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Nomenclature 
 

c Vitesse du son (m/s) 

cpair Chaleur spécifique de l’air à pression constante (J/kg.K) 

cp,fg Chaleur spécifique des gaz brûlés à pression constante (J/kg.K) 

cw Chaleur spécifique de l’eau (J/kg.K) 

cwall Chaleur spécifique de la paroi (J/kg.K) 

D Diamètre du tube de l’échangeur de chaleur (mm) 

Dh Diamètre hydraulique (m) 

H Hauteur de la chambre de combustion (m) 

h Pas d’itération de la méthode Runge-Kutta 4 

hg Coefficient des échanges globaux (W/m².K) 

Ḣfg,bur Flux d’enthalpie libéré lors de la combustion des pellets (W) 

Ḣfg,exh Flux de chaleur perdu en sortie chaudière (W) 

Ḣfg,in Flux d'enthalpie des gaz brûlés en fonction du temps à l'entrée de l'élément RS (W) 

Ḣfg,out 
Flux d'enthalpie des gaz brûlés en fonction du temps à la sortie de l'élément RS 

(W) 

k1 Première pente de la méthode du Runge-Kutta quatrième ordre 

k2 Deuxième pente de la méthode du Runge-Kutta quatrième ordre 

k3 Troisième pente de la méthode du Runge-Kutta quatrième ordre 

k4 Quatrième pente de la méthode du Runge-Kutta quatrième ordre 

L Longueur de tube de l’échangeur dans la zone considérée (m) 

mwall Masse de la paroi (kg) 

ṁair
exp

 Débit masse de l’air (kg/s) 

ṁfg
exp

 Débit masse des gaz brûlés mesuré (kg/s) 

ṁpellets
exp

 Débit masse des pellets mesuré (kg/s) 

ṁw
exp

 Débit masse de l’eau mesuré (kg/s) 

Pfg Pression des gaz brûlés dans la chaudière (Pa) 
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Pw Pression de l’eau dans l’échangeur de chaleur (Pa) 

Pair,in
exp

 Pression de l’air à l’entrée de l’échangeur air – gaz brûlés (Pa) 

Pair,out
exp

 Pression de l’air à la sortie de l’échangeur air – gaz brûlés (Pa) 

Q̇w,st Flux de chaleur transféré à l’eau pendant l’arrêt de la pompe (W) 

Q̇wall Flux de chaleur stocké par les parois dans la chaudière (W) 

Q̇fg,cc 
Flux de chaleur convectif échangé entre les gaz brûlés et la paroi de la chambre de 

combustion (W) 

 Q̇wall,HEx Flux de chaleur stocké par la paroi de l’échangeur de chaleur eau – gaz brûlés (W) 

 Q̇wall,tub Flux de chaleur stocké par la paroi des tubes de fumées (W) 

r Constante spécifique de l’air sec (J/kg.K) 

r1 Rayon intérieur (m) 

r2 Rayon extérieur (m) 

rcd Résistance conductive (K/W) 

rcv Résistance convective (K/W) 

S Surface d’échange (m²) 

Sair Surface d’échange dans l’échangeur air – gaz brûlés côté air (m²) 

t Temps (s) 

T Température (°C) 

Tamb Température ambiante (°C) 

Tc Température de consigne (°C) 

 Tair,in
exp

 Température de l’air à l’entrée de l’échangeur air – gaz brûlés (°C) 

 Tair,out
exp

 Température de l’air à la sortie de l’échangeur air – gaz brûlés (°C) 

T̅air
exp

 Température moyenne de l’air (°C) 

 Tfg,bot
exp

 Température des gaz brûlés partie basse du passage annulaire (°C) 

Tfg,bur
exp

 Température des gaz brûlés dans le brûleur (°C) 

Tfg,cc
exp

 Température des gaz brûlés dans la chambre de combustion (°C) 

Tfg,exh
exp

 Température des gaz brûlés dans la cheminée (°C) 
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Tfg,exit
exp

 Température des gaz brûlés en sortie des tubes de fumées (°C) 

Tw,in
exp

 Température de l’eau en entrée échangeur eau – gaz brûlés (°C) 

Tw,out
exp

 Température de l’eau en sortie échangeur eau – gaz brûlés (°C) 

Tfg,in Température des gaz brûlés calculée à l’entrée de l’élément RS (°C) 

Tfg,out Température des gaz brûlés calculée à la sortie de l’élément RS (°C) 

Tfg,top
exp

 Température des gaz brûlés partie haute du passage annulaire (°C) 

Twall,inner
exp

 Température de la paroi (côté intérieur) du pot de combustion (°C) 

Twall,outer
exp

 Température de la paroi (côté extérieur) du pot de combustion (°C) 

Tair,in
exp

 Température de l’air à l’entrée de l’échangeur air – gaz brûlés (°C) 

Tair,out
exp

 Température de l’air à la sortie de l’échangeur air – gaz brûlés (°C) 

Twall Température de la paroi calculée (°C) 

U Vitesse de cisaillement (m/s) 

Vmax Vitesse maximale de le l’écoulement dans le domaine de calcul (m/s) 

xj Fraction molaire de l’espèce gazeuse j 

yj Fraction massique de l’espèce gazeuse j 

Indices  

 

air Air 

amb Ambiante 

bur Brûleur 

bot Bas 

cc Chambre de combustion (pot) 

cd Conductif 

cv Convectif 

exit Sortie 

exh Echappement 

fg Gaz brûlés 
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g Global 

HEx Echangeur de chaleur 

in Entrée 

exh Pertes de chaleur 

max Maximum 

rad Radiatif 

tub Tube 

top Haut 

tot Total 

out Sortie 

w Eau 

wall Paroi 

Exposants  

exp Expérimental 

Symboles grecques 

 

ΔḢair Variation du flux d’enthalpie de l’air (W) 

ΔḢfg,cc 
Variation du flux d’enthalpie des gaz brûlés entre l’entrée et la sortie de la 

chambre de combustion (W) 

ΔḢfg Variation du flux d’enthalpie des gaz brûlés (W) 

ΔḢw Variation du flux d’enthalpie de l’eau (W) 

λi Conductivité thermique de la paroi i (W/m.K) 

λfg  Conductivité thermique des gaz brûlés (W/m.K) 

ρfg Masse volumique des gaz brûlés (kg/s) 

μfg Viscosité dynamique des gaz brûlés (Pa.s) 

η Rendement de la chaudière (%) 

Ɛ Efficacité thermique de l’échangeur air – gaz brûlés 
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  Coefficient de Laplace  

νair Viscosité cinématique de l’air (m²/s) 

τair Taux de cisaillement de l’air 

θ Angle de rotation de la vis d’alimentation 

 

Nombres sans dimensions 

Ma Nombre de Mach 

Nu Nombre de Nusselt 

Re Nombre de Reynolds  

Pr Nombre de Prandtl 

Y+ Taille de la première maille 
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INTRODUCTION GENERALE 

Dès le début du XXème siècle, l’utilisation du gaz, du pétrole et de l’électricité change 

radicalement le mode de vie des pays en forte croissance industrielle. Le besoin en énergie dû à 

cette croissance industrielle ne cesse de s’accroître, et cela, parfois au dépit de l’impact sur 

l’environnement, avec les émissions de gaz à effet de serre (cf. Figure 1). Ces émissions 

provoquent une augmentation de plusieurs degrés Celsius de la température moyenne terrestre. 

 

Figure 1 : Emissions de gaz à effet de serre d'origine anthropogénique (1970-2010)  

(Source: Intergovernmental Panel on Climate Change 2014 [1]) 

« Nous entrons dans une nouvelle ère énergétique » soulignait l’Agence Internationale de 

l’Energie (IEA) dans son « World Energy Outlook 2017 (WEO-2017) » [2] qui décrit l’évolution 

des productions et consommations d’énergie dans le monde d’ici à 2040. L’IEA anticipe d’abord 

une profonde modification de la répartition de la demande d’énergie dans le monde sur la période 

2016-2040. La croissance de la demande ralentira à raison de 3,4 % par an. Elle sera de 30 % plus 

élevée d'ici à 2040, soit la moitié de ce qu'elle aurait été sans les politiques d’amélioration de 

l'efficacité énergétique annoncée. Alors que l’Europe devrait réduire sa consommation de 200 

millions de tonnes équivalent pétrole (Mtep), le Japon de 50 Mtep et les Etats-Unis de 30 Mtep, 

il n’en est pas de même au niveau international (cf. Figure 2). 
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Figure 2 : Evolution de la consommation énergétique mondiale 2016 – 2040 

Ayant pris conscience des enjeux climatiques et d’un nécessaire changement de politique 

énergétique afin de répondre aux besoins d’énergie, plusieurs programmes ont été mis en œuvre. 

Des conférences internationales et traités ont eu lieu. A titre d’exemple, au niveau international : 

la COP21 en 2015 à Paris, la COP22 en 2016 à Marrakech, la parution du dernier rapport du GIEC 

en 2018. L’Union Européenne, en octobre 2014, a adopté le paquet énergie-climat 2030 qui vise 

trois grands objectifs, la réduction des émissions de gaz à effet de serre d’au moins 40%, la 

promotion de la part des énergies renouvelable et l’amélioration de leur efficacité énergétique à 

au moins 27%. Au niveau national, la loi relative à la transition énergétique pour la croissance 

verte (LTECV) a été votée en août 2015, ainsi que des plans d’action visant à encourager la 

préservation de l’environnement et renforcer l’indépendance énergétique de la France. Dans le 

cadre du débat sur la Programmation Pluriannuelle de l’Energie (PPE) fixant les nouveaux 

objectifs de la production d’énergie pour 2028, l’ADEME a proposé, en mai 2018, son projet qui 

trace une trajectoire de transition énergétique ambitieuse et soutenable en baissant de 30 % nos 

consommations d’ici 2035 tout en doublant la part de la production renouvelable entre 2016 et 

2028. L’épuisement des ressources d’énergie d’origine fossile et les contraintes 

environnementales ont conduit à la mise en place de stratégies et politiques énergétiques pour 

optimiser la consommation d’énergie et s’orienter vers des sources d’énergie propres.  

L’Union Européenne s’est fixée l’objectif d’atteindre 20% de sa consommation totale 

d’énergie provenant de sources renouvelables pour 2020. Plusieurs directives ont été mises en 

place pour encourager la rationalisation de la consommation d’énergie et favoriser l’exploitation 
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du potentiel des états membres. Une attention particulière a été réservée au développement de la 

filière de la cogénération (directive 2012/27/UE [3]) et les réseaux de chaleur et froid qui offrent 

une économie d’énergie importante. L’accent a été mis sur la cogénération à haut rendement. 

Cette directive vient renforcer celles de 2004 (directive 2004/8/CE [4]) et de 2006 (directive 

2006/32/CE [5]). 

Selon l’IPCC 2014 [6], la majorité des émissions indirectes de CO2 proviennent de la 

production d’électricité et de chaleur qui sont attribuées aux secteurs d’utilisation finale de 

l’énergie. De ce fait, il est impératif de réfléchir à des solutions pour une production d’électricité 

moins émettrices en CO2. L’efficacité énergétique est un facteur important, elle est basée sur la 

réduction du coût de l'énergie en offrant une possible innovation technologique. C’est cette quête 

d’efficacité énergétique qui a donné naissance à plusieurs dispositifs et stratégies dont la 

cogénération. Les systèmes de cogénération sont des solutions qui peuvent répondre aux enjeux 

cités ci-dessus, en particulier l’amélioration de l’efficacité énergétique et la réduction des 

émissions de gaz à effet de serre. La cogénération - la production combinée de chaleur et 

d'électricité - englobe tous les concepts et toutes les technologies selon lesquels la chaleur et 

l'électricité sont générées en un seul système (cf. Figure 3), l'énergie excédentaire pouvant être 

stockée ou injectée dans le réseau. Ce type d’installation peut assurer l’approvisionnement 

énergétique d’un bâtiment résidentiel ou tertiaire (dans le cas de la micro-cogénération) en 

utilisant une chaudière fonctionnant au gaz naturel ou à la biomasse. Cela permettra la production 

de la chaleur pour le chauffage, de l’eau chaude sanitaire et de l’électricité grâce à un 

cogénérateur.  

 

Figure 3 : Principe de la cogénération 

Une unité de cogénération est constituée de trois principaux composants : un élément 

thermochimique qui consiste en une source de chaleur permettant de libérer l’énergie contenue 
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dans le combustible, un convertisseur d’énergie chaleur-électricité, appelé aussi cogénérateur, et 

un récupérateur de chaleur qui a pour rôle d’alimenter le cogénérateur et/ou de préchauffer le 

fluide caloporteur circulant dans le cogénérateur.  

Selon la gamme de puissance produite par les unités de cogénération, tout type confondu, 

trois catégories peuvent être distinguées. On retrouve d’abord les installations à faibles puissances 

(< 36 kW) dites unités de micro-cogénération qui englobent les moteurs à cycles de Stirling, 

Rankine, Ericsson, les moteurs à combustion interne, les micro-turbines. Puis, les installations à 

moyennes puissances (36 – 250 kW) dites unités de mini-cogénération, regroupent les modules 

photovoltaïques, les moteurs à combustion internes et les mini-turbines. Les installations de 

puissances de l’ordre du MW sont généralement classées dans la catégorie à grande puissance. La 

France est le 3ème plus grand parc Européen en terme d’installations de cogénération (4 % de la 

production d'électricité globale est issue de la cogénération). Cette participation représente 

environ 1,4 GWel. Cela reste relativement faible compte tenu de la puissance électrique totale 

installée dans le pays (5,2 GWel).  

Pour satisfaire aux critères énergétiques et environnementaux mis en place, des solutions 

concrètes doivent être proposées pour rationaliser l’utilisation d’énergie et réduire les contraintes 

environnementales liées à sa production. La principale motivation de cette thèse est de participer 

à cet objectif en développant une unité de micro-cogénération prototype à composants 

dissociables qui peuvent être étudiés séparément.  

Dans ce type d’application, plusieurs disciplines sont impliquées (thermique, hydraulique, 

thermodynamique). L’unité de micro-cogénération, qui a fait l’objet de cette étude, est constituée 

d’une chaudière biomasse d’une puissance de 30 kW, d’un moteur à air chaud de type Ericsson 

dédié à la production d’électricité et d’un échangeur de chaleur air – gaz brûlés en contact direct 

avec les produits de combustion qui permet d’alimenter en air chaud le moteur Ericsson (cf. Figure 

4).  

Des travaux sur des unités de cogénération ont été largement conduits, mais peu traitent des 

unités de micro-cogénération équipées d’un moteur Ericsson et utilisant la biomasse solide comme 

combustible. Compte tenu de la présence de phénomènes physiques de différentes natures qui 

entrent en interaction (transfert de masse et d’énergie, rayonnement, convection, conduction) et 

la taille de l’unité de micro-cogénération, sa modélisation est vite devenue un réel défi.  
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Figure 4 : Vue globale de l'unité de micro-cogénération 

L’intérêt de cette installation, est de pouvoir dissocier ses composants afin qu’ils puissent 

être étudiés séparément. Les différents composants sont instrumentés et étudiés 

expérimentalement dans le but de les caractériser et recueillir une quantité très importante de 

données qui sont, par la suite, traitées, analysées et comparés aux résultats du modèle dynamique. 

Ce mémoire est structuré comme suit. Le premier chapitre est consacré à la définition de la 

cogénération avec la description du concept sur lequel cette technologie est basée. Les avantages 

de la cogénération sont également soulignés. Un accent est mis sur la micro-cogénération avec un 

état de l’art des travaux menés sur les composants d’une unité de micro-cogénération, à savoir, 

les chaudières biomasse, les échangeurs de chaleur et les cogénérateurs adaptés à cette 

technologie. Le deuxième chapitre expose les résultats de l’étude menée sur la chaudière 

biomasse. Dans un premier lieu, les résultats de la campagne expérimentale sont discutés. Le but 

de cette étude est d’étudier l’impact des conditions opératoires sur le comportement dynamique 

de la chaudière biomasse. Cette étude permet également de mesurer des données expérimentales 
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nécessaires pour alimenter et valider le modèle dynamique 0D. La deuxième partie présente les 

résultats d’une caractérisation des émissions polluantes au niveau de la cheminée de la chaudière 

(avec et sans injection d’air secondaire dans le pot de combustion). Le modèle dynamique 0D de 

la chaudière, développé sous le formalisme Bond Graph, est abordé dans la troisième partie de ce 

chapitre. Le troisième chapitre a été consacré à l’étude menée sur l’échangeur de chaleur air 

pressurisé – gaz brûlés. La première partie de ce chapitre expose les résultats de l’étude 

expérimentale menée sur l’échangeur air –gaz brûlés inséré dans le pot de combustion. L’effet des 

conditions de l’air (pression, température et débit) à l’entrée de l’échangeur de chaleur a été étudié. 

Les résultats d’une étude CFD sur l’échangeur modèle sont présentés et discutés. Ces résultats 

complètent les données obtenues par l’étude expérimentale. Cette quantité de données a permis 

de développer et de valider le modèle dynamique 0D de l’échangeur de chaleur, modèle décrit 

dans la dernière partie de ce chapitre, pour reproduire le fonctionnement dynamique de 

l’échangeur.  

Ces travaux de cette thèse ont été co-financés par la région Hauts-De-France et l’Agence 

De l’Environnement et de la Maitrise de l’Energie (ADEME).   
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Chapitre 1. ETUDE BIBLIOGRAPHIQUE 

1.1 La cogénération 

Historiquement, la cogénération date de la production d'électricité. Le concept de centrale 

électrique centralisée est né quand l’électrification a commencé à remplacer l'éclairage au gaz et 

au kérosène dans les quartiers résidentiels. Les systèmes de chauffage urbain étaient populaires à 

la fin des années 1800, tandis que l'électrification de bâtiments commençait avec la centrale 

électrique de Thomas Edison, installée à Pearl Street Station à New York en 1882 pour éclairer 

1400 lampes. Les deux systèmes, chauffage et éclairage, ont été rapidement combinés. Avec le 

développement des grands groupes électrogènes centralisés, l’achat de l'électricité à un service 

public central est vite devenu accessible, ce qui a conduit à la fin de la cogénération dans les 

installations industrielles. Cependant, la crise énergétique de 1973 a entraîné un nouveau 

développement de la cogénération et de la micro-cogénération [7, 8]. En 2008, dans son rapport 

annuel World Energy Outlook (WEO), l'Agence Internationale de l’Energie (IEA) encourage la 

mise en place de la cogénération afin de promouvoir cette voie de production d’énergie [9]. Les 

politiques d'incitation dans plusieurs pays ont eu des effets importants sur le développement de la 

cogénération. Ces pays ont d'abord fixé des objectifs et créé des services gouvernementaux pour 

identifier leurs potentiels de cogénération. Ces services ont fait ensuite la promotion d'outils et de 

solutions stratégiques pour le développement de la cogénération. Il a été souligné dans ce rapport 

que la cogénération contribue à environ 10 % de la production d'électricité dans le monde et que 

seuls quatre pays (Danemark, Finlande, Russie et Lettonie) ont mis en œuvre avec succès la 

cogénération pour leur production d’électricité avec un taux supérieur à 30 %. 

La cogénération est définie comme étant un procédé consistant à produire, de manière 

simultanée et au sein de la même installation, deux formes d’énergie finale à partir d’une seule 

source d’énergie primaire [10]. Parmi les énergies produites, deux énergies essentielles peuvent 

être recensées, l’énergie thermique (chaleur) et l’énergie mécanique. La première peut être utilisée 

pour le chauffage, à des procédés industriels et/ou la production d’eau chaude. La deuxième peut 

être transformée en énergie électrique qui peut être autoconsommée ou bien réintroduite sur le 

réseau électrique public [11]. La génération de l’électricité peut avoir lieu sans passer par l’énergie 

mécanique dans le cas de la cogénération solaire en utilisant des panneaux photovoltaïques [12] 

ou une pile à combustible [13].  
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1.1.1 Les avantages de la cogénération 

La production combinée de chaleur et d'électricité (en anglais, Combined Heat and Power : 

CHP) ou cogénération est nettement plus efficace qu’une production séparée. Le rendement d’une 

installation de cogénération est défini comme étant la somme des deux rendements thermique et 

électrique [14]. Il est possible d'atteindre des rendements globaux de cogénération de 80 à 90% 

[15] alors qu’un rendement électrique est de l’ordre de 40% dans une centrale électrique. En outre, 

l’utilisation de cette technologie avec une énergie primaire de source renouvelable ou bien avec 

de la chaleur résiduelle provenant de différents procédés industriels est une solution pour réduire 

les émissions de gaz à effet de serre [16]. Considérant le potentiel de cette technologie pour 

produire de l'énergie de manière efficace et avec des bénéfices environnementaux, plusieurs 

études et approches théoriques et expérimentales avec une optimisation technico-économique ont 

été développées. Certaines de ces approches comprennent des concepts clés de la thermo-

économie, comme le dimensionnement des contraintes en termes de coût des composants et 

l'identification des variables thermodynamiques (puissance, débit massique, flux de chaleur, 

enthalpie, entropie, pertes de chaleur, rendement, efficacité de l'échangeur de chaleur) [17 – 21].  

Néanmoins, la cogénération présente quelques inconvénients comme le coût élevé des 

équipements et la nécessité de prévoir des systèmes de stockage d’énergie thermique ou/et 

électrique. Car pour les applications résidentielles où la demande de chaleur et d’électricité n’est 

pas toujours synchronisée, il convient de stocker la chaleur produite durant les heures de pointe 

pendant lesquelles la demande d’électricité est accrue pour satisfaire des demandes ultérieures 

[22].  

1.1.2 La micro-cogénération biomasse en France 

En France, on parle de micro-cogénération quand la puissance électrique produite est 

inférieure à 36 kWel. La source de l’énergie primaire, utilisée dans les unités de cogénération, peut 

être d’origine fossile (gaz, fioul, charbon, etc …) ou d’origine renouvelable comme la géothermie, 

l’énergie solaire, le biogaz ou la biomasse. Les systèmes de cogénération utilisant une source 

d’énergie d’origine renouvelable permettent de produire de la chaleur et de l’électricité avec un 

taux d’émission de CO2 et NOx relativement bas comparé à la cogénération à partir d’une source 

d’énergie d’origine fossile [23]. Parmi les énergies renouvelables, la biomasse est la seule qui 

permet un stockage d'énergie sous forme de molécules hydrocarbonées stables, disponible pour 

approvisionner les installations de production de chaleur. 

Actuellement en France, la biomasse-énergie est la plus importante source d’énergie 

renouvelable. Elle représente plus de la moitié de la production d’énergie finale et contribue 
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significativement à réduire la consommation d’énergies d’origine fossile. D’après le Ministère de 

la Transition Ecologique et Solidaire Français, la puissance électrique produite par le parc des 

installations à partir de la biomasse solide a atteint 1 495 MW en fin 2016.  

1.1.3 La micro-cogénération, technologie soutenue en France 

 

Comme évoqué dans l’introduction, l’Union Européenne a mis en place des directives [3-

4] afin d’inciter les états membres à conduire une étude de leur potentiel d’une cogénération 

hautement rentable dans leur pays et établir des programmes de soutien pour encourager cette 

filière. A l’échelle nationale, l’état français a adopté des arrêtés (PI01, C13, C16, etc…) et des 

décrets pour soutenir et promouvoir la micro-cogénération. Ce soutien se traduit par des aides 

financières à l’acquisition des équipements et leur maintenance et une obligation d’achat de 

surplus d’électricité produite par les installations de cogénération de puissance inférieure à 50 kW. 

Le tarif d’achat dépend de plusieurs paramètres : taux d’économie d’énergie primaire, rendement 

thermique de l'installation, rendement électrique de la production, rendement de référence pour la 

production séparée de chaleur, rendement de référence pour la production séparée d'électricité, 

taux d’électricité autoconsommée. A titre indicatif, pour les installations de micro-cogénération 

les tarifs d’achat varient entre 14,5 et 18,5 c€/kWh.  

1.2 Systèmes de micro-cogénération à combustion biomasse solide 

Avec l'introduction de législations environnementales de plus en plus strictes et l'urgence 

croissante de lutter contre le changement climatique, les ressources énergétiques renouvelables 

jouent un rôle crucial dans le remplacement des combustibles fossiles qui alimentent le système 

de cogénération traditionnel. De toutes les ressources énergétiques renouvelables, la biomasse est 

abondante et importante [24, 25]. Elle est de plus en plus utilisée comme combustible de 

remplacement pour le chauffage des locaux, la production d'électricité et la production combinée 

de chaleur et d'électricité [26]. En raison de ses propriétés intrinsèques, la biomasse convient 

davantage aux systèmes de cogénération décentralisés à petite et micro-échelle.  

La biomasse englobe une grande variété de matériaux : le bois de diverses sources, les 

résidus agricoles et les déchets animaux et humains. Elle est constituée principalement de 

polymères complexes de carbone, hydrogène, oxygène, azote, souffre en faibles quantités et 

d’éléments inorganiques [27]. Les combustibles issus de la biomasse solide utilisables par les 

systèmes de micro-cogénération peuvent se présenter sous formes de granulés de bois (pellets), 

bûches, rondins de bois, plaquettes, etc... Il est pertinent de rappeler que le chauffage à bois est 
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souvent utilisé comme une source d’énergie pour les réseaux de chauffage urbain, habitations 

individuelles, les chaufferies collectives et les bâtiments publics [28].  

La production de chaleur et d'électricité à partir de la biomasse solide est considérée comme 

l'une des principales alternatives au développement durable. La conversion thermochimique de la 

biomasse en énergie repose sur trois principaux procédés :  

 La combustion directe : il s’agit du processus le plus commun pour transformer la 

biomasse en une énergie primaire. Cette combustion est réalisée en présence 

d’oxygène à une température supérieure à 900°C générant une énergie de l’ordre de 

14 à 18 MJ/kg avec un rendement d’environ 75% [29]. Durant la réaction de 

combustion, le combustible passe d’abord par une évaporation endothermique afin 

d’éliminer l’humidité contenue dans la biomasse à une température d’environ 

100°C. Après l’évaporation, commence l’étape de la combustion où se produit la 

décomposition des macromolécules à une température de l’ordre de 200°C formant 

des gaz. Ces gaz se composent essentiellement du monoxyde de carbone (CO) et 

d’hydrogène (H2). Ce dernier est à l’origine de la flamme en s’oxydant en contact 

avec l’air. Pour cette étape, la température peut monter jusqu’à 800 - 1000°C [30]. 

Les principaux produits de la combustion de la biomasse sont le dioxyde de carbone 

(CO2), la vapeur d’eau (H2O), le monoxyde de carbone (CO), et des oxydes d’azote 

(NOx). D’autres produits peuvent être cités, comme les poussières, des composés 

organiques volatils (COV). Le résidu solide de la combustion constitue les cendres. 

Une forte teneur en cendres donne lieu à des problèmes d’encrassement.  

 La gazéification : elle désigne la destruction exothermique de la biomasse avec un 

défaut d’air. Cela stipule qu’il n’y a strictement plus d’oxygène dans les gaz 

produits. La gazéification est un procédé énergétique produisant un gaz qui peut 

remplacer les combustibles fossiles dans les applications de production d'électricité, 

de chaleur et/ou de cogénération à haut rendement, et peut être utilisée pour la 

production de combustibles liquides et de produits chimiques par le biais de gaz de 

synthèse (syngaz) [31]. La combustion d’un gaz de synthèse est plus propre et plus 

efficace que la combustion directe de la biomasse [32]. Malgré le rendement 

électrique élevé que peut assurer la gazéification (23%) comparé à celui obtenu par 

la combustion directe (13%), la gazéification est plus complexe à mettre en œuvre. 

Il est difficile d’obtenir une qualité satisfaisante de syngaz afin de le brûler de 
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manière efficace dans un moteur à gaz sans risque de détérioration. Il existe trois 

technologies pour la gazéification de la biomasse : réacteur à lit fixe [33], réacteur à 

lit fluidisé [25] ou bien réacteur à lit entraîné [34]. La différence entre les trois 

réacteurs est basée sur les moyens supportant le combustible solide dans le réacteur, 

le sens de l'écoulement de la charge et de l'oxydant et la source de la chaleur fournie 

au réacteur. 

 La pyrolyse : il s’agit d’une dégradation de la biomasse par chaleur en absence 

d’oxygène pour une plage de températures allant de 300 à 600°C. Ce processus 

endothermique produit trois combustibles secondaires : un combustible gazeux non 

condensable (CO, CO2, H2, H2O et des matières volatiles sous forme 

d'hydrocarbures gazeux CxHy), un combustible liquide issu de la condensation des 

vapeurs (huiles et hydrocarbures lourds) et une matière solide résiduelle riche en 

carbone (charbon). Les proportions des combustibles produits dépendent 

principalement de la température, la densité de flux de chaleur apportée, la vitesse 

de pyrolyse, le temps de séjours des gaz à haute température et la granulométrie des 

particules [35].  

Le procédé qui nous intéresse ici est la combustion directe. Selon Wolf et al. [36], il existe 

trois techniques de combustion différentes pour la biomasse :  

 La combustion à grille : cette technologie repose sur un processus par lequel la 

biomasse solide est placée sur une grille et les matériaux sont déplacés lentement à 

travers la chaudière. Le mélange est ensuite brûlé avec de l'air fourni par des orifices 

dans la grille.  

 La combustion à lit fluidisé, où la biomasse est habituellement mélangée au sable et 

maintenue en suspension dans un mélange avec l'air entrant. 

 La troisième technologie citée par les auteurs utilise du combustible pulvérisé pour 

lequel la biomasse est broyée en poudre et brûlée. 

Les systèmes de micro-cogénération basés sur la biomasse sont de plus en plus populaires 

et diverses recherches ont été menées dans ce domaine. Aoun [37] a étudié la faisabilité d'un 

système μ-CHP Rankine alimenté par une chaudière biomasse et un capteur solaire. Un travail 

similaire a été réalisé par Brou [38]. Bouvenot [39] a présenté une étude expérimentale et une 

modélisation dans l’environnement TRANSYS de deux prototypes de micro-cogénérateurs, un 

moteur Stirling à gaz et un moteur à vapeur à granulés de bois. L’objectif de l’étude était d’évaluer 
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les performances énergétiques et environnementales des deux cogénérateurs dans la configuration 

où un couplage avec un bâtiment est réalisé. Sartor et al. [40] ont effectué une étude dont l’objectif 

était de déterminer la meilleure intégration d'un système de stockage de chaleur à une centrale de 

cogénération biomasse alimentant un réseau de chauffage urbain à Liège (Belgique). Le but était 

de minimiser le coût de la chaleur d'une installation de chauffage en réduisant ses impacts 

environnementaux tout en respectant les politiques mises en place par le gouvernement Belge 

pour ce type d’installation.  

En terme de gamme de puissance, les installations de l’ordre du kWel sont beaucoup plus 

adaptées aux applications résidentielles [41]. La commercialisation de ce type de technologie, 

développée de manière intensive au cours des dernières années, a entrainé des études de leurs 

performances techniques, économiques et environnementales [42 – 44]. Bernotat et al. [24] ont 

étudié les possibilités d'utilisation de la cogénération basée sur la biomasse en Suède et dans les 

États Baltes pour des habitations groupées. Ils ont conclu que la cogénération à petite échelle 

(demande annuelle de 500 MWth) offre de grandes perspectives si la demande totale de chaleur 

dans une région est suffisamment élevée. Car dans leur investigation, le système de cogénération 

sert d’appoint en cas de demande élevée en électricité.  

Dans le cas d’utilisation de la biomasse solide comme combustible, il existe plusieurs types 

de cogénérateurs adaptés aux unités de micro-cogénération biomasse. Parmi ces cogénérateurs 

qui peuvent être couplés à des chaudières biomasse, on retrouve les moteurs à combustion interne 

(MCI) [45, 46], les micro-turbines à gaz (μGT) [47, 48], les générateurs thermoélectriques [49, 

50], les turbines à Cycle de Rankine Organique (ORC) [51, 52] et les moteurs à combustion 

externe (Stirling [53, 54] et Ericsson [55]).  

