.) est le rapport d'humidité de
I'air [kg/kgad] et (grw) est le rapport d'humidité a saturation prées du film d'eau. La différence entre les
deux taux d'humidité est la force motrice de I'évaporation de I'eau dans le canal humide. (rh.) est le débit
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d'air dans le canal humide [kg/s]. (p) est la masse volumique de l'air humide [kg/m®], (haw) est le
coefficient de transfert de chaleur dans le canal humide [W/m?°C] et (hm) est le coefficient de transfert
de masse par convection entre le flux d'air humide et la surface du film d'eau [kg/m? s]. Ils sont liés par
la relation de Lewis :

h‘aW
= pCpLe?/? (3)

L'application de I'équation de conservation de la masse a l'air du cété humide du canal de calcul
donne :

ma dga 4
F dx = _phm(gfw_ga) ( )

Considérant le bilan énergétique d’un élément sec et humide couplé sur le support entre les canaux :
Mrw Cprw AT fur

- Dpf d:c = —Ua(Ta = Tpw) + phu (9w — 9a)hrg + haw(Tpw — Ta) ®)

Pour résoudre ce systeme d'équations, le logiciel SPARK (Simulation Problem Analysis and
Research Kernel) est utilisé. Ce dernier permet de résoudre efficacement les systemes d'équations
différentielles (Boukhanouf et al. 2017). Le systéme d'équations a été discrétisé en utilisant la méthode
des différences finies et le systéme physique a été divisé en 20 éléments de calcul.

4, VALIDATION DU MODELE

Pour valider le modéle, la simulation a été réalisée sur la base d'un systéme similaire qui avait été
publié avec des résultats numériques ou expérimentaux (Hasan 2010; Riangvilaikul et Kumar 2010). Le
tableau 1 présente les parametres utilisés dans chacune de ces études ainsi que les conditions climatiques
de l'air en entrée.

Parametres Hasan (2010)  Riangvilaikul (2010)
Longueur du canal (m) 0,5 1,2
Largeur du canal (m) 0,5 0,08
Hauteur du canal (m) 0,0035 0,005
Vitesse d'entrée (m.s?) 0,676 2,4
Taux d'air de travail 0,7 0,33
Température de I'air admis (°C) 30 25-30-35-40-45
Taux d'humidité de I'air admis (g/kgas) 9 6,9-11,2-20-26,4

Tableau 1. Paramétres et conditions climatiques utilisés dans les données publiées

La figure 7 montre un comparatif des profils de simulation pour la température de I'air dans les
canaux secs et humide ainsi que la température de surface des parois mouillées. Ces résultats sont
obtenus & partir du modele SPARK appliqué a I'étude de cas de Hasan (2010). L'air dans le canal sec
circule dans le sens opposé a celui du canal humide. On peut remarquer que la température de l'air
d'admission chute de 30°C a 17,3°C dans le canal sec, ce qui est inférieur a la température humide de
I'air (18,8°C). Pour le canal humide, l'air de travail entre a 17,3°C, sa température continue de baisser
pendant une phase initiale courte (environ 20% de la longueur du canal) en raison de la faible
température de I'eau a la surface de la paroi humide, puis commence a augmenter a cause du transfert
de la chaleur provenant du canal sec. En ce qui concerne la température de la surface de la paroi humide,
celle-ci continue d'augmenter avec le flux d'air dans le canal humide en raison de la chaleur provenant
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du canal sec. Dans ce cas, l'air est fourni a 17°C, ce qui correspond a une différence de 0,3°C avec
SPARK ou 1,76%.
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Figure 7 : comparatif des Profils numériques des températures donnés par SPARK (a) avec ceux
obtenus par Hasan (2010) (b).

Les figures 8 et 9 montrent I'humidité relative et la teneur en humidité de l'air dans le canal humide
0a, @insi que la teneur en humidité a saturation a la température de la paroi humide gsy et les résultats de
SPARK pour les conditions expérimentales étudiées par Riangvilaikul et Kumar (2010) (voir Tableaul).

Une longueur de canal de 100% correspond a I'entrée du canal humide et le 0% correspond a la sortie.
La teneur en humidité augmente de 9 g.kgas™ a I'entrée du canal humide a 14,82 g.kgas™, ce qui indique
gue l'air sort du canal humide complétement saturé. La différence (gm - ga) €st la force motrice de
I'évaporation de I'eau dans le canal. Ces résultats sont également validés par les données de Hasan
(2010). L'augmentation de la température et de I'humidité de I'air entrant entraine une augmentation de
la température de l'air sortant. En moyenne, une variation de 10 g/kg d'humidité a I'entrée peut générer
une variation de 6,3°C de la température de sortie, tandis qu'une variation de 10°C de la température de
I'air a I'entrée génére une différence d'environ 1,59°C. Par conséquent, le facteur le plus important ayant
une incidence sur les conditions de sortie de 1’air est I’humidité de 1’air a I’entrée. Ces résultats sont en
accord avec ceux présentés dans Riangvilaikul et Kumar (2010) (non représentés ici).
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Figure 8 : Propriétés de l'air dans le canal Figure 9 : Résultats numériques SPARK pour
humide calculées par SPARK. différentes conditions d'admission d'air.

