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Introduction générale

On définit les échangeurs de chaleur comme des équipements qui, a des températures
differentes, echangent des calories entre deux fluides. Dans la plupart des cas, le transfert de
la chaleur s’effectue a travers une surface d’échange entre les deux fluides. Dans I’industrie,
on trouve plusieurs types d’échangeurs, suivant la diversité des applications.

L’utilisation de ces systémes assurant le transfert de chaleur thermique entre deux ou
plusieurs fluides s’est étalée dans plusieurs secteurs industriels tels les centrales nucléaires,
I’aérospatiale, la climatisation, I’automobile...etc.

Mais le point le plus important dans 1’industrie des ces appareils est leur dimensionnement et
plus loin apparait I’optimisation de leur fonctionnement dans le but de contrdler leur
fonctionnement. En effet, la géométrie et les conditions de fonctionnement induisent des
variations du ccefficient d’échange thermique.

Dans la littérature, les méthodes de dimensionnement sont basées sur des corrélations issues
de I’expérimentation. Mais, on constate qu’a ce stade il reste beaucoup a faire pour
comprendre et controler les différents mécanismes de transfert de chaleur, malgré le nombre
important des corrélations proposées par les chercheurs. Parmi ces mécanismes, on note le
fonctionnement des échangeurs de chaleur au-dessous du point de rosée de I’air humide.

Le phénoméne de condensation de la vapeur transportée par 1’air peut avoir lieu lorsqu’on a
un contact de se dernier avec une surface a une température inférieure a la température de
rosée. Trois modes de condensation peuvent se créer, selon la mouillabilité de la surface de
contact : en gouttes, en film ou en mode mixte. L’étude d’une seule goutte montre que des
forces, telle que la force de pesanteur, de trainée aérodynamique, de portance et de tension
superficielle, agissent, a des degrés différents, sur elle.

On ajoute aussi que la vapeur condensée peut, sous les conditions de fonctionnement et la
géométrie étudiée, améliorer ou dégrader les transferts de chaleur en agissant sur le flux
thermique.

Pour mieux comprendre ce mécanisme dans le but de bien le contrdler, des modéles
théoriques de la condensation ont été proposés par les chercheurs, et des divers travaux
expérimentaux ont été réalisés sur la déshumidification de I’air dans les échangeurs. La
critique reprochée a ces travaux est leur application casi-impossible vu les conditions
d’applications proposées. Pour éviter la dégradation des performances des échangeurs, le
surdimensionnement en terme de surface d’échange s’avére la seule solution envisagée, ce qui
se traduit par un encombrement important et un prix de revient élevé, et ces deux critéres ne
sont pas souhaitables en industrie des échangeurs de chaleurs.

L’étude développée, dans ce mémoire, est la suite de la thése de Sghir [66] effectuée au
laboratoire d’énergétique industrielle de I’Ecole des Mines de Douai, présentée en 2007.

L’objectif global de ce travail est de fournir des données visuelles du développement du
phénomeéne de condensation dans une veine d’essai constituée de cinq rangées de tubes en
quinconce, et de développer un programme sous MATLAB permettant I’exploitation des
photographies obtenues. Dans un premier temps, il faut d’abord mettre au point la veine
d’essai sous les condition du cahier des charge et faire changer le nombre de Reynolds et le
taux de I’humidité relative dans I’air 30% et 50% et voir leurs impacts sur la zone de
stagnation en aval des tubes.

Le mémoire est constitué de trois chapitres comme suit :
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- Dans le premier chapitre nous faisant un rappel sur les généralités des échangeurs
de chaleurs et les méthodes d’intensification utilisées. Ensuite, on exploite la
condensation et les méthodes de calcul des performances globales de 1’air humide.

- Dans le second chapitre, nous traitons la bibliographie des phénomenes de transfert
en mode sec et humide ainsi qu’une présentation des différentes recherches faites
dans le domaine traitant les parameétres étudiés et les résultats obtenus. Nous allons
constater que I’étude bibliographique expérimentale est plus riche que celle
numérique.

- Le troisieme chapitre sera consacré a la présentation de 1’expérimentation réalisée
au laboratoire, 1’approche numérique et les résultats établis ainsi que explications
proposeées.

- Le quatrieme chapitre est comparaison de quelques résultats obtenus
numériquement grace au code numérique développé au sein du laboratoire avec
I’expérimental.

La présentation du banc d’essai, des conditions de travail, les erreurs des moyens de
mesure, les difficultés rencontrées et les solutions proposées feront aussi 1’objet de ce
troisieme chapitre.

L’approche numérique utilisée pour traiter les images ainsi que 1’approche de réflexion
suivie pour atteindre cet objectif sont présentées.

Les résultats obtenus pour les différentes conditions de travail sont présentés en graphe
et des explications, basées sur ce qui a €té proposées par les chercheurs dans ce
domaine ont été avancées pour faire comprendre les résultats exposés.

Nous terminons ce travail par une conclusion générale et des perspectives des travaux
a venir.



Chapitre 1 : Genéralités sur les échangeurs de
chaleur et la condensation

Dans ce chapitre, nous donnons des géneralités sur les échangeurs de chaleur, les
configurations géometriques des échangeurs de chaleurs, la condensation et les modes de
condensation.

1.1 Les échangeurs de chaleur

Dans les installations industrielles, il est souvent nécessaire d’apporter une quantité de chaleur
importante a une partie du systéme. Dans la majorité des cas, la chaleur est transmise a travers
un échangeur de chaleur. On estime a 90% la part des transferts d’énergie réalisée par les
échangeurs de chaleur dans I’industrie.

1.1.1 Principe général

Le principe le plus général consiste a faire circuler deux fluides a travers des conduits qui les
mettent en contact thermique. De maniere géneérale, les deux fluides sont mis en contact
thermique a travers une paroi qui est le plus souvent métallique ce qui favorise les échanges
de chaleur. On a en général un fluide chaud qui cede de la chaleur a un fluide froid. En
d’autres termes, le fluide chaud se refroidit au contact du fluide froid et le fluide chaud se
réchauffe au contact du fluide froid. Les deux fluides échangent de la chaleur a travers la
paroi d’ou le nom de I’appareil.

On le voit, le principe général est simple mais il donne lieu a un grand nombre de réalisations
différentes par la configuration géométrique. Le principal probléme consiste a définir une
surface d’échange suffisante entre les deux fluides pour transférer la quantité de chaleur
nécessaire dans une configuration donnée. La quantité de chaleur transférée dépend de la
surface d’échange entre les deux fluides mais aussi de nombreux autres paramétres ce qui
rend une étude précise de ces appareils assez complexes. Les flux de chaleur transférés vont
aussi dépendre des températures d’entrée et des caractéristiques thermiques des fluides
(chaleurs spécifiques, conductivité thermique) des fluides ainsi que des coefficients d’échange
par convection. Ce dernier parameétre dépend fortement de la configuration des écoulements et
une étude preécise doit faire appel a la mécanique des fluides.

D’apres ce qui précede, on voit bien qu’il y a différentes maniéres de traiter le probléeme. Une
étude fine doit prendre en compte tous les parametres et résoudre les problémes de mécanique
des fluides qui peuvent étre tres compliqués. Une telle approche est possible par des méthodes
numériques a travers un logiciel approprié. Cette approche est trés colteuse mais tend a se
répandre avec le développement des outils informatiques.

Par ailleurs, il existe des méthodes d’étude globales qui, moyennant quelques hypothéses,
peuvent donner des résultats approximatifs qui seront suffisants dans la plupart des cas.

1.2 Configurations geométriques des échangeurs de chaleur
Les principales configurations d’échangeurs sont présentées ci-dessous:
1.2.1 Echangeurs a tubes et calandres

C’est de loin le type d’échangeur le plus répandu mais la part qu’il représente ne cesse de
diminuer au profit de configurations plus efficaces. Dans ce type d’échangeurs, I’un des
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fluides circule dans un réservoir autour de tubes qui le traversent tandis que I’autre fluide
circule a I’intérieur des tubes. Le modele le plus simple sera constitué d’un réservoir dans
lequel sera longé un serpentin. Le modele le plus courant est constitué d’un faisceau de tubes
traversant un réservoir de maniere longitudinale. On parle alors d’échangeur multitubulaire.
Des parois bien placées permettent de forcer la circulation du fluide a travers les tubes de
maniere a ce qu’il effectue un ou méme plusieurs aller-retours. On trouve assez fréquemment
des chicanes dans le réservoir pour forcer la circulation du fluide a travers tout le réservoir
sans quoi le fluide aurait tendance a prendre le plus court chemin entre I’entrée et la sortie.

1.2.2 Echangeurs tubulaires coaxiaux:

Dans cette configuration, I’un des fluides circule dans le tube central tandis que I’autre circule
dans I’espace annulaire entre les deux tubes. On distingue deux types de fonctionnement selon
que les deux fluides circulent dans le méme sens ou en sens contraire. Dans le premier cas on
parle de configuration en co-courant (parfois appelé a tort en parallele).Dans le deuxiéme cas,
on parle de configuration en contre-courant. On trouve assez souvent ce type d’échangeurs
dans I’industrie frigorifique en particulier pour les condenseurs a eau ou encore les groupes de
production d’eau glacée.

T sortie du fluide B enfrée fhude 2 ¢
entre du fluide &
— eniée fude % }
sot e s Dz |
sorte du fluide & g
—_

entrée cufluide B |

Figure 1.1 : Echangeur a tube et calandre Figure 1.2 : Echangeur Tubulaire coaxial

1.2.3 Echangeurs a courants croisés

Dans ce type d’échangeurs, 1I’un des fluides circule dans une série de tubes tandis que I’autre
fluide circule perpendiculairement au tour des tubes. Dans la plupart des cas, c’est un liquide
qui circule dans les tubes tandis que c’est un gaz qui circule autour. Les tubes sont presque
toujours munis d’ailettes qui permettent d’augmenter le flux de chaleur échangée en
augmentant la surface d’échange. L’exemple type de ce modéle d’échangeur est le radiateur
de refroidissement qu’on trouve a I’avant de la plupart des véhicules a moteur.

1.2.4 Echangeurs a plaques

Les échangeurs a plaques sont constitués de plaques formées dont les alvéoles constituent les
chemins empruntés par les fluides. Les plaques sont assemblées de facon que le fluide puisse
circuler entre elles. La distribution des fluides entre les plaques est assurée par un jeu de joints
de telle sorte que chacun des deux fluides soit envoyé alternativement entre deux espaces
inter-plagues successifs. Les fluides peuvent ainsi échanger de la chaleur a travers les plaques.
L avantage principal de ce type d’échangeur est la compacité. En effet, ce dispositif permet
une grande surface d’échange dans un volume limité, ce qui est particulierement utile lorsque
des puissances importantes doivent étre échangées. Les échangeurs a plaques sont trés utilisés
dans I’industrie agroalimentaire (pasteurisation du lait) ou I’industrie nucléaire. Les plagues
sont, généralement, en acier inoxydable en particulier dans I’agroalimentaire pour des raisons
d’hygiene et de santé publique. A noter que I’utilisation de joints en matiéres organiques
réduit la gamme de températures de fonctionnement.
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ailette plane

Figure 1.3 : Echangeur & courants croises Figure 1.4 : Echangeur a plaques

1.3 Présentation générale des modes d’intensification d’échange thermique

Les techniques d’intensifications ne sont pas applicables a tous les types d’appareils. Les
conditions de fonctionnement de ces derniers imposent a chaque appareil une technique
d’intensification adéquate : ainsi, il peut étre avantageux d’utiliser des tubes revétus d’une
fine couche poreuse pour un évaporateur. Ces tubes n’ont, par contre, aucun intérét pour les
échangeurs en simple phase.

Les différentes techniques d’intensification effectivement utilisées peuvent étre classes en six
catégories : [techniques de I’ingénieur]

- La modification de la nature de la surface des parois d’échange par des revétements,
ou dépbts de couche mince continue ou non : par exemple, une amélioration
significative de la condensation de vapeur d’cau est réalisée grace au dépbt d’une
couche continue hydrophobe sur la paroi qui favorise une condensation en gouttes.

- La modification de la nature de la surface concerne la condensation et 1’évaporation,
mais n’a pas d’application en écoulement en simple phase ;

- La modification de 1’état de surface des parois d’échange (porosité ou rugosité) : la
rugosité, uniforme, du type grain de sable, ou non uniforme, est un promoteur efficace
de turbulence et permet un transfert accru de chaleur a proximité de la paroi dans les
différents modes de transfert de chaleur ;

- L’extension de surface avec 1’utilisation d’ailettes lisses, ondulées, discontinues, etc.,
solution retenue depuis de nombreuses années, pour les échangeurs travaillant avec
des fluides médiocres calovecteurs (par exemple, 1’air) ;

- La mise en place de dispositifs créant un écoulement rotatif ou secondaire. Différentes
géométries d’insert dans des tubes sont susceptibles de transformer un écoulement
axial en un écoulement rotatif ou de générer des écoulements secondaires ;

- La mise en place de dispositifs favorisant le mélange des filets fluides s’écoulant dans
le coeur de 1I’écoulement et a proximité de la paroi. Ces inserts sont particulierement
utilisés avec les écoulements laminaires en simple phase ;

- La modification de la géométrie de la paroi d’échange avec des ondulations ou des
rainures pour produire un effet capillaire par drainage de la phase liquide du fait des
forces capillaires qui s’y exercent. Ces surfaces sont utilisées avec des écoulements en
double phase. [B2343]



L’analyse de ces techniques montre aussi qu’on distingue les trois modes d’échange
principaux :

Echange monophasique en régime laminaire ou turbulent ;
Echange avec condensation d’une vapeur ;
Echange avec évaporation d’une phase liquide ;

1.4 Les transferts de chaleur et de masse dans les échangeurs de chaleur

Pour un échangeur thermique, 1’idée principal pour étudier 1’échange de masse et de chaleur
est la détermination du coefficient de transfert thermique coté air humide.

Lorsque I’air humide rentre en contact avec une paroi refroidie, et selon la température de la
paroi, trois modes de fonctionnement des échangeurs peuvent avoir lieu. Ces trois modes de
fonctionnement sont : a sec, humide et partiellement humide (mode mixte). Ce dernier mode
ne sera pas discuté dans le présent manuscrit.

1.4.1 Transfert de chaleur en régime de fonctionnement a sec

La sommation des résistances thermiques individuelles entre les deux fluides, permet de
calculer le coefficient global de transfert de chaleur :

1 1 1 D, | D 1
— = +— |Og — —+ + Rcontact + Rencrassement 1.1
UA 77i hs iA 2 De ﬂ“p Ap 77ehs e'%
Rt — R ¥

R, et R, sont, respectivement, la resistance thermique de nature convective entre le
fluide froid/chaud et la paroi intérieure du tube/ et ’ailette,

R, est la résistance thermique de nature conductive de la paroi du tube,

R et R

niveau du collet et la résistance thermique due a I’encrassement des fluides a
I’intérieur du tube, respectivement.

sont la résistance thermique de contact entre le tube et 1’ailette au

contact encrassemat

La résistance thermique a la convection du coté froid de I’échangeur intérieur du tube R,,
peu étre évaluée en connaissant le coefficient de transfert convectif coté réfrigérant h,; de
1I’écoulement dans un tube.

Gnielinski [70] propose une équation pour le déterminer le coefficient de transfert
thermique h,, entre le fluide intérieur tube et la paroi intérieur tube dans un échangeur de

chaleur tubes a ailettes. Elle est sous la forme :

Avec :

_ (Re;—1000)Pr,(f,/2)

C1+12.7,f, 12(Pr2-1) h

Nu,

hsiDi
’ 1.3

Nu, =
D; Ao

Re; désigne le nombre de Reynolds base sur le diamétre interne du tube et f, est le facteur de
frottement calculé a partir de I’équation de Petukhiv[69] :

f. = (1,58.In(Re, - 3,28)) o
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La résistance a la conduction de la paroi R est déterminée en connaissant la conductivite du

matériau A,

R, =— i 1.5
2,5,

Les tables TEMA et Tubular Exchanger Manufacturer Association donnent des valeurs des
réSiStanceS Rcontact et Rencrassement'

Le coefficient d’échange global U peut étre déterminé par les méthodes classiques dites AT,
et NUT.

1.4.2 Transfert de chaleur et de masse en régime humide

Le calcul des performances thermiques d’un échangeur fonctionnant en mode humide est
donné par I’équation de Threlkeld [71] permettant d’associer les phénoménes d’échange de
masse et de chaleur par une enthalpie fictive en un échange enthalpique.

1 bi bp Di Di be
— = +—log| — + + Rcontact + Rencrassemmt 1.6
U A 77| hS,iAi 2 DB ﬂ'pAp nehs,eAe
R'otal R\ R'p R

Ou U "est une pseudo conductance globale.