Les moteurs à combustion interne représentent une technologie avancée déjà 

commercialisée. Ils fournissent un rendement électrique relativement bon avec une puissance 

électrique allant de 1 à 33 kWel, mais entraînent des émissions polluantes selon le combustible 

utilisé. Cet inconvénient est inexistant pour les moteurs à air chaud de type Stirling et Ericsson 

qui ont l’avantage d’avoir une combustion externe d’où la possibilité d’utiliser différents 

combustibles dont le bois. Ces moteurs sont encore dans la phase de recherche et développement, 

avec un rendement faible comparé à leur performance théorique, et ont un coût assez élevé. Les 

unités de micro-cogénération utilisant les moteurs à air chaud permettent de réduire les émissions 

de gaz à effet de serre.  

Peacock et al. [56] ont montré qu’une réduction des émissions de CO2 entre 500 kg et 1000 

kg par an par ménage peut être réalisée pour les unités de micro-cogénération de 1kWel utilisant 

https://www.sciencedirect.com/science/article/pii/S1359431105001018#!
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un moteur Stirling. D’après la littérature, le moteur Stirling semble être la technologie la plus 

mature pour l'utilisation de la biomasse dans le cas d’une micro-cogénération pour une production 

décentralisée d'électricité à petite échelle. Malgré leur faible rendement électrique, les moteurs 

Stirling sont quand même utilisés pour des applications de cogénération à faible puissance grâce 

à leur rendement thermique élevé. En particulier, les unités de micro-cogénération avec un moteur 

Stirling ont un rendement électrique entre 12 et 35% alors que le rendement global se situe entre 

85 et 90 % [57, 58].  

Cardozo et al. [59] ont mené une étude expérimentale sur un brûleur à granulés de bois 

d’une puissance de 20 kWth couplé à un moteur Stirling. L’étude consistait à étudier l'influence 

de plusieurs paramètres sur la performance énergétique du moteur Stirling : le type de pellets 

utilisés, l’encrassement de la tête du moteur à cause des imbrûlés, l’impact de la distance entre le 

brûleur et la tête du moteur Stirling et le fonctionnement cyclique du moteur. Ils ont conclu que 

l’échange thermique au niveau de la tête se détériore progressivement avec l’encrassement et que 

le rendement thermique dépend fortement de la position du moteur par rapport au brûleur. Le 

rendement global du système a été estimé à 72%.  

Une étude similaire a été menée par Arashnia et al. [54] sur une unité de micro-cogénération 

biomasse avec un moteur Stirling de type gamma. La puissance nominale de l’unité est de l’ordre 

de 100W. Ses performances ont été étudiées en fonction des conditions opératoires, des flux de 

chaleur, des températures et du type de biomasse. Les résultats montrent qu’un rendement 

maximum de 16% est atteint pour un régime modéré du moteur Stirling d’environ 500-600 tr/min. 

Les résultats des essais ont confirmé le fait que les moteurs Stirling sont capables d'atteindre une 

puissance de sortie très importante. Le rendement thermique du moteur Stirling a été augmenté 

de 20 %. Les auteurs ont conclu que les résultats sont encourageants pour lancer la conception 

d'un système de micro-cogénération d’un kW pour l'électrification rurale. Contrairement au 

moteur à combustion interne, les moteurs Stirling nécessitent peu d'entretien et sont peu bruyants 

[60]. Les moteurs Ericsson sont également proposés pour la production d'électricité dans ces 

unités. Ils appartiennent à la classe des moteurs à combustion externe et peuvent potentiellement 

fonctionner sur un circuit fermé ou ouvert contrairement au moteur Stirling [51, 62]. Les 

avantages du moteur Ericsson sont la polyvalence de la source de chaleur, comparés aux moteurs 

à combustion interne, l'absence d'une source froide, contrairement aux turbines à ORC ou aux 

moteurs Stirling et la présence de soupapes permettant de contrôler les performances du moteur 

[63].  
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Creyx et al. [64] ont fait une étude d'optimisation d'un moteur Ericsson d’une unité de 

micro-cogénération biomasse. Le moteur Ericsson étudié se compose d’un cylindre de 

compression et un cylindre de détente alimenté en air chaud via un échangeur de chaleur. Les 

auteurs ont effectué une analyse de sensibilité afin de déterminer les conditions de travail 

optimales du moteur : plages de température et de pression de l’air en entrée du cylindre de 

détente, délais de fermeture des soupapes d’admission et d’échappement, prise en compte des 

pertes dynamiques (pertes de charge, pertes thermiques à la paroi du cylindre, frottements 

mécaniques). L’objectif était d’étudier la possibilité de coupler un moteur à air chaud basé sur un 

cycle Ericsson à une chaudière biomasse permettant d'atteindre un rendement thermodynamique 

théorique d'environ 37,6%.  

Les turbines à gaz sont une technologie bien établie pour les applications de micro-

cogénération avec des puissances électriques supérieures à 30 kWel [65]. Talbott's Heating Ltd. 

[66] ont développé un système de combustion de biomasse à petite échelle. Le système utilisant 

une chambre de combustion biomasse alimente indirectement une micro-turbine à gaz par 

l'intermédiaire d'un échangeur de chaleur à haute température. L’installation a une puissance de 

100 kWel avec un rendement électrique de 17% et un rendement global de 80-85%. Les principaux 

facteurs techniques qui entravent le développement de micro-turbines de quelques kW sont 

principalement liés aux pertes thermiques et mécaniques et aux coûts [67]. Les micro-turbines à 

gaz présentent un rendement électrique faible (15 - 17%) pour les petites puissances (inférieures 

à 50 kW) et nécessitent une source d’énergie stable [68, 69]. Ceci limite leur intérêt par rapport 

aux autres systèmes de conversion d’énergie. 

Les piles à combustible sont des dispositifs électrochimiques qui combinent l'hydrogène et 

l'oxygène pour produire de l'électricité, de la chaleur et de l'eau chaude. Les systèmes de micro-

cogénération à piles à combustible sont basés sur deux technologies : des piles à combustible à 

membrane à électrolyte polymère (PEFC ou PEMFC) basse température (environ 80°C) et des 

piles à combustible à oxyde solide haute température (SOFC) fonctionnant à environ 800-1000°C. 

Le biogaz, qui contient principalement du méthane et du dioxyde de carbone, peut être utilisé 

comme combustible dans une pile à combustible à oxyde solide (SOFC) pour produire de 

l'électricité à haut rendement et à faible impact environnemental [70, 71]. Dans l'analyse d'un 

système de micro-cogénération d’un kWel basé sur une pile à combustible à oxyde solide, Xu et 

al. [72] ont constaté que le système SOFC-CHP conçu peut produire 1,005 kWel et 0,521 kWth et 

atteindre un rendement électrique de 52,1 % et un rendement global de 79,2 %. Les piles à 

combustible représentent un grand intérêt pour les applications du bâtiment en raison de leur 
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rendement électrique élevé même à charge partielle, de leurs faibles émissions, de leur 

fonctionnement quasi silencieux et de la souplesse d'utilisation du combustible [73]. Elles ont un 

rendement électrique intéressant même dans des applications à petite échelle et sont donc 

recommandées lorsque l'objectif premier est la production d'électricité. Ces générateurs sont l'une 

des nouvelles technologies les plus prometteuses pour les applications distribuées à petite échelle 

[74]. En raison de productions annuelles encore modestes, les coûts de production de systèmes 

pile à combustible restent particulièrement élevés, avec une durée de vie de la pile à combustible 

réduite. 

Les turbines à ORC s’insèrent dans la technologie de combustion externe adaptée à la micro-

cogénération biomasse. Les turbines à ORC couplées aux unités de micro-cogénération biomasse 

sont utilisables pour les applications résidentielles où les besoins énergétiques des bâtiments, 

environ 30 kWel, peuvent être couverts par ce type d’installation. Ces systèmes assurent un 

rendement d’environ 15% en électricité et de 60 à 70 % en chaleur [75]. Qiu et al. [76] ont étudié 

la faisabilité d’une intégration d’un système ORC à une unité de micro-cogénération biomasse. 

L’installation se compose d’une chaudière biomasse, un évaporateur, un alternateur, un 

récupérateur de chaleur et un condenseur. Les résultats expérimentaux ont montré un rendement 

électrique de 1,41% et un rendement global de 78,69%. Une analyse paramétrique a été effectuée 

pour différentes configurations ORC par Algieri et al. [77]. Plus précisément, trois fluides 

organiques ont été considérés avec des conditions différentes (vapeurs saturées et surchauffés) à 

l'entrée de la turbine. L’analyse économique du système réalisée a montré qu'une installation de 

18,8 kWth avec un rendement de cogénération de 70,2% est une solution intéressante pour des 

applications à petite échelle. Le coût d'un système ORC est similaire à celui des turbines à gaz et 

est 60% inférieur à celui d'un moteur Stirling [78].  
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Un récapitulatif des différentes technologies avec l’ensemble des source de chaleur, 

rendement et stade développement est donné dans le Tableau 1. 

Micro-

cogénérateur 

Cycle 

Organique de 

Rankine 

Micro-

turbine 

Moteur à 

combustion 

interne 

Moteur Stirling Moteur 

Ericsson 

Pile à 

combustible 

Source de 

chaleur 

Bois énergie 

[76] 

Solaire 

Géothermie 

Bois 

énergie 

Gaz 

naturel 

Bois énergie 

Bio fioul  

Biogaz 

Bois énergie 

Solaire 

Géothermie 
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Gaz naturel 

[174] 

Solaire  

H2 

Rendement 

électrique/ 

thermodynami

que  

ηél =  7 – 20 % 

[51] 
ηél = 

25 – 40 % 

ηél =  20 – 45 

% 

ηél =  12 – 35 % 

[43] 

 

ηth =   29 – 

37,6 % 

[61] [55] 

[173] 

ηél =  25 – 

60% 

Rendement 

global 

70 – 90% 

[51] 

60 – 80% 80 – 95% 72 – 95 % 

[59] 

NC 65 – 90% 

Stade de 

développement 

[43] 

Développement 

(début de 

commercialisati

on) 

 

Prototype 

Largement  

répandu 

Développement 

(début de 

commercialisati

on) [175] 

Prototype 

[61] 

Technologie 

éprouvée 

Tableau 1 : Récapitulatif des différentes technologies de micro-cogénérateur  
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1.3 Présentation des composants de micro-cogénération : chaudière 

biomasse et échangeur de chaleur 

Comme nous l’avons mentionné, dans le cas d’une cogénération biomasse, la combustion 

directe de la combustion est assurée par des chaudières biomasse. Elles sont généralement 

connectées à des cogénérateurs via des systèmes de récupération de chaleur pour chauffer le fluide 

caloporteur. La connexion peut être effectuée avec des échangeurs de chaleur gaz – gaz. Dans 

cette partie, sont évoqués des travaux menés sur les chaudières biomasse et les échangeurs de 

chaleur gaz – gaz. 

1.3.1 Chaudière biomasse 

La conversion thermique de la biomasse implique de multiples processus physiques et 

chimiques. Dans le cas idéal, la combustion complète de la biomasse produit du CO2 et H2O 

gazeux. Cette conversion se fait en trois étapes : le séchage de la biomasse (vaporisation de l'eau), 

la pyrolyse/gazéification (dégradation thermique (dévolatilisation) en l'absence ou en présence 

d'oxygène extérieur (air) respectivement) et la combustion du charbon de bois et des gaz brûlés 

(cf. Section 1.2). Plusieurs paramètres peuvent influencer la qualité de la combustion de la 

biomasse au sein de la chaudière. De ce fait, une connaissance approfondie de ces procédés 

pourrait améliorer les performances des applications à petite échelle, jusqu’à environ 100 kW pour 

le chauffage domestique, ainsi qu’industrielles de l’ordre du MW. Les technologies utilisées pour 

les applications à petite échelle comprennent les poêles à bois, les inserts de cheminée à bois, les 

poêles à accumulation de chaleur ainsi que les chaudières pour bûches, granulés de bois et copeaux 

de bois [79 – 81]. La chaudière à granulés de bois est identifiée comme la technologie la plus 

prometteuse puisque ce type de chaudière représente un rendement thermique élevé (>90%) et sa 

capacité thermique pourrait être modulée pour suivre la variation de la charge thermique. De plus, 

ce type de chaudières est entièrement automatisé et peut fonctionner en continu sans intervention 

humaine. Le couplage des cogénérateurs, introduits dans la deuxième partir de la section 1.2, avec 

une chaudière biomasse est une des technologies les plus répandues pour la micro-cogénération. 

Les chaudières biomasse sont largement étudiées dans plusieurs configurations en fonction de la 

puissance délivrée : chaudière biomasse domestique [82, 83], chaudière biomasse industrielle 

[84]. Peu d’études ont été menées sur les chaudières biomasse à petite puissance.  

Carlon et al. [85] ont caractérisé les performances de cinq chaudières à granulés de bois 

(pellets) avec cinq capacités nominales (6, 9,9, 12, 21, et 26 kW). Les objectifs de cette étude 

étaient de comparer les performances énergétiques des chaudières étudiées en laboratoire et sur 

des sites externes avec des conditions réelles de fonctionnement. Le but était de mettre l’accent 
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sur les paramètres qui ont le plus d'influence sur leur efficacité énergétique. Les résultats ont 

montré que les rendements annuels sur le terrain sont compris entre 65 % et 85 %, un rendement 

inférieur par rapport aux valeurs de 90 % à 94 % certifiées par les essais en laboratoire. Les 

rendements ont été corrélés aux facteurs de charge des chaudières et au nombre d'allumages, ce 

qui a conduit à l'élaboration de courbes de rendement modifiées, aptes à prédire le rendement de 

la chaudière dans les conditions réelles de terrain.  

Un autre travail mené par Verma et al. [86] visent à étudier l’influence de la charge et du 

type de pellets, alimentant une chaudière biomasse avec une puissance de 40 kW, sur ses 

performances énergétiques. Les résultats ont montré que le type de pellets utilisés et la charge 

opérationnelle jouent un rôle important sur les performances de la chaudière, d’où l’intérêt de 

travailler sur leur optimisation. Un autre facteur qui peut influencer considérablement les 

performances énergétiques de la chaudière biomasse est l’humidité présente dans le combustible 

solide. Li et al. [87] ont montré que quand le taux d’humidité de la biomasse passe de 33% à 50%, 

le rendement global de la chaudière biomasse décroit de 37,28% à 32,78% et la température 

adiabatique de flamme baisse de 1546 °C à 1268°C.  

Par rapport aux chaudières fonctionnant avec des énergies fossiles, les chaudières biomasse 

sont moins polluantes [88, 89]. Ghafghazi et al. [90] ont souligné divers facteurs qui mènent à la 

formation d'émissions de particules provenant de la combustion de la biomasse utilisée dans les 

appareils de chauffage urbain. Une attention particulière a été accordée à la mesure des particules 

fines, à l'effet des caractéristiques du combustible et à des paramètres de fonctionnement sur la 

formation de ces particules issues de la combustion de la biomasse. Une étude fine des 

mécanismes de formation de ces particules à partir de la combustion des pellets de bois, dans des 

conditions de lit fixe, a été réalisée par Wiinikka et al. [91, 92] et Smith et al. [93]. Ils ont constaté 

que les émissions de particules fines peuvent être réduites en diminuant la température dans la 

chambre de combustion et en maximisant l'efficacité de la post-combustion. La post-combustion 

était assurée par 12 jets d’air secondaire d’un diamètre de 4mm se trouvant à 60 mm du brûleur 

avec un angle de 30° par rapport au plan horizontal. A une distance de 75 mm du brûleur, se 

trouvaient également 12 jets de même diamètre injectant de l’air tertiaire dans la partie haute de 

la chambre de combustion de la chaudière (cf. Figure 5). Une caractéristique clé pour le 

développement des chaudières biomasse efficaces et à faibles émissions est la compréhension des 

mécanismes de combustion de la biomasse.  
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Figure 5 : Vue schématique de la chaudière et du brûleur à granulés utilisés par Wiinikka et al. 

[91, 92]  

De nombreuses variables sont impliquées dans ce processus et il est très difficile de prédire 

le comportement de la combustion de la biomasse. Cependant, la quantité des émissions 

polluantes au niveau des chaudières biomasse sont réglementées par des normes qui classifient 

les chaudières en fonction du mode de chargement, de la puissance utile et de la nature du 

combustible.  

En France, pour les chaudières biomasse à chargement automatique avec une puissance 

nominale inférieure à 50 kW, les normes européennes NF EN 303-5 et NF EN 12809 définissent 

une limite d’émission de l’ordre de 500 mg/Nm3. Dans la littérature, de nombreuses études ont 

tenté de définir des corrélations entre les paramètres de fonctionnement des chaudières biomasse 

et les émissions polluantes. Mohon Roy et al. [94] ont testé, dans une chaudière biomasse 

prototype d’une puissance de 32 kW, quatre types de pellets (différentes compositions chimiques 

et différents diamètres) afin d’examiner l’effet des propriétés du combustible sur les émissions 

polluantes lors de la combustion. Les résultats ont montré que pour tous les types de pellets testés, 

les émissions moyennes de CO étaient inférieures à 400 mg/Nm3 et que les émissions de NOx, à 

l'état d'équilibre, étaient bien corrélées avec la teneur en azote des granulés de bois brûlés. Pour 

les différents types de combustible examinés, les émissions de NOx étaient plus élevées pour les 
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pellets qui contiennent plus de N2. Des méthodes de réduction de polluants ont été testées. Parmi 

ces méthodes, nous pouvons citer l’injection d’air secondaire au niveau de la partie haute de la 

chambre de combustion afin d’augmenter l’excès d’air pour assurer une combustion complète. 

Caposciutti et al. [95] ont proposé deux solutions pour réduire les émissions de CO et NOx dans 

une chaudière biomasse à lit fixe d’une puissance de 140 kWth. La première solution consiste en 

une injection d’air secondaire, via 6 buses d’injections situées au-dessus du brûleur afin d’assurer 

une post-combustion (cf. Figure 6). La deuxième solution consiste à faire varier l’excès d’air et 

examiner son impact sur la concentration de CO, NOx et CO2. Les auteurs définissent un taux 

d’air λ comme étant le rapport entre la masse d’air secondaire et la masse d’air primaire. Une 

concentration minimale de CO a été obtenue pour λ=0,4 et un excès d’air e=1,8.  

 

Figure 6 : Brûleur de la chaudière et les buses d’injection d’air primaire et secondaire [95] 

Le même constat a été fait par Buchmayr et al. [96] qui ont mené une étude sur une 

chaudière biomasse d’une puissance de 50 kW afin d'examiner l'effet du taux d’air 

primaire/secondaire, l'humidité du combustible et les caractéristiques de la chaudière sur les 

produits de combustion de biomasse. Ils ont constaté que le rapport entre les débits masse d'air 

primaire et secondaire joue un rôle clé sur le niveau de la température de la zone de combustion 

primaire, en raison de son influence directe sur les émissions de polluants et sur la température 

des gaz au niveau du brûleur. 

1.3.2 Echangeurs de chaleur adaptés à la combustion biomasse 

La récupération et l’exploitation de l’énergie calorifique des produits de combustion 

peuvent s’avérer un moyen efficace pour améliorer les performances énergétiques des 

installations et réaliser des économies d’énergie. En raison de l’importante demande d’énergie 

grandissante, l'économie d'énergie est primordiale. Ceci s'applique à tous les procédés 
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énergétiques où l’énergie thermique, transportée par les gaz brûlés, est perdue à l’échappement 

sans être convertie en travail utile. Parmi ces procédés énergétiques nous trouvons les centrales 

électriques, les moteurs à combustion interne, les chaudières, les fours. Bien que certaines pertes 

de chaleur provenant de ces procédés industriels soient inévitables, des dispositifs peuvent réduire 

ces pertes en améliorant l'efficacité de l'équipement ou en installant des technologies de 

récupération de la chaleur. Cela consiste à capter et à réutiliser la chaleur des gaz brûlés dans les 

procédés industriels pour le chauffage ou pour générer du travail mécanique ou de l’électricité. 

La chaleur récupérée peut être utilisée pour la production de l'électricité (unité de cogénération), 

le préchauffage de l'air pour la combustion, le préchauffage des charges des fours et le chauffage 

des locaux.  

Au niveau des installations de micro-cogénération utilisant des chaudières à faible 

puissance, la récupération de la chaleur s'avère être une méthode très prometteuse. La chaleur 

récupérée peut être utilisée pour chauffer un fluide caloporteur (vapeur, huile thermique, eau), 

fournir de la chaleur à un processus ou bien pour le chauffage. Dans les unités de micro-

cogénération biomasse à moteur à air chaud, un échangeur de chaleur spécifique à la chaudière 

biomasse permet d’alimenter le moteur en air chaud. Les échangeurs de chaleur en contact avec 

les gaz brûlés dans les installations de cogénération sont utilisés pour la récupération de chaleur 

et augmentent l'efficacité de l'installation. Creyx et al. [97] ont réalisé une étude énergétique et 

exergétique d’un échangeur de chaleur air-gaz brûlés inséré dans le pot de combustion d’une 

chaudière biomasse. L’échangeur de chaleur consiste en seize tubes en inox réfractaire disposés 

sous forme cylindrique et reliés entre eux par des ailettes longitudinales (cf. Figure 7). 
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Figure 7 : Echangeur de chaleur air pressurisé – gaz brûlés [97] 

L’échangeur a été mis au point pour transférer la chaleur des produits de combustion au 

fluide de travail (air chaud) du moteur Ericsson, fonctionnant à cycle ouvert, d’une installation de 

micro-cogénération biomasse. Ils ont constaté que le coefficient des échanges globaux air – parois 

augmente avec l’augmentation du débit volume d’air dans l’échangeur. Sa valeur est plus 

importante pour de faibles températures d’air à l’entrée de l’échangeur air-gaz brûlés.  

Les échangeurs de chaleur utilisés pour la récupération de la chaleur des gaz brûlés issus de 

la combustion de la biomasse sont soumis à différentes contraintes. Ils sont soumis à des 

conditions sévères en terme de températures (800 – 1100 °C) [98] donc une résistance à hautes 

températures s’avère être une caractéristique non négligeable quant au matériau à choisir pour la 

conception de l’échangeur. Des matériaux spécifiques tels que les céramiques et les alliages 

d’inox peuvent être adaptés aux températures élevées. Les superalliages à base de nickel sont les 

plus prometteurs jusqu’à 800 – 850 °C [99]. Les principales configurations d’échangeur 

supportant ces températures sont les échangeurs tubulaires, les échangeurs à caloducs et les 

échangeurs à plaques. 

Une autre contrainte est l’encrassement des parois qui se manifeste par un dépôt des 

particules solides issues de la combustion de la biomasse [100 – 102]. Le dépôt de particules de 
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suie peut avoir un effet négatif sur la qualité des transferts de chaleur et réduire l'efficacité de 

l’échangeur de chaleur dont le rôle est de récupérer la chaleur des gaz brûlés. Lorsque les parois 

de l’échangeur sont recouvertes de quelques millimètres de dépôts de suies seulement, le taux des 

échanges thermiques peut être réduit d’environ 25% [103]. Podesser [104] a mis en évidence les 

effets de l’encrassement dans son travail sur un échangeur avec faisceau de tubes, pour un moteur 

Stirling de type alpha associé à un système de micro-cogénération biomasse. Il a été constaté que 

ce type d’échangeur limite l’encrassement.  

Ce type d’échangeur de chaleur est confronté aussi aux phénomènes de corrosion qui 

augmentent de façon significative lorsque la température du métal de l’échangeur dépasse 450 – 

500 °C [105,106]. Les phénomènes de corrosion sont présents dans le cas d’une chaudière 

biomasse et lorsque les parois de l’échangeur sont en contact direct avec les produits de la 

combustion chargés en vapeur d’eau. Une température de vapeur supérieure à 500 °C peut 

conduire à une corrosion sévère dans un délai assez court, ce qui coïncide en outre avec la plage 

de température du début de fusion des sels alcalins (principalement chlorures et sulfates de 

potassium et sodium) présents dans les dépôts au sein des chaudières. Ces sels alcalins sont issus 

principalement du chlore présent dans certains types de biomasse.  

Niu et al. [107] ont proposé un système de récupération de chaleur traditionnel inséré dans 

la cheminée d’une chaudière. L’étude a mis l’accent sur la contrainte de l’encombrement qui peut 

vite devenir un défi au niveau des chaudières de petite taille. Lors de la conception d'un nouvel 

échangeur, il est nécessaire de prendre en compte toutes les conditions soumises à l'échangeur en 

terme de chaleur, risque d’encrassement et encombrement réduit au sein de la chaudière. La 

caractéristique la plus fréquemment étudiée des échangeurs de chaleur est la surface d'échange de 

chaleur, à partir de laquelle tous les autres paramètres de l'échangeur sont dérivés. En se basant 

sur les critères et contraintes évoqués, le Tableau 2 dresse une comparaison de plusieurs catégories 

d’échangeurs qui peuvent être adaptés à une unité de micro-cogénération biomasse utilisant un 

moteur à air chaud comme cogénérateur [108 – 111]. Les critères de comparaison retenus, par 

ordre d’importance, sont les suivants : la résistance aux hautes températures, à la pression, 

l’encombrement, un faible encrassement et la facilité d’intervention de maintenance, les pertes de 

charge et le coût financier. Les échangeurs multitubulaires à tubes séparés en inox apparaissent 

les plus appropriés au regard de ces critères que nous retrouvons dans une chaudière biomasse. 
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Tableau 2 : Echangeurs de chaleurs gaz - gaz adaptés aux unités de micro-cogénération avec un moteur à air chaud [108 – 111]  (NC : non renseigné) 

Catégorie 

d’échangeur 
Configuration 

Haute température 

(600-800 °C) 

Pression (10 

bar) 
Encombrement 

Faible Encrassement / 

Facilité d’intervention 
Pertes de charge Coût 

Tubulaire 
Multitubes, à tubes séparés 

(Entretoises) 
+++ ++ ++ + ++ + 

A caloduc Caloducs 
+++ 

(1100 °C) 
++ ++ + ++ _ _ _ 

Tubulaire 

Multitubes, à tubes 

rapprochés (maintien des 

tubes : ruban spiralé) 

+++ ++ ++ _ ++ + 

Tubulaire Multitubulaires à tubes ailetés +++ ++ ++ _ _ + + 

A plaques à surface 

primaire 

A plaques soudées ou brasées 

– échangeur platulaire 

++ 

(600°C) 

++ 

(30-40 bar) 
++  _ _ _ NR NR 

Tubulaire 
Multitubes, à tubes et 

calandres 
++ ++ 

_ 
++ _ + 

A plaques à surface 

primaire 
A plaques soudées ou brasées  

++ 

(600°C) 

++ 

(50 bar) 

_ _ _ _ _ 
NR NR 
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1.4 Modélisations dynamiques et études numériques des unités de 

cogénération biomasse 

Une définition inappropriée des besoins en énergie et un contrôle inadéquat des processus 

énergétiques peuvent affecter les performances d’un système énergétique et réduire son 

efficacité. Pour faciliter le processus de conception et surmonter les échecs de conception en 

amont avec une bonne efficacité énergétique, la modélisation représente une approche très 

intéressante. Les modèles thermodynamiques peuvent être consolidés par des études 

numériques type CFD et validés par des données expérimentales [112].  

Il existe dans la littérature une multitude d’approches proposées pour modéliser les unités 

de micro-cogénération biomasse. La modélisation d’une unité de cogénération biomasse 

nécessite tout d’abord des modèles détaillés de chaque composant de cette unité. Ceci stipule 

que chaque composant doit être modélisé séparément puis les modèles, après validation, doivent 

être regroupés pour obtenir un modèle global de toute l’unité. 

Dans cette partie nous présentons les travaux menés sur les systèmes de micro-

cogénération biomasse en se restreignant aux deux composants intervenant dans cette thèse, à 

savoir la chaudière biomasse et l’échangeur de chaleur air-gaz brûlés.  

1.4.1 Modélisation de chaudières biomasse 

La modélisation du fonctionnement des chaudières biomasse a fait l'objet de plusieurs 

études [113–117]. Des modèles mathématiques basés sur les principes de la thermodynamique 

ont été développés pour représenter le comportement dynamique des chaudières pendant les 

phases de fonctionnement telles que le démarrage et les changements de charge [118]. Åström 

et al. [119] ont développé un modèle non linéaire simple, d’une chaudière à tambour, basé sur 

le premier principe de la thermodynamique et des données de conception de base de la 

chaudière. Sandberg et al. [100] ont présenté un modèle dynamique basé sur les bilans massique 

et énergétique d'une chaudière biomasse industrielle, d’une puissance de 157 MWth, pour 

étudier l'effet de l'encrassement sur les performances de la chaudière. La chaudière modélisée 

est connectée à une turbine pour la production d’électricité.  

La modélisation dynamique des systèmes énergétiques, en fonction du temps et des 

principales zones spatiales, est importante pour simuler le comportement dynamique des 

macro-systèmes qui peuvent, d’ailleurs, être subdivisés en plusieurs sous-systèmes. Ce type de 

modélisation permet de réduire le temps et les coûts des études numériques et expérimentales. 

Les modèles dynamiques peuvent également être utilisés pour la conception, l'optimisation et 

la validation du procédé étudié.  
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Tognoli et al. [120] ont fourni un modèle dynamique détaillé, en utilisant la méthode des 

éléments finis, d'une chaudière industrielle à tubes de fumée avec cinq configurations 

géométriques différentes (rayon et longueur du brûleur, nombre de tubes de fumées, surface 

d’échange). Le modèle dynamique développé se compose de deux parties principales séparées : 

les gaz brûlés et l'enveloppe d'évaporation. Les deux parties sont reliées en utilisant un bilan 

d’énergie. Le fonctionnement des chaudières a été simulé pour répondre à quatre profils de 

demande de vapeur différents.  

Un modèle dynamique appliqué à deux chaudières biomasse d'une puissance nominale 

de 6 et 12 kW a été présenté par Carlon et al. [121]. Le modèle développé avec TRNSYS 

effectue des bilans de masse et d’énergie des deux chaudières en fonction du temps. Le modèle 

décrit le fonctionnement de la chaudière dans des conditions dynamiques et fournit la 

composition chimique des gaz issus de la combustion à partir de la composition chimique des 

granulés de bois et de la valeur de l'excès d'air. Le bilan énergétique de la chaudière est établi 

en deux étapes : la première représente la chambre de combustion et la seconde l'échange 

thermique entre les gaz brûlés, l'eau et la structure de la chaudière. Le modèle a été testé et 

validé pour deux modes de fonctionnement de la chaudière : pleine charge et charge variable 

en régime permanent et transitoire. Le modèle visait à caractériser le comportement stationnaire 

et dynamique des deux chaudières. Afin de valider ce modèle, les taux de transfert de chaleur 

vers l'eau et les profils de température de l'eau à l'entrée et à la sortie de la chaudière ont été 

choisis comme paramètres de validation. Les résultats de la modélisation ont montré une 

meilleure concordance avec les données expérimentales en fonctionnement stationnaire (cf. 

Figure 8) qu'en mode dynamique (cf. Figure 9).  
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Figure 8 : Bilan énergétique de la chaudière et profils de températures pour un essai à 

chargepartielle [121] 

 

Figure 9 : Bilan énergétique de la chaudière et profils de températures pour un essai à pleine 

charge [121] 

Ce type de procédé énergétique est difficile à modéliser car il possède un comportement 

non linéaire dû à l'interaction mutuelle de plusieurs phénomènes physiques et à l'association de 

composants technologiques avec différents échanges thermiques. Le comportement dynamique 



45 

 

de ce type de système est généralement décrit par des équations différentielles non linéaires. 

L'approche classique basée sur les lois de la thermodynamique (avec échanges stationnaires ou 

transitoires) se complique du fait de la nature multi énergétique et instable de ce type de 

processus, d'où l'intérêt d'impliquer une méthode plus adaptée.  

Le formalisme Bond Graph (cf. Annexe 1) permet, par sa structure graphique, d'afficher 

explicitement la nature des échanges d’énergie au sein du système, tels que les phénomènes de 

stockage, de transformation et de dissipation d'énergie. Cette méthode permet de mettre en 

évidence la nature physique et la localisation des variables d'état. 

