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Contribution a la simulation numérique des transferts de chaleur par conduction,
rayonnement et convection thermosolutale dans des cavités.

Résumé : L’objectif de cette thése est de contribuer & la simulation numérique des transferts
de chaleur par conduction dans les parois, par rayonnement et par convection thermosolutale
dans des cavités fermées ou dans des conduites. Dans la plupart des cas pratiques, les trois
modes de transfert de chaleur sont fortement couplés lorsque le fluide en mouvement est un
mélange de gaz.

Le transfert de chaleur par convection naturelle associé a la condensation surfacique dans une
cavité a deux dimensions, remplie d’air humide a été étudié numériquement. Les parois verti-
cales, d’épaisseur finie, sont en contact avec une ambiance extérieure froide. La modélisation
faiblement compressible permet & la fois de tenir compte de la diminution de la masse du
mélange et de la pression thermodynamique. Les variations temporelles des champs de fonc-
tion de courant, pression, température et fractions massiques sont étudiées pour différentes
conditions d’humidité initiale.

Egalement, une étude de la convection mixte associée a ’évaporation d’un film liquide ruis-
selant sur les deux parois d’un canal vertical a été menée. Les effets des forces d’Archiméde
thermique et solutale sur le développement de I’écoulement ont été montrés. Les résultats ont
été obtenus en considérant que les propriétés du mélange sont constantes ou basées sur la regle
d’un tiers. Deux mélanges binaires de gaz parfaits air-vapeur et air-hexane ont été considérés
en vertu de diverses conditions aux limites.

Mots clés : couplage convection naturelle-rayonnement, convection thermosolutale, conden-
sation, évaporation, condensation surfacique, cavité fermée, canal vertical.



Contribution to the numerical simulation of heat transfer by conduction, radia-
tion and thermosolutal convection in cavities .

Resume : The purpose of this thesis is the contribution to the numerical simulation of heat
transfer by conduction, radiation and thermosolutal convection in a closed cavity or in a ver-
tical channel. In most practical cases, the three modes of heat transfer are strongly coupled
when the fluid in motion is a mixture of gases.

Heat transfer by natural convection and surface condensation in two-dimensional enclosures
in contact with a cold external ambient through a wall of finite thickness was studied numeri-
cally. Special attention was given on the modeling of the flow of a binary mixture consisting of
humid air. Low-Mach number assumption was introduced in order to account for decreases in
mixture mass and average pressure within the enclosure between the initial and steady states.
The time-variations of the stream function, mean pressure, temperature and water vapor as a
function of time according to various values of the initial relative humidity are studied.

Also, a numerical investigation was conducted to study mixed convection in a vertical channel
with evaporation of thin liquid films on wetted walls. The effects of the thermal and solutal
buoyancy forces on the flow field, heat and mass transfer are illustrated. Results were obtained
both for variable and for constant properties using the one-third rule. Air-water vapor and
air-hexane vapor mixtures, assumed as ideal gases, are considered under various boundary
conditions.

Keywords : Coupled natural convection-radiation, thermosolutale convection, condensa-
tion, evaporation, surface condensation, closed cavity , vertical channel.

i



Table des matiéres

Préambule

I Partiel

Introduction

1 Equations de conservation

1.1 Modeélisation . . . . . . . . e e e

1.1.1
1.1.2
1.1.3
1.14

Hypothéses . . . . . . . . . .
Equations de conservation . . . . . ... ... ...
Approximation de Boussinesq . . . . . . ... ...

Ecoulement 3 faible nombrede Mach . . . . . . .. ... ... ......

1.2 Transfert radiatif . . . . . . . . . . e

1.2.1
1.2.2

Méthode des radiosités . . . . . . . . . ...

Les DOM ou méthode des ordonnées discrétes . . . . . . . . . . .. ...

1.3 Condition aux limites : couplage rayonnement convection . ... ... ... ..

1.4 Résolution numeérique . . . . . . . . Lo

14.1
1.4.2
1.4.3
144
1.4.5
1.4.6
1.4.7
1.4.8
1.4.9

Discrétisation des équations de conservation . . . . . ... ... .. ...
Schéma d’interpolation . . . . . . . .. ... L oL
Schéma centré du second-ordre . . . . . ... ... ... ... ...
Schéma amont du second ordre . . . . . . .. ... ... ... ...
Schéma QUICK . . . . . . . . . . ..
Couplage vitesse-pression . . . . . . . . . ...
Résidus : Paramétre de contrdle de la convergence . . . . ... ... ..
Sous-relaxation . . . . . . ... Lo

Termes SOUrCeS . . . . . . . . ...

iii



TABLE DES MATIERES

1.5 Meéthode numérique de résolution temporelle. . . . . ... .. ... ... .. .. 28

1.5.1 Résolution découplée implicite. . . . . . . . . ... ..o 28

1.5.2 Résolution couplée-explicite . . . . . . ... ... oo 31

1.5.3 Schéma temporel non-itératif (NITA) . . . . .. ... ... ... .. ... 31

2 YValidation 33

2.1 Validation du modéle Boussinesq en régime stationnaire . . . . . ... ... .. 33

2.1.1 Cavitécarrée A =1 . . . . . e 33

2.1.2 Cavité rectangulaire A >1 . .. .. .. ... L o000 35

2.2 Convection naturelle dans une cavité cubique . . .. .. ... .. ... ..... 37

221 Etudedemaillage . . ... ... . ... ... ... ... ... 37
2.2.2 Etude de la convection naturelle pour différentes valeurs du nombre de

Rayleigh . . . . . . . . o 38

2.3 Validation du modéle Boussinesq en régime transitoire . . . . .. ... ... .. 40

2.3.1 Cavitécarrée A=1 . . . . e 40

2.3.2 Cavité rectangulaire . . . . . .. ... oL oL Lo 42

2.4 Validation du modéle faible Mach . . . . . .. . ... ... .0 0. 45

2.4.1 Premiére validation . . . . . . ... o Lo 45

Maillage et options de calculs. . . . . . . . .. ... ..o 47

Comparaisons des profils de vitesses adimensionnelles . . . . . . ... .. 48

Comparaisons des nombres de Nusselt . . . . .. .. ... ... ..... 52

2.4.2 Deuxiéme validation . . . . ... ... L o Lo 54

2.5 Ecoulement transitoire dans une cavité allongée . . . . . . . . .. ... 62

2.5.1 Validation et résultats . . . . . . ... ..o oL 63

2.6 Couplage convection-rayonnement en géométrie 2D . . . . . .. ... ... 69

2.7 Validation du code : couplage convection-rayonnement en géométrie 3D . . . . . 74

2.7.1 Description de la configuration étudiée . . . . . . . .. .. ... .. 75

2.7.2 Conditions aux limites . . . . . . ... .. .. ... ... ... 75

2.7.3 Comparaison des résultats obtenus par les deux méthodes : (S2S et DOM) 76

2.74 Comparaison avec Colomer et al. [26] . . . . . . . ... .. ... ... .. 7

v



TABLE DES MATIERES

3 Couplage conduction, convection naturelle et rayonnement surfacique dans

des cavités 81
3.1 Introduction . . . . . . . . . . 81
3.2 Double vitrage . . . . ... 84
3.2.1 Etudes paramétriques . . . . . . . . ... 84
3.3 Cavité partitionnée . . . . . . . .. ... 88
3.3.1 Régime stationnaire . . . .. ... ... Lo oo 88
3.3.2 Régime instationnaire . . . . .. ... L 0oL Lo 92
3.3.3 Comparaison des résultats numeériques et expérimentaux [43] . . . ... 95
3.4 Etude de la stratification thermique . . . . . . . . . .. ... ... 97

3.4.1  Cavité 2D remplie d’air différentiellement chauffée avec des parois ho-
rizontales adiabatiques . . . . . . ... Lo 97

3.4.2 Cavité 3D remplie d’air différentiellement chauffée avec des surfaces ho-
rizontales adiabatiques . . . . . . ... oL 101

Conditions aux limites . . . . . . . . . .. .o oo 102
Influence du coefficient d’échange extérieur h,, sur les parois horizontales103
3.4.3 Valeur de la stratification S dans une cavité 3D . . . . . . . .. ... .. 107
Variation du paramétre S en fonction de la profondeur de la cavité p . . 109

3.5 Structures alvéolaires : Couplage de la convection, du rayonnement et de la
conduction . . . . . . .. L. e e e 110

3.5.1 Parameétresdecalcul . . . . ... ... .. L. 111
3.5.2 Etude de maillage pour une cellule de parpaing différentiellement chaufféel111
3.5.3 Etudede parpaingde 10 . . . . . . . . ..o Lo s 112

Calcul du flux et des résistances thermiques pour différentes tempéra-
tures extérieures . . . . . . . .. ..o 113

3.5.4 Transfert de chaleur dans un parpaing de 20 cm comportant deux cellules117

IT Partie I1 121

4 Transfert de matiére et de chaleur dans une cavité fermée : étude de la

condensation surfacique 125
Introduction 125
4.1 Condensation dans une cavité remplie d’air humide . . . . . . . . ... .. ... 127
4.1.1 Modélisation . . . . . . . .. e 127



TABLE DES MATIERES

4.2

II1

4.1.2 Conditions aux limites . . . . . . . . .. ..o o 128
4.1.3 Termes SOUTCES . . . =+« v v it e e 130
Condensation dans une cavité fermée . . . . . . . .. .. ... 130
4.2.1 Tests de validation : calcul de la masse condensée . . . . . . .. .. ... 130
4.2.2 Résolution numérique . . . . . . ... Lo 131
423 Résultats . . . . .. 133
4.2.4 Calculs des chaleurs latente et sensible . . . . . .. ... ... ... ... 135
Cavité fermée remplie d’air sec . . . . . . . . .. ... ... .. ... .. 138

Cavité fermée remplie d’air humide . . . . . . .. ... ... ... .... 140

4.2.5 Cavité différentiellement chauffée avec une seule paroi conductrice . . . 147
4.2.6 Influence de la variation de 'humidité relative initiale. . . . . . .. . .. 149
4.2.7 Influence de la variation du coefficient d’échange externe ho, . . . . . . . 157
Partie 111 163

5 Convection mixte dans une conduite plane verticale : Influence des trans-

ferts de matiére sur les parois 167
Introduction 167
5.1 Modélisation . . . . . . . ... 171
5.1.1 Hypotheses . . . . . . . . Lo 171
5.1.2 Equations de conservation . . . . . .. .. ... .. ... ..., 172
Conditions aux limites . . . . . . . . . . . ... 174

Grandeurs calculées . . . . . .. ..o 175

5.1.3 Equations de conservation sous ’approximation de Boussinesq. . . . . . 177
Grandeurs de référence . . . . . . .. ... 178

5.2 Meéthode de résolution numérique. . . . . . . . . ..o oo 179
5.2.1 Etudedemaillage . . .. ... ... ... Lo 179

5.3 Comparaison avec des résultats publiés par Azizi et al.[85] . . . . . ... .. .. 181
5.3.1 Hypotheéses communes aux deux études . . . . . . .. .. ... ... .. 182
ComparaisSon . . . . . . . . ... 182

5.4 Evaporation de la vapeur d’eau . . . . . . .. ... .. o oL 184
5.4.1 Evaporation de la vapeur d’eau dans ’air en convection mixte . .. . . 185
Convection solutale : T), =Ty . . . . . . ... ... .. ... .. ..... 185



TABLE DES MATIERES

Convection Thermosolutale : AT =20,2K . ... ... ... ...... 191
5.5 Evaporation de I’'hexane . . . . . . . .. . .. ... .. ... .. ... 195
5.5.1 Evaporation de 'hexane dans l'air en convection mixte . . .. ... .. 195

Propriétés physiques du mélange air-hexane & pression atmosphérique . 195

Convection solutale : T, =Ty . . . . . . . ... ... ... ... ..... 196
Convection thermosolutale : AT =45K . . . .. . ... ... ... ... 200
Influence de la variation des propriétés thermophysiques du mélange . . 201
Conclusions et Perspectives 207
Annexes 211
Bibliographie 231
Publications 238

vii



TABLE DES MATIERES

viii



Préambule

Ce mémoire de thése est organisé en deux grandes parties comportant chacune une in-
troduction générale. Les conclusions tirées a lissue de ce travail sont présentées a la fin du
mémoire.

Cette organisation correspond aux deux périodes qui ont constitué la préparation de la
thése. Elle marque aussi une inflexion du projet initial, défini dans le cadre d’une étude contrac-
tuelle portant sur ’efficacité d’un systéme de ventilation de doubles vitrages, vers 1’étude des
transferts thermosolutaux avec changement d’état de I'un des constituants d’un mélange bi-
naire non dilué. Ce travail est synthétisé dans la seconde partie du mémoire.

La modélisation des transferts couplés par convection naturelle, rayonnement et condensa-
tion/évaporation dans des enceintes ventilées en tenant compte de la conduction thermique
dans les parois a en effet montré qu’'une telle étude ne pouvait pas étre menée sans une phase
de validation approfondie des méthodes de calcul utilisées. Avec le logiciel employé au cours
de la préparation de la these, il est nécessaire d’introduire des termes de source dans les équa-
tions de conservation afin de modéliser les conditions aux limites appropriées et de les résoudre
sous forme instationnaire. Qutre les difficultés de mise en oeuvre, cette technique demande,
en 'absence de résultats disponibles dans la littérature, d’étre testée sur un grand nombre de
configurations voisines ou dans des cas pour lesquels la solution stationnaire est connue.

Aprés une introduction sur les systémes d’équations de conservation & résoudre, la premiére
partie présente 1’essentiel des techniques numériques utilisées dans le cadre de la préparation
de la theése. Les travaux effectués dans la phase de validation sont ensuite décrits. Le lecteur
trouvera, dans le second chapitre, des comparaisons avec des solutions numériques publiées
au cours des toutes derniéres années. Cette premiére partie se termine par un chapitre ex-
clusivement consacré & 1’étude du couplage entre la convection naturelle et les échanges par
rayonnement entre surfaces dans des enceintes partitionnées ou non, en géométrie 2D ou 3D.

La deuxiéme partie du mémoire comporte deux chapitres. Dans le premier, on examine la
convection thermosolutale en régime instationnaire dans une cavité rectangulaire contenant
de Tair humide, assimilé & un mélange de deux gaz parfaits. La vapeur d’eau se condense
sur les parois refroidies lorsque leur température locale devient inférieure a celle du point de
rosée. Toutes les propriétés thermophysiques du mélange varient avec la température et avec
les fractions massiques des deux constituants. L’approximation de faible compressibilité a été
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adoptée afin de tenir compte des variations de la masse volumique du mélange et de la dimi-
nution de la pression moyenne dans la cavité.

Le second chapitre porte sur ’étude de 1’évaporation de films liquides ruisselant le long
des parois verticales d’une conduite plane. On considére des liquides de masse molaire trés
différente de celle du gaz porteur entrant par la section supérieure de la conduite avec un débit
imposé et une température différente de celles des parois. On montre que 1’évaporation et les
transferts de chaleur fluide-parois induisent des configurations d’écoulement trés différentes
selon la valeur du rapport des masses molaires des deux constituants qui provoque de forts
contrastes de densité dans le champ de ’écoulement.