Les coefficientsh,, b et b, sont respectivement les pentes des enthalpies de saturation de I’air

humide aux températures moyennes T,; , T .et T . Elles sont définies par les relations
suivantes :
i =i,
b =2 L 1.7
Tp,i _Tf
=i
bp —_Pe P 1.8
Toe—Toi
iéond - i‘pe
b, = P& 1.9
Tcond _Tp,e

I,; : enthalpie fictive de saturation de I’air a la température moyenne de la paroi interne ~ P

i : : . - . : T
" . enthalpie fictive de saturation de I’air a la température moyenne du fluide froid

[ o : . . - T
P : enthalpie fictive de saturation de ’air a la température moyenne de la paroi externe ~ P*

loona enthalpie fictive de saturation de 1’air a la température moyenne du condensat Teona

Les températures moyennes de la paroi interne et externe sont calculées en fonction du flux de
chaleur recue par le fluide et sa température moyenne, elles sont exprimeées par les relations
suivantes :

T = -}-Tf 1.10




pe=Qf§p+Tpi 1.11

1 hp A )
La température moyenne de condensat T, généralement voisine de la température de paroi
externe T est difficile a étre estimée. Une approximation b, =b est donnée. Le flux de

chaleur total échangé Q dans une batterie est calculé avec la différance d’enthalpic moyenne
logarithmique Ah, _, telle que :

Im 1

Q =U AAh, 1.12
_ (ic,ent - if,sor)_ (ic,sor - if,ent)
Im — . o
In Ieent — 1t sor
ic,sor —i f ent
Le coefficient de transfert de chaleur sensible h, coté air est calculé a I’aide de 1’équation 7
par :

avec:

Ah 1.13

1 1

-1
hs,e = E{ﬁ - RP - Rf - Rcontact - Rencrassemmt:l 1.14

1.5 Généralités sur la condensation de vapeur

Lorsqu’une vapeur se trouve a son point de rosé ou en contact avec une surface dont la
température est inférieure a la température de saturation de la vapeur ( point de rosé), il y a
changement de phase vapeur-liquide donnant naissance a un transfert de chaleur important. Le
changement de phase de 1’état vapeur a 1’état liquide est désigné par la condensation. Ce
phénomeéne est souvent rencontré dans les processus industriels et joue un réle important dans
les installations motrices a vapeur, les machines frigorifiques et les pompes a chaleur. La
formation du liquide peut agir sur le fonctionnement des installations et agissant comme un
isolant réduisant ainsi les transferts de chaleur. On distingue deux types de condensation : en
mode film, en mode gouttelettes et s’ajoute le mode mixte.

1.5.1 Condensation en film

Dans la condensation en film sur une paroi verticale, le condensat mouille entierement la
surface et 1’épaisseur du film croit et le film s’écoule le long de la surface. Un gradient de
température aura lieu dans le film ce qui représente une résistance thermique pour le transfert
de chaleur.

1.5.2 Historique de la condensation en gouttes

Dans la littérature, Nusselt fut la premiere personne développant un systeme d’€quations
unidimensionnelles pour modéliser la condensation de la vapeur en s’appuyant sur les
hypothéses suivantes :

= Le fluide est constitué par vapeur pure,
= Le condensat forme une couche homogene (condensation en film),
= Lavapeur est en condition de saturation,

= Les forces de cisaillement a I’interface entre la vapeur et la couche de liquide sont
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négligeables,
= Les variations cinétiques dans le film de condensat sont pratiqguement nulles,
= Les propriétés thermodynamiques sont constantes dans le film,

= Le sous refroidissement de la couche limite par le contact prolongé du condensat
avec la paroi froide est négligeable.

De la premiere hypothese, on constate que la théorie de Nusselt n’est applicable que dans le
cas mélange vapeur/gaz condensables. [53]

En considérant la condensation comme une diffusion de la vapeur d’eau a travers une couche
mince formée du gaz incondensable, et faisant 1’hypothése d’un équilibre thermique a
I’interface liquide-gaz, Colburn et Hougen [72] ont proposé une théorie de transfert de masse
par condensation. Lors de 1’échange de chaleur avec condensation sur une surface froide, ils
ont supposé qu’il y a simultanément un transfert de chaleur sensible et un transfert de masse
accompagné d’un transfert de chaleur latente.

1.5.2.1 Condensation en gouttes
Dans le mode de condensation en gouttelettes, la vapeur se condense sur une surface qui n’est

pas mouillée par le condensat. Le condensat ne s’étale pas mais forme sur la surface des
gouttes discrétes. Figure 1.5

gaz

Figure 1. 5 : Exemple de condensation en gouttes sur une plaque plane verticale [66]

La condensation en gouttelettes sur une surface froide est le résultat d’une combinaison de
plusieurs mécanismes. La surface nue est continuellement exposée :

= Alavapeur;

= A I’apparition de gouttes sur un point particulier de la surface (impuretés, défaut, trou,
rayure,...) nommegs site de nucléation ;

= A lacoalescence des gouttes entre elles ;

= A D’action du balayage des gouttes ayant une taille critique qui s’écoulent par gravité
et/ ou par I’action des forces de cisaillement exercées par 1’écoulement convectif du

fluide chaud.

Il est a noter que dans ce mode il y a quasiment de barriére thermique s’interposant au flux de
chaleur entre la vapeur et la surface de condensation.
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En considérant que la condensation de vapeur sur une paroi froide est d’autant plus
importante que la quantité de condensat est faible, le renouvellement de surface libre est la
raison essentielle pour laquelle la condensation en gouttes est efficace que celle en film. Les
coefficients de chaleurs lors de la condensation en gouttelettes sont alors plus grands que ceux
trouvés en condensation en film.

Cependant, la présence méme infime de gaz incondensable réduit considérablement le
transfert de chaleur et affecte le transfert de masse.

Ce caractére avantageux de la condensation en gouttelettes pour le transfert de chaleur conduit
a essayer de créer ou de maintenir ces conditions au moyen de traitements de surface (a base
d’agents hydrophobes : silicone,...). Ces mécanismes sont difficiles a mettre en ceuvre
industriellement en raison de leurs piétres résistances a 1’oxydation.

Le probléme de la condensation en gouttelettes est le caractére aléatoire, voire chaotique des
phénomenes de nucléation sur site ou de renouvellement de surface par détachement de goutte
et drainage, empéchant d’établir une théorie générale décrivant le phénomene.

En régime stationnaire, un modéle simple, développé par Korte et al. [33, 32], pour prévoir la
quantité de condensat maintenue sur des échangeurs de a ailettes planes. Basé sur I’hypothése
que toutes les gouttes sont hémisphériques, les bons résultats de quantités de condensat
maintenue sur un échangeur de chaleur a ailettes planes avec un espacement inter-ailettes de
6,4 mm, malgré la bonne concordance avec d’autres modéles, dépendent de 1’exactitude de
n,(D)(le nombre de gouttes de diamétre) et V(D) est le volume d’une goutte déterminés

expérimentalement.

Le volume du condensat maintenu est obtenu en intégrant le nombre des gouttes de diameétre
D multiplié par le volume d’une goutte ayant le méme diametre.

M, = p| [, (D)V(D)dD.sA 1.15

pest la densité du liquide , D par unité de surface et par diamétre de goultte, et V(D) est le

volume d’une goutte d’un diamétre D. la fonction n, (D) et le volume V(D) sont déterminés
expérimentalement.

Une fonction de calcul des deux distributions de la taille des gouttes fut proposée par Graham
et al.[68] , sur des échangeurs de chaleur a ailettes planes n,, et ng, . Elles sont

respectivement les fonctions de distribution de la taille des petites et des grandes gouttes.

N, =5.104.10°D*"  pour 10#m< D <0.2D,,, 1.16

N, =1.117.10°.D**  pour  0.2D,, <D <D,
1.17

Ou D est le diamétre d’une goutte, D, est le diametre maximum des gouttes. Le diamétre
maximum des gouttes est déterminé a partir de 1’équilibre des forces agissant sur une goutte.
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Figure 1. 6 : La variation de la fonction de distribution de la taille des gouttes sur une plaque
plane [29]

Wu et al. [73] ont proposé une généralisation de la fonction de distribution de la taille des
gouttesn, . Ils ont adopté un modele sous forme adimensionnelle qui s’écrit sous la forme
suivante :

9 D -2.67
n,D> =—|— 1.18
81\ D,

IIs ont rapporté une bonne concordance entre 1’expérimentation et les résultats numériques du
modele proposé.

1.5.2.2 Forces agissant sur une goutte

Les différentes forces agissant sur une goutte d’eau posée sur une surface et soumise a un
écoulement d’air [7], Fig. 1.7 sont :

A
c Force

Pression interne

A, >

Force gravitationn

Tension de surface

elle

Figure 1. 7 : Bilan de forces sur une goutte en mouvement sur une surface, [66]

— les forces de rigidité et d’arrachement induites par la tension de surface,
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— la force de pression interne induite par la poussée d’Archiméde,

— la force de gravité induite par 1’accélération gravitationnelle et 1’orientation de la
surface de I’objet,

— les forces aérodynamiques, dont la force de trainée et la force de portance, qui sont

engendrées par 1’écoulement d’air autour de la goutte.

1.5.3 Condensation mixte

Il y a un autre mode de condensation de la vapeur d’eau caractérisé par 1’apparition de
gouttelettes isolées et un film de condensat. Ce mode de condensation peut avoir lieu lors de
la transition entre la condensation en gouttelettes dans un premier temps et la condensation en
film. Il est a noter que ce mode de condensation est tres difficile a traiter, et la plupart des
¢tudes fait I’hypothése d’un seul mode de condensation pour simplifier les calculs.

1.6 Modéles de condensation

Beaucoup d’études, hydrauliques et thermiques, ont été menées autours de la condensation de
la vapeur en présence d’un gaz non condensable farinant le procédé, de transfert de la chaleur
et de la masse, de la vapeur vers les surfaces de condensation. La vapeur, refroidie pendant
son déplacement, est ralentie par le gaz non condensable vers ’interface de condensation.
Méme si la pression totale du mélange reste constante, la pression partielle du gaz non
condensable augmente en s’approchant de la surface froide, donc la pression partielle de la
vapeur diminue a I’interface ce qui encourage la diffusion de la vapeur vers I’interface [thése
sghir]. Un changement de phase se produit, quand la température de la vapeur est égale ou
inférieur a sa température de rosé, accompagné ainsi d’un dégagement de chaleur
latente.[technique d’ingénieur B 8243] Le coefficient de transfert thermique de la vapeur
doit étre modifié par un facteur de correction d’entrainement de gaz, pour tenir compte de
I’effet du gaz non condensable [13]. Cette approximation est tolérable considérant une faible
quantité de gaz non condensable. Par conséquent, les modéles de transfert thermique ont été
développés pour modéliser le procéde de transfert thermiques et massique dans le cas
contraire.

1.6.1 Méthode de Colburn-Hougen

En 1934 Colburn et al. [72] ont proposé un modele de calcul du coefficient de transfert
thermique et latent en faisant une analogie entre le transfert de masse et la diffusion de
chaleur dans une fine région appelée « film » . Dans ce modeéle, les conditions aux limites sont
supposées connues. ; la densité de flux massique de diffusion du gaz incondensable (voir

section suivante) et la densité de flux molaire de la vapeur J, et J, ,respectivement, passant a

travers un plan parallele et & une distance r de I’interface est donnée par :

J, =YaJmt+mea%=o 1.20
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dy,
J =YJ +p Dl — 1.21
\Y tot lOm m dr

v

Avec : J,.est la densité de flux massique totale de diffusion.

Sachantque: Y, +Y,=1 etque dv, = _dv, 1.22
dr dr

On obtient a partir des équations 1.21 et 1.22 :

J, :—mer;idYV 1.23
Y, dr

L’intégration de cette derniére équation entre 1’interface (r =r;,,) et la hauteur de la couche

limite (r =r,,, +0) donne:

3, = p. 0 it ()i 1.24
1_(Yv)m
En posant :
1
h,= = 1.25
m pm m 5
L’équation 1.24 devient :
3, =h 220 1.26
1- (Yv)m

L’analogie entre le transfert de masse et le transfert de masse nous permet d’évaluer le
ceefficient du transfert de masse h,, :

% Mv Lexp—2/3

h, =
Cp Mtot

1.27

La sommation du flux conductif et du flux convectif donne la densité de flux de chaleur
sensible échangée entre le mélange gazeux et 'interface. Elle est donnée par I’équation

suivante :

dQ, = 4

cond d

+3,C,,(T =Tp) 1.28
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L’intégration de cette dernic¢re équation entre I’interface (r =r;,,) et la hauteur de la couche

limite (r =r,,, +0) donne:
Q=——h(T-T,) 1.29
Xp

ou:

h, = Zcond et a=—2*>» 1.30

Le flux de chaleur sensible ajouté au flux de chaleur latente a travers le plan paralléle donne la
densité de flux de chaleur total :

Qs = h:(T _Tint) + ‘]va 131

Avec : h=Ah et A=—0 1.32
1—exp

h, et h’ssont respectivement les coefficients d’échange de chaleur sensible en régime sec et
humide.

1.6.2 Modéle de la couche de diffusion

Peterson a développé le modele de la couche de diffusion (Peterson et al 1992 et Peterson et al
2000). L’idée de ce modele est que le flux convectif est la somme du flux sensible et du flux

latent g et g, respectivement.

oT
hs,tot(Tp _Tinf) =0 + Q0 = ﬂ“cond(g

j -LC MV, 1.33
int
Pour calculer le transport de masse a I’interface, il faut calculer la vitesse molaire moyenne

V,.a 'interface liée a la fraction molaire du gaz non condensable X, par la loi de Fick :

CmVat,int = mea,intvint - Cm Dr\;[axa] 1.34
ay int

Comme la surface est imperméable au gaz non condensable, la vitesse de ce dernier ne peut
étre considerée que nulle. De ceci, la vitesse molaire moyenne V., .a I’intérieur est :

int

Vint:(Dr\;iaxaj :(Dr\;gln(xa)j 1.35
Xa ay int ay int

L’intégration de cette dernic¢re équation entre I’interface (r =r;,,) et la hauteur de la couche
limite (r =r,,, +0) donne:

DV
Vi == (I(X 106 )= IN(X 1) 1.36
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Ou encore :

Vint = %r:;yé‘(xa,inf )_ (Xa,int) 1.37
avec :
X X

X _ a,inf — “Ma,int 1.38
ey In(xa,inf / Xa,int)

L’hypothése que 1’air humide est un gaz parfait résulte que les fractions molaires peuvent etre

exprimeées en terme de la pression partielle. La vitesse de condensation devient dépendante de

la variation de la pression dans le fluide et a I’interface :

ajint Pa) 1.40

1.7 Influence de la présence des gaz incondensables

La représentation schématique (Fig. 1.8) illustre le fonctionnement d’une batterie air-eau en
régime humide, c’est-a-dire que la température de paroi cotée air est inférieure a la
température de rosée de 1’air. La couche d’air recouvrant la paroi est alors moins chaude que
celle en milieu de veine. Cette différence de température entre les couches d’air se traduit
directement par une différence de masse volumique. La différence de la masse volumique
entre les couches d’air proche paroi et milieu de veine, génére une convection naturelle du
mélange air/vapeur d’eau vers ’interface de condensation.

e Impermeéabilité a I’air sec

L’interface de condensation est imperméable a [’air sec, ce qui a pour conséquence

d’accumuler I’air a proximité de I’interface et se traduit par une pression partielle de I’air au
int inf

niveau de l’interface plus importante que celle en milieu de veine, p," < p;" Une autre
conséquence est de freiner la diffusion de la vapeur décrite ci-apres.

e Diffusion de la vapeur d’eau dans Pair.

La concentration de vapeur au niveau de ’interface de condensation, C!" est faible par

rapport a celle qu’il y a en milieu de veine, C"", ce qui conduit a un flux de vapeur par

diffusion dans I’air vers I’interface. Ce méme raisonnement aurait pu étre tenu en considerant
I’air sec.

o Diffusion théorique de I’air dans la vapeur d’eau.
Cette diffusion s’exprime aussi par le gradient de pression partielle de la vapeur p!™ < p!

Nous avons fait la remarque plus haut que la pression partielle de ’air au niveau de I’interface
est plus grande que celle en milieu de veine. Il existe alors un gradient de pression partielle de
I’air opposé a celui de la vapeur synonyme d’un flux d’air diffusif vers le milieu de veine.
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e Mouvement compensatoire de nature convectif de ’air.

Il ne peut y avoir diffusion de I’air dans la vapeur vers le milieu de veine parce qu’il n’y a pas
de source d’air au niveau de I’interface, il y a donc en réalité un flux de masse d’air de nature
convectif, appelé mouvement compensatoire par [55] et [66] qui contrebalance le mouvement
diffusif de la vapeur d’eau vers I’interface.

La prise en compte de ce mouvement compensatoire p v, se fait dans 1’équation de la
diffusion moléculaire (loi de Fick), en effet le flux massique total de vapeur d’cau a
I’interface s’exprime par :

apV
P oz
Ou v, représente la vitesse de succion encore appelée vitesse d’aspiration selon les auteurs.

mv = p,V, - D 1.41

Interface de
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Figure 1. 8 : lllustration du transfert de masse et de chaleur lors de la déshumification de
[’air humide

Conclusion :

Dans ce chapitre, nous avons présenté un apercu sur les généralités des échangeurs de
chaleurs, leurs types et leurs caractéristiques. Un autre point a été discuté dans ce chapitre,
c’était la condensation et les différents types de condensation connus dans la littérature
spécialisée.

On a aussi présenté des modeéles utilisés pour modéliser le phénomeéne de condensation de la
vapeur et les forces agissant sur une goutte.

