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Résumeé

Des configurations d’écoulement de I’ébullition dans un tube circulaire avec un diameétre
intérieur de 1.1 mm ont été examinées dans cette étude. La simulation a été menée en
écoulement ascendant vertical en utilisant le R134a, I’isobutane et le propane a I’aide du
code CFD Fluent.

Avant de présenter les résultats de I’écoulement diphasique, il a été jugé utile de s’attarder
sur une analyse de I’écoulement monophasique des réfrigérants considérés en associant la
notion de la génération de I’entropie a I’analyse classique de I’écoulement a travers le
calcul du taux de génération de I’entropie et le nombre de Bejan.

Le calcul diphasique a été réalisé pour une pression égale a 8 bars, un flux de chaleur
variant de 16 & 75 kW/m? et une vitesse massique allant de 200 & 400 kg/m?s. Les
configurations d’écoulement observées comprennent : I’écoulement a bulles dispersé, a
bulles, a bulles confinées, a bouchons, a forte coalesceence, et annulaire. 1l a été constaté
que I'ébullition nucléée est dominante lorsque la fraction volumique de vapeur est
inférieure a environ 0.03. Au dela de cette valeur, le coefficient de transfert de chaleur est
indépendant du flux de chaleur et il diminue avec le titre en vapeur montrant une
domination de I’ébullition par convection. De plus le coefficient du transfert de chaleur

pour le propane est meilleur que celui pour le R134a et I’isobutane.
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Chapitre 1

Chapitre 1

Introduction
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1.1 Revue BibliographiqUe .........ooii i e e 02
1.2 Objectifs du MEMOITE .......c.oiii i e e, 10

Le transfert de chaleur d’un milieu froid vers un milieu chaud, sens antinaturel, ne peut
étre exécuté sans I’apport d’énergie a travers des machines spéciales appelées
machines frigorifiques. Ces machines sont des dispositifs cycliques. Le cycle de
réfrigération le plus frequemment utilisé est le cycle de réfrigération a compression de
vapeur. Un systéeme de réfrigération & compression de vapeur de base se compose d’un
condenseur, un évaporateur, un compresseur, et un dispositif de détente, en plus des
auxiliaires et des composants de raccordement (Figure 1.1). Ces technologies font

intervenir un fluide frigorigéne dont la vaporisation cause la production de froid.

|/

0 Compression

Pression (MPa)

Enthalpie (kJ/kg)

Figure 1.1. Composants d’un systéme de réfrigération de base



Chapitre 1

Les échangeurs de chaleur en général, les condenseurs et les évaporateurs en
particulier sont des équipements essentiels voire mémes indispensables dans toute
installation frigorifique. Dans de telles installations, le fluide caloporteur subit des
changements de phases pratiqguement sans cesse entre évaporation et condensation.

La particularité de ces équipements c’est qu’ils sont le point tournant du fluide
caloporteur. Ce dernier change d’état a I’intérieur de ces equipements, de la phase
gazeuse a I’état liquide en passant par un état diphasique et vis-vers-ca. Les parametres
physiques et thermodynamiques des fluides caloporteurs dans les états liquides et
gazeux sont connus par contre a I’état diphasique beaucoup d’informations restent a
déterminer. Cette région est caractérisée par le non-équilibre thermodynamique entre
les phases liquide et vapeur, ce qui augmente la complexité du processus et rend
I’analyse du processus plus attrayante.

Depuis longtemps, la prédiction du transfert de chaleur des écoulements diphasiques
est obtenue par des méthodes empiriques dont le développement exige une bonne
connaissance des mécanismes de transfert de chaleur et une base de données
expérimentale large et précise. Mais avec le développement rapide de I’informatique et
de la dynamique des fluides numérique (CFD, pour Computational Fluid Dynamics),
la description et I’analyse théoriques multidimensionnelles de I’écoulement diphasique
a éte largement amélioree.

Les soucis environnementaux récents ont favorisé I’utilisation des refrigérants
naturels, a savoir, les hydrocarbures, I’7ammoniac, le dioxyde de carbone, I’air et la
vapeur d’eau, dans des systéemes de différentes capacités. Un nombre croissant de
chercheurs ont plaidé en faveur de I’utilisation de ces réfrigérants dans les systémes de
réfrigération et de climatisation (Stera, 1994 ; Domanski, 1998 ; Purkayastha et
Bansal, 1998 ; Devotta et al., 2001 ; Granryd, 2001 ; Lee et Su, 2002 ; Fernando et al.,
2004 ; Ouadha et al., 2005 ; Palm, 2008 ; Ouadha et al., 2008).

1.1 Revue Bibliographique

Lors de son passage dans un évaporateur, le réfrigerant recoit de la chaleur du milieu a

refroidir. Cette chaleur provoque un changement de phase liquide-vapeur du



Chapitre 1

réfrigérant. La littérature englobe de nombreux travaux théoriques, numériques ou
expérimentaux réalisé dans le but de caractériser cet écoulement diphasique des
réfrigérants. La section suivante est dédiée a étaler les récents travaux réalises dans ce
domaine.

Des mesures expérimentales de la perte de pression pendant le changement de phase
de trois refrigérants, R134a, R12, et R113, dans de mini-canaux ont été réalisées par
Tran et al. (2000). Les mesures ont été effectuees pour des pressions allant de 138 a
856 kPa pour deux tubes de section circulaire de diamétres intérieurs de 2.46 et 2.92
mm et un tube de section rectangulaire de dimensions 4.06x1.7 mm. Les résultats
obtenus ont été comparés a ceux des tubes classiques dans des conditions semblables.
De plus, la perte de pression pour le R134a a été comparée a celle du R12 dans des
conditions de vitesse massique et de flux de chaleur semblables. Ils ont conclu que
dans les deux cas, les tendances étaient en accord raisonnable avec celles observées
dans les comparaisons avec les données de tubes de diamétres supérieurs. Les données
ont été employées pour développer une nouvelle corrélation de la perte de pression de
I’écoulement diphasique dans des min-canaux. La corrélation a été confrontée aux
données experimentales pour les trois réfrigérants. L erreur n’excédait pas +20%. Une
étude des caractéristiques de transfert de chaleur de I’ébullition du R141b dans un tube
de 1 mm de diamétre interne a été conduite expérimentalement par Lin et al. (2001).
Le coefficient de transfert de chaleur en ébullition dans le tube a été mesurée sur une
gamme de vitesses massiques de 300 & 2000 kg/m?s et une gamme de flux de chaleur
de 10 & 1150 kW/m?. La carte d’écoulement en ébullition pour une vitesse massique de
510 kg/m?’s et un flux de chaleur de 18 & 72 kW/m? a été discutée et les problémes de
détermination des coefficients de transfert de chaleur dans min-canaux ont été mis en
évidence. Passos et al. (2003) ont présenté des résultats experimentaux sur 1’ébullition
nucléée et convective du R-407c, s’écoulant avec une vitesse massique de 200 a 300
kg/m?s & une pression de 770 kPa, & I’intérieur de tubes horizontaux lisses et munis
d’ailettes avec des diametres de 7.0 et 12.7 mm. Les données expérimentales ont été
discutées en termes de coefficient de transfert thermique et perte de pression en

fonction du titre en vapeur. Pour un flux de chaleur de 10 kW/m? et une vitesse
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massique de 200 kg/m%. Les mécanismes de transfert de chaleur dominants sont
I’ébullition nucléée pour le tube de 7 mm de diametre et I’ébullition convective pour le
tube de 12.7 mm de diameétre. De plus, le coefficient de transfert de chaleur pour un
tube de 7 mm de diamétre muni de micro-ailettes est 100% plus élevé que celui d’un
tube plat de méme diametre. Pour le tube muni de micro-ailettes, le phénomeéne
d’asséchement se produit pour un titre en vapeur entre 63 et 78 % et qui augmente
avec la vitesse massique. Owhaib et al. (2004) ont présenté des résultats
expérimentaux sur I’ébullition de I’écoulement saturé dans des micro-canaux. Les
coefficients de transfert de chaleur de I’ébullition saturée du R134a ont été mesurés
dans des tubes verticaux de section circulaire de diametres internes de 1.7, 1.224 et
0.826 mm pour une longueur uniformément chauffée de 220 mm. Les auteurs ont
constaté que le coefficient de transfert de chaleur de I’écoulement en régime
d’ébullition saturée s’est avéré plus ou moins indépendant du titre en vapeur et de la
vitesse massique, mais il dépend fortement du flux de chaleur pour des titres inférieurs
a 0.6. Ceci suggeére que le transfert de chaleur par un mécanisme semblable a celui de
I’ébullition nucléée est dominant. Ils ont ainsi constaté que les coefficients de transfert
de chaleur en régime d’ébullition sont plus élevés pour des tubes de diameétres plus
petits. En outre, une augmentation de la pression améliore les le transfert de chaleur.
Le transfert de chaleur lors de I’ébullition dans des tubes de petit diamétre a été étudié
expérimentalement par Huo et al. (2004) en utilisant le R134a comme fluide moteur.
Les experiences de transfert de chaleur ont été menées avec deux tubes en acier
inoxydable de diamétres internes de 4.26 et 2.01 mm. D’autres parametres ont eté
variés: flux massique 100 - 500 kg/m?s; pression 8 - 12 bars, flux de chaleur 13 - 150
kKW/m?. Il a été constaté que I’ébullition nucléée est dominante lorsque le titre en
vapeur est inférieur a environ 40 — 50 % pour le tube de 4.26 mm de diametre et 20 -
30% pour le tube de 2.01 mm de diametre. Au-dela de ces valeurs, les coefficients de
transfert de chaleur diminuent avec le titre en vapeur. En outre, cette diminution se
produit pour toute valeur de titre a des valeurs élevées de flux de chaleur. Six
configurations d’écoulement typiques ont été observées, a savoir, a bulles dispersées, a

bulles, & bouchons, a forte coalesceence, annulaires et a brouillard. Une carte de
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régime d’écoulement a été obtenue a une pression de 10 bars du tube de 4.26 mm de
diametre. Des configurations d’écoulement en ébullition dans quatre tubes circulaires
avec des diameétres intérieurs de 1.10, 2.01, 2.88 et 4.26 mm ont été examinées par
Chen et al. (2006). Les expériences ont été menées pour un écoulement ascendant
vertical en utilisant le R134a. Les configurations d’écoulement observees
comprennent : a bulles dispersées, a bulles, a bulles confinées, a bouchons, a forte
coalesceence, annulaires et a brouillard. Les caractéristiques de I’écoulement dans des
tubes de 2.88 et 4.26 mm de diametres sont similaires a celles décrites habituellement
dans des tubes de taille normale. Lorsque le diametre du tube a été réduit a 2.01 mm, la
structure de I’écoulement présente certaines caractéristiques des ‘‘petits tubes’’. Les
bulles confinées apparaissent dans le tube de 1.10 mm de diamétre pour toutes les
valeurs de la pression indiquant ainsi que la tension de surface est devenue la force
dominante. Les cartes d’écoulement montrent que les limites de transition de
I’écoulement a bouchons a I’ecoulement a forte coalesceence et de I’écoulement a
forte coalesceence a I’écoulement annulaire dépendent fortement du diametre. Au
contraire, les limites de transition de I’écoulement a bulles dispersées a I’ecoulement a
forte coalesceence et de I’écoulement a bulles a I’ecoulement & bouchons sont moins
affectées. Les limites de transition sont comparées avec les modeéles existant pour des
tubes de taille normale montrant une mauvaise concordance. Owhaib et al. (2006) ont
réalisé des expériences pour étudier I’effet de la vitesse massique et de la pression sur
un écoulement annulaire ascendant dans la région d’assechement dans un tube en
quartz de section circulaire d’un diamétre de 1.33 mm. La visualisation a grande
vitesse a été utilisée pour étudier le comportement de I’écoulement diphasique,
I’assechement du film liquide et la transition résultante & I’écoulement par brouillard.
Le flux de chaleur de I’assechement a tendance a augmenter avec I’augmentation de la
vitesse massique et la diminution de la pression. Les résultats montrent la difficulté de
I’utilisation des eéchangeurs de chaleur & mini-canaux comme évaporateurs car le
transfert de chaleur a des titres en vapeur inférieurs a 0.6 est assez bas. Une simulation
numérique et une étude expérimentale ont été conduites par Wu et al. (2007) pour