Premiére partie

Partie I






Nomenclature

diffusivité thermique [m?/s]
rapport de forme, H/L

facteur de forme entre les éléments de surface
élément de surface [m?]
éclairement d’une surface [W/m?|
épaisseur d’une paroi solide [m]
hauteur de la cavité [m|

coefficient de convection [W/m?.K]
radiosité [W/m?]

conductivité thermique [W/m.K]|
accélération de la pesanteur [m/s?|
longueur de référence [m)|

longueur de la cavité [m)]

masse molaire |kg/kmol]

Nu nombre de Nusselt

SETemeTEC mp RS

n indice de réfraction

P pression statique [Pal

P pression thermodynamique [Pa]

PI nombre de Planck, kAT/(LopT})

Pr nombre de Prandtl, uCp/k

Q flux de chaleur [W]

Q* flux de chaleur total adimensionnel, Q}+Q;
. flux de chaleur convectif adimensionnel, L(0T/0x)/AT
. flux de chaleur radiatif adimensionnel, LQ, /kAT

R constante universelle des gaz parfaits [.J/kg.mol]

Ra nombre de Rayleigh, g8L3AT /av

S paramétre de stratification

S; vecteur direction des ordonnées discrétes

t temps |s]

T température [K]

To température moyenne, (T, + Ty)/2 [K]

T., Ty, température chaude et froide [K]

w largeur de la lame d’air [m)]

AT variation de température, T, — T [K]

U, coefficient de transmission thermique, [W/m?. K]

R résistance thermique, [m2. K /W]
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NOMENCLATURE

e

* * *
mJy JZ

vitesse adimensionnelle, V /v LgBAT
coordonnées adimensionnelles, x/L, y/L, z/H

Symboles grecs

>
(=)

N

D E >N IMH D

RIS
S+l

la température de référence adimensionnelle, Ty /AT
différence de température adimensionnelle, (1" —Ty)/AT
coefficient d’expansion thermique [K ']

coefficient d’expansion du maillage

émissivité

différence entre deux maillages

conductivité thermique du fluide [W/m.K]

viscosité dynamique [kg/m.s]
viscosité cinématique [m?/s]
masse volumique du fluide [kg/m
constante de Stefan-Boltzmann
période |s]

’]

Indices et exposants

air

béton
convection
conduction
rayonnement
extérieur
intérieur
effective
moyen
rayonnement
solide

total
référence
variable adimensionnée



Introduction

Les premiéres études numériques des transferts de chaleur par convection naturelle lami-
naire dans des cavités verticales a section rectangulaire et chauffées différentiellement datent
de la fin des années soixante [1]. A partir du milieu des années soixante-dix, ’augmentation
de la puissance de calcul des ordinateurs a permis de commencer & traiter des géométries
tridimensionnelles (cavités parallélépipédiques limitées par quatre parois adiabatiques et deux
parois verticales a températures différentes). Les résultats publiés alors [2] montraient que les
effets tridimensionnels étaient marginaux, sauf aux voisinages des parois verticales terminales
ou les conditions d’adhérence induisent de faibles mouvements dans la direction paralléle aux
parois verticales isothermes et dans les zones de jonction entre les parois verticales ou des
écoulements plus complexes ont été prédits. Au début de la décennie suivante, des modéles de
turbulence, fondés sur le concept d’une viscosité turbulente calculée a partir d’'une ou de deux
équations de transport (modéle k£ — e & bas nombre de Reynolds, en particulier), ont commencé
a étre appliqués a la modélisation de la convection naturelle en cavité [3]. Les recherches se
poursuivent aujourd’hui par des approches basées sur des modéles de simulation des grandes
échelles (SGS ou LES) ou par des approches basées sur une absence totale de modéle (SND
ou DNS). Tout au long de cette période, les théories de stabilité linéaire ont trouvé, aprés
avoir été limitées a 1’étude de la convection naturelle en couches horizontales (convection de
Rayleigh-Bénard et variantes), un vaste champ d’investigation parce que ’écoulement de base
n’est pas strictement purement conductif dans les configurations verticales ou inclinées. Des
approches non-linéaires, voire purement numériques, centrées sur la problématique de la tran-
sition d’un écoulement stationnaire vers une ou plusieurs structures possibles d’écoulements
périodiques, puis chaotiques, continuent & connaitre un certain intérét qui se traduit par un
nombre significatif de publications [4].

Lorsque les cavités sont remplies par un gaz, 'influence des échanges radiatifs entre sur-
faces & travers un milieu qui émet du rayonnement & sa propre température locale, absorbe et
diffuse le rayonnement incident en tout point (milieu semi-transparent) a été étudiée depuis
le début des années soixante-dix. Ce domaine de recherche s’est considérablement enrichi au
cours des vingt derniéres années, notamment grace au développement de modéles de rayon-
nement thermique des gaz beaucoup plus réalistes [5, 6]. En couplant I’équation de transfert
radiatif aux autres équations de conservation, les modélisations de la convection naturelle dans
des cavités remplies d’'un mélange de gaz permettent maintenant de simuler avec précision les
transferts de chaleur en régime laminaire [7]. Dans le cadre de ce mémoire de thése, les ca-
vités étudiées sont supposées étre remplies par un gaz transparent au rayonnement quittant
des parois grises et diffuses. Sous cette hypothése, les échanges par rayonnement entre parois
n’interviennent que par le biais des conditions aux limites lorsque les températures surfaciques
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ne sont pas fixées. Cette situation, qui peut étre vue comme un cas limite du probléme plus
général d’un milieu semi-transparent gris de trés faible coefficient d’extinction, correspond a
une large classe d’applications pratiques dans le domaine des températures ambiantes, no-
tamment lorsque les dimensions caractéristiques des cavités sont inférieures ou de 1’ordre du
meétre. Plusieurs exemples se rapportant & des niveaux de température proches de I’ambiance
sont traités dans les chapitres 2 et 3. L’étude du couplage convection naturelle - rayonnement
surfacique constitue donc I'un des objectifs principaux de cette partie du mémoire.

Cette premiére partie du mémoire de thése est divisée en trois chapitres.

Aprés un bref rappel portant sur les équations de conservation simplifiées qui seront em-
ployées pour modéliser des écoulements non-isothermes de fluides newtoniens monoconsti-
tuants, les principes généraux sur lesquels sont basées les techniques de résolution numérique
utilisées dans tout le mémoire sont succinctement décrites. L’exposé est limité aux méthodes
employées au cours de la préparation de la thése. Tous les calculs ont été effectués en utilisant
le logiciel FLUENT, version 6.2.16 [8], qui offre une vaste étendue de procédures numériques
pour traiter des modéles susceptibles de s’appliquer & une grande variété de problémes "in-
dustriels". Sur le plan numérique, notre contribution a été limitée, du moins pour les travaux
exposés dans cette partie, au développement de programmes permettant des post-traitements
numériques ou graphiques des résultats afin de calculer des quantités moyennes et/ou adimen-
sionnelles non accessibles par une utilisation standard du logiciel. Sans la mise en oeuvre de
ces programmes de post-traitement, les comparaisons avec des solutions disponibles dans la
littérature s’avérent subjectives, voire impossibles.

Une utilisation rationnelle de ce type de logiciel pour traiter des problématiques relevant de
la recherche appliquée (mais sans solution connue & priori) doit passer par une phase d’expé-
rimentations numériques visant & valider les résultats obtenus pour des configurations proches
de celles envisagées. Dans le chapitre 2, nous nous attachons & montrer que des solutions numé-
riques publiées au cours des toutes derniéres années, sélectionnées comme supposées étre des
"solutions de référence", peuvent étre retrouvées avec une trés bonne précision. Ces comparai-
sons portent sur des régimes stationnaires ou instationnaires, sur des modélisations basées ou
non sur ’approximation de Boussinesq et sur des cas ol les échanges par rayonnement entre
surfaces interviennent.

La question du couplage entre la convection naturelle en cavité (partitionnée ou non) et les
échanges par rayonnement entre surfaces constitue le corps du chapitre 3. Tous les calculs effec-
tués ont été motivés par des actions de coopération avec d’autres équipes de recherches (CSTB,
CTTB, laboratoire PHASE de I'UPS (Toulouse), LET de 'TENSMA de Poitiers, LIMSI-CNRS)
et ont donné lieu, pour partie, & des rapports de recherche contractualisée. Nous présentons
des résultats nouveaux dont certains ont été publiés dans des actes de congres [9] alors que
d’autres n’ont pas encore été publiés. Les solutions discutées correspondent & des géométries bi-
dimensionnelles ou tridimensionnelles dans des cavités remplies d’air & température ambiante.
Les transferts par conduction dans les parois sont généralement pris en compte parce qu’ils
sont le plus souvent du méme ordre de grandeur que les transferts par convection naturelle et
par rayonnement dans les configurations étudiées. Si les résultats présentés dans ce chapitre



ont le mérite d’avoir été appliqués a des systémes réels, ils présentent 'inconvénient d’étre
spécifiques : le nombre trop important de parameétres adimensionnels intervenant dans les mo-
délisations - notamment les paramétres géométriques - ne permet pas d’établir des résultats
généraux. Ces calculs démontrent, ce qui devrait tomber sous le sens mais reste encore parfois
difficile & faire admettre, que les transferts de chaleur par convection naturelle et par rayon-
nement sont du méme ordre de grandeur dans une enceinte remplie par un gaz i température
ambiante. Il s’ensuit qu’aucune comparaison n’est possible entre des solutions numeériques et
de nombreux résultats expérimentaux reportés dans la littérature. A une époque ol les mo-
déles classiques de turbulence sont remis en cause pour simuler les écoulements de convection
naturelle interne, les résultats présentés dans ce chapitre contribuent, a nouveau, & démontrer
que 'expérimentation dans des cavités remplies de gaz - y compris de gaz monoatomiques
- reste difficile parce que la plupart des techniques de visualisations nécessitent 1’emploi de
parois transparentes dans le visible ... mais presque opaques et noires dans I'infra-rouge.

La bibliographie consultée au cours de ce travail a été extrémement vaste : une synthése
pertinente nécessiterait la rédaction d’un rapport volumineux et, de surcroit, difficile a réaliser.
Nous nous limiterons donc a citer, dans les trois chapitres constituant cette premiére partie, les
références sur lesquelles nous nous sommes effectivement appuyés au cours de la préparation
de la these.
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Chapitre 1

Equations de conservation

1.1 Modélisation

1.1.1 Hypothéses

La formulation des équations régissant le mouvement de I’air et le transfert de chaleur dans
les structures étudiées adopte les hypothéses suivantes :
e Le fluide est supposé newtonien et I’écoulement est laminaire.
e La dissipation d’énergie due au travail de forces visqueuse est négligée.
e Le milieu fluide est supposé transparent au rayonnement thermique.
e Pas de production volumique de chaleur

1.1.2 Equations de conservation

Compte tenu des hypothéses ci-dessus, les équations traduisant la conservation de la masse,
de la quantité de mouvement et de 1’énergie sont décrites ci-dessous.
Les quatre variables physiques qui définissent 1’écoulement dans ’espace de coordonnées
(z,y,z,t) sont : la vitesse V de composantes (u,v,w), la température (T) et la pression
statique (p).
L’étude d’un probléme de convection naturelle pour un fluide newtonien demande la résolution
de trois lois de conservation :

Equation de continuité :

0pm —
—_— ApmV) = 1.1
5 T VolpmV) =0 (L.1)

Equation de quantité de mouvement :

a(pm-v)

o +V.(pmV @V) = =Vp+ V7 + pud (1.2)

T est le tenseur des contraintes visqueuses et p est la pression statique.
11



CHAPITRE 1. EQUATIONS DE CONSERVATION
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I est le tenseur identité.
L’équation de conservation de I’énergie interne massique e

I(pme)
ot

+ V.(pm V) = —pV.V + V.(knVT) (1.3)

L’énergie interne massique e et ’enthalpie massique h sont liées par la relation thermodyna-
mique h =e + %. L’équation de conservation de I’énergie s’écrit sous forme enthalpique :

8(/7m71)
ot

S Dp Km — -
+ V.(pmVh)=—=— + V.(—=Vh) (1.4)
Dt Cp

h est ’enthalpie du fluide et dh = ép dr'.
Pour les régions solides I’équation de la chaleur s’écrit :

0T

5 = as V2T, (1.5)

as est la diffusivité thermique du solide en (m?/s).

Les grandeurs thermophysiques, pp,, fim, km et C), sont respectivement, la masse volumique,
la viscosité dynamique, la conductivité thermique et la chaleur massique & pression constante
du milieu. Dans les équations du mouvement, § est I’accélération de la pesanteur.

1.1.3 Approximation de Boussinesq

Hypothése : p,, est constante sauf dans le terme de poussée d’Archimeéde.

Les propriétés thermo-physiques du fluide sont supposées constantes et calculées & la tem-
pérature de référence, a I’exception de la masse volumique p dans le terme de poussée d’Ar-
chiméde. Dans ce terme, la masse volumique varie linéairement avec la température :

o = poll — Br(T - To)] avec fr = —% (g_;) (1.6)

ou Ty représente une température de référence, G le coefficient d’expansion thermique.

Mihaljan [10] a publié une des premiéres justifications mathématiques, en supposant que la
masse volumique n’est fonction que de la température, et que toutes les autres propriétés du
fluide sont constantes. Gray et Giorgini [11] ont proposé une justification mathématique plus

12



1.1. MODELISATION

générale et qui s’applique a la fois pour les gaz et pour les liquides. Ils supposent que toutes
les propriétés du fluide varient avec la température mais aussi avec la pression. L’hypothése

de Boussinesq n’est cependant valable que sous certaines conditions. Gray et Giorgini [11]
AT

donnent comme critére que 1’écart de température réduit ep = 7, soit inférieur & 0, 2.
3 . . . 9 R Dp . N -
L’approximation de Boussinesq repose alors sur I'incompressibilité (37 = 0) ot les premiers

points énoncés permettent de simplifier les équations afin de ne s’intéresser qu’aux effets de
la poussée d’Archiméde. Pour un écoulement incompressible, I’équation de continuité est rem-
placée par une contrainte de divergence nulle V.V = 0.

On peut rendre adimensionnelle le systéme en utilisant les grandeurs suivantes :
L comme longueur de référence.

(z*,y*, 2*) = (z,9,2)/L, V* =V /LgBrAT p* = p/(LpogBrAT)
AT =T, — Ty, 0= (T —1Ty)/AT, 0o = T¢/AT

Sous ces hypotheéses, les équations de Navier-Stokes et de 1’énergie en régime stationnaire
peuvent s’écrire sous forme adimensionnelle de la maniére suivante :

V.V =0 (1.7)
Tk *\TE * ﬁ *2 Y 7% _ 1 —
(V. V)V* = =Vp" | V27 +(9 2)9 (1.8)
. 1
(V*V*)0 = ——=V"?0 (1.9)

v RaPr

La structure de ’écoulement et la distribution de température sont gouvernées par les nombres
de Rayleigh (Ra) et de Prandtl (Pr) :

o _ IBOTL3 ke,
ku k

1.1.4 Ecoulement a faible nombre de Mach

La modélisation faible nombre de Mach est introduite pour traiter les écoulements compres-
sibles a faible vitesse. Ce régime est décrit par une vitesse caractéristique v de ’écoulement
trés faible devant la célérité du son ¢ (vitesse de propagation de l'onde de pression infinitési-
male dans le fluide ¢ = lf). Le nombre de Mach, défini par le rapport M = v/c, sera, par
conséquent, trés faible devant 1. Ainsi, les effets des ondes acoustiques sont filtrés du champ
de I’écoulement. Les exemples des applications typiques incluent la combustion, le refroidisse-
ment ou le chauffage d’un gaz dans un domaine fermé.

13



CHAPITRE 1. EQUATIONS DE CONSERVATION

Quand le nombre de Mach excéde 1'unité, I’écoulement se nomme supersonique et peut conte-
nir des ondes de choc qui peuvent affecter ’écoulement de maniére significative.

Le résultat principal de 'approximation s’illustre dans le fait que la pression statique p est
décomposée en deux parties :

p=Pt)+p (1.10)

ot p est la fluctuation de la pression statique et P est la pression thermodynamique.
Pour un meélange de gaz parfaits, le champ de pression moyen dans le systéme (ou pression
thermodynamique ) est calculé par la loi d’état du mélange :

— pmRT
P() = P

(1.11)

La décomposition de la pression (Eq 1.10) nécessite d’introduire une équation supplémentaire
qui traduit la conservation de la masse dans un volume V fermé :

/ pm dV = cte (1.12)
v

; . . . . dP(t
Dans ce cas le terme % dans ’équation d’énergie 1.4 est remplacé par le terme # .

FLUENT fournit un éventail de méthodes numériques permettant de simuler des écoule-
ments subsoniques, transsoniques, et supersoniques.

1.2 Transfert radiatif

Les échanges radiatifs entre surfaces peuvent étre calculés par la méthode des radiosités
(S2S) ou par la méthode des ordonnées discrétes (DOM), en supposant que le fluide est un
milieu transparent, non-diffusant et de trés faible coefficient d’absorption. En géométrie tri-
dimensionnelle, la modélisation exacte des échanges radiatifs dans une cavité est basée sur le
concept de « radiosités » qui conduit & des systémes d’équations intégrales.

Si les parois anisothermes sont discrétisées en petites surfaces isothermes ou isoflux, on montre
que ces systémes d’équations intégrales peuvent étre remplacés par des systémes linéaires (avec
un ordre d’approximation qui dépend de la qualité de la discrétisation).

La seconde technique (DOM) est requise lorsque la structure comporte plusieurs cellules et
sa précision dépend du nombre d’ordonnées sélectionnées. Il s’agit d’une méthode numérique,
introduite dans les années 60, qui permet d’intégrer ’équation de transfert radiatif et qui a
connu un essor considérable ces derniéres années, notamment parce qu’elle permet de s’af-
franchir de I’hypothése de surfaces diffuses. Dans la pratique, les deux méthodes peuvent étre
utilisées : la premiére (S2S) consiste a réduire le nombre de surfaces en regard en introduisant
des clusters constitués de petites surfaces (a4 condition que leurs propriétés radiatives soient
suffisamment uniformes). La seconde (DOM) consiste & conserver, comme surfaces élémen-
taires, les surfaces définis par le maillage de résolution des autres équations de conservation
et & diminuer le nombre de direction.
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1.2. TRANSFERT RADIATIF

1.2.1 Meéthode des radiosités

On assimile I’air dans une cavité & un milieu parfaitement transparent au rayonnement. Ces
hypothéses seraient entiérement respectées si I’air ne contenait que des gaz monoatomiques (
par exemple air exempt de vapeur d’eau et de gaz carbonique). Les hypothéses simplificatrices
suivantes sont appliquées sur toutes les surfaces : surfaces opaques, grises et diffuses en émission
et en réflexion. Les relations suivantes entre les propriétés radiatives (hémisphériques) des
surfaces sont vérifiées.

r=1—a=1—¢ avec 7=0 surface opaque (1.13)

ou r représente la réflectivité, a 'absorptivité, e ’émissivité et 7 la transmittivité. Le couplage
de la convection naturelle avec le rayonnement de surfaces se fait uniquement & travers les
conditions aux limites thermiques. La densité surfacique du flux radiatif net dimensionnel Qr;
échangé par un élément de surface dS;, situé en un point d’abscisse r; sur la surface j peut
s’exprimer par :

Qr, = Jj(rj) — Ej(r;j) (1.14)

ou Jj(r;) est la radiosité de 1'élément de surface dS; et E;(r;) I’éclairement de I’élément de
surface dS;, donnés respectivement par [12] :

B = 3 [ H0AF ) (1.15)

Ji(ry) = eo(Ti(r)* + (1 —¢;)Ey(ry) (1.16)

ol n est le nombre total des éléments de surface qui peuvent étre considérés comme isoflux ou
isothermes et éclairés uniformement. dFdSr i5; est le facteur de forme entre les éléments i et
j- Il représente la fraction d’énergie qui part de la surface dS; et arrive sur la surface dS;.