Dans ce qui suit, nous présentons 1’étude bibliographique des différentes études faites dans le
domaine de la condensation dans les échangeurs de chaleur.
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Chapitre 2 : Etude bibliographique

Généralité

On constate que dans la littérature, les principales études portées dans le domaine de la
caractérisation des performances des échangeurs étaient dans les conditions seches plus que
les conditions humides. Les principaux travaux ont été menés a 1’état stationnaire et ont
étudié:

e [’estimation de I’efficacité des ailettes humides,

e L’Identification du coefficient de transfert de chaleur,

e La comparaison entre le coefficient de transfert de chaleur sensible d’une surface
d’échange seche par rapport a celle humide,

e L’influence des paramétres géométriques tels que le pas inter-ailettes et le nombre de
rangées de tube sur la variation du coefficient de transfert de chaleur,

Selon la géométrie de I’échangeur de chaleur et les conditions de fonctionnement, Ses
performances peuvent aussi étre affectées significativement, d’apres quelques études, par la
rétention du condensat suite a I’augmentation du coefficient de frottement et méme suite a la
diminution ou 1’augmentation du transfert thermique. Dans la plupart des études menées dans
le domaine, le cas de la surface mouillée est plus prépondérant. On considére une surface
mouillée si sa température est inférieure a la température du point de rosée dans tout
I’échangeur. Un autre cas peu avoir lieu, c’est lorsque une ailette est « partiellement
mouillée ». Un tel cas est difficile a étre traité et souvent négligé dans 1’expérimentation. La
séparation des deux cas, humide et sec, pour le calcul de I’efficacité¢ de I’ailette s’avére la
solution la plus souhaitée.

2.1 Etudes experimentales en mode sec

2.1.1 Effet de ’espacement inter ailettes et de I’épaisseur des ailettes

= Grey et al. [20] ont développé deux corrélations pour le calcul du facteur de Colburn j
fonction du nombre de Reynolds,les pas transversaux et longitudinaux,le pas inter-
ailettes, le nombre de rangées et le rapport de la surface totale d’échange par rapport
a la surface des tubes. indépendamment de 1’espacement inter-ailettes et une
corrélation pour le ccefficient de frottement f dépendante de 1’espacement inter-ailettes
dans laquelle se traduit 1’augmentation de ce dernier facteur pour les faibles
espacements.

= Rich et al. [1] ont mené une étude sur des échangeurs a quatre (04) rangées de tubes et
ont trouve que le coefficient de transfert et le facteur de frottement sont indépendants
de I’espacement inter ailettes.

= Wang et al. [28] ont rapporté que le coefficient de transfert est faiblement affecté par
I’espacement inter-ailettes, par contre, le ceefficient de frottement f et le coefficient de
Colburn j sont indépendants de 1’épaisseur de 1’ailette.

» Abu-Madi et al. [35] rapporté que lorsque I’épaisseur de 1’ailette diminue, le transfert
de chaleur augmente faiblement. Ils ont aussi établi des corrélations pour le facteur de
Colburn et de frottement en fonction du nombre de Reynolds, le nombre de rangées et
de grandeurs géométriques adimensionnelles.
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Yan et al. [40] ont étudié I’effet du nombre de Reynolds sur le facteur de frottement f
et de Colburn j a des faibles espacements inter-ailettes. Ils ont conclu que a des grands
nombres de Reynolds, f et j augmentent pour des faibles espacements inter-ailettes
compris entre 1.4 et 2.0 millimeétres.

2.1.2 Effet du nombre de rangées

Yan et al. [40] ont conclu le facteur de frottement f n’est pas affecté par le nombre de

reynolds. Par contre, le facteur de Colburn j diminue a des faibles nombres de Reynolds et
le nombre de rangées croit. Cependant, a des nombres de Reynolds grands I’effet du
nombre de rangées est négligeable au-dela de quatre rangées.

Rich et al. [1] dans son étude a trouvé que pour de faibles nombres de Reynolds, le

transfert de chaleur diminue lorsqu’on a une augmentation du nombre de rangées. Cette
constatation n’est plus la méme quand le nombre de Reynolds augmente, le transfert de
chaleur augmente légérement a des nombres de rangees grands.

Les contradictions relevées peuvent étre dues a la différence des conditions aux limites des
géomeétries étudiées et les incertitudes des moyens de mesures.

2.2 Etudes expérimentales en mode humide

2.2.1 Comparaison des résultats expérimentaux en mode sec et en mode humide

Le transfert de chaleur et de masse sur une plaque verticale a été étudié par Bettanini
[8]. Ce dernier a remarqué que le coefficient de transfert sensible, dans les conditions
de condensation de I’air humide, augmente sensiblement suite a la présence d’une
rugosité supplémentaire provoquée par la condensation. La confirmation de cette
hypothése était réalisée par deux types expériences. Dans la premiére expérience et
pour favoriser la condensation en film, de I’cau savonneuse est pulvérisée sur la
surface verticale, les résultats ont montré que le coefficient de transfert thermique
augmente de 20% pour une condensation en gouttes par rapport a une condensation en
film. Dans la deuxiéme expérience, des gouttelettes d’eau sur la surface ont été
simulées par des morceaux de gypse. Le coefficient de transfert thermique était de
10% du coefficient de transfert thermique par rapport a une plaque sans les morceaux

de gypse.

La comparaison du coefficient de transfert thermique d’un écoulement laminaire se
développant entre deux plaques planes horizontales sous conditions humides, dans une
études menée par Guillory et al. [11] et McQuiston et al. [14], a montré une
augmentation de ce coefficient de 30% par rapport aux conditions séches. Ils ont
conclut que le condensat augmente la rugosité des ailettes, ce qui conduit a une
augmentation du ccefficient de transfert thermique et de la perte de charge, ce qui est
en accord avec Bettanini [8].

Une étude menée par Tree et al. [15] sur I’échangeur de chaleur a ailettes planes
paralléles sous des conditions humides. Ils ont évoqué que le ccefficient de transfert
thermique et les pertes de charge ne sont pas affectées en régime laminaire. Le
condensat améliore le transfert thermique en régime transitoire et turbulent.

Mirth et al. [26] ont montré que le coefficient de transfert thermique en régime
humide diminue d’environ 17-50% en comparaison avec un régime sec grace a une
étude expérimentale sur des échangeurs de chaleur a tubes et ailettes ondulés pour
évaluer leurs performances de transfert de chaleur en régime humide et sec.
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Khalfi et al. [32] a étudié une batterie a ailettes utilisée en refroidissement d’air. Il
trouve que 1’évolution du coefficient de chaleur sensible en régime de condensation
par rapport a celui en régime sec dépend de I’humidité de I’humidité relative et du
nombre de Reynolds. Pour de faibles valeurs du nombre de Reynolds le coefficient de
chaleur sensible en régime de condensation est inférieur et a celui en régime sec. Cette
constatation s’inverse au-dela d’une certaine valeur du nombre de Reynolds dépendant
de I’humidité relative(30% et 40%).

Il a utilisé la méthode de McQuiston et al. [14] pour identifier I’efficacité de I’ailette
rectangulaire autour du tube. Il trouva que I’efficacité d’une surface seéche est
supérieure a celle d’une surface mouillée, avec un écart qui augmente avec le nombre
de Reynolds.

Yang et al. [45] a recalculé en mode sec et en mode humide 1’efficacité d’ailettes et de
coefficient de transfert de transfert de chaleur. Il rapporte que I’efficacité de I’ailette
de P’ailette est insensible relative en mode humide. La différence entre I’efficacité de
I’ailette des deux modes augmente avec le nombre de Reynolds (11% pour Yang [45]
alors que Khalfi [32] avait enregistré 15%).

Il trouve aussi que le facteur de Colburn sensible en mode humide diminue avec
I’humidité relative lorsque le nombre de Reynolds est > 800. Cependant il ne trouve de
points de croisement des coefficients de Colburn des modes sec et humide que pour
une humidité relative de 30% et un nombre de Reynolds de 1000.

Le coefficient de transfert thermique, dans des échangeurs a tubes d’ailettes ondulées,
a été mesuré dans 1’étude de Yoshii et al. [10]; en rapportant que la condensation en
gouttes a eu comme effet une augmentation de la perte de charge entre 50% a 100% et
celle du coefficient thermique entre 20% et 40% en les comparant avec un echangeur
en mode sec.

C. C. Wang et al. [38] ont étudié les performances du coté air de deux surfaces
d’ailleront sous les conditions de déshumidification. Le résultat du test indiquaient que
I’effet du pas entre ailettes sur les performances du transfert de chaleur est
comparativement petit, et les facteurs de friction augmentent significativement avec le
pas entre ailettes pour les conditions d’inondation compléte. L’effet de I"humidité
relative en entrée sur la performance sensible du transfert de chaleur est négligeable.
Par contre, il y a un effet détectable de la condition en entrée sur les facteurs de
frictions due a la rétention du condensat. lls ont proposée une corrélation entre le
transfert de chaleur et la quantité de mouvement, et le transfert de masse des données
présentées avec une erreur de 5.94 %, 6.1 % et 7.89% respectivement.

2.2.3 Effet de I’espacement inter-ailettes, le nombre de Reynolds

Dans le travail présenté par Jacobi et al. [23] ont expliqué que la rétention du
condensat a base du nombre de Reynolds est néfaste au transfert de chaleur, cependant
cet effet diminue au fur a mesure que la vitesse de 1’air augmente. Le condensat retenu
est balayé de la surface sous I’effet des forces de cisaillement empéchant la formation
de pont aqueux, diminuant ainsi la quantité de condensat retenue sur la surface.

Une autre explication consiste a dire que le transfert de chaleur augmente en raison
d’une rugosité de la surface plus grande plus grande.

Les mémes constatations ont été faites par Uv et al. [25] qui ont remis des résultats
pour échangeurs a tubes et ailettes planes continues montrant que la surface de
transfert devient rugueuse a cause de la présence du condensat, donnant un coefficient
de transfert thermique plus éleve.
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Dans des conditions de condensation, McQuiston et al. [16, 17] a trouvé une
augmentation de transfert thermique sensible pour des échangeurs de chaleur avec un
espacement inter-ailettes de 6.35 et 3.18 millimétres. Pour un espacement inter-ailettes
moins de 3.18 millimétres, les conditions de surfaces humides ont montré une
diminution du facteur de Colburn sensible. Pour les grands espacements inter-ailettes,
I’effet de la condensation en film est mineur sur le facteur de frottement tandis que la
condensation en gouttes augmente le facteur de frottement de maniére sensiblement.

Yin et Jacobi [39] ont étudié les mémes échangeurs pour les mémes conditions en
changeant les espacements inter-ailettes de 2.12, 1.59 et 1.27 millimetres. Les résultats
ont montré que pour les deux premiers espacements, le coefficient de frottement en
régime humide est 45% plus grand que celui en régime sec et il augmente pour un
espacement de 1.27 millimétres. Ils ont noté qu’ils ont obtenu plus de condensat, donc
plus de frottement et d’obstruction de passage d’air, pour de faibles nombres de
Reynolds ou des espacements inter-ailettes petits. Ils ont observé aussi une diminution
de 50% et 120% du coefficient de transfert thermique en régime humide dans un
échangeur a ailettes planes avec des espacements inter-ailettes respectivement de 2.12
et 1.27 millimétres.

D’aprées Wang et al. [28] I'humidité relative n’a pas un effet important sur le
coefficient de Colburn j et a un effet négligeable sur le coefficient de frottement f
pour des échangeurs de chaleur tubes a ailettes planes dans des conditions entiérement
humides. Wang et Chang [33] ont rapporté des conclusions semblables sur 1’effet
négligeable de I’humidité relative sur le coefficient de Colburn j, par contre ils ont
signalé que le coefficient de frottement f est sensible & I’humidité relative parce que le
passage de I’écoulement devient plus étroit avec un film d’eau plus épais résultant
d’une humidité plus élevée. En utilisant la méthode de Threlkeld et al. [6] pour le
calcul d’efficacité des ailettes.

Tribes et al. [36] a aussi constaté qu’il n’y avait pas d’influence significative de
I’humidité sur I’augmentation du coefficient de Colburn j, ceci quelque soit
I’espacement inter-ailettes.

Par contre, dans les travaux sur les effets de la rétention du condensét sur le transfert
thermique dans des échangeurs de chaleur tubes a ailette planes qui ont été réalisés par
Korte et Jacobi [29],[42], les expériences menées dans des conditions seches et
humides, ont montré que dans le cas de condensation I’espacement inter-ailettes
affecte le transfert thermique et le facteur de frottement dépendent de. Pour ceci ils ont
comparé un espacement inter-ailettes de 6.35 millimétres avec un autre de 3.18
millimétres par rapport a un régime sec, ils ont conclu que transfert thermique pour
I’espacement inter-ailettes de 6.35 millimetres s’améliore mais aucune amélioration
pour l’espacement inter-ailettes de 3.18 millimetres ; par contre le facteur de
frottement en mode humide augmente pour ce dernier espacement. Aucune différence
n’a été enregistrée pour un espacement inter-ailettes de 6.35 millimétres entre le mode
sec et humide. Le condensat est moins retenu en grande vitesse et le facteur de
frottement ne change pas vraiment entre les grande et les faibles vitesses.

Wang et al. [30] ont rapporté que le facteur de frottement est 60% a 120% plus grand
dans les conditions de fonctionnement humide que dans celle de fonctionnement séc.
Ce constat est le résultat des expériences menées sur neuf échangeurs avec des
espacements inter-ailettes de 1.82 et 3.2 millimétres et des rangées de tube de 2, 4, 6 et
deux humidité relatives de 50% et de 90%. lls ont aussi observé, pour des nombres de
Reynolds inférieurs a 2000, une diminution du coefficient de transfert thermique
sensible en mode humide et une légére augmentation pour des nombres de Reynolds
supérieurs a 2000, mais cette augmentation diminue pour des échangeurs de chaleur
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avec un grand nombre de rangées de tube. Un autre aspect a été dévoilé qui était la
dégradation et I’amélioration des performances d’un échangeur a ailettes en
aluminium. La transition entre les deux états se produit a un espacement inter-ailettes
de 3.18 millimétres. L’explication, en se basant sur les travaux de McQuiston et al.
[17] ; Korte et al. [42] est que les gouttelettes améliorent le transfert thermique quoi
que dans les conditions d’un espacement inter-ailettes étroit et un nombre de Reynolds
faible, seront la cause de la dégradation de ce dernier. Ils ont aussi proposé des
corrélations applicables aux configurations d’ailettes planes qui englobent dans une
plage de dispersion de 10%, 92% des points définissant le facteur de colburn j et 91%
définissants le facteur de frottement f.

Les échangeurs tubes a ailettes & chicane (baffled) ont été étudiés par Jacobi et al.
[15]. Dans leur études ils ont pu conclure que le nombre de Reynolds augmente du
transfert thermique en mode humide. Pour le nombre de Reynolds inférieurs a 1200, le
coefficient de transfert thermique diminue par contre il augmente pour des nombres de
Reynolds supérieures & 1200. Ils ont préesumé que leurs résultats étaient dus a la
conservation du condensét a des nombres de Reynolds inférieurs a 1200 et lorsqu’on
dépasse cette valeur le condensat est enlevé par le cisaillement de I’air humide ce qui
régénere 1ailette.

Kuvannarat et al. [59] ont étudi¢ D’effet de D’épaisseur de 1ailette sur les
performances d’un échangeur a tubes et ailettes ondulées coté air.

Dix 10 échantillons ont été testés pour des épaisseurs d’ailettes de 0.115 millimétre et
0.25 millimétre, respectivement. Pour les échangeurs avec un pas inter-ailettes de 1.41
millimétre et un nombre de rangées de 2, ’effet de 1’épaisseur sur le coefficient de
transfert thermique est plus prononcé. Le transfert thermique pour une épaisseur de
0.25 millimétre est supérieur de 5-50% que celui de 0.115 millimetre.

L’explication est attribuée a la bonne interaction entre 1’écoulement principal et les
tourbillons causés par les gouttelettes condensées pour 1’épaisseur de 0.25 millimétre.
Le transfert maximum enregistré pour un pas inter-ailettes de 2.54 millimétre et un
nombre de rangées de 2 rangées est justifié par la réduction de I’influence de
I’épaisseur de ’ailettes de 20%.

Ils ont trouvé aussi qu’il n’y a aucune différence entre les coefficient de transfert
thermique lorsque la vitesse frontale est de I’ordre de 3m/s. pour des nombres de
rangées supérieurs a 4 et un pas inter-ailettes de 2.54 millimétre, ’influence de
I’épaisseur de [Dailettes sur le coefficient de transfert thermique diminue
considérablement. Ceci est du a la présence de vortex en bas du canal ondulé. En se
basant sur ces résultats, une corrélation a été proposée pour décrire les caractéristiques
coté air d’un configuration d’un échangeur a ailettes ondulées.

Dans leur rapport en expérimentant les performances de dix échangeurs de chaleurs
coté air a ailette spirales sous conditions de dés humidification, Nuntaphan et al. [53]
ont observeé ’effet du diamétre du tube, de I’espacement inter-ailettes, de 1’épaisseur
des ailettes et du pas transversal entre les tubes. Leurs résultats indiquent que le
coefficient de transfert thermique de la surface humide est Iégérement inférieur a celui
de la surface seche (Fig. 2.1). Le changement du diametre aussi affecte les
performances thermiques, en effet, ils ont constaté une augmentation des pertes de
charges et une diminution du transfert thermique pour les grands diamétres. (Fig. 2.1).