étudier I’écoulement de I’ébullition d’un réfrigérant dans un tube horizontal en
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serpentin de section circulaire. La simulation numérique a été réalisée a I’aide du
modeéle d’Euler d’écoulement multiphasique et un modéle a changement de phase pour
le transfert de masse. Les distributions des phases liquide/vapeur montrent une
stratification dans des tubes horizontaux, indiquant que la force de flottabilité
provoquée par la gravité est dominante, particulierement quand la fraction de vapeur
est suffisamment élevée. Les résultats numeriques ont été confrontés aux mesures
expérimentales. Barbosa et al. (2007) ont décrit les principaux résultats expérimentaux
obtenus & partir d’une étude sur I’écoulement de I’ébullition de I’eau dans un tube
vertical a des pressions sous-atmosphériques 250, 500 and 1000 mbar. Ces expériences
ont montré que I’ébullition nucléée est dominante pour des titres en vapeur inférieurs a
0.05. Les maximums du coefficient de transfert de chaleur ont été observés a un titre
en vapeur nul pour des sous-refroidissements élevés du liquide a I’entrée aux pressions
considérées. Il est montré que les crétes de transfert de chaleur sont conformes aux
crétes de refroidissement du liquide a bouchons et des coefficients de transfert de
chaleur plus élevés sont prédits par I’approche proposee dans la région d’équilibre
pour un titre proche de zéro. Une comparaison globale des corrélations existant et une
analyse detaillée du modele d’évaporation a trois zones ont été présentées par Shiferaw
et al. (2007) en se basant sur des expériences de I’ébullition du R134a dans deux tubes
de diameétres de 4.26 et 2.01 mm, pour différents débits massiques a différentes
pressions. lls ont constaté que le coefficient de transfert de chaleur local était
indépendant du titre en vapeur quand ce dernier est inférieur a 40-50% environ dans le
tube de diamétre 4.26 mm et 20-30% dans le tube de diametre 2.01 mm. Un
assechement transitoire local a été déduit pour des titres supérieurs a ces valeurs. En
outre, pour des valeurs élevées du flux de chaleur, le coefficient de transfert de chaleur
diminue sur la gamme entiére du titre en vapeur indiquant ainsi la survenue précoce
d’assechement. Les corrélations existantes, qui sont fondées sur le processus
d’ébullition dans des tubes de grands diameétres, ne prédisent pas les données des petits
diameétres a un degré satisfaisant. Un meilleur accord est observé avec les résultats
récents du modeéle d’évaporation a trois zones. Toutefois, le modéle ne permet pas de

prédire I’effet du diameétre et de I’assechement partiel. Les mémes auteurs reviennent
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en 2008 pour presenter des résultats expérimentaux de I’ébullition du R134a dans un
tube vertical en acier inoxydable de diametre intérieur égal a 0.52 mm. D’autres
paramétres ont été variés dans une gamme de: flux massique 300 - 700 kg/m?.s; flux
de chaleur 1.6 - 75 kW/m? et une pression de 6 & 10 bars. Les configurations
d’écoulement visualisées a la sortie de la section d’essai chauffée ont été d’abord
présentées. L’écoulement a bulles dispersées, observe dans les essais dans des
conditions similaires dans des tubes plus larges de 1.1 mm a 4.26 mm de diametre, n’a
pas été observé, alors que I’écoulement annulaire a été constaté. Les résultats de
transfert de chaleur montrent que le coefficient de transfert de chaleur dépend du titre
en vapeur, du flux de chaleur et de la vitesse massique (Shiferaw et al., 2008). Des
experiences ont été réalisées par Fernando et al. (2008) pour un échangeur de chaleur a
mini-canaux verticalement montés dans le but de déterminer le coefficient de transfert
de chaleur du propane pendant son évaporation. L’échangeur de chaleur était concgu
avec un tube de six canaux de 1.42 mm de diamétre hydraulique. Les coefficients de
transfert de chaleur expérimentaux se sont avéres augmenter avec I’augmentation du
flux de chaleur, qui a été accompagné d’une augmentation de la vitesse massique du
réfrigérant et de la température d’évaporation. Pour une température d’évaporation
fixe et un flux de chaleur élevé (> 4500W/m?), les coefficients de transfert de chaleur
expérimentaux moyens étaient presque indépendants du flux de chaleur. Les
coefficients de transfert de chaleur mesurés ont été comparés a 14 corrélations
trouvées dans la littérature. L’analyse indique que les corrélations soulignant
I’ébullition nucléée sont dans un meilleur accord avec les données expérimentales que
les corrélations soulignant I’évaporation convective. Dario et al. (2008) ont conduit
une étude expérimentale sur le transfert de chaleur en ébullition convective du n-
pentane, CsHy,, dans un micro-canal annulaire. Les données expérimentales ont été
comparées a cing corrélations pour le coefficient de transfert de chaleur en régime
d’ebullition convective. lls ont conclu que le coefficient de transfert de chaleur dépend
fortement du flux de chaleur et faiblement de la vitesse massique. De plus, les
corrélations examinees ont eu une marge d’erreur absolue moyenne entre 14.1 et

54.9%. Bjork et Palm (2008) ont étudié le transfert de chaleur de I’écoulement en
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ébullition dans un évaporateur domestique typique avec une courbure et une section
transversale non-circulaire. Ils ont trouvé que les courbures ont aidé a mouiller le
périmétre du tube. Le coefficient de transfert de chaleur diminue a des titres et des
flux de chaleur élevés lorsque la vitesse massique est faible, alors qu’il augmente a des
titres élevés lorsque la valeur de la vitesse massique est élevée (33 et 43 kg/m?s).
D’autre part, les données expérimentales ont indiqué des coefficients de transfert de
chaleur plus élevés que ceux prédits par les corrélations conventionnelles. Choi et al.
(2009) ont étudié expérimentalement I’effet de la vitesse massique du flux de chaleur,
du diameétre intérieur du tube et de la température de saturation sur la perte de pression
et le coefficient de transfert de chaleur d’un écoulement diphasique lors de I’ébullition
du propane dans des mini-canaux horizontaux. Les essais ont été effectués avec des
tubes d’acier inoxydable de diametres intérieurs de 1.5 et 3.0 mm correspondant,
respectivement, a des longueurs de 1000 et 2000 mm. Les résultats expérimentaux ont
été comparés aux methodes de prédiction existantes. Les auteurs ont constaté que la
vitesse massique, le flux de chaleur, le diametre intérieur du tube et la température de
saturation influencent le coefficient de transfert de chaleur. Ainsi le coefficient de
transfert de chaleur augmente avec la diminution du diamétre intérieur du tube a une
haute température de saturation. Une nouvelle corrélation du coefficient de transfert de
chaleur en régime d’ébullition basée sur un modele de superposition pour les
réfrigérants s’écoulant dans des mini-canaux a été développée. Une comparaison
détaillée des résultats de transfert de chaleur d’un écoulement d’ébullition du R134a
dans un tube d’acier inoxydable de 1.1 mm de diamétre interne avec des résultats d’un
modeéle d’écoulement a trois zones est présentée par Shiferaw et al. (2009). Les
résultats expérimentaux ont montré que le coefficient de transfert de chaleur augmente
avec le flux de chaleur et la pression du systéme, mais ne change pas avec le titre en
vapeur pour des valeurs inférieures a 50%. Pour des titres en vapeur supérieures a 50%
et des valeurs élevées de flux de chaleur, le coefficient de transfert de chaleur ne
dépend pas du flux de chaleur et diminue avec le titre en vapeur. Les auteurs ont
confirmé que le modele d’évaporation de trois-zone prédit assez bien les résultats

expérimentaux, particulierement a des pressions relativement basses. Cependant, la
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région d’assechement observée a des titres élevés est fortement au-dessus de celle
prédite par le modele. Contrairement aux résultats expérimentaux, le modéle montre
un effet 1éger de la vitesse massique sur le coefficient de transfert de chaleur. Da Silva
Lima et al. (2009) ont rapporté 655 nouveaux points de repéres expérimentaux de
transfert de chaleur de I’écoulement en ébullition du R134a dans un tube lisse
horizontal en cuivre de 13.84 mm de diamétre interne. Les auteurs ont observe
I’augmentation du coefficient de transfert de chaleur avec I’augmentation de la
température de saturation a de faibles valeurs du titre. En outre, I’existence d’un
coefficient minimum local de transfert de chaleur a été également vérifié dans le
modeéle d’écoulement a bouchons ou s’approchant du modele d’écoulement de
transition a bouchons intermittents. Le titre en vapeur minimum pour lequel le
minimum local se produit semble étre principalement sensible au flux de chaleur et a
la vitesse massique. Ainsi, il est influencé par la concurrence entre les mécanismes
d’ébullition nucléée et convective qui commandent I’écoulement d’ébullition a macro-
échelle. Les résultats expérimentaux ont été comparés a quatre types de méthodes. Ces
comparaisons ont prouvé que la tendance générale de toutes les méthodes sous
estiment les valeurs expérimentales, et des erreurs plus élevées se produisent dans
deux régions particuliéres : petites et grandes valeurs du titre en vapeur. Akhavan-
Behabadi et al. (2009) ont effectué une étude expérimentale pour étudier I’effet des
insertions des bandes tordues sur le transfert de chaleur et la perte de pression dans un
tube horizontal en cuivre électriguement chauffé d’un écoulement tourbillonnaire en
ébullition du R134a. lls ont constaté que I’utilisation d’une bande tordue a I’intérieur
des tubes horizontaux augmente le coefficient de transfert de chaleur en ébullition et la
perte de pression dans I’évaporateur. L’insertion avec un rapport de torsion de 6 a
produit I’augmentation la plus élevée du coefficient de transfert de chaleur dans une
marge de 35 a 57 %. Une corrélation empirique a été également développée pour
prédire la perte de pression de I’écoulement tourbillonnaire dans I’évaporateur. Cette

corréelation predit les données expérimentales dans une marge d’erreur de £15%.
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1.2 Objectifs du Mémoire

De [I’analyse bibliographique ressort I’importance de I’étude des écoulements
diphasiques dans les tubes. Malgré le nombre important de travaux tant expérimentaux
que numériques dédiés a I’étude de ce sujet, de nombreux aspects suscitent encore de
I’intérét.

Il est constaté ces dernieres années un regain d’intérét aux fluides naturels. Certains
frigoristes activent pour voir ces réfrigérants comme seule alternative en raison de
leurs performances thermodynamiques tout en respectant I’environnement.

L’objet de ce mémoire est de simuler numériquement I’écoulement diphasique des
réfrigérants naturels, a savoir, le propane et I’isobutane qui se positionnent en téte des
candidats destinés au remplacement du R134a.

Pour atteindre cet objectif, le mémoire est structuré en cing chapitres. Dans le premier,
qui représente une introduction, une revue bibliographique détaillée des travaux
récents traitant des écoulements diphasiques des réfrigérants a été présentée. En plus
les objectifs du meémoire ont été précises. Le second chapitre a été réservé a la
présentation des différentes configurations rencontrées dans un écoulement diphasique
ainsi que les différents modeles utilisés. Les équations de base et les méthodes
numériques de simulation font I’objet du troisieme chapitre. Il a été jugé utile de
présenter les résultats de I’écoulement monophasiques des réfrigérants étudiés dans les
tubes avant de voir leur comportement diphasique. A cet effet, le quatriéme chapitre
présente les résultats de simulation de I’écoulement monophasique. En plus des
résultats classiques de distribution de vitesse et de température, la notion de génération
de I’entropie a été introduite pour quantifier le taux de I’entropie générée et la
comparer avec les formulations classiques. Le quatrieme chapitre traite des résultats
de I’écoulement diphasique des réfrigérants. Il s’agit de présenter les configurations de
I’écoulement, le coefficient de transfert de chaleur, la fraction massique et le taux de
génération de I’entropie en fonction des parameétres de fonctionnement. Le mémoire
est terminé par des conclusions générales et des recommandations pour d’éventuels

travaux.
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Chapitre 2

Les Ecoulements Diphasiques
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La thermodynamique classique nous indique qu’une phase est un état macroscopique
qui est homogene en composition chimique et en structure physique ; par exemple, un

gaz, un liquide ou un solide d’un composant pur. L’écoulement diphasique est le cas le
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plus simple de I’écoulement multiphasique dans lequel deux phases sont présentes
pour un composant pur.