Etant donnée une distribution connue de température sur les surfaces intérieures de la cavité,
le probléme du rayonnement de surfaces est décrit par le systéme linéaire d’équations intégrales

régissant la radiosité J;(W/m?) :

B = GenTm) + (1= e) [ e . ) (1.17)
€5 .
Qrj = 1_”6,(03(7}(73))4—%(73)) (G=12..m) (1.18)
J
dFdSr 45, €st donné par :
1 cosBicost ;
dFys. a5, = —26;;dS;dS; 1.19
5,05 = g [ L st (1.19)
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CHAPITRE 1. EQUATIONS DE CONSERVATION

d0;; détermine la visibilité entre la surface dS; et la surface dS;, 6;; = 1 si dS; est visible par
rapport a dS; sinon 6;; = 0.

Apres avoir décomposé S; en surfaces isothermes éclairées uniformement, le systéme 1.17 peut
s’écrire sous forme matricielle :

AJ=0b
ou J représente le vecteur radiosité et A la matrice de coefficients :
Aij = 52']‘ — (1 — 5)Fz

ou Fj; est le facteur de forme et b (bi = eoT}) le vecteur émission propre.

La résolution du probléme radiatif se fait par la construction explicite de la matrice A (calcul
des facteurs de forme) et son inversion directe (méthode de la radiosité).

Le terme (Q,; apparait dans les conditions limites thermiques des parois.

La résolution de I’équation de la radiosité (S2S) demande un cotit de calcul trés élevé quand il
v a beaucoup de surfaces. Pour réduire le temps de calcul et I’espace mémoire de stockage, le
nombre de surfaces rayonnantes est réduit en groupant des surfaces dans des "clusters". Les
clusters sont constitués & partir d’une cellule en ajoutant ses voisines et leurs voisines jusqu’a
ce que le nombre de clusters indiqué soit atteint. Une température moyenne " température
clusters" est calculée & partir des températures T et des aires Ay des faces constituant le
clusters.

4
25 AfTy )1/

Tepusters = (——=—7—— 1.2

1.2.2 Les DOM ou méthode des ordonnées discrétes

Parmi toutes les méthodes numériques développées pour calculer les échanges par rayonne-
ment entre surfaces, la méthode des ordonnées discrétes (DOM) et la méthode de volumes finis
(FVM) offrent un trés bon compromis entre précision et cott de calcul. Ces deux méthodes
ont été largement utilisées durant ces vingt derniéres années pour résoudre les problémes de
rayonnement thermique dans des géométries tridimensionnelles, définies en coordonnées car-
tésiennes ou cylindriques sur des maillages structurés. En particulier, les DOM décrites par
Chandrasekhar en 1950 [13] ont fait ’'objet d’études plus approfondies menées par Lathrop
et Carlson [14] dans les années 60-70 puis par Truelove et al. [15] dans les années 80. Durant
la derniére décennie, des progrés notables ont été réalisés afin de réduire 'effet de rayon (“ray
effect”) lié a une discrétisation angulaire insuffisante et & la diffusion numérique. Le principe de
base de la méthode des ordonnées discrétes consiste & diviser I’espace en plusieurs directions
auxquelles des luminances discrétes sont associées.

Cette méthode résout 1’équation de transfert radiatif pour un nombre fini d’angles solides.
Chacun de ces angles est associé & un vecteur directionnel 7; dans le cadre du systéme global
des coordonnées (z,y, 2).

La discrétisation angulaire est effectuée a partir d’une décomposition de chaque octant de I’es-
pace total. Ainsi, dans un domaine de calcul, chaque octant est discrétisé en Ny x Ny angles
solides appelés aussi angles de contréle. Ils s’appuient sur les angles 6 et ¢ qui représentent
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1.3. CONDITION AUX LIMITES : COUPLAGE RAYONNEMENT CONVECTION

les angles polaire et azimutal, respectivement, définis dans le systéme de coordonnées (z,y, 2).
Ces angles déterminent ainsi la position du vecteur 7.

Les DOM sont basées sur une représentation discréte, sous la forme d’une quadrature, des
variations directionnelles de toute fonction f(5) de la luminance par une intégration approxi-
mative sur ’angle solide basée sur la quadrature :

| (@)= > wi f(5) (1.21)
™ i=1

n étant un nombre donné de directions discrétes de f(S) et w; le poids de la quadrature as-
socié. A partir de la discrétisation de 1’équation (1.21) résulte un ensemble de n équations
différentielles identiques définies suivant §; :

5i.VJu(75,5) = 6(Ji(7i, 5) — Er(ri)) (1.22)
ol k est le coefficient d’absorption.

La sélection de la direction discréte §; n’est pas arbitraire. Elle doit respecter certaines hypo-
theéses de symétrie. On appelle “ordonnées discrétes” les cosinus de vecteurs unitaires §; définis
dans un repére cartésien. On peut énoncer les deux points essentiels suivants nécessaires a la
mise en oeuvre des DOM :

La méthode des ordonnées discrétes est basée sur les deux approximations suivantes :

— toute intégration faite sur ’espace des angles solides 47 est remplacée par une quadrature
angulaire numérique représentée par un nombre n de directions orientées selon les vec-
teurs unitaires §; (ou ordonnées discrétes) sur lesquelles ’équation de transfert radiatif
est résolue,

— la résolution spatiale de ’équation de transfert radiatif sur un maillage pour une direction
donnée est réalisée par une méthode de type volumes finis.

1.3 Condition aux limites : couplage rayonnement convection

Sur les parois extérieures du domaine de calcul on impose une condition dynamique d’adhé-
rence & la paroi V' = 0 et des conditions thermiques de type Dirichlet, Neuman ou Fourier,
qui sont décrites ci-dessous.

Condition de type Dirichlet

C’est une condition ol on impose une température 7}, sur la paroi. La densité de flux
thermique & la paroi vers le fluide est calculée par I’expression :

oT
Q= —kf%\erQr (1.23)
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CHAPITRE 1. EQUATIONS DE CONSERVATION

Condition de type Neumann

Le flux de chaleur @, est imposé sur la paroi. La température de la paroi est donc calculée
& partir de la relation :

oT
Qp = ~kro-lp+ Qs (1.24)

Condition de type Fourier

Si on spécifie un coefficient d’échange par convection et une température de milieu ambiant,
la densité de flux de chaleur & la paroi est calculée par :

oT
Q= —kfa—n|p +Qp = hee (T — T.) (1.25)

Dans cette situation, il faut fournir deux parameétres : le coefficient d’échange convectif exté-
rieur he et la température extérieure adjacente au domaine de calcul 7.

Condition aux limites pour le modéle des ordonnées discrétes

La densité de flux de rayonnement sur la paroi a pour expression :

Qr=Q0-¢)Ex+n*ecopT, (1.26)

ol € est ’émissivité de la surface et E}, est ’éclairement défini par ’équation 1.15 et n I'indice
de réfraction.

1.4 Résolution numérique

Les équations qui gouvernent 1’écoulement d’un fluide sont des équations aux dérivées
partielles non linéaires et couplées. La méthode numérique utilisée est celle des volumes finis.
Cette technique consiste a discrétiser le domaine de calcul en volumes de controle (mailles),
ensuite d’intégrer les équations sur chaque volume de contréle afin d’établir les équations
algébriques pour les inconnues du probleme et enfin résoudre les équations discrétisées. En
considérant un maillage structuré, il faut préciser que les noeuds de calcul sont situés au
centre des éléments. La cellule constituant un volume fini est définie par un quadrangle en
deux dimensions alors qu’en trois dimensions, la grille est généralement formée d’hexaédres.
L’implémentation de telles méthodes dans les codes de mécanique des fluides numériques
représente un aspect important du processus global de simulation numérique. Elles influencent
d’une maniére considérable le temps de calcul et les moyens informatiques nécessaires pour
la résolution d’un probléme donné. Par exemple, une résolution séquentielle des équations est
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1.4. RESOLUTION NUMERIQUE

[ - L]
C C
a [
A
N = w
C C
[ | [ ]
- m m

FiG. 1.1 — Maillage structuré 2D

moins cotliteuse au niveau de la mémoire d’ordinateur qui doit étre allouée par rapport & une
approche couplée de ces équations.
Le processus de discrétisation est illustré sur une équation de transport pour une grandeur
scalaire ¢. En régime stationnaire, cette équation s’écrit sous la forme d’une intégrale sur le
volume de contréle V comme suit :

}{p ¢ T.dA = fr(bw.d/iﬁr/ SydV (1.27)
|4

transport  dif fusion terme source

ou ¥ exprime le vecteur vitesse et A représente le vecteur surface de la frontiére du volume V
(figure 1.1), I'y et Sy sont le coefficient de diffusion et le terme source par unité de volume
caractéristiques au sens de ¢.

De la méme maniére, les équations dans la premiére partie de ce chapitre peuvent étre formulées
d’une maniére analogue, en utilisant les mémes termes génériques : transport, diffusion et
source.

L’équation 1.27 est appliquée sur chaque volume de contréle du domaine. Sa discrétisation sur
une cellule quelconque s’écrit :

Nfa,ces Nfaces
> (pv)p s Ap= > T4(V)n As+ Sy Vs (1.28)
f f

ol les symboles expriment : Nfqces le nombre de faces de la cellule, ¢ la valeur de ¢, (p v)s
le flux massique & travers la face f, As la surface de la face f, (V¢), la valeur normale & la
face f du gradient de ¢. V;; représente le volume de la cellule.

Toutefois, afin de résoudre I’équation 1.28, il est nécessaire de connaitre les valeurs des termes
de transport et de diffusion aux interfaces des volumes de controle. Pour déterminer ces va-
leurs, des schémas d’interpolation sont introduits, liant les valeurs aux faces du volume de
contrdle aux valeurs aux centres des cellules.
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CHAPITRE 1. EQUATIONS DE CONSERVATION

1.4.1 Discrétisation des équations de conservation

Le systéme d’équations 1.27 peut aussi s’écrire sous la forme générale 2D donné par 1'ex-
pression suivante :

Oug)  Owg) 0 (L 00\ 0 ( 99
O + oy = <F¢8x> + oy <F¢8y> +S¢ (1.29)

L’équation 1.29 exprime, sous forme locale et conservative, la conservation de la variable ¢.
On distingue les termes de transport, de diffusion et source.

L’équation différentielle stationnaire sous la forme générale 1.29 est intégrée sur le volume de
controle entourant le noeud courant P.

L’intégration de I’équation 1.29 pour la composante horizontale de la vitesse u sur le volume

F1G. 1.2 — Localisation de la variable u au point courant P, (W et E noeuds adjacents, w et
e faces entre deux volumes)

entourant le noeud P s’écrit :

v (o) Owd)\ [T (D 96, D 9 n e
[ (P52 25 aetn= [ [ (G + gyrag )dods s [ [ sy
(1.30)

Les intégrales de volume des termes de diffusion et de transport se transforment en intégrales

de surface : 20



1.4. RESOLUTION NUMERIQUE

(Fe¢e - Fw¢w) + (Fn¢n - Fs¢s) = D6(¢E‘ - ¢p) - Dw(¢P - ¢W)+ (1'31)
Dn(¢N - ¢p) - Ds(¢p - ¢S) + 5¢AxAy

ou les coefficients Fi(y,  5) €t De(y p,s) ONt pour expression :

F. = u.Ay, Fy = uywAy, F, = v,Ax, Fy = v,Ax,

D, = Le Ay, D, = ;%Ay, D, = %A:p, D, = %’SA:E.

0Te

Ax et Ay représentent les dimensions du volume de controle autour du noeud P.
Une interpolation linéaire est utilisée pour le calcul des coefficients F, , 5) qui, dans le cas
d’un maillage uniforme, conduit & :

1
F, = §(UE + up) Ay (1.32)
L’équation 1.31 peut se mettre sous la forme générale suivante :

apPp = AEPE + awdw +anon + asps + b (1.33)

ol les coefficients a,,— g, w,n,5) €t b dépendent du schéma numérique utilisé pour discrétiser
les termes @ (y,n,s)-

1.4.2 Schéma d’interpolation

On présente trés brievement dans ce qui suit les schémas d’interpolation utilisés : schéma
centré, schéma upwind du second ordre et schéma Quick.
Dans un premier temps, on préfére mettre ’accent sur les critéres qui doivent étre pris en
compte afin d’assurer & la fois la stabilité et la bonne précision des résultats numériques.
En effet une approximation des termes de diffusion par un schéma centré au deuxiéme ordre
est bien adaptée & la plupart des problémes. Concernant les termes de transport, cette tech-
nique ne donne pas toujours des résultats satisfaisants. De plus, un schéma utilisable de facon
générale pour tous les termes de transport est difficile a envisager. C’est le cas de 1’équation
de convection-diffusion qui est difficile & traiter quand la convection domine. Différents types
de schémas ont été testés pour évaluer les termes de transport F¢., alors que les termes de
diffusion sont toujours évalués par un schéma centré du second ordre (CDS). Une description
plus détaillée est présentée dans la référence [16].
Les équations 1.36 et 1.37 illustrent le principe de fonctionnement d’un schéma centré. Les
valeurs de la grandeur ¢ aux interfaces e et w (supposées a mi-distance des noeuds, figure 1.3)
sont déterminées par une variation linéaire entre les noeuds de maillage. Ainsi, les points situés
en amont et en aval ont le méme poids dans le calcul de la valeur & ’interface. Cette approche
n’est plus envisageable s’il existe un fort transport d’un seul c6té. Ce phénoméne se traduit
par une instabilité numérique quand le transport & travers une face d’'un volume de contréle
prédomine sur la diffusion. L’importance relative des phénoménes convectifs et diffusifs peut

étre caractérisée par le nombre de Péclet. 91
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_ plVIL

P
=TT

(1.34)

oll |17'| est la norme locale du vecteur vitesse de 1’écoulement, L est une longueur caractéris-
tique et I" est le coefficient de diffusion.

Cependant, lorsque Pe > 2, la discrétisation centrée des termes de transport conduit en ré-
gime permanent & des calculs instables [17]. Dans ces cas, des approximations décentrées sont
introduites en privilégiant le noeud d’ou vient le flux :

o ¢, = ¢w et ¢ = ¢p lorsque les vitesses u,, et u. sont positives.

o ¢y = ¢p et ¢ = ¢ lorsque les vitesses uy, et u. sont négatives (schéma upwind du premier
ordre).

Ce schéma est inconditionnellement stable mais il introduit une diffusion numérique qui peut
affecter la précision du calcul.

Dans le cas o1l les lignes de courant ne suivent pas les lignes de maillage et le gradient convectif
normal & la direction principale prédomine, ’erreur introduite a cause de la diffusion mumé-
rique est importante. De Vahl Davis et Mallinson [2] ont pu quantifier la diffusion numérique
dans un écoulement bidimensionnel sur un maillage structuré :

[V |AzAy|sin20)|

T L =
DUIEIGUE 4 (Ay|sind|? + Az|cosd|3)

(1.35)

o Az et Ay sont les pas locaux du maillage surfacique et 8 est ’angle formé par le vecteur
vitesse local avec la direction x.

En analysant ’équation 1.35, il est clair que le raffinement de maillage est une solution en-
visageable pour réduire la diffusion numérique, ce qui peut étre limité par la capacité des
ordinateurs. Dans ces conditions, les schémas de discrétisation spatiale d’ordre plus élevé
peuvent représenter un bon compromis entre la stabilité et la précision des calculs.

1.4.3 Schéma centré du second-ordre

La valeur de ¢ a une interface donnée est estimée par une interpolation linéaire entre
les valeurs aux noeuds voisins de cette interface, indépendamment du sens de la vitesse de
convection.

Fute = Fo (9 + 08) = 9yl1Fe,0) — 5[ 0] - Telg, + Belos  wR (1a0)
Fubw = Py (@ + 6w) = &yl[Fu, 0] — owll—Fu 0] — 2lg, 4 Pelg v, (137
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Fi1G. 1.4 — Extrapolation pour le schéma amont de second ordre

1.4.4 Schéma amont du second ordre

On estime ¢ sur linterface par une extrapolation linéaire des valeurs de ¢ aux noeuds
voising amont, comme indiqué sur la figure 1.4. Quel que soit le signe du coefficient F, ¢
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s’écrit de la maniére suivante :

Fade = (505 — 50w)lIF O] = (505 — 30m0)[~Fe. 0] VE. (1.38)

On fait apparaitre dans la discrétisation des termes de transport ceux correspondant a un
schéma du premier ordre et qui seront calculés implicitement, les termes supplémentaires
seront regroupés dans le terme source et calculés explicitement.