21



820 Q0
fo = 3.85 mm, fa=10mm, S:=500 mm, Si=433 mm
70 - 80
—_—ee—do = 17.3 mm. wet
—_— 11— do = 27.2 mum. wet
60 F --O-- do=27.2 mum, dry 1 Fo
S 4 60
- 50
= 1 50 =
-~ -
= 40 =
= 1 4° e
= 30 I
= 4 30 =
20 1 -0
10 4 10
n | L L 0

0 0.5 | 1.5 2
Frontal Velocitv {mv/s)

Figure 2. 2 : Comparaisons du coefficient de transfert thermique et de perte de charge en
condition séche et humides pour deux diametres de tubes.

En se basant sur les travaux de Wang et al. [46], I’explication qu’ils ont donnée est
basée sur le secteur de la zone du sillage. lls expliquent ce phénomene par le fait que
le secteur inefficace a I’amont du tube (zone de sillage) augmente avec son diametre.

IIs ont visualisé des écoulements dans des échangeurs a tubes et ailettes avec un
arrangement en ligne. Leurs expériences sont effectuées avec la technique d’injection
de colorant.

Leurs résultats visuels dévoilent une recirculation de I’écoulement a 1’aval des tubes.
En conséguence cette recirculation contribue, non seulement a la diminution du
coefficient de transfert thermique mais, également, a I’augmentation des pertes de
charges.

En outre, la recirculation peut bloquer 1’écoulement a la rangée des tubes suivante et
dégrader le transfert thermique. Fig. 1.13 et 1.14.
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Figure 2.2: Comparaisons du coefficient de transfert thermique et de perte de charge en
condition séche et humides pour deux épaisseurs d’ailettes.
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Figure 2. 3 : Comparaisons du coefficient de transfert thermique et de perte de charge en
condition séche et humides pour trois espacements inter-ailettes.

Mais, il diminue lorsque 1’espacement inter-ailettes augmente. Et il est plus élevé pour
un pas transversal étroit.

2.2.3 Effet du nombre de rangées

= Fethi et al. [34] ont étudié I’effet du nombre de rangée de tubes sur le transfert de la

chaleur et de la masse sur quatre échangeurs de chaleur tubes "a ailettes planes. Ces

¢échangeurs se composent d’ailettes en aluminium et de tubes en cuivre. Ils ont

constaté que pour les conditions humides et séches et pour des nombres de Reynolds

entre 300 et 2000, le facteur de Colburn j et le coefficient de frottement f diminuent
avec I’augmentation du nombre de rangées des tubes, Fig. 1.15 et 1.16.
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Pour le méme nombre de Reynolds le facteur de Colburn j de la surface humide est
20% plus élevé que celui de la surface seche tandis que le facteur de frottement f de la
surface humide est 100% plus grand que celui de la surface séche. L’explication est
que les gouttes et le film déposés sur les ailettes représentent un une résistance
supplémentaire a 1’écoulement d’air, et I’écoulement devient localement turbulent ce
qui augmente le coefficient de frottement et le transfert de chaleur.

2.2.4 Effet sur la distribution de la température

Bougriou et al. [54] ont mesuré la distribution locale de la température sur une ailette
plane circulaire, alignées et quinconce, en utilisant une technique expérimentale de
thermographie infrarouge, pour un nombre de Reynolds de 2000 & 30000,
correspondant a la vitesse maximale de I’air entre 1.3 et 18.4 m/s. L’influence du
nombre de Reynolds, la géométrie et la position des faisceaux de tubes ont été étudiés,
et trouvé en concordance avec des résultats antérieurs dans la littérature. La
température des ailettes augmente, allant de la face jusqu’au derriere [Dailette.
L’échauffement de la partie amont de ailette diminue proportionnellement avec la
vitesse du 1’écoulement du fluide. Les tests ont montré que le profile de température
dépend de la géométrie des faisceaux, pour le premier rang des tubes, la distribution
de la température dépend de la disposition du deuxiéme rang. Les ailettes échangent
plus de chaleur, a partir du premier rang jusqu’au quatrieme rang, dans I’arrangement
aligné que dans ’arrangement en quinconce, mais cette tendance est réservée pour les
six rangs, apres l’effet des rangs est plus important dans le cas d’arrangement en
quinconce. De ceci, ils ont conclu qu’une importante surface amant de 1’ailette est
moins performante : la température de I’ailette, dans la position radiale, augmente
proportionnellement avec 1’azimut. Cette part de 1’ailette est caractérisée par un faible
transfert de chaleur, ou les phénoménes physiques de la condensation et de la
corrosion apparaitront.

Une méthode de prédiction est présentée par F.L.A Ganzevles et al. [47] pour prédire
les températures locales dans condenseurs a plaques a courants croisés. La méthode
utilisée prédit les taux de d’écoulements de chaleur et les températures des deux
courant de gaz et de 1’air de refroidissement, a I’entrée et a la sortie. La méthode non
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intrusive est validée en utilisant des enregistrements du champ de température. Une
comparaison était faite avec une méthode de prédiction la température moyenne cotée
gaz en utilisant une relation d’établissement coté refroidisseur et la conduction dans la
paroi. La derniére méthode a été aussi validee en utilisant la thermographie infrarouge.
Les prédictions de la température a la sortie sont importantes pour la prédiction de
I’efficacité maximale du dégazage du gaz dans le condenseur, utilis¢é comme nettoyeur
pour extraire les composants toxiques solubles. Les tests ont été faits pour des taux de
gaz entre 0.14 kg/s et 0.21 kg/s, les fraction massique de la vapeur a I’entrée ont été
variée entre 0% et 40%, la température de ’air a ’entrée a été variée entre 20°C et
30°C. les résultats semblaient en bonne concordance avec les mesures experimentales.

F.L.A Ganzevles et al. [48] ont étudié les températures et la résistance du condensat
durant la condensation en gouttelettes d’un condenseur a plaques planes en polymére.
En faisant varier la masse du gaz incondensable (Ethanol) entre [0, 0.0025 et 0.005
kg/kg de mélange], ils ont mesuré la température a 1’interface air-vapeur. lls ont trouvé
que le mélange et la convection dans le condensat causees par la coalescence et le
drainage des gouttelettes réduisent la résistance thermique du condensat par un facteur
de 4 comparées au transfert conductif pur. Cette réduction est comparable a 1’effet du
mélange amélioré du a la turbulence dans le film liquide dans une condensation en
film.

2.2.4 Effet de I’état de surface sur le transfert thermique

Murase et al. [58] ont étudié de leur coté ’effet de 1’inondation pour la condensation
de la vapeur sur des «tubes de condenseur lisses améliorés » dans les étages des
tubes. La plupart des données sont reliées aux tubes enroulés en fil, mais les mesures
sont aussi reportées pour les tubes lisses et faiblement ailetés. La technique
d’inondation artificielle a été utilisée quand le liquide est en alimentions au dessus
d’un tube test de condenseur pour simuler la condensat drainant des tubes supérieurs.
Le taux d’inondation a été utilisé pour simuler une colonne d’un nombre de 30 tubes.
La température du tube du condenseur était mesurée a quatre positions autours du tube
en utilisant des thermocouples. Tous les tests ont été réalisés a une pression
atmosphérique avec une approche de « de vapeur s’écoulant en bas du tube » et un
taux d’écoulement refroidissant constant.

Pour les débits d’écoulement du réfrigérant et de la vapeur et les températures, et en
absence de I’inondation, le ccefficient de transfert de chaleur coté vapeur pour les
tubes ailetés était autours de quatre fois celui d’un tube lisse tant que le coefficient de
transfert thermique pour les tubes ailetés en vis était indépendant du pas de
I’enroulement et autour de 30% plus grand que celui d’un tube lisse. Pour les
conditions d’inondation les données des tubes lisses sont en concordance avec
I’équation de Kern, largement utilisée, reliant le coefficient de transfert thermique au
pas de du tube dans la rangée.

Le coefficient de transfert thermique pour le tube ailette était virtuellement non infecté
par I’inondation conforme au maximum utilisé qui était équivalent a I’intensité de 20
tubes ailetés dans la rangée. A cet niveau d’intensité, le coefficient de transfert pour le
tube ailetté était autour Pour les tubes enroulés en vis la détérioration des
performances avec 1’augmentation de I’inondation était atour de six fois celui d’un
tube lisse. Pour les tubes enroulés en vis, la détérioration des performances avec
I’augmentation de I’inondation était la moindre pour les pas de 1’enroulement pour
lequel le coefficient de transfert thermique est autour de 9% a une rangée équivalente
de 25 tubes. A ce niveau de profondeur le coefficient de transfert pour un tube enroulé
en vis était presque le double par rapport a celui d’un tube lisse.
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Raush et al. [63] ont étudié la condensation en gouttes stable de la vapeur saturée sur
un disque d’alliage d’aluminium Al 6951 avec une finition de surface d’'une moyenne
de 15um par le biais de la technologie d’implantation de faisceau d’ions de Nitrogéne

pour une dose de 10N cm~et une énergie d’implantation de 20keV, ’eau utilisée
était désionisee, et tout le travail était dans les conditions de saturation. La sensibilité
et la reproductibilité ont été vérifiées pendant huis (8) mois. Il a éte trouvé que le les
alliages d’aluminium sont trés sensibles aux paramétre de I’implantation. La rugosité
de la surface a aussi un effet décisif sur la forme de condensation obtenue. Pour
I’aluminium, les surfaces lisses semblent étre préférables pour I’ajustement de la
condensation en gouttes. Les mesures du coefficient de transfert de chaleur avec
condensation a des pressions de vapeur allant de 1200 jusqu’a 1400 mbar ont été
accomplies comme une fonction de la surface sous refroidie sur les plagues verticales
du méme matériau qui est utilise communément pour les équipements de transfert de
chaleur. Probablement, a cause de I’inhomogénéité de 1’alliage, seulement 50% de la
surface de la plaque est mouillée par les gouttes (DWC) peut étre atteinte, résultant un
facteur d’amélioration de 2.0 pour la condensation en gouttes en comparaison avec les
valeurs théoriques calculées la forme correcte de la théorie de film de condensation
donnée par Nusselt. Le ceefficient d’amélioration de transfert de chaleur augmente
avec ’augmentation de la pression de vapeur et diminue avec la diminution de la
surface sous refroidie. De plus, il a été montré que le transfert de chaleur par
condensation ne peut pas &étre amélioré si 1’implantation des ions n’induit pas la
condensation. Pour les recherches, deux condenseurs différents ont été utilisés, un
pour les tests de stabilité sur les disques et un pour les mesures de transfert de chaleurs
sur les plaques.

2.2.6 Effet de la présence d’un gaz non condensable (GNC)

La présence d’un gaz incondensable dans la condensation a un effet important sur
I’efficacité du transfert de chaleur. 1l a été trouvé que une petite quantité de GNC peut
causer une réduction significative dans les performances de transfert de chaleur.[ A.P
Culburn et al 1934, D.W Tanner et al 1965-1968, C.Y Wang et al 1988, W.J
Minkowycz 1966]. Mais de tels cas peuvent étre rencontrés dans plusieurs pratiques
industrielles fréquentes, comme la contamination passive dans les systémes de
refroidissement nucléaires, les installations de puissance, les systemes de descellement
de I’eau de mer, les cheminées de gaz toxiques et les systetmes de récupération
d’énergie. De plus, la condensation de la vapeur en présence de gaz non condensable,
est un processus important dans 1’industrie pratique. Minkowycz et Sparrow ont
réalisé une recherche sur les effets de la résistance interfaciale, la vapeur surchauffée,
et d’autres parametres des propriétés de transfert de chaleur. En général, la réduction
du transfert de chaleur est entiérement due a la résistance de diffusion de a la couche
limite vapeur-air. L’influence du GNC est accentuée a des pressions basses.

Seungmin Oh et al. [60] ont présenté une investigation expérimentale et théorique de
la condensation en film avec un gaz incondensable a I’intérieur d’un tube vertical. Les
expériences de la condensation ont été développées pour un mélange d’air vapeur
saturé a I’intérieur d’un tube submergé dans un bassin d’eau ou la chaleur du tube du
condenseur était récupérée a travers un transfert de chaleur. La pression était entre
0.12 et 0.4 MPa, le taux d’écoulement de la vapeur est entre 2.5 g/s et 5.5 g/s, et la
fraction massique du gaz incondensable a été variée entre 0-10%. La dégradation de la
condensation avec un gaz incondensable était aussi étudiée. L’analogie des modeles de
masse et de chaleur pour la condensation en film annulaire avec un gaz incondensable
était développée. Dans la région du mélange air vapeur, les relations générales de
quantité de mouvement, de transport de chaleur et de masse dérivées par une méthode
analytique étaient utilisées avec la considération de I’effet d’aspiration de surface. Les
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prédictions du modéle ont été comparées avec les données expérimentales et le constat
était satisfaisant.

La performance du condenseur est significativement dégradée avec I’augmentation de
la concentration du GNC, et spécialement pour les gaz légers [V.Srzic 1999]. Le taux
de transfert de chaleur par condensation peut étre amélioré en augmentant le débit de
I’écoulement de vapeur et la pression [J.V Rose 1980]. La vitesse de la vapeur peut
aider a réduction de la formation des GNC a la I’interface vapeur-liquide, de la pour
améliorer le taux de transfert de chaleur. La présence d’un GNC donne lieu a des
différentes résistances dominantes, la résistance thermique du film de condenséat
n’avait pas d’effet significatif parmi les résistances thermiques en présence d’un GNC.
Corradini et al. [1984] proposa une méthode pour calculer 1’effet détriment de la
présence des gaz incondensables des les systemes de réfrigération par absorption. La
réduction des transferts de masse et de chaleur comme un résultats de I’existence du
GNC peut étre contrebalancé par introduire la turbulence a I’intérieur du mélange
vapeur-gaz dans 1’absorbeur. De tels effets dans le processus ont été aussi confirmé
par Maheshwari en faisant un regard sur le film du condensat. lls ont constaté que la
résistance thermique de la couche limite du gaz est supérieure que celle du film du
condensat pour les faibles nombres de Reynolds.

Karapantsios et al. [27] ont mesuré le taux de transfert de chaleur par condensation
pour des mélanges d’air-vapeur en contact direct avec des couches d’eau sous
refroidies. Les ccefficients de transfert de chaleur par condensation étaient trouvés a
étre dépendants , non seulement de la concentration de vapeur, mais aussi des
caractéristiques des ondulations de la couche du liquide, et les facteurs dominants
¢taient attribués a I’interaction dynamique entre les ondulations interfaciale le la
couche du gaz adjacent.

Xue-Hu Ma et al. [64] ont étudié les caractéristiques du transfert de chaleur de la
condensation en gouttes (DWC) expérimentalement sur une plaque verticale pour une
variété concentrations d’air 0.5%, 1%,2%,3% et des plages de pression de 0.1 MPa et
0.16 MPa. Leurs résultats montrent aussi que la caractéristique de gouttelettes
partantes est le facteur dominant pour 1’amélioration du transfert de chaleur par
condensation air-vapeur. Le taux du GNC qui, pour des taux allant de 0.5% jusqu’a
5%, fait améliorer le coefficient de chaleur de 30% a 80%. Le facteur dominant était la
concentration de I’air. Ils ont conclu que I’existence de 1’air détériore, dans les deux
modes des deux condensations en film et en gouttes, le coefficient de transfert de
chaleur.

Bum-Jim Chung et al. [55] ont réalisé une comparaison des condensations en film et

en gouttes de la vapeur sur des plagques planes verticales avec la présence de I’air. Les
taux de transfert de chaleur ont été mesurés sur des plaques planes refroidies par de
I’eau suspendues dans une section test cylindrique dans laquelle la vapeur pure et le
mélange vapeur-air peuvent s’écouler. Les tests ont éteé réalisés avec de la vapeur pure
et des mélanges de vapeur-air de taux d’air de 1.6%, 3.2%, et 6.5%. Les surfaces des
plaques planes de Cuivre ont été traitées avec du Nickel, apres avec du Chrome. Dans
un écoulement a vapeur pure, la condensation en gouttes a montré des flux de chaleur
plus grands que ceux enregistrés en condensation en film qui est en bonne
concordance avec les prédictions de la théorie de Nusselt pour la condensation en
convection naturelle. Par contre, pour les mélanges vapeur-air les deux modes ont
donné des flux de chaleur dans les mémes rangées. lls ont conclu que la condensation
en gouttes dégage des flux de chaleur faibles par rapport a ceux dégages par la
condensation en film en présence de 1’air a faibles fractions massiques.
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En comparaison avec la condensation en filme (FWC), Dl’interaction dynamique
interfaciale causée par 1’apparition, la coalescence et le départ (drainage et séchage)
des gouttelettes est une méthode viable pour I’amélioration de transfert de chaleur par
condensation air-vapeur. L’irrégularité de I’interface variable, 1’effet longitudinal du
mélange gaz vapeur, le mouvement transversal de succion et le taux rapide de
renouvellement de la surface peuvent améliorer les caractéristiques du transport de la
couche de diffusion de masse.