Les écoulements diphasiques en conduite receélent de nombreux problémes physiques
encore mal résolus voire inexplorés. Parmi eux, ceux qui touchent a la structure de
I’interface sont les plus attrayants, a cause de la diversité des topologies rencontrées et
de la variété des phénomenes qu’elles sous-tendent. En plus de I’inertie, les forces
visqueuses et les forces de pression présentes dans I’écoulement monophasique, les
¢coulements diphasiques sont ¢également affectés par les forces de tension
superficielle, les caractéristiques de mouillage du liquide sur la paroi de tube et

I’échange de mouvement entre les phases liquide et vapeur dans 1’écoulement.

2.1 Configurations d’Ecoulement

L’interface entre différentes phases peut apparaitre dans diverses configurations,
connues sous le nom de régime d’écoulement. La connaissance du régime
d’¢coulement ou « configuration d’écoulement» constitue une assez bonne
caractérisation. Il importe donc avant tout de définir ces configurations, du moins
celles le plus souvent rencontrées ; pour cela les classifications dues a Alves (1954) et
Smissaert (1963) ont été¢ empruntées.

La configuration d’écoulement est I’ensemble des parametres qui décrivent la forme
(structure et dimensions) de chacune des phases dans I’écoulement. Sans savoir le
régime d’écoulement, on ne peut pas calculer correctement les paramétres de
conception pour des conditions d’écoulement définies telles que le transfert thermique
et la chute de pression. Le régime d’écoulement dépend des propriétés du fluide et la

géométrie du tube.

2.1.1 Configurations de I’écoulement horizontal

Les forces physiques principales commandant la distribution des phases dans les
écoulements diphasiques horizontaux sont la tension superficielle, la pesanteur et le
cisaillement interfacial. Les forces de tension superficielle agissent pour garder la

paroi de tube mouillé et la force de pesanteur tire le liquide en bas et rend la vapeur
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flottable. Le cisaillement interfacial résulte des différences entre les vitesses des

phases, ce qu’on appelle le glissement.

Lorsqu’on augmente le débit du gaz dans un écoulement diphasique horizontal, on

constate successivement les configurations suivantes Alves (1954) :

Ecoulement a bulles (Bubbly flow), la phase de vapeur est distribuée sous
forme de bulles discrétes dans une phase continue de liquide. La taille des
bulles n’approche pas le diametre de tube. Les bulles se déplacent a la partie
supérieure du tube a la méme vitesse que le liquide.

Ecoulement a poches (plug flow), c’est un écoulement intermittent qui se
produit a de bas débits de gaz et a un débit liquide modéré. Dans ce régime, des
poches de liquide et de gaz se déplacent alternativement a la partie supé€rieure
du tube. L’¢écoulement a poches se nomme également écoulement de bulles
ovales.

Ecoulement stratifié (stratified flow), le liquide s’écoule a la partie inférieure
du tube (dans des conditions normales de pesanteur) et le gaz au-dessus.
L’interface est lisse. Ce régime d’écoulement se produit a de basses vitesses de
liquide et de gaz.

Ecoulement a vagues (wavy flow), a mesure que la vitesse de gaz augmente,
des ondulations se forment sur I’interface liquide-gaz et elles se déplacent dans
la direction de I’écoulement. L’amplitude des ondulations dépend de la vitesse
relative entre les phases et les propriétés du fluide, telles que sa densité et sa
tension superficielle.

Ecoulement a bouchons (slug flow), quand la vitesse de gaz augmente dans un
écoulement a poches, le liquide forme des bouchons. L’écoulement est plus
désordonné comparé a 1’écoulement a poches et I'interface entre le gaz et le
liquide n’est pas nettement définie. L’écoulement a poches et 1’écoulement a
bouchons sont souvent considérés comme un seul régime d’écoulement appelé
¢coulement intermittent.

Ecoulement annulaires (annular flow), un film de liquide se forme sur la paroi

du tube. Habituellement, le film liquide en bas du tube est beaucoup plus épais
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que le film au dessus. La distribution de I’épaisseur de film dépend de la vitesse
de gaz.

e Ecoulement disperses (spray flow), ceci se produit quand tout le liquide est
entrain€ par la vitesse ¢levée du gaz dans un noyau de gaz. La phase de vapeur
est la phase continue et le liquide forme un brouillard dans le gaz (des

gouttelettes pulvérisées qui peuvent €tre trop petites pour €tre vues).
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Figure 2.1. Configurations de 1’écoulement horizontal.

Le schéma de la Figure 2.2 montre une représentation schématique des régimes
d’écoulement formés pendant la génération de la vapeur dans un canal tubulaire
horizontale chauffée par un flux de chaleur uniforme. L’ordre des régimes
d’écoulement montrés correspond a une vitesse d’entrée relativement basse (< 1 m/s).
Les distributions asymeétriques des phases présentent une complication additionnelle

(Wu et al. 2007).
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Liquid flow
—_—
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Figure 2.2. Evolution de I’écoulement le long d’un évaporateur horizontal.

2.1.2 Configurations de I’écoulement vertical
La distribution des phases dans I’écoulement diphasique verticale ascendant n’est plus
influencée par la gravité. En augmantant la vitesse du gaz on constate (Smissaert,

1963) :

e Ecoulement a bulles (bubble flow), les bulles peuvent avoir différentes formes
et dimensions, elles ont tendance a se rassembler au centre du canal.

e Ecoulement a bouchons (slug flow), quand le titre augmente, les bulles se
fusionnent et forment de plus grandes bulles appelées les bulles de Taylor,
d’une taille semblable au diametre du canal. Les bulles de gaz ovales sont
séparées par des bouchons de liquide.

e Ecoulement a forte coalesceence (churn flow), lorsque la vitesse de
I’écoulement est augmentée, les bouchons se décomposent en un régime
instable. C’est un régime entre 1’écoulement a bouchons et 1’écoulement
annulaire.

e Ecoulement semi-annulaire (semi-annular flow), c’est la transition entre
I’écoulement a forte coalescence et 1’écoulement annulaire ou une quantité
considérable de liquide peut étre entrainée dans le noyau du gaz. Les
gouttelettes liquides peuvent étre alors fusionnées pour former de grands

morceaux de liquide.
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e Ecoulement annulaire (annular flow), la majeure partie du liquide s’écoule
sous forme d’un film sur la paroi, et le gaz au centre du tube.

e Ecoulement dispersé (mist ou spray flow),sous forme de brouillard.
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Figure 2.3. Configurations de I’écoulement vertical.

La Figure 2.4 montre I’évolution que 1’on pourrait prévoir dans un tube vertical de

chaudicre ou la fraction de volume augmente avec la position axiale (Delhaye, 1990).

2.2 Ebullition a I’Intérieur d’un Tube Chauffé

Dans un ¢€coulement liquide-vapeur avec apport de chaleur a la paroi et lorsque la
densité de flux de chaleur augmente, la vapeur apparait de plus en plus pres de I’entrée
de la section chauffée (Figure 2.5). La vapeur est produite par deux mécanismes qui
sont la nucléation a la paroi et la vaporisation directe sur les interfaces liquide-vapeur
situées au sein de I’écoulement. Ce dernier mécanisme devient de plus en plus
important lorsqu’on s’éleéve dans le canal: il y a de moins en moins de liquide entre la

paroi et les interfaces, qui restent a la température de saturation (Delhaye, 1990).
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Type d'écoulement

Vapeur seche

Gouttelettes

Annulaire avec entrainement

Annulaire

1 Bouchons

¢l Bulles

Liquide

Figure 2.4. Evolution de 1’écoulement le long d’un évaporateur vertical.

En conséquence, la résistance thermique diminue et la température de la paroi décroit,
ce qui provoque finalement I’arrét de la nucléation a la paroi. En régime annulaire
(film liquide a la paroi et cceur de vapeur contenant des gouttelettes), le débit du film
liquide diminue par évaporation et entrainement de gouttelettes, bien que certaines de
ces gouttelettes puissent se redéposer. L’asseéchement de la paroi entralne une
augmentation de sa temperature qui peut €éventuellement dépasser la température de
fusion du métal. Ce phénomene est appelé crise d’ébullition (boiling crisis, burnout,
dryout, critical heat flux).
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Figure 2.5. Evolution de 1’écoulement dans un évaporateur vertical.
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2.2.1 Convection naturelle monophasique
Dans la convection monophasique, il n’y a pas encore naissance de bulles bien

queT, >T,

sat *

2.2.2 Apparition de I’ébullition nucléée

Le taux de présence de la vapeur ag, reste tres faible, cela correspond a 1’apparition de
1’¢ébullition nucléée sur la paroi.

Les bulles de vapeur n’apparaissent pas sur la paroi dés que sa température 7, atteint la
température de saturation 7y,. Il faut, en effet, que la surchauffe 7,-T;, de la paroi
atteigne une certaine valeur liée a la tension interfaciale o entre le liquide et la vapeur.

Cette valeur peut étre calculée a 1’aide de la corrélation de Frost et Dzakowic (1967):

T -T, ((SUQ at)J Pr, 2.1)
(AL,p5)

2.2.3 Ebullition nucléée entiérement développée

e A de faibles vitesses massiques, 1’apparition significative de la vapeur est
controlée par les effets thermiques. Les bulles de vapeur se détachent de la
paroi si la densit¢ de flux thermique est suffisante pour contrarier la sous-
saturation.

e A des vitesses massiques ¢élevées, I’apparition significative de la vapeur est
contrdlée par les effets hydrodynamiques. La couche de bulles en contact avec
la paroi peut étre assimilée a une rugosité. Quand les bulles ont une hauteur
suffisante, elles se détachent de la paroi et le taux de présence de la vapeur
augmente de facon appréciable.

Les corrélations d’échange de chaleur en ébullition nucléée ne sont pas trés précises
mais cela n’est pas trés important. En revanche, la détermination de la densité de flux
thermique maximal, pour les équipements fonctionnant a flux impos¢, est d’un intérét
primordial pour éviter toute augmentation brutale et dangereuse de la température de

I’élément chauffant.

18



Chapitre 2

2.2.4 Crise d’ébullition

Partant d’un point de fonctionnement en ¢ébullition nucléée, lorsqu’on augmente
progressivement la densité de flux thermique, de plus en plus de vapeur apparait sur
I’élément chauffant sous forme de colonnes de vapeur. Le refroidissement de 1’élément
chauffant est assuré par le liquide qui retombe, vers I’élément chauffant. Si la
production de vapeur devient trop intense, la vitesse de la vapeur dans les colonnes
atteint une valeur telle que le liquide est arrété dans sa descente vers 1’élément
chauffant. La crise d’ébullition correspond a la disparition de tout contact entre le
liquide et I’élément chauffant.

Dans 1’écoulement horizontal, la partie supérieure du tube peut s’assécher
périodiquement alors que la partie inférieure reste mouillée. Cela peut avoir des
conséquences importantes quant aux transferts de chaleur. En effet, la température de
la paroi asséchée peut dépasser la température de fusion du matériau. Si la paroi est
suffisamment chaude, elle peut s’assécher complétement. On obtient alors un
écoulement a brouillard (spray) dans lequel le liquide se trouve uniquement sous
forme de gouttelettes.