Febe = (9~ 5(0p — w)IIE. 0] ~ (95 — 5 (65 — dpp)[-F 0] VE.  (139)

Le terme source b dans 1’équation 1.33 a pour expression :

b= —5(dp — ow)[[Fe, 0] + %wE - ¢EE>H F,.,0]] (1.40)
+5 (0w — dww)[[Fu, 0]l = 5(¢p — ¢5)[[—Fu, 0]]
_%(¢p_¢5)[[Fm0H (¢N ¢NN)[[ ano]]
+5(ds — ¢55)[[Fs, 0] — 5(¢p — o) [ Fs, 0]]
+5¢AxAy

1.4.5 Schéma QUICK

Avec le schéma QUICK, la variable ¢ a l'interface du volume de controle est calculée par
une interpolation quadratique entre deux points voisins qui sont en amont et un autre noeud
en aval (figure 1.5).

En suivant la méme démarche que dans le cas du schéma du second ordre amont, on considére
que le flux convectif est composé d’un flux amont du premier ordre et d'un terme supplémen-
taire :

Fe¢e = (d’p + [_%¢W - %‘bp + %¢E])[[Fea 0]] (1'41)
—(¢5 + [2¢p — 108 — 20EE))[—F.,0]] VEF.

Le terme source b a pour expression :

b= —5(—=¢w — 2¢p + 3¢p)[[Fe, 0] + 3(3¢p — 201 — dpp)([—Fe, 0] (1.42)
+g(=dww — 20w + 30)[[Fu, 0]] — 5(3éw — 26 — ¢p)[[—Fu, 0]
—§(=0s = 20, + 36x)[[F, 0] + §(36p — 203 — SN[~ Fn, 0]
+2(—dss — 205 + 30,)[[Fs, 0] — 2(ds — 2¢p — dn)[[—Fs, 0]]
+S3AxAy
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A____jn‘.\

Fia. 1.5 — Interpolation pour le schéma QUICK

1.4.6 Couplage vitesse-pression

Le transport d’un scalaire dépend de l'intensité et de la direction du champ dynamique. En
conséquence, les méthodes présentées dans le paragraphe précédent ne peuvent étre appliquées
que si le champ de vitesse est déterminé. Toutefois, le calcul du champ de vitesse présente
une particularité (qui est d’ailleurs sa difficulté majeure) : il s’agit de déterminer le champ de
pression. Ceci est évident si on reprend 1’équation de conservation de la quantité de mouvement
1.43 écrite en régime permanent, oll un terme lié au gradient de pression intervient :

J

ou;  Op d Ou; ,
pu](?Tj - Ox; + Ox; <N8x ) +rgi (143)

Avec I’hypothése d’incompressibilité, il n’existe pas d’équation permettant d’obtenir explici-
tement les valeurs de la pression. La pression est indirectement spécifiée par l'intermédiaire
de I’équation de conservation de la masse. Cependant, ce rapport indirect n’est applicable
que dans un écoulement compressible ou dans une approche couplée en incompressible. Une
résolution couplée des équations de mouvement et de continuité n’est pas toujours possible a
cause de son cofit beaucoup plus élevé au niveau du temps de calcul et des ressources mémoires.

L’algorithme itératif SIMPLE : il permet d’établir le lien entre pression et vitesse. Il s’ap-
puie sur le principe suivant (figure 1.6).

e Introduction du champ de vitesses initial (u*,v*, w*) qui vérifie les équations de conser-
vation de la quantité de mouvement discrétisées.

e Corrections sur le champ dynamique initial afin de trouver la valeur exacte des vitesses u,
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Champs estimés : p*, u*, v*, w*, @ !ﬁ

Résolution des équations de
quantité de mouvement discrétisée

!u*, yE

Résolution de I’équation de
correction pour la pression

e

A : p*=p
Correction des pressions et des wh=u
vitesses : vi=y

p=p*+p’ wh=w
u=u*tu’ ; v=viv  w=ww’ O*=D

D, u, v, w
¢*

Résolution des équations de
transport relatives aux autres
grandeurs (D)

puv,w
o*

F1G. 1.6 — Résolution itérative basée sur I’algorithme SIMPLE

v, w. Les corrections des vitesses u/, v/,w’, sont déterminées par des corrections de pression,
p’, basées sur la condition d’incompressibilité.

L’approche de type SIMPLE a été amplement utilisée avec de bons résultats, méme pour des
écoulements complexes. Pourtant, la méthode SIMPLE est une technique itérative. Ainsi, des
variantes de cette méthode ont été proposées dans la littérature afin d’obtenir une meilleure
convergence, donc des solutions plus rapides pour le couplage pression-vitesse : SIMPLER,
SIMPLEC, SIMPLEST ou PISO. Les différences par rapport a l'algorithme de base sont pré-
sentées dans les ouvrages [18] et [19].

L’algorithme SIMPLE est la base des méthodes de “prédiction-correction”. Il nécessite ce-
pendant de fortes sous-relaxations pour éviter que le processus itératif ne diverge. Il existe
d’autres variantes comme l’algorithme “SIMPLER (SIMPLE Revisited) proposé par Patankar
[16] en 1980, ’algorithme “SIMPLEC (SIMPLE Consistent) de Van Doormaal et Raithby [20]
publié en 1984 qui requiert & priori nettement moins de relaxation. Parmi ces méthode de
“prédiction-correction”; on trouve également PISO (Pressure Implicit with Splitting of Opera-
tors) proposé par Issa [21] en 1986 qui utilise une procédure identique a celle de SIMPLE pour
la premiére correction de pression et une étape supplémentaire afin de satisfaire au mieux la
conservation de la masse et de la quantité de mouvement. L’utilisation de cet algorithme pour
un écoulement compressible en régime instationnaire est souhaitée afin d’éviter ’apparition
d’oscillations de pression non réalistes.
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1.4.7 Résidus : Paramétre de contrdle de la convergence

Des procédures itératives sont nécessaires dans la résolution numeérique des systémes d’équa-
tions algébriques. Afin de correctement juger la convergence d’une méthode itérative, des cri-
teres de convergence doivent étre pris en compte. Un tel concept est 1ié & la notion de résidu.
Cependant, la convergence du processus itératif est déterminée par un calcul du résidu de
chaque équation sur la totalité des volumes de controle.

En général, une équation de conservation d'une grandeur ¢ sur une cellule P peut s’exprimer
de la maniére suivante :

ap¢p = Z aanbnb + b (144)
nb

ou a, et ay, représentent, respectivement, les contributions des termes de transport et de
diffusion. l'indice nb étant lié aux cellules adjacentes et b désigne la partie constante du terme
source Sg.

Le résidu de la variable ¢ s’exprime par la somme des valeurs absolues des différences entre
les deux membres de I’équation 1.44 sur ’ensemble des cellules du domaine de calcul :

R?= )" | anéns +b—apdy (1.45)

cellules' nb

L’appréciation de la convergence en se basant sur I’équation 1.45 s’avére difficile dans certains
cas (exemple : enceintes fermées en convection naturelle) d’ou la normalisation des résidus en
utilisant le terme a,¢, calculé sur ’ensemble du domaine :

qu _ Zcellules ‘ an anpPnb + b — aP¢P|
g =
Zcellules ‘aP¢P‘

Pour I'équation du mouvement, le dénominateur a,¢, est remplacé par ’expression a,v,, ol
v, est 'amplitude de la vitesse dans la cellule P.

Pour I'équation de la continuité, I’expression des résidus non normalisés est définie par I’équa-
tion 1.47 :

(1.46)

R = Z |taux de production de masse sur les cellules de domaine| (1.47)

cellules

Ce résidu peut étre normalisé par rapport & la valeur maximale du résidu déterminée sur les
cinq premieéres itérations.

itération 5

Enfin, la convergence est considérée atteinte si les valeurs des résidus basées sur les équations
1.46 et 1.48 deviennent inférieures & des valeurs imposées.
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1.4.8 Sous-relaxation

Un processus itératif exige le controle du taux de variation des inconnues au cours de chaque
itération. Ceci est réalisé par des méthodes de sous-relaxation :

¢ = da + apAe (1.49)

Ainsi, la nouvelle valeur de la grandeur ¢ dépend de la valeur précédente ¢, et de sa correction
A¢ en utilisant le coefficient de sous-relaxation «, dont la valeur est strictement inférieure a
1.

En pratique, les valeurs de ces coeflicients de sous-relaxation sont imposées pour les différentes
grandeurs du probléme. Malheureusement, il n’existe pas de régles générales concernant les
meilleures valeurs de ay. Les valeurs optimales pour un cas étudié dépendent des particularités
du probléme et de la procédure itérative employée (SIMPLE, PISO...).

En général, les valeurs appropriées pour certains problémes sont basées sur l'expérience ac-
quise [16]. Pour un écoulement incompressible et tridimensionnel dans une cavité, Awbi [18]
recommande des facteurs de sous-relaxations de ’ordre 1 pour la pression et la température
et de 0,5 pour les composantes vitesses.

1.4.9 Termes sources

Une particularité du solveur itératif implicite est que les termes sources sont toujours traités
sous une forme linéaire : Sy = A+ B ¢ ou ¢ est la variable, A est la partie dite 'explicite’ du
terme source et B la partie dite 'implicite’.

Une méthode pour obtenir cette linéarisation consiste & calculer le développement limité au
premier ordre du terme source autour de la valeur au pas précédent :

9S¢. n
90 (@ g™ (1.50)

1
Syt =85+ (57
On doit spécifier Sy et ( ) pour que le solveur puisse calculer la forme linéaire appropriée.
Une fois linéarisée, l’equatlon de transport aux dérivées partielles contenant le terme source
devient une équation algébrique sous la forme :

as . dS
(ap — ¢ =N aen, + (Ss(er) — =2

d¢
Si 88% > (), ce terme est annulé et le terme source est traité de maniére explicite.

o ) (L51)

1.5 Meéthode numérique de résolution temporelle

1.5.1 Résolution découplée implicite
C’est une résolution séquentielle des équations gouvernant le transfert de chaleur et 1’écou-

lement au sein du domaine. Cette méthode est recommandée en régime transitoire puisqu’elle
permet d’utiliser des pas de temps plus grands tout en assurant une bonne convergence des
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— g Calcul des proprietés du fluide

Résolution de I'équation du movement

'

Résolution de I'équation de la continuité

(Correction de la pression)

¢

\l
Résolution des équations d’énergie et d’ espéces

Convergence STOP

Fia. 1.7 — Méthode de résolution découplée

équations.

La discrétisation de 1’équation de transport d’un scalaire ¢ en régime instationnaire :

909 v+ 7{ pdT.dA = 7{ TyVé.dA + / SgdV (1.52)
v Ot v

ou % représente la forme conservative de la dérivée de la variable ¢ en fonction du temps.

p : la densité.

U : le vecteur vitesse.

A : le vecteur perpendiculaire a la surface S.
[y : le coefficient de diffusion.

V¢ : le gradient de ¢.

Sy : le terme source par unité de volume.
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Si un schéma implicite du deuxiéme ordre est choisi pour la discrétisation du terme tran-
sitoire dans ’équation 1.52 :

o¢
F = —
(6) = =
(1.53)
3¢n+1 _ 4¢n + ¢n—1
Ia = 1.54
(%) s (154
n+1 : la valeur du scalaire & l'instant ¢ + AT
n : la valeur du scalaire a l'instant ¢.
n-1 : la valeur du scalaire & l'instant t — AT.
F(¢) : la fonction représentant la discrétisation spatiale du scalaire ¢.
En formulation implicite, on évalue F(¢) a U'instant n+1 :
3¢n+1 o 4¢n 4 ¢n—1
= F(¢"T! 1.55
| = (@) (1.55)
¢\ =4/3¢" —1/3¢" 1 + 2/3AtF(¢") (1.56)

Les équations sont résolues d’une maniére itérative : (¢° = ¢™ a I'instant ¢). On calcule ensuite
le terme F(¢) dans I’équation 1.52 avec un schéma de différenciation implicite d’ordre deux
et on obtient ¢’ = ¢"*! 4 I'instant ¢ + At. Ce schéma est inconditionnellement stable.

En forme standard, tous les termes de transport, de diffusion et de source sont évalués &
partir des champs obtenus a 'instant ¢ + At.

@dv + 7{ Pt g A = 7{ rg“wnﬂ.dﬁ + / Spttav (1.57)
v Ot 1%

La discrétisation de la partie convective dans 1’équation 1.57 fait apparaitre un terme non
linéaire si ¢ = ¥ (équation de la quantité de mouvement). Généralement, la résolution de cette
équation nécessite plusieurs itérations a chaque pas de temps. Une solution alternative a été
proposée pour la discrétisation du terme de transport en utilisant le flux massique & travers
chaque cellule & 'instant t.

fpw dA = fp%"“m dA (1.58)

Cette discrétisation réduit le nombre d’itérations a chaque pas de temps en gardant le
méme ordre d’exactitude de la solution finale.
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1.5.2 Résolution couplée-explicite

Les équations de Navier-Stokes gouvernant 1’écoulement sont résolues simultanément. Le
schéma d’intégration temporelle utilisé pour la discrétisation du terme transitoire dans I’équa-
tion 1.52 est un schéma explicite du deuxiéme ordre. Ce schéma est souvent adopté pour
pouvoir capturer le phénomeéne transitoire. En plus, il permet d’obtenir des résultats plus
proches du phénomeéne réel.

— | Calcul des propriétés du fluide

Résolution simultanée des équations de la continuité
du mouvement, d’énergie et d’espéces

Convergence - STOP

F1a. 1.8 — Méthode de résolution couplée

La fonction spatiale F'(¢) est évaluée au temps courant ¢ :

3¢n+1 _ 4¢n + ¢n—l _
2At B

F(¢") (1.59)

La stabilité de ce schéma est strictement limitée par le choix du nombre de courant C'F L.

1.5.3 Schéma temporel non-itératif (NITA)

La convergence de ce schéma (NITA) n’exige pas d’itérations externes. Ce schéma peut
préserver la convergence en diminuant 1’ordre de I’erreur a chaque pas de temps.
Ainsi, le schéma (NITA) converge en effectuant une seule itération externe par pas de temps,
le temps réel du calcul est réduit de maniére significative.
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=

Résoudre I'équation du mouveme

Convergence

Ooul

r

Résoudre I'équation de la correction
de la pression

NON
Convergence

Y

Oul

Correction de la vitesse, la pression
et du flux

Y

Résoudre I'équation de I'énergie

Y

( pas du temps suivan
n=n+1

F1G. 1.9 — Méthode de résolution temporelle par un schéma non-itératif (NITA)
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Chapitre 2

Validation

2.1 Validation du modéle Boussinesq en régime stationnaire

Cette partie porte sur des simulations numériques dans plusieurs configurations géomé-
triques pour vérifier la fiabilité du code de calcul. Des solutions sont présentées et comparées
& des résultats publiés récemment portant sur des configurations géométriques voisines ou a
des résultats obtenus en se basant sur des corrélations citées dans la littérature ou des données
expérimentales.

2.1.1 Cavité carrée A =1

On considére 1’écoulement d’un fluide dans une cavité carrée différentiellement chauffée,
dont les parois verticales sont maintenues & températures uniformes (AT = 10°C) et les
parois horizontales supposées adiabatiques. Ce type de probléme est un exemple classique
qui est souvent pris comme test pour valider les codes de calcul dédiés aux écoulements de
convection naturelle.

On considére une cavité carrée (A = H/L) de 0,1m de largeur L limitée par deux parois
verticales conductrices, d’épaisseur e et de conductivité thermique ks = 1W/mkK.

Ty (K) | plkg/m?) | Cpo(J/kgK) | ko(W/m.K) | po(kg/m.s) | Bo(T—")
2835 | 1,232 1006 0,0246 | 1,765.10°° | 0,005

TAB. 2.1 — Propriétés physiques de ’air & Ty = 283K
Les équations de Navier-Stokes et de 1’énergie ont été résolues sur des maillages cartésiens
structurés M (120 x 120) et un coefficient d’expansion géométrique de 1,05 avec un schéma
décentré de deuxiéme ordre. On utilise l’algorithme itératif SIMPLE pour le couplage
vitesse-pression.
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(a) (b)

Fia. 2.1 — Cavité carrée, (a) sans épaisseur des parois, (b) e = lem

Grandeurs Cavité fermée A=1 [22]

e(cm) 0 1 0 Ecart %

Rar, 10° | 10° | 10° | 10° | 10° | 10° 10° 10°
Nu 450 | 878 | 4,32 | 8,72 | 452 | 8,82 | 04%-1% | 0,48%-4,4%

TAB. 2.2 — Comparaison des nombres de Nusselt M (120, 120), Pr=0,71

Le nombre de Rayleigh caractérisant le régime d’écoulement s’écrit :

La valeur moyenne du nombre de Nusselt NV, sur une paroi verticale de la cavité :

h L

N, = L&
ky

mfluent - mref

Ecart% =

Nu,«ef

Le coefficient d’échange moyen h est lié au coefficient d’échange local, h(y), par la relation
suivante :
Le bilan thermique sur la paroi chaude conduit & :

a(y) = h(Y)(T(0,y) — Trey) d’o h(y) = (T(O,Zp)(y—)Tmf)

_ 1 [H
h=— h(y)d
H/o (y)dy
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T,er est la température de référence, dans notre cas 1.y = 1.