La modélisation sous le formalisme Bond Graph est basée sur la caractérisation des 

phénomènes d’échanges de puissance dans un système d’une manière graphique. Ces 

puissances sont représentées par une paire de variable effort-flux, liés par l’intermédiaire des 

jonctions. Il existe aussi quelques Bond Graphs où le produit effort-flux n’est pas une puissance, 

ils sont appelés pseudo Bond Graphs et sont utilisés principalement pour la modélisation des 

phénomènes rencontrés en génie des procédés (thermiques, chimiques, ...). La modélisation 

Bond Graph permet l’étude de systèmes multi-physiques avec une représentation graphique 

explicite. La construction d’un modèle Bond Graph se fait en trois niveaux : niveau 

technologique, niveau physique et niveau structurel et mathématique.  

Ces dernières années, la modélisation des systèmes multi-physiques utilisant le 

formalisme Bond Graph a été largement adoptée. Grâce à sa clarté de compréhension, il aide à 

comprendre les interactions physiques dans les systèmes multi-énergétiques. Par conséquent, 

un modèle approprié qui représente un système impliquant transferts de masse et de chaleur 

peut être extrait de façon structurée [122]. Ce formalisme est basé sur une structure graphique 

représentant les échanges de puissance entre différentes entités physiques considérées dans des 

systèmes dynamiques multidisciplinaires [123]. Il a été initié par Paynter en 1961 [124] puis 

développé par Karnopp [125]. Cet outil est adapté à la modélisation des processus physiques 

impliqués dans différents domaines énergétiques (hydraulique, mécanique, électrique, 

chimique et thermique). Malgré l'aspect pratique du formalisme Bond Graph, les systèmes de 

transfert de masse et d'énergie sont complexes à modéliser en tenant compte des flux massiques 

instantanés et des flux d’enthalpies [83].  

1.4.2  Modélisation d’échangeurs de chaleur gaz-gaz  

Un échangeur de chaleur est un dispositif dont la fonction est de transférer de la chaleur 

d'un environnement à un autre, ou d'un fluide à un autre. Le transfert d'énergie doit impliquer 

le moins de pertes possible afin d’assurer une bonne efficacité. Hormis quelques rapides travaux 
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de modélisation en Bond Graph menés par Thoma et al. [126], peu d’études ont été menées 

dans la littérature avec ce formalisme.  

Komninos et al. [109] ont présenté un modèle dynamique d’un moteur Ericsson équipé 

d’un échangeur de chaleur gaz-gaz. L’étude consistait à étudier l'effet de la variation des délais 

de fermeture des soupapes au niveau de la machine de compression et de détente du moteur. 

Les auteurs ont commencé par une configuration non optimisée et ont examiné diverses 

améliorations en terme de synchronisation des soupapes.  

Thakar et al. [127] ont présenté une étude qui portait sur la modélisation d’un échangeur 

de chaleur à calandre et tube à contre-courant placé au niveau de l’échappement d’un moteur 

diesel. L’application visait à utiliser l’énergie calorifique des gaz d’échappement pour 

préchauffer l’air avant son introduction dans le moteur. Il a été constaté que le chauffage de l'air 

d'admission améliore les performances du moteur diesel et réduit le niveau des émissions 

polluantes. L'efficacité de l'échangeur de chaleur était de l’ordre de 61% à pleine charge. 

Xiao et al. [111] ont proposé une revue détaillée sur les récupérateurs de chaleur adaptés 

à des micro-turbines à gaz. Ils recensent plusieurs travaux de modélisation, une étude 

numérique et expérimentale sur différents types de récupérateurs avec une sélection de 

matériaux dont les effets ont été comparés. Les travaux sur les caractéristiques du transfert de 

chaleur et des pertes de charge sont résumés. Ils ont constaté que les récupérateurs à surface 

primaire sont privilégiés aux récupérateurs à plaques et aux récupérateurs tubulaires. Les 

récupérateurs en céramiques surpassent les récupérateurs métalliques en termes de propriétés 

mécaniques à haute température et de résistance à la corrosion, ce qui devrait améliorer 

l'efficacité globale d'environ 40 %. Ďurčanský et al. [108] ont proposé une étude CFD d’un 

échangeur de chaleur air – gaz brûlés à contre–courant. L’échangeur de chaleur étudié est 

intégré à une unité de cogénération biomasse non conventionnelle avec un moteur à air chaud. 

L’objet de leur investigation était de définir les conditions optimales du fonctionnement de 

l’échangeur et d’évaluer la puissance délivrée en fonction de l’ensemble de l’unité de 

cogénération. L’échangeur de chaleur conçu peut délivrer une puissance de 12,8 kW. 
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1.5 Synthèse de l’étude bibliographique 

L’intérêt de la cogénération est de pouvoir produire deux énergies finales (chaleur et 

électricité) à partir d’une seule source d’énergie primaire. Elle offre la possibilité d’une 

production décentralisée d’électricité répondant à un besoin local ou éloigné. Selon la gamme 

de puissance électrique produite, il existe plusieurs catégories de cogénération. Ainsi, la micro-

cogénération peut être distinguée. Elle consiste en une production inférieure à 50 kW selon 

l’Union Européenne et inférieure à 36 kW en France. La biomasse représente un véritable atout 

pour réduire les émissions de gaz à effet de serre et satisfaire la demande d’énergie accrue. Les 

systèmes de cogénération biomasse associent une chaudière biomasse, permettant de convertir 

l’énergie chimique du combustible en une énergie thermique qui est d’une part transférée à des 

circuits de chauffage et d’autre part à un cogénérateur via un récupérateur de chaleur pour 

produire de l’électricité. Dans cette recherche bibliographique, plusieurs cogénérateurs adaptés 

à la micro-cogénération biomasse ont été évoqués. Le cogénérateur de type moteur Ericsson 

présente de véritables avantages par rapport aux autres cogénérateurs.  

Dans cette thèse, deux éléments d’une unité de micro-cogénération ont été étudiés : une 

chaudière biomasse pour la production de chaleur et un échangeur air – gaz brûlés pour 

alimenter un cogénérateur. 

Les chaudières biomasse de puissance élevée ont été largement étudiées dans la littérature 

pour plusieurs configurations, avec des mesures des émissions polluantes pour vérifier la 

réglementation européenne. Cependant, peu de travaux sur les chaudières biomasse de faible 

puissance ont été réalisés comme notre cas d’étude avec une caractérisation des émissions 

polluantes et une injection d’air secondaire pour développer une post-combustion et réduire les 

émissions.  

Concernant l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés, il n’existe pas dans la littérature 

d’études sur ce type d’échangeur adapté à la combustion biomasse en contact direct avec la 

flamme, excepté celui développé dans le cadre de la thèse de Creyx [158]. Cet échangeur avait 

une géométrie complexe et n’a pas pu être caractérisé sur une large gamme de conditions 

expérimentales.    

La modélisation d’une unité de micro-cogénération biomasse nécessite le développement 

de modèles détaillés de chaque composant de cette unité. Les modèles 0D permettent de simuler 

le comportement dynamique et d’établir un bilan énergétique en se basant sur les principes de 
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la thermodynamique. Le formalisme Bond Graph, par sa structure graphique simplifiée, permet 

de modéliser les échanges d’énergie au sein des composants et de l’unité globale.  

 La recherche bibliographique effectuée a permis de souligner le manque de données 

expérimentales au sein d’une chaudière biomasse de faible puissance destinée à une unité de 

micro-cogénération. Ces données sont essentielles pour établir un modèle dynamique en 

considérant le cycle réel de fonctionnement de la chaudière comme cela sera développé dans le 

cadre de cette thèse. 

Cette étude bibliographique a également mis en évidence l’absence d’études sur les 

échangeurs de chaleur air – gaz brûlés insérés dans des chambres de combustion de chaudière 

pour la production d’air chaud dans le but d’alimenter un cogénérateur. Il est important 

d’étudier dans un premier temps un échangeur « modèle » de géométrie simplifiée avec une 

approche expérimentale et numérique. Ainsi, les études expérimentales et les deux modèles 

dynamiques 0D Bond Graph développés séparément pour une chaudière biomasse et un 

échangeur de chaleur air – gaz brûlés sont primordiaux afin d’établir un modèle global d’une 

unité de micro-cogénération. Par ailleurs, il n’existe pas de modèles 0D détaillés de chaudière 

avec la prise en compte des transferts de masse et de chaleur entre ses sous-systèmes (chambre 

de combustion, échangeur de chaleur eau – gaz brûlés).   
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 ETUDE EXPERIMENTALE ET MODELISATION 

DYNAMIQUE 0D DE LA CHAUDIERE BIOMASSE 

Nous évoquerons dans ce chapitre les travaux effectués sur la chaudière biomasse. Dans 

un premier temps, la description et l’instrumentation de la chaudière sont présentées et les 

résultats issus des essais expérimentaux, pour des conditions opératoires définies, sont exposés. 

Dans un deuxième temps, la méthodologie adoptée pour la réalisation du modèle dynamique 

0D de cette chaudière sera explicitée. Enfin, les résultats de la simulation et ceux obtenus 

expérimentalement seront comparés et discutés. 

2.1 Description de la chaudière biomasse 

La chaudière étudiée est une chaudière biomasse automatique à granulés de bois d'une 

puissance de 30 kW (cf. Figure 10) avec un rendement de 85%. La chaudière est équipée d'un 

échangeur de chaleur eau – gaz brûlés d’un volume de 64 L dont le rôle est de récupérer le 

maximum d'énergie thermique des gaz brûlés à transférer à l’eau. La circulation de l'eau dans 

le circuit hydraulique est assurée par une pompe. L'introduction des pellets dans le brûleur de 

la chaudière se fait par une vis sans fin à fonctionnement cyclique (2 s de marche / 10 s d’arrêt) 

tant que la température de l'eau à la sortie de l’échangeur est inférieure à la température de 

consigne Tc. Lorsque la température de consigne est atteinte, l'alimentation en pellets s'arrête et 

reprend quand la température de l’eau redescend en-dessous de ce seuil. Ce fonctionnement 

cyclique, dû à la température de consigne imposée par l'utilisateur, peut être observé sur le débit 

des pellets et est appelé « cycle thermique ». Ce phénomène est détaillé dans la section 2.4.2. 

L'air primaire entre dans le foyer par des trappes situées dans la partie inférieure de la chaudière 

et son débit est stimulé par un ventilateur d'extraction des fumées monté sur le couvercle 

supérieur de la chaudière. La vitesse de rotation du ventilateur est contrôlée par un variateur de 

fréquence piloté par une sonde lambda insérée dans la cheminée de la chaudière.  

La dissipation de la chaleur de l’eau est assurée, en aval, par un circuit hydraulique relié 

à deux aérothermes situés à l'extérieur de la cellule d'essai. Un ballon de stockage d’eau froide 

de 200 L est connecté au circuit pour diluer l’eau circulant dans le réseau hydraulique en cas de 

surchauffe. Pour éviter les phénomènes de refoulement des fumées par manque de tirage, un 

extracteur secondaire assurant une dépressurisation contrôlée est placé en sortie du tube 

d’échappement de la chaudière à l’extérieur de la cellule d’essai. 

Afin d'effectuer une caractérisation expérimentale de la chaudière, plusieurs capteurs sont 

installés à différents endroits dans la chaudière (cf. Tableau 3). Un débitmètre 
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électromagnétique avec une plage de fonctionnement de 20 à 500 dm3/h, avec une incertitude 

de 0,5%, mesure le débit massique d'eau (ṁw
exp

) circulant dans l'échangeur de chaleur de la 

chaudière. Le débit massique des gaz brûlés (ṁfg
exp

) est mesuré par un débitmètre à aile Pitot 

(incertitude de 8%). Les températures de l'eau à l'entrée (Tw,in
exp

) et à la sortie (Tw,out
exp

) de 

l'échangeur eau – gaz brûlés sont enregistrées par deux sondes de température en platine de type 

Pt100 d'un diamètre de 3 mm (incertitude de 0,8 % à 100°C). Un thermocouple de type K est 

placé dans la cheminée (incertitude de 0,75 %) pour mesurer la température des gaz brûlés 

(Tfg,exh
exp

). Un thermocouple de type S (incertitude de 0,25%) est placé dans l'axe central du pot 

de combustion pour mesurer l'évolution instantanée de la température des gaz brûlés (Tfg,cc
exp

) 

dans le pot de combustion (température de la flamme). D'autres thermocouples de type K 

(incertitude de 0,75 %) sont placés dans le brûleur (Tfg,bur
exp

), en haut et en bas dans le passage 

annulaire entre le pot de combustion et la paroi interne de l’échangeur de chaleur (Tfg,top
exp  et 

 Tfg,bot
exp

). Deux thermocouples de type K (incertitude de 0,75 %) sont également soudés de part 

et d’autre de la paroi du pot de combustion (Twall,outer
exp

 et Twall,inner
exp

). Un dernier thermocouple 

de type K (incertitude de 0,75 %), pour mesurer la température des gaz brûlés (Tfg,exit
exp

), est placé 

à la sortie des tubes de fumées qui sont immergés dans l’eau de l'échangeur de chaleur. Le 

tableau ci-dessous résume les capteurs utilisés, leur plage et leur incertitude de mesure. 
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Figure 10 : Coupe de la chaudière avec les positions des thermocouples et le circuit 

hydraulique 

(1) Brûleur (2) Pot de combustion ou chambre de combustion (cc) (3) Extraction des fumées 

(4) Vis d’alimentation (5) Entrée d'air (6) Echangeur de chaleur eau – gaz brûlés.  
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Le Tableau 3 résume les différents capteurs utilisés ainsi que leur plage de mesure et 

incertitude.  

Capteurs Variable physique désignée Emplacement Incertitude Plage de mesure 

Sondes de température 

Pt100 

Température eau 

(Tw,out
exp

, Tw,in
exp

) 

Entrée et sortie 

échangeur 

0,8 % à 

100°C 
De -75°C à 250°C 

Débitmètre 

électromagnétique  
Débit masse eau (ṁw

exp
) 

Circuit 

hydraulique 

0,5 % de la 

mesure 
De 20 à 500 dm3/h 

Capteur magnétique de 

position angulaire 

Angle de rotation de la vis 

sans fin (θ) 

Arbre de la vis 

d’alimentation en 

pellets 

2,5% de la 

pleine 

échelle 

De 0 à 360 degrés 

Tube de Pitot + micro 

manomètre + Thermocouple 

Débit masse gaz brûlés 

(ṁfg
exp

) 
Cheminée 

53% de la 

mesure 
De 0 à 0,1 kg/s 

Thermocouples de type S 

Température gaz brûlés 

(Tfg,cc
exp

) 

 

Pot de combustion 
0,25% de la 

mesure 
De 0 à 1100 °C 

Thermocouples de type K 

 

Température gaz brûlés 

(Tfg,bur
exp

, Tfg,top
exp

,  Tfg,bot
exp

, Tfg,exit
exp

) 

 

Différents endroits 

dans la chaudière 

(cf. Figure 10) 

0,75% de la 

mesure 
De - 200 à 1200°C 

Température de la paroi du 

pot de combustion 

(Twall,outer
exp

,Twall,inner
exp

) 

De part et d’autre 

de la paroi du pot  

Température gaz brûlés 

(Tfg,exh
exp

) 
Cheminée 

Tableau 3 : Instrumentation de la chaudière biomasse 

2.2 Systèmes d’acquisition 

L’acquisition et l’affichage graphique instantané des données sont réalisés grâce à un 

programme développé au laboratoire avec le logiciel LabVIEW. La fréquence 

d’échantillonnage est fixée à 1Hz. Les données sont instantanément enregistrées dans un fichier 

de sortie de format « .txt ». Les paramètres mesurés sont les suivants : 

 Les températures des gaz brûlés et d’eau listés dans le Tableau 3.  

 La température de l’air ambiant à l’intérieur de la cellule. 

 Le débit masse d’eau et des gaz brûlés. 

 La concentration volumique de NOx, CO, CO2 et O2 dans les gaz brûlés au niveau 

de la cheminée de la chaudière. 

 La position angulaire de la vis d’alimentation en pellets. 
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2.3 Le combustible 

Les essais expérimentaux ont été effectués avec un seul type de biomasse, des pellets de 

bois. Les pellets de bois, utilisés d’ordinaire pour le chauffage domestique, sont développés 

pour les chaudières biomasse de petites et moyennes puissances. Les propriétés physico-

chimiques (PCI, granulométrie, humidité, masse volumique, taux de cendre, etc) et la 

classification de ce type de biomasse sont réglementées par la norme européenne EN 14961-1 

[128].  

La composition chimique de la biomasse utilisée 

La composition chimique de ce combustible et sa formule ont été obtenue par une analyse 

élémentaire effectuée par le Centre Commun de Mesures (CCM) de l’Université du Littoral-

Côte d’Opale Dunkerque. Cela a permis d’écrire la réaction de combustion suivante (cf. 

équation (1)): 

 36,725 71,6 30,475 2air 2 2 2 air 2 air 2C H O 39,388 1 e (O 36,725 CO 35,8 H O 39,388 e3,76N ) 148,097(1O e )N         (1) 

avec eair l’excès d’air (fixé à 80%). La valeur de l’excès d’air est conditionnée par la sonde 

Lambda qui dépend du fonctionnement de la chaudière biomasse. 

Les pellets utilisés respectent les critères imposés par la certification DIN Plus qui définit 

la qualité des pellets de bois. Ces critères sont listés dans le Tableau 4. 

Critères Pellets de bois Source 

Formule chimique C36,725 H71,6 O30,475 CCM de Dunkerque 

PCI 18,36 MJ/kg 

Données commerciales 
Taux d’humidité 8% 

Taux de cendres 3% 

Taux de poussières 0,3% 

Tableau 4 : Propriétés et caractéristiques principales des pellets de bois 

Débit des pellets 

Le capteur magnétique de position angulaire placé sur l’arbre du moteur électrique 

entraînant la vis d’alimentation permet de mesurer l’angle de rotation de la vis. Un étalonnage, 

en utilisant un peson (précision de ± 20 g) pour mesurer la masse des pellets, a permis de 

dégager une corrélation entre l’angle de rotation de la vis et la quantité de combustible 
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acheminée vers le brûleur. La Figure 11 montre la corrélation entre la masse de pellets 

acheminés vers le brûleur et l’angle de rotation de la vis d’alimentation θ (cf. équation (2)). A 

partir des points expérimentaux, une interpolation linéaire permet d’estimer le débit masse de 

pellets entrant dans la chaudière en fonction de l’angle de rotation de la vis. La connaissance 

du débit masse des pellets permettra de calculer la puissance calorifique de la chaudière. 

pelletsm 0,026   (2) 

 

Figure 11 : Étalonnage de la vis d'alimentation en pellets de la chaudière 

2.4 Caractérisation expérimentale de la chaudière biomasse 

L’étude expérimentale menée sur la chaudière a pour objectif de caractériser son 

fonctionnement (en régime stationnaire et instationnaire, en fonction de différents paramètres 

tels que la sensibilité à la température de consigne Tc, …). Cette étude a pour but également de 

fournir le maximum de données afin d’identifier les paramètres cruciaux pour la modélisation 

dynamique de la chaudière. Les campagnes expérimentales réalisées sur la chaudière ont permis 

de récupérer des mesures de profils temporels de températures et de débits des gaz brûlés et de 

l’eau à différents endroits de la chaudière. Certaines données ont servi de conditions d’entrée 

du modèle dynamique 0D et ont permis de le valider.  

Une étude des émissions polluantes a été réalisée et l’effet d’une injection d’air secondaire 

a été examiné. Le principal but de cette injection d’air secondaire est de provoquer une post-

combustion dans la partie haute du pot de combustion de la chaudière pour diminuer la 
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concentration de certains polluants (les précurseurs de suies, les Hydrocarbures Aromatiques 

Polycycliques) et oxyder les particules de suies [91].  

2.4.1 Conditions d’essai 

Avant chaque campagne expérimentale, les principales conditions opératoires ont été 

définies pour répondre aux objectifs de la thèse. Ces conditions sont répertoriées dans le 

Tableau 5. 

Condition Définition 

Température de consigne Tc Température de l’eau à la sortie de l’échangeur eau - gaz brûlés. 

Mode de fonctionnement de la 

vis d’alimentation 

Durée marche / durée arrêt. 

Type de combustible La chaudière est dotée de plusieurs programmes en fonction du 

type du combustible (bois déchiqueté, plaquettes de bois, 

pellets…). 

Tous les essais réalisés lors de cette thèse ont été effectués avec 

des pellets. 

Tableau 5 : Conditions d'essai 

 

2.4.2 Paramètres influençant le mode de fonctionnement de la chaudière 

Des essais expérimentaux ont été conduits sur la chaudière à pleine charge. L’impact de 

la valeur de la température de consigne sur le comportement thermique de la chaudière a été 

examiné. Les résultats obtenus en faisant varier cette condition sont discutés dans ce qui suit. 

Au démarrage de la chaudière, les pellets sont conduits automatiquement du silo vers le 

brûleur via la vis d’alimentation. Pendant cette phase de démarrage (Start-up) (cf. Figure 12), 

le combustible arrive d’une manière ininterrompue et est préchauffé à l’aide d’un réchauffeur 

électrique, d’une puissance de 6 kW, jusqu’à atteindre environ 300°C. Le brûleur se trouvant 

en partie basse de la chaudière est constitué de béton réfractaire pour accumuler de la chaleur 

grâce à son inertie thermique et stabiliser au mieux la température des gaz brûlés pendant la 

combustion. Quand la température d’auto inflammation est atteinte, les pellets s’embrasent. 

Ainsi, la combustion est amorcée au bout de 16 min (cf. Figure 12). A cet instant, l’alimentation 

en pellets s’arrête et une forte montée en température peut alors être observée au niveau des gaz 

brulés (Tfg,cc

exp ) dans le pot de combustion. Les températures d’eau à l’entrée (Tw,in

exp ) et à la sortie 
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de l’échangeur de chaleur eau-gaz brulés (Tw,out
exp ) augmentent également. Tant que la 

température d’eau dans l’échangeur de chaleur n’a pas dépassée 55°C, l’eau circule en circuit 

fermé grâce à la vanne 3 voies (Thermostatic mixing valve) (time = 0 – 30 min, cf. Figure 12). 

Une fois la température de l’eau atteint 55°C, la vanne 3 voies redirige l’eau chaude vers le 

circuit de dissipation thermique (cf. Figure 10).  

Après la phase de démarrage vient la phase de régulation où la stabilisation des 

températures d’eau à l’entrée et la sortie de l’échangeur de chaleur peut être observée. La 

température des gaz brûlés est fortement dépendante des quantités de pellets amenés dans le 

brûleur. De fortes fluctuations sont enregistrées sur le profil de température des gaz brûlés. Ces 

fluctuations sont dues aux bouffées de chaleur libérées lors de la combustion de pellets qui 

arrivent par paquet. En effet la discontinuité d’approvisionnement des pellets par la vis 

provoque des instationnarités qui affectent vigoureusement le comportement thermique des gaz 

brûlés.  

Lorsque la phase d’arrêt de la chaudière est amorcée, l’alimentation en combustible 

s’arrête et une forte baisse de la température des gaz brûlés peut être observée. Les fluctuations 

enregistrées sur les températures d’eau sont dues au fonctionnement intermittent de la pompe 

hydraulique qui tente de maintenir la température du corps de la chaudière proche des 

conditions du fonctionnement le plus long possible pour un éventuel redémarrage de la 

chaudière. 
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Figure 12 : Fonctionnement de la chaudière sans cycles thermiques (régime stationnaire) 

Selon la consigne imposée sur la température d’eau à la sortie de la chaudière, deux modes 

de fonctionnement peuvent avoir lieu : fonctionnement avec ou sans cycles thermiques. Si la 

température de consigne est élevée, 85 °C par exemple (température maximale de la chaudière) 

comme dans l’essai dont les résultats viennent d’être discutés (cf. Figure 12), la chaudière 

trouve des difficultés à satisfaire cette condition. De ce fait, une alimentation en pellets se fait 

d’une manière permanente durant toute la phase de régulation. Par contre si la température de 

consigne imposée est plus basse, 75 °C par exemple, la chaudière atteint rapidement cette 

consigne et des cycles thermiques apparaissent suite aux arrêts récurrents en alimentation en 

pellets (cf. Figure 13). 
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Figure 13 : Fonctionnement de la chaudière avec cycles thermiques (régime transitoire) 

L’effet de la température de consigne peut alors être examiné. La valeur de cette 

température a été modifiée lors d’un essai et les résultats sont présentés sur la Figure 14. 

L’apparition de cycles thermiques devient évidente pendant la durée de fonctionnement avec 

une température de consigne Tc=70°C. Par contre, on note une absence totale des cycles 

thermique durant la phase où Tc=85°C car la chaudière fonctionne en mode continu (pas 

d’interruption d’alimentation en pellets). En baissant la consigne de 5 °C, des cycles thermiques 

apparaissent à nouveau mais sont moins prononcés que pour le cas où Tc=70°C. Cette 

dynamique de la température des gaz brûlés rend l’étude du fonctionnement de la chaudière 

plus complexe mais représentative d’un fonctionnement réel sur une installation de chauffage 

où la charge thermique en aval varie en fonction du besoin. Les cycles thermiques apparaissent 

lors d’une inadéquation entre la production et le besoin. Cette dynamique thermique est 

importante à maitriser d’autant lors d’un couplage de la chaudière à une machine 

thermodynamique.  
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Figure 14 : Effet de la valeur de la température de consigne sur le comportement thermique de 

la chaudière : évolution de la température des gaz brûlés dans le pot de combustion en 

fonction du temps 

Pour mieux visualiser les cycles thermiques, un zoom est réalisé sur deux cycles lors d’un 

essai réalisé avec une température de consigne de 73°C. Sur la Figure 15 est tracée l'évolution 

instantanée de la température des gaz brûlés dans la chambre de combustion corrélée avec le 

débit masse des pellets. La forte dépendance entre les quantités du combustible fourni par la vis 

d'alimentation et l'élévation de température des gaz brûlés dans le pot de combustion de la 

chaudière est évidente. La température des gaz brûlés varie entre 600 et 1100°C. Les pellets 

sont introduits dans le brûleur de la chaudière par une vis d'alimentation qui tourne pendant 2 

secondes et s'arrête pendant 10 secondes tant que la température de l'eau à la sortie de 

l'échangeur de chaleur est inférieure à la température de consigne. Lorsque la température de 

consigne est atteinte, l'alimentation en pellets s'arrête. Ainsi, un long arrêt de l'alimentation en 

combustible (12 min) peut être observé. Les interruptions de l'alimentation en pellets induisent 

une baisse de la température des gaz brûlés dans le pot de combustion avec un léger retard 

temporel (1 – 2 min). Le temps écoulé entre le début de l'augmentation et la fin de la diminution 
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de la température des gaz brûlés définit un cycle thermique. Ce phénomène marque toute la 

phase de fonctionnement de la chaudière, depuis le début de la combustion jusqu'à son arrêt 

complet. 

 

Figure 15 : Evolution de la température selon un cycle thermique des gaz brûlés dans la 

chambre de combustion et du débit masse de pellets 

 

2.5 Bilan énergétique de la chaudière 

2.5.1 Puissance thermique de la chaudière 

L’eau circulant à l’intérieur de l’échangeur de chaleur eau – gaz brûlés récupère une partie 

de l’énergie calorifique véhiculée par les gaz brûlés. Afin d'obtenir une meilleure efficacité 

thermique, il est très important de maintenir la température d'entrée et de sortie de l'eau de 

chauffage ainsi que le débit d'eau à un niveau stable durant la période de fonctionnement de la 

chaudière [82].  

La variation du flux d’enthalpie de l’eau entre l’entrée et la sortie de l’échangeur de 

chaleur définit la puissance de la chaudière qui peut être calculée par l’équation                                            

(3) : 
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 
exp

exp exp
w w w w,out w w,in w,in

exp 

w,outH m c ( ).T c (T ).TT
 

                                               (3) 

avec ΔḢw la variation du flux d’enthalpie de l’eau et cw (J/kg.K) la chaleur spécifique de l’eau 

fournie par l’équation                                       (4) [129]. 

3 2 4 3

w w w wwc (T ) 4216.9 3.05 7T T9.7 10 8 10 T                                               (4) 

avec Tw la température d’eau correspondante (sortie ou entrée), Tw,in
exp 

 la température d’eau 

mesurée à l’entrée de l’échangeur de chaleur eau – gaz brûlés et Tw,out
exp

 la température d’eau 

mesurée à la sortie de l’échangeur de chaleur eau – gaz brûlés. Plage de validité : 273 K <Tw< 

373 K.  

En reprenant les résultats de l’essai présenté sur la Figure 12, l’écart de température d’eau 

enregistré entre l’entrée et la sortie de l’échangeur de chaleur, durant la phase de régulation, est 

de 14 °C environ (cf. Figure 16). Cet écart permet de retrouver la puissance thermique de la 

chaudière qui est de l’ordre de 28 kW. Une augmentation du débit d’eau (d’environ 0,1 kg/s) 

est notée après la redirection de l’eau, par la vanne 3 voies, vers le circuit du refroidissement 

(30 min) puis il reste constant tout le long de la phase de régulation. Ceci est dû au changement 

du point de fonctionnement pompe/circuit suite à la variation de pertes de charge dans le circuit. 

Le fonctionnement intermittent de la pompe introduit ci-dessus est clairement visible sur 

le débit d’eau durant la phase de refroidissement (340 – 450 min, Figure 16) afin de maintenir 

la température du corps de la chaudière la plus élevée possible en cas d’un éventuel 

redémarrage. 
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Figure 16 : Débit et températures d'eau à l'entrée et à la sortie de l'échangeur 

2.5.2 Le flux de chaleur fourni par la combustion 

La mesure du débit masse de pellets ne nous permet pas de calculer le flux de chaleur de 

manière instantanée produit par la combustion au niveau du brûleur sans prendre en compte la 

cinétique de combustion. Par conséquent, le flux de chaleur fourni par la combustion des pellets 

de bois est calculé à l'aide de l'équation suivante : 

  exp

butfg,

exp

butfg,pfg

exp

fgburfg, .T T.cmH


  
 

                  (5) 

avec Ḣfg,bur le flux d’enthalpie des gaz brûlés en sortie brûleur, ṁfg
exp le débit masse des gaz brûlés 

mesuré, cpfg la chaleur spécifique des gaz brûlés calculée à la température mesurée 

expérimentalement dans le brûleur (Tfg,bur

exp ). 

Le bilan énergétique de la chaudière est établi grâce à l’équation (6). Il représente les 

échanges thermiques entre les gaz brûlés et la structure de la chaudière, le flux thermique 

récupéré par l'eau dans l'échangeur de chaleur eau - gaz brûlés et les pertes thermiques à 

l'échappement de la chaudière. Nous adoptons comme hypothèse que la paroi extérieure de la 

chaudière est adiabatique. Il n'y a donc aucun échange de chaleur avec l'environnement. Le flux 

de chaleur dégagé par la combustion des pellets est alors donné par : 
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fg,bur fg,exh w wallH H H Q
   

     (6) 

avec Ḣfg,exh les pertes de chaleur à l’échappement, ΔḢw le flux de chaleur transmis à l’eau de 

l’échangeur de chaleur calculée par l’équation                                            (3), Q̇wall le flux de 

chaleur stocké dans les parois des sous-systèmes de la chaudière. 

Les gaz brûlés résultant de la combustion passent à travers les sous-systèmes de la 

chaudière (ligne rouge en pointillés, cf. Figure 17) et échangent de la chaleur avec les parois. 

En raison des phases transitoires, les parois emmagasinent ou produisent une quantité de flux 

de chaleur, à savoir, le flux de chaleur stocké dans les parois de la chambre de 

combustion ( Q̇wall,cc), dans la paroi intérieure de l'échangeur de chaleur (Q̇wall,HEx), dans les 

parois des tubes de fumées ( Q̇wall,tub). Ainsi, le flux de chaleur stocké par les parois se 

compose de trois parties :  

wall wall,cc wall,HEx wall,tubQ Q Q Q
   

                                                      (7) 

où chaque flux de chaleur est calculé à partir d’un bilan de flux au niveau de chaque paroi (cf. 