La densité de flux de chaleur critique dépend du rayon r du cylindre et elle est donnée

par la relation de Sun et Lienhard (1970) :

o 1/4

—)} Lo o(p-ps)g] (2.2)

Q.=| 0.116+0.3exp —3.44r1/{
g(pL-Ps

2.3 Cartes d’Ecoulements Diphasiques

Une carte d’écoulement est une représentation graphique bidimensionnelle développée
pour prévoir les régimes d’écoulement diphasique. Les systémes de coordonnées qui la
deéfinissent sont choisis parmi les variables de I’écoulement diphasique. Ces derniers
sont différents selon les auteurs. Les frontiéres entre les différents régimes n’ont
jamais ¢€té bien définies et les zones de transition sont relativement étendues. La
premicre carte fut celle de Baker (1954) proposée pour un écoulement horizontal

(Figure 2.6). Les axes sont définis en termes de G,/ A etG, /¥, ou
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1/2
EZLMJ 2.3)
pairpeau
2 1/3
1{;2 O-eau luL |:peau :| (24)
o lLleuu pL

La carte de Baker (1954) fonctionne bien pour les mélanges eau-air et huile-gaz dans

les tubes de petits diametres, d< 50 mm.

102

Annular

10

Bubbly

G,/A (kg/m’s)

Stratified

10 102 103 104
G./w (kg/m’s)

Figure 2.6. Carte d’écoulement de Baker (1954) pour écoulement horizontal avec

Pean=1000 kg/m3, Pai=1.23 kg/m3, ueau=106'3 Ns/m? et 65, =0.072 N/m.

Parmi les premiéres études qui ont décrit les régimes d’écoulement dans les micro-
canaux, figure celle proposée par Suo et Griffith (1964). L’écoulement diphasique
adiabatique a ¢té¢ étudié dans des tubes horizontaux dans déférentes conditions. Les
auteurs ont conclu que les caractéristiques du régime d’écoulement capillaire a
bouchons indiquent que les forces de tension superficielle prédominent au-dessus des

forces de pesanteur dans I’écoulement (Figure 2.7).
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Figure 2.7. Carte d’écoulement de Suo et Griffith (1964).

La carte d’écoulement proposée par Taitel et Dukler (1976) a été largement appliquee

pour 1’écoulement diphasique adiabatique (Figure 2.8). Le régime d’écoulement est en

fonction de certains parameétres :

Fr

K

Paramétre de Martinelli

. {(dp/dz)L }”2

(dp / dz) .
Nombre de Froude
= GG

I:pG (pL — P )dg]

1/2

T
7{|(dp/dz), |2 (P~ £6)]
K

Gd 12
H

(2.5)

(2.6)

(2.7)

(2.8)
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Figure 2.8. Carte d’écoulement de Taited et Dukler (1976) pour écoulement

horizontal.

Les cartes d’écoulement adiabatique, telles que la carte de Baker (1954) ou la carte de

Taitel et Dukler (1976), ont montré une faible précision dans la prédiction des régimes

d’¢écoulement dans les écoulements diphasiques adiabatiques.

En se basant sur la carte de Taitel et de Dukler (1976), Steiner (1993) a développé une

carte d’écoulement adiabatique basée sur les données du R12 et R22 avec le titre sur

I’axe horizontal et la vitesse massique sur 1’axe vertical comme le montre la Figure

2.9.
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Figure 2.9. Carte d’écoulement de Steiner (1993).

Les cartes d’écoulement pour les tubes verticaux utilisant comme coordonnées les
vitesses superficielles des phases liquide et vapeur sont établies depuis les années
soixante et sont toujours produites a I’heure actuelle. Une des premicres cartes a été
¢tablie par Hewitt et Roberts (1969) pour un tube vertical (Figure 2.10). Les
coordonnées utilisées sont les flux de quantit¢ de mouvement, basés sur la vitesse

superficielle du liquide et de la vapeur :

2 2
G(1-
Pr Py

LA
Une autre carte largement utilisée est celle développée par MacQuillan et Whalley
(1985) et qui permet de définir les différents régimes (Figure 2.11). Les auteurs ont
convenablement défini les frontieéres des différentes zones de transition. Ces fronti¢res
sont généralement représentées a partir des relations analytiques adimensionnelles ou
dimensionnelles, faisant intervenir les débits et les propriétés de chaque phase ainsi

que les caractéristiques de I’installation expérimentale.
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Figure 2.10. Carte d’écoulement de Hewitt et Roberts (1969)
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Figure 2.11. Carte d’écoulement de MacQuillan et Whalley (1985).
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Plus tard, il a été constat¢ que les frontieres ou les transitions des régimes
d’écoulement, dans les cartes d’écoulement pour les €coulements diphasiques en
régime d’¢bullition des réfrigérants, différent de manicre significative de celles
présentées dans des écoulements diphasiques adiabatiques. En fait, pour des procédés
d’écoulement en ébullition, le transfert de masse joue un rdéle important dans la
distribution dynamique des phases et par conséquent le régime d’écoulement.

Kattan et al. (1998) a amélioré la carte de Steiner (1993) en modifiant les axes de la
carte pour une application plus maniable aux écoulements d’évaporation et en incluant
les influences du flux de chaleur et de 1’asséchement sur la transition des régimes
d’écoulement (Figure 2.12). La nouvelle carte d’écoulement est basée sur les données
des réfrigérants R134a, R123, R402A et R404A dans les conditions d’évaporation.
Cette carte peut €tre appliquée aux écoulements diphasiques adiabatiques et non-

adiabatiques.

TOO
GO0
500

Mass flux [hgrmz 5]

200

100

) z z : ;
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Vapor quality [-]

Figure 2.12. Carte d’écoulement de Kattan et al. (1998) pour le R134a: D=10mm,
T../=30°C, qZIOkW/m2 : S=stratified flow; SW=stratified wavy flow; [=intermittent

flow; A=annular flow; M=mist flow).
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Thome et Hajal (2002) ont présenté une méthode plus simple pour obtenir des résultats

équivalents a ceux de la carte de Kattan et al. (1998) (Figure 2.13).

1200

1000}

o]
o
[=)

Intermittent
600F

Annular

/ Gwavy
p— Gsl'raf .
Stratified Wavy

Stratified | - - -
0 02 04 0.6 0.8 1

Vapour Quality
Figure 2.13. Carte d’écoulement de Hajal et al. (2002).

4007

Mass Flux (kg/m’s)

200p

Basée sur des informations obtenues a partir des mesures de la fraction de vide et des
observations de la section de I’interface liquide-vapeur, une version plus récente de la
carte d’écoulement de Kattan et al. (1998) a été proposée par Wojtan (2004). Cette
carte inclut également I’effet du flux de chaleur sur la transition vers I’écoulement a

brouillard (Figure 2.14).

2.4 Principaux Parametres d’un Ecoulement
Diphasique
2.4.1 Titre en vapeur

Le titre réel x est défini comme étant le rapport du débit massique de vapeur au débit

massique total.

x=Me__ Podv 2.9)
M pgAgv +p Ay,
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R-22, G=100kg/m®s, Tsat=5 °C, D=13.84mm, q=2.1kW/m’>
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Figure 2.14. Carte d’écoulement de Wojtan (2004).

Lorsque le changement de phase n’intervient pas dans le canal, on doit mesurer le
debit massique de chaque phase, et le titre est alors déterminé pour le canal entier. Au
cas ou il y a un changement de phase dans le canal, par exemple si le canal est chauffé
et I’ébullition a lieu, le titre augmentera (I’inverse pour la condensation) avec le sens
de I’écoulement.

Puisque souvent il n’y a pas d’équilibre thermique entre les phases, on ne peut pas
calculer le titre simplement en sachant le titre a I’entrée et le flux de la chaleur
provenant de la paroi. Malheureusement, il est trés difficile de mesurer ou calculer

avec précision le titre du melange liquide-vapeur coulant dans un canal ou un

changement de phase intervient.
2.4.2 Taux de vide (Fraction de vide)

Dans 1’écoulement diphasique, le taux de vide est I’'un des parametres les plus

importants a définir. Il définit la section occupée par chaque phase par apport au total.
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Le taux de vide représente un parametre fondamental dans le calcul des coefficients de
transfert thermique, des transitions des régimes d’écoulement et des chutes de
pression. Il est défini par:

A+ 4,

(2.10)

Ou 4, est la somme des sections occupées par la vapeur et 4, est la somme des

sections occupées par le liquide comme I’illustre la Figure 2.15. La fraction de vide

s’é¢tendde ¢ =0a x=0jusqu’a ¢ =1ax=1.

Figure 2.15. Section du taux de vide.

2.4.3 Vitesses
Dans 1’écoulement diphasique, il y a un certain nombre de vitesses qui peuvent étre
définies. En général, les phases n’ont pas la méme vitesse et il y a une vitesse relative

entre elles.

2.4.3.1 Vitesse massique
La vitesse massique (G ) ou le flux massique est définie pour étre le rapport du debit
massique (M ) divisé par la section:
M
G=7 (2.11)
Les vitesses massiques du liquide et du gaz sont définies par :
G (1 — x)

G~ —=p, (2.12)
-
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Gx

Go=—=PsV (2.13)
(24

2.4.3.2 Vitesse moyenne

Les vitesses moyennes (appelées également les vitesses réelles) des phases v, et v,

sont les vitesses avec lesquelles les phases s’écoulent réellement :

0 _Os
Ty (2.14)
00
i (2.15)

En appliquant I’équation de la continuité, il est possible de définir les vitesses

moyennes du liquide et de la vapeur dans un canal comme suit :

y=2 M _Gx (2.16)

a psAd  pg a
1- / 1-

, =) MG (1-x) 2.17)
(ima) p, A p, (I-a)

2.4.3.3 Glissement

C’est le rapport des vitesses moyennes des deux phases dans une section :

y=Yo (2.18)
VL

2.4.3.4 Vitesse apparente

Les vitesses superficielles (appelées également les flux volumétriques) des phases v,
et le v, sont définies comme le rapport du débit volumétrique de la phase considérée a

la section totale de 1’écoulement diphasique.

VGSZ%:IOEXZ(ZVG (2.19)

G

vLsz%:pE(l_x):(l_a)vL (2.20)
L
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La majorité des systemes de réfrigération repose sur le principe de I’évaporation pour
produire du froid. Ceci est motivé par I’efficacité des transferts de chaleur en régime
d’ebullition. 1l est d’usage courant d’utiliser le changement de phase liquide — vapeur
pour produire du froid, donc transférer de la chaleur du milieu a refroidir vers le fluide
frigorigene circulant dans les évaporateurs.

L’amélioration des performances des évaporateurs des systéemes frigorifiques nécessite
d’avoir une connaissance précise des écoulements des fluides frigorigénes a I’intérieur
des mini-canaux constituant ces évaporateurs. La thermohydraulique, qui s’intéresse a
la modélisation globale d’un échangeur de chaleur dans lequel circule le fluide

frigorigéne, permet de comprendre le comportement global du systéme.
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Cependant, une maitrise des phénomenes de transfert de chaleur lors de I’ébullition du
frigorigéne nécessite une connaissance précise sur les écoulements diphasiques (c’est-
a-dire vapeur — liquide). En raison de la complexité de ce type de problémes, il est
souvent fait appel a la simulation numérique.

La mécanique des fluides numérique (CFD pour Computational Fluid Dynamics),
c’est-a-dire I’étude des écoulements de fluides par la simulation numérique, est une
discipline en plein essor. Elle repose sur la recherche de solutions des équations qui
décrivent la dynamique des fluides par des algorithmes appropriés. Elle regroupe
I’ensemble des méthodes de calculs numériques permettant de prédire la température
du fluide, sa vitesse, sa direction dans un espace ouvert ou fermé.

Les écoulements diphasiques sont beaucoup plus compliqués que les écoulements
monophasiques. En général, un écoulement diphasique est caractérisé par une interface
entre les phases qui crée la discontinuité des transferts de masse et de chaleur. Une
description complete d’un écoulement diphasique exige la résolution des équations de
conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de I’énergie pour chaque
phase. Ces équations sont plus complexes que celles régissant un probléme
monophasique parce gqu’elles contiennent des termes additionnels qui gouvernent le
Transfer de masse, de quantité de mouvement et d’énergie entre les phases.

Ce chapitre est réservé a la présentation des équations qui régissent I’écoulement
diphasique de fluides frigorigénes dans des tubes. Il s’agit principalement des
équations régissant le mouvement du fluide et le transfert de chaleur, ainsi que les
formulations qui régissent I’interaction entre les phases liquide—vapeur et les équations
du modéle de turbulence utilisé. De plus, une description de la méthode de résolution

sous I’outil numérique utilisé est détaillée en fin de ce chapitre.