Les nombres de Nusselt moyens, pour les deux valeurs du nombre de Rayleigh considérées,
sont reportées dans le tableau 5.7.
Qualitativement, nos résultats sont trés proches de ceux de Lankhorst [22] en régime laminaire
avec un écart inférieur a 0,5% dans le cas d'une cavité sans épaisseur des parois (e = 0).

2.1.2 Cavité rectangulaire A > 1

L’effet de ’espacement entre deux plaques sur le transfert de chaleur a été étudié expéri-
mentalement par Raithby et Hollands [23] qui ont étudié les écoulements et les transferts de
chaleur dans des cavités allongées de rapport de forme variant de A = 19 & A = 125. Les
corrélations recommandées pour le nombre de Nusselt sont basées sur des mesures.

e Pour Pr =0,7 et %240:

1 1
_ 0,665Ra? 121z
Nu = [1+ [7 L ] ]
1+ (Fo)ta

Cette relation a été proposée pour Ray, < 10% et 40 < H/L < 110.
e Pour 5 < H/L < 40, la corrélation utilisée pour le calcul du nombre de Nusselt est le
maximum des trois nombres suivants :

Nu = Maaz[Nuy, Nu, N

. 0,104Ra?* 135

Nug = [1 + [Tlaoﬂ%] } régime conductif et de transition
1+ (Fa )b

L Ray 0,273

Nu; =0, 242<T)> régime de couche limite

_ 1
Nu; = 0.0605Ra}  régime turbulent

On présente dans le tableau 2.3 des valeurs du nombre de Nusselt pour différents allongements
A = H/L, ainsi qu’une comparaison avec les corrélations ci-dessus. Nos résultats sont en
relativement bon accord puisque 1’écart relatif n’excéde pas 7%.
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H(m) 1.5
W (cm) 1,5 2 4 5 8
A 100 75 37 30 19
Maillages uniformes
M (ng,ny) (100,300) | (100,300) | (120,300) | (140,300) | (150,300)
Ray, 6,07 10° | 1,44 10* | 1,15 10° | 2,26 10° | 9.26 10°
N fiyent 1,03 1,21 2,31 2,61 4,67
NuRaithby 1,09 1,29 2,17 2,76 4,62
Ecart relatif% 6,36 6,20 6,45 5,43 1,08

TAB. 2.3 — Nombre de Nusselt moyen (Pr=0.71, AT = 15K , T = 283)

5
i ——H8—— Fluent
4 —A—— Raithby et Hollands
3—
S |
(b4 5
2—
1—
07\\\I\\\I\\\I\\\I\\\I\\\I\
0 20 40 60 80 100 120
A

F1G. 2.2 — Comparaison du nombre de Nusselt moyen en fonction du rapport de forme AT =
15K, Ty = 283K

Les tracés de lignes de courant et des isothermes sont représentés sur les figures 2.3 et 2.4 .
En augmentant ’espacement paroi interne-paroi externe, on constate que pour L = 3em (Fi-
gure 2.3 a), le transfert de chaleur se fait essentiellement par conduction et les isothermes sont
presque paralléles aux parois.

En augmentant I’espacement entre les deux parois, la vitesse de I’écoulement augmente et le
transfert de chaleur par convection devient dominant.
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(a) (b)

FiG. 2.3 — Isothermes Pr—0,71, (a) A =50 Ray = 103, (b) A =20 Raj = 10°

|

U

(a) (b)

FiG. 2.4 — Lignes de courant Pr=0,71, (a) A =50 Ray, = 103, (b) A=20 Raj = 10°
2.2 Convection naturelle dans une cavité cubique

2.2.1 Etude de maillage
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Il faut souligner que la taille du maillage requis dépend principalement des transferts de

chaleur par convection dans la cavité car les échanges radiatifs contribuent & réduire l'intensité
de la convection.
Pour déterminer 'influence du maillage sur le résultat final, on a mené une étude pour quatre
maillages : 173, 333, 653 et 843 pour Ra = 10%. Un maillage centrosymétrique hexaédrique,
avec un rapport de longueur de deux mailles successives de 1,08 dans les directions Y, Z et
1,0 pour la direction longitudinale X a été utilisé.

La convergence de la solution est évaluée en calculant les différences entre les champs
de température, les flux thermiques et les vitesses entre deux simulations réalisées sur deux
maillages successifs.

maillage | temps calcul 00 oQ* E v, Q*
21x21x21 4h - - - - 6,75
33x33x33 9h 80% | 7.8% | 2,0% | 4,2% 7,28
65x65x65 24h 02% 06 % 1]02%]05% 7,24
81x81x81 72h 1,9% [03% |05% | 1,6% 7,22

TAB. 2.4 — Etude de maillage pour une cavité différentiellement chauffée (Ra = 10°, Pr =
0,71) et (Pc 2,4 GHz, 1 Go).

Le tableau 2.4 donne les différences entre les températures moyennes, les flux moyens et
les champs de vitesses ainsi que les flux thermiques moyens sur la paroi chaude obtenues en
utilisant deux maillages consécutifs.

Dans le tableau 2.4, on observe un écart trés important entre les premiére et deuxiéme dis-
crétisations. Cependant, ces écarts deviennent plus faibles (< 2%) & partir de la troisiéme
discrétisation avec des temps de calcul qui sont nettement augmentés.

Apres avoir effectué cette étude de maillage, on a conclu qu’un maillage non-uniforme com-
portant 33 mailles dans chacune des trois directions d’espace constituait un bon compromis
entre précision et colt de calculs.

2.2.2 Etude de la convection naturelle pour différentes valeurs du nombre
de Rayleigh

Dans ce paragraphe, on s’intéresse aux écoulements de convection naturelle pour différents
nombres de Rayleigh (103,10%, 105, 10°).
Des comparaisons entre les valeurs de nombres de Nusselt moyens reportées dans la littérature
(|24], [25], [26]) sont montrées dans le tableaux 2.5.

On constate que les résultats sont globalement satisfaisants et sont proches de ceux de
Fusegi et Hyun. [25] (Ecart< 2,13%).
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L’influence de la variation du nombre de Rayleigh sur la distribution de température est
montrée sur la figure 2.5. On observe que le gradient vertical de température augmente quand
le nombre de Rayleigh Ra augmente.

Ra 103 104 10° 106
Nu Etude 1,093 | 2,101 | 4,454 | 8,881

Nu Le Peutrec et Lauriat. [24] - 2,04 | 4,38 8,69
ECART - 2,99% | 1,69% | 2,20%
Nu Fusegi et Hyun. [25] 1,085 | 2,100 | 4,361 | 8,770
ECART 0,74% | 0,05% | 2,13% | 1,27%
Nu Colomer et al. [26] 1,055 | 2,030 | 4,334 | 8,862
ECART 3,60% | 3,50% | 2,76% | 0,21%

TAB. 2.5 — Nombre de Nusselt moyen sur la paroi chaude pour un écoulement de convection

naturelle, Pr = 0,71
\ \ K \ \%

% —

o

Fi1G. 2.5 — Isothermes pour différents nombres de Rayleigh en convection naturelle dans le
plan z* = 0,5 :(a) Ra = 103, (b) Ra = 10%, (c) Ra = 10°,(d) Ra = 105.
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2.3 Validation du modéle Boussinesq en régime transitoire

En régime instationnaire, la caractérisation du régime d’écoulement a été présentée a l'aide
de profils de vitesse et de fonction de courant en des points bien définis afin de déterminer le
temps de la mise en régime stationnaire d’une cavité soumise a des sollicitations thermiques
constantes [27], [28] et [29]

On considére ’écoulement de fluide dans une cavité carrée ou rectangulaire différentiellement

chauffée, dont les parois verticales sont maintenues a des températures uniformes (AT < 30K)

et les parois horizontales sont adiabatiques. Les propriétés thermo-physiques du fluide sont
) c s ) v _ THTy

supposées constantes et prises a la température de référence Ty = <5, (tableau 2.6), excep-

tée la masse volumique dans le terme de poussée d’Archimeéde.

Pour la discrétisation spatiale, le schéma QUICK a été choisi en se référant aux meilleurs
résultats obtenus dans des études antérieures [30]. Pour la discrétisation temporelle, un schéma
découplé-implicite de deuxiéme ordre a été utilisé. On a retenu l’algorithme itératif PISO pour
le couplage vitesse-pression.

Une attention particuliére a été portée a la précision du schéma d’intégration temporelle en
comparant les nombres de courant (CFL) obtenus pour plusieurs pas de temps afin de s’assurer
que la cinématique des transferts était correctement simulée.

Lors du calcul des solutions instationnaires, la convergence de la solution & chaque pas de
temps est contrdlée en s’assurant que le résidu de chaque équation est suffisamment petit
(< 107%) et en s’assurant que le bilan de flux de masse et de chaleur sont bien satisfaits.

To (K) | p(kg/m3) | Cpo(J/kgK) | ko(W/m K) | po(kg/m s) | Bo(T1)
300 1,1614 1007 0,0263 1,846 10> | 0,0033

TAB. 2.6 — Propriétés physiques de lair a Ty = 300K

2.3.1 Cavité carrée A =1

Un maillage cartésien structuré avec raffinement au voisinage des parois a été utilisé. Il
comporte 60 mailles pour H = 0,10m et 80 mailles pour H=0,15m dans chacune des direc-
tions avec un rapport de longueur de deux mailles successives de 1,012.

Pour une cavité de rapport de forme A = 1, un nombre de Prandtl de 0,71 et un nombre
de Rayleigh variant de 10° & 107, une étude de pas de temps & été menée en se basant sur des
études antérieures [30], [31] et [32] ainsi que sur I’évolution des résultats obtenus en fonction
de la variation du pas de temps.

Il faut noter que la résolution temporelle doit étre effectuée avec des pas de temps trés
inférieurs aux périodes des oscillations (tableau 2.8).
Notre étude a montré que 'augmentation du nombre de Rayleigh induit une augmentation du
nombre des oscillations et une diminution de la valeur de la période en régime transitoire.
En comparant les périodes des oscillations aux valeurs calculées par la formule donnée dans
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H(m) [0,10 | 0,15 ] 0,10 | 0,15 ] 0,10 | 0,15 | 0,10
Ra 10° 10° 5 106 107
AT(K) [ 1,09 0,32 10,91 [ 324 | 25 [ 16,17 ] 30
TAB. 2.7 — Paramétres de calcul
0.0005 T T T T T T T T T T 00005 T T T T T T T T T T T T T T T T T T T
I H=0.10m ]| I H=0.15m |
0.0004 :— —: 0.0004 :— —:
_0.0003 :— —: _0.0003 :— —:
NV 1 £ 1) v ]
0.0002 ,_ : 0.0002 ,_ :
0.0001 :— —: 0.0001 :— —:
OOH‘‘1I0HH2IOH‘‘BIOH‘‘4IOHHSIOHHGIOHH;O 0p—— ‘3I0‘ = ‘GIO‘ = ‘9I0‘ = ‘1£0‘ = ‘1750
t(s) t(s)
a (b)

F1G. 2.6 — Evolution temporelle de la fonction de courant au centre de la cavité carrée pour
Ra = 10°, (a) H=0,10m et (b) H=0,15m
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Fi1G. 2.7 — Evolution temporelle de la fonction de courant au centre de la cavité carrée pour
Ra = 10°, (a) H=0,10m et (b) H=0,15m

L'article de Patterson et al. [33] sous forme adimensionnelle 7* = 27/ =25 et (1 =
s’avére que les deux résultats sont en bon accord.
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—
H=0.10m]

TR RN T
0 10 30

'y
o

20
t(s)

Fia. 2.8 — Evolution temporelle de la fonction de courant au centre d’une cavité carrée Ra =
107

Ra 10° 106 5.100 107
At(s) |8102]6102] 4102|2103
H=0,10m
7(s) 14,67 | 4,66 2,09 1,55
Trwens | 0,0330 | 0,0112 | 0,0051 | 0,0035
H=0,15m
7(s) 33,02 | 10,50 | 4,70 3,50
Thriwemt | 0,0330 | 0,0112 | 0,00507 | 0,00354
27r\/ =251 0,0330 | 0,0105 | 0,0047 | 0,0035

TAB. 2.8 — Comparaison entre les période des oscillations calculées & partir de la formule de
Patterson et al. [33] et celles obtenues avec Fluent pour Pr—0,71 et A=1.

2.3.2 Cavité rectangulaire
Pour une cavité rectangulaire de rapport de forme A = % variant de 4 & 8, on a utilisé un
maillage non-uniforme suivant les deux directions.

Pour A = 4, la figure 2.9 montre que le nombre d’oscillations est faible et que le régime
s’établit rapidement si Ray = 107. En augmentant Ray, on constate que les oscillations se
développent et s’amplifient dans le temps et que leurs amplitudes passent par des maximums
puis s’atténuent lentement au cours du temps jusqu’au régime stationnaire.

Le tableau 2.10 indique que la période 7 des oscillations diminue quand le nombre de Rayleigh
augmente.
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A| Hm) | AT Rag Rar, | Maillage(My, M,) | [

41 04 |17,10 10% 1,7 10° (50, 140) 1,04
6| 06 | 655 | 1,310° | 6,10° (50,180) 1,05
8| 08 | 349 [1,6310%]3,210° (50,200) 1,06

TAB. 2.9 — Paramétres de calcul L =0, 1m et At = 10725

I S WA WS N
60 70 80 90 100

0 10 20 30 40 50
t(s)

FIG. 2.9 — Evolution de la vitesse horizontale au point de coordonnées (10~2m;0,38m) du
coté chaud de la cavité, (a)Ray = 107, (b) Rag =5 107

Rag | 7(s)
5107 | 2,4
8107 | 1,87
10% | 1,66

TAB. 2.10 — Valeurs des périodes d’oscillations en fonction du nombre de Rayleigh pour un
rapport de forme A =4

Rag T luent T* LeQuere[34] | Ecart
1,08 10% [ 3,75 1073 | 3,80 1073 | 1,31%
1,30 108 | 5,75 1073 | 5,70 103 | 0,87%
1,63 108 [ 7,50 1073 | 7,15 1073 | 4,66%

[ R=N N B

TAB. 2.11 — Comparaison des résultats obtenus par Fluent avec ceux de Le Quéré et Roque-
fort [34], pour différents rapports de forme et différents nombre de Rayleigh (7% = %)
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FIG. 2.10 — Evolution de la vitesse horizontale au point de coordonnées (10~2m;0,38m) du
coté chaud de la cavité Ray = 8 107, (a) 0 <t < 200, (b) 30 < ¢ < 100
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FIG. 2.11 — Evolution de la vitesse horizontale au point de coordonnées (10~2m;0,38m) du
coté chaud de la cavité Ray = 10%, (a) 0 < ¢ < 3500, (b) 50 < t < 100

Afin de valider les résultats obtenus pour une cavité rectangulaire, on a comparé les valeurs
des périodes calculées et celles données par Le Quéré et Alziary de Roquefort. [34] pour trois
rapports de forme. La différence entre nos résultats et la référence n’excéde pas 5% (tableau
2.11).
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FIG. 2.12 — Evolution de la vitesse horizontale au point de coordonnées (10~2m; 0,38m) du
coté chaud de la cavité Ray = 1,63 10%, (a) 0 <t < 250, (b) 50 <t < 100

2.4 Validation du modéle faible Mach

2.4.1 Premiére validation

Cette validation porte sur un écoulement de convection naturelle dans une cavité verticale,
de section carrée et différentiellement chauffée lorsque les écarts de température ne permettent
plus de justifier 'hypothése de Boussinesq. Dans tous les termes des équations de conservation
ou elle intervient, la masse volumique varie avec la température et avec la pression moyenne.
La masse volumique p,, est reliée & la pression moyenne (ou pression thermodynamique) P
par l’équation d’état du fluide, supposé ici étre un gaz parfait de masse molaire M & la tem-
pérature T'. Soit

— RT
P = me (2.1)
ou R = 8,31J/K.mol est la constante universelle des gaz parfaits.

Ce probléme a fait I'objet d'un exercice de comparaison et des solutions, que ’on peut
considérer comme précises, sont donc disponibles [35] et [65].

L’intérét de ce cas test est qu’il conduit a utiliser le logiciel sous sa version compressible :
contrairement aux codes dédiés et concus pour calculer une solution numérique d’un modéle,
l'option "faible Mach" du code est un sous-ensemble de la version compressible. La procédure
de filtrage des ondes acoustiques n’étant pas clairement explicitée dans le "manuel utilisateur",
il est important de vérifier la qualité des solutions.

Les résultats obtenus avec Fluent ont été confrontés avec ceux calculés avec un code déve-
loppé au LETEM. Ce code [acronyme : VFCC] est un code basé sur une méthode de volumes
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finis colocalisée, stabilisée par clusters [35]. Ce code donnant des solutions en excellent accord
avec celles de l'exercice de comparaison [65] , nos résultats n’ont été comparés qu’avec ceux
du code VFCC.