Figure 17) : 

wall,cc 1 2Q Q Q
  

         (8) 

wall,HEx 3 4Q Q Q
  

   (9) 

wall,tub 6 5Q Q Q
  

   (10) 

Le flux de chaleur transféré aux parois intérieures de l'échangeur de chaleur et aux tubes 

de fumées est partiellement transféré à l'eau. Ce flux calculé par l’équation                                            

(3) peut également être donné par l’équation (11). 

w 4 5 w,stQ Q QH  
  

    (11) 

avec Q̇w,st le flux de chaleur stocké par l'eau dans l'échangeur de chaleur. 

w
w,st w w

dT
Q m c

dt



  (12) 

Ce terme intervient lors de l’arrêt de la pompe pour représenter le flux de chaleur stocké 

par l’eau de l’échangeur. Ce flux de chaleur provient des parois qui continuent à chauffer l’eau 

par convection lors de l’arrêt de la pompe. Quand le régulateur détecte une augmentation de la 
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température d’eau, une consigne est envoyée à la pompe pour se mettre en fonctionnement (cf. 

Figure 16).  
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2.5.3 Les pertes de chaleur au niveau de l’échappement 

Les gaz brûlés évacuent, en dehors de la chaudière, une proportion significative de la 

chaleur dégagée par la combustion. Ainsi, le flux de chaleur perdu à l’échappement de la 

chaudière peut être calculé par l'équation       (13). 

 
exp

exp exp exp exp
fg,exh fg pfg fg,exh fg,exh pfg amb ambH m c (T ).T c (T ).T

 

          (13) 

avec ṁfg
exp

 le débit masse des gaz brûlés mesuré expérimentalement, cpfg la chaleur spécifique 

des gaz brûlés calculée à la température des gaz brûlés mesurée à la sortie de la chaudière 

Tfg,exh
exp

et Tamb
exp

 la température ambiante. 

 

Figure 17 : Bilan énergétique de la chaudière 
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2.6 Caractérisation des émissions polluantes au niveau de la chaudière 

Les émissions gazeuses, produits de la combustion de pellets, ont été étudiées. Un 

prélèvement continu de gaz brûlés a été effectué au niveau du conduit de la cheminée de la 

chaudière. L’analyse chimique a été réalisée grâce à un analyseur de gaz HORIBA PG-250S. 

Ce dernier permet la mesure continue et simultanée de quatre composés gazeux (CO, CO2, NOx 

et O2). Les analyses ont comme objectif de déterminer les concentrations de ces composés 

gazeux émis par la chaudière en fonction des paramètres et phases de fonctionnement de celle-

ci.  

2.6.1 Techniques de prélèvement et équipement 

Le prélèvement de gaz brûlés est réalisé par une sonde de prélèvement (cf. Figure 18-a) 

sur laquelle est montée une canne d’un diamètre de 6,35 mm en inox. La canne est équipée d’un 

micro-filtre intégré pour piéger les particules solides (poussière, goudrons…). Le prélèvement 

se fait au niveau du conduit d’échappement de la chaudière (cheminée). La sonde de 

prélèvement de gaz portative est chauffée électriquement afin d’éviter la condensation des gaz 

avant leur introduction dans l’unité de conditionnement (cf. Figure 18-b). Donc, les gaz brûlés 

prélevés sont d’abord filtrés et chauffés à environ 150°C, ensuite acheminés via une ligne 

chauffée en téflon vers l’unité de conditionnement. Le chauffage permet d’éviter la 

condensation des gaz prélevés. Ils sont séchés par l’unité de conditionnement avant d’être 

introduits dans l’analyseur de gaz. Un schéma du montage du système de prélèvement des gaz 

brûlés au niveau de la cheminée est donné sur la Figure 19. 

 
 

 

(a) (b) (c) 

Figure 18 : Système d’analyse des polluants 

(a) Sonde de prélèvement, (b) Unité de conditionnement, (c) Analyseur multi-gaz Horiba 
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Figure 19 : Schéma du montage du système de prélèvement et d’analyse des gaz  

L’analyseur multi-gaz HORIBA PG-250 (cf. Figure 18-c) permet de mesurer en continu 

et de manière simultanée les émissions de polluants et il est étalonné régulièrement durant les 

campagnes de mesures. L’analyseur est également équipé d’un filtre et d’un sécheur, mais de 

faibles capacités d’où l’installation d’un filtre sur la canne de prélèvement et l’utilisation d’une 

unité de conditionnement. Les gaz prélevées dans la cheminée sont à 250°C et comprennent 

des particules de suies qui peuvent altérer le filtre de l’analyseur. L’analyseur a une pompe 

assurant un débit volume d’aspiration de 24 L/min, un condenseur électronique pour éliminer 

la vapeur d’eau et un générateur d’ozone équipé d’un filtre pour capter l’ozone restant. Les 

principes d’analyse et les gammes d’échelle pour chaque composé gazeux sont fournis dans le 

Tableau 6. 

Composé 

mesuré 
Principe de mesure Echelles 

Erreurs 

Oxydes d’azote 

(NOx) 

Méthode de détection 

chimiluminescence (CLD) 
0 - 2500 ppm 

±0,5% pleine 

échelle (100 ppm) 

Monoxyde de 

carbone (CO) 

Absorption infrarouge non 

dispersif (NDIR pneumatique) 
0 - 5000 ppm 

±0,5% pleine 

échelle (1000 ppm) 

Dioxyde de 

carbone (CO2) 

Absorption infrarouge non 

dispersif (NDIR pyrosenseur) 
0 - 20 vol% ±1% pleine échelle 

Oxygène O2 Cellule galvanique 0 - 25 vol% ±1% pleine échelle 

Tableau 6 : Spécifications de l’analyseur Horiba PG-250 
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2.6.2 Mesures des concentrations des polluants 

A l’aide de cet analyseur de gaz, des mesures des émissions polluantes sont réalisées lors 

d’essais expérimentaux conduits sur la chaudière à des conditions opératoires identiques 

(Tc=85°C). Afin de garantir la reproductibilité de mesure, chaque essai est réalisé deux fois. La 

concentration des quatre composants évoqués dans le Tableau 6 est obtenue durant les 

différentes phases de fonctionnement de la chaudière (cf. Tableau 7). Les concentrations des 

polluants ne sont pas disponibles pendant la phase de démarrage de la chaudière car le filtre de 

la canne de prélèvement a tendance à s’encrasser très rapidement à cause des températures très 

basses des gaz brûlés ce qui risque d’endommager le matériel d’analyse. 

 

Numéro 

essai 
Durée de prélèvement Phase de fonctionnement 

NOx 

ppm 

CO 

ppm 

CO2 

%vol 

O2 

%vol 

Essai 1 Plusieurs heures Essai complet 33 329 6,7 14,9 

Essai 2 Plusieurs heures Essai complet 31 327 5,8 15,4 

Essai 3 80 min Phase de régulation 75 472 7 14,5 

Essai 4 

200 min Phase de régulation 34 165 5,5 16 

45 min Phase de refroidissement 6 1505 2,11 19 

Essai 5 

95 min Phase de régulation 52 190 7,6 13 

23 min Phase de refroidissement 10 1271 3,6 17,5 

Tableau 7 : Concentrations moyennes de NOx, CO, CO2 et O2 dans la cheminée de la 

chaudière 

Les émissions de NOx regroupent le monoxyde d’azote (NO), le dioxyde d’azote (NO2) 

et le protoxyde d’azote (N2O). Les oxydes d’azote présents dans le foyer de la chaudière (NO, 

NO2) sont formés, selon les schémas réactionnels suivants [130] :  

- NO thermique : sa formation nécessite de hautes températures et dont l’unique 

source est l’azote présent dans l’air participant à la combustion.  

- NO prompt ou précoce : provenant de réactions à grande vitesse en présence 

d’hydrocarbures [131, 132]. 
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- NO combustible : son unique source est l’azote présent dans le combustible libéré 

par l’oxygène de l’air lors de la combustion.   

Les mécanismes de formation des NOx thermiques et prompt ne sont initiés qu'à des 

températures supérieures à 1300 °C, qui ne sont généralement pas atteintes dans les chaudières 

à faibles puissance. En conséquence, les émissions de NOx lors de la combustion de la biomasse 

résultent principalement de l'oxydation du combustible [133 – 135].  

A partir des résultats obtenus, nous constatons que la concentration moyenne de NOx est 

plus faible pendant la phase de refroidissement que durant la phase de régulation de la 

chaudière. Ceci peut être expliqué par l’arrêt de la combustion, ce qui entraîne la diminution de 

la température dans la chambre de combustion et l’arrêt d’arrivée d’oxygène suite à l’arrêt de 

l’extracteur. La même remarque peut être faite pour la concentration de CO2. Par contre, 

concernant le CO, sa concentration est 10 fois plus élevée durant la phase de refroidissement 

que pendant la phase de régulation. Cela est dû également à l’arrêt de la combustion et 

l’appauvrissement en oxygène.  

 

Figure 20 : Concentrations moyennes de NOx, CO, CO2 et O2 dans la cheminée de la 

chaudière lors de la phase de régulation des essais listés dans le Tableau 7 
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Figure 21 : Concentrations moyennes de NOx, CO, CO2 et O2 dans la cheminée de la 

chaudière lors de la phase d’arrêt des essais listés dans le Tableau 7 

La concentration moyenne de CO durant un essai complet (Essai 1) est de l’ordre de 

222 mg/Nm3 et 36 mg/Nm3 pour les NOx, cela reste inférieur au seuil instauré par la norme EN 

303-5:2012 (F) [136] qui exige que les émissions polluantes, dans une chaudière biomasse de 

classe 5, doivent être inférieures à 500 mg/Nm3 pour le CO et inférieur à 400 mg/Nm3 pour les 

NOx.  

Les évolutions des concentrations obtenues lors de l’essai 3 sont tracées en fonction du 

temps sur la Figure 23. Comme pour le profil de température des gaz brûlés, de fortes 

fluctuations sont présentes sur les concentrations des espèces prélevées au niveau de la 

cheminée de la chaudière. Les montées en concentration de NOx et CO2 suivent avec les 

montées en températures durant la combustion. Lorsque la température des gaz brûlés diminue 

suite à l’arrêt de l’alimentation en pellets, le taux de CO augmente synonyme d’une combustion 

incomplète [137]. Nous soulignons une forte corrélation entre les cycles thermiques de la 

chaudière et les émissions de CO (cf. Figure 22Erreur ! Source du renvoi introuvable.).  
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Figure 22 : Concentration massique de CO et O2 dans la chaudière biomasse 

  

  



72 

 

Figure 23 : Concentrations de NOx, CO, CO2 et O2 dans la chaudière lors de l'essai 3  

2.7 Étude de l’effet de l’injection d’air secondaire dans la chaudière sur 

les émissions polluantes 

Les émissions polluantes, qui viennent d’être évoquées, résultant de la combustion de la 

biomasse solide sont en grande partie dues à une combustion incomplète. Cela peut provoquer 

une baisse de rendement et des phénomènes d’encrassement dû à la présence de particules de 

suies. Il convient de réduire à la source les émissions de particules solides et également 

l'ensemble des émissions de composés gazeux (COV (Composés Organiques Volatiles), HAP 

(Hydrocarbures Aromatiques Polycycliques), CO, NOx, etc) [138, 139]. Différentes techniques 

d’amélioration peuvent être adoptées. La technique principale d'amélioration de la combustion 

à moindre coût est de réaliser une post-combustion. La stratégie consiste en l’injection d’air 

secondaire chauffé dans la partie haute de la chambre de combustion de la chaudière dans le 

but de brûler les imbrûlés [140, 141, 96]. Cette technique vise à respecter la règle des 4T 

(température, teneur en oxygène, turbulence et temps de séjour) et ainsi optimiser la 

combustion. Une amélioration des performances énergétiques de la chaudière peut être alors 

obtenue et une combustion plus propre devient possible.  

2.7.1 Présentation du système d’injection 

L’effet de deux paramètres principaux est examiné : la température et le débit d’air 

secondaire injecté. Les valeurs de la température et de débit d’air secondaire sont fournies dans 

le Tableau 8. 

Paramètre Valeurs Taux air primaire / air 

secondaire 

Température d’air injecté (°C) 

250 

500 

750 

 

Débit d’air injecté (Nm3/h) 

3 

6 

9 

2,7 % 

8 % 

13 % 

Tableau 8 : Valeurs des paramètres d’air secondaire injecté 



73 

 

Dans le cadre de cette étude expérimentale, nous injectons de l’air pressurisé, chauffé à 

l’aide du réchauffeur de ligne (l’élément 11 figurant sur la Figure 4) dans la partie haute de la 

chambre de combustion de la chaudière via un dispositif d’injection inséré dans le pot de 

combustion de la chaudière. Le dispositif consiste en deux tubes, en inox, parallèles et verticaux 

comportant chacun un trou de diamètre de 2 mm à l’extrémité. Les deux tubes ont un diamètre 

interne de 29,7 mm et une longueur de 0,5 m afin d’assurer une injection d’air à mi-hauteur du 

pot de combustion (cf. Figure 24). Les deux buses d’injection sont orientées vers l’axe du pot 

de combustion (cylindrique) afin d’assurer une injection radiale opposée (cf. Figure 25).  

 

Figure 24 : Dispositif d'injection d'air 

secondaire 

 

Figure 25 : Orientation des buses 

d'injection 

L’air pressurisé est fourni par un compresseur rotatif à vis (l’élément 9 figurant sur la 

Figure 4) équipé d’un sécheur d’air par réfrigération et d’un filtre déshuileur submicronique 

(filtrage des particules de taille supérieure à 0,1 μm) (cf. Figure 26). Le compresseur permet de 

fournir une pression allant jusqu’à 10 bar avec un débit volume maximum de 28,2 m3/h. L’air 

comprimé est ensuite injecté dans un ballon tampon d’un volume de 250 L dans le but de réduire 

les fluctuations de pression. En sortie du ballon tampon, une vanne manuelle permet d’ajuster 

le débit d’air qui est mesuré par un débitmètre placé en aval de celle-ci. La valeur du débit d’air 

est obtenue grâce à un débitmètre massique à effet thermique, avec une gamme de mesure allant 

de 0,2 à 10 m3/h (incertitude de ± 0,6% de la mesure). 
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Figure 26 : Compresseur à vis SPINN 

Un réchauffeur d’air de puissance 6 kW permet de chauffer l’air pressurisé fourni par le 

compresseur jusqu’à une valeur de 760 °C (cf. Figure 27).  

 

 

Figure 27 : Réchauffeur de la ligne d'air 

Les pertes thermiques sur la ligne d’injection sont très importantes malgré la présence 

d’isolants. Un thermocouple de type K (Tair) de diamètre 1,5 mm (incertitude 0,75%) permet 

de mesurer la température d’air à l’entrée du tube d’injection dans la chaudière. La Figure 28 

récapitule les éléments d’instrumentation de la ligne d’air comprimé chauffé. 
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Figure 28 : Ligne d’injection d'air secondaire 

En combinant les différentes valeurs de deux paramètres d’air sélectionnés, un plan 

d’expériences a été adopté. Pour le réaliser, 9 essais expérimentaux ont été effectués (cf. 

Tableau 9) en faisant varier le débit et la température d’air secondaire injecté dans la chambre 

de combustion de la chaudière.  
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N° Essai Débit air (Nm3/h) Température d’air injecté (°C) 

1 3 140  

2 3 234  

3 3 260  

4 6 178  

5 6 294  

6 6 384  

7 9 191  

8 9 357  

9 9 468  

Tableau 9 : Plan d’expériences 

2.7.2 Effet de l’injection d’air secondaire chauffé sur la formation des polluants 

Après l’établissement thermique de l’air secondaire pour chaque essai, la concentration 

moyenne des quatre composés a été calculée après plusieurs tests de reproductibilité et sur une 

durée suffisante de mesure (le temps nécessaire pour avoir un profil stable). Les résultats 

obtenus sont présentés sur la Figure 29. Comme le montrent les valeurs de concentrations 

mesurées, nous soulignons une importante baisse de la concentration moyenne de NOx, CO et 

CO2 pour les hautes températures et hauts débits d’air injecté. Pour les essais à température 

d’injection moyenne et les deux débits de 6 et 9 Nm3/h, la concentration de CO diminue de 

33%, celle de NOx baisse de 11% et la concentration de CO2 diminue de 28%. Le fait 

d’augmenter la température d’injection à débit constant (essais 7 et 8), ne semble pas avoir un 

effet sur la concentration moyenne des différents polluants mesurés.  
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Figure 29 : Concentrations moyennes de NOx, CO, CO2 et O2 dans la chaudière 

Ces essais ont permis de souligner une première tendance mais doivent être confortés par 

d’autres essais complémentaires (augmenter la température de l’air injecté en mettant en place 

un nouveau réchauffeur, examiner d’autres orientations des buses, tester d’autres débits 

d’injection…).
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2.8 Modélisation dynamique 0D de la chaudière en Bond Graph 

La modélisation dynamique 0D des principaux composants de la chaudière biomasse, tels 

que la chambre de combustion, les tubes de fumées et l'échangeur de chaleur est réalisée à l'aide 

du formalisme Bond Graph. Comme nous l'avons déjà mentionné dans le Chapitre 1, cette 

méthode modélise les systèmes multi-physiques de manière structurée en se reposant 

principalement sur des bilans de flux massique et enthalpique pour la partie thermo-fluide. Cette 

étude a permis de développer un modèle dynamique capable de reproduire fidèlement le 

comportement dynamique de la chaudière étudiée. Ce modèle doit donc répondre aux exigences 

suivantes : 

 Reproduire le plus fidèlement possible le comportement dynamique réel de la 

chaudière. 

 Prendre en compte la dépendance des propriétés thermodynamiques des gaz 

brûlés aux variations de température.  

 Etre transposable à d’autres chaudières représentant une architecture et une 

gamme de puissance similaire. 

 Minimiser le temps de simulation.  

 Etre évolutif (ouverture à une modélisation plus fine, couplage à d’autres modèles 

tel qu’une machine thermodynamique, échangeur de chaleur, etc…).  

Le modèle dynamique développé prend en compte les différentes phases de 

fonctionnement de la chaudière afin de simuler un essai complet et appréhender toute la 

dynamique qui en découle.  

Le système modélisé possède un comportement non linéaire dû principalement au 

couplage de différents phénomènes de natures diverses. Nous sommes en effet en présence de 

différents écoulements (circulation de gaz brûlés à l’intérieur de la chaudière et d’eau dans 

l’échangeur de chaleur), de transferts thermiques (conductifs, convectifs et radiatifs). Le modèle 

doit donc faire intervenir deux domaines physiques couplés : hydraulique et thermique. Ainsi, 

des bilans de puissance sont réalisés à partir des lois de transferts de chaleur afin de calculer les 

variations de flux d’enthalpie des gaz brûlés et de l’eau dans la chaudière. A partir de ces bilans, 

les évolutions instantanées des coefficients des échanges convectifs entre les gaz brûlés et les 

parois des différents systèmes de la chaudière peuvent être obtenues par méthode inverse 

introduite dans la section 2.5. Ces évolutions peuvent être injectées dans le modèle d’une 

manière tabulée mais peuvent l’être aussi sous forme d’une corrélation déduite des coefficients 
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d’échanges calculés à chaque instant. Le transfert de chaleur qui a lieu entre les gaz brûlés et 

les parois s'effectue par rayonnement et convection. Le transfert radiatif s’avère très complexe 

à modéliser compte tenu de la présence de particules de suies, d’un milieu semi transparent et 

d’une importante dynamique des températures des gaz brûlés liée aux bouffées de chaleur qui 

se libèrent lors de la combustion de pellets qui arrivent par paquet. Pour ce faire, des coefficients 

d’échanges globaux (convectif et radiatif) ont été considérés. Par contre au sein de l’échangeur 

eau – gaz brûlés, seuls les échanges convectifs eau-paroi sont modélisés.  

2.8.1.1 Variables Bond Graph 

Pour le développement du modèle dynamique de la chaudière, deux paires de variables 

effort-flux sont sélectionnées pour chaque système (cf. Tableau 10). Les variables Bond Graph 

utilisées pour représenter les deux systèmes sont basées sur la modélisation en pseudo Bond 

Graph. 

Domaine considéré Variable Bond Graph 

Domaine thermique 
effort Température 

flux Flux d’enthalpie 

Domaine hydraulique 
effort Pression 

flux Débit masse mesuré 

Tableau 10 : Variables Bond Graph utilisées 

2.8.1.2 Eléments Bond Graph utilisés pour le développement du modèle dynamique 

0D  

Pour développer le modèle dynamique 0D de la chaudière en utilisant le formalisme Bond 

Graph, plusieurs variables Bond Graph ont été utilisées. Nous listons ici brièvement ces 

éléments. Une présentation détaillée de ce formalisme est disponible en Annexe 1. 

Les éléments employés se divisent en deux groupes : des éléments basiques à un port et 

des éléments à multiports. Les éléments Bond Graph à 1-port, se divisent à leur tour en deux 

catégories : éléments passifs (R et C) et éléments actifs (Se et Sf).  

Eléments à 1-port passifs 

L’élément résistif R : est un élément dont les deux variables Bond Graph, l’effort et le flux 

sont liés par une fonction (cf. équation (14)).  
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Re = (f)  ou -1

Rf (e)   (14) 

Cet élément représente le phénomène de dissipation de l’énergie. Etant donné que la 

chaudière est un système thermo-fluide, faisant intervenir deux domaines physiques, la 

thermique et l’hydraulique, cet élément représente les résistances thermiques (conductive, 

convective et radiative) pour le domaine thermique et les pertes de charges pour le domaine 

hydraulique. Sa représentation graphique est donnée sur la Figure 30 :  

 

Figure 30 : Représentation graphique de l’élément R 

L’élément capacitif C : est un élément à 1-port reliant l’effort e(t) au déplacement 

généralisé q(t) (cf. équation (15)). 

Cq (e)   ou 1

Ce (q)   (15) 

Dans le domaine thermique, l’élément C représente le stockage d’énergie. Cet élément 

peut représenter les accumulateurs de chaleur ou la capacité thermique. Sa représentation 

graphique est donnée sur la Figure 31 : 

 

Figure 31 : Représentation graphique de l’élément C 

Eléments à 1-port actifs 

Les éléments à 1-port actifs utilisés dans la modélisation Bond Graph sont la source 

d’effort Se et la source de flux Sf. Ces deux éléments fournissent de la puissance aux systèmes 

de manière respective, l’effort par l’élément Se et le flux par l’élément Sf. Leurs représentations 

graphiques respectives sont données comme suit : 
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Figure 32 : Représentation graphique des éléments actifs à 1-pots 

Dans le cas où il est nécessaire de faire varier l’effort ou le flux fournis par les éléments 

sources, on utilise les éléments sources « modulés » que l’on désigne par MSe et MSf. 

Eléments à deux ports 

Dans les systèmes thermo-fluides, un élément R à 2-ports peut être utilisé pour modéliser 

l’écoulement d’un fluide dans une conduite dans laquelle les pertes de charge et de chaleur ne 

sont pas négligeables. Le double lien de puissance est donc employé pour représenter les 

systèmes thermo-fluides dans lesquels on utilise les paires (P, 𝑚̇) et (T, 𝐸̇) comme présenté sur 

la Figure 33 : 

 

Figure 33 : Lien Bond Graph multi-énergies 

Eléments de jonction : les éléments de jonctions servent à coupler les éléments à 1-ports. 

Il en existe deux : la jonction "0" et la jonction "1". N’étant pas des éléments de stockage ou de 

dissipation de l’énergie, les jonctions permettent la conservation de la puissance. On peut donc 

écrire :  
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n

i i i

i 1

a e f 0


  (16) 

 
 

(a) : Jonction "1" (b) : Jonction "0" 

Figure 34 : Eléments de jonction "0" et "1" 

Le coefficient ai prend la valeur +1 si la demi-flèche est dirigée vers la jonction et -1 si 

elle est dirigée dans le sens opposé. 

La jonction "0" réalise un bilan de flux et les efforts sont égalisés. Cela se traduit par les 

deux équations suivantes : 

1 1 ne e ... e    (17) 

n

i i

i 1

a f 0


  
(18) 

Quant à la jonction "1", elle réalise un bilan d’effort. On a donc une égalité des efforts : 

1 1 nf f ... f    (19) 

n

i i

i 1

a e 0


  
(20) 

 

 

2.8.1 Bond Graph à mot de la chaudière biomasse 

Avant de développer le modèle détaillé de la chaudière, il est utile de faire une version 

préliminaire du modèle, appelé Bond Graph à mot. Cette étape consiste à décomposer le 

processus en un ensemble de sous-systèmes connectés par des liens de puissance en faisant 

apparaître les variables mis en jeu. 

Le Bond Graph à mot de la chaudière est présenté sur la Figure 35. Les sous-systèmes 

(brûleur, chambre de combustion et échangeur eau – gaz brûlés) de la chaudière sont représentés 



83 

 

par des blocs connectés par le biais de demi-flèches représentant les liaisons thermiques et 

hydrauliques. Les causalités (trait causal en rouge I) (cf. Figure 35) sont également présentes 

afin d'indiquer la variable (effort ou flux) qui est à l'origine du transfert de puissance pour chaque 

lien Bond Graph (cf. Annexe 1, section 6). Lorsque les gaz brûlés passent à travers l'échangeur 

de chaleur, une partie de leur chaleur des gaz brûlés est transférée à l'eau, ce qui fait augmenter 

sa température d’entrée (Tw,in
exp

) à la température de sortie (Tw,out
exp

), par conséquent, son flux 

d’enthalpie varie également de Ḣw,in à Ḣw,out.  

 

Figure 35 : Bond Graph à mot de la chaudière 

2.8.2 Modèle dynamique 0D de la chaudière 

Le modèle dynamique 0D de la chaudière est conçu à l’aide du logiciel 20sim [142] et est 

présenté sur la Figure 36. Les détails sur les sous-systèmes de la chaudière (brûleur, chambre 

de combustion, échangeur de chaleur) sont fournis ci-dessous. Le modèle se compose de deux 

types de liens Bond Graph : hydraulique et thermique. L’échangeur de chaleur eau – gaz brûlés 

est modélisé en quantifiant la variation de l’enthalpie de l’eau de l’échangeur en prenant en 

compte la variation de sa température entre l’entrée et la sortie et le flux de chaleur convectif 

entre l’eau et les parois de l’échangeur. Pour mieux modéliser le comportement dynamique de 

la chaudière, la variation temporelle du débit masse et de la température de l'eau et des gaz 

brûlés est prise en compte. Les fichiers temporels des mesures expérimentales de la température 

des gaz brûlés (Tfg,bur
exp

) en sortie du brûleur et de l’eau à l’entrée de l’échangeur de chaleur (Tw,in
exp

) 

sont introduits comme condition d’entrée du modèle pour la partie thermique. Les fichiers 

temporels des mesures expérimentales des débits massiques des gaz brûlés (ṁfg
exp

) à l’entrée de 
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la chaudière et de l’eau à l’entrée de l’échangeur (ṁw
exp

) sont introduits comme condition 

d’entrée du modèle pour la partie hydraulique. La pression est considérée constante et proche 

de la pression atmosphérique à l’intérieur de la chaudière. Les parois extérieures de la chaudière 

sont considérées adiabatiques, donc aucun échange de chaleur avec le milieu environnant. Pour 

calculer l’énergie interne des parois solides à l’état initial, la température de référence est prise 

égale à 20°C et la température initiale de l’eau de l’échangeur de chaleur est égale à 15°C.  

Le rôle principal des jonctions "0" se trouvant sur le parcours des gaz brûlés est 

d’effectuer des bilans de flux en quantifiant, en particulier, le flux de chaleur échangé entre les 

gaz brûlés et les parois des sous-systèmes de la chaudière par convection et rayonnement à 

chaque pas de temps. Comme nous l’avons mentionné, les échanges de chaleur par 

rayonnement ne sont pas modélisés ici mais représentés par des coefficients d’échanges globaux 

qui prennent en compte la convection et le rayonnement. 

Le stockage et/ou l'évacuation du flux de chaleur dans les parois des différentes zones de 

la chaudière (parois de la chambre de combustion, des tubes de fumées et de l'échangeur de 

chaleur) sont représentés par les éléments C (C1, C7, C3 et C10) (cf. Figure 36) mis en causalité 

flux. La loi générique qui les caractérise est la suivante :  

wall,i

wall,i wall,i wall

dT
Q m .c

dt



  (21) 

avec Q̇wall,i le flux de chaleur stocké ou libéré par la paroi du système i considéré, mwall,i la 

masse du système i, cwall,i la chaleur spécifique du système i. La chaleur spécifique cwall est prise 

à la température moyenne de la paroi durant la phase de régulation de la chaudière et est 

considérée homogène. 

La température de la paroi Twall,i est calculée par l’équation suivante :  

wall,iwall,i

wall,i wall,i

1
T Q dt

m .c
   (22) 

Le flux de chaleur Q̇wall,i résulte d’un bilan de flux sur la paroi du système i. Le calcul de 

l’intégrale de l’équation (22) nécessite de connaitre l’état énergétique du système i à t=0.  
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Figure 36 : Modèle dynamique 0D de la chaudière 

 Le comportement dynamique de la chaudière dépend également de l'interaction entre les 

deux parties hydraulique et thermique. Les éléments RS (R11, R12, R16, R18 et R23) ont été utilisés 

pour connecter les deux domaines. Les éléments RS sont en causalité effort en entrée ce qui 

implique que la valeur de la température des gaz brûlés leur a été fournie et ils calculent le flux 

d’enthalpie après chaque bilan de flux réalisé par les jonction "0" se trouvant sur le parcours 

des gaz brûlés balisé par le trait rouge discontinu.  

L’élément multiport RS (R23) est détaillé sur la Figure 37. Le flux d’enthalpie des gaz 

brûlés à l'entrée de l'élément RS Ḣfg,in  est calculé à chaque pas de temps à l’aide de l’équation 

(23) : 
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exp
exp exp

fg,in fg pfg fg,bur fg,burH (t) m (t).c (T ).T (t)
 

  (23) 

En considérant la continuité de flux d’enthalpie au niveau de l’élément RS, on peut écrire : 

fg,in fg,outH (t) H (t)
 

  (24) 

avec Ḣfg,in(t) et Ḣfg,out(t) les flux d’enthalpie en entrée et en sortie de l’élément RS à chaque 

pas de temps, ṁfg
exp(t) le débit masse des gaz brûlés mesuré expérimentalement, Tfg,in(t) la 

température des gaz brûlés calculées par le modèle. 

  

Figure 37 : Elément RS (R23) 

La dissipation du transfert de chaleur par conduction, rayonnement et convection est 

modélisée par les éléments dissipatifs R. 

Les éléments R4, R5, R21, R22, R22, R8, R9 et R25 quantifient les échanges conductifs à 

travers les parois cylindriques des sous-systèmes. Dans une configuration cylindrique, la 

résistance conductive Rcd est donnée par l’équation (25) :  
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2,i 1,i

cd,i

i i

ln(r / r )
R

2 H



 (25) 

avec r2,i et r1,i les rayons intérieur et extérieur du système i considéré, Hi la hauteur du système 

i et λi la conductivité thermique de la paroi prise à 900 °C correspondante à la température de 

la paroi mesurée durant la phase de régulation de la chaudière, considérée homogène. 

Les éléments R3, R6, R20, R10, et R2 quantifient les échanges de chaleur convectifs et 

radiatifs entre les gaz brûlés et les différentes parois des sous-systèmes de la chaudière. La 

résistance thermique de convection Rcv est calculée à l’aide de l’équation (26) : 

cv,i

g,i i

1
R

h .S
  (26) 

avec hg,i le coefficient d’échange global et Si la surface d’échange du système i. 