3.1 Description du Probleme

Les tubes dans les évaporateurs peuvent étre horizontaux ou verticaux. La présente
étude consiste a étudier I’écoulement de fluides frigorigenes dans des tubes verticaux.

La Figure 3.1 schématise la géométrie du tube étudié. Le diametre intérieur D du tube

est de 1.1 mm et sa longueur L égale a 0.15 m.
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Figure 3.1. Geométrie du tube étudie.

3.2 Equations de Base

La simulation numérique des écoulements diphasiques (liquide-vapeur) est un
veritable défi a I’égard des multiples difficultés relatives a la modélisation physique
autant qu’aux méthodes numériques. En effet, il s’agit de représenter un ecoulement
comportant des interfaces liquide-vapeur de dynamique rapide avec de plus des
changements de phase.

A I’échelle la plus locale, un écoulement diphasique est constitué de fluides
monophasiques (la vapeur et le liquide) séparés par des interfaces mobiles. Une des
complexités de ces écoulements (avec ou sans changement de phase) provient
justement de la présence de ces interfaces qui sont le siege d’echanges entre les phases
et dont la position est une inconnue supplémentaire du probléme (par rapport au cas

monophasique).

3.2.1 Equations de conservation moyennées

Pour aboutir a une analyse CFD, les equations de la mécanique des fluides doivent étre
considerées. Dans la littérature de la CFD, I’ensemble des équations régissant le
mouvement d’un fluide se réfere aux équations de Navier-Stokes moyennées,
communément désignées par RANS (pour Reynolds-Averaged Navier-Stokes).

Les équations suivantes expriment la conservation de la masse, de la quantité de

mouvement et de I’énergie pour un écoulement multiphasique (Fluent, 2003) :
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- équation de la conservation de la masse pour une phase q:
0 _ -
g(o%/’q)*V(“qPqVq):Z;mpq (3.1)
p:

Ou o est la fraction volumétrique de la phase q, pest la densité, Vest le vecteur
vitesse et m est la masse échangeée entre les phases p et .

- équation de conservation de la quantité de mouvement pour une phase g :

%(aqpqvq)+v'(aqpq\7qvq ) =-0,Vp +v'?q +a,p,9, 2)
+pzn_;(§pq + mpqqu)+aqpq (Ifq + Fipog + vamyq)

Ou 7 est le tenseur de Reynolds, R est la force de glissement interfacial, Ifq est la force

de diffusion turbulente, F,,  est la force de lift, pest la pression et g est le vecteur de

ift,q
I’accélération de la pesanteur.

- équation de la conservation de I’énergie pour la phase q :

0 ~ P = .o _ : :
E(aqpqhq)JrV '(aqpqvqhQ) =% 5p+fq PV — VA, - Sq +;(qu + mpthq) (33)

Ou hest I’enthalpie, Gest le vecteur du flux de chaleur, S est un terme de source

etQ est I’énergie échangée entre les différentes phases.

3.2.2 Modélisation de la turbulence

La présence des fluctuations qui sont fonction du temps et de la position contribue a la
génération des tensions de Reynolds. Ces dernieres gouvernent les équations de
transport dues a la turbulence et sont décrites par des termes additionnels dans les
équations moyennées de Navier-Stokes. La solution analytique des tensions de
Reynolds reste inexistante a ce jour. Cependant, I’utilisation d’un modéle de
turbulence permet de donner une valeur numérigque de ces tensions en chaque point du
domaine d’écoulement.

Les tensions de Reynolds peuvent étre modélisées par des équations supplémentaires
en tenant compte de I’hypothese de Boussinesq. L’hypothése de Boussinesq permet de

relier les tensions de Reynolds aux gradients de vitesse par I’expression suivante :
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ou, ou; | 2 ou,
i = | =+ — | = 2| pk+ |6, 3.4
7 M( ox axJ 3(p Hh axi] i (34)

Contrairement a la viscosité moléculaire, la viscosité turbulente dépend fortement des
propriétés de I’écoulement. Par conséquent, le choix du modele de turbulence pour
I’application désirée est d’une grande importance. Pour atteindre une prédiction
correcte de I’écoulement diphasique des réfrigérant, le modele k-¢ realizable a été
choisi. Une description de ce modéle est donnée dans la section suivante.

Le modele k-¢ realisable est une modification du modele k-¢ standard qui permet de
prédire plus correctement les écoulements avec séparation. C’est un modele semi-
empirique basé sur deux équations de transport exprimant I’énergie cinétique
turbulente et son taux de dissipation. L’équation de transport pour k est dérivée d’une
équation exacte, tandis que I’équation de transport pour ¢ a été obtenue en utilisant un
raisonnement physique qui s’éloigne de son expression mathématique. Le modéle a été
élaboré en supposant que I’écoulement est completement turbulent et que les effets de
la viscosité moléculaire sont négligeables.

L’energie cinétique turbulente k et son taux de dissipation & sont obtenus des équations

de transport suivantes :

0 0 0 ok

&(pk)+a—x(pkul)—87|:(1U+§]87j|+6k +Gb—p8+8k (35)
i j k ]

et

2
%(pg)+aixi(p€ui)—ai)(j|:(ﬂ+:—:Jaa—Z:|+GlgE(Gk+C386b)—C28pg?+Sg (3.6)
Dans ces équations, G, représente la génération de I’énergie cinétique turbulente due
aux gradients de la vitesse moyenne. G,est la génération de I’énergie cinetique
turbulente due a la flottabilite. C,, et C,_sont des constants. s, et s_sont des termes de
source.

La viscosité turbulente , est calculée en combinant k et ¢ dans I’expression suivante:

k2
My = pcy? (3.7)
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Alors que C, est une constante dans le modele k-& standard, elle varie pour le modele

k-¢ realizable de la maniére suivante:

Cﬂ :;ku* (38)
A+A——
&
Avec
U™ =/8;S; + Qi
A, =~/6cos¢
1
¢—§cos (\@W)
- 51555
S
S=./S.S

ij ~ij
Le terme G, représente la production de I’énergie cinétoique turbulente. De I’équation

éxacte de k, ce terme peut étre défini par :

—— OU,
G, =—puu’,—- 3.9
k P i aXi ( )
Pour évaluer G, en tenant compte de I’hypothése de Boussinesq :
G, = S? (3.10)

Ou S est le module du taux moyen du tenseur de Reynolds, défini de la méme maniere
que pour le modele k-&.
La dissipation de I’énergie cinétique est donnée par :

G, = ClgEGk (3.11)

Les constantes sont déterminées a partir des expeériences et elles difféerent de celles du

modele k-&. Elles sont données comme suit :

C.. Coe O o

1.44 1.9 1.0 1.2
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3.2.3 Approches de calcul numérique des écoulements
multiphasiques
Les progres de la CFD ont fourni la base pour davantage perspicacité dans la dynamique des
écoulements multiphasiques. Il existe actuellement deux approches pour le calcul
numérique des écoulements multiphasiques (Fluent, 2003):

- Approche Euler-Lagrange,

- Approche Euler-Euler.

3.2.3.1 Approche Euler-Lagrange

Le modele discret de phase lagrangien repose sur la méthode d’Euler-Lagrange. La
phase fluide est supposée continue par la résolution des equations temporelles
moyennées de Navier-Stokes, alors que la phase dispersée est résolue par le suivi d’un
grand nombre de particules, bulles ou gouttelettes dans le domaine de calcul. La phase
dispersée peut échanger la masse, la quantité de mouvement avec la phase fluide. Ce
modele repose sur une hypothése fondamentale supposant que la deuxiéme phase
dispersée occupe une faible fraction volumique, méme si une charge de masse élevée

(M articutes = Miige) €St acceptable. Les trajectoires de particules ou de gouttelettes sont

calculées individuellement a des intervalles déterminés durant le calcul de la phase
fluide, ce qui rend le modele approprié pour la modélisation du séchage par
pulvérisation, le charbon et les combustibles liquides, et certains flux de particules
chargées, mais inadaptées pour la modélisation de mélanges liquide-liquide, lits
fluidisés, ou toute application ou la fraction volumique de la deuxiéme phase n’est pas

négligeable.

3.2.3.2 Approche Euler-Euler

Dans I’approche Euler-Euler les différentes phases sont traitées mathématiquement
comme continuellement interpénétrantes. Etant donné que le volume d’une phase ne
peut étre occupé par les autres phases, le concept de la fraction volumique est
introduit. Ces fractions de volume sont supposées étre des fonctions continues de

I’espace et du temps et leur somme est égale a I’unité. Les équations de conservation
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pour chaque phase sont dériveées pour obtenir un ensemble d’équations, qui ont une
structure similaire pour toutes les phases. Ces équations sont fermées en fournissant
des relations constitutives qui sont obtenues a partir de formules empiriques ou dans le
cas des écoulements granulaires par I’application de la théorie cinétique. Il existe trois
différents Euler-Euler modeéles multiphasiques disponibles: Le modele de mélange, le

modele eulérien et le modéle du volume de fluide (VOF, pour Volume Of Fluid).

3.2.3.2.1 Le modéle de mélange

Le modéle de mélange est élaboré pour deux phases ou plus (fluide ou particules). Les
phases sont traitées comme continuellement interpénétrantes. Le modéle de mélange
permet de résoudre pour le mélange les équations de mouvement et de prescrire des
vitesses relatives pour décrire la phase dispersée. Les applications du modele de
mélange comprennent les flux de particules chargées avec une faible charge, les
écoulements a bulles, la sédimentation et les séparateurs a cyclone. Le modéle de
mélange peut également étre utilisé sans vitesses relatives de la phase dispersee pour

modéliser les écoulements polyphasiques homogeénes.

3.2.3.2.2 Le modeéle Eulérien

Le modele eulérien est le plus complexe des modeéles multiphasiques. Il résout un
ensemble de n équations de mouvement et les equations de continuité pour chaque
phase. Les couplages sont réalisés a I’aide de la pression et les coefficients d’échange
interphase. La maniére dont est gérée ce couplage dépend du type de phases impliquées;
les écoulements granulaires (fluide-solide) sont traités difféeremment par rapport aux
écoulements non-granulaires (fluide-fluide). Pour les écoulements granulaires, les
propriétés sont obtenues a partir de I’application de la théorie cinétique. L’échange
d’énergie cinétique entre les phases dépend aussi du type de mélange a modéliser. Les
applications du modéle eulérien incluent les colonnes a bulles, la suspension des

particules, et les lits fluidisés.

37



Chapitre 3

3.2.3.2.3 Le modele VOF

Le modéle VOF est un suivi technique de surface appliqué a un maillage eulérien fixe.
Il est congu pour deux ou plusieurs fluides non miscibles, ou la position de I’interface
entre les fluides est d’intérét. Dans le modele VOF, un seul systeme d’équations de
mouvement est partage par les fluides et la fraction volumique de chacun des fluides
dans chaque cellule de calcul est suivie dans tout le domaine. Les applications du
modeéle VOF incluent les écoulements stratifiés, les écoulements a surface libre, le
remplissage, le ballottement, et le mouvement de grosses bulles dans un liquide, le
mouvement du liquide apres une rupture d’un barrage, la prédiction de la rupture d’un
jet (tension de surface) et le suivi permanent ou transitoire de toute interface liquide-
gaz.

Les équations qui seront résolues par le modele VOF sont comme suivent :

Le cheminement de I’interface(s) entre les phases est accompli par la solution d’une
équation de continuité pour la fraction de volume d’une (ou plus) des phases. Pour une

phase, cette équation a la forme suivante :

110 _ - :

| (g0 )+ V  (@gPVy ) = S, + D (Mg — 101, ) (3.12)
pq ot p=1

Une seule équation de mouvement est résolue pour le domaine entier, et le champ de
vitesse résultant est partagé entre les phases :

0, __ Lot -
a(pv)+v-(pw)=—Vp+V-[p(Vv+Vv )]+pg+F (3.13)

La densité pet la viscosité dynamique xdans cette equation sont fonction de la

fraction volumique de toutes les phases :

p=Y a.p, (3.14)
TEIA (3.15)
L’équation d’énergie est également partagée entre les phases :

%(pE)+V-(\7(pE+ P))=V-(kyVT)+S, (3.16)

Le modele VOF traite I’énergie,E et la température, T, comme des variables

pondeérées a la masse :
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(3.17)

Ou E,pour chaque phase est basé sur la chaleur spécifique de cette phase et la
température partagée. La conductivité thermique effective k., est aussi partagée entre

les phases. Le terme source, S, , contient des contributions du rayonnement ainsi que

toute autre source de chaleur volumétrique.