Lorsque I’écart de température AT = T. — T entre des parois verticales est tel que er =

ATOT =1,2 0u Tp = (Tc + T})/2 est la température de référence, il faut tenir compte des effets

de compressibilité. Dans 1’exercice de comparaison, les nombres de Prandtl et de Rayleigh
basés sur les propriétés physiques calculées a la température de référence Ty = 600 K sont

Pro=0,71, Ra = 10° et Ra = 107. Le nombre de Rayleigh de référence est défini par

ZATL?
Ra = PTOQPO72 (2.2)
Topg
L’air est initialement au repos & la température Tp = 600 K et & la pression Py =

101325 N/m? dans une cavité a section carrée. Il s’ensuit que la masse volumique, initia-
lement uniforme, a pour valeur
Py
= — = 0,588kg/m? 2.3
po=p =0 g/m (2.3)
avec r = R/M = 287.J/kg.K constante de 'air. Le coefficient isentropique v = C,/C, a une
valeur supposée constante, v = 1,4.

Pour les deux nombres de Rayleigh considérés, des calculs ont été effectués d’abord en
supposant que la conductivité thermique et la viscosité dynamique étaient constantes puis en
tenant compte de leurs variations avec la température. Pour 1’air, les variations de u et de k
suivent bien la loi de Sutherland qui s’écrit :

u(T)

Lyosls+5

— 2.4
s (Ts) T+S (2:4)
avec Ty = 273K, S = 110,5K, s = 1,68 10~ 5kg/ms.
2.64638 10~373/2
k(T) ’ (2.5)

T T +254,4110-12/T

Dans I’énoncé de 'exercice de comparaison, il est supposé que le nombre de Prandtl de I’air
est constant. On a donc pris Pr = Pr, ce qui signifie que k(T") reste toujours proportionnelle
a p(T') si 'on admet en outre que C), est constant. Soit

E(T) = —— (2.6)
avec Cp = yr/(y —1).

Les parameétres des quatre cas étudiés sont reportés dans le tableau 2.12.
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Ra=10° | er=1,2| Loide Sutherland
Pro=0,71 | eg = 1,2 | propriétés constantes
Ra=10" |er=1,2 Loi de Sutherland
Pro=0,71 | ep = 1,2 | propriétés constantes

TAB. 2.12 — Configurations étudiées.

Maillage et options de calculs.

Le domaine de calcul est un carré dont la longueur des cotés est L=0,1m. Ce domaine
a été discrétisé a 'aide de deux maillages cartésiens non-uniformes dans les deux directions
spatiales (100 x 100 et 200 x 200 ) avec un coefficient d’expansion géométrique &. La figure 2.13
représente le maillage 100 x 100 avec £ = 1,05 .
Les options de calcul retenues dans FLUENT sont décrites dans le tableau 2.13. Le pas de

iy
iy
iy
QU
QU
(i
T [
(i

Fia. 2.13 — Maillage 100 x 100.

temps a été choisi afin que le CFL ne dépasse jamais une valeur de 5. Cette valeur pourrait étre
trop élevée pour suivre avec précision le régime instationnaire. Elle a une trés faible incidence
sur la solution stationnaire qui est déterminée par les critéres de convergence relatifs suivants :

R? <1076 (2.7)

ol ¢ représente une variable dépendante quelconque.

Les équations étant résolues sous forme dimensionnelle, il faut aussi introduire des proprié-
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Modéle Equations de conservation en régime instationnaire
Couplage vitesse-pression PISO
Schéma de discrétisation spatiale décentré d’ordre 2
Schéma de discrétisation temporelle itératif d’ordre 2
Calcul de la pression interpolation "Body force weighted"
Valeur de référence Ty = 600K, Py = 101325Pa

TaB. 2.13 — Options de Fluent utilisées pour les calculs

plkg/m?) | Cp(J/kg.K) | K(W/m.K) | p(kg/m.s) a(m?/s) g(m/s®)
0,588 1004,5 0,04180085 | 2,954564 10> | 7,07215 10~ | pour Ra = 10° g = 2,959242
pour Ra = 107 g = 29,59242

TAB. 2.14 — Propriétés thermophysiques de Pair & Ty = 600K

tés physiques de référence de telle sorte que leurs combinaisons conduisent aux valeurs des
nombres de Prandtl et de Rayleigh voulues. Les propriétés de I’air & 600K sont reportées dans
le tableau 2.14. En prenant L = 0, 1m pour les deux nombres de Rayleigh étudiés, les valeurs
Ra = 105 et 107 ne peuvent évidemment pas étre obtenues : on modifie alors la valeur de
I'accélération de la gravité pour les obtenir.

Les solutions calculées sont ensuite mises sous forme adimensionnelle en utilisant les échelles
définies dans ’exercice de comparaison. Soient :

* __ at ¥ _ T * _ Y
U=p ¥=pety =71
u*:u.L ,U*:ULetT*:T—TO

a a T

ol a est la diffusivité thermique & la température de référence Tp.

Comparaisons des profils de vitesses adimensionnelles

Les profils de la composante horizontale de vitesse dans le plan médian vertical (u(0,5;y*))
et de la composante verticale de la vitesse dans le plan médian horizontal (v(z*;0,5)) sont
représentés sur les figures 2.14 et 2.15 pour Ra = 10°% et sur les figures 2.16 et 2.17 pour
Ra = 107. Par rapport & un calcul conduit sous l'approximation de Boussinesq, le fait le
plus marquant est la dissymétrie de I’écoulement : les vitesses horizontales le long de la paroi
adiabatique supérieure sont nettement plus élevées que le long de la paroi inférieure (’écart
augmentant avec le nombre de Rayleigh). Si les valeurs des vitesses verticales sont proches
le long des parois chaude et froide, la dissymétrie concerne plutot les épaisseurs des couches
limites dynamiques. La couche limite est plus mince le long de la paroi froide que le long de
la paroi chaude.
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FiG. 2.14 — Profil de la composante hori-
zontale pour Ra = 10% en 2* = 0,5 (loi de
Sutherland)
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F1G. 2.16 — Profil de la composante hori-
zontale pour Ra = 107 en 2* = 0,5 (loi de
Sutherland)

49

Fluent
E a Code [VFCC]

&
S o
LUl

i
o
=)

i
o
N

-200

-250

[«

701770270304 05 06 0.7 08 09
X

Fi1G. 2.15 — Profil de la composante verti-
cale pour Ra = 10% en 3* = 0,5 (loi de
Sutherland)
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F1G. 2.17 — Profil de la composante verti-
cale pour Ra 10" en y* = 0,5 (loi de
Sutherland)
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Fia. 2.18 — Comparaison des profils des
composantes horizontales pour Ra = 10°
en z* =0,5
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Fi1Gg. 2.20 — Comparaison des profils des
composantes verticales pour Ra = 10% en
y*=0,5
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2.4. VALIDATION DU MODELE FAIBLE MACH

Ces observations sont corroborées par les valeurs reportées dans les tableaux 2.15 et 2.16.
Les valeurs maximales et minimales des composantes adimensionnelles de la vitesse dans
le plan médian vertical (Unqz(0,5;9") €t Umin(0,5;y*)) et dans le plan médian horizontal
(Umaz (2750,5) €t Vmaz(*;0,5)) ainsi que leurs positions sont données dans les tableaux 2.15

et 2.16.
propriétés constantes Code]VFCC]| variables Code]VFCC]|
Maillage 100 x 100 | 200 x 200 304 x 304 100 x 100 | 200 x 200 304 x 304
¢ 1,05 1,05 12 1,05 1,05 12
At(s) 0,01 0,005 stationnaire 0,01 0,005 stationnaire
Umaz (0,55 y™) 89,879 89,524 89,625 84,822 84,623 84,562
vt = 0,853 | y* = 0,853 | y*=0,853 | y*—=0,854 | y* = 0,854 | y* — 0,854
Umaz (2750, 5) 252,557 253,841 253,330 226,601 226,636 227,399
2% = 0,046 | ¥ = 0,046 | 2* =0,046 | 2* = 0,054 | 2* = 0,054 | 2* = 0,054
Umin(0,5:5%) | -57,435 57,424 257,466 255,875 256,535 ~56,566
vt = 0,987 | y* = 0,987 | y*=0,987 | y* =0,091 | y* = 0,091 | y*=0,091
Umin(2*;0,5) | —204, 813 —205,083 —205,414 —212,152 —212,983 -213,060
2 =0,969 | 2 = 0,969 | 2*=0,969 |a*=0,976 | +* = 0,976 | * = 0,976

TAB. 2.15 — Valeurs des composantes de la vitesse sur les plans médians de la cavité pour
Ra =100 et ep = 1,2

propriétés constantes Code]VFCC]| variables Code]VFCC]|
Maillage 100 x 100 | 200 x 200 304 x 304 100 x 100 | 200 x 200 304 x 304
¢ 1,05 1,05 12 1,05 1,05 12
At(s) 0,01 0,005 stationnaire 0,01 0,005 stationnaire
wmae(0,5,57) | 191,480 101,447 191,015 168,363 | 168,0552 167,975
v = 0,808 | y* = 0,808 | y*=0,808 |4*=0,826 | y*=0,826 | y*=0,826
Umaz(z%;0,5) | 801,390 802,596 802,968 724,130 724,166 794,64
z*=0,026 | 2" =0,026 | z*=0,026 |2*=0,031 |2*=0,031| 2*=0,031
im0, 5:57) | 121,171 | -120,608 7120,338 114,359 | -114,744 114,835
y* = 0,063 | y* = 0,063 | y*=0,063 |y*=0,069|y*=0,069 | y*=0,069
Vmin(2*30,5) | -650,063 | -650,252 -651,341 673,945 | -674.721 -675,143
z*=0,983 | 2" =0,983 | z*=0,983 |2*=0,986 | 2*=0,986 | z*=0,986

TAB. 2.16 — Valeurs des composantes de la vitesse sur les plans médians de la cavité pour
Ra=10" et e = 1,2

Les valeurs reportées dans les tableaux 2.15 et 2.16 montrent que la solution de référence
[V FCC| est obtenue avec une bonne précision avec un maillage 100 x 100 (différences maxi-
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males inférieures a 0,5% ) bien que la comparaison porte sur des grandeurs trés sensibles a la
qualité de la résolution.

En comparant les valeurs se rapportant & des propriétés physiques constantes a celles pour des
propriétés physiques variant avec la température, on remarque que les variations de viscosité
dynamique et de conductivité produisent une réduction tres sensible des vitesses maximales
(en module) dans les zones chaudes de 1’écoulement et une légére augmentation le long de
la paroi froide. Ce résultat était attendu parce que la viscosité dynamique d’un gaz parfait
augmente avec la température.

Comparaisons des nombres de Nusselt

Les nombres de Nusselt locaux et moyens sur les parois verticales sont calculés par les
expressions suivantes

L oT
¥ = e O (5 ), .
=L
Nay = 2 7 Ny () dy (2.9)
L/,

Les valeurs des nombres de Nusselt moyens sur les parois chaude et froide et les valeurs
maximales et minimales des nombres de Nusselt locaux sont reportées dans les tableaux 2.17
& 2.20. On donne aussi le rapport entre la pression thermodynamique a I’état final, Py, et
la pression thermodynamique initiale, Fy. Ces quantités étaient requises dans l’exercice de
comparaison. Les valeurs obtenues avec le code [VFCC| [35] ne différent pas de plus de
0,0025% avec la meilleure solution présentée en [37] et calculée sur un maillage comportant
4,2 millions de mailles.

Code Fluent | Ecart% | Fluent | Ecart% | [VFCC]|
Nu, 8,86985 0,11 8,86703 | 0,079 8.86000
Nuy 8,86985 0,11 8,86703 | 0.079 8.86000

max,(Nu(0,y*) | 19,6528 0,27 19,6007 | 0,0066 19,5994
min,(Nu(0,y*) | 1,07396 | 0,013 | 1,07385 | 0,0037 1.07381

maz,(Nu(l,y*) | 16,4409 | 046 | 16,3591 | 0,034 | 16,3647
min,(Nu(1,y*) | 085558 | 0,01 | 0,85538 | 0,012 | 0,85549

Py

o 0,85697 0,07 0,85636 | 0,035 0,85633
temps de calcul 48min 240min 28min
Maillage 100 x 100 200 x 200 304 x 304

TAB. 2.17 — Ra = 10 e7 = 1,2 (propriétés constantes)
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Code Fluent | Ecart% | Fluent | Ecart% | [VFCC] [37]

Nug 86939 | 0,08 | 86898 | 0,035 | 86867 8,6866

Nuy 8,6939 0,08 8,6898 0,035 8,6867 8,6866
maz,(Nu(0,y*) | 20,3164 | 021 | 20,2887 | 0073 | 20,2737 20,2704
miny,(Nu(0,y*) | 1,0671 | 0,0093 1,0671 | 0,0093 1,0670 1,0677
maz,(Nu(l,y*) | 15,6234 | 065 | 155446 | 014 | 155216 15,5194
min,(Nu(1,y*) | 0,75798 | 0,023 | 0,75781 | 0,0013 | 0,75780 0,7575

% 0,924077 | 0,04 | 0,924745 | 0,028 | 0,924482 0,924489
temps de calcul 48min 240min 32min
Maillage 100 x 100 200 x 200 304 x 304 | 2048 x 2048

TaAB. 2.18 — Ra = 10% ez = 1,2 (propriétés variables)

Code Fluent Fluent
Nu, 16,624098 | 16,64872
Nuy 16,624098 | 16,64872

maz,(Nu(0,y*) | 45,034300 | 45,370887
miny(Nu(0,y*) | 1,476834 | 1,478973

maz,(Nu(1,y*) | 36,4057588 | 36,92143
miny(Nu(1,y*) | 1,232517 | 1,233982

% 0,8580686 | 0,8570761
temps de calcul 48min 270min
Maillage 100 x 100 | 200 x 200

TAB. 2.19 — Ra = 107 e7 = 1,2 (propriétés constantes)

Les résultats montrent d’une part une parfaite égalité des flux sur les parois chaude et froide
(ce qui est inhérent & la méthode des volumes finis) et, d’autre part, que les écarts maximums
sur les nombres de Nusselt moyens n’excédent pas 0,35% avec un maillage 100 x 100. Par
contre, les temps de calcul sont nettement plus importants parce que la solution est calculée
par un algorithme instationnaire. Ils restent cependant dans une limite acceptable compte-tenu
des moyens de calcul utilisés. Les différences sur les extremums des nombres de Nusselt locaux
sont plus importantes puisqu’elles atteignent 1,2% & Ra = 107 sur le maillage 100 x 100. 11
faut noter que la détermination de ces extremums aprés post-traitement des champs de tem-
pérature par un logiciel externe & FLUENT est source d’imprécisions supplémentaires. Les
écarts entre les maximums des nombres de Nusselt locaux sur les parois chaude et froide, qui
augmentent avec Ra et lorsque u et k dépendent de la température, traduisent la perte de
centro-symétrie du champ de température liée aux effets de compressibilité.
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Le rapport P;/F, montre une décroissance de la pression d’environ 15% lorsque les pro-
priétés physiques sont constantes et de seulement 8% lorsqu’on applique la loi de Sutherland.
Cela tient au choix des conditions initiale et finale : T =Ty at=0et T =Ty = AT at > 0.

Code Fluent | Ecart% | Fluent | Ecart% | [VFCC] [37]

Nu, 1629758 | 0,34 | 16,25892 | 0,11 | 1624096 | 16,2410

Ny 16,29758 | 0,34 | 1625892 | 0,11 | 16,24096 | 16,2410
maxy(Nu(0,y*) | 46,7616 0,78 46,5065 0,24 46,3941 46,379
miny (Nu(0,y*) | 1,45883 1,45459 1,45475 1,454
maz,(Nu(l,y*) | 34,7010 | 1,20 | 34,5540 | 0,78 | 34,2832 34,272
miny(Nu(1,y*) | 1,093581 1,08726 1,08878 1,089

s 0,92170 | 0,098 | 0,92263 | 0,002 | 0,92261 0,92264
temps de calcul 48min 270min 90min
Maillage 100 x 100 200 x 200 304 x 304 | 2048 x 2048

TAB. 2.20 — Ra = 107 ep = 1,2 (propriétés variables)

2.4.2 Deuxiéme validation

On considére une cavité carrée de cdtés L = 10 cm remplie d’air sec dont la paroi froide
conductrice d’épaisseur e = 1mm a une conductivité thermique £k = 1W/mK (Fig 2.22).
La paroi chaude est maintenue & la température uniforme 7, = 350K. La surface extérieure
échange de la chaleur par convection avec I’ambiance & T = 280K. On suppose que le coeffi-
cient d’échange est constant et uniforme.

Les calculs ont été effectués pour deux valeurs du coefficient d’échange (he, = 0, 1W/m?K
et hey, = 100W/m?K). La premiére valeur est trés inférieure & celle du coefficient d’échange
interne (défini dans la suite), la seconde est trés supérieure et doit donc conduire & une tem-
pérature de paroi presque uniforme et égale a celle de 'ambiance extérieure : on doit donc
retrouver le probléme de la cavité différentiellement chauffée avec un écart de température
T.- Ty =70 K.