2.8.2.1 Calcul des coefficients d’échanges globaux par méthode inverse 

Les coefficients d’échange de chaleur globaux pour les différentes configurations 

géométriques dans la chaudière et dans chaque zone sont obtenus par calcul itératif par méthode 

inverse. Cette méthode est basée sur les bilans énergétiques présentés dans la section 2.5. Les 

flux de chaleur sont calculés en utilisant des températures expérimentales mesurées et des 

températures calculées par le modèle dynamique 0D aux endroits où l’accès à la mesure 

expérimentale est indisponible. A partir du gradient de température entre le fluide (gaz brûlés) 

et le solide (paroi du système considéré) et connaissant le flux de chaleur calculé dans la zone 

sélectionnée, cette méthode permet de trouver les coefficients des échanges globaux en 

différents endroits dans la chaudière à chaque pas de temps. Cette méthode permet de réaliser 

des calculs entre 2 pas de temps successifs et la valeur du coefficient d’échange global obtenue 

à l’instant t permet de faire correspondre la température mesurée à celle calculé à l’instant t+1. 

Dans cette étude, l’évolution instantanée de ces coefficients obtenue à différents endroits de la 

chaudière est relativement stable. Cela a permis d’introduire des valeurs moyennes dans le 

modèle afin de modéliser les effets radiatifs couplés aux effets convectifs. 

Nous donnons ici la méthode utilisée par calculer ce coefficient dans le pot de combustion 

de la chaudière. La variation de flux d'enthalpie des gaz brûlés entre l'entrée et la sortie du pot 

de combustion ΔḢfg,cc(t) est calculée à chaque pas de temps par l’équation (27).  
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   
exp•

exp exp exp exp
fg,cc fg p,fg fg,cc fg,cc pfg fg,bu r fg,bu r

Sortie pot de combustion Entrée pot de combustion

H (t) m (t) c T (t) .T (t) c T (t) .T (t)

       


 
   
  
 

 (27) 

avec cpfg(t) la chaleur spécifique instantanée des gaz brûlés calculée aux température des gaz 

brûlés respectives, Tfg,cc(t) dans le pot de combustion et Tfg,bur
exp

(t) dans le brûleur en fonction du 

temps.  

Le flux de chaleur convectif échangé entre les gaz brûlés et la paroi du pot de combustion 

Q̇fg,cc(t) est également calculé à chaque pas de temps par l’équation (28) : 

 
•

exp exp

fg,cc g,cc cc fg,cc wall,innerQ (t) h .S T (t) T (t)    (28) 

avec hg,cc le coefficient des échanges globaux dans le pot de combustion, Scc la surface 

d’échange de la chambre de combustion et Twall,inner
exp

(t) la température de la paroi côté intérieur 

de la chambre de combustion (pot) mesurée (cf. Figure 10). 

En réalisant un équilibre entre les deux flux de chaleur, la valeur du coefficient d’échange 

global hg,cc ramené à la surface d’échange côté intérieur du pot de combustion peut être déduite 

pour chaque pas de temps à l’aide de l’équation (29).  

 
fg,cc

g,cc exp exp

cc fg,cc wall,inner

H (t)
h (t)

S T (t) T (t) 







 (29) 

L'évolution instantanée du coefficient global de transfert de chaleur à l’intérieur de la 

chambre de combustion durant la phase de régulation est illustrée par la Figure 38. Les pics 

observés sont liés à la problématique d’incertitude de mesure sur les thermocouples. Une faible 

différence de température entre les gaz brûlés et la paroi conduit à d’importantes valeurs du 

coefficient d’échange h ce qui provoque des divergences de calcul. Cela ajoute de la complexité 

au choix du schéma de calcul. 
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Figure 38 : Evolution instantanée du coefficient global des échanges de chaleur dans le pot de 

combustion 

Afin d'estimer les échanges de chaleur radiatifs dans la chaudière, les flux de chaleur 

convectifs sont calculés à l'aide de la loi de Newton et les coefficients convectifs à l'aide de 

l'équation (30). Connaissant le nombre de Reynolds ainsi que le nombre de Prandtl, nous 

pouvons déterminer le nombre de Nusselt à partir des corrélations semi-empiriques de Dittus-

Boelter et de Gnielinski, adaptées aux configurations étudiées. Le nombre de Nusselt nous 

permet alors de calculer le coefficient d'échange à l’intérieur des configurations géométriques 

dans la chaudière. Le Tableau 11 comprend les corrélations semi-empiriques utilisées pour 

calculer le nombre de Nusselt Nu : 

hhD
Nu 

  
(30) 

avec Nu le nombre de Nusselt, Dh le diamètre hydraulique et h le coefficient d’échange 

convectif.  

Configuration 

géométrique 

Configuration de 

l’écoulement 
Corrélations 

Domaine de 

validation 

Pot de combustion et 

tubes de fumées de 

l’échangeur de chaleur 

[143] 

A l’intérieur 

d’un cylindre 

 
h

4 5

D

h

0,7 Pr 120

10 Re 1,2 10

2 L / D 20

 

  

 

 
h

0,7

0,8 0,4 h
D

D
Nu 0,023Re Pr 1

H

  
      
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Passage dans la 

conduite annulaire 

entre la chambre de 

combustion et la paroi 

interne de l’échangeur 

de chaleur [144] 

À l’intérieur 

d’une conduite 

annulaire – 

parois fixes 

 
Dh

0.7 Pr 100

Re 2 000

    

  

 

  

Tableau 11 : Corrélations semi-empiriques employées pour calculer le nombre de Nusselt 

avec H la hauteur du système étudié, r1 et r2 les rayons intérieur et extérieur de la géométrie 

cylindrique, ReDh le nombre de Reynolds basé sur le diamètre hydraulique et Pr le nombre de 

Prandtl.  

En raison de la présence de forts gradients de température dans la chaudière, les produits 

de combustion tels que la vapeur d'eau (H2O), le dioxyde de carbone (CO2) et les particules de 

suie rayonnent de manière significative [145]. Sachant que le rayonnement est le mode de 

transfert de chaleur dominant dans la chaudière, il est intéressant de le quantifier dans le 

transfert de chaleur total. 

Un bilan thermique dans quatre zones de la chaudière est réalisé à l'aide des équations de 

bilan énergétique de la chaudière introduites dans la section 2.5. Ce bilan permet de comparer 

le flux de chaleur radiatif au flux total. Le flux de chaleur convectif est calculé à l'aide des 

coefficients de transfert thermique convectifs obtenus par les corrélations semi-empiriques du 

Tableau 11 et le flux thermique global est obtenu à l'aide des coefficients de transfert thermique 

calculés par calcul itératif à l'aide de la méthode inverse.  

Endroit ϕrad/ϕtot (%) Nu ReDh Pr 

A l’intérieur du pot de combustion 97,56 151 6614 0,73 

Côté extérieur du pot de combustion (Passage 

annulaire entre le pot de combustion et la paroi 

interne de l’échangeur de chaleur) 

96,77 33 10569 0,727 

Paroi interne de l’échangeur de chaleur (côté gaz 

brûlés) 

96,11 30 9375 0,723 

A l’intérieur des tubes de fumées de l’échangeur de 

chaleur 

95,64 161,5 59858 0,725 

Tableau 12 : Bilan des flux de chaleur dans la chaudière et des nombres sans dimensions 

h

0,8 0,4 0,14

D 2 1Nu 0,023Re Pr (r / r )
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2.8.2.1 Propriétés thermodynamiques en fonction de la température 

Etant donné que les températures varient énormément en fonction du temps et du lieu 

dans la chaudière, la prise en compte de la variation des propriétés thermodynamiques des gaz 

brûlés (masse volumique ρfg, conductivité thermique λfg, viscosité dynamique μfg et chaleur 

spécifique cpfg) en fonction de la température des gaz brûlés Tfg est primordiale. Cela permet de 

caractériser pleinement les transferts de masse et de chaleur dans la chaudière. Connaissant la 

pression, la température et la composition chimique des gaz brûlés en fraction massique ou 

molaire, il est possible de calculer les principales propriétés thermodynamiques des gaz brûlés. 

L'approche générale adoptée pour calculer les propriétés d’un mélange de gaz consiste d'abord 

à calculer, en fraction molaire, la participation de chaque gaz constituant le mélange et les 

propriétés de chaque constituant, puis à faire la somme du produit de chaque propriété et de la 

fraction molaire. Les évolutions de chaque propriété sont tracées en fonction de la température 

des gaz brûlés afin de dégager des corrélations polynomiales qui sont introduites dans le modèle 

dynamique au niveau des éléments RS et des éléments R (cf. Annexe 2). Les fractions molaires 

sont obtenues à partir de l’équation de combustion des pellets (cf. équation (1)). 

Propriétés 

thermodynamiques 
Corrélations Unité 

Plage de 

température (K) 

Min - 

Max 

Masse volumique 

fg j

j fg

fg

P M
(T )

RT
   

1

j

fg fg

j j fg

y
(T )

(T )



 
     

  

kg/m3 298 - 1500 
1,22 – 

0,23 

Conductivité 

thermique 

[146] 

2 3

j fg fg fg fg(T ) A BT CT DT      

1/3

j j j

j

fg 1/3

j j

j

x M

x M



 




 W/m.K 298 - 1500 

2,32 10-2 

– 8,65 10-

2 

Viscosité dynamique 

[147] 

2 3

j fg fg fg fg(T ) A BT CT DT    

j j fg j

j

fg fg

j j

j

x (T ) M

(T )
x M



 





 Pa.s 298 - 1500 
1,7 10-5 – 

5,42 10-5 

Chaleur spécifique à 

pression constante  

[148] 

2 3 2

p, j fg fg fg fg fgc (T ) A BT CT DT E / T    

pfg j p, j fg

j

c (T) y c (T )  
J/kg.K 298 - 1500 

1090 – 

1374 

Tableau 13 : Corrélations utilisées pour calculer les propriétés thermodynamiques des gaz 

brûlés (Annexe 2) 
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avec ρfg la masse volumique, λfg la conductivité thermique, μfg la viscosité dynamique et cpfg la 

chaleur spécifique à pression constate, Tfg la température des gaz brûlés, Pfg la pression des gaz 

brûlés, R la constante universelle des gaz parfaits, Mi la masse molaire de chaque espèce j, yj la 

fraction massique de chaque espèce j donnée par l’équation (31) et xj la fraction molaire de 

chaque espèce j donnée par l’équation (32). La fraction molaire des espèces j sont considérés 

homogènes au sein de la chaudière. i peut être CO2, H2O, O2 ou bien N2. Les constantes A, B, 

C, D et E sont fixées pour chaque espèce et pour chaque propriété.  

j

j

tot

m

m
 y   (31) 

j

j

tot

n

n
 x   (32) 

avec mj la masse de chaque espèce j, mtot la masse totale des gaz brûlés, nj le nombre de mole 

de chaque espèce j et ntot le nombre de mole total des gaz brûlés.  

2.8.2.1 Schéma de calcul 

La méthode Bond Graph utilise un système d'équations algébriques-différentielles pour 

décrire la dynamique du système modélisé. La précision du modèle dynamique est basée sur le 

choix du schéma numérique utilisé pour résoudre efficacement ces équations différentielles. Le 

schéma de résolution utilisé dans notre modèle est le schéma de Runge-Kutta au quatrième 

ordre (RK4) [149, 150] qui est un cas particulier de la méthode Runge-Kutta. Ce schéma est 

couramment appelé schéma prédicteur-correcteur explicite. Cette méthode a l'avantage d'être 

simple à mettre en œuvre, précise et assez stable. Elle est recommandée lorsque la précision 

requise est relativement élevée. Cette méthode est basée sur le principe d'itération, c'est-à-dire 

qu'une estimation intermédiaire de la solution est calculée à partir de la solution précédente et 

ainsi de suite. L'idée est d'approcher la valeur suivante yn+1 calculée à l’instant tn+1 par la valeur 

courante yn obtenue à l’instant tn plus le produit du pas de temps (δ) et de la pente estimée. La 

pente est obtenue par la moyenne pondérée de quatre pentes (k1, k2, k3 et k4), où chaque pente 

est le produit de l'étape d'itération et d'une pente estimée. La pente est spécifiée par la fonction 

F du côté droit de l'équation différentielle [151, 152]. 

Nous considérons le problème suivant : 

'y F(t,y)  avec 0 0y f (t ) y f(t)    (33) 
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Connaissant la condition initiale, la méthode RK4 est donnée par l’équation : 

5

n 1 n 1 2 3 4y y (k 2k 2k k ) ( )
6        (34) 

 n 1 nt t (1 n N)      (35) 

où, 

 1 n nk F t ,y
 (36) 

1
2 n n

k
k F t ,y

2 2
     

 
 

(37) 

2
3 n n

k
k F t ,y

2 2
     

 
 

(38) 

 4 n n 3k F t ,y k     (39) 

avec k1 la pente calculée au début de l’intervalle [0, nδ] où n est le nombre de pas (n≥1), k2 la 

pente calculée au milieu de l’intervalle δ en utilisant k1, k3 est de nouveau la pente calculée au 

milieu de l’intervalle δ en utilisant k2 et k4 la pente calculée à la fin de l’intervalle δ.  

La méthode RK4 est une méthode d'ordre 4, cela signifie que l'erreur commise à chaque 

étape est de l'ordre de o(δ5), alors que l'erreur cumulée totale est de l'ordre de o(δ4).
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2.8.3 Validation du modèle dynamique de la chaudière 

2.8.3.1 En régime stationnaire 

Afin de valider le modèle dynamique 0D, l’essai expérimental à pleine charge stationnaire 

sans cycle thermique évoqué dans la section 2.4.2 a été simulé par le modèle dynamique 0D de 

la chaudière. L’objectif est de comparer les prédictions du modèle dynamique et les données 

expérimentales. La stratégie adoptée consiste à alimenter le modèle avec des fichiers temporels 

dynamiques obtenus par des mesures expérimentales de températures et de débits masse des 

gaz brûlés dans le brûleur et de l’eau à l’entrée de l’échangeur de chaleur afin d’effectuer des 

simulations. Une fois la simulation réalisée, les résultats sont confrontés à d’autres mesures 

expérimentales de profils de température de gaz brûlés, dans d’autres endroits de la chaudière.  

Pour ce faire, nous avons suivi la même méthode employée par Carlon et al. [121]. Nous 

avons réalisé des comparaisons de profils expérimentaux de température des gaz brûlés dans le 

pot de combustion, à la sortie des tubes de fumées (de l'échangeur de chaleur) et de l'eau à la 

sortie de la chaudière à ceux obtenus par la simulation. Il faut rappeler que certaines données 

d’entrée du modèle sont issues des mesures expérimentales durant un essai complet. Ces 

conditions sont résumées dans le Tableau 14 pour les deux domaines hydraulique et thermique. 

domaine considéré Source Conditions d’entrée modèle 0D 

Chaudière 

thermique 

effort 
Température gaz brûlés mesurée dans le 

brûleur Tfg,bur
exp

  

flux 
Flux d’enthalpie des gaz brûlés (calculé 

par le modèle) 

hydraulique 

effort Pression (égale à 1 bar) 

flux 
Débit masse des gaz brûlés ṁfg

exp
 mesuré à 

l’entrée de la chaudière 

Echangeur de 

chaleur eau – gaz 

brûlés 

thermique 

effort 
Température d’eau mesurée à l’entrée 

Tw,in
exp

  

flux 
Flux d’enthalpie de l’eau (calculé par le 

modèle) 

hydraulique 

effort Pression de l’eau dans l’échangeur 

flux 
Débit masse de l’eau  ṁw

exp
 mesuré à 

l’entrée de l’échangeur  
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Tableau 14 : Conditions d’entrée du modèle dynamique 0D de la chaudière 

Afin de réaliser la validation du modèle, le comportement thermique des gaz brûlés dans 

la chaudière et de l'eau dans l'échangeur de chaleur ont été étudiés. Le temps de calcul est de 

l’ordre de 7 s avec un pas de temps physique de 1s. La durée de l’essai est de 6 heures.  

L'analyse des deux profils de température des gaz brûlés dans la chambre de combustion 

obtenus par la mesure et la simulation montre un accord satisfaisant entre les deux résultats (cf. 

Figure 39). Néanmoins un écart de 24 % au niveau des deux profils est enregistré quelques 

minutes après l’amorçage de la combustion (20 – 50 min). Cet écart peut être expliqué par la 

modélisation de la diffusivité thermique de la paroi du pot de combustion par un seul réseau 

RC, ce qui surestime les échanges de chaleur lors de la phase de démarrage où la combustion 

est incontrôlée. De plus, la mesure de température se fait en un seul point de l’espace alors que 

le calcul réalisé par la modélisation 0D correspond à une moyenne dans l’espace.  

Par ailleurs, la condition d’entrée est un fichier temporel dynamique de la température 

des gaz brûlés mesurée dans le brûleur et injecté à l’entrée de la chambre de combustion, cela 

ne reflète pas exactement les conditions de fonctionnement réel mais représente bien le 

comportement thermique des gaz brûlés à l’entrée de la chambre de combustion. Les 

fluctuations présentes sur la température expérimentale des gaz brûlés liés à la combustion de 

pellets amenés de façon intermittente sont également observées sur le profil de température 

calculée par le modèle. Après l’arrêt complet de la chaudière, la dynamique de refroidissement 

fournie par le modèle est très proche des mesures.  
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Figure 39 : Comparaison des profils de température mesurée et simulée des gaz brûlés dans le 

pot de combustion en régime stationnaire  

L’évolution de la température des gaz brûlés, obtenue expérimentalement et par 

simulation, à la sortie de tubes de fumées de l’échangeur de chaleur eau – gaz brûlés est tracée 

sur la Figure 40. Les deux profils manifestent un bon accord durant la phase de démarrage et 

de régulation. Cependant, la dynamique de refroidissement fournie par le modèle est plus rapide 

que dans le cas expérimental et cela peut être dû au capot de la chaudière qui possède une inertie 

thermique importante et qui n’est pas modélisé. Celui-ci, pendant la phase d’arrêt, peut 

rétrocéder de l’énergie au moment où sa température devient supérieure à celle des gaz brûlés 

à cet endroit de la chaudière et donc ralentir le refroidissement des gaz brûlés.  
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Figure 40 : Comparaison des profils de température mesurée et simulée des gaz brûlés en 

sortie de tubes de fumées en régime stationnaire 

Les profils de température d’eau à la sortie de l’échangeur de chaleur eau – gaz brûlés 

obtenus expérimentalement et par la simulation ont été examinés également (cf. Figure 41). Le 

modèle traduit fidèlement le comportement dynamique de la température d’eau en sortie de la 

chaudière, plus précisément durant la phase de démarrage et d’arrêt de la chaudière. Ces deux 

phases sont pourtant très dynamiques (forte montée en température d’eau au démarrage, 

fonctionnement intermittent de la pompe hydraulique, refroidissement de la chaudière, etc). 



98 

 

 

Figure 41 : Comparaison des profils de température mesurée et simulée de l'eau à la sortie de 

l’échangeur de chaleur en régime stationnaire 

Il en résulte donc que le modèle dynamique 0D développé décrit fidèlement le 

comportement thermique des gaz brûlés dans la chaudière et celui de l’eau dans l’échangeur de 

chaleur.  

Par ailleurs, le modèle est capable de fournir d’autres paramètres tels que la température 

des parois des sous-systèmes de la chaudière et des gaz brûlés en d’autres endroits que ceux 

évoqués ci-dessus. Les mesures de températures des parois nous ont permis de calculer les 

coefficients des échanges globaux en plusieurs endroits dans la chaudière.  

A partir du modèle de la chaudière, il est également possible de calculer son rendement, 

les pertes par les fumées, les flux de chaleurs stockés par les parois et le flux de chaleur dégagé 

par la combustion dans le brûleur en fonction du temps et donc des différentes phases de 

fonctionnement.  

D’après la documentation technique fournie par le fabriquant, la chaudière devrait 

présenter un rendement de 85%. Ce rendement peut être défini comme étant le rapport de la 

variation de flux d’enthalpie de l’eau de l’échangeur de chaleur et la puissance calorifique 

dégagée lors de la combustion. Cela se traduit par l’équation (40) : 
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w

fg,bur

H (t)
(t)

H (t)






 



 (40) 

  

Enlever le delta dans l’équation ci-dessus 

L’évolution instantanée du rendement calculée par le modèle à chaque instant t est 

présentée sur la Figure 42. Son évolution est drastiquement affectée par les fluctuations 

enregistrées au niveau de la température des gaz brûlés. Lors de cet essai, la chaudière présente 

un rendement moyen d’environ 67 %.  

 

Figure 42 : Rendement de la chaudière 

L’évolution temporelle de la variation de flux d’enthalpie de l’eau, entre l’entrée et la 

sortie de l’échangeur de chaleur, calculée par le modèle est illustrée par la Figure 43. La quantité 

de flux de chaleur transmise à l'eau reste très faible pendant la phase de démarrage de la 

chaudière et augmente rapidement après l'amorçage de la combustion. Si l'on considère 

uniquement la phase de fonctionnement en régime permanent, le flux thermique moyen 

transmis des gaz brûlés à l'eau de l'échangeur de chaleur est de 35 kW. Sachant que la puissance 

nominale de la chaudière est de 30 kW, ce résultat est représentatif compte tenu des hypothèses 
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considérées. De fortes montées en puissance sont observées durant la phase de refroidissement, 

dues aux montées en température d’eau à la sortie de l’échangeur de chaleur. 

Le rendement de la chaudière peut être estimé à partir de débit masse et le pouvoir 

calorifique supérieur des pellets. Le débit masse peut être retrouvé grâce à l’équation (2). On 

choisissant deux instants durant la phase de régulation, on déduit l’angle de rotation de la vis 

d’alimentation et donc remonter au débit de pellets durant cette période (t1 – t2) (cf. équation 

Erreur ! Source du renvoi introuvable.). 

 
exp

pelletsm 0,026
 

   (41) 

et donc,  

 
exp

2 1
pellets

2 1

(t ) (t )
m 0,026

t t

    
  

 
 (42) 

où, pour ce calcul, t1=50 min et t2 =100 min. 

Le rendement peut être calculé alors comme suit : 

 
w

exp

pellets

H (t)

m PCI






   (43) 

avec, PCI le pouvoir calorifique supérieur des pellets donné dans le Tableau 4. 

La valeur moyenne du rendement de la chaudière trouvée par cette méthode vaut 65%. 

Cette valeur est très proche de celle trouvée avec à l’équation (40) qui est de 67%. 
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Figure 43 : Variation du flux d'enthalpie de l'eau au sein de l'échangeur de chaleur 

Les pertes thermiques à l’échappement des gaz brûlés, dont l’évolution est représentée 

sur la Figure 44, sont également calculées par le modèle grâce à l’équation       (13).  

 

Figure 44 : Température des gaz brûlés dans la cheminée 
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Les pertes sont élevées durant la phase de régulation en raison de la température des gaz 

brûlés élevée durant cette phase (cf. Figure 45). Puis, elles baissent fortement durant la phase 

d’arrêt. Une valeur moyenne de 15,8 kW est enregistrée durant la phase de régulation. 

 

Figure 45 : Pertes thermiques à l’échappement  

2.8.3.2 En régime dynamique 

Après la validation du modèle dynamique 0D de la chaudière en régime stationnaire, une 

validation en régime transitoire est réalisée. L’essai expérimental en régime transitoire, présenté 

dans la section 2.4.2, a été simulé avec le modèle Bond Graph de la chaudière. Les profils de 

température des gaz brûlés (dans la chambre de combustion et à la sortie de tubes de fumées) 

et ceux de l’eau obtenus par le modèle ont été comparés à ceux obtenus par l’expérimentation 

(cf. Figure 46, Figure 47, Figure 48). 

Contrairement au régime stationnaire, le modèle répond de manière très satisfaisante dans 

le cas du régime transitoire.  
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Figure 46 : Comparaison des profils de température mesurée et simulée des gaz brûlés dans le 

pot de combustion en régime transitoire 

 

Figure 47 : Comparaison des profils de température mesurée et simulée des gaz brûlés en 

sortie de tubes de fumées en régime transitoire 
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Figure 48 : Comparaison des profils de température mesurée et simulée de l'eau à la sortie de 

l’échangeur de chaleur en régime transitoire 

2.8.4 Analyse de sensibilité du modèle  

Afin d’identifier les paramètres influant sur la réponse du modèle, une étude de sensibilité 

a été réalisée. Le comportement thermique des gaz brûlés au niveau de la sortie des tubes de 

fumées est impacté en faisant varier les valeurs du débit masse des gaz brûlés introduit comme 

condition d'entrée du modèle. La Figure 49 présente l’évolution de la température des gaz 

brûlés, mesurée et calculée par le modèle, corrélée à l’évolution du débit masse des gaz brûlés 

mesuré (a) et corrigé (b) pour les deux phases de fonctionnement de la chaudière (régulation et 

arrêt). 

 Pendant les phases de régulation et de refroidissement, un écart important entre 

l’évolution de la température des gaz brûlés calculée et mesurée est enregistré, comme le montre 

la Figure 49-a. Cet écart peut être expliqué par les erreurs de mesure sur le débitmètre des gaz 

brûlés qui peuvent être observées pour les faibles valeurs de débit masse des gaz brûlés. En 

ajustant la valeur du débit masse des gaz brûlés tout en restant dans la plage d’incertitude du 

débitmètre (incertitude de 37% pour de très faibles valeurs), une nette amélioration de la 

réponse du modèle est observée (cf. Figure 49-b). 
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 (a) : avec débit masse des gaz brûlés mesuré  

 

(b) : avec débit masse des gaz brûlés corrigé  

Figure 49 : Effet du débit masse des gaz brûlés sur la réponse du modèle 
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2.9 Synthèse de l’étude expérimentale et de la modélisation dynamique 

0D de la chaudière biomasse  

Ce chapitre a permis de présenter la chaudière biomasse sur laquelle nous avons mené 

une étude expérimentale avec son instrumentation et le système d’acquisition. Les résultats de 

deux essais types, avec et sans cycles thermiques ont été discutés et l’effet de la température de 

consigne (température d’eau à la sortie de l’échangeur) sur le mode de fonctionnement de la 

chaudière a été souligné. Il a été constaté que l’apparition des cycles thermiques durant le 

fonctionnement de la chaudière est pilotée par la valeur de la température de consigne imposée 

à l’eau à la sortie de la chaudière. Quand sa valeur est élevée, l’alimentation en pellets se fait 

de manière continue ce qui empêche l’apparition des cycles thermiques. Ceci permet de 

stabiliser la température des gaz brûlés dans le pot de combustion. Les mesures expérimentales 

ont montré aussi qu’il y a une forte corrélation entre le comportement thermique des gaz brûlés 

dans la chaudière et les quantités des pellets qui arrivent par paquets dans le brûleur.  

Les émissions polluantes dans les fumées ont été mesurées. Les concentrations moyennes 

de CO et de NOx, durant un essai complet, demeurent inférieures au seuil imposé par la norme 

EN 303-5 :2012 (F). L’injection d’air secondaire dans la partie haute de la chambre de 

combustion afin de réaliser une post-combustion a montré qu’il y a une baisse des 

concentrations des espèces chimiques mesurées dans les gaz brûlés au niveau de la cheminée. 

Cette baisse est principalement importante pour de hautes températures et hauts débits d’air 

injecté. 

Le modèle dynamique 0D de la chaudière développé a été présenté et sa validation avec 

les résultats expérimentaux a montré qu’il décrit correctement le comportement thermique de 

la chaudière et cela malgré les hypothèses adoptées. Le modèle a comme conditions d’entrée : 

la température et le débit masse expérimentaux des gaz brûlés au niveau du brûleur, la 

température et le débit masse expérimentaux d’eau à l’entrée de l’échangeur eau – gaz brûlés. 

Etant donné que le modèle est capable d’estimer la température des parois des sous-systèmes 

de la chaudière et des gaz brûlés à différents endroits, les coefficients des échanges thermiques 

globaux ont été calculés dans des endroits ciblés. La prise en compte de l’effet de la température 

sur l’évolution des propriétés thermodynamiques des produits de combustion donne des 

résultats proches des mesures expérimentales. La modélisation des échanges thermiques 

globaux dans la chaudière a été effectuée grâce aux coefficients d’échange calculée par méthode 

inverse en exploitant des données expérimentales complétées par des données calculées par le 

modèle dynamique 0D. Le modèle est conçu de manière à faciliter son couplage avec une 
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machine thermique ou avec un modèle de réseau de chauffage et de bâtiment par exemple. Le 

modèle développé pourra être complété par la suite par une modélisation de la combustion de 

pellets avec l’émission des espèces gazeuses. La modélisation de la combustion de pellets [153 

– 156] est alors nécessaire afin de rendre le modèle dynamique autonome et s’affranchir des 

données expérimentales des gaz brûlés.  

Les résultats du modèle dynamique de la chaudière ont été présentés en conférence au 

COFRET’16 (Bucarest, 2016). L’article correspondant a été sélectionné pour une publication 

dans la revue Termotehnica [157]. 
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 ETUDE EXPERIMENTALE ET MODELISATION 

0D/3D D’UN ECHANGEUR MODELE AIR PRESSURISE – 

GAZ BRULES 

Comme mentionné dans l’introduction, le moteur Ericsson développé pour la production 

d’électricité est alimenté en air grâce à un échangeur de chaleur air – gaz brûlés inséré dans la 

chambre de combustion de la chaudière. Dans ce chapitre est présentée l’étude menée sur un 

échangeur de chaleur « modèle ». L’étude a été, d’une part, menée d’un point de vue numérique 

avec développement d’un modèle dynamique 0D sous formalisme Bond Graph. Une étude 

expérimentale paramétrique a également été menée afin de caractériser les échanges thermiques 

entre les gaz brûlés de la chaudière et l’air circulant à l’intérieur de l’échangeur de chaleur. 

L’échangeur de chaleur « modèle » étudié ici présente une géométrie simplifiée pour 

caractériser pleinement les différents types d’échanges thermique.   

L’objectif principal de la partie expérimentale est de recueillir une base de données 

suffisante pour développer et alimenter le modèle dynamique de l’échangeur. Une étude CFD 

est également réalisée pour compléter les données manquantes qui sont inaccessibles 

expérimentalement. Dans cette étude, le débit d’air est considéré stationnaire même si dans le 

cas d’un fonctionnement réel du moteur Ericsson l’écoulement est pulsé. 

L’étude expérimentale, l’étude numérique (CFD) et la modélisation dynamique de 

l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés sont discutés dans ce chapitre. 

3.1 Rôle de l’échangeur air – gaz brûlés 

Le rôle principal de l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés est d’extraire de l’énergie 

calorifique des gaz brûlés, se trouvant à hautes températures, et la transmettre à l’air chaud 

provenant du cylindre de compression avant son introduction dans le cylindre de détente afin 

de maximiser sa température. L’échangeur de chaleur doit être capable de résister à des 

températures élevées et à un environnement sévère (risque d’encrassement dans le pot de 

combustion de la chaudière (cf. Figure 50).  
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Figure 50 : Principe de fonctionnement de l'échangeur de chaleur air - gaz brûlés 

 

3.2 Configuration de l’échangeur de chaleur air pressurisé – gaz brûlés « 

modèle » sélectionné 

Selon la configuration de l’écoulement, un échangeur continu dans lequel deux fluides 

circulent de part et d’autre de la surface d’échange semble répondre aux exigences de l’étude. 

L’échangeur de chaleur "modèle" devra présenter, dans un premier temps, une géométrie simple 

avec de faibles pertes de charges.  

Grâce à l’étude bibliographique présentée dans la section 1.3.2 et compte tenu de la 

géométrie cylindrique de la chambre de combustion de la chaudière, la géométrie de 

l’échangeur sélectionné pour cette étude est un échangeur tubulaire composé d’un seul tube qui 

a une forme en U en Inox standard (304L). Cette première version de l’échangeur de chaleur 

air – gaz brûlés, fabriqué au LAMIH, subira, par la suite, des évolutions dans le but d’améliorer 

les échanges thermiques entre les deux fluides en multipliant le nombre de tubes afin 

d’augmenter la surface d’échange et intensifier les échanges de chaleur. 