Le choix du modele de I’écoulement diphasique repose essentiellement sur le choix de
propriétés geometriques (configuration axisymeétrique, interfaces cylindriques,
annulaires, etc.), de propriétés cinématiques (vitesses relatives entre les phases), ou de
propriétés thermiques (conditions de saturation pour une ou deux phases). Ces deux
dernieres propriétés représentent les déséquilibres cinématiques et thermiques entre

phases.

3.3 Résolution Numérique

La géométrie et le maillage sont générés en utilisant Gambit, le module de pré-
processing du code CFD Fluent. Le procédé d’ébullition dans un tube vertical de 1.1
mm de diameétre interne et de 150 mm de longueur chauffé par un flux de chaleur
uniforme a été étudié en utilisant trois réfrigérants: le R134a, I’isobutane et le
propane.

La Figure 3.2 montre le maillage utilisé ainsi qu’un zoom montrant les details des
cellules au voisinage de la paroi du tube. Le domaine a été subdivisé en 2500x30
cellules dans, respectivement, les directions axiale et radiale.

Apres la spécification des conditions aux limites, le contréle de la solution ainsi que
I’initialisation doivent étre spécifiés avant de demarrer le processus itératif. Le
controle de la solution consiste en la précision du schema de couplage pression-
vitesse, les schémas de discrétisations des différentes variables et les facteurs de sous-
relaxation. Dans le présent cas, I’algorithme PISO a été adopté pour le couplage
pression-vitesse qui est utilisée pour les écoulements transitoires comme c’est le cas

dans cette étude. Le schéma de reconstruction de I’interface Geo-Reconstruct est
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utilisé. Ce schéma est le plus précis, il fait une interpolation linéaire en utilisant les
fractions volumiques des mailles voisines de I’interface. Des schémas du second ordre
ont été spécifiés pour la discrétisation de tous les autres parametres et les facteurs de

sous-relaxation par défaut ont été utilisés sans changement.

Figure 3.2. Maillage de la géométrie du tube

Le code Fluent dispose d’un ensemble de modele permettant la simulation des
écoulements diphasiques. Cependant, il ne permet pas de modéliser directement le
phénomene de I’ébullition. Il est nécessaire d’introduire un modele qui régit le
mécanisme de I’ébullition a travers une UDF (User-Defined Function). Le terme
source S de I’interface de transfert de masse est relié au changement de phase. Le
modeéle de Lee est appliqué (Fluent, 2003). Ce modele définit le transfert de masse
pendant le processus de I’évaporation ou de la condensation. Le changement de phase
est assumé étre a une pression constante et a un état de quasi thermo-équilibre.

Le transfert de masse du liquide vers la vapeur et celui de la vapeur vers le liquide sont

donnés par les équations suivantes :
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e P (TL 'Tsat)

Mg = T T2 (3.18)
sat
0 T, <Tg
6L % Ps (Tsat —Ts ) T <T
Mg, = T, - - (3.19)
0 T, >T.,

OU r_, et r, sont des paramétres de temps de transfert de masse avec unité [s™]. Dans
le présent cas, 1, et r; sont pris égal a 0.1.

Une simulation instationnaire a été choisie pour obtenir une solution convergente.
L’évolution de I’écoulement d’ébullition a été captée par une simulation instationnaire
jusgu’a ce qu’une solution quasi-stationnaire ait été atteinte. Le pas de temps pour une
telle simulation d’écoulement multiphasique était en général de 10™s.

Les coordonnées sont placées comme montré sur la Figure 3.1, avec I’accélération de
la pesanteur (g = 9.8 m/s?) sur I’axe y négatif. La pression, ps est prise égale a 101325
Pa. La pression de saturation des réfrigérants, ps., est de 8 bars. A I’entrée du tube, un
écoulement monophasique liquide est introduit avec une vitesse constante.

Avant que le modele d’écoulement multiphasique ait été activé, I’écoulement liquide
isotherme stationnaire a été obtenu en résolvant les équations régissantes excepté
I’équation d’énergie. Puis le champ d’écoulement simulé a été employé comme un état

initial pour la simuler I’écoulement diphasique.
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Chapitre 4
Simulation Numeériqgue de I’Ecoulement

Monophasiqgue des Réfrigérants

Naturels
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Les systemes de refrigération utilisent des fluides frigorigenes capables de véhiculer de
I’énergie thermique sensible et/ou latente & de basses températures. Les effets négatifs sur
I’environnement ont favorisé I’émergence d’un ensemble de fluides répartis dans deux
familles : les fluides hydrofluorocarbures (HFC), tel que le R134a, et les fluides naturels, tels
que le propane (R290) et I’isobutane (R600a). Le passage de ces fluides dans les tubes des
échangeurs de chaleur provoquent des irréversibilités liees essentiellement au transfert de
chaleur et aux dissipations visqueuses.

Traditionnellement, I’analyse de I’écoulement et du transfert de chaleur de ces fluides dans
les tubes d’échangeurs de chaleur se fait en se basant sur le premier principe de la
thermodynamique. Le premier principe de la thermodynamique se base sur la conservation
de I’énergie, c’est-a-dire la quantité d’énergie échangée. Cependant, le deuxiéme principe

s’intéresse a la qualité de cette énergie. Plus précisément, il se préoccupe de la dégradation
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de I’énergie au cours du processus et la production d’entropie. De ce fait, I’analyse basée sur
le deuxieme principe de la thermodynamique est devenue un outil puissant dans
I’optimisation et le dimensionnement des equipements frigorifiques et en particulier les
échangeurs de chaleur. Afin de préserver la qualite de I’énergie dans un procédé
d’écoulement de fluide ou réduire au maximum la génération d’entropie, il est important
d’étudier la répartition de la génération d’entropie dans le volume fluide.

Plusieurs études ont été effectuées dans le but d’analyser des problémes liés a la génération
d’entropie dans les écoulements de fluides pour diverses applications. Bejan (1977) a
applique le concept des irréversibilités dans la conception d’un échangeur de chaleur contre-
courant. 1l a montré qu’une longueur d’écoulement optimale serait possible. Bejan (1996) a
également démontré que la genération d’entropie provoquée par la convection forcée d’un
écoulement de fluide visqueux dans un canal est due au transfert thermique et au frottement
visqueux. Sahin (1998) a utilisé le deuxieme principe de la thermodynamique pour analyser
I’écoulement d’un fluide visqueux dans des conduites circulaire avec des conditions aux
limites isothermes. Plus tard, en 1999, il s’est intéressé a I’effet de la viscosité variable sur le
taux de génération d’entropie avec un flux de chaleur constant sur la paroi d’une conduite
circulaire. Mahmud et Fraser (2002) ont appliqué le second principe de la thermodynamique
pour analyser les problémes fondamentaux de transfert de chaleur par convection dans un
canal formé par deux plaques paralléles.

Le but de ce chapitre est d’étudier la génération d’entropie de I’écoulement de fluides
frigorigénes (R134a, propane et isobutane) dans un tube vertical soumis & un flux de chaleur.
Le taux local de génération de I’entropie est obtenu sur la base des champs des vitesses et de
températures obtenus par la résolution numérique des équations régissant I’écoulement.
L’évolution de la génération d’entropie dans le volume de fluide devient importante pour
déterminer les régions de fortes concentrations.

Un écoulement complétement développé avec un flux de chaleur uniforme imposé sur la
paroi est considéré. Le R134a, I’isobutane et le propane ont €té choisis comme fluides de

fonctionnement (Tableau 4.1).
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Le code CFD Fluent a été utilisé pour la simulation de I’écoulement des réfrigérants dans un
tube de diametre égal a 1.1 mm et d’une longueur de 150 mm. Le maillage a été généré en
utilisant gambit. Le nombre de cellules est 250x30 dans les directions axiale et radiale. Pour
capturer la couche limite, les cellules ont été serrées prés de la paroi avec un rapport
successive de 1.04. Un schéma numérique ‘Upwind’ du deuxieme ordre a été utilisé pour le
calcul du champ des vitesses et I’algorithme “‘Simple’ a été utilisé pour le couplage pression
— vitesse. Les facteurs de sous-relaxation recommandés par Fluent ont été adaptés sans
changement avec un critére de convergence de 10 pour toutes les variables. La formulation
de la génération de I’entropie est introduite en post processing aprés avoir programme une

UDF qui permet d’évaluer les gradients de température.

Tableau 4.1. Propriétés thermophysiques des fluides a la température de saturation.

Parameétres thermo physiques R134a Isobutane Propane
Pression, bar 8

Chaleur spécifique, J/kg.K 1452.58 2683.26 2667.84
Conductivité thermique, W/m.K 0.07841 0.07834 0.09685
Viscosité, N.s/m? 0.000182703 0.000108359 0.00010397
Masse volumique, kg/m® 1182.29 506.56 502.34
Diamétre du tube, m 0.0011

Longueur du tube, m 0.15

Température du fluide a I’entrée, K 304.46 329.57 291.45
Flux de chaleur, kW/m? 67

Débit du fluide, W/m?K 200

Vitesse du liquide, m/s 0.1691632 0.39482 0.3981325
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Les résultats de simulation obtenus seront présentes et discutés dans cette section. Les
principaux resultats de la simulation CFD concernent les profils radiaux et axiaux de
vitesse, de température et de génération d’entropie pour les trois fluides étudiés. En plus,
les résultats des taux de génération d’entropie intégrés sur des sections du tube a
différentes positions axiales sont évalues. Des contours de la distribution du nombre de

Bejan le long du tube sont également présentés et discuteés.

4.1 Profils des Vitesses

La Figure 4.1 montre les profils radiaux de vitesse a divers positions axiales a partir de
I’entrée. A I’entrée des vitesses uniformes de 0.169 m/s pour le R134a, 0.394 m/s pour
I’isobutane et 0.398 m/s pour le propane sont considerées. Le développement de la couche
limite hydrodynamique a été rapide. L’écoulement entierement développé a été atteint a
environ 3 cm de I’entrée. Puisque les propriétés thermophysiques sont considérées
constantes, le profil de vitesse entierement développé s’avere parabolique avec des
valeurs maximales de 0.241623, 0.528961 et 0.530982 m/s pour, respectivement, le

R134a, I’isobutane et le propane.

4.2 Profils de la Température

La Figure 4.2 montre les profils radiaux de température a différentes positons axiales le

long du tube pour les trois fluides. Le nombre de Pr est calculé pour étre Pr=y-c, /A=

3.3846 pour le R134a, 3.7114 pour I’isobutane, et 2.8639 pour le propane. Ainsi on
prévoit que la couche limite thermique se développe entierement dans la longueur de tube.
Les profils de température évoluent a partir de la distribution uniforme a I’entrée du tube
jusqu’a la sortie. La condition aux limites imposée sur la paroi est un flux de chaleur
uniforme. Par consequent, la température de la paroi s’éleve continuellement et le

transfert de chaleur s’effectue dans la direction radiale.
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Figure 4.1. Profils radiaux de vitesse : a. R134a, b. Isobutane, c. Propane.
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4.3 Génération de I’Entropie

Dans cette partie, I’intérét en fait est d’étudier et d’analyser la génération d’entropie dans
le tube.

L’écoulement d’un fluide dans un tube est accompagné d’une genération d’entropie
associée au transfert de chaleur et au frottement. Selon Bejan (1982), la génération

d’entropie peut étre déterminée par I’expression suivante:

s _ A TR X
S —TZ(VT) +Tq> (4.1

Qui s’exprime en coordonnées cylindriques bidimensionnelles de la maniére suivante :

sl £ (2 (2 (2 ) 42

Le premier terme dans I’éequation (4.2) représente la génération d’entropie due a la

conduction de la chaleur dans les directions radiales et axiales (s, ). Alors que le second

gent

terme exprime la contribution du frottement du fluide dans la génération d’entropie (s, ).