On considére deux types de conditions initiales :
e 3t =0, la cavité est remplie d’air chaud immobile, & pression atmosphérique et & la tem-
pérature de la paroi chaude Ty = T, = 350K. La paroi conductrice est refroidie & ¢ > 0 avec
un coefficient h,,
e 3t =0, la cavité est remplie d’air froid a pression atmosphérique a la température froide
To =Ty = 280K et la cavité est chauffée a ¢ > 0.
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F1G. 2.22 — Géométrie étudiée

En utilisant le modéle faiblement compressible, les solutions stationnaires ne sont pas les
mémes parce que les masses d’air contenues initialement dans la cavité ne sont pas les mémes.
Dans le premier cas, la pression thermodynamique diminue au cours du temps alors qu’elle
augmente dans le second.

Des calculs ont aussi été effectués sous ’approximation de Boussinesq : les propriétés de
lair sec sont évaluées a la température moyenne 7,,, = (T.+7¢)/2 = 315K et on prend comme
condition initiale Ty = T,,,.

On compare dans la suite les solutions stationnaires obtenues pour ces trois conditions
initiales.

ps(kg/m3) | ks(W/m.K) | Cps(J/kg)
2500 1 1000

TAB. 2.21 — propriétés de la paroi conductrice

Les propriétés de lair sec aux trois températures initiales sont reportées dans les ta-
bleaux 2.22 & 2.24

Des grandeurs caractéristiques calculées en régime permanent sont reportées dans les ta-
bleaux 2.27 et 2.26 dans lesquels :
e 7 est la masse volumique moyenne (théoriquement invariante),
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plkg/m?) | p(kg/m.s) | kW/m.K) | Cp(J/kg)
1,0085 [2,082.10°° [ 0,030 1009

TAB. 2.22 — propriétés de 'air sec & la température moyenne 7,,, = 350K

p(kg/m?) | p(kg/m.s) | k(W/m.K) | Cp(J/kg)
1,16 1,846.107° 0,027 1007

TAB. 2.23 — propriétés de lair sec a la température moyenne 7;,, = 315K

plkg/m?) | p(kg/m.s) | k(W/m.K) | Cp(J/kg)
1,26 1,7526.10° 0,024 1007

TAB. 2.24 — propriétés de lair sec a la température moyenne 7,,, = 280K

Modele Boussinesq Compressible
p = po(l — BAT) p(T,p)
Schéma temporel | non itératif (NITA) | itératif (ITA)
pas de temps fixe fixe
At(s) 0,1 0,01
temps de calcul réel 20mn 180mn

TAB. 2.25 — Méthodes numériques

e P est la pression thermodynamique (N/m?),
o T, . est la température moyenne de la surface extérieure de la paroi froide (K),
o ()5 est le flux de chaleur échangé avec I’ambiance (W /m)

L
Qs = herLe [ (Tl = Ty)dy = heo LTy = Ty) (2.10)

e h; est le coefficient d’échange moyen sur la face intérieure de la paroi froide défini par la
relation
Qi

~ LAT,
ou Q; = Qy est le flux échangé entre l’air a 'intérieur de la cavité et la paroi froide. AT, =
T.—T),; est I'écart de température caractéristique entre les surfaces verticales chaude et froide
de la cavité ou

hi (2.11)

_ 1 (L
Tri=1 / Tp,i(y)dy (2.12)
0
e le nombre de Nusselt moyen calculé par la relation
h; L
Nu; = (2.13)
ky

ol ks est la conductivité thermique de l'air & la température de référence (cf. Tableaux 2.22
a 2.24)
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e le nombre de Rayleigh effectif basé sur 'écart de température moyen AT,

Ra,

_ gBAT.L?

av

conditions Cavité refroidie Cavité chauffée
initiales at=0, Tp = 315K | at=0, Top = 350K | a t=0, Ty = 280K
Modeéle Boussinesq compressible compressible
Propriétés constantes variables variables
p(kg/m?)
at=0 1,16 1,0086 1,26
at=o00 1,16 1,0086 1,26
P(N/m?)
at=0 101325 101325 101325
at=o00 101325 100752 125258
Ty (K) 346, 280 346,136 346,427
Ty, (K) 346, 287 346,143 346,433
Qr(W/m) 0,6628 0,6613 0,6643
hi(W/m?K) 1,77 1,70 1,84
Nuy; 6.55 6,29 6,81
Ra, 3,14.10° 2,26.10° 3,02.10°

TAB. 2.26 — Comparaison des résultats (he, = 0, 1W/m2K)

conditions Cavité refroidie Cavité chauffée
initiales at=0, 7o = 315K | a t=0, Top = 350K | a t=0, Ty = 280K
Modéle Boussinesq compressible compressible
Propriétés constantes variables variables
p(kg/m®)
at=0 1,16 1,0086 1,26
at=o00 1,16 1,0090 1,258
P(N/m?)
at=0 101325 101325 101325
at=o00 101325 91394 113657
Tp. (K) 282,587 282,446 282,746
T, (K) 282,853 282,698 283,029
Qf(W/m) 25,87 24,46 27,46
hi(W/m?K) 3,83 3,62 4,08
Nu; 14,18 13.41 15,11
Ra, 5,68.10° 5,70.10° 5,67.10°

TAB. 2.27 — Comparaison des résultats (he, = 100W/m?K)

a7

(2.14)
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Les résultats reportés dans les tableaux 2.26 et 2.27 montrent d’abord que la solution ba-
sée sur I'approximation de Boussinesq est toujours intermédiaire entre les deux autres (cavité
refroidie < Boussinesq < cavité chauffée), ce qui était prévisible.

e Pour h., = 0,1 W/m?K, 'écart entre les températures moyennes des parois est seulement
de AT, ~ 4 K : les trois solutions différent cependant assez sensiblement & cause des écarts
entre les masses d’air contenues dans la cavité. Les écarts sur les grandeurs adimensionnelles
sont nettement plus importants parce que la température de référence utilisée pour le calcul
des propriétés physiques est prise & 315K.

e Pour he, = 100 W/m? K, ’écart entre les températures moyennes des parois est proche de
I’écart maximal de température : AT, =~ 67,5 K. Les remarques ci-dessus restent applicables
et les différences entre solutions sont sensiblement les mémes.

La solution basée sur ’approximation de Boussinesq (non tracée) se situe entre les courbes
en pointillés et celles en traits pleins tracées sur les figures 2.23 qui représentent les isothermes
et les lignes de courant. Les écarts entre les isothermes sont nettement plus significatifs pour
hew = 0,1W/m2K (AT, ~ 4 K) que pour he, = 100 W/m?K alors que l'inverse est observé
sur les lignes de courant. Cela s’explique par leffet plus important des termes de diffusion
dans le premier cas.

L’explication est la suivante : ’écart de température étant trés faible, on peut considé-

rer que, en régime permanent, toutes les propriétés physiques de I’air sont constantes. Ce
qui différe entre le cas de la cavité refroidie et celui de la cavité chauffée est la masse d’air,
donc la masse volumique moyenne, qui reste constante entre 'instant initial et ’instant final.
Comme la différence entre les masses volumiques moyennes est de I’ordre de 20%, les diffé-
rences entre les diffusivités thermiques et entre les viscosités cinématiques calculées en régime
permanent sont aussi de ’ordre de 20%. Pour de beaucoup plus hauts nombres de Rayleigh
(hew = 100 W/m?K), I'importance relative des termes de diffusion diminue et 1’écart relatif
entre les isothermes diminue aussi, notamment dans le centre de la cavité ou la stratification
thermique devient indépendante du nombre de Rayleigh.
Les profils de la composante horizontale de vitesse (figures 2.24 et 2.25) montrent que ’ap-
proximation de Boussinesq conduit aux vitesses minimales lorsque he, = 0,1 W/m?K mais
qu’elles sont cependant trés proches du cas correspondant au refroidissement du fluide. Lorsque
'écart de température effectif en régime permanent est plus important (he, = 100 W/m?K),
les différences entre les vitesses dans la partie supérieure de la cavité sont plus importantes
que dans la partie inférieure. Ce résultat était attendu.
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—— cavité chauffée - - - - cavité refroidie

h,=100W/m’K h,=100W/m’K

FiG. 2.23 — Comparaison des isothermes et de fonctions de courant

0.1: 0.1: -
i Boussinesq 1 Boussinesq
1--=-=-- p(T,p), cavité chauffée \ 1=-—---- P(T,p), cavité chauffée ,
0.081 " p(T,p), cavité refroidie 4 0.081 p(T,p), cavité refroidie
0.06: 0.06:
E ] E ]
= ] > ]
0.044 0.044
0A02: 002:
Ve
. \ 1 «
0517 3505 0606 0.003 0 0,003 0,006  '0.008 '0.012 5@ oo T ol ¢ bor | bbz 0.3
u(m/s) u(m/s)
Fi1G. 2.24 — Comparaison des profils de vi- F1G. 2.25 — Comparaison des profils de vi-
tesses horizontales sur le plan médian ver- tesses horizontales sur le plan médian ver-
tical (z = 0,05m) pour he, = 0, 1W/m?K tical (x = 0,05m) pour he, = 100W/m?K
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| ———— Boussinesq 1 ——— Boussinesq
. p(T,p), cavité chauffée
n p(T.p), cavité refroidie

p(T,p), cavité chauffée
p(T,p), cavité refroidi
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y y(m)

0.1

Fi1G. 2.26 — Distribution de température

sur la plan médian vertical z = 0,05m
pour he, = 0,1 W/m2K

FiG. 2.27 — Distribution de température
sur la plan médian vertical z = 0,05m

pour he, = 100 W/m2K

{1 — Boussinesqg ] Boussinesg ) )
349 - - - -- p(T,p),cavité chauffée 1-——-- p(T,p), cavité chauffée
] . p(T,p), cavité refroidie 288 . p(T,p), cavité refroidie

0.02 004" 7 7 0.6 0.08 0.1 0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1

y(m)

FiG. 2.28 — Distribution de température
le long de la paroi froide pour hg,

y(m)

FiG. 2.29 — Distribution de température
le long de la paroi froide pour hg,

0, 1W/m?K 100W/m2K

Les distributions de températures dans le plan médian vertical permettent de déterminer la
stratification thermique dans le centre de la cavité. On sait que cette stratification augmente
avec le nombre de Rayleigh (ici avec I’écart de température effectif AT, entre parois) et quune
valeur adimensionnelle

_ H dT
- AT, dy
de l'ordre de S = 0,8 est atteinte & hauts nombres de Rayleigh dans une cavité carrée. Les
distributions de température représentées sur les figures 2.26 et 2.27 montrent cette augmen-

(2.15)

60



2.4. VALIDATION DU MODELE FAIBLE MACH

tation de la stratification avec I’augmentation du coefficient d’échange externe et conduisent
a une valeur S = 0,83 pour h., = 100 W/ m?K . Elles montrent aussi que les calculs conduits
sous l'approximation de Boussinesq sont d’autant plus réalistes que le centre de la cavité est
thermiquement stratifié et quasiment immobile. Dans la configuration étudiée, la température
de la paroi froide n’est pas uniforme : les figures 2.28 et 2.29 montrent que les variations de
propriétés thermophysiques ont plus d’influences relatives sur les températures de paroi que
sur celles de I’air au centre de la cavité, ’approximation de Boussinesq conduisant toujours a
une solution intermédiaire.

e}
o
o
o

Boussinesq
————— p(T,p), cavité chauffée
p(T,p), cavité refroidie

Ll
(%2
a1
o

LT

~

o

o

(=}
]

[=2]

45

(=]

Boussinesq

————— p(T,p), cavité chauffée 4007
51 u p(T,p), cavité refroidie E
— 1 <3504
g 1 E
E 44 =300
& ] 82507
3 |
R 200;
P 1504
k 100
1 E
] 50:
1 .
OG5 0.65 3,05 0.4 .65 005 G.67 .06 065" b1 O obz " oba  obe " obe o1
y(m) y(m)
Fiag. 2.30 — Variations de la densité de FiGg. 2.31 — Variations de la densité de
flux le long de la paroi froide pour h., = flux le long de la paroi froide pour h., =
0, 1W/m?K 100W/m2K

Les figures 2.30 et 2.31 montrent les variations de densité de flux de chaleur le long de la
paroi froide.

Les figures 2.32 et 2.33 montrent les variations du coefficient d’échange le long de la paroi
froide.

En conclusion, les conditions initiales et le choix de la température de référence utilisée pour
calculer les grandeurs adimensionnelles apparaissent comme déterminant des que l'on s’écarte
d’un probléme académique (propriétés physiques constantes, approximation de Boussinesq).
En convection naturelle, la solution obtenue en régime stationnaire ne dépend pas des condi-
tions thermiques initiales quand ’approximation de Boussinesq est adoptée.
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Fig. 2.33 — Distribution du coefficient
d’échange le long de la paroi froide pour
hey = 100W/m2K

Fig. 2.32 — Distribution du coefficient
d’échange le long de la paroi froide pour
hew = 0, 1W/m2K

2.5 Ecoulement transitoire dans une cavité allongée

La transition en double structure de la couche limite thermique dans une cavité différen-
tiellement chauffée e a été étudiée numériquement et expérimentalement par Xu et al. [38] et
[39]. Dans un premier temps, la double couche limite a été décrite en se basant sur des ré-
sultats expérimentaux [38]. Xu et al. [39] ont mis l’accent sur I'interaction entre I’écoulement
intérieur et la couche limite thermique dans le processus de transition en comparant résultats
numeériques et expérimentaux. Le mécanisme responsable de la formation et de I’évolution de
la double structure a été discuté en examinant les champs de températures et de vitesses. Les
études précédentes ont démontré que, selon le chauffage des parois, des petites perturbations
surgissent & proximité de la paroi verticale et se propagent en aval. Armfield et al. [27] sug-
gérent que cette perturbation est le mécanisme par lequel la couche limite développée subit
une transition d’une structure transitoire & une dimension a une structure & deux dimensions.
Ils ont montré que la vitesse de propagation de la perturbation peut étre prédite a partir de la
valeur maximale de la vitesse de propagation d’ondes dans la couche limite thermique. Cette
proposition a été confirmée par les résultats expérimentaux de Patterson et al. [40].

Notre étude porte sur la formation et le développement de la couche limite thermique. Les
résultats sont validés en se référant aux articles de Xu et al. [38],[39].

On étudie I'écoulement de convection naturelle en régime transitoire dans une cavité dif-
férentiellement chauffée remplie d’eau (Pr = 6,64). Les parois horizontales sont adiabatiques
(Figure 2.34).

Alinstant t =0, T =T, et u=v =0.
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aT/ay=0  u=v=0

u=v=0

u=v=0 dT/oy=0

F1G. 2.34 — Cavité différentiellement chauffée

p(Kg/m?*) | Cpo(J/kgK) | ko(W/m K) | po(Kg/m s) | B(K™)
998 4325 0,606 9,304 10~4 2,27 104

TAB. 2.28 — Propriétés physiques de l'eau & T, = 295, 5K

A=H/I| 0,24
H 0,24m
1 1m
T. 303,55K
Ty 287,55
T 295,5K
AT 16K
Ray | 3,77 10°

TAB. 2.29 — Parameétres de controle de I’écoulement

Les propriétés thermo-physiques du fluide sont supposées constantes (tableau 2.28), a l'ex-
ception de la masse volumique p dans le terme de poussée.

On a choisi un maillage de 563 x 199 avec une répartition de points non-uniforme dans les
directions x et y, les écarts entre deux mailles successives l;41/l; sont 1,015 suivant x et 1,04
suivant y. Un schéma de discrétisation décentré du second ordre a été utilisé, en raison de
ses meilleures propriétés de stabilité numérique, et I’algorithme PISO pour traiter le couplage
pression-vitesse. Pour l'intégration temporelle, on a adopté un schéma implicite du second
ordre non itératif (NITA). Concernant le choix du pas de temps, on a effectué des calculs en
utilisant At = 0,1s et At = 0,05s. Pour ces deux pas de temps, aucune différence n’a été
discernée en comparant les champs de température et 1’écoulement.

2.5.1 Validation et résultats
Dans le but d’illustrer le régime transitoire, on a choisi le point P de coordonnées (0, 498m;0,09m)

situé a l'intérieur de la couche limite thermique se développant le long de la paroi chaude
[38, 39].
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La figure 2.35 montre I’évolution du profil de température au cours du régime transitoire.
Au début du régime transitoire, on remarque la naissance d’une perturbation résultante de
I'instabilité de la couche limite thermique. Cette perturbation est ensuite convectée loin de
la paroi. La couche limite thermique devient stationnaire jusqu’a ’arrivée d’un ’écoulement
provenant de la paroi froide (intrusion). Quand lintrusion froide atteint la paroi chaude, la
couche limite thermique devient instable ce qui ce traduit par le deuxiéme groupe d’oscilla-
tions. L'instabilité de la couche limite thermique donne enfin naissance & un troisiéme groupe
d’oscillations (figure 2.35). Pour ¢ > 1500s la couche limite thermique atteint le régime quasi-
stationnaire avec une faible augmentation de température.

300

299

298

o 1K)

97

296

295 R | \\\Hulz \\\Huls L

FiG. 2.35 — Evolution temporelle de température au point P

Les isothermes de la figure 2.38 indiquent que la température de I'intrusion est supérieure
& celle du fluide a l'intérieur de la cavité et montrent une stratification du fluide dans presque
toute la cavité pour ¢ < 695s.
En examinant les lignes de courant et les isothermes au voisinage des parois, on constate que,
a t = 8s, le phénoméne de séparation avait & peine commencé. La figure 2.39a montre que le
fluide circule dans le sens contraire de 1’aiguille d’une montre en dehors de la couche limite.
Le fluide au voisinage de la couche limite thermique est entrainé vers 'extrémité inférieure.
A t = 150s (figure 2.39b) les lignes de courant montrent que le fluide est convecté loin de
la couche limite ce qui produit une inversion du sens de la circulation. Cette inversion de
l’écoulement génére un fort gradient de pression (figure 2.36) au niveau du coin supérieur et
un faible gradient de pression vers l'intérieur de la cavité.