3.3 Caractérisation expérimentale de l’échangeur de chaleur air pressurisé 

– gaz brûlés  

3.3.1 Instrumentation et mise en place de l’échangeur de chaleur 

L’échangeur de chaleur a été inséré dans le pot de combustion de la chaudière biomasse 

introduite dans le Chapitre 2. L’entrée de l’échangeur est connectée à la ligne d’air pressurisé, 

présentée dans la section 2.7.1 (cf. Figure 26), qui a été adaptée afin de produire de l’air chauffé 
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et pressurisé. Le compresseur industriel joue le rôle de la machine de compression du moteur 

Ericsson afin de satisfaire la condition de pression et un réchauffeur permet d’atteindre les 

conditions de température (cf. Figure 27). La sortie de l’échangeur de chaleur est en 

échappement libre, elle se termine par une vanne permettant d’ajuster le niveau de pression de 

l’air dans la ligne, mais également le débit d’air injecté. Deux capteurs de pression 

piézorésistif (Pair,in
exp

, Pair,out
exp

), étalonnés sur une gamme de 0 à 10 bar relatif avec une précision 

de 0,04% de la pleine échelle, situés en amont et en aval de l’échangeur ont permis d’évaluer 

les pertes de charges. Aux mêmes endroits, deux thermocouples de type K de diamètre 1,5 mm 

(incertitude 0,75%) ont été installés pour mesurer les températures d’air à l’entrée et à la sortie 

de l’échangeur de chaleur (Tair,in
exp

, Tair,out
exp

) (cf. Figure 51). Le débit de l’air est mesuré par un 

débitmètre massique à effet thermique, situé en amont du réchauffeur. Le débitmètre a une 

gamme de mesure allant de 0,2 à 10 m3/h (incertitude de ± 0,6% de la mesure). 

 

Figure 51 : Schéma de la ligne d’air comprimé chauffé avec intégration de l'échangeur air - 

gaz brûlés 

Dans l’échangeur, l’air chauffé et pressurisé circulant à l’intérieur parcourt une distance 

de 1350 mm. Le tube de l’échangeur a un diamètre intérieur égal à 29,7 mm et un diamètre 

extérieur de 33,7 mm (cf. Figure 52), ce qui donne une surface d’échange côté air Sair de 0,126 

m². Les dimensions de cet échangeur découlent des calculs réalisés lors d’une précédente thèse 

[158] menée sur l’unité de micro-cogénération. Cet échangeur de chaleur air - gaz brûlés en U 

représente un élément d’un échangeur multitubulaire complet.  
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Figure 52 : Dimensions de l'échangeur de chaleur air - gaz brûlés 

Avant la mise en place de l’échangeur dans la chambre de combustion, plusieurs capteurs 

de température ont été installés (cf. Figure 54). La température de l’air à l’intérieur de 

l’échangeur de chaleur et à plusieurs endroits entre l’entrée et la sortie est enregistrée à l’aide 

de 10 thermocouples de type K classe 1 (incertitude 0,4% de la mesure) (cf. Tableau 15). La 

température de la paroi de l’échangeur de chaleur est enregistrée également à l’aide de 16 

thermocouples de type K classe 2 (incertitude 0,75% de la mesure) (cf. Tableau 15). Quatre 

thermocouples sur la paroi mesurent la température (IP6, IP7 OP6 et OP7) côté flamme, les 

autres thermocouples sont placés du côté opposé pour minimiser les effets radiatifs (cf. Figure 

53). La disposition des thermocouples permet un découpage du volume d’air en plusieurs zones 

offrant une possibilité d’étude plus localisée et remonter aux caractéristiques des échanges de 

chaleur par zone (coefficients d’échanges convectifs). Ces données serviront à alimenter et 

valider le modèle dynamique de l’échangeur de chaleur air-gaz brûlés. 

Type Quantité Précision Emplacement 

Thermocouples type K 

Ø = 0,5 mm (Bleus) 
14 

Classe 2 

-40 °C < T< 333 °C : ±2,5°C 

333 °C < T < 1200 °C : 

±0,75% 

Température 

parois tubes 
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Thermocouples type K 

Ø = 0,5 mm (Rouges) 
10 

Classe 1 

–40<T< 375 : ±1,5°C 

375<T< 1000 : ±0,4% 

Température de 

l’air 

Tableau 15 : Thermocouples utilisés pour l'instrumentation de l'échangeur de chaleur 

 

 

 

Figure 53 : Emplacement des thermocouples 

(IP : Inlet Pipe, IA : Inlet Air, OP : Outlet 

Pipe, OA : Outlet Air) 

Figure 54 : Mise en place de l’échangeur 

de chaleur 

En se basant sur la direction des deux fluides (air et gaz brûlés ascendants) de part et 

d’autre de la paroi du tube de l’échangeur, trois zones peuvent être distinguées (cf. Figure 55):  

 Zone counter-flow : au niveau du tube vertical gauche juste après l’entrée de 

l’échangeur, où l’écoulement de l’air à l’intérieur du tube est dans la direction 

opposée à celle des gaz brûlés. 

 Zone cross-flow : au niveau du tube horizontal, où les deux écoulements se 

croisent. 

Echangeur air – 

gaz brûlés 

Pot de 

combustion 
Sortie brûleur 



113 

 

 Zone co-flow : au niveau du tube vertical droite juste avant la sortie de 

l’échangeur, où l’écoulement de l’air dans le tube de l’échangeur est parallèle à 

celui des gaz brûlés (dans la même direction). 

 

Figure 55 : Configuration de l’échangeur de chaleur 

3.3.2 Conditions d’essai 

L’échangeur de chaleur inséré dans la chambre de combustion est soumis, non seulement, 

aux conditions sur l’air mais aussi à celles imposées à la chaudière. Par conséquent, le 

fonctionnement de la chaudière impacte de façon directe le comportement thermique de l’air 

dans l’échangeur de chaleur. Durant les essais réalisés pour caractériser l’échangeur de chaleur, 

les conditions opératoires de la chaudière ont été fixées. Ces conditions permettent d’examiner 

l’effet de la présence des cycles thermiques sur la dynamique des échanges de chaleur air – gaz 

brûlés. Le mode de fonctionnement de la vis d’alimentation des pellets a été de 2 s de marche 

– 10 s d’arrêt. Les conditions de température, de pression et de débits pour l’air sont résumées 

dans le Tableau 16. Etant donné que les pertes de charges sont de l’ordre de 500 Pa, l’air est 

donc considéré à pression constante dans tout l’échangeur. La fréquence d’acquisition est de 

1Hz. La durée de l’essai est déterminée selon la stabilisation de la dynamique des paramètres 
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d’air (pression, température) à l’entrée de l’échangeur de chaleur et l’évolution de la 

température des gaz brûlés dans le pot de combustion (avoir au moins trois cycles thermiques 

d’amplitudes identiques). Dans cette étude, le débit d’air est considéré continu et constant ce 

qui n’est pas le cas lors d’un fonctionnement réel du moteur Ericsson.  

N° essai Pair,in
exp

 (bar) Tair,in
exp

(°C) 

Débit 

volume air 

(Nm3/h) 

Tc (°C) 

1 2,64 24 2,88 85 

2 6,3 28 6,5 85 

3 6,2 28 6,7 78 

4 6,7 28 7,27 75 

5 6 132 6,65 75 

6 6 300 6,3 75 

7 6 349 6,24 75 

Tableau 16 : Conditions expérimentales des essais réalisés sur l’échangeur air – gaz brûlés 

3.4 Résultats et discussion 

Les essais menés sur l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés avaient pour objectif 

d’explorer et de caractériser les échanges de chaleur entre l’air et les gaz brûlés présents dans 

le pot de combustion. Les conditions de l’air parcourant l’échangeur (pression, température et 

débit) ont été changées progressivement pour atteindre les conditions opératoires réelles du 

fonctionnement de l’unité de mirco-cogénération. Ces conditions devaient être similaires à 

celles obtenues en sortie de cylindre de compression du moteur Ericsson lors d’un 

fonctionnement réel de l’unité de micro- cogénération. Les conditions limites d’entrée de 

l’échangeur air – gaz brûlés, données dans le Tableau 16, et les résultats obtenus sont présentés 

et discutés ci-après. 

L’effet de quatre paramètres a été examiné, à savoir la température de consigne imposée 

à l’eau en sortie chaudière, la pression, la température et le débit de l’air à l’entrée de 

l’échangeur air – gaz brûlés.   
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Le Tableau 17 récapitule les résultats expérimentaux obtenus.  

N° de 

l’essai 

Tair,out
exp

 

(°C) 
Tfg,cc

exp
 (°C) 

Température (°C) 

Entrée (9D) Sortie (31D) 

paroi air paroi air 

1 536,5 643 485,5  267,5 602 538,7 

2 541 728 517,5  231 680 544 

3 484,5 670 467,6  189 612,5 481 

4 451 629 420  168 571 442 

5 463 634,5 448,7 204 573 460 

6 471,8 630 448,8 262,5 568 471 

7 478 631 454 276,5 569,7 478 

Tableau 17 : Récapitulatif des résultats expérimentaux réalisés sur l’échangeur de chaleur air–

gaz brûlés 

Nous présentons ici les profils de températures de l’air et de la paroi de l’échangeur 

obtenus lors de l’essai expérimental N° 1 dont les conditions opératoires sont fournies dans le 

Tableau 18. 

Conditions opératoires Valeurs 

Débit de l’air (ṁair) 1,03 g/s 

Température de l’air à l’entrée (Tair,in
exp

) 24°C 

Pression de l’air à l’entrée  (Pair,in
exp

) 2,64 bar 

Température consigne (Tc) 85 °C 

Tableau 18 : Conditions opératoires de l’essai expérimental N°1 

Les profils des températures de l’air et de la paroi de l’échangeur présentent une évolution 

identique que celui de la température des gaz brûlés mesurée dans la chambre de combustion 

de la chaudière. La température de l’air dans la zone counter-flow reste très proche de la 

température à l’entrée et un écart d’environ 300 °C est enregistré au niveau de la température 

de l’air entre la position x=9D et x=31D. La température de la paroi de l’échangeur est très 
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proche de la température des gaz brûlés dans la zone co-flow. Ceci s’explique par le fait que 

l’air a parcouru 4/5 de l’échangeur ce qui a fait augmenter sa température. 

 

 

 

Figure 56 : Profils des températures d’air et de la paroi de l’échangeur à x=9D et x=31D 

En se focalisant sur la phase de démarrage où la dynamique de chauffe est très importante, 

un zoom sur cette phase est présenté sur la Figure 57.  

Le suivi de température de l’air le long de l’échangeur à quatre instants (18, 22, 25, 30 

min) est tracé sur la Figure 58. La température de l’air augmente rapidement dans la zone 

counter-flow mais cette augmentation est moins prononcée dans la zone co-flow et stagne à 

partir de x = 34D. Il est pertinent de remarquer que pour la phase de régulation de la chaudière 

(30 min), l’air entrant à la température ambiante sort de l’échangeur à environ 520°C. Cette 

température est proche de la gamme de températures de fonctionnement du moteur Ericsson.  
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Figure 57 : Phase de démarrage 

 

Figure 58 : Evolution de la température de l’air le long de l’échangeur 

A l’aide des thermocouples installés sur la peau de l’échangeur, la température de la paroi 

le long de l’échangeur à quatre instants a été mesurée et tracée sur la Figure 59. La température 

de la paroi augmente d’une manière drastique entre le démarrage de la combustion et le début 

de la phase de régulation. Une augmentation de la température au milieu de la zone counter-

flow (5D < x < 10D) et de la zone co-flow (28D < x < 31D) est due à la présence d’une poche 
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de gaz chaude en contact avec le tube de l’échangeur. Ce constat est confirmé par la 

cartographie de température obtenue par l’étude réalisée lors de la thèse précédente [158]. 

 

Figure 59 : Evolution de la température de la paroi le long de l’échangeur 

 

 

Figure 60 : Cartographie de la température des gaz brûlés à l’intérieur du pot de combustion 

à t =7 min [158] 

 

 

3.4.1 Effet de la température de consigne 

La valeur de la température de consigne impacte le mode de fonctionnement de la 

chaudière et par conséquent l’évolution de la température des gaz brûlés dans le pot de 

combustion. Pour des conditions identiques sur l’air (pression, température et débit) à l’entrée 
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de l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés, trois valeurs de la température de consigne ont été 

examinées : 75, 78 et 85 °C (essais 2-3-4, cf. Tableau 16). La puissance de l’échangeur a été 

calculée à l’aide de l’équation (46) : 

  exp

inair,

exp

outair,

exp

airp

exp

airair TT.T.cmHΔ 


 (44) 

Tair
exp

 ̅̅ ̅̅ ̅̅  la température moyenne de l’air à l’intérieur de l’échangeur de chaleur air – gaz 

brûlés calculée avec l’équation 

2

TT
T

exp

outair,

exp

inair,exp

air


  (45) 

En augmentant la température de consigne Tc de 78°C à 85°C, la puissance de 

l’échangeur augmente d’environ 9% (cf. Figure 61). Par contre, une température de consigne 

inférieure à 78°C ne semble pas avoir d’effet sur la puissance délivrée par l’échangeur de 

chaleur.  

 

Figure 61 : Effet de la température de consigne sur la puissance de l'échangeur de chaleur et la 

température des gaz brûlés dans le pot de combustion 

3.4.2 Effet du débit de l’air à l’entrée de l’échangeur sur la puissance délivrée 

En gardant les températures de consigne et de l’air à l’entrée de l’échangeur air–gaz brûlés 

constantes, le débit d’air à l’entrée de l’échangeur a été augmenté de 2,88 à 6,5 Nm3/h pour 
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réaliser les essais 1 et 2 (cf. Tableau 16). La puissance de chauffe transmise des gaz brûlés vers 

l’air augmente avec l’augmentation du débit de l’air à l’entrée de l’échangeur, ce qui améliore 

les échanges de chaleur entre les deux fluides à travers la paroi du tube de l’échangeur. Cela se 

traduit par une nette progression du coefficient d’échanges globaux sur à la surface interne du 

tube, avec l’augmentation du débit d’air (cf. Tableau 19). Ce coefficient est obtenu en réalisant 

un bilan de flux sur la longueur de l’échangeur (cf. équation (46)).  

 exp exp
air g air fg,cc airH h .S T T    (46) 

avec ΔḢair la variation du flux d’enthalpie de l’air dans l’échangeur, cp,air la chaleur spécifique 

à pression constate de l’air, Tair,in
exp̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ et Tair,out

exp̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ les températures moyennes de l’air en entrée et en 

sortie de l’échangeur, hg le coefficient des échanges globaux, Sair la surface d’échange côté air, 

Tfg,cc
exp̅̅ ̅̅ ̅̅  la température moyenne des gaz brûlés dans le pot de combustion.  

 

N° de l’essai Tair,out
exp

 (°C) 

Débit 

volume air 

(Nm3/h) 

Tfg,cc
exp

 (°C) 

Coef. d’échanges 

globaux 

(W/m².K) 

Puissance 

(kW) 

1 536,5 2,88 643 13 0,61 

2 541 6,5 728 24,5 1,38 

Tableau 19 : Evolution de la puissance échangée et du coefficient d'échange global en 

fonction du débit volume d'air 

3.4.3 Effet de la température de l’air à l’entrée de l’échangeur sur la puissance délivrée 

Dans les conditions réelles du fonctionnement de l’échangeur air – gaz brûlés, l’air entrant 

dans l’échangeur a été préalablement chauffé lors de la phase de compression dans le moteur 

Ericsson. En gardant la pression de l’air constante, la température à l’entrée de l’échangeur a 

été modifiée de 28 °C à 349 °C (essais 3-5-6-7) (cf. Tableau 16). La température de l’air à 

l’entrée de l’échangeur ne semble pas être un paramètre favorable à l’optimisation de la 

puissance échangée entre l’air et les gaz brûlés. Comme le montre la Figure 62, la puissance 

échangée thermique transmise des gaz brûlés vers l’air diminue avec l’augmentation de la 

température de l’air à l’entrée de l’échangeur air – gaz brûlés. L’augmentation de la température 

de l’air à l’entrée de l’échangeur fait varier les propriétés thermodynamiques de l’air, 
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notamment la masse volumique qui diminue, ce qui accentue la résistance convective au niveau 

de la paroi. Il en résulte une baisse des échanges de chaleur air-paroi.  

Par conséquent, la température de l’air en sortie de l’échangeur reste fixe malgré son 

augmentation en entrée. Ceci est confirmé par les valeurs des coefficients des échanges 

convectifs ramenés à la surface d’échange côté air (cf. Figure 62).  

 

Figure 62 : Evolution de la puissance échangée entre l'air et les gaz brûlés et le coefficient des 

échanges globaux en fonction de la température d’air à l’entrée de l’échangeur de chaleur 
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Figure 63 : Evolution de la température de l'air à la sortie de l'échangeur et des gaz brulés en 

fonction de la température de l'air o l’entrée de l’échangeur de chaleur 

La température de la paroi à demi-longueur (x = 9D) dans les zones counter-flow et co-

flow de l’échangeur de chaleur a été mesurée par les thermocouples IP3 et OP3 (cf. Figure 64). 

Elle est fortement dépendante de la température des gaz brûlés présents dans le pot de 

combustion (cf. Figure 64). Il ressort des valeurs moyennes de températures tracées sur la Figure 

64 que le gradient de température air / paroi dans la zone counter-flow de l’échangeur est très 

important comparé à celui de la zone co-flow. Par ailleurs, la température de l’air dans la zone 

counter-flow est très faible par rapport à la zone co-flow alors que tout l’échangeur baigne dans 

un seul environnement.  

 

Figure 64 : Température de l’air et de la paroi des tubes de l’échangeur à x = 9D et 

température des gaz brûlés pour les 7 essais expérimentaux 

Pour les systèmes de récupération de chaleur, l’efficacité thermique peut être définie 

comme étant le rapport de la différence de températures de l’air entre l’entrée et la sortie de 

l’échangeur ramené à l’écart de température entre la température des gaz brûlés et celle de l’air 

à l’entrée de l’échangeur [1]. Cette efficacité thermique considère les deux cas de figures 

suivants :  
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 L’absence totale d’échange de chaleur (Tair,out 
exp

= Tair,in 
exp

), ce qui impliquerait ɛ = 0. 

 Un échange de chaleur idéal avec une surface infinie (Tair,out 
exp

= Tfg,cc 
exp

), ce qui 

impliquerait ɛ = 1. 

 Elle est donnée par l’équation (47).0 

exp exp

air,out air,in

exp exp

fg,cc air,in

T T

T T


 


 (47) 

 

 

Figure 65 : Efficacité de l'échangeur de chaleur air – gaz brûlés pour les 7 essais 

expérimentaux 

Comme évoqué ci-dessus, étant donné que la température de l’air à la sortie de 

l’échangeur reste comprise entre 450 et 500 °C et que celle des gaz brûlés demeure proche de 

630 °C, l’efficacité de l’échange diminue lorsque la température d’entrée augmente.
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3.5 Etude numérique CFD de l’échangeur sélectionné 

Bien que l’étude expérimentale fournisse des mesures réelles des paramètres physiques 

qui nous renseignent sur les processus thermiques dans l’échangeur de chaleur, ces mesures 

restent locales et ponctuelles. Les résultats obtenus permettent d’estimer la puissance échangée 

entre l’air de l’échangeur et les gaz brûlés de la chaudière et d’examiner l’impact de certaines 

conditions comme la température et la pression de l’air à l’entrée de l’échangeur sur la qualité 

des échanges de chaleur. Néanmoins, cette étude doit être complétée par une étude CFD afin 

d’avoir une visibilité sur les phénomènes aérothermiques et aérodynamiques que subit l’air lors 

de son passage à l’intérieur de l’échangeur (zones de circulation, zones de stagnation, 

décollement de la couche limite dynamique, zones à faibles échanges de chaleur, etc). Un autre 

avantage d’une étude CFD est la possibilité de réaliser des modifications sur la géométrie de 

l’échangeur afin d’intensifier les échanges de chaleur. Cette étude permettra aussi de retrouver 

la valeur du coefficient d’échanges convectifs dans l’échangeur de chaleur.  

Cette étude CFD fut une étape intermédiaire réalisée dans le but d’enrichir nos données 

et compléter celles obtenues par l’étude expérimentale. Ces données ont servi à alimenter et 

valider le modèle dynamique 0D de l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés. Les calculs 3D ont 

été réalisés avec le logiciel de calcul CFD StarCCM+ permettant de simuler des écoulements 

dans des conditions réelles.  

3.5.1 Conditions aux limites et domaine du calcul 

Nous reprenons, dans cette partie, la géométrie de l’échangeur de chaleur sélectionné afin 

de simuler numériquement l’écoulement de l’air à l’intérieur du tube. La géométrie étudiée est 

donc un tube en U d’un diamètre interne de 29,7 mm. À l’intérieur du tube circule de l’air 

chauffé et sous pression, provenant du cylindre de compression du moteur à air chaud. Etant 

donné que l’échangeur est placé dans le pot de combustion de la chaudière biomasse, il est donc 

plongé dans un environnement à haute température (environ 800°C). Selon le régime de 

fonctionnement du moteur à air chaud, l'air à l’entrée de l’échangeur se trouve dans une plage 

de pression comprise entre 4 et 6 bar et une plage de température allant de 450 à 600 °C avec 

un débit masse qui varie entre 3,3 et 12,2 g/s [158].  

Compte tenu de la géométrie de l’échangeur et les caractéristiques de l’écoulement d’air 

dans l’échangeur, des instabilités de l’écoulement peuvent être observées dans l’échangeur, 

notamment dans les zones cross-flow et co-flow. L’étude expérimentale et la modélisation 

dynamique 0D de l’échangeur sont incapables de les recenser d’où l’intérêt de réaliser une étude 

CFD afin de mieux visualiser et étudier ces phénomènes dans ces zones.  
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Nous présentons ici les résultats obtenus pour un cas de calcul correspondant à un régime 

de rotation du moteur de 1000 tr/min. Pour ce régime, le débit masse de l’air, considéré constant, 

à la sortie du cylindre de compression du moteur, en l’occurrence à l’entrée de l’échangeur, est 

de l’ordre de 5,3 g/s et l’air est chauffé à 450°C avec une pression de l’ordre de 4 bar [61]. 

Compte tenu de la faible épaisseur de la paroi du tube de l’échangeur (ep = 2 mm) et de la 

prédominance des échanges radiatifs sur la surface extérieure du tube au regard des échanges 

convectifs intérieurs, la température de la paroi de l’échangeur est considérée égale à celle des 

gaz brûlés. Les dimensions de l’échangeur sont données sur la Figure 52. 

3.5.2 Maillage et modèle de turbulence utilisé 

Le calcul développé consiste en une simulation RANS en régime stationnaire (Reynolds- 

Averaged Navier-Stokes) qui est moins exigeante en terme de moyens et temps de calcul 

comparée aux autres types de simulation (LES, DNS). Ce type de modélisation fournit des 

valeurs moyennes et la qualité des résultats peut dépendre du choix du modèle de turbulence. 

Afin d’examiner la qualité des échanges de chaleur convectifs entre l’air et la paroi de 

l’échangeur, le choix du modèle de turbulence doit être minutieux. Le modèle de turbulence qui 

répond à notre exigence est le V2F basé sur le modèle k-Ɛ qui est un modèle à deux équations 

de transport appliquées à l’énergie cinétique turbulente k et à la dissipation turbulente Ɛ [160]. 

Ce modèle permet de souligner plus précisément les effets de la turbulence dans la zone à 

proximité de la paroi. 

 Le fluide de travail circulant dans l’échangeur est de l’air assimilé à un gaz parfait. Pour 

vérifier l’hypothèse d’incompressibilité de l’écoulement, le calcul du nombre de Mach à la 

température de l’air à l’entrée est nécessaire. Le nombre de Mach exprime le rapport de la 

vitesse locale d'un fluide à la vitesse du son c dans ce même fluide et est donné par l’équation 

(48) : 

max max

air,in

V V
Ma

c r T
 

  
 

(48) 

avec Ma le nombre de Mach, Vmax la vitesse maximale de l’écoulement dans tout le domaine 

du calcul, Tair,in la température de l’air à l’entrée de l’échangeur, γ le coefficient de Laplace et r 

la constante massique de l’air (r = 287 J/kg.K). Etant donné que le coefficient de Laplace de 

l’air varie peu avec la température (1,4 à 20°C et 1,35 à 600°C), il a été fixé à 1,4 pour cette 

étude. Le nombre de Mach calcul a été de l’ordre de 0,017 dans l’échangeur. 
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Considérant l’objectif principal de cette étude, qui est d’explorer et d’étudier les échanges 

convectifs dans la zone proche paroi, un maillage fin dans cette zone est nécessaire. Le maillage 

est plus fin au niveau des coudes pour appréhender les phénomènes aérothermiques résultant 

du décollement de la couche limité provoqué par la géométrie de deux coudes (cf. Figure 66). 

Après plusieurs tests, un maillage raffiné a été sélectionné. Il comporte 13.105 cellules 

hexaédriques. Ce type de cellule limite la diffusion de l’erreur numérique.  

Le Y+, grandeur sans dimension, est souvent utilisé pour décrire la taille de la première 

maille, grossière ou fine, pour un modèle d'écoulement particulier. Cette valeur est obtenue en 

tenant compte de l’épaisseur des couches limites dynamique δdyn et thermique δth. Le Y+ est de 

l’ordre de 3,7 et est défini par :  

air

air

U y
Y

 


 (49) 

avec 
air

U
la vitesse de cisaillement et air la viscosité cinématique de l’air à la température de 

l’air à l’entrée de l’échangeur de chaleur.  

Le maillage de la couche limite laminaire a une épaisseur e = 4 mm soit 14% du diamètre 

interne du tube de l’échangeur et est composé de 9 éléments avec un rapport d’expansion de 

1,5%. En dehors de la couche limite, le rapport de transition entre les cellules est de l’ordre de 

2.  
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Figure 66 : Maillage au niveau de la couche limite 

3.6 Résultats de l’étude CFD de l’échangeur de chaleur air pressurisé – 

gaz brûlés 

Pour vérifier la bonne qualité et la convergence des calculs, deux « sondes numériques » 

ont été placées dans l’écoulement (cf. Figure 66), en amont du premier coude et en aval du 

deuxième. Les deux sondes ont permis de suivre l’évolution de la température et de la vitesse 

du fluide à ces deux endroits dans le but de vérifier la stationnarité et la convergence du calcul. 

La dynamique de la stabilisation de la température est plus lente au niveau de la sonde 2 

qu’au niveau de la sonde 1 et cela à cause des perturbations engendrées par la géométrie de 

l’échangeur en niveau des deux coudes (cf. Figure 67). Un écart de température de 75 °C est 

observé entre les deux points de mesures au sein de l’échangeur. 

Sonde 2 Sonde 1 
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Figure 67 : Evolution de la température de l’air aux sondes 1 et 2 

Sur le suivi de la vitesse, on observe un gradient de vitesse important enregistré par la 

sonde 1 après quelques itérations en l’absence d’obstacle dans la zone counter-flow puis une 

baisse pour tendre vers la vitesse enregistrée par la sonde 2 et une stabilisation à partir de la 

200ième itération. L’établissement du régime d’écoulement est plus rapide au niveau de la sonde 

1, ceci étant dû à l’absence des perturbations de l’écoulement. 

 

Figure 68 : Evolution de la vitesse de l’air aux sondes 1 et 2 
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Après la stabilisation de ces deux grandeurs et la satisfaction de la condition de 

convergence, une étude des phénomènes aérothermiques est réalisée. D’un point de vue 

topologique, l’écoulement présente des zones de forte accélération, notamment au niveau des 

coudes et dans la zone co-flow (cf. Figure 69). Cette accélération est due au rétrécissement de 

la section dans la zone de décollement de la couche limite et à l’augmentation de la température 

du fluide.  

 

Figure 69 : Champ de vitesse de l’écoulement au sein de l’échangeur de chaleur 

En examinant la cartographie de la température, une augmentation de la température d’air 

est observée dans la zone cross-flow et augmente davantage dans la zone co-flow (cf. Figure 

70). Cette augmentation de la température est due au flux de chaleur, reçu par le fluide, généré 

par le gradient de température entre le fluide et la paroi de l’échangeur. Ces gradients de 

température observés dans les zones cross-flow et co-flow sont dus à l’intensité de turbulence 

qui est plus élevée dans ces deux zones dû au décollement de la couche limite qui est une 

conséquence de la géométrie de l’échangeur. Les endroits de décollement de l’écoulement sont 

soulignés par des zones de stagnation de fluide où la vitesse est quasiment nulle (cf. Figure 69). 
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Figure 70 : Champ de température au sein de l’échangeur de chaleur 

Le champ moyen de l’intensité de turbulence à l’intérieur de l’échangeur de chaleur 

montre que dans la zone counter-flow (cf. Figure 71), l’écoulement demeure laminaire sur toute 

la zone. Après le premier et le deuxième coude, deux zones fortement turbulentes se 

superposent avec les zones qui montrent un fort gardien de température. Dans les zones cross-

flow et co-flow de l’échangeur, l’écoulement est relativement turbulent ce qui explique 

l’échauffement de l’air dans ces zones où le mélange est important. 

 

Figure 71 : Champ moyen de l’intensité de turbulence au sein de l’échangeur de chaleur 
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Afin d’obtenir les informations nécessaires pour le modèle dynamique 0D, une estimation 

de certains paramètres et propriétés de l’écoulement est effectuée à des températures moyennes 

de l’air dans les trois zones de l’échangeur. Ces paramètres sont résumés dans le Tableau 20. 

La valeur moyenne des coefficients des échanges convectifs a été retrouvée par deux méthodes, 

en utilisant une corrélation semi-empirique (cf. équation (50) [143] 

) et à partir du calcul CFD.  

h

0,7

0,8 0,4 h
D

D
Nu 0,023Re Pr 1

H

  
      

 
(50) 

 

 

Paramètre Zone counter-flow Zone cross-flow Zone co-flow 

Tair,moy (K) 723 838 872 

L (m) 0,495 0,240 0,495 

NuDint,L 28,4 27,5 26 

intD ,L 2 1

int

Nu
h (W.m .K )

D

 
  


  58 64 61 

hCFD
̅̅ ̅̅ ̅̅  (W.m-2.K-1)  20 41 31 

Tableau 20 : Récapitulatif des grandeurs caractéristiques calculées dans les trois zones de 

l’échangeur 

avec Tair,moy la température moyenne de l’air par zone, L la longueur du tube de l’échangeur par 

zone, NuDint,L le nombre de Nusselt basé sur le diamètre interne Dint et la longueur du tube de 

la zone considérée, λ la conductivité thermique, et h̅ le coefficient des échanges convectifs air-

paroi par zone. 

La valeur moyenne du coefficient de convection calculé par l’étude CFD est effectuée 

avec l’équation (51). 

s
CFD

s air

h
T T





 (51) 

avec : φs la densité de flux de chaleur surfacique (W/m²), T la température moyenne de la 

surface de la maille proche de la paroi (K), Tair la température de l’air (K). 
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Les valeurs moyennes des coefficients des échanges convectifs obtenues par le calcul 

CFD montrent une forte dépendance à la configuration de l’écoulement dans les différentes 

zones de l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés. La valeur de h̅ est deux fois plus importante 

dans la zone cross-flow comparée à la zone counter-flow (cf. Tableau 20). Cette dépendance 

n’est pas retrouvée dans le calcul effectué avec corrélation semi-empirique. En effet, les 

corrélations ne traduisent pas les conditions réelles de l’écoulement (décollement de la couche 

limite, échauffement et accélération de l’écoulement). Les résultats obtenus ont mis en évidence 

l’influence de la géométrie et ont permis de trouver les valeurs des coefficients des échanges 

convectifs entre l’air et les parois de l’échangeur dans chaque zone qui, par la suite, sont utilisés 

pour alimenter le modèle dynamique 0D de l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés. 