Wang et al. [14] ont présenté un travail sur les caractéristiques de friction et le
transfert thermique des échangeurs de chaleurs a ailette planes a tubes. Travaillant sur
un total de 18 échantillons. L’effet du nombre des rangés des tubes, le pas entre les
ailettes (de 1.22 millimétres jusqu’a 2.31 millimétres) et le diamétre des tubes sur les
caractéristiques thermo-hydroliques a été examiné. En étant dépendant du nombre des
ranges des tubes, ils ont conclu que les caractéristiques du transfert thermique étaient
fortement liées au pas entre les ailettes. Pour les nombres de rangés de tube N de 1 et
2, et un nombre de Reynolds entre 300 et 3000, le transfert thermique augmente avec
la diminution du pas entre les ailettes. Pour N >4 et un nombre de Reynolds > 2000,
I’effet du pas entre les ailettes sur le transfert thermique est négligeable. Pour le méme
pas entre les ailettes, I’effet du nombre de rangés de tubes sur le facteur de friction est
trés faible. L’effet du diametre des tubes sur le transfert thermique est aussi i€ au pas
entre les ailettes.

2.2.7 Effet de I’angle de contact sur la topologie du condensit, le drainage et

Pefficacité du condenseur

FLA. Ganzevles et al. [56] a étudié I’effet de I’inclinaison d’un condenseur compact a
plaques sur I’amélioration du flux thermique. L’explication proposée était
I’amélioration du drainage : la largeur des passages des larges drainages causés par les
gouttelettes est augmentée et la re-initiation de la condensation sur les pistes ainsi
seches diminue. Cette explication était vérifiée en inclinant le condenseur a 35° par
rapport a la verticale. Des mesures spatiales instantanées, suivant une seule direction,
de la température des gouttes ont été réalisées. Les résultats ont montré que le flux
thermique s’améliore de 5 fois a I’angle de 35°. Le gaz a une vitesse de 6m/s et un
Reynolds de 960 pour le gaz et 430 pour le fluide refroidisseur et I’inclinaison du
condenseur causent aux gouttelettes des descentes paralleles au courant froid ce qui
résulte en trajectoires plus larges et plus longues qui se sechent temporairement. Et
comme résultat, le mélange et la coalescence sont augmentés, et ainsi le flux
thermique aussi.

2.2.8 Effet des forces de cisaillement interfaciale

Kim et al. [65] ont réalisé une étude expérimentale et analytique pour examiner le
coefficient de transfert thermique local en présence d’un gaz incondensable (le
nitrogéne) a l’intérieur d’un tube vertical d’un diameétre de 13 millimétres. Les
données expérimentales pour la vapeur pure et le mélange nitrogéne/vapeur ont éte
comparées pour étudier l’effet du gaz incondensable sur le phénomene de
condensation en film pour des teneurs entre 0% et 40%. Les résultats expérimentaux
ont montré que le ceefficient de transfert thermique augmente avec I’augmentation du
débit massique de la vapeur (de 8kg/h jusqu'a 14kg/h) et la diminution de la fraction
massique du gaz incondensable. Les résultats obtenus pour des fractions massiques
faibles du gaz incondensable étaient semblables a ceux obtenus pour la vapeur pure.
De ceci, I’effet du gaz incondensable sur les forces interfaciales a I’intérieur du tube
semblait tres faible.
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2.3 Etudes numériques en mode humide :

L’analyse du transfert de chaleur et de masse dans un écoulement de vapeur pure avec un film
de condensat obtenu par condensation et d’épaisseur uniforme a fait I’objet des premiers
modeles de condensation. Les hypothéses ainsi supposées n’ont pas permis d’étudier
I’influence du débit du liquide alors que dans les expériences menées le film s’écoule soit
sous I’effet de la gravitation ou sous I’effet de I’écoulement du mélange air- vapeur.

2.3.1 Les travaux menes pour la simulation de la condensation en film

= Nusselt [2] étudia le phénomeéne de condensation en film sur une surface verticale en
supposant un équilibre local entre les forces visqueuses et I’effet de la gravitation sur
le film. Il a pu montrer ainsi que le transfert de chaleur en condensation dépend de
I’épaisseur locale du film.

= L’équation de Nusselt [2] a été utilisee par la suite par Rohsenow et al. [4] dans
laquelle ils ont introduit la notion du transfert de chaleur latente.

= Patenkar et al. [18], Lienhard et al. [12] , Burmeister [24], Sarma et al. [22],
Achrya et al. [21] ont étudié I’écoulement laminaire d’un film de condensat sur une
paroi verticale en traitant le cas de la vapeur pure.

= Le cas de I’écoulement co-courant du film de condensat et celui d’'un mélange vapeur-
gaz incondensable (air humide) a fait I’objet des études. Dans ces études, les equations
de couches limites du film et du mélange air-vapeur d’eau et 1’équation de la
conduction dans [I’ailette doivent étre résolues simultanément. Plusieurs cas
d’écoulements peuvent étre envisagés. Desrayaud et al. [43] ont proposé un modele
pour un film ruisselant, dans lequel la convection naturelle et la masse volumique
dépendent de la température et de la fraction massique de la vapeur, aucune condition
aux limites n’a été supposée. Par contre, Schroppel et al. [19] , et pour une épaisseur
constante du film, ils imposent une température constante comme conditions aux
limites. De son coté Ali Cherif et al. [37] ont imposé un flux constant.

= Russeil [31] a traité le transfert de chaleur et de masse en condensation en proposant
une expression pour le calcul du flux de masse de vapeur d’eau a I’interface et en
faisant un bilan de transfert de chaleur a travers cette interface pour évaluer la
température.

= Bell [41]et Souayed [49] ont aussi traité le méme probleme que RUSSEIL mais en
appliquant directement le taux de réaction de surface sur la paroi froide sans prendre
en compte 1’épaisseur du film du condensat.

= Tribes [36] proposa aussi une expression pour le calcul du flux de masse de vapeur a
I’interface en réalisant que méme si en prendra en compte le mouvement
compensatoire, ce terme est négligeable dans les conditions d’utilisation usuelles des
échangeurs (Température 20°C). Il calcule de la méme facon que RUSSEIL [31] la
température de 1’interface et définit au préalable une condition par rapport a la
température de I’interface vérifiant la possibilité pour la vapeur d’eau de se condenser
sur la paroi.

= Tribes [36] aussi a montré via un modéle simplifié appliqué sur plusieurs géometries
I’impacte important de la condensation volumique sur les puissances transférées quand
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I’espacement inter-ailettes est faible et le débit d’air est élevé. Ce modéle, en traitant
I’apparition des micro-gouttelettes d’eau dans I’écoulement d’air & une température
égale a la température de saturation, traduit 1I’équilibre local entre la chaleur libérée
par la vapeur d’eau qui se condense et la chaleur évacuée dans la direction de la paroi
froide.

= M.K Groff et al. [62] ont présenté un modéle biphasé complet pour condensation en
film pour un écoulement turbulent d’un mélange gaz-vapeur dans un tube vertical. Le
modele utilise la méthode des volumes finis pour résoudre les équations paraboliques
de masse, de quantité de mouvement, de turbulence et d’énergie régissant les deux
phases. Une approche de solution est utilisée avec une maille qui s’adapte
automatiquement a 1’épaisseur variante du film du condensat. Les chercheurs, et pour
des nombres de Reynolds de 20000, 40000 et 60000, ont remarqué I’augmentation de
I’épaisseur du film de condensat avec I’augmentation du gradient de température le
long du canal. Ceci dit que le transfert thermique augmente le long du canal ce qui se
traduit par I’augmentation de 1’épaisseur du film de condensation. Ils ont rapporté
aussi que suite a I’augmentation de la masse de la vapeur et la diminution des forces
de cisaillement, 1’épaisseur du film de condensation augmente avec 1’augmentation du
nombre de Reynolds en allant de 1’entrée vers la sortie du tube vertical. Cet effet du
nombre de Reynolds reste le méme pour des gradients de température constants. Par
contre, I’augmentation de la résistance de I’air au transfert de masse, suite a
I’augmentation de la fraction massique de 1’air, engendre la diminution de 1’épaisseur
du film de condensation.

= Boulama et al. [57] ont proposé un modéle unidimensionnel de transfert de chaleur et
de masse entre un écoulement gazeux et un film liquide en contact direct dans une
conduite. IIs I’ont solutionné en postulant une variation polynomiale pour les fonctions
décrivant les évolutions axiales des températures moyennes, de la composition du gaz
et du debit de liquide. Le modéle est basé sur les hypotheses de la constance des
coefficients d’échanges de chaleur et de masse et de ’existence d’un film mince saturé
a I’interface entre les écoulements gazeux et liquide. La solution peut étre utilisée pour
n’importe quelle géométrie d’échangeur, n’importe quelle combinaison de fluides et
pour des régimes laminaire ou turbulent. Elle a été appliquée a des systemes air-eau
pour étudier les effets de différentes conditions d’entrée et des parois adiabatiques ou
non adiabatiques sur les performances d’évaporateurs et condenseurs de type co- ou
contre courant.

2.3.2 Les travaux menés pour la simulation de la condensation en gouttelettes

= Gose et al. [5], Tanasawa et al. [7] ont tenté de modéliser 1’évolution des gouttelettes
et leurs coalescence par une simulation numérique pour toutes les tailles possible sur
une surface déterminée, mais les capacités numériques de 1’époque limitaient leurs
investigations pour un site artificiel trés réduit de 1’ordre de 10000 site par centimétre
carré. Leurs ccefficients de transfert thermique calculés étaient petits par rapport aux
valeurs expérimentales observées.

= Gliksman et al. [9] ont subdivisé le cycle de condensation en gouttelettes en un
nombre de stages, commencant par les valeurs de densité de site de nucléation

supérieures & 10°/cm?, mais ils ont omis 1’effet de la conductivité non uniforme.

=  Wu et al. [44] ont proposé un modéle pour simuler la distribution du transfert de
chaleur avec condensation en gouttelettes. Ils ont proposeé un modéle nommé
« random fractal model » pour simuler 1’évolution de la taille et la distribution spatiale
durant la condensation en gouttelettes. ils ont conclu que la condensation
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engouttelettes est un processus fractal. Ceci était possible grace a la simulation
numérique directe du phénoméne. Le modeéle proposé considére la distribution des
gouttes comme aléatoire et la non uniformité de la surface du flux de transfert, ce qui
dépasse les limitations du modéle de J.W. Rose. La conformité des résultats theoriques
avec les données expéerimentales sur une large plage de pressions, allant de 0.05 bars a

1.02 bars, vérifie la fiabilité et ’universalité du modele proposeé.

2.3.3 Les travaux menés sur les structures tourbillonnaires autour des tubes des
échangeurs de chaleur

Sakmann et al. [3], et Bossel et al. [13] ont révélé les deux et les trois formes
tourbillonnaires que peut avoir une structure tourbillonnaire se forment en amont
d’un tube. [66]

Nacer Bey et al. [51] a étudié I’effet de I’espacement inter-ailettes sur la structure
tourbillonnaire fer a cheval dans un échangeur a tubes et ailettes planes continues
par visualisations par PIV. I’étude des trois espacements inter-ailettes reportées au
diametre des tubes de rapports 0.13, 0.2 et 0.27 a montré la dépendance de la taille
et le nombre de tourbillons fer a cheval de I’espacement inter-ailettes. Ils ont
constaté aussi que 1’augmentation de ce dernier engendre |’écartement de
I’ensemble des tourbillons du tube et des ailettes.

K. KHALAKI [61] a effectué une analyse numeérique des mécanismes
d’intensification du transfert thermique par promoteurs de tourbillons dans les
échangeurs de chaleurs a tubes ailetés. Ses résultats numériques sont comparés a
ceux obtenus par Nacer Bey [51] pour choisir le modele qui décrit le mieux la
topologie de I’écoulement moyen a l'intérieur de 1’échangeur de chaleur. La
simulation numérique a été effectuée pour trois modeles de turbulence
k — ¢ Realizable, k —wstandard et k —@ SST, pour un nombre de Reynolds de
3320. Seulement les modéles k —awstandard et k—@SST ont pu reproduire
qualitativement la forme et la structure des tourbillons principaux « fer a cheval »
et détecté la naissance d’un troisieéme tourbillon principal.

Kim et al. [50] ont conclu qu’il est intéressant de déplacer les tubes loin du bord de
I’ailette pour favoriser le transfert de chaleur. Cette conclusion est le fruit de I’étude
de I'influence de I’emplacement des tubes par rapport au bord de la plaque, par
sublimation du naphtaléne, pour cing distances reportées au diametre des
tubes allant de 0.75 jusqu’a 3.5.

IIs ont constaté une augmentation du transfert de chaleur a un nombre de Reynolds
de 2660. Ceci est expliqué par la naissance d’un second tourbillon principal en
amont du premier tourbillon principal dans la structure tourbillonnaire en fer a
cheval. Ils ont constaté¢ aussi que lorsque le tube est déplacé vers 1’aval, 1’effet
positif du tourbillon fer a cheval sur le transfert de masse augmente et I’effet
négatif sur la zone de recirculation diminue.

Ultérieurement Kim et al. [52] ont présenté un travail sur I’effet de I’emplacement
de tube 2 par rapport au tube 1 pour déterminer le transfert de masse local par
sublimation de naphtaléne dans une géométrie a deux tubes et a ailettes planes.
Pour quatre cas de I’emplacement par rapport au diamétre des tubes ; 0.0, 0.25, 0.5
et 1, et pour un rapport hauteur/largeur= 1.2, un rapport de largeur de
I’ailette/diamétre de tube = 5 , deux rapports espacement inter-ailettes/diametre de
tube = 0.2 et 0.3 et un nombre Reynolds par rapport au diametre de tube= 2660.
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IIs ont constaté que le taux de transfert de masse local augmente avec
I’augmentation du rapport emplacement/diametre de tube. Ceci est du a
I’accroissement du débit entre les deux tubes du a I’¢élargissement de la section de
passage de 1’écoulement. Ils ont constaté que :

1. si les deux tubes sont alignés, la formation d’un tourbillon est négligeable,
le deuxieme tube se trouve a la zone de stagnation du premier,

2. de plus en plus les tubes sont décalés, le développement du tourbillon est
meilleur tant que 1’espacement est inférieur au diamétre du tube. Et le
transfert massique est augmenté aussi.

3. siils ont égaux, le fluide passe librement sans chevauchement et le transfert
de masse sera faible.

Conclusion :

Dans ce chapitre nous avons présenté une étude bibliographique expérimentales et
numériques qui traitent le sujet de la déshumidification de 1’air humide. Nous signalons a ce
stade que les études expérimentales sont prépondérantes devant les études numériques.

Nous avons présenté les études, qui traitent le méme sujet, rassemblées dans le but de bien
donner une idée sur le travail réalisé des chercheurs.

Les études expérimentales portent essentiellement sur la comparaison entre le ccefficient de
transfert de chaleur sensible et le coefficient de frottement d’une surface d’échange séche par
rapport a celle humide. Nous avons aussi présenté ’influence des paramétres géométriques tel
que le pas inter-ailettes, le nombre de rangées de tube sur la variation du coefficient de
transfert de chaleur et le coefficient de frottement sont souvent reportee.

Autres études faisaient changer le nombre de Reynolds, la qualité de la surface et méme
I’ionisation des surfaces d’échange et voir leur influence sur I’évolution des coefficients de
transfert de chaleur et de masse.

Les études numériques ont porté essentiellement sur la simulation de la condensation en film
et le développement des structures tourbillonnaires autour des tubes des échangeurs.

Des explications concernant 1’évolution des coefficients du a la présences des gouttes ne sont

pas, en général, ont été données ; basées sur des observations locales de la rétention et du
drainage du condensat, permettent d’expliquer leurs évolutions.
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Troisieme chapitre : Partie Expérimentale
Généralités

Dans le présent chapitre, nous présentons la partie expérimentale du sujet. La description du
banc d’essais ainsi que 1’ensemble des étapes suivies dans le but d’obtenir des visualisations
du phénoméne de condensation en gouttes sur la plaque a tubes en quinconce sont aussi
présentées.

3.1 Présentation du banc expérimental

Le banc expérimental est une veine a boucle ouverte dans laquelle circule de I’air chaud et
humide. La veine est représentée par deux ailettes successives avec des tubes horizontaux. La
circulation externe d’eau glycolée permet un refroidissement uniforme de la veine permettant
ainsi la condensation a température constante de I’air humide. Sa composition et sa réalisation
ont été effectuées au sein du laboratoire durant une thése de doctorat et a partir d’une boucle
déja existante.

Un ventilateur centrifuge de puissance variable et a débit réglable aspire de Dair de
I’ambiance et 1’injecte dans une conduite cylindrique liée a la veine d’essais.

L’humidité de ’air est assurée grace a un barboteur dans le quel I’air arrive d’un surpresseur
réglable et produira des boules de gaz dans la colonne d’eau dans le barboteur et qui
s’échappent en menant avec elles de la vapeur dans I’air de I’ambiance pour devenir de 1’air
humide. De I’eau glycolée circule dans un serpentin plongé dans la colonne d’eau assure le
réglage de la température de I’eau en travaillant comme échangeur de chaleur. La température
de cette eau est réglée par un Bain thermostaté formé d’un réchauffeur. La mesure de
I’humidité et la température de D’air est assuré par un transmetteur d’humidité et de
température série EE29/31 avec une erreur de 0.1% chacune.