Nos résultats suggerent que le modéle est en accord avec les données publiées et qu'il peut donc étre
utilisé pour évaluer et optimiser Il'efficacité du systeme.
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5. ANALYSE PARAMETRIQUE

Afin d’¢élaborer un systéme efficient, une analyse paramétrique est réalisée pour évaluer I’effet de la
longueur du canal, de la température d’entrée du canal humide et du taux d’air de travail (rapport de la
masse du flux d’air dans le canal humide a celui du canal sec).

Dans ce cas, nous avons considéré des conditions d’entrée d’air de 35°C et 40% d’humidité relative,
conditions qui peuvent étre rencontrées sous un climat méditerranéen. Le cas de référence est le méme
que celui étudié par Riangvilaikul et Kumar (2010), (voir tableau 1). La température d'entrée de I'eau a
la surface du mur humide est de 21°C. L’efficacité est évaluée en fonction de celle du point de rosée et
de celle du bulbe humide, définies respectivement comme suit :

4y = Tin — Tout (6)
P Tin - po

Epp = Tin — Tout (7)
Tin — Twp

Les figures 10 et 11 montrent les Efficacités de Rafraichissement et la température de soufflage en
fonction de la longueur du canal et en fonction du rapport d'air de travail. A mesure que la longueur du
canal augmente, I'efficacité augmente et la température de I'air soufflé diminue de 25,72°C a 22,43°C.
On remarque que &wp aUgMente plus vite que &qp. Lorsque la longueur du canal varie de 0,6 & 1,2m, &qp
augmente de 59,45 a 80,6% tandis que ew, augmente de 82,9 a 112,4%, en particulier pour le premier
incrément de canal de 40 cm. Une longueur supérieure a 1 m peut fournir un gwy, > 100%.

Un rapport air de travail/air d'entrée élevé améliore I'évaporation de l'eau et l'efficacité, mais il
diminue le débit d'air fourni et donc réduire la capacité de rafraichissement du systeme. Lorsque le taux
dair de travail augmente de 0,2 a 0,8, la température de l'air admis diminue de 25,16°C a 21,2°C. Un
ratio supérieur a 0,3, donne ew, > 100%. Pour des valeurs supérieures a 0,6, €qp et ewn augmentent
lentement, ce qui signifie que les valeurs les mieux adaptées a ce taux sont comprises entre 0,3 et 0,6.

Ces résultats montrent que, pour que le systéme soit efficace, la longueur du canal doit étre supérieure
a 1m et son taux d’air de travail supérieur a 0,3.
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Figure 10 : Efficacité et température de Figure 11 : Efficacité et température de
soufflage en fonction de la longueur du canal. soufflage en fonction du ratio d’air de travail.
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La figure 12 montre I'efficacité du systéme ainsi que la température de l'air soufflé par rapport a la
température de I'eau. Lorsque la température de I'eau varie de 15°C a 29°C, celle de I'air de soufflage
augmente de 22,75°C a 23,6°C, ce qui correspond a une valeur de 0,85°C. L'efficacité g4 diminue de
78,5 a4 73,2% et ewp varie de 109,5 a 102%. Ces résultats suggerent que I'effet de la température de I'eau
est faible.
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Figure 12 : Efficacité et température de soufflage en fonction de la température de I'eau.

6. CONCLUSIONS

L'étude présentée dans cet article montre que le rafraichissement par évaporation au point de rosée
est capable de fournir de l'air a des températures inférieures a la température humide. Un modéle de
différences finies du systeme a été développé. Grace a ce modéle et a des facteurs d'entrée connus, les
performances du systeme, a savoir la qualité de l'air sortant et I'efficacité du rafraichissement, sont
prédites. Les résultats obtenus lors de la simulation sont prometteurs et en bon accord avec ceux de la
littérature. Des simulations sont également utilisées pour concevoir un rafraichisseur adapté aux
conditions climatiques méditerranéennes. Il a été observé qu'une longueur de canal d’au moins 1m et un
taux d'admission d'air frais d'au moins 0,3 permettraient un rendement élevé de I’efficacité du bulbe
humide. Une humidité plus faible entraine une plus grande différence entre le bulbe sec et le point de
rosée de l'air, ce qui profite au systeme en améliorant ses performances de rafraichissement.
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