3.7 Modélisation dynamique 0D de l’échangeur air pressurisé – gaz brûlés 

Le principal objectif de la modélisation dynamique de l’échangeur air- gaz brûlés est de 

développer un modèle 0D pour simuler le comportement thermique de l’air circulant à 

l’intérieur. L’échangeur de chaleur air – gaz brulés est modélisé séparément et son modèle sera 

couplé à celui de la chaudière afin d’obtenir un seul modèle dynamique qui prendra en compte 

la dynamique des deux systèmes associés. 

En adoptant une stratégie identique et en suivant la même méthodologie qui a permis 

d’élaborer le modèle dynamique de la chaudière biomasse, le modèle 0D de l’échangeur est 

développé. Le schéma Bond Graph de l’échangeur air – gaz brûlés est présenté sur la Figure 

48. 

L’échange de chaleur entre l’air et les gaz brûlés se fait par convection et rayonnement 

entre les gaz et la paroi du tube de l’échangeur puis par conduction à travers la paroi du tube et 

ensuite par convection entre la paroi et l’air circulant à l’intérieur du tube. Ces échanges sont 

matérialisés par les éléments dissipatifs suivants (cf. Annexe 1) : 

 Convection et rayonnement entre les gaz brûlés et la paroi du tube : l’échange de 

chaleur par convection et rayonnement entre les gaz brûlés et le côté extérieur de 

la paroi du tube est modélisé par les éléments R1, R2, R9, R11, R26, R30, R35, R39, R43, 

R47, R51. La loi régissant ces éléments est donnée par l’équation (26). 

 Conduction par la paroi : le flux de chaleur qui traverse l’épaisseur de tube est 

modélisé du côté gaz brûlés par les éléments R3, R6, R10, R15, R17, R25, R31, R36, R40, 

R44 et R48 et du coté air par les éléments R4, R7, R14, R19, R24, R27, R32, R37, R41, R45 

et R49. La résistance conductive est calculée par l’équation (25). 



133 

 

 Convection entre la paroi et l’air : l’échange de chaleur par convection entre le 

côté intérieur du tube et l’air circulant à l’intérieur est modélisé par les éléments 

R, R5, R8, R20, R23, R28, R33, R38, R42, R46 et R50. La loi régissant ces éléments est 

donnée par l’équation (26). 

Le flux de chaleur stocké par les parois de l’échangeur est modélisé par les éléments 

capacitifs C, C2, C4, C6, C7, C10, C12, C14, C16, C18 et C21. La loi générique les caractérisant est 

donnée par l’équation (21). Les éléments C1, C3, C5, C8, C9, C11, C13, C15, C19, C17 et C22 reliés 

aux jonctions "0" ont le rôle d’un condensateur qui consiste en un stockage de flux de chaleur 

quand le débit de l’air s’annule comme dans le cas d’un écoulement pulsé et se décharge en le 

libérant quand le débit est différent de zéro. Ce phénomène peut être observé dans le cas où 

l’échangeur est connecté à un moteur à air chaud correspondant à la configuration illustrée sur 

la Figure 50. L’ouverture et la fermeture des soupapes des cylindres de compression et de 

détente du moteur génèrent un déplacement intermittent de quantités de matière qui transitent 

dans l’échangeur. Quand le débit d’air s’annule suite à la fermeture de la soupape d’admission 

au niveau du cylindre de détente, le volume d’air piégé dans l’échangeur s’échauffe sans 

pouvoir évacuer de flux de chaleur en raison d’absence de débit et par conséquent sa 

température augmente. 

Les bilans de flux sur l’air sont assurés par les jonctions "0" se trouvant dans l’espace bleu qui 

représente l’air de l’échangeur (cf. Figure 73) de la manière suivante : le flux de chaleur des 

parois du tube Q̇wall(t + dt) et le flux d’air Ḣair,out(t + dt) sont calculés à l’instant (t+dt) en 

utilisant la température d’air calculée par les éléments C (reliés aux jonctions "0" – espace bleu) 

à l’instant t. Ensuite, en utilisant le flux de chaleur de l’air en entrée de la jonctions "0"  

Ḣair,in(t + dt), la jonction "0" effectue le bilan des flux pour calculer Q̇air,st(t + dt) afin de le 

transmettre à l'élément "C" (cf. Equation (52)), qui par intégration calculera la nouvelle 

température d'équilibre Tair(t+dt) (cf. Figure 72). 

 Cette méthodologie de calcul nécessite la connaissance de la température à t=0 pour 

chaque élément "C", température qui servira à la fois aux calculs des éléments résistifs 

avoisinant mais également pour le calcul de l'enthalpie initiale à Tair,0 =24°C. 

D'autres grandeurs doivent être renseignées à t=0 comme la pression afin de pouvoir 

calculer la masse volumique initiale de l’air nécessaire à l'obtention de l'enthalpie à t=0, ici 

Pair,0=1bar. 
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dt)(tQ dt)(tH dt)(tHdt)(tQ walloutair,air,instair, 


 (52) 

avec Ḣair,in et Ḣair,out les flux d’air en entrée et en sortie de la jonction "0", Q̇wall le flux de 

chaleur convectif provenant de la paroi et Q̇air,st le flux de chaleur stocké ou déstocké par l’air.  

La température de l’air à l’instant t+dt est calculée grâce à l’équation                                          (53). 

(t)Tdt)dt(tQ
.cm

1
dt)(tT air

dtt

t

stair,

pairair

air  
 

                                          (53) 

 

Figure 72 : Bilan de flux sur l’air au niveau de la jonction "0" 

On considère ici que le débit masse de l'air se conserve entre l'entrée et la sortie du 

tronçon. (cf. équation (54)). 

air,out air,inm (t) m (t)
 

  (54) 

Comme pour le modèle dynamique de la chaudière, la connexion du domaine hydraulique 

au domaine thermique est assurée par les éléments RS à 2-ports. 

Les deux zones counter-flow et co-flow sont discrétisées en 5 parties de volume afin de 

mieux appréhender les évolutions spatiales de la température de la paroi de l’échangeur et de 

l’air sur toute la longueur des deux zones. Ce découpage permettra de prendre en compte la 

distribution spatiale des échanges thermiques.  
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Figure 73 : Modèle dynamique 0D de l'échangeur air - gaz brûlés 
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3.8 Validation du modèle par comparaison avec les mesures 

expérimentales 

Plusieurs simulations sont réalisées avec plusieurs conditions d’entrée et conditions aux 

limites aux parois de l’échangeur. Les échanges de chaleur entre les parois de l’échangeur et 

l’air chaud sont représentés par des coefficients d’échanges convectifs entre l’air et la paroi du 

tube de l’échangeur ramenés à la surface d’échange côté air. Ces coefficients sont obtenus par 

l’étude CFD (cf. Tableau 20). Ceux des échanges de chaleur entre les gaz brûlés et la paroi de 

l’échangeur ramenés à la surface d’échanges côté gaz brûlés sont obtenus par méthode inverse 

de manière identique que pour le modèle de la chaudière. Ils incluent les effets convectifs et 

radiatifs. Les caractéristiques du matériau de l’échangeur (conductivité thermique de la paroi 

λtube et chaleur spécifique de la paroi ctube) sont prises à la température moyenne de la paroi et 

considérées homogènes. Pour calculer l’énergie interne des parois aux conditions initiales, leur 

température initiale est considérée égale à 20 °C. Deux paires de variables Bond Graph ont été 

choisies pour chaque système (cf. Tableau 21).  

Domaine considéré Source Conditions d’entrée modèle 0D 

Echangeur de 

chaleur air – 

gaz brûlés 

Domaine 

thermique 

effort Température de l’air mesurée à l’entrée Tair,in
exp

  

flux 
Flux d’enthalpie de l’air (calculé par le 

modèle) 

Domaine 

hydraulique 
effort 

Pression de l’air à l’entrée l’échangeur 

mesurée Pair,in
exp  

Tableau 21 : Variables Bond Graph et conditions d’entrée du modèle 0D de l'échangeur air - 

gaz brûlés 

La température dynamique des gaz brûlés, mesurée dans le pot de combustion, est 

imposée (sous forme d’un fichier temporel) via les éléments MSe (source d’effort modulé) (cf. 

Annexe 1). Par conséquent, la température de la paroi côté gaz brûlés est calculée par le modèle. 

Afin de mieux prendre en compte les évolutions de la chaleur spécifique de l’air en fonction de 

la température, la corrélation donnée par l’équation (55) a été insérée dans les éléments RS et 

les éléments C modélisant le flux de chaleur stocké par l’air [161]. 

3 1 3 2 3 10 4

p,air air air air air

7c 1,0575.10 4,489.10 T 1,1407.10 T 8.10 T 1,93.10 T           (55) 

avec cp,air la chaleur spécifique de l’air à pression constate (J/kg.K), Tair la température moyenne 

de l’air (K).  
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3.9 Résultats et discussion 

Pour valider le modèle dynamique 0D de l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés, nous 

suivons ici la même stratégie que pour la validation du modèle de la chaudière. Une simulation 

de l’essai 1 du Tableau 17 a été effectuée et les résultats obtenus sont comparés aux mesures 

expérimentales. 

3.9.1 Evolution de la température de la paroi du tube et de l’air à 9D et 31D 

 Les profils de températures de l’air et de la paroi du tube de l’échangeur obtenus par le 

modèle (éléments C9 et C7, respectivement, cf. Figure 73), à demi-longueur de tube de la zone 

counter-flow (x=9D), sont comparés à ceux mesurés par les thermocouples IP3 et OA3 (cf. 

Figure 53). Les profils soulignent un très bon accord entre les valeurs expérimentales et la 

simulation. Les fluctuations sont moins prononcées sur le profil de température de l’air que 

celui de la paroi. Un gradient de température de 200 °C peut être observé entre la paroi et l’air 

se trouvant sur la même section. La température de l’air suit la même évolution que celle des 

gaz brûlés durant les trois phases du fonctionnement de la chaudière (start-up, regulation phase 

et cooling phase). 

 

Figure 74 : Comparaison des profils de température expérimentale et simulée de l’air et de la 

paroi dans la zone counter-flow de l’échangeur 
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Les mêmes profils sont tracés à la position x= 31D dans la zone co-flow. On constate 

également un très bon accord entre les résultats obtenus par le modèle et les mesures. 

Contrairement à la zone counter-flow, dans la zone co-flow, la température de l’air est très 

proche de celle de la paroi. Cela peut être expliqué par le fait que la température de l’air à 

l’entrée de la zone zone co-flow est plus élevée.  

 

Figure 75 : Comparaison des profils de température expérimentale et simulée de l’air et de la 

paroi dans la zone co-flow de l’échangeur 

3.9.2 Evolution du flux d’enthalpie de l’air dans l’échangeur de chaleur 

Afin d’analyser l’effet de la dynamique de chauffe durant la phase du démarrage de la 

chaudière  sur les échanges de chaleur dans l’échangeur, le flux d’enthalpie de l’air calculé en 

sortie des éléments de volume (cf. Figure 77) a été examiné pour quatre instants (18, 22, 25 et 

30 min).  

Un zoom sur la Figure 74 durant la phase de démarrage de la chaudière est présenté sur 

la Figure 76. On remarque que la simulation surestime la montée en température du tube et 

donc de l'air sur le début de la phase de chauffe. Cette surestimation des températures pourrait 

provenir d'une sous-estimation des effets inertiels du tube de l'échangeur même si ceux-ci sont 

pris en compte dans le modèle mais à température constante. 
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Par contre, comme nous l’avons constaté sur les Figures 60 et 61, une fois la chaudière 

en régime de fonctionnement nominal, les températures expérimentales et simulées sont plus 

proches malgré les instationnarités de la combustion. 

 

Figure 76 : Profils de température de l’air, de la paroi du tube dans la zone counter-flow et des 

gaz brûlés durant la phase de démarrage pour un essai sans cycles thermiques 

 

Figure 77 : Eléments de volume dans l’échangeur de chaleur air pressurisé – gaz brûlés 

Z
o
n
e 

co
u
n
te

r-
fl

o
w

 

Zone cross-flow 

Z
o
n
e 

co
-f

lo
w

 



140 

 

Le flux d’enthalpie de l’air est tracé en fonction de l’abscisse curviligne « x » normalisée 

par le diamètre extérieur D du tube (cf. Figure 78). Le flux d’enthalpie calculé à 18 et 22 min 

reste faible et quasi constant. A 25 et 30 min, il augmente avec la température de la paroi, ceci 

étant dû aux échanges convectifs et radiatifs avec les gaz brûlés dont la température augmente 

suite à l’amorçage de la combustion (cf. Figure 76). On remarque que le flux d’enthalpie de 

l’air progresse rapidement dans les zones counter-flow (0 –15D) et cross-flow (15D – 25D). 

Cependant, cette progression est moins prononcée dans la zone co-flow (25D – 40D). Ceci 

s’explique par la diminution de l’écart de température entre l’air et la paroi au fur et à mesure 

que l’air progresse dans l’échangeur de chaleur, comme le montre la Figure 79.  

 

Figure 78 : Evolution du flux d’enthalpie de l’air dans les éléments de volume d’air de 

l’échangeur pour un essai sans cycles thermiques  
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Figure 79 : Profils de température de l’air et de la paroi du tube le long de l’échangeur pour un 

essai sans cycles thermiques  

La même tendance est observée sur l’efficacité des échanges thermiques calculée à la 

sortie de chaque élément de volume grâce à l’équation (47) (cf. Figure 77). On remarque 

également sur la Figure 80 que l'efficacité de l'échangeur est bien meilleure lors de la phase de 

fonctionnement nominale de la chaudière (phase de régulation) que durant la phase de mise en 

route.  

Ces évolutions d'efficacité et donc des températures d'air durant la phase de démarrage 

auront un effet inévitable sur les conditions de démarrage de la machine à air chaud en aval. 
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Figure 80 : Evolution de l’efficacité des échanges de chaleur dans l’échangeur pour un essai 

sans cycles thermiques 

3.9.3 Evolution du flux d’enthalpie de l’air durant un cycle thermique 

Afin d’étudier l’effet de la présence des cycles thermiques sur la dynamique des échanges 

de chaleur dans l’échangeur, un essai avec cycles thermiques (Tc = 75°C) a été simulé avec le 

modèle dynamique de l’échangeur de chaleur. Une partie des mesures expérimentales réalisées 

pendant la phase de régulation pour un essai avec cycles thermiques est reportée sur la Figure 

81. 



143 

 

 

Figure 81 : Profils de température expérimentale et simulée de l’air et de la paroi dans la zone 

counter-flow de l’échangeur pour un essai avec cycles thermiques 

Le flux d’enthalpie de l’air est calculé à la sortie de chaque élément de volume dans 

l’échangeur durant un cycle thermique. Son évolution le long de l’échangeur est présentée sur 

la Figure 82. Le flux d’enthalpie de l’air calculé à différents instant t est très proche. Néanmoins, 

le flux d’enthalpie calculé à 42 min est plus important, ceci s’explique par le gradient de 

température entre l’air et la paroi qui est élevé à cet instant également (cf. Figure 83). 
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Figure 82 : Evolution du flux d’enthalpie de l’air dans les éléments de volume d’air dans 

l’échangeur pour un essai avec cycles thermiques 

Les profils de température de l’air et de la paroi du tube de l’échangeur sont tracés dans 

les éléments de volume pour quatre instants. Des fluctuations de températures de 200°C sur le 

tube entrainent des variations de 140°C environ sur l'air à la sortie de l’échangeur (x=40D). 

 

Figure 83 : Profils de températures de l’air et de la paroi du tube le long de l’échangeur pour 

un essai avec cycles thermiques 
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L’efficacité des échanges de chaleur affiche une nette progression le long de l’échangeur 

pour les quatre instants choisis sur le cycle thermique (cf. Figure 84). Elle est impactée de 20% 

durant le cycle thermique.  

Elle est plus élevée à 48 min qui correspond à une faible valeur de température des gaz 

brûlés (cf. Figure 81). 

 

Figure 84 : Evolution de l’efficacité des échanges de chaleur dans l’échangeur pour un essai 

avec cycles thermiques 

Afin d’étudier l’effet de la présence des cycles thermiques sur les performances de 

l’échangeur, on se place à un instant t où la température des gaz brûlés est relativement proche 

pour les deux essais présentés : sans cycles thermique (cf. Figure 76) et avec cycles thermiques 

(cf. Figure 81). On remarque que, pour l’essai sans cycles thermiques, la température des gaz 

brûlés est de l’ordre de 740°C à 30 min (cf. Figure 62). Cette valeur est retrouvée à deux instants 

sur l’essai avec cycles thermiques : 38,5 min et 42 min (cf. Figure 67). Les profils des efficacités 

calculés le long de l’échangeur à ces instants sont tracés sur la Figure 71. Il est pertinent de 

noter la progression de l’efficacité d’échanges, le long de l’échangeur, qui est plus importante 

quand la chaudière fonctionne sans cycles thermiques (cf. Figure 85), notamment dans la zone 

counter-flow. 
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Figure 85 : Profils de l’efficacité avec et sans cycles thermiques
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3.10 Synthèse de l’étude de l’échangeur de chaleur air pressurisé – gaz 

brûlés 

Les résultats obtenus lors de l’étude menée sur un échangeur de chaleur « modèle » air – 

gaz brûlés inséré dans le pot de combustion d’une chaudière biomasse, d’une puissance 

thermique de 30 kW, ont été discutés dans ce chapitre. L’étude se divise en trois parties : une 

caractérisation expérimentale, une étude CFD RANS et une modélisation dynamique 0D. 

L’échangeur de chaleur « modèle » est un tube en U et peut être divisé en trois 

zones suivant la direction de l’écoulement des deux fluides (air et gaz brûlés) : une zone 

counter-flow, une zone cross-flow et une zone co-flow. L’échangeur a été instrumenté à l’aide 

de plusieurs thermocouples afin de mesurer la température de l’air et de la paroi durant les 

essais. L’effet de quatre paramètres (température de l’air, la pression de l’air, le débit de l’air et 

la température de consigne) sur les échanges de chaleur air – paroi a été étudié.   

La campagne expérimentale a montré que la température de l’air dans la zone counter-

flow demeure très faible par rapport à la zone co-flow alors que l’échangeur est plongé dans 

une chambre cylindrique et que la flamme se développe de façon axisymétrique. Cette 

dissymétrie de température de l’air est due au fait que la température de l’air à l’entrée de 

l’échangeur est faible par rapport à celle des gaz brûlés.  

Pour des températures de consigne élevées imposées à la chaudière, des températures 

élevées des gaz brûlés sont observées, améliorant la puissance thermique récupérée par l’air 

dans l’échangeur. L’effet du débit de l’air à l’entrée de l’échangeur a été examiné. Le débit d’air 

est favorable aux échanges de chaleur entre l’air et les gaz brûlés. L’augmentation de ce dernier 

améliore nettement la puissance délivrée par l’échangeur de chaleur, car l’augmentation de la 

vitesse de l’écoulement favorise les échanges de chaleur. En revanche, une température de l’air 

plus élevée à l’entrée de l’échangeur a un effet contraire sur la puissance thermique récupérée 

par l’air. Ceci est dû à la diminution de l’écart entre la température d’entrée de l’air et la 

température des gaz brûlés. 

L’étude CFD a permis de simuler l’écoulement de l’air chaud pressurisé dans un 

échangeur tubulaire en U avec l’outil numérique StarCCM+. L’étude CFD a mis en évidence 

la présence des phénomènes de décollement de la couche limite dynamique et thermique et 

l’apparition des zones de recirculation de l’écoulement au sein de l’échangeur. Le coefficient 

des échanges convectifs internes h au niveau des tubes de l’échangeur a été calculé dans chaque 

zone. Sa valeur moyenne dans la zone cross-flow est deux fois plus élevée que celle dans les 

zones counter-flow et co-flow. Une corrélation semi-empirique de la littérature donne une 
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valeur plus faible de ce coefficient dans les zones évoquées, car la configuration de 

l’écoulement n’est pas prise en compte. Ces valeurs obtenues par le calcul CFD ont été utilisées 

dans le modèle dynamique 0D. 

Un modèle dynamique d’un échangeur air – gaz brûlés « modèle » développé avec le 

formalisme Bond Graph a été validé en comparant les profils expérimentaux et calculés de la 

température de l’air et de la paroi du tube dans les deux zones counter-flow et co-flow. Un très 

bon accord a été obtenu. 

Le flux d’enthalpie de l’air calculé le long de l’échangeur est plus important dans les 

zones counter-flow et co-flow que la zone co-flow et ceci est dû au fait que le gradient de 

température entre l’air et la paroi de tube est plus élevé dans les deux premières zones.  

L’effet des cycles thermiques sur l’efficacité a été souligné pour des températures de gaz 

brûlés identiques. 

Afin d’améliorer le mélange dans la zone counter-flow, des méthodes d’intensification 

des échanges convectifs locaux peuvent être envisagées. Parmi ces méthodes, nous pouvons 

citer l’insertion d’une bande torsadée et soudée à l’intérieur de tube de l’échangeur permettant 

d’accroitre la surface d’échange [162] ou d’un swirler. 

http://context.reverso.net/traduction/francais-anglais/bande+torsad%C3%A9e
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Conclusion 
Ces travaux de thèse ont permis de réaliser une caractérisation expérimentale et une 

modélisation dynamique 0D de deux composants d’une unité de micro-cogénération biomasse : 

une chaudière biomasse et un échangeur air – gaz brûlés. L’unité de micro-cogénération, se 

compose d’une chaudière biomasse automatique d’une puissance nominale de 30 kW, d’un 

échangeur de chaleur air – gaz brûlés et d’un moteur à air chaud de type Ericsson alimenté par 

l’échangeur de chaleur.  

La chaudière biomasse a été instrumentée et étudiée expérimentalement. Les résultats ont 

mis l’accent sur l’effet des conditions opératoires sur le mode de fonctionnement de la chaudière 

durant les trois phases : démarrage, régulation et arrêt. La valeur de la température de consigne 

pilote l’apparition des cycles thermiques qui impactent le comportement thermique des gaz 

brûlés issus de la combustion de pellets. Ce phénomène rend l’analyse du comportement 

dynamique de la chaudière plus complexe mais représentatif d’un fonctionnement réel sur une 

installation de chauffage où la charge thermique varie en aval pour répondre à un besoin. Les 

résultats expérimentaux ont permis de retrouver la puissance thermique délivrée par la 

chaudière qui se traduit par la variation du flux d’enthalpie de l’eau entre l’entrée et la sortie de 

l’échangeur de chaleur eau – gaz brûlés.  

La caractérisation des émissions polluantes au niveau de la cheminée de la chaudière a 

été réalisée à l’aide d’un analyseur multi-gaz Horiba. Les concentrations moyennes de quatre 

composés gazeux (NOx, CO, CO2 et O2) ont été mesurées dans la cheminée. Les résultats ont 

montré que la concentration de CO était de l’ordre de 222 mg/Nm3 et de l’ordre de 36 mg/Nm3 

pour les NOx. Ces concentrations moyennes sont inférieures aux valeurs limites imposées par 

la norme EN 303-5 :2012 (F) pour ce type de chaudière biomasse. Une campagne expérimentale 

visant à développer une post-combustion en injectant de l’air secondaire chaud dans le pot de 

combustion de la chaudière a été réalisée. L’air secondaire injecté, vers l’axe du pot de 

combustion, était chauffé pour différentes valeurs de débit. Les résultats ont montré que la 

concentration moyenne des composés suivis diminue pour des débits et des températures 

élevées.  

Un modèle dynamique 0D de la chaudière a été développé en utilisant le formalisme Bond 

Graph. Le modèle est basé sur des bilans de flux massiques et enthalpiques. La comparaison 

des profils de températures mesurées et calculées par le modèle a montré une bonne 

concordance entre les résultats expérimentaux et les résultats numériques. Le modèle utilise des 

fichiers de mesures dynamiques comme conditions d’entrée et estime la température des parois 
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des sous-systèmes de la chaudière et des gaz brûlés à différents endroits. Ceci a permis de 

calculer les coefficients des échanges thermiques globaux, par méthode inverse, dans des 

endroits ciblés dans la chaudière. Les valeurs moyennes de ce coefficient ont été insérées dans 

le modèle afin de modéliser les échanges globaux entre les fluides de travail et les parois des 

sous-systèmes de la chaudière. L’effet de la température sur les propriétés thermodynamiques 

des gaz brûlés et de l’eau a été pris en compte et des corrélations développées au cours de ce 

travail ont été insérées dans le modèle dynamique de la chaudière. Le modèle a été conçu de 

manière à faciliter son couplage avec une machine thermique ou avec un modèle de réseau de 

chauffage et de bâtiment, par exemple. 

Un échangeur de chaleur « modèle » air – gaz brûlés a été fabriqué et instrumenté au 

laboratoire. Il a été inséré dans le pot de combustion de la chaudière biomasse après son 

instrumentation. Une étude expérimentale a été menée afin de caractériser les transferts de 

chaleur entre l’air et les gaz brûlés issus de la combustion de la biomasse. Trois zones ont été 

soulignées : zone counter-flow, cross-flow et co-flow. Les résultats ont montré que la 

température de l’air dans la zone counter-flow reste très faible par rapport à celle dans la zone 

co-flow. Cette dissymétrie de température de l’air est due au fait que la température de l’air à 

l’entrée de l’échangeur est très faible par rapport à celle des gaz brûlés et la dynamique de 

chauffe dans cette zone est lente. L’effet de plusieurs paramètres a été étudié : la température 

des gaz brûlés dans le pot de combustion, la température, la pression et le débit de l’air. Nous 

avons constaté que la puissance thermique produite par l’échangeur augmente avec le débit 

d’air dans l’échangeur. En revanche, l’augmentation de la température de l’air à l’entrée de 

l’échangeur a un effet inverse sur la puissance thermique récupérée par l’air. L’étude 

paramétrique a montré que la puissance délivrée par l’échangeur de chaleur varie entre 0,47 et 

1,38 kW. Cette puissance demeure faible au vu de l’utilisation de l’échangeur pour alimenter 

le cylindre de détente du moteur Ericsson. Cela peut être expliqué par la faible surface 

d’échange. Or, la configuration finale de l’échangeur comportera plusieurs tubes ce qui 

multipliera la surface d’échange.  

L’étude CFD a permis de simuler l’écoulement de l’air chaud pressurisé dans un 

échangeur tubulaire en U avec l’outil numérique StarCCM+. L’étude CFD a mis en évidence 

la présence des phénomènes de décollement de la couche limite dynamique et thermique et 

l’apparition de zones de recirculation de l’écoulement au sein de l’échangeur. Ces phénomènes 

modifient complètement la topologie de l’écoulement et perturbent les échanges de chaleur 

entre l’air pressurisé circulant à l’intérieur de l’échangeur et les gaz brûlés. Les coefficients des 
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échanges convectifs internes au niveau des tubes de l’échangeur ont été calculés dans chaque 

zone. Ces valeurs obtenues par le calcul CFD ont été utilisées dans le modèle dynamique 0D. 

Un modèle dynamique d’un échangeur air – gaz brûlés « modèle » a été développé avec 

le formalisme Bond Graph. Une validation de ce modèle a été réalisée en comparant les profils 

calculés de la température de l’air et de la paroi du tube aux profils mesurés dans les deux zones 

counter-flow et co-flow. Un très bon accord a été obtenu. 

L’étude de l’influence des conditions opératoires de la chaudière sur les performances de 

l’échangeur a montré que le flux d’enthalpie d’air est plus élevé dans les zones où la différence 

de température entre l’air et la paroi est plus importante, notamment, les zones counter-flow et 

co-flow.    

L’efficacité des échanges de chaleur est plus élevée durant la phase de régulation que 

durant la phase de démarrage et son évolution le long de l’échangeur est plus importante lors 

d’un essai sans cycles thermiques. Ces évolutions d'efficacité et donc des températures de l'air 

durant la phase de démarrage auront une influence sur les conditions de démarrage de la 

machine à air chaud en aval dans le cas d’un couplage moteur - échangeur air pressurisé – gaz 

brûlés. 
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Perspectives 

Cette thèse a conduit au développement des modèles dynamiques 0D de deux composants 

de l’unité de micro-cogénération biomasse installée au laboratoire. Nous listons ici quelques 

perspectives afin d’approfondir et poursuivre cette étude.  

Le modèle dynamique 0D de la chaudière utilise, comme conditions d’entrée, des fichiers 

de mesures de débits et de températures des gaz brûlés et de l’eau de l’échangeur eau – gaz 

brûlés. L’utilisation des fichiers de mesures de débit et de la température de l’eau comme 

conditions d’entrée au niveau de l’échangeur seront conservés. Cependant, pour les gaz brûlés, 

un modèle de la combustion de pellets doit être développé en prenant en compte la vitesse de 

formation des espèces chimiques principales [137 – 140] et inséré dans le modèle actuel. 

Les deux composants de l’unité de micro-cogénération, chaudière et échangeur de 

chaleur, fonctionneront ensemble, donc le couplage des deux modèles développés doit être fait 

en prenant en compte les phénomènes des échanges de chaleur par convection et rayonnement 

entre le pot de combustion et l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés.  

La caractérisation des échanges de chaleur air-paroi à l’intérieur de l’échangeur a été 

réalisée avec un écoulement stationnaire. Or, lors d’un fonctionnement réel du moteur Ericsson, 

le débit d’air est pulsé suite au mouvement du piston dans le cylindre de compression. Cette 

étude peut être complétée par une étude d’un écoulement instationnaire dans l’échangeur air – 

gaz brûlés afin d’examiner son effet sur la qualité des échanges de chaleur convectifs air-paroi. 

Les résultats des études CFD et expérimentale menées sur l’échangeur de chaleur ont 

montré que les échanges de chaleur convectifs air-paroi sont très faibles dans la zone counter-

flow. Il convient alors d’envisager des méthodes d’intensification des échanges convectifs 

locaux afin d’améliorer le mélange dans cette zone. Parmi ces méthodes, l’insertion d’une 

bande torsadée à l’intérieur du tube de l’échangeur permettant d’accroitre la surface d’échange 

[160] ou d’un swirler peut être envisagée. 

Comme l’a montré l’étude bibliographique, les récupérateurs de chaleur insérés dans les 

chambres de combustion sont confrontés à des dépôts de suies et des niveaux de températures 

élevées. De ce fait, une étude des transferts radiatifs (avec prise en compte du rayonnement des 

gaz brûlés et des particules de suies) est indispensable. 

Le moteur Ericsson devra également être modélisé, sachant que le modèle dynamique 0D 

du cylindre de détente a déjà été développé [158]. 
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 L’ensemble des modèles dynamiques des trois composants de l’unité de micro-

cogénération (chaudière biomasse, échangeur air – gaz brûlés et moteur) seront alors couplés 

pour obtenir un modèle global. Dès lors, une analyse énergétique et exergétique de l’unité de 

micro-cogénération permettra une optimisation du système avec une étude de sensibilité 

paramétrique détaillée.  
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Annexe 1 : Généralités sur la modélisation Bond Graph 

Avant de commencer la modélisation de tout système physique, il est important de définir 

le but et la portée du modèle afin que les caractéristiques du système soient bien suivies, tout 

en ayant un modèle performant pour bien reproduire le système réel avec un temps de calcul 

réduit. 

1. La modélisation dynamique 0D 

Par définition, la lettre « D » se ramène à une dimension spatiale. Un modèle 0D peut être 

donc décrit par un système d'équations différentielles, dont la seule variable est le temps. Ce 

qui explique pourquoi les modèles 0D sont souvent représentés sous la forme de réseaux, par 

analogie avec les circuits électriques. Pour les modèles 0D, la plupart des propriétés sont 

calculées en moyenne sur le volume total de la zone considérée et aucune information spatiale 

n'est disponible. L’implication de la variable dimension spatiale permet d’introduire alors les 

modèles 1D, 2D et 3D. La qualité de ce type de modélisation nécessite un savoir-faire, aussi 

bien de la discipline du système à modéliser que de la qualité de la caractérisation recommandée 

afin d’obtenir un modèle performant capable de reproduire fidèlement la réalité. En effet, la 

complexité d’un modèle 0D varie en fonction du système à reproduire mais aussi de la 

prestation désirée. Le degré de complexité peut varier d’un modèle mathématique simple à un 

modèle phénoménologique incluant la physique des phénomènes au travers d’équations d’état 

ou de transport réduites. De plus, dans chacune des familles de modèle 0D il existe des niveaux 

de description qui sont fonction de la prestation requise. 