On utilise deux dispositifs de chauffage (résistances de électriques) en forme de colliers
chauffants d’encombrement réduit et parfaitement adaptés au chauffage de forme
cylindriques. Le premier collier chauffant est installé juste en amont du ventilateur pour
préchauffer I’air humide aspiré a une tension d’alimentation de 230V. Les résistances sont
isolées grace a un corps gras en matiére de caoutchouc en fusion de 350°C maximum.

En avale du ventilateur il est placé le deuxieéme collier chargé de mener I’air aspiré a la
température de consigne désirée par [utilisateur. La tension et la température de
fonctionnement maximale sont identiques a celles du premier collier.

L’air humide, en passant a travers les colliers, atteint la température de consigne désirée grace
a un systeme de régulation de température installé sur les colliers utilisant la technologie
CMOS et assurant le réglage de la puissance des résistances électriques.

Avant I’entrée a la veine d’essais, on doit savoir la vitesse de 1’air humide et qui est mesurée
grace a un diaphragme déprimogene. Un calcul itératif permet d’évaluer la vitesse liée par une
expression bien décrite a la pression en calculant le débit d’air a partir de la perte de charge
mesurée au niveau du diaphragme avec des micro manometres différentiels type FURNESS
CONTROLS travaillant a des plages de pression entre 0.001 millimétres colonne d’eau et
2000 millimetres colonne d’eau.

De plus, I’homogénéité de la vitesse et donc du débit le long de la section d’entrée est facteur
important pour la fiabilité des résultats. Cette condition est assurée par un dispositif formeé
d’un déflecteur, d’une gaine rectangulaire et d’un convergent dont la forme a été bien étudiée
pour assurer un profile de vitesse uniforme a la sortie a été mis a 1’aval de la section d’essais.
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Figure 3.1 : Systeme d’alimentation de [’air

Une fois I’air humide chauffé a la température de consigne désirée, La condensation de 1’air
humide est aura lieu au contact de la paroi de la plague support dans laquelle circule le fluide
refroidi par un Cryothermostat a deux pompes. Sur la plaque est collée, a I’aide d’une graisse
thermiquement conductrice, un feuillard en aluminium, représentant 1’ailette de 1’échangeur
de chaleur. La température de la plaque est controlée par un thermocouple utilisant 1’action de
la température sur la force électromotrice de contact de deux meétaux différents (Effet
SEEBECK). Ce couple est relié au thermometre qui affiche la température de la surface
froide de la plaque a une précision de+0.1°C.
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Figure 3. 2 : Schéma du banc expérimental

L’air humide s’écoule sur la plaque refroidie sur laquelle des rondelles cylindriques
représentant les tubes de I’échangeur sont collées. La seconde paroi de la veine d’essai,
formant le canal, est une plaque en plexiglas. Cette plaque est choisie transparente afin de
pouvoir visualiser le condensat sur la surface interne de la veine d’essais.

Le phénoméne de condensation de 1’air humide sous différentes conditions aux limites est
photographié en utilisant un appareil photo numérique d’une résolution de 6.1 millions de
pixels et positionné perpendiculairement a la veine d’essai du coté de I’ailette en plexiglas.

34



3. 2 Protocole expérimental et analyse des images

Le protocole expérimental comporte deux parties. La premiere partie, effectuée sur le banc
d’essai lui-méme, demandant le plus d’attention et de temps alloués. La deuxieme partie est
un travail de programmation sur le logiciel MATLAB version 7.3 et consiste a effectuer une
analyse des photos prises soigneusement lors de la premiére étape.

3.2.1 Les hypothéses de travail

e La tension superficielle et la conductivité de la surface sont uniformes sur toute
I’ailette ; il faut noter que cette hypothése est vraiment grossiere.

e Les grands diameétres de gouttes correspondent a une masse de condensat importante.

3.2.2 Les caractéristiques géométriques du modele étudié

Les caractéristiques géométriques du modele d’échangeur étudié sont résumées dans le
tableau suivant :

[mm]
Pas longitudinal P, 16
Pas transversal P 25.8
Diamétre extérieur de tube D, 9.7
Espacement inter-ailettese 3.2
Matériau de I’ailette Aluminium

Tableau 3.1: Caractéristiques geométrique de I’échangeur.
Symé’rrie

Y?“.\ @ .........
Pt/2

-.-Y---‘---- ;\-.: ....... / .i-

Tube 7D

Figure 3.3 : Vue XY du domaine

On a commencé par reproduire les caractéristiques géométriques du modeéle étudié. La
vérification du bon positionnement de chacun des disques par rapport a son entourage et le
respect des distances imposées a pris un soin important.

3.1.2.1 La condition sur la vitesse et ’humidité relative

Etant donné que le diamétre des disques est constant, nous avons a faire varier 1’humidité
relative de 30% et 50%, pour des vitesses d’écoulement d’air de 1, 3, 5 et 7 m/s.

3.1.2.2 La condition sur la température

La température de consigne de I’air humide est fixée pour35+0.5°C et la température de
consigne de paroi est donnée & 10+ 0,5°C °. Ce choix de 10°C a était fait suite au probléme de

réchauffement important de la paroi en travaillant a 5°C au départ. A des vitesses élevées,
principalement a partir de Sm/s, on a remarqué que la paroi s’échauffe trés vite au passage de
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I’air a 35°C dépassant, ainsi, le seuil de5+0,5°C. Ceci nous a obligés de baisser la

température de consigne a moins de 1 °C pour compenser le chauffage constaté et avoir une
température de 5+ 0,5°C a la sortie.

Or, la température de rosée de I’air humide a 35°C est évaluée a 15 °C, et 25 °C a 50%
d’humidité relative. Ceci nous permis de travailler a la température de la paroi a une consigne
de10+0,5°C.

Des prises de photos, en zoom et en mode plain écran, ont été effectuées permettant, ainsi,
une bonne visualisation du phénomeéne de condensation autour des disques.

3.3 Les problemes rencontrés
3.3.1 La fixation de la veine d’essais

Lors de I’analyse du banc d’essais, on a constaté qu’il n’est pas bien placé. Des espacements r
entre les disques et le morceau du plexi glace, jouant le role de la plaque de 1’échangeur, ont
été repérés. Ceci peut faussert bien évidement les résultats attendus en changeant ainsi les
conditions aux limites si jamais une simulation numérique du méme phénomene est
envisagée.

Pour cela, la mise au point du banc d’essais est devenue une phase indispensable pour le reste
du travail. Remédier au probléeme soulevé est devenu une des taches a accomplir dans le but
de bien contrdler 1I’écoulement dans la veine d’essais et reproduire les conditions de travail
imposées par I’encadreur.

On a commencé par la proposition de quelques solutions envisageables et la critique de
chacune d’elle permettra de décider si on 1’adopte ou pas. Une des solutions proposées était
de réaliser des trous dans le plexi glace de sorte que les disques seront directement figés dans
ces trous. Mais, a cause de la difficulté de la réalisation et le risque des fuites qui peuvent
avoir lieux dans les trous réalisés,. De plus, s’ajoute un autre inconvénient ; Si une géométrie
autre que celle proposée dans cette étude est envisageable, il faut travailler sur un autre plexi
glace avec d’autres trous et ceci n’est pas trés pratique, ce qui rend cette solution omise.
L’autre solution proposée était de maintenir la méme plaque avec les mémes disques, mais
penser a changer le systeme de fixation de sorte que le plexi glace adhére parfaitement aux
disques. L’ajout d’une paire de sirs joints a donné le résultat attendu.

3.3.2 Le probléme des zones d’ombre et de I’éclairage de la section d’essais
Le deuxieme probléme rencontré était les zones d’ombre qui apparaissent autour des disques

(voir figure). Ces zones d’ombres sont dues a la mauvaise répartition de 1’éclairage. Ce
probléme fut aussi le sujet d’autres remarques faites par « F.L.A Ganzevles ».

Zones
d’ombre

Figure 3.4 : Les zones d’ombre sur les photos précédemment prises
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L’idée simple qui passe par I’esprit est 'utilisation du flash de I’appareil photo. La photo
prise a montré que ce dernier affecte négativement la photo en concentrant une partie de la
lumiere sur un coté de la plaque comme le montre la figure suivante :

s ~ Lalumiére est
| oy concentrée a
gauche de la

photo

Figure 3.5 : Effet du flash de I'appareil dur la qualité des photos

On a essay¢ d’éclairer la plaque par des lampes simple. Le probléme persistait et le recours a
des sources de lumiére plus intenses fut 1’idée la plus logique.

Un autre probléme apparaissait. C’¢était le chauffage de la plaque par rayonnement. En effet,
les lampes 200 et 400 Watts ont 1’avantage de donner un éclairage meilleur que les lampes
simples, mais elles chauffent trés vite la plaque et au lieu de travailler a une température de
consigne de 10°C, la plaque s’échauffe et dépasse cette température pour atteindre les 20°C.

Une solution était proposée et qui €tait 1’utilisation d’une source de lumicre blanche froide.

/////

reflétait sur le plexi glace, jouant le role d’un miroir de réfraction, ce qui était un autre
probleme (voir la photo).

Eeflet de
| 'anneaun

lutninenus

Figure 3.6 : Le reflet de la source de lumiere froide (la couronne blanche sur la photo)

Le recours a un systéme d’éclairage professionnel était la meilleure solution trouvée. Des
sources de lumiere blanche positionnees a 45° du plan vertical a la plaque et les plaques
blanches de réfraction assuraient a la fois et un éclairage meilleur et le non chauffage de la
plaque étudiée.
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Figure 3.7 : L’installation.

Figure 3.8 : L’image avant Figure 3.9 :L’image apres
3.4 Analyse des résultats

Avec l’appareil photo numérique, des prises de photos successives sont effectuées a
différentes intervalles de temps variant selon le temps du début de drainage du condensat sur
’ailette.

La démarche suivie était comme suit :
e Prendre des photos des différentes conditions étudiées ;
e Zoomer les zones d’intérét, principalement la deuxiéme rangée des disques ;
e Détection des différentes gouttelettes et exploiter les résultas.

3.4.1 Analyse des visualisations

Nous avons effectué des prises de photos pour des conditions de travail comme suit :
e L’humidité de 30% et de 50%
e Suivant le taux d’humidité, nous avons fait varier la vitesse de I’écoulement d’air
humide a 1,3, 5 et 7 m/s.
e [’air humide rentre a 35°C.
e Laplaque d’échange est maintenue a 10°C.

Le systeme prend entre cing et six heures de temps pour atteindre la phase de stabilité des
paramétres de température, de pression et de vitesse.
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On note aussi que suite a la limitation de 1’espace mémoire de I’appareil numérique utilisé, le
temps entre deux prises successives est lié a la durée que prend le phénomeéne de condensation
avant atteindre le drainage. Ce dernier phénomeéne ne fera pas I’objet de ce travail.

En totalité 18 tests ont éte réalises, a raison de trois tests par condition pour donner plus de
crédibilité aux résultats.

3.4.2 Effet des parametres de vitesse, de température et d’humidité

L’analyse des photos a révélé quelques phénomenes enregistrés liés a

= Effet du taux d’humidité relative sur la condensation

= Effet de la vitesse d’entrée sur 1’établissement du condensét

= Effet de la température de I’ailette sur la condensation
Dans ce qui suit, on traite chacun des effets a part.

3.4.2.1 Effet du taux d’humidité relative sur la condensation

La comparaison des deux figures suivantes montre que une augmentation du taux de

condensét avec ’augmentation du taux d’humidité relative. Ceci s’explique par le fait que
I’augmentation de 10% d’humidité relative ajoute 3,5 g d’eau dans un kilogramme d’air.

Figure 3.10 : Distribution expérimentale du condensat : (gauche) HR 50%, (droite) HR 30%
Temps=4 minutes
3.4.2.2 Effet de la vitesse d’entrée sur I’établissement du condensét

Sur les deux figures suivantes, nous remarquons que pour des vitesses d’entrée différentes et
pour des conditions aux limites identiques la distribution du condensét sur 1’ailette differe.

(b)

Figure 3.11 : Distribution expérimentale du condensét sur [ ’ailette : (&) V=5m/s,(b) V=3m/s
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Pour les mémes conditions expérimentales et seules les vitesses différent, nous constatons que
I’augmentation de la vitesse est associ¢e d’une augmentation de phénomene de condensation.
Une vitesse importante engendre une augmentation du débit de vapeur d’eau et, par
conséquent, une masse de condensat plus importante.

3.5 Visualisations et explications
L’analyse des visualisations obtenue a révélé les remarques suivantes :

= A la zone d’entrée, il y a une concentration du condensat.(ellipse rouge figure
suivante)

= La condensation est forte au niveau du deuxieme rang des tubes.

= Deux structures étendues en forme de U (fleches en rouge figure suivante) prennent
lieu a I’amant des tubes et épousent parfaitement la forme cylindrique des tubes. elles
sont lieux des grosses gouttelettes.

» La taille de ces deux différe selon la vitesse de 1’air humide, de la température de la
paroi et le taux d’humidité.

= Une zone de condensation (zone A sur la figure suivante) de taux faible ou presque nul
se forme derriere chacun des disques et change avec le changement des
caractéristiques de 1’air a I’entrée.

Figure 3.12: Concentration du condensdt a [’entrée de la plaque

Figure 3.13: Phénomeénes enregistrés sur les visualisations.

En se basant sur les travaux de Kim et al.[52], Seghir [66] et KHALLAKI [61], les
explications qu’on peut donner a ses remarques sont comme suit :
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1. La zone de concentration de condensat a I’entrée de la plaque peut étre expliquée par le
fait que la couche limite dynamique est de faible épaisseur au bord d’attaque de
I’ailette engendrant de forts gradients de concentration de vapeur d’eau et par
conséquent un fort transfert de masse.

2. La couche limite dynamique a une épaisseur faible en amont du premier rang de tubes
malgré qu’elle continue a se développer dans le sens de 1’écoulement. Un tourbillon
« fer a cheval » prend naissance [KHELLAKI [61]et Kim et al. [52]], au plan de
symétrie de 1’écoulement et a la rencontre du tube, sous forme de mouvement
hélicoidal de I’écoulement. Ce mouvement n’est pas suffisamment fort pour favoriser
un mélange entre les particules du fluide, a I’intérieur et a I’extérieur de la couche
limite massique [66]. De ceci s’explique la faible quantité de condensation enregistrée
en amont du premier rand de tubes par rapport a I’entrée de la plaque.

3. La deuxieme rangée des tubes est caractérisée par un taux de condensation important
par rapport aux autres rangées. Ce constat est conforme avec ce que Kim et al.[52] ont
conclu. Ils ont trouvé que le taux de transfert de chaleur et de masse est plus important
sur le deuxiéme rang de tubes. L’explication qu’on peut avancer est que la diminution
de la surface du passage du débit d’air humide, passant de S1 a S2 (voir figure en
haut) engendre, pour un débit constant I’augmentation de la vitesse d’écoulement a S2.
On a déja montré sur les visualisations que 1’augmentation de la vitesse favorise la
condensation. De plus, la couche limite dynamique devient importante au voisinage du
deuxiéme rang a cause de 1’éloignement du deuxiéme rang du bord d’attaque [Kim et
al. [52]] et du rétrécissement de la section de passage qui engendre une accélération du
fluide. Le mouvement hélicoidal sera amplifié par ces deux derniers phénomeénes en
amont du deuxiéme rang de tubes par rapport au premier, ce qui entraine
I’augmentation du transfert de masse. Ainsi le mécanisme décrit précédemment
explique les grandes quantités de condensat observées au voisinage du deuxieme rang
de tubes.

4. La diminution de la quantité de condensat constatée pour chacun des tubes derriere le
deuxiéme rang de tubes est expliquée par la diminution de la quantité de fraction de la
vapeur d’eau dans 1’air le long de la plaque et a la structure de I’écoulement. Les rangs
de tubes aprés la deuxiéme rangée de tubes sont sous l’influence de la zone de
stagnation du rang de tubes qui les précéde. Par conséquent, la vitesse de 1’écoulement
et D’intensité des structures tourbillonnaires sont faibles et le transfert de masse
correspondant aussi, ce qui explique les faible quantités de condensat. [66]

5. la zone derriére les tubes est la zone de sillage ou la vapeur d’eau condense trés peu,
voir pas du tout. Ceci est expliqué par le fait que cette zone est caractérisée par des
recirculation de fluide et un écoulement casi-stagnant a faibles quantités de fraction
massique de vapeur d’eau.

6. la quantité de condensat est liée principalement a la taille du tourbillon « fer a cheval »
et la diminution de la fraction massique de vapeur d’eau.
3.6 Analyse numeérique des visualisations en photo par MATLAB
Apres avoir atteint la stabilité des différents parametres définissant les conditions d’essais

expérimentales (température, vitesse et humidit¢ a 1’entrée de la veine d’essai et la
température de ’ailette), la veine d’essai est placée a I’aval du systéme d’amenée d’air.
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Selon les conditions a I’entrée, le phénoméne de drainage est atteint & des durées différentes
I’une des autres ; selon la vitesse d’écoulement et I’humidité relative principalement.