Dans le but de comparer les contributions des effets visqueux et thermiques, Bejan (1982)
a défini un nombre sans dimensions qu’il a appelé ‘nombre de Bejan’. Ce nombre permet
de montrer la contribution des effets thermiques dans la génération totale de I’entropie. Il
est défini par :

Be = % (4.3)

gen,t gen, f

La Figure 4.3 montre les profils radiaux du taux de génération d’entropie a differentes
positions axiales. Prés de I’entrée, la génération d’entropie est confinée dans une région
étroite a coté de la paroi. Pendant que le transfert thermique a lieu le long du tube, la
région de génération d’entropie s’élargit mais la valeur maximale du taux de génération

d’entropie diminue.
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Figure 4.3. Profils radiaux du taux de génération d’entropie: a. R134a, b. R600a, c. R290.
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Le nombre de Bejan qui est défini comme le rapport de la composante thermique de la
géneération d’entropie a la génération d’entropie totale est montrée sur la Figure 4.4. Le
nombre de Bejan est faible pres de la ligne centrale mais il atteint rapidement sa valeur
maximale de 1 le long de la direction radiale. Ceci indique que la composante principale
pour le taux de génération d’entropie est la composante thermique.

Des variations axiales de la température et du taux de génération d’entropie sont données,
respectivement, sur les Figures 4.5 et 4.6. La température du fluide prés de la paroi
s’éleve continuellement, alors que la température de la ligne centrale demeure sans
changement pour une longueur d’environ 0.012 m, puis elle augmente progressivement,
car le flux de chaleur s’écoulant a travers les parois n’a pas atteint la ligne centrale du
tube qu’a partir de cette longueur.

Le taux de génération d’entropie prées de la paroi augmente brusquement puis il diminue
le long du tube comme le montre la Figure 4.6. Le long de la ligne centrale, le taux de
génération d’entropie est nul car les gradients de la température et de la vitesse sont
négligeables.

Des valeurs du taux de génération d’entropie intégrées sur des sections transversales du
tube pour différentes positions axiales sont indiquées dans le Tableau 4.2 pour les trois
fluides considérés. En géneral, on observe une augmentation du taux de génération
d’entropie sur la section transversale puis une diminution progressive. Cette augmentation
peut étre expliquée par I’élargissement de la couche limite thermique et I’augmentation
des gradients de température dans cette région.

Le taux de géneération d’entropie totale intégré sur le volume du tube est égal a
0.010173284, 0.0069851141 et 0.007428814 WI/K pour, respectivement, le R134a,
I’isobutane et le propane. A ce stade, une analyse thermodynamique globale peut étre
entreprise afin de vérifier I’exactitude de I’analyse CFD et de la solution numérique.

Le taux de transfert thermique total dans un tube est donné par la formule suivante :
Q=m(h, —h)=m-c,(T,-T,) (4.4)
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Tableau 4.2. Taux de génération d’entropie intégré sur la section transversale du tube

pour différentes positions axiales

Position axiale (m)

Taux de génération d’entropie intégré sur la section

transversale du tube, W/m K

R134a Isobutane Propane
0.0000 0.0082257949 0.0051578684 0.0058577065
0.0005 0.0880947190 0.0546110050 0.0592548620
0.0350 0.0795880110 0.0512825290 0.0550937800
0.0750 0.0670112000 0.0466380570 0.0494881400
0.1500 0.0502442900 0.0394882300 0.0410753300
Ainsi la température de sortie devient :
T, =T+ 2 (4.5)
m-c
p
. zD?
avec, m=p-V 2 etQ=q-(7z-D-L)

En utilisant les propriétés thermophysiques indiquées dans le Tableau 4.1, la valeur de la
température a la sortie du tube est égale a 430.255, 397.669 et 359.9424 K pour,
respectivement, le R134a I’isobutane et le propane.

Le taux de genération totale d’entropie peut étre evalué par I’expression suivante :

- . Q T, Q

Sgenzm-(se—si)—_r—zm-cpln ?e = (4.6)

w I w

Dans cette équation T,est un inconnu. Par conséquent, un calcul précis du taux de

génération d’entropie n’est pas possible. En examinant la solution numérique pour la
variation de la tempeérature de la paroi de la Figure 4.6, la température moyenne de la
paroi semble étre autour de 401.468, 386.412 et 345.1835 K pour, respectivement, le
R134a, I’isobutane et le propane. Quand cette valeur est employée, les valeurs du taux de
génération totale d’entropie sont: 0.008966697 W/K (R134a), 0.00591449 WI/K
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(isobutane) et 0.006415449 W/k (propane). Ceci indique une déviation (sous-estimation)
de 13.45%, 18.1% et 15.79 % de la solution numerique pour les trois fluides. D’autre part,
si la température moyenne de la paroi est prise pour 405.698 K (R134a), 391.07 K
(isobutane), 348.696 K (propane), les deux solutions sont presque identiques.

Avec [I’adoption des hypothéses simplificatrices faites pour les propriétés
thermophysiques et les conditions aux limites, on ne s’attend pas a ce que la solution
numérique de la température de la paroi représente exactement la situation reelle.
Toutefois, la solution reelle doit appartenir a cet intervalle.

Les contours du nombre de Bejan sur une portion du tube (0 < x >0.009m) sont donneés

sur la Figure 4.7. La variation du nombre de Bejan se produit dans une bande étroite. Prés
de la paroi du tube, le nombre de Bejan est égal a 1.0 dans une région a croissance rapide
a partir de I’entrée du tube. Ceci indique que la génération d’entropie dans cette région est
principalement due au transfert thermique. D’autre part, le nombre de Bejan autour de la
ligne centrale demeure presque nul comme prévu sur une longueur d’environ 0.008 m,
puisque les gradients de la température et de vitesse sont trés petits le long de la ligne

centrale dans cette région.

Figure 4.7. Contours du nombre de Bejan : a. R134a, b. R600a, c. R290.
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La résolution des équations de conservation couplées a celles du modele diphasique choisi
permet de décrire 1’écoulement diphasique a travers la visualisation des différentes
configurations rencontrées lors de I’ébullition des réfrigérants.

L’objet de ce chapitre est de présenter les différentes configurations de 1’écoulement

diphasique et d’évaluer le coefficient d’échange de chaleur en fonction des parametres de
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fonctionnement, a savoir, le flux de chaleur et le flux massique. Les résultats sont
présentés pour les trois fluides : R134a, isobutane et propane. Trois valeurs du flux
massique (G=200, 300 et 400 kg/mzs) et plusieurs valeurs du flux de chaleur (16, 27, 34,
53, 67 et 71 kW/m?) sont testées.

5.1 Configuration de I’Ecoulement

Bien qu’il existe encore des arguments sur le classement de la structure des écoulements,
la plupart des chercheurs ont choisi de regrouper ces différentes structures en quatre
principaux régimes: régime stratifié, régime intermittent, régime annulaire et régime
dispersé¢. Ces quatre régimes d’écoulement sont ensuite divisés en différents sous-
groupes. Tout d’abord, le régime stratifi¢ est décomposé en un écoulement stratifié lisse
et un écoulement stratifi¢ a vagues. Puis, le régime intermittent qui englobe les
¢coulements a bouchons de liquide ou poches de vapeur. Le régime annulaire est divisé
en écoulement lisse et a vagues. Le régime d’écoulement dispersé comprend les différents
¢coulements a bulles. Shiferaw et al. (2009) et Chen et al. (2006) ont étudié des tubes de
petits diametres et ont défini les régimes : a bulles dispersées, a bulles, a bulles confinées,
a bouchons, a forte coalesceence, et I’écoulement annulaire. Taitel (1990) et Barnea
(1987) ont défini cinq modes d’écoulement typiques dans leur carte d’écoulement
verticale, a savoir a bulles dispersées, a bulles, a bouchons, a forte coalesceence et
annulaire.

Dans 1’¢tude actuelle, six configurations d’écoulement ont été observées comme le
montre la Figure 5.1. Ces configurations englobent I’écoulement :

a bulles dispersées: de nombreuses petites bulles flottent dans une phase liquide continue
(Figure 5.1.a).

a bulles: la phase vapeur est distribuée sous forme de bulles discrétes dans une phase
liquide continue et les bulles sont plus petites en longueur que le diameétre du tube. Cette
configuration de 1’écoulement couvre un intervalle trés restreint de titre en vapeur (Figure

5.1.b).
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a bulles confinées: la taille de la bulle atteint le diamétre du tube et elle est confinée par
la paroi du tube. Les bulles ont une interface vapeur-liquide réguliere et une forme
sphérique (Figure 5.1.c).

a bouchons: les bulles se développent en forme de bulles allongées a cause de la
limitation de la paroi du tube, séparées par des bouchons de liquide. La taille des bulles de
vapeur s’approche du diametre que le tube. Le nez de la bulle possede une forme
caractéristique hémisphérique et la vapeur est séparée de la paroi du tube par un mince
film liquide (Figure 5.1.d).

a forte coalesceence : les bulles commencent a se déformer et a se coalescer en formant
des vagues interfaciales avec l’augmentation de la vitesse de la vapeur. C’est un
écoulement trés oscillant, avec une interface ondulée en raison de la différence de vitesse
entre les deux phases (Figure 5.1.¢).

Annulaire: le régime d’écoulement annulaire est caractérisé par une surface du film
liquide lisse et continue ainsi qu’une séparation complete des deux phases liquide et
vapeur. La phase liquide se trouve en contact avec la paroi sous forme d’un micro film
liquide. La phase vapeur est sous une forme cylindrique occupant la partie centrale du
tube. Le liquide mouille la surface interne du tube sous 1’effet des forces de frottement
interfaciale engendrées par la vitesse de la vapeur (Figure 5.1.1).

Les Figures 5.1 et 5.2 montrent la structure des écoulements ci-dessus comme obtenue par
la simulation numérique du R134a dans un tube de diametre 1.1 mm et celle obtenue
expérimentalement par Shiferaw et al. (2009) pour les mémes conditions. La zone de
visualisation est d’une longueur d’environ 30 mm. Les figures montrent qu’il y a un bon

accord qualitatif entre les résultats obtenus et ceux de la référence citée.

58



Chapitre 5

D3

-
o

00O-GE

a

o
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Figure 5.2. Configurations d’écoulement pour le R134a obtenus expérimentalement par

Shiferaw et al. (2009).
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5.2 Evolution de I’ébullition

La Figure 5.3 montre 1’évolution de la fraction de vide durant le processus de 1’¢bullition
du R134a rn fonction du temps.

t=0.01 s : Tant que la température de la paroi est inférieure a un certain seuil, il s’agit
d’un écoulement monophasique liquide dont le transfert de chaleur avec la paroi est
appelé convection monophasique liquide.

0.02< t <0.06 s: La température de la paroi devient suffisante pour déclencher la
nucléation. A ce moment débute 1’ébullition nucléée sous-saturée associée a un
changement de configuration de 1’écoulement avec 1’apparition de I’écoulement a bulles
(bulles attachées a la paroi dans un premier temps). La température du liquide a la paroi
est alors supérieure de quelques degrés a la température de saturation tandis que la
température du liquide au cceur de 1’ "ecoulement tend vers la température de saturation.
0.06< t <0.08 s: L’augmentation du titre conduit a de nouveaux changements de
configuration avec 1’apparition de I’écoulement a poches et de I’écoulement annulaire. Le
transfert de chaleur par ¢ébullition nucléée est alors remplacé par la convection forcée au
travers du film liquide entrainant une diminution de I’épaisseur du film liquide par
vaporisation a I’interface liquide/vapeur.

t=0.08 s : L.’¢écoulement monophasique de vapeur apparait lorsque toutes les gouttelettes
se sont évaporées. L’échange thermique s’effectue alors par convection monophasique

dans la vapeur.