2. Le langage Bond Graph 

Le langage Bond Graph est un formalisme qui permet de modéliser le comportement 

dynamique des systèmes impliquant plusieurs domaines physiques [163, 126, 124]. Il a été 

défini initialement en 1961 au MIT par Paynter [164], puis introduit en Europe dans les années 

1970. C’est un outil performant pour la compréhension et l’analyse du comportement 

dynamique des systèmes physiques. Par sa structure graphique et les formulations 

mathématiques simplifiées, il offre une facilité d’interprétation des phénomènes et processus se 

produisant au sein du système. La modélisation en Bond Graph représente l’échange de 

puissance entre deux entités physiques.  

Ainsi, il offre une représentation graphique des phénomènes physiques et de leurs 

interactions dans les systèmes dynamiques étudiés. Les modèles des systèmes impliquant 
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différents domaines (électrique, mécanique, hydraulique, acoustique, et thermodynamique) 

peuvent être construits à partir du même ensemble de primitives. Les modèles Bond Graphs 

regroupent la conservation de l'énergie et la continuité de la puissance au sein des systèmes 

physiques. 

Cette méthode permet d’afficher d’une manière explicite la nature des échanges de 

puissance tel que le stockage, la transformation ou la dissipation d’énergie. Il est nécessaire de 

définir la façon dont la puissance est calculée pour chaque domaine. Les transferts de puissance 

sont modélisés par une demi-flèche (cf. Figure 86) dont le sens indique le signe positif de la 

puissance Pe. Cette puissance est définie comme étant le produit de deux variables Bond Graph 

qui sont l’effort « e(t) » et le flux « f(t) » :  

eP (t)=e(t)×f(t)  (56) 

Deux autres variables peuvent être définies, le moment p(t) et le déplacement q(t). Ces 

deux variables sont appelées variables d’énergie, telles que : 

t

0

p(t)=p(0)+ e(t) dt  et 
t

0

q(t)=q(0)+ f(t) dt  (57) 

 

 

Figure 86 : Schéma Bond Graph 

Ces variables de puissance sont liées l’une à l’autre par des paramètres physiques. Le 

choix de ces variables dépend du domaine physique concerné. 

3. Variables Bond Graph 

L’outil Bond Graph est pluridisciplinaire. Ainsi, des variables de puissance et d’énergie 

sont définies pour chaque domaine. Le Tableau 22 donne le sens physique des variables 

généralisées correspondant à chaque domaine technique. 

Domaine Effort e Flux f Moment p Déplacement q 

Electrique Tension (V) Courant (A) 

Impulsion (V/s) ou 

flux magnétique 

(Wb) 

Charge q en (C) 
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Magnétique 
Force 

magnétomotrice 

Dérivée du 

flux 

magnétique 

 
Flux magnétique 

(Wb) 

Mécanique en 

translation  
Force (N) 

Vitesse de 

translation 

(m/s) 

Impulsion ou 

moment (N.m) 
Elongation (m) 

Mécanique en 

rotation 
Couple (Nm) 

Vitesse 

angulaire 

(rad/s) 

Moment angulaire 

(N.m.s) 
Angle (rad) 

Thermodynamique 
Température 

(K) 

Flux 

d’entropie 

(J/K.s) 

 Entropie (J/K) 

Hydraulique Pression (Pa) 

Débit 

volumique 

(m3/s) 

Impulsion de 

pression (N.s/m2) 
Volume (m3) 

Chimique 

Potentiel 

chimique 

(J/mol) 

Flux molaire 

(mol/s) 
 

Nombre de 

moles (mol) 

Tableau 22 : Variables généralisées en Bond Graph pour quelques domaines 

Les modèles établis en Bond Graph sont bien adaptés à la modélisation hiérarchique, il 

est donc possible de développer un ensemble de composants physiques indépendants qui 

peuvent être couplés pour créer un modèle du système global. Une telle approche modulaire 

permet des modèles explicites, faciles à comprendre, et qui peuvent être modifiés d’une manière 

rapide et efficace. 

4. Pseudo Bond Graph 

 Les systèmes thermodynamiques peuvent être modélisés par une analogie électrique. 

L’écart de température est analogue à la tension et le flux de chaleur (ou le flux d’enthalpie) est 

analogue au courant. Il s’ensuit que les éléments résistif et capacitif, les jonctions et les sources 

sont utilisés. Cependant, le produit température-flux de chaleur ne représente pas une puissance. 

Par conséquent, on est amené à utiliser l’outil « Pseudo » Bond Graph qui obéit aux mêmes 

règles que l’outil Bond Graph mais en utilisant des variables dont le produit (𝑒 × 𝑓) n’est pas 

une puissance. Le modèle ainsi développé peut-être couplé avec un modèle Bond Graph.  

L’avantage principal du modèle Pseudo Bond Graph est qu’il facilite la modélisation des 

systèmes thermodynamiques en utilisant des variables conservatives contrairement au vrai 

Bond Graph [165, 166]. Dans le domaine thermique, il est possible d’utiliser le flux de chaleur 

ou d’enthalpie au lieu de flux d’entropie qui n’est pas conservatif et pour le domaine 

hydraulique, où la masse volumique varie, il est possible d’utiliser le débit masse qui est dans 

ce cas, une variable conservative. Ceci, rend la comparaison avec les mesures plus pratique. 
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Borutzky [167] a indiqué le choix des variables qui peut être fait lorsque l’outil Pseudo Bond 

Graph est utilisé pour la modélisation des systèmes hydrauliques et thermodynamiques (cf. 

Tableau 23 ). 

Variables 
Domaines 

Hydraulique Thermodynamique 

Effort pression P (Pa) différence de 

température ΔT (K) 

différence de 

température ΔT (K) 

Flux 
débit massique 𝑚̇ (kg/s) flux de chaleur 𝑄̇ (J/s) flux d’enthalpie 𝐻̇ (J/s) 

Tableau 23 : Variables d’effort et de flux en langage Pseudo Bond Graph 

5. Eléments Bond Graph 

Il existe deux familles d’éléments Bond Graph, la première concerne des éléments 

basiques à un port et la deuxième regroupe des éléments à multiports. Les éléments Bond Graph 

à 1-port, se divisent à leur tour à deux catégories : éléments passifs (R, C et I) et éléments actifs 

(Se et Sf).  

Eléments à 1-port passifs 

Il s’agit des éléments passifs R, C et I qui reçoivent de la puissance (la demi-flèche est 

orientées vers l’unique port de ces éléments) et des éléments actifs Se et Sf qui fournissent de 

la puissance (la demi-flèche est orientée sortante de l’unique port de ses éléments). La 

description de ces éléments a été restreinte aux domaines hydrauliques et thermiques dans la 

suite de ce document. Car ce sont les seuls domaines qui interviennent dans les systèmes 

thermo-fluides.  

L’élément résistif R : est un élément dont les deux variables Bond Graph, l’effort et le flux 

sont liés par une fonction (cf. équation (58)).  

Re = (f)  ou -1

Rf (e)   (58) 

Cet élément représente le phénomène de dissipation de l’énergie. Pour le domaine 

thermique, il peut représenter les résistances thermiques (conductive, convective et radiatives, 

pour le domaine hydraulique, les pertes de charges. Sa représentation graphique est donnée sur 

la Figure 87 :  
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Figure 87 : Représentation graphique de l’élément R 

Les deux procédés physiques modélisés dans cette thèse, à savoir, la chaudière biomasse 

et l’échangeur de chaleur, sont des systèmes thermo-fluides faisant intervenir deux domaines 

physiques : la thermique et l’hydraulique. Le Tableau 24 montre la représentation graphique de 

l’élément R à 1-port et la fonction mathématique associée pour les deux domaines évoqués.  

Domaine Thermique  Hydraulique 

Représentation graphique 

  

Fonction constitutive  

(e=R.f) 

ΔT = R. Q̇ 

(fonction non linéaire)  

ΔP = R. V̇ 

(fonction non linéaire) 

Tableau 24 : Elément R à 1-port pour les domaines thermique et hydraulique  

Pour le domaine thermique, la fonction de la résistance R reliant la différence de 

température ΔT au flux de chaleur Q̇ est la résistance conductive, convective ou/et radiative. 

Pour une paroi plane d’épaisseur e ayant une surface d’échange S où la dissipation 

unidirectionnelle de la chaleur se fait par conduction, la loi de Fourier est donnée par : 

S T
Q

e

    
  

(59) 

avec λ la conductivité thermique du matériau (W/m.K), ΔT la différence de température 

calculée par l’élément R 1-port. La résistance thermique R est donnée par la relation suivante : 

cd

e
R

S



 (60) 

 

La résistance thermique de conduction Rcd d’un élément cylindrique de longueur L, de 

rayon interne r1 et externe r2 s’écrit : 
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2

1

cd

r
ln

r
R

2 L

 
 
 


 
(61) 

Dans le cas d’un transfert de chaleur par convection, la résistance est obtenue par : 

cv

1
R

hA
  (62) 

avec h le coefficient de convection thermique (W/m².K). 

L’élément capacitif C : est un élément à 1-port reliant l’effort e(t) au déplacement 

généralisé q(t) (cf. équation (63)). 

Cq (e)   ou 1

Ce (q)   (63) 

Dans le domaine thermique, l’élément C représente le stockage d’énergie. Cet élément 

peut représenter les accumulateurs de chaleur, la capacité électrique, etc. Sa représentation 

graphique est donnée sur la Figure 88 : 

 

Figure 88 : Représentation graphique de l’élément C 

Le Tableau 25 montre la représentation graphique pour les deux domaines thermique et 

hydraulique.  

 Domaine Thermique  Hydraulique 

Représentation graphique 

  

Fonction constitutive  

(e=q/C) 

ΔT = Q/mc 

(fonction linéaire)  

ΔP = (ρg/A).V̇ 

(fonction linéaire) 

Tableau 25 : Elément C à 1-port pour les domaines thermique et hydraulique 

avec : 
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m : la masse du fluide (kg), c : chaleur spécifique du fluide (W/kg.K), ρ : la masse volumique 

(kg/m3), g : la pesanteur (m²/s), A : surface libre du fluide (m²), P : la pression (Pa), T : la 

température (K), V̇ : le débit volume (m3/s) et Q : le flux de chaleur (W) qui peut s’écrire : 

Q Q dt 


   
(64) 

et le volume V peut s’écrire : 

V V dt 


   
(65) 

L’élément inertiel I : est un élément caractérisé par une fonction liant le flux au moment 

généralisé (cf. équation (78)). Il modélise l’inertie du système. L’élément I représente les pertes 

de charge dans les systèmes hydrauliques. Pour le domaine thermique, cet élément est 

inexistant. 

Ip (f )   ou 1

If (p)   (66) 

Sa présentation graphique est donnée sur la Figure 89 : 

 

Figure 89 : Représentation graphique de l’élément I 

Dans le domaine hydraulique, la constante (ρL/A) constitue la fonction qui lie la fonction 

intégrale de la pression P au débit volumique V̇ (cf. Tableau 26).  

Domaine Thermique  Hydraulique 

Représentation graphique 
Pas d’élément inertiel en 

thermique 

 

Fonction constitutive  

(f=p/I) - 
∫ 𝑃𝑑𝑡 = (

𝜌𝐿

𝐴
) . 𝑉̇ 

 (fonction linéaire) 

Tableau 26 : Elément I à 1-port pour les domaines thermique et hydraulique 

 La Figure 90 illustre la relation entre les quatre variables Bond Graph et les éléments à 

1-port : 
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Figure 90 : Relations entre les variables Bond Graph et les éléments à 1-port 

Eléments à 1-port actifs 

Les éléments à 1-port actifs utilisés dans la modélisation Bond Graph sont la source 

d’effort Se et la source de flux Sf. Ces deux éléments fournissent de la puissance aux systèmes 

de manière respective, l’effort par l’élément Se et le flux par l’élément Sf. Leurs représentations 

graphiques respectives sont données comme suit : 

  

Le Tableau 27 présente les éléments sources pour quelques domaines physiques. 

Domaine Thermique Hydraulique 

Représentation graphique 

  

Fonction constitutive 

𝑆𝑒: {
𝑒(𝑡) fixé comme donnée d′entrée

𝑓(𝑡) dépend du fonctionnment du système
 

𝑆𝑓: {
𝑒(𝑡) dépend du fonctionnment du système

𝑓(𝑡) fixé comme donnée d′entrée
 

Tableau 27 : Eléments Se et Sf pour les domaines thermique et hydraulique  
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Dans le cas où il est besoin de varier l’effort ou le flux fournis par les éléments sources, 

on utilise les éléments sources « modulés » que l’on désigne par MSe et MSf. 

Eléments à deux ports 

Les éléments à 2-ports sont introduits quand les éléments 1-port sont incapables de 

modéliser certains composants physiques. Ces éléments conservent la puissance. Les éléments 

à 2-ports les plus répondus sont : le transformateur TF, le gyrateur GY, l’élément C à 2-ports et 

l’élément R à 2-ports. C’est ce dernier qui nous intéresse car il a été utilisé lors de la 

modélisation de la chaudière et de l’échangeur.  

Dans les systèmes thermo-fluides, l’élément R à 2-ports peut être utilisé pour modéliser 

l’écoulement d’un fluide dans une conduite dans laquelle les pertes de charge et de chaleur ne 

sont pas négligeables. Le double lien de puissance est donc employé pour représenter les 

systèmes thermo-fluides dans lesquels on utilise les paires (P, 𝑚̇) et (T, 𝐸̇) comme présenté sur 

la Figure 91 : 

 

Figure 91 : Lien Bond Graph multi-énergies 

On donne ici l’exemple d’un fluide circulant dans une conduite (cf. Figure 92 ).  

 

Figure 92 : Ecoulement d’un fluide incompressible dans une conduite 

Dans la conduite, la continuité des variables de flux permet d’écrire : 

1 2m m
 

  
(67) 

1 2E E
 

  
(68) 
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D’il existe des pertes de charge dans la conduite, la pression P varie entre l’entrée et la 

sortie de la conduite. Si 𝑚̇ est une donnée constante du système, on ne considère pas la variation 

de pression au sein de la conduite. Le modèle Bond Graph de la Figure 93 représente donc le 

comportement du fluide dans lequel l’élément R à 2-ports modulé par un signal est employé. 

La flèche entre la jonction "1" et l’élément R à 2-ports est un lien d’information. La température 

T2 est calculée par le système en aval et retournée à l’élément R à 2-ports. L’élément RΔP est 

ajouté pour modéliser les pertes de charge. 

 

Figure 93 : R 2-ports 

1 21E m.c.T E    (69) 

 

Eléments de jonction : les éléments de jonctions servent à coupler les éléments à 1-ports. 

Il en existe deux : la jonction "0" et la jonction "1". N’étant pas des éléments de stockage ou de 

dissipation de l’énergie, les jonctions permettent la conservation de la puissance. On peut donc 

écrire :  

n

i i i

i 1

a e f 0


  (70) 

 
 

(a) : Jonction "1" (b) : Jonction "0" 

Figure 94 : Eléments de jonction "0" et "1" 
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Le coefficient ai prend la valeur +1 si la demi-flèche est dirigée vers la jonction et -1 si 

elle est dirigée dans le sens opposé. 

La jonction "0" réalise un bilan flux et les efforts sont égalisés. Cela se traduit par les 

deux équations suivantes : 

1 1 ne e ... e    (71) 

n

i i

i 1

a f 0


  
(72) 

Quant à la jonction "1", elle réalise un bilan d’effort. On a donc une égalité des efforts : 

1 1 nf f ... f    (73) 

n

i i

i 1

a e 0


  
(74) 

6. Causalité 

La notion de causalité, relation de cause à effet et permet de localiser les entrées/sorties 

du sous-système à modéliser. Elle permet d’identifier quelle est la variable (effort ou flux) 

responsable de la dynamique du système.  

Dans le langage Bond Graph, la causalité est représentée par un petit trait vertical. Il s’agit 

d’un trait perpendiculaire situé dans une des deux extrémités du lien Bond Graph. 

  

(a) : Le système 1 impose un effort au 

système 2 qui renvoie un flux à 1 

(b) : Le système 1 impose un flux au 

système 2 qui renvoie un effort à 1 

Figure 95 : Causalité en Bond Graph 

 

7. Etapes de construction d’un modèle dynamique sous Bond Graph 

Une connaissance approfondie du processus physique à modéliser est nécessaire afin 

d’établir un modèle dynamique répondant à la précision souhaitée. La première étape consiste 

à développer le modèle Bond Graph à mot du système. Dans cette étape le système global est 
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décomposé en plusieurs sous-systèmes pour afficher son niveau technologique et les éléments 

de base qui le constituent. Puis, en utilisant les éléments Bond Graph, une première version du 

modèle basée sur la description énergétique, sans l’affectation de causalités, peut être obtenue. 

Après cette étape, vient l’étape d’affectation de causalités. Il faut commencer par les causalités 

obligatoires : les sources d’efforts ou de flux qui stimule le système, ensuite mettre les éléments 

C en causalité flux, et enfin, mettre les causalités restantes aux éléments R. Viendra ensuite 

l’étape de la mise en équation du modèle. A ce niveau de la modélisation, l’écriture des relations 

caractérisant l’évolution dynamique du système permet de combiner les équations 

différentielles et algébriques représentant la simulation dynamique envisagée. Après la 

codification des éléments, le modèle est prêt pour une simulation sur ordinateur. Une validation 

du modèle peut être réalisée en comparant les données calculées à des données mesurées. Si le 

modèle manifeste des erreurs ou si des problèmes de convergence de calculs sont identifiés, 

plusieurs voies d’amélioration peuvent être envisagées : 

 Ajout de nouveaux éléments Bond Graph. 

 Suppression de certaines hypothèses. 

 Prises en compte de nouveaux phénomènes physiques.  

 Nous rappelons que les règles de modélisation par le Bond Graph sont valables pour le 

Pseudo Bond Graph. Les étapes de la modélisation sous le Bond Graph sont données sur la 

Figure 96 [168]. 
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Figure 96 : Étapes de la modélisation par Bond Graph  
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Annexe 2 : Les propriétés thermodynamiques des gaz brûlés 

en fonction de la température 

Afin de bien modéliser le comportement dynamique de la chaudière, une estimation 

précise des coefficients d’échanges convectifs dans les différentes zones de la chaudière a été 

réalisée. Dans cette annexe, est répertorié l’ensemble des corrélations permettant de calculer les 

différentes propriétés thermodynamiques des gaz brûlés issues de la combustion de pellets dans 

la chaudière. Ces corrélations seront introduites dans le modèle 0D pour simuler le 

comportement de la chaudière en tenant compte des variations des températures selon les cycles 

d’alimentation en pellets. Le calcul des propriétés thermodynamiques des gaz brûlés intervient 

dans l’établissement des bilans de flux d’enthalpie et de masse et le calcul des nombre sans 

dimension (Re, Pr et Nu) dans le but de calculer les coefficients des échanges thermiques. En 

connaissant les fractions massiques de chaque composant des gaz brûlés, la pression et la 

température dans la chaudière, des corrélations ont été développées pour la masse volumique 

ρfg, la conductivité thermique λfg, la viscosité dynamique μfg et la chaleur massique cpfg. Il a été 

admis dans que la pression dans la chaudière (Pfg) reste constante et égale à la pression 

atmosphérique et que les fractions massiques restent, également, constantes au cours des cycles 

de la chaudière et dans ses différentes zones. 

L'approche générale pour calculer les propriétés des brûlés est, d'abord, de calculer la 

composition des gaz en fraction molaire, les propriétés de chaque espèce gazeuse et ensuite de 

faire la somme du produit de chaque propriété et de la fraction molaire. Les fractions molaires 

ont été obtenues grâce à la réaction de combustion (cf. équation (1)) des pellets dont la 

composition chimique a été fournie par le CCM de Dunkerque.  

Les fractions molaires des espèces gazeuses constituant les gaz brûlés sont calculées avec 

l’équation (75) : 

 
j

j

j

j

n

n
 x 


  

(75) 

D’après la réaction de combustion de la biomasse utilisée pour réaliser les essais 

expérimentaux et compte tenu de l’excès d’air fixé à 80%, les produits de la combustion sont : 

le dioxyde de carbone (CO2), la vapeur d’eau (H2O), l’oxygène (O2) et l’azote (N2). Les 

fractions molaires sont données dans le Tableau 28 : 
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Espèce Masse molaire 

CO2 0,0991 

H2O 0,0966 

O2 0,085 

N2 0,7193 

Tableau 28 : Fractions molaires des espèces gazeuses  

1. La masse volumique des gaz brûlés 

La masse volumique des espèces gazeuses est déduite de la loi des gaz parfaits : 

j j fg j fg

j

j fg fg

P M P

V RT RT

m m

n
     avec j

j

R
r

M
  (76) 

avec ρj la masse volumique, mj la masse, Pfg la pression des gaz brûlés, Tfg la température 

des gaz brûlés, Mj la masse molaire de l’espèce j. 

La masse volumique des gaz brûlés est donnée par l’équation (77) : 

1

j

fg fg

j j fg

y
(T )

(T )



 
     

  (77) 

avec yj la fraction massique de chaque espèce dans les gaz brûlés calculée à l’aide de 

l’équation (78) : 

j j

j

j j

j

x M
y

x M





 

(78) 

L’évolution de la masse volumique des gaz brûlés en fonction de la température est 

montrée sur la Figure 97. La corrélation déduite d’une interpolation polynomiale est également 

donnée sur la même figure. Dans la chaudière, la masse volumique des gaz brûlés décroit avec 

l’augmentation de la température. 
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Figure 97 : Evolution de la masse volumique des gaz brûlés en fonction de la température 

2. La conductivité thermique des gaz brûlés 

La conductivité thermique λj d’une espèce gazeuse constituant les gaz brûlés dans la 

chaudière en fonction de la température est obtenue grâce à l’équation suivante [169] : 

2 3

j fg fg fg fg(T ) A BT CT DT      (79) 

A pression atmosphérique, les coefficients A, B, C et D dont donnés dans le tableau 

suivant : 

Gaz A B C D 

O2 -3,273 10-4 9,966 10-5 -3,743 10-8 9,732 10-12 

N2 3,919 10-4 9,816 10-5 -5,067 10-8 1,504 10-11 

H2O 7,341 10-3 1,013 10-5 1,801 10-7 -9,1 10-11 

CO2 -7,215 10-3 8,012 10-5 5,477 10-9 1,053 10-11 

Tableau 29 : Coefficients pour le calcul de la conductivité thermique des gaz brûlés en 

fonction de la température 

En utilisant la formule d’Eucken [170] (cf. équation (80)), la conductivité thermique des 

gaz brûlés a été calculée (cf. Figure 98). En réalisant une interpolation sur la courbe de λfg, la 

corrélation permettant de calculée la conductivité thermique des gaz brûlés a été dégagée. A 
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l’intérieur de la chaudière, la conductivité thermique des gaz brûlés augmente avec leur 

température. 

1/3

j j fg j

j

fg 1/3

j j

j

x (T )M

x M



 




 (80) 

 

Figure 98 : Evolution de la conductivité thermique des gaz brûlés en fonction de la 

température 

3. La chaleur spécifique des gaz brûlés à pression constante 

La chaleur spécifique est souvent présentée par un polynôme de degré n en fonction de la 

température des gaz brûlés (Tfg). La solution qui a été retenue est celle issue des tables de 

JANAF [171], avec un développement à 5 termes. 

2 3 2

p j fg fg fg fg fgc (T ) A BT CT DT E / T      (81) 

Les valeurs de A, B, C, D et E pour chaque constituant suivant deux plages de 

températures sont données dans les tableaux ci-dessous :  

O2 

Température (K) 100 - 700 700 -2000 

A 31,322 30,032 

B -20,235 8,773 
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C 57,866 -3,988 

D -36,506 -0,788 

E -0,00737 -0,742 

Tableau 30 : Coefficients pour le calcul de la chaleur spécifique de l’oxygène en fonction de 

la température  

N2 

Température (K) 100 - 500 500 -2000 

A 28,986 19,506 

B 1,854 19,887 

C -9,647 -8,599 

D 16,635 1,369 

E 0,000117 0,527 

Tableau 31 : Coefficients pour le calcul de la chaleur spécifique de l’azote en fonction de la 

température 

H2O 

Température (K) 298 - 500 500 - 1700 

A 30,092 41,964 

B 6,833 8,622 

C 6,793 -1,499 

D -2,534 0,0981 

E 0,082 -11,158 

Tableau 32 : Coefficients pour le calcul de la chaleur spécifique de l’eau en fonction de la 

température 

CO2 

Température (K) 298 - 1200 1200 - 2000 

A 24,997 58,166 

B 55,187 2,72 

C -33,691 -0,429 

D 7,948 0,0388 
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E -0,137 -6,447 

Tableau 33 : Coefficients pour le calcul de la chaleur spécifique de dioxyde du carbone en 

fonction de la température  

La loi de Dalton stipule, également, que la chaleur spécifique à pression constante d’un 

mélange gazeux est égale à la somme des produits des chaleurs spécifiques des constituants par 

leurs fractions massiques. 

pfg fg j p, j fg

j

c (T ) y c (T )  (82) 

La chaleur spécifique des gaz brûlés a été calculée à l’aide de l’équation (82) et est tracée 

sur la Figure 99. Via une interpolation sur les données obtenues, une corrélation a été retrouvée. 

La chaleur spécifique des gaz brûlés montre une faible augmentation avec la température.  

 

Figure 99 : Evolution de la chaleur spécifique des gaz brûlés en fonction de la température  

4. La viscosité dynamique des gaz brûlés 

En se basant sur les résultats des travaux de Kreiger [147], nous avons pu estimer la 

viscosité dynamique μj pour chaque espèce (cf. équation (83)) à la pression atmosphérique et à 

des températures entre 289,16 et 1300 K.  
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2 3

j fg fg fg fg(T ) A BT CT DT      (83) 

avec μj la viscosité dynamique de l’espèce j (Pa.s), Tfg la température des gaz brûlés (K). 

Les coefficients A, B, C et D sont donnés dans le Tableau 34 : 

Espèce A B C D 

O2 3 10-6 7 10-8 -3 10-11 9 10-15 

N2 3 10-6 5 10-8 -2 10-11 6 10-15 

H2O 3 10-6 2 10-8 3 10-11 -8 10-15 

CO2 -3 10-7 6 10-8 -3 10-11 7 10-15 

Tableau 34 : Coefficients pour le calcul de la viscosité dynamique des gaz brûlés en fonction 

de la température 

La viscosité d’un mélange gazeux à la pression atmosphérique peut être calculée à l’aide 

de l’équation semi-empirique suivante [172] : 

j j fg j

j

fg fg

j j

j

x (T ) M

(T )
x M



 




 (84) 

avec μfg la viscosité dynamique des gaz brûlés (Pa.s), xj la fraction molaire de chaque espèce j, 

Mj la masse molaire de l’espèce j (kg/mol).  

L’évolution de cette propriété thermodynamique en fonction de la température est tracée sur la 

Figure 100. La viscosité dynamique des gaz brûlés varie énormément en fonction de la 

température, elle augmente de 67% quand la température passe de 298 à 1500 K. 
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Figure 100 : Evolution de la viscosité dynamique des gaz brûlés en fonction de la température 

 

L’ensemble des corrélations est donné dans le Tableau 35 : 

 

Propriétés 

thermodynamiques 
Corrélations 

Masse volumique 

(kg/m3) 

15 5 12 4 8 3 5 2

fg fg fg fg fg fg1,7.10 T 9,2.10 T 1,9.10 T 10 T 0,011T 3,2            

Conductivité thermique 

(W/m.K) 

10 3 6 2

fg fg fg fg4,6.10 T 2,4.10 T 0,0075T 2,2       

Chaleur spécifique à 

pression constante 

(J/kg.K) 

11 3 8 2 3

pfg fg fg fgc 7,6.10 T 2,5.10 T 0,00025T 1,1.10       

Viscosité dynamique 

(Pa.s) 

15 3 11 2 8 6

fg fg fg fg4,1.10 T 1,8.10 T 5,1.10 T 3,3.10         

Tableau 35 : Récapitulatif des corrélations pour le calcul des propriétés thermodynamiques 

des gaz brûlés
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Résumé : La micro-cogénération désigne la production simultanée de deux énergies finales et 

utilisables à partir d’une seule source d’énergie primaire. Le cas le plus fréquent est la 

production de la chaleur et de l’électricité. En France, la micro-cogénération concerne les 

petites puissances (< 36 kWel). Son intérêt réside dans des rendements globaux supérieurs à 

ceux obtenus dans le cas d’une production séparée équivalente d’électricité et de chaleur. Dans 

le cas d’une micro-cogénération biomasse, la chaleur est fournie par une chaudière biomasse 

qui est couplée à un cogénérateur via un échangeur de chaleur gaz – gaz. À cette échelle de 

puissance, les moteurs à combustion externe ou moteurs à air chaud sont les plus indiqués 

comme cogénérateur. L’objet de cette thèse est de caractériser et de modéliser une unité de 

micro-cogénération biomasse qui se compose d’une chaudière domestique à pellets de 

puissance 30 kWth, d’un moteur à air chaud de type Ericsson et d’un échangeur air–gaz brûlés 

inséré dans la chambre de combustion de la chaudière. Des modèles dynamiques 0D de la 

chaudière biomasse et de l’échangeur de chaleur air – gaz brûlés sont développés pour simuler 

les phases transitoires et représenter l’évolution des variables du système au cours du temps. 

Les modèles 0D dynamiques ont été validés par des mesures expérimentales. Ils sont capables 

d'évaluer les performances énergétiques et les pertes de puissance et de quantifier les transferts 

thermiques entre les fluides de travail (eau et air), les gaz brûlés et les parois en différentes 

zones au sein du système considéré (chaudière ou échangeur de chaleur air – gaz brûlés). Une 

post-combustion a été réalisée en injectant de l’air secondaire à différents débits, chauffé à 

différentes températures dans la partie haute de la chambre de combustion de la chaudière. Des 

mesures des émissions polluantes au niveau de la cheminée de la chaudière ont été réalisées 

afin d’examiner l’influence de la post-combustion. Les principaux composants mesurés sont : 

le dioxyde de carbone, l’oxygène, le monoxyde de carbone et les oxydes d’azote. 

 

Mots clés :  

Biomasse, combustion, micro-cogénération, émissions polluantes, modélisation dynamique 

0D. 
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Abstract: Micro-cogeneration refers to the simultaneous production of two final and usable 

energies from a single primary energy source. The most common case is the production of heat 

and electricity. In France, micro-cogeneration concerns small powers (< 36 kWel). Its interest 

lies in higher efficiencies than those obtained in the case of an equivalent separate production 

of electricity and heat. In the case of biomass micro-CHP system, the heat is supplied by a 

biomass boiler that is coupled to a cogenerator via a heat exchanger. For this power, external 

combustion engines or hot air engines are the most suitable. In the case of The purpose of this 

PhD thesis work is to characterize and model a biomass micro-CHP unit, with a biomass boiler 

(30 kWth), an Ericsson engine and an air-flue gas heat exchanger inserted inside the combustion 

chamber of the boiler. Dynamic models 0D of the biomass boiler and the air-flue gas heat 

exchanger are developed to simulate the transient phases and to represent the evolution of the 

variables as a time function. Dynamic 0D models have been validated by experimental 

measurements. They evaluate the energy performances and power losses and quantify heat 

transfer between working fluids (water and air), flue gases and walls in different zones in the 

considered system (boiler or air-flue gas heat exchanger). A post-combustion is investigated by 

injecting secondary air at different flow rates and different temperatures in the upper part of the 

boiler combustion chamber. Experimental measurements of pollutant emissions in the boiler 

chimney are performed to examine the post-combustion influence. The main pollutants 

measured are: carbon dioxide, oxygen, carbon monoxide and nitrogen oxides. 

 

Keywords:  

Biomass, combustion, micro-cogeneration, pollutant emissions, dynamic 0D modelling. 

 

 

 

 

 

 

 