Pour cela les visualisations en photos, en zoom et a taille normale(figure 3.14), de la veine
prises en succession a des intervalles différentes en respectant a la fois le nombre maximale
de photos sur I’appareil numérique (150 photos en mode JPEG, déja ceci peut étre considérée
comme un inconvénient pour une étude plus détaillée, le recours a des systemes
d’enregistrement de taille importante pouvait étre plus utile) et le suivi du phénomene de
condensation sur la plaque jusqu’a atteindre le premier drainage des gouttelettes.

B

F--8 O
o ®

=) | @ @
@@ @

@ @

O

Figure 3.14: Les différentes visualisations en photos prise en taille normale (gauche) en zoom
(droite).

Par la suite, 1’objectif sera la détermination de la longueur du sillage derriere le deuxiéme
rang des tubes ainsi que la taille des gouttelettes pour une validation locale future des
simulations numeériques développés sur des logiciels de simulation CFD.

Si on sait qu’on a cinq rangs sur la plaque, on fixe le regard principalement sur le deuxiéme
rang parce qu’on sait déja que il est I’objet des phénomenes de transfert de masse et de
chaleur les plus importants par rapport aux autres rangs. De plus, et pour des rasions de
symétrie, on va se focaliser sur la ligne du milieu.

La longueur du sillage sera déterminée grace a une méthode numérique en développant un
programme sous environnement MATLAB. Le choix de ce logiciel est motivé principalement
par I’ensemble des boites outils préprogrammées sur ce logiciel permettant 1’analyse des
images. La boite outil Toolbox Image Processing est utilisée dans tout ce qui traitement
d’image sur MATLAB en offrant une panoplie de programmes et d’outils permettant
I’analyse des images pour différentes nécessités.

Le programme se base sur I’idée suivante : ’image objet de 1’étude est lue puis convertie en
mode binaire (noir et blanc). Cette étape s’avere trés importante parce que a partir de cette
étape tout le calcul en dépendra. En effet, I’'image est lue en pixel, et chaque pixel est
sauvegardé comme une valeur entre 0 et 1. Cette valeur est n’est autre que le code de la
couleur de la zone du pixel sur I’image réelle.

Figure 3.15 : Binarisation des photos.
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L’¢étape de rendre I’image binaire n’est autre qu’un forcage des valeurs des pixels pour
devenir soit 0 ou 1 selon un seuil déterminé par ’utilisateur. Cet seuil n’est pas déterminé
selon une méthode bien définie, c’est I'utilisateur qui estime sa valeur suivant la qualité
d’image obtenue.

Une fois I’image est passée en mode binaire des sous programmes assurent la fermeture des
groupes de pixels de valeur 1 ce qui permettra « strels.disk » qui se charge de la création de
éléments de structure morphologique donnée, dans notre cas, c’est des cercles ou des disques.

Par la suite, détecter, compter et repérer ces groupes correspondant aux gouttelettes est assuré
par les « stats.Centroid » qui calcule la position des centres des faces de chacune des gouttes,
et « stats.BoundingBox » qui permet de stocker dans un registre les positions des centres et
le nombre des gouttes en méme temps permettant par la suite de les exploiter facilement.

On note qu’a ce stade, les distances et les mesures faites sont en pixels. En prenant le tube
comme repere géométrique le facteur pixel/metre est calculé permettant ainsi d’avoir des
statistiques comprenant des histogrammes des rayons des gouttes et leurs distributions sur la
plague en unités KMSA.

La deuxiéme étape du programme consiste a la détermination de 1’évolution de la longueur du
sillage derriére les tubes suivant une direction donnée et selon le rang et les conditions de
travail imposée. La distribution des diameétres (ou les rayons) des gouttelettes dans cette zone
fera aussi I’objet de la recherche du programme.
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Figure 3.16: Histogramme des Rayons des gouttelettes en millimetres tube rang 2: (a) HR
30%, (b) HR 50%

La figure 3.16 représente les histogrammes des rayons des gouttelettes pour le méme tube de
I’échangeur mais dans deux conditions différentes. On remarque que en augmentant
I’humidité relative et pour la méme vitesse d’écoulement de 1’air humide, le nombre de la
population (gouttelettes) est passé de 4496 a 4867.

De plus, on remarque aussi que le rayon maximal est compris entre 4.5 et 5 millimétres ce qui
est conforme avec le rayon du tube 4.85 millimétres.
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T T T T T

3500

3000

2500

2000

Fapularity

1500 |

1000

a00

u] L L
o 002 004 005 008 0.1 012 014 018 018 0.2

Rayon des gouttesimm)

Figure 3.17: Histogramme des Rayons des gouttelettes en millimeétres d 'un tube moins de
1 millimétres

On peut aussi raffiner la présentation en remarquant que la majorité des gouttelettes a un
rayon inférieur a 0.5 millimetres. La figure 3.17 représente 1’histogramme des rayons de ces
derniéres.

Pour déterminer la longueur du sillage Ls, on représente sur la figure 1’évolution du rayon des
gouttelettes suivant une direction ox, , figure 3.18.

Le changement de la valeur du rayon d’un certain pourcentage déterminé d’une facon
subjective de 10% ou 20%, permet de localiser la longueur du sillage Ls. On note qu’on n’a
pas trouvé dans la littérature spécialisée aucune méthode expérimentale permettant le
détermination de Ls, sauf dans le travail de Sghir et Marwane ou ils présentent une méthode,
aussi subjective, basée sur les méthode dite « des tangentes ».

2, cePCHinite fexp))
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g
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Figure 3.18: Détermination de la longueur du sillage proposée par Marwane et Sghir[66]

La critique reprochée a cette méthode est la grande différence entre ses résultats et les
résultats obtenus numériquement.

De plus, le choix des points (point limite et le point tangent au tube n’est pas fondé sur une loi
bien précise. Dans notre cas, on a procédé a la représentation des rayons des gouttelettes
suivant une direction donnée, mais dans une bande de taille donnée. Le choix de cette
représentation est du au fait que les centres des gouttelettes ont une distribution aléatoire atour

de la ligneox, .
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Pour résoudre cet obstacle, on a choisi, au lieu d’une direction en linge, une bande de

n —
directionnelle Z:oxi , de taille n décidée par I’utilisateur, comme il est représenté sur la figure
1

suivante.
W A4 i
Ls
! X2
A, A i

Figure 3.19 : Choix de la bande directionnelle.

3.6.1 Résultats numériques

Les résultats ainsi obtenus sont résumés dans les graphes suivants, sachant qu’on a représenté
une longueur du sillage adimensionnelle dite « caractéristique » qui est le rapport de la
langueur du sillage calculée numériquement par le modele numérique développé et le
diamétre du tube Ls/D.

u] 1 2 3 4 =] <]
distance(mm)

Figure 3.20: Evolution du rayon des gouttelettes dans la zone de sillage dériere un tube,
suivant la bande choisie

La figure suivante montre la position des rangs des tubes.

Figure 3.21: Position des rangs, écoulement de la gauche.
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Les figures suivantes résument 1’ensemble des calculs numériques effectués sur chacun des
tubes suivant le rang qu’il occupe sur la plaque suivant la nomenclature : rang_vitesse HR.

Figure 3.22 : Les résultats présentés sur les photos prises pour HR 50%: (a) 1 5 50
(b)2_5 50(c)1 7_50(d)4_7_50 (e) 1_3 50 (f) 3_3_50.
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(a)

(b)

{c)

(d)

Figure 3.23 : Les résultats présentés sur les photos prises pour HR 30% : (a) 2_1_30
(b)3 530(c)2. 530(d)1 7 30
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Ls/D=F(Re),HR 30%
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Figure 3.24 : Evolution de la longueur caractéristique du sillage en fonction du rang des
tubes HR=30%.
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Figure 3.25: Evolution de la longueur caractéristique du sillage en fonction du rang du tube
HR=50%.

On constate que le rapport Ls/D augmente du premier rang jusqu’au troisiéme rang. Ce
rapport cesse d’augmenter et se dirige vers la diminution sur le quatriéme rang.

La deuxieme constatation est que le rapport Ls/D diminue avec 1’augmentation du nombre de
Reynolds.

On constate aussi que globalement I’augmentation de I’humidité relative a engendré une
augmentation du rapport Ls/D entre passant de 20% jusqu’a et 60%. Cette augmentation est
change avec le changement du nombre de Reynolds et a la position du rang.

On constate aussi que entre HR 30% et HR 50%, le premier rang se comporte différemment.
3.6.2 Discussions

3.6.2.1 Explication des résultats obtenus pour HR 30%

On sait que I’écoulement coté air dans les échangeurs de chaleurs a tubes a un caractere
tridimensionnelle extrémement complexe.[Khellaki[62], Nacer bey[51], Kim et al.[52]]du a
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I’interaction de phénomeénes physiques différents et qui sont principalement : la formation
d’une structure tourbillonnaire tridimensionnelle en amont des tubes, et la présence en aval de
ces derniers d’une zone soumise a des gradients de pression adverses qui conduit a la création
d’une zone de sillage ou le fluide est quasi stagnant rendant les échanges de masse et de
chaleur trés faibles et perturbe 1’écoulement principal en le déviant de sens de circulation.

Pour le cas de | humidité relative dans I’air de 30%, on a remarqué que le rapport Ls/D
augmente on passant du premier au troisieme rang, puis il diminue. Cette constatation est
valable pour les quatre nombres de Reynolds quoi que pour le méme rang de tube, le rapport
diminue avec I’augmentation du nombre de Reynolds.

Une zone de recirculation se crée derriére le premier tube, c’est la zone de faible transfert de
masse et de chaleur [Soboya et al.[67], Kim et al.[52]].

On a vu que Kim et al.[52] ont dit que la couche limite dynamique est de faible épaisseur au
bord d’attaque de l’ailette engendrant de forts gradients de concentration de vapeur d’eau et
par conséquent un fort transfert de masse. Et malgré 1’apparition d’un tourbillon fer a cheval
en amont du premier tube, la faible intensité de ces tourbillon rend faible le mélange entre
I’extérieur et I’intérieur de la couche limite massique de 1’écoulement ce qui défavorise la
condensation en amont du premier tube.

La faible intensité de 1’écoulement se traduit par une faible énergie cinétique des particules
qui n’auront pas assez d’énergie pour rejoindre la partie intérieure de la couche limite
massique, et I’écoulement s’accélére en passant vers le deuxiéme tube suite au rétrécissement
de la section de passage.

L’accélération du fluide se traduit par une augmentation de 1’énergie cinétique des particules
de vapeur dans D’air, et en s’éloignant du bord d’attaque, la couche limite dynamique
augmente 1’effet des tourbillon fer a cheval s’amplifie ce qui favorise les échanges de masse
se traduisant par une concentration du condensat en amont du second tube [Kim et al.[52]
Khellaki[62], seghir[66]].

Le transfert de masse important en amont du second tube conduit a une diminution de la
concentration de la vapeur dans I’air traversant autour du second tube ce qui engendre
I’augmentation de la zone de recirculation en aval.

En s’éloignant d’avantage, la fraction massique de la vapeur dans I’air diminue suite au
phénomene de condensation avant, et comme le troisiéme rang de tube est sous I’influence de
la zone de stagnation du rang de tubes qui le précédent (dans notre cas le premier rang de
tubes). Par conséquent, la vitesse de I’écoulement et I’intensité des structures tourbillonnaires
sont faibles et le transfert de masse correspondant aussi ce qui explique les faible quantités de
condensét. Ces faibles quantité de condensat influeront aussi la zone de stagnation en aval du
troisieme rang en la augmentant.

En passant au quatriéme rang de tube on constate que la zone de recirculation diminue et donc
le rapport Ls/D I’est aussi malgré on avait de grand rapports sur le troisiéme rang de tube.
L’explication qu’on puisse donner est que la diminution de la zone de stagnation est le signe
d’un passage des particules de la vapeur de I’extérieure de la couche limite massique vers
I’intérieure de cette dernicre. Ces particules finissent par se condenser sur la paroi. Ce passage
est du principalement a I’augmentation du frottement entre les couches du fluide suite au
perturbations causées par les pertes de charges en passant entre les tubes.
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3.6.2.1.1 Effet du nombre de Reynolds cas HR 30%

On voit aussi sur la figure que le rapport Ls/D diminue avec 1’augmentation du nombre de
Reynolds. Ce ci peut étre expliqué par le fait que I’augmentation du débit engendre plus
d’énergie cinétique aux particules vapeur dans 1’air ce qui favorise un transfert de masse entre
la couche extérieure et intérieure de la couche limite massique.

3.6.2.2 Explication des résultats obtenus pour HR 50%

Les résultats obtenus pour une humidité relative de 50% semblent étre un peu différents par
rapport & ceux obtenus pour une humidité relative de 30%.

La premicre différence apparait par le fait qu’en passant de 30% a 50% d’humidité relative on
constate I’augmentation du rapport Ls/D. Cette augmentation se déduit directement par
I’augmentation du gradient de concentration de vapeur d’eau avec |’augmentation de
I’humidité relative en amant du premier rang ce qui empéche la vapeur de se poser en aval du
tube.

Les travaux de Kim et al, comme on vient de le mentionner a plusieurs reprises, ont montré
que I’amant du deuxiéme rang de tube est le sicge des échanges de masse et chaleurs les plus
importants pour les raisons déja citées ci-dessus. Et vu la quantité de vapeur transportée les
gouttes prennent des tailles importantes par rapport a celles créées avec une humidité relative
moindre, et cette taille et nombre importants des gouttes engendrent un frottement important
et méme peuvent bloquer le passage de 1’air ce qui se traduit par des pertes de charges plus au
moins importantes et ceci peut expliquer la diminution du rapport constatée sur le deuxieme
rang de tube.

Le reste des résultats peut étre expliqué d’une fagon similaire a celle donnée pour le cas
précedent.

Conclusion :

Dans cette partie du travail, nous avons présenté le banc d’essai expérimental avec ses
différents constituants, ainsi que les conditions aux limites imposées par le cahier des charges.

Une présentation des difficultés rencontrées lors de la mise en marche du banc d’essais et les
différentes réflexions proposées et leurs résultats ont aussi fait I’objet d’une présentation dans
ce chapitre.

La mise en place du banc d’essai a permis le passage aux expériences envisagées. On a
changé le nombre de Reynolds ainsi que I’humidité relative et grice a un systéme de
photographie professionnel, des clichés du phénoméne de condensation ont été réalisés.

Un programme sous univers MATLAB a permis le calcul du rapport longueur du sillage par
rapport au diametre du tube. Les résultats obtenus ont été expliqués sur la base des différents
travaux faits dans le domaine, et en se referant aux reflexions proposées par les chercheurs
pour expliquer le phénoméne de condensation de la vapeur d’eau sur une plaque plane ou
dans un échangeur de chaleur.

On a constaté que le nombre de Reynolds et ’humidité relative jouent un role important dans
la physique de la condensation au sein d’une géométrie complexe.
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Conclusion générale

Le travail présenté dans ce meémoire est une expérimentation permettant d’exploiter les
transferts de masse et de chaleur en mode humide. Un banc d’essai a permis de mettre en
ceuvre cet objectif en étudiant une veine représentée par deux ailettes successives avec des
tubes horizontaux.

La premier chapitre a été consacré aux generalités sur les échangeurs de chaleurs et la
condensation ainsi les différents modeéles de condensation trouvés dans la littérature.

Le second chapitre de ce travail était consacré a 1’étude bibliographique des différentes
recherches faites dans le domaine des transferts de chaleurs et de masse par condensation dans
les échangeurs de chaleur principalement et sur les plaques planes horizontales et/ou
verticales. L’étude bibliographique est composée de deux partie : la partie de I’expérimental
et celle su numérique. Nous avons présenté les travaux qui ont traité le méme parametre
rassemblés pour donner une vue meilleure de I’évolution des recherches dans le domaine.

Le banc expérimental est une veine a boucle ouverte dans laquelle circule de 1’air chaud et
humide. La circulation externe d’eau glycolée permet un refroidissement uniforme de la veine
permettant ainsi la condensation a température constante de I’air humide. Sa composition et sa
réalisation ont été effectuées au sein du laboratoire durant une these de doctorat et & partir
d’une boucle déja existante.

On assure la circulation de I’air dans la veine grice a un ventilateur centrifuge de puissance
variable et a débit réglable. L’humidité de I’air est assurée grace a un barboteur dans le quel
I’air arrive d’un surpresseur réglable et produira des boules de gaz dans la colonne d’eau dans
le barboteur et qui s’échappent en menant avec elles de la vapeur dans 1’air de I’ambiance
pour devenir de I’air humide. De I’eau glycolée circule dans un serpentin plongé dans la
colonne d’eau assure le réglage de la température de 1’eau en travaillant comme échangeur de
chaleur. La température de cette eau est réglée par un bain thermostaté formé d’un
réchauffeur. La mesure de ’humidité et la température de ’air est assuré par un transmetteur
d’humidité et de température série EE29/31 avec une erreur de 0.1% chacune.

On assure le chauffage de 1’air par deux dispositifs de chauffage (résistances de €lectriques)
en forme de colliers chauffants. Le premier collier chauffant est installé juste en amant du
ventilateur pour un premier chauffage. Le deuxieme collier est placé en aval du ventilateur et
chargé de mener ’air aspiré a la température de consigne désirée par 1’utilisateur (35°C dans
notre cas).