5.3 Effet du flux de chaleur

5.3.1 Structure d’écoulement

Les Figures 5.4 a, b et ¢ montrent les configurations de I’écoulement pour différents flux
de chaleur et pour un flux massique égal a 200 kg/m’s & une pression 8 bars pour les trois
réfrigérants étudiés. A bas flux de chaleur, I’écoulement a bulles confinées, compressées,

et séparées par une taille équivalente au diamétre interne de tube, est observée. En
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augmentant le flux de chaleur, les bulles se croissent en longueur et s’allongent. Pour un
flux de chaleur supérieure, les bouchons de liquide entre les bulles sont poussés au film
liquide en laissant un film annulaire ondulé. Un film relativement uniforme est créé lors
de ’augmentation du flux de chaleur encore plus loin, réduisant ainsi 1’irrégularité des
vagues. Au niveau du flux de chaleur le plus élevé, le régime d’écoulement annulaire est

observé. Cependant I’interface du film n’est pas assez lisse.

t=0.01 s 0.02s 0.03 s 0.04 s 0.05s 0.06 s 0.07 s 0.08 s

e -
JH
an

Bed N Tl YO0 |2 B | . 6 | (D ) VS 1y /T ) ..
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Figure 5.3. Evolution de la fraction de vide durant le processus de I’ébullition du R134a

pour G=200 kg/m’s et =71 kW/m’
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Figure 5.4.c. Configuration de I’écoulement du propane a G=200 kg/mzs.

5.3.2 Fraction volumique (taux de vide)

L’évolution de la fraction volumique de la vapeur au sein du tube en fonction du temps
peut étre décrite par les courbes de la Figure 5.5 tracées pour différentes valeurs du flux
de chaleur.

Les valeurs du taux du vide pour les différents flux de chaleur présentent un
accroissement rapide de en fonction du temps mais vers différentes valeurs.
Effectivement, on constate que la courbe du taux de vide pour Q=71 kW/m’ présente le
gradient le plus important car le flux est le plus puissant et permet un transfert de chaleur
plus important. Contrairement lorsque le flux de chaleur est faible (0=16, 27 kW/m’), le
transfert de chaleur est faible et par conséquent 1’évolution de la fraction volumique de

vapeur est modérée.
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La comparaison de 1’évolution de la fraction volumique pour les trois fluides montre que
la création de vapeur est plus rapide et plus considérable dans le propane et elle atteint un
maximum au bout de 0.075 s environ, alors qu’elle est moins dans le cas du R134a et
encore moins dans le cas de ’isobutane. Cela est du aux propriétés thermodynamiques

propres a chaque fluide.

5.3.3 Coefficient d’échange de chaleur

Les résultats de calcul du coefficient d’échange de chaleur pour le R134a, I’isobutane et
le propane a une pression de 8 bars et un flux massique de 200 kg/m’s sont représentés
sur les courbes de la Figure 5.6 en fonction de la fraction volumique (a). Comme le
montre la figure, lorsque a <~0.02, le coefficient d’échange de chaleur dépend du flux de
chaleur et il est quasi indépendant de la fraction volumique ce qui correspond a
I’évolution classique de 1’échange de chaleur en ébullition nucléée. A partir d’une
certaine valeur de o (>0.02), on constate une légeére augmentation du coefficient
d’échange de chaleur. Cela peut étre interprété comme le début de la transition vers
I’écoulement annulaire. En effet, les bulles ont atteint une certaine taille et commencent a
coalescer entre elles pour former des bouchons de plus en plus gros. Il y a alors apparition
d’un film liquide pres de la paroi dont I’épaisseur va diminuer progressivement, c’est le
régime d’ébullition convective.

A des valeurs de fraction volumique supérieures a environ 0.038 pour le R134a, 0.018
pour I’isobutane et le propane, le coefficient d’échange de chaleur devient indépendant du
flux de chaleur et diminue de fagon monotone avec la fraction volumique. Le film liquide
ne peut plus se maintenir sur paroi. La vitesse de la vapeur vient alors arracher le liquide
ce qui a pour conséquence de faire chuter brutalement le coefficient d’échange de chaleur.
Ceci est représentatif du phénoméne d’assechement de la paroi qui a pour effet
d’augmenter fortement la température de la paroi. Il est constaté que pour les trois fluides,
pour les mémes conditions, le coefficient d’échange local se situe entre 5000 et 7000

W/m?/K. Une chute a des valeurs inférieures a 2000 W/m?K est observée.
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La Figure 5.7 montre une comparaison entre les coefficients d’échange de chaleur du
R134a, de D’isobutane et du propane pour les mémes conditions opératoires. Les
coefficients d’échange de chaleur du propane sont en moyenne 4% plus ¢élevés que ceux

du R-134a et 12 % plus élevés que ceux de I’isobutane.
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Fraction volumique
Figure 5.7. Comparaison entre les coefficients d’échange de chaleur du R134a, de

I’isobutane et du propane

5.3.4 Taux de génération d’entropie

Sur la Figure 5.8, les profils du taux de génération d’entropie globale sont tracés en
fonction du temps pour différentes valeurs de flux de chaleur. Le taux de génération
d’entropie présente une augmentation rapide lorsque le temps est inférieur a 0.005 s.
Durant cette période, le mécanisme de convection monophasique liquide est dominant ou
la présence des forts gradients de température et de vitesse provoque I’augmentation des
pertes thermiques et visqueuses. Avec le déclanchement de I’ébullition nucléée, le taux de

génération d’entropie diminue et se stabilise ensuite lorsque 1’¢bullition est enticrement
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développée car le gradient de la température reste pratiquement constant durant cette
période. Au dela du t=0.07s environ, une augmentation brusque du taux de génération
d’entropie est constaté pour les flux de chaleur élevés, cela pourrait étre 1i¢ au fait que
I’écoulement annulaire est associé a I’assechement du film qui entraine I’augmentation de

la température de la paroi et par conséquent les pertes thermiques.

5.4. Effet du flux massique

5.4.1. Structure de I’écoulement

Le flux massique est I’un des facteurs les plus importants qui déterminent la fraction
volumique du mélange liquide-vapeur dans les tubes. Les Figure 5.9 a, b et ¢ représentent
une comparaison des contours de la fraction volumique de la vapeur des trois réfrigérants
pour différentes vitesses massiques et un flux de chaleur constant (0=16 kW/m’). En
effet, avec 1’augmentation de le flux massique, la fraction de vide diminue et par
conséquent I’apparition de I’assechement et retardee.

En général, pour de faibles vitesses massiques, un écoulement sous forme de bulles
entrainées par la phase liquide continue peut €tre constaté. Le diametre de ces bulles
diminue progressivement au fur et a mesure que le flux massique augmente.
L’¢écoulement a bulles dispersées apparait pour les valeurs les plus élevées de flux
massique.

La comparaison des configurations d’écoulement pour les trois fluides montre que le
propane est le plus affecté par la variation du flux massique, contrairement au R134a qui
est le moins affecté. Le propane a une vitesse supérieure a celle de 1’isobutane et
largement supérieure a celle du R134a pour la méme valeur du flux de chaleur puisque la
densité de la vapeur du R-134a est 2 fois environ plus ¢élevée que pour le propane et

I’isobutane.
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b. isobutane ; c. propane.
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Figure 5.8. Evolution du taux de génération d’entropie en fonction du temps : a. R134a ;
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G=200 kg/m’s 300 400
Figure 5.9.a. Configuration de I’écoulement du R134a a Q=16 kW/m’

LN . aw

G=200 kg/m’s 300 400
Figure 5.9.b. Configuration de I’écoulement de I’isobutane & Q=16 kW/m’
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G=200 kg/m’s 300 400
Figure 5.9.c. Configuration de I’écoulement du propane Q=16 kW/m’

5.4.2. Coefficient d’échange de chaleur

La dépendance du coefficient d’échange de chaleur du flux massique dans une gamme de
200-400 kg /m’s & 8 bar est représentée dans la Figure 5.10 pour des flux de chaleur de 16
et 71 kW/m®. Les résultats montrent que le coefficient d’échange de chaleur est trés
faiblement dépendant du flux de masse, avec toutes les autres conditions fixées lorsque le
flux de chaleur est faible. Cela indique, encore, que la contribution du transfert de chaleur
par convection forcée au taux d’échange global est faible, et que le transfert de chaleur
par un mécanisme similaire a celui de I’ébullition nucléée est dominant. Dans cette
région, le liquide a proximité de la paroi chaude du tube est surchauffé¢ a un degré
suffisant pour soutenir la nucléation et la croissance des bulles de vapeur. Le coefficient
d’échange de chaleur dans cette région dépend du flux de chaleur, mais généralement

beaucoup moins sensible au flux massique et a la fraction volumique.
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En augmentant le flux de chaleur, la dépendance du coefficient d’échange de chaleur du
flux massique est plus prononcée a des valeurs élevées de la fraction massique. Cela est
peut étre due au fait que dans la région de 1’ébullition par convection forcée, la valeur
¢levée du coefficient d’échange de chaleur cause la suppression de la nucléation de bulles
le long de la paroi chauffée. Donc la chaleur est transférée principalement par convection
monophasique a travers le film liquide annulaire mince et emportée par évaporation a
I’interface liquide-vapeur. Le coefficient d’échange de chaleur dans cette région dépend
du flux massique du liquide et de la fraction volumique, mais il est moins dépendant du

flux de chaleur.
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Figure 5.10. Coefficient d’échange de chaleur en fonction de la fraction volumique pour

différents flux massique : a. R134a ; b. Isobutane ; c. Propane
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Conclusions et Perspectives

L’étude de I’ébullition dans des tubes est une préoccupation majeure de plusieurs
chercheurs. Le présent travail étudie numériquement I’écoulement d’ébullition pour un
tube vertical de section circulaire dont le diametre interne est de 1.1 mm en utilisant le
R134a, I’isobutane et le propane comme fluide de fonctionnement.

Avant de présenter les résultats de la simulation de I’écoulement diphasique, il a été
jugé necessaire d’étudier I’écoulement monophasique des réfrigérants dans le tube
considéré. En plus des résultats classiques des profils de température et de vitesse, une
analyse détaillée de la génération de I’entropie dans le tube. Les valeurs obtenues ont
été comparées aux valeurs calculées a I’aide de formules traditionnelles basées sur les
principes de la thermodynamique. Le taux de genération d’entropie global, calculé en
utilisant les lois fondamentales de la thermodynamique, est conforme aux résultats
obtenus par I’analyse CFD avec une déviation d’environ 15%. Cette déviation est
attribuée aux suppositions faites pour les propriétés thermophysiques et les conditions
aux limites. Ceci indique que la considération des propriétés thermophysiques
variables peut fournir des résultats plus précis.

Les résultats de simulation de I’écoulement diphasique ont montré I’existence de six
modes d’écoulement typiques dans les présentes conditions, a savoir a bulles
dispersees, a bulles, a bulles confinées, a bouchons, a forte coalesceence, et annulaire.
Les courbes d’ébullition obtenues ont montré clairement I’existence de quatre régions
de transfert de chaleur: région de convection forcée en phase liquide seul, région
d’ébullition nucléée partielle, région d’ébullition nucléée totalement développée et
région d’ébullition en film.

Les résultats de la simulation montrent également que le coefficient de transfert de
chaleur augmente avec le flux de chaleur, mais ne change pas avec la fraction
volumique de vapeur lorsque celle ci est inférieure a environ 0.03 ni avec le flux

massique. Ceci est classiquement interprété comme preuve que I’ébullition nucléée est
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le principal mécanisme de transfert de chaleur dans cette tranche de fraction
volumique. Pour des valeurs de fraction volumique supérieures a 0.03 et au niveau du
flux de chaleur élevée, le coefficient de transfert thermique ne dépend pas de flux de
chaleur et diminue avec la fraction volumique et par conséquent par le titre de vapeur.
C’est le mode d’ébullition par convection, ou le coefficient de transfert thermique est
fortement influencé par le flux massique et le titre de vapeur, mais indépendant du flux
de chaleur.

Il a éte également démontré que le coefficient du transfert de chaleur pour le propane
est meilleur que celui pour le r134a et I’isobutane.

Pour les travaux futurs, il est souhaitable de voir I’influence d’autres paramétres tels
que la pression et les caractéristiques geométriques sur le coefficient de transfert de
chaleur.
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