L’air humide, en passant par les colliers atteint la température de consigne désirée grace a un
systeme de régulation de température installé sur les colliers utilisant la technologie CMOS et
assurant le réglage de la puissance des résistances électriques.

La vitesse est contrdlée par un diaphragme déprimogeéne. Un logiciel permet de calculer la
vitesse grace a un calcul itératif permet d’évaluer la vitesse liée par une expression bien
décrite a la pression en calculant le débit d’air a partir de la perte de charge mesurée au niveau
du diaphragme avec des micro manometres différentiels type FURNESS CONTROLS
travaillant a des plages de pression entre 0.001 millimétres colonne d’eau et 2000 millimetres
colonne d’eau.

Un dispositif formé d’un déflecteur, d’une gaine rectangulaire et d’un convergent dont la

forme a été bien étudiée pour assurer un profile de vitesse uniforme a la sortie a été mis a
’aval de la section d’essais garantit ’homogénéité de la vitesse le long de la section d’entrée.
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La condensation de I’air humide aura lieu au contact de la paroi de la plaque plane maintenue
a une température de consigne de 10°C. cette tempeérature est constante grace a un
Cryothermostat & deux pompes liées a la plaque sur laquelle est collée un feuillard en
aluminium représentant 1’ailette de I’échangeur. L’utilisation d’une graisse conductrice entre
la plaque et le feuillard assure un bon refroidissement a la température envisagée.

Arrivant a la veine d’essai, 1’air humide s’écoulant, a la température de 35°C, entre la plaque
refroidie et un plexiglas , représentant la seconde paroi de la veine, transparent permettant
ainsi la visualisation du phénomeéne étudié.

Le changement du taux d’humidité relative, 30% et 50%, et la variation du débit d’air humide
feront I’objet de notre étude. Un appareil numérique permettra la visualisation du phénomene
étudié.

Mais avant la mise en place du systéme expérimental, plusieurs problémes nous ont
rencontrés.

Commencant par les conditions aux limites, la température de la paroi imposée par le cahier
des charges a 5°C s’avérait difficile a la maintenir vu la température de ros¢ de la vapeur dans
’air et le réchauffement de la plaque plane au passage de I’air humide a 35° a des vitesses
passant de 1 a 7 m/s. Le choix de la température de paroi a 10°C était une solution tres
pratique pour mener les expériences.

Le deuxiéme probleme rencontré était la prise de photographie bien éclairée. Des zones
d’ambres pouvaient fausser les résultats si on sait qu’une analyse numérique basée sur le
traitement des images est envisagée. Pour cela, plusieurs solutions ont été proposées et seul le
recours a un systéme d’éclairage professionnel nous a permis de surmonter cette difficulté.

La troisieme difficulté était la mise au point dun systéme de fixation autre que celui proposé
dans des expériences ultérieures, menées sur le méme banc d’essai, pour assurer le respect des
conditions aux limites du cahier des charges. Le respect de la géométrie a fait ’objet d’une
verification soigneusement réalisée.

Apres avoir réglé ces difficultés, nous avons procédé a la visualisation du phénomeéne et faire
des clichés pour chaque cas d’études. Ceci nous a permis d’effectuer 16 expériences, pour
chacune des deux humidités relatives étudiées, 30% et 50%, on a fait varier la vitesse de 1, 3,
5 et 7 m/s. les clichés étaient en mode normal ou toute la plaque est photographiée, et en
mode zoom ou nous sommes intéressés a photographier le deuxieme rang des tubes
seulement.

La seconde étape de notre travail consistait & mettre en place un programme sous univers
MATLAB permettant de faire une analyse numérique des photos obtenues dans le but de
quantifier le nombre des gouttes sur les photos, leurs rayons et d’estimer la longueur du
sillage de recirculation en aval des tubes.

L’idée de base du programme parte de la reconnaissance des formes par la méthode dite de
Hough, et prenant le diamétre des tubes comme referant on peut monter a la taille en
millimétres des autres gouttes en faisant le passage des pixels en millimétres. Le programme
ainsi nous permis de visualiser le nombre de gouttes et les rayons ainsi d’avoir une
cartographie de la plaque plane.
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La seconde étape du programme comporte 1’estimation de la longueur du sillage derriére les
tubes et la rapporter par rapport au diamétre du tube pour avoir un avoir un nombre
adimensionnel Ls/D.

Les résultats ont montré, pour I’humidité relative de 30%, que le rapport Ls/D augmente en
passant du premier au deuxiéme et au troisieme rang des tubes, aprés ce rapport diminue sur
derriére le quatrieme rang. La deuxiéme remarque que nous avons fait est que ce rapport
diminue avec I’augmentation du débit de 1’air.

L’augmentation de I’humidité relative, en passant a 50% d’humidité dans I’air, a engendré
une augmentation des valeurs de ce rapport étudié, quoi que si on a gardé la meme allure des
graphes sur le premier, le troisiéme et le quatrieme rang des tubes, on remarqué que le rapport
Ls/D diminue sur le deuxiéme rang des tubes au contraire du cas de 30%.

la zone de concentration de condensat a I’entrée de la plaque peut étre expliquée par le fait
que la couche limite dynamique est de faible épaisseur au bord d’attaque de 1’ailette
engendrant de forts gradients de concentration de vapeur d’eau et par consequent un fort
transfert de masse.

La couche limite dynamique a une épaisseur faible en amont du premier rang de tubes malgré
qu’elle continue a se développer dans le sens de 1’écoulement. Un tourbillon « fer & cheval »
prend naissance [KHELLAKI[62] et Kim et al.], au plan de symétrie de I’écoulement et a la
rencontre du tube, sous forme de mouvement hélicoidal de 1’écoulement. Ce mouvement n’est
pas suffisamment fort pour favoriser un mélange entre les particules du fluide, a I’intérieur et
a I’extérieur de la couche limite massique [Seghir[66]]. De ceci s’explique la faible quantité
de condensation enregistrée en amont du premier rand de tubes par rapport a I’entrée de la
plaque.

L’écoulement continue son évolution derriére le premier tube et une zone de recirculation se
crée, et les faibles échanges entre I’extérieur et I’intérieur de la couche limite massique ne
permettent pas aux particules de vapeur de venir se poser et se condenser sur la plaque dans la
zone de stagnation.

Au passage au deuxiéme rang de tube, un rétrécissement de la zone de passage du a la
présence des tubes engendre une accélération de 1’écoulement de I’air humide. On a déja
montré sur les visualisations que 1’augmentation de la vitesse favorise la condensation. De
plus, la couche limite dynamique devient importante au voisinage du deuxiéme rang a cause
de I’éloignement du deuxiéme rang du bord d’attaque [Kim et al.[51]] et du rétrécissement de
la section de passage qui engendre une accélération du fluide. Le mouvement hélicoidal sera
amplifié par ces deux derniers phénomenes en amont du deuxieme rang de tubes par rapport
au premier, ce qui entraine I’augmentation du transfert de masse. Ainsi le mécanisme décrit
précédemment explique les grandes quantités de condensat observées au voisinage du
deuxiéme rang de tubes.

La quantit¢ de condensat importante devant I’amont du second tube induit de faibles
concentrations de la vapeur dans ’air qui passent derricre le second tube, et ceci explique par
conséquent 1’augmentation du rapport étudié.

Le troisieme rang des tube, en se trouvant sous 1’influence de la zone de stagnation du tube
qui le précede ce qui affaiblie la vitesse de I’écoulement et 'intensité des structures
tourbillonnaires et le résultat sera un transfert de masse faible aussi ce qui explique les faible
quantités de condensat et augmente la zone de stagnation.
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En passant au quatrieme rang, le rapport diminue subitement, ceci peut étre expliqué par
I’augmentation des pertes de charge, a cause de la présence des premier tubes, ce qui perturbe
I’écoulement de 1’air et favorise le passage des particules vapeur vers la zone de stagnation en
aval du tube.

Par contre, I’augmentation de 1’humidité relative a engendré plus de condensation de la
vapeur et vu la quantité de vapeur transportée les gouttes prennent des tailles importantes par
rapport a celles créées avec une humidité relative moindre, et cette taille et nombre importants
des gouttes engendrent un frottement important et méme peuvent bloquer le passage de I’air
ce qui se traduit par des pertes de charges plus au moins importantes et ceci peut expliquer la
diminution du rapport constatée sur le deuxieme rang de tube en particulier et le reste des
tubes en genéral.
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Perspectives :

L’une des perspectives envisagées a ce travail est la comparaison des résultats obtenus
expérimentalement a ceux qu’on puisse trouver grace au modele numérique développé par
Saghire dans sa thése dans le but de valider le modele.

L’étude de I’échange de masse est envisageable parce qu’on peut évaluer le nombre de
gouttes et leurs rayons respectifs, et en prenant par exemple le rayon de la goutte comme
constant et le méme calculé par le programme développé on peut donner une estimation
méme « surestimée » et comparer les résultats obtenus a ceux obtenus en faisant la
comparaison entre la quantité d’humidité en amant et aval de la veine.

On peut penser aussi a remplacer la condition de température imposée a la plaque par un flux
imposée, ce qui est le plus pratique et le plus contrélable industriellement.

On peut aussi exploiter les photographies apres drainage et les utiliser pour des simulations

futures dans le but de prévoir le drainage dans I’échangeur et I’effet du drainage sur les
échanges de masse et de chaleur.
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Annexe |
Dans cette partie on présente une analyse detailléee des forces qui régissent une goutte de
surface.

La force de tension de surface est proportionnelle a la tension de surface et a la taille de la
goutte de surface. Cette force est composée de deux forces : la force de rigidité induite par la
composante de la force de tension de surface parallele a la paroi. Elle s’oppose a la force de
trainée et a la fraction de la force gravitationnelle selon I’axe de mouvement. La force
d’arrachement induite par la composante de la force de tension de surface normale “a la paroi.
Elle s’oppose a la force de trainée et a la fraction de la force gravitationnelle suivant 1’axe
d’arrachement.

- La force de pression est le résultat d’un gradient de pression entre 1’intérieur et 1’extérieur
d’une goutte. Elle est proportionnelle ‘a la densité du fluide, au volume de la goutte et "a
I’accélération gravitationnelle g.

R —

F. =0V, 0 11

- La force gravitationnelle est induite par 1’accélération gravitationnelle et I’orientation de
I’objet. Elle est proportionnelle ‘a 1’accélération gravitationnelle et au poids de la goutte de
surface.

—_—

F, =p,V,.9 1.2

- La force de trainée est la force paralléle a la direction moyenne de 1’écoulement. Elle est
exercée sur la goutte et engendrée par 1’écoulement d’air selon I’axe de mouvement. Elle

dépend de la densité de I’air p,, du coefficient de trainée C,, de la section frontale S, de la

goutte perpendiculaire ‘a I’écoulement et de la vitesse moyenne ‘a I’interface air/goutte V, .

—2
=p.Cp.S, V, 1.3
En général, C,dépend de la nature du fluide, du régime d’écoulement ainsi que la forme

aérodynamique de 1’objet. Le coefficient de trainée pour une goutte supposée hémisphérique
est calculé "a partir de celui mesuré pour une sphére dans un écoulement d’air, voir suivante,
mais avec un nombre de Reynolds basé sur le double de la hauteur de la gouttee, .

F

trane

L imaire Thas bl = Expédiacutal

Coefficicent de trainé pour wme sphive
¥

LIN] | 14 [EEA (R L H] (LR LLLLE N N

Mombre de Reymaklls

Figure 1.1 : Coefficient de trainée pour une spheére.
La vitesse de I’air au niveau de la goutte est déduite de la contrainte de cisaillement pariétale
et de la condition de non-glissement & la paroi. En régime laminaire, I’expression de la vitesse
est donnée par I’intégration de 1’expression de la contrainte 1 Analyse bibliographique 17
de cisaillement "a la paroi entrey =0 ety :
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Tr.dyzjiya.a—udy 1.4

V. =-"Fy 1.5

€y-

En régime turbulent, une expression analogique a 1’équation précédente est utilisée en
combinant une viscosité laminaire s, et turbulente . .

\Tazi.[r—”.y.dy 1.7
€ 0 Ha
Avec :
du
=—u, + ) — 1.8
2-’J (:ua ll'la) dy

L’expression de la vitesse moyenne en régime turbulent est donnée en utilisant I’hypothése de
la longueur de mélange et en intégrant I’expression de la vitesse turbulente entre zéro et ;.

— T T
V,=28. 2| [feLae |14 1.9
Pa Pa Hy

- La force de portance est la force de 1’air exercée sur une goutte et qui tend a la porter donc a
la tirer selon I’axe d’arrachement. Elle dépend de la densité¢ de I’air p,, du coefficient de
portanceC,, de la section latérale S, de la goutte paralléle a I’écoulement et de la vitesse
moyenne a I’interface air/goutteV, .

Fooance = 2a.Cp SV, 1.10
En général le coefficient de portance C, est considéré comment étant équivalent au

potrance

coefficient de trainée C; .
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Annexe 11

Dans cette annexe, on représente le schéma général du programme MATLAB.

T

X
e

Lecture de I’image Image en mode binaire

l

Choix des surfaces min
a détecter

l

Création
Des « strels disques »

l

Détection des centres de gravitée des cercles par la
méthode des « stats.Centroidl » et Houah

l

Détection des surfaces des cercles par
la méthode des « stats.BoundingBox »

l

X0.Y()

Positions des centres des cercles

l

Recherche des centres des cercles qui
sont dans la bande derriere le disque
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Fin

T

Affichage : nombre de
gouttes, les rayons des
gouttes, la longueur du
sillage...etc

T

Calcul de la longueur du sillage en
pixel puis en millimétres par
calage a la surface réelle du disque

|

Détecter a quelle position on a
changement de surface important




On représente

Annexe 111

ici le programme de calcul du diaphragme :

@ I I #= (L [ [

%)
@

B
DIAPHRAGME : Calcul de g, en fonction du Delta P mesuré [

soit en unités S|

Pa
0,999968452

si une erreur survient
dans le calcul itératif
appuyez sur la touche

Réinitial

Initi

le itér. 2é itér, 3e itér, [n itérations
qm initial 1 kgfs 0000527 0000582 0000578
Vitesse du fluide dans conduite amont 91465 mis 0,482 0533 0529 0,529
MNombre de Reynolds amont Re 1.84E+06 1020 1128 1120 1120
Coefficient de décharge (f. STOLZ) C 060132003 056454468 06599615 06602678 0,66024848)
Coefficient de débit « 0612397953 067678737 06721197 06724317 067241202
m calculé 0.000526848 kg/s 000058224 0,0005782 0,0005785 0,00057848)
, kafh
udz - . =I(p - «/E s 0‘00018‘(4953;2 Egelﬁ 0,00057848 kgfs 1326141324
I = 08 2APp dP Pa mbar
WoKIPVAE| g YRR e i um
mbar

Pa

Figure I111.1 : Le programme de calcul du diaphragme
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Résume :

Les échangeurs thermiques sont largement utilisés dans le domaine du genie climatique
notamment pour le conditionnement d’air. Dans certaines conditions de fonctionnement, il
peut y avoir transferts couplés de chaleur et de masse ; c’est notamment le cas lors de la
condensation de la vapeur d’eau contenue dans 1’air humide.

L’¢étude proposée, dans ce travail, a pour but d'améliorer la connaissance de la répartition
spatiale des gouttes de condensat, autour des tubes, sur des ailettes d’échangeurs de chaleur.
In fine, il s’agit d’aider a la compréhension des mécanismes de transfert.

Une étude expérimentale est menée a 1’aide d’une veine d’essais spécifiquement développée
au laboratoire et mettant en ceuvre des maquettes d’échangeurs. Les résultats ont montré que
le phénomene étudié est influencé par le nombre de Reynolds et I’humidité relative.

A D’aide d’un programme Matlab, ont a mesuré la longueur du sillage derriere les tubes, et la
comparaison avec des résultats numériques dans les méme conditions de travail a donnée une
bonne concordance du modele numérique avec 1’expérimentation.

Le présent travail est en bonne concordance avec les résultats prévus par d’autres recherches
menées dans ce domaine.

Mots clés : condensation en gouttes, transferts de masse et de chaleur, condensation,
échangeurs de chaleurs, sillage.

Abstract :

Heat exchangers are widely used in climatic engineering in particular in air conditioned. In
some functioning conditions, a combined transfer of air and mass may be; it is the case of the
vapour condensation contained in the damp air.

The purpose of the proposed study in this work is to improve the drop’s spatial assessment
knowledge around fins, on the heat exchanger’s blades. It concerns improving the
comprehension of the transfer mechanisms.

We studied the influence of some parameters such us Reynolds number and relative humidity
of vapour contained in the air on drops spatial allocation. An experimental study using a
specific experiment developed in the laboratory on exchangers’ model has been done. The
results show that the studied phenomenon is influenced by the studied parameters.

A Matlab program has been developed allowing the measure of the vortex length behind fins,
and compared with numerical results, we found that these last are in good agreement with
experience.

The results of the present study are also in good approval with previous studies.

Keys words: dropwise condensation, mass and heat transfers, condensation, heat exchangers,
vortex.
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