La figure 2.37 montre clairement l'inversion du sens de I’écoulement en dehors de la couche
limite.

64



2.5. ECOULEMENT TRANSITOIRE DANS UNE CAVITE ALLONGEE

0.12 prerrrrr e

(, \

-0.08

m
o
LLAAN LAARN LANRS LARRN LRRRS LARRN LNARE LARES ERRN LARRE LRILE:

-0.1

-0.12

ulwmlwmlwmlwmlwmlwmlwmlwmlwmlwml%w

| NN e

0.098

0.096

0.094

0.092

y(m)

0.09

0.088

0.086

AT I ILT]

s

==207///]))
=070/
=20/1/1))
=071/
?‘7/////////5
S
sz

Vv

e

=

D e e e S

RTIN R |
x(m) 0.088 49 0.492

obr v el b b b by

13

MEERE R
0.498

FiGc. 2.36 — Isobares entre 0 et 1Pa avec .
Fi1G. 2.37 — Vecteurs vitesse a t = 4700s

un intervalle de 0,1Pa & t = 150s

Du fait de la symétrie de ’écoulement, la visualisation des champs de température et de lignes

de courant peut se restreindre au co6té chaud.

La comparaison de nos résultats avec ceux de Xu et al. [38] et [39] concernant ’évolution tem-
porelle de I’écoulement montre que les deux résultats numériques sont en parfait accord. Par
contre, le développement de 1’écoulement & l'intérieur de la cavité est en avance par rapport
a l'expérience de Patterson et al. [40]. Au cours du temps, cette différence observée entre les
résultats numériques et expérimentaux diminue et devient inexistante apres le développement

total de I’écoulement dans toute la cavité.

Patterson et Armfield [31] suggérent que le nombre de Rayleigh au début de 'expérience est

inférieur au nombre de Rayleigh utilisé dans la simulation numeérique.
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(a) t =8s (b) t =25s

(c) t = 200s (d) t = 695s

(e) t = 2500s (f) t = 4700s
Fia. 2.38 — Isothermes

(c) t =200s (d) t =695s
e
e
(e) t = 2500s (f) t = 4700s

FiG. 2.39 — Lignes de courant (a)Ymee = 2,94 107°m3/s, (0)¥mer = 1,30 107*m3/s,
(©)Vmaz = 2,18 107*m3 /5, (d)¥maz = 7,80 107°m3 /s, (€)Vmaz = 3,40 107°m3/s, ()Ymas =
2,50 107°m3/s

Afin de s’approcher de la réalité physique de I’expérience, plusieurs calculs ont été menés
pour comprendre 'impact de quelques paramétres qui n’ont pas été pris en considération pen-
dant la simulation numeérique.

e Symétrie de 1’écoulement
Des calculs ont été effectués sur une cavité de méme dimension avec les mémes propriétés du
fluide. La température imposée sur la paroi refroidie est égale & la température moyenne 7,
et (AT = 8K).
On constate que les deux écoulements (Figure 2.40) au voisinage de la paroi chaude sont
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B @TC K E QTC

t=65s

(a)

Tm < i Te Tm Q’\(iﬂs

t=60s t=65s

(b)

Fi1G. 2.40 — Comparaison de lignes de courant : (a)AT = 16K. (b)AT = 8K

similaires tant que le coté froid n’a pas d’influence sur le coté chaud (c-a-d ¢ < 65s).
e Ajout des parois et variation des propriétés physiques

On a étudié trois cas (figure 5.11) :
a) Variation des propriétés physiques du fluide en fonction de la température.
b) Propriétés physiques du fluide variables et température 7T,,, imposée sur les parois horizon-
tales.
c) Rajout de parois en cuivre d’épaisseur 0,00113m et de conductivité 400W/mK.

adiabatique Tm
p=f(T) p=f(T)
T k=f(T) Tc i k=F(T) Te
adiabatique m
@ (b)
adiabatique

parois verticales d’épaisseur e
p=cte
Tf k=cte Te

adiabatique

©

Fi1G. 2.41 — Schéma explicatif des paramétres du calcul
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0.08 =

x(m)

F1a. 2.42 — Comparaison des isothermes & t = 25s (— cas de référence)

Nos calculs ont montré qu’en faisant varier la viscosité, le fluide au voisinage de la paroi
chaude s’échauffe et se déplace plus vite parce que sa viscosité diminue (figure 2.42a).

L’ajout des parois verticales en cuivre n’a pas d’influence sur le développement de la struc-
ture a cause de la faible épaisseur des parois et de la grande conductivité du cuivre (fi-
gure 2.42c).

68



2.6. COUPLAGE CONVECTION-RAYONNEMENT EN GEOMETRIE 2D

2.6 Couplage convection-rayonnement en géométrie 2D

Comparaison des résultats avec Wang et al. [41]

Contrairement & la convection naturelle pure en cavité, il existe peu de données sur le
couplage convection naturelle-rayonnement de surfaces pour la validation d’un code. La confi-
guration choisie est celle étudiée par Wang et al. [41]. On considére une cavité carrée différen-
tiellement chauffée dont les quatre parois internes sont supposées grises, diffuses et opaques
et ont la méme émissivité ¢.

La cavité 2D est remplie par de 'air (Pr = 0,71)et 'hypothése de Boussinesq est adoptée.
Sans rayonnement de surface, la condition adiabatique implique que le gradient de tempéra-
ture normal au parois soit nul. En présence du rayonnement, elle est traduite par 1’équilibre
entre flux convectif et radiatif. Nos résultats sont rendus adimensionnels afin de pouvoir les
comparer avec ceux de Wang et al. [41].

e X = % et Y = %

o= (TA_?)) ou AT est I’écart de température entre les parois actives et Ty =

température moyenne.

_ H
adim =V po7m-

Tt T
CJ; L est la

. o . . kAT
La densité de flux radiatif ¢, est rendue sans dimension par .

Ty (K) | plkg/m®) | Cpo(J/kgK) | ko(W/m.K) | po(kg/m.s) | Bo(T~")
293.5 1,232 1008 0,00249 1,761.107° 0,0034

TaB. 2.30 — Propriétés physiques de lair & Ty = 293, 5K

H(m) | Ra | M, =M, | B, = B,
0,021 | 10* 75 1
0,045 | 10° 75 1,03
0,097 | 106 80 1,05

TAB. 2.31 — maillage utilisé

Les équations de Navier-Stokes et de ’énergie ainsi que le systéme linéaire de la radiosité
ont été résolues sur un maillage cartésien structuré. On a retenu ’algorithme SIMPLE pour
traiter le couplage vitesse-pression et un schéma de discrétisation décentré du second ordre
pour les termes de transport.

e Résultats et Comparaison.
Les tableaux 2.32, 2.33 et 2.34 montrent que le rayonnement de surface modifie le transfert
thermique global de 20% pour ¢ = 0,2 et 60% pour ¢ = 1 dans la gamme de nombre de
Rayleigh considérée. Il est & noter que, pour ¢ fixe, le nombre de Nusselt radiatif Nu, aug-
mente non seulement avec Ra, mais aussi relativement au nombre de Nusselt convectif Nu,.
Les nombres de Nusselt calculés et ceux issus de 'article [41] sont en bon accord puisque les
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écarts relatifs sont inférieurs & 1%.

La conservation de I’énergie se traduit, en présence du rayonnement de surface, par I’égalité
de la somme des Nusselt convectif et radiatif sur les parois isothermes. Ils sont calculés de la

maniére suivante :
N 1 96
Nuc = [y 52dy
_ H 1
Nur = =57 Jo @dy

Nu; = Nu, + Nu,

Parois Paroi chaude Paroi froide
€ Nu, Nu, Nuy Nu, Nu, Nuy
0 Fluent | 2,2476 0 2,2476 | 2,2476 0 2,2476
[41] 2,246 0 2,246 2,246 0 2,246

0,2 Fluent | 2,2558 | 0,4946 | 2,7504 | 2,2632 | 0,4870 | 2,7502

[41] 2,260 | 0,507 | 2,767 | 2,268 | 0,499 | 2,767
0,4 Fluent | 2,2562 | 1,0395 | 3,2957 | 2,2715 | 1,0243 | 3,2958
0,6 Fluent | 2,2487 | 1,6500 | 3,8987 | 2,2710 | 1,6278 | 3,8988
0,8 Fluent | 2,2321 | 2,3450 | 4,5771 | 2,2606 | 2,3166 | 4,5772

[41] 2249 | 2401 | 4650 | 2,278 | 2,372 | 4,650
1 Fluent | 2,2049 | 3,1480 | 5,3538 | 2,2380 | 3,1150 | 5,3539

TAB. 2.32 — Nombres de Nusselt sur les parois actives avec Ty = 293,5K et AT = 10K pour
H =0,021m et Ra = 10*

Parois Paroi chaude Paroi froide
€ Nu. | Nu, Nuy Nu,. Nu, Nuy
0 Fluent | 4,5610 0 45610 | 4,5610 0 45610
[41] 4,540 0 4,540 4,540 0 4,540

0,2 Fluent | 4,4180 | 1.069 | 54870 | 4,434 | 1,0534 | 54874

[41] 4,394 | 1,090 | 5484 | 4411 | 1,073 | 5,484
0,4 Fluent | 4,3307 | 2.2542 | 6,5849 | 4,3635 | 2,2217 | 6.5852
0,6 Fluent | 4,2625 | 3.5847 | 7,8472 | 4,3092 | 3,5385 | 7,8477
0,8 Fluent | 4,1983 | 5,1013 | 2,2996 | 4,2566 | 5,0436 | 9,3002

[41] 4,189 | 5,196 | 9,385 | 4,247 | 5,137 | 9,384
1 Fluent | 4,1298 | 6,3551 | 10,0849 | 4,1975 | 6,7880 | 10,9855

TaB. 2.33 — Nombres de Nusselt sur les parois actives avec Ty = 293,5K et AT = 10K pour
H = 0,045m et Ra = 10°
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Parois Paroi chaude Paroi froide

€ Nu,. Nu, Nuy Nu,. Nu, Nuy
0  Fluent 8,906 0 8,906 8,906 0 8,906

[41] 8,852 0 8,852 8,852 0 8,852
0,2 Fluent | 84462 | 2,3111 | 10,7573 | 8,4819 | 2,2757 | 10,7576

[41] 8,381 2,355 10,736 8,417 0 8,852
0,4 Fluent | 8,1926 | 4,8762 | 13,0688 | 8,2610 | 2,319 10,736
0,6 Fluent | 8,0242 | 7,7625 | 15,7867 | 8,1188 | 7,6693 | 15,7881
0,8 Fluent ‘ 7,8888 | 11,0544 | 18.9432 8,00 10,9409 | 18,9409

[41] 7,815 | 11,265 19,080 7,930 11,150 19,078
1 Fluent 7,7630 | 14,8598 | 22,6228 | 7,8938 | 14,7308 | 22,6246

TAB. 2.34 — Nombres de Nusselt sur les parois actives avec Ty = 293,5K et AT = 10K pour

H =0,097m et Ra = 106

2.32 4.7
paroi chaude
23l — — — - paroifroide 46
228
- T == ~
- - ~
o - - S o 30
) R
12 2.26 e N 2

F1G. 2.43 — Nombre de Nusselt convectif
en fonction de I'émissivité (Ra = 10%)

paroi chaude

— — — - paroifroide

F1G. 2.44 — Nombre de Nusselt convectif
en fonction de I'émissivité (Ra = 10°)

Les figures 2.43 et 2.44 montrent les variations des nombres de Nusselt convectifs obtenus
pour Ra = 10* et Ra = 10° en fonction de I’émissivité ¢ : les nombres de Nusselt convectifs
croissent d’abord et décroissent ensuite avec I’augmentation de e.

La figure 2.45 représente la variation du nombre de Nusselt radiatif & la paroi chaude pour
Ra = 10%, 10° et 105. On remarque que le nombre de Nusselt radiatif augmente avec .
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Fi1G. 2.45 — Nombre de Nusselt radiatif a ) E- .

. . r e e FiG. 2.46 — Flux radiatif en fonction de
la paroi chaude en fonction de 1’émissivité Demissivité
avec Ty = 293,5K et AT = 10K CHUSSIVILE

(a) (b) (c) (d)

FIG. 2.47 - Influence de I’émissivité sur les isothermes & Ra = 105, (a) e = 0, (b) € = 0,2, (c)
e=0,4,(d) e=0,8

FIG. 2.48 - Influence de I’émissivité sur les fonctions de courant & Ra = 10°, (a) € = 0, ¥mar =
3,43 107*m3/s (b) € = 0,2, Yoz = 4,16 107*m3/s (c) € = 0,4, Ymaz = 4,16 1074m3 /s, (d)
£=0,8, Ymazr = 4,16 1074m3/s
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F1aG. 2.52 — Densité de flux net radiatif en
parois haute et basse (Ra = 10% et ¢ =
0,2)

Fi1G. 2.51 — Température en parois haute
et basse (Ra = 10°).

Les figures 2.47 et 2.48 illustrent I'influence du rayonnement de surfaces sur la structure de
I’écoulement & Ra = 106 : les effets visibles se trouvent le long des parois horizontales et dans
le centre de la cavité. Par rapport au cas sans rayonnement (¢ = 0), les isothermes ne sont
plus perpendiculaires aux parois horizontales du fait de ’échange net radiatif, la stratification
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diminue au centre de la cavité, les couches limites horizontales sont renforcées. Par contre, les
couches limites verticales sont peu influencées par le rayonnement.

Le rayonnement baisse la température sur la paroi haute et I’augmente sur la paroi basse,
ce qui affaiblit la stratification au coeur de la cavité et renforce le mouvement convectif au
voisinage des parois (Figures 2.49, 2.50).
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FiG. 2.53 — Flux radiatif normalisé par la FiG. 2.54 — Nombre de Nusselt radiatif
longueur de référence H normalisé par la longueur de référence H

Les figures 2.51 et 2.52 montrent que la paroi haute est refroidie et que la paroi basse est
réchauffée. Ce comportement de la température sur les parois horizontales s’explique par le
fait que la paroi haute perd de la chaleur (flux net radiatif essentiellement positif) alors que
la paroi basse recoit de la chaleur (flux net radiatif essentiellement négatif).

Les figures 2.53 et 2.54 montrent que le flux et le nombre de Nusselt radiatif sont proportion-
nels a la longueur de référence (L,.; = H) et sont indépendants de Ra.

2.7 Validation du code : couplage convection-rayonnement en
géomeétrie 3D

Les travaux numériques ayant porté sur le couplage entre la convection naturelle et rayon-
nement dans des configurations tridimensionnelles sont peu nombreux. L’interaction entre ces
deux modes de transfert de chaleur dans une cavité différentiellement chauffée 3D a fait ’objet
du travail de Colomer et al. [26]. Ils ont montré que la convection naturelle dans une cavité
est fortement influencée par le transfert radiatif et ont analysé I'importace des effets tridimen-
sionnels. On se propose de valider la capacité du code & traiter un tel probléme en confrontant
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nos résultats avec ceux de Colomer et al. [26].

2.7.1 Description de la configuration étudiée

Y Paroi adiabatique
ravité z
9 Paroi froide T=Tr
Parois adiabatiques
Paroi froide
=T 7 f
g gravité l
Paroi chaude
T=Tc
1 3 X { 7 X
Parois adiabatiques

Paroi adiabatique Y Paroi chaude T=Tc

(a) (b)
F1G. 2.55 — Modéle schématique d'une cavité cubique différentiellement chauffée, (a) section,
(b) cavité 3D

2.7.2 Conditions aux limites

Les échanges radiatifs entre les faces internes de la cavité sont calculés en supposant les
surfaces noires (e = 1).
Les conditions aux limites dynamiques et thermiques sont rendues adimensionnelles en utili-
sant les grandeurs suivantes :

(z*,y*, 2*) = (z,9,2)/L, V* =V /LgBrAT p* = p/(LpogBrAT)
AT =T, — Ty, 0= (T —1Ty)/AT, 0o = Ty/AT

Conditions aux limites :

oV = 1); = v} = 0 sur les faces internes de la cavité;

eeny*=0 60=0
eeny* =1 60=1
eenz'=0etz"=1 —% + @ = 0 (condition d’adiabaticité)
eenz*=0etz* =1 —% + Q; = 0 (condition d’adiabaticité)

Le couplage pression-vitesse a été traité avec l'algorithme itératif de type SIMPLEC et le
schéma QUICK a été choisi pour la discrétisation spatiale.

Les propriétés physiques de lair & la température de référence T;, = 310K sont reportées
dans le tableaux 3.16 .
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T (K) AT(K) Lim) | ke(W/m K)
310 20 0.025 0.024688
p(kg/m?®) | Cpo(J/kg K) | polkg/m s) | Bo(T~1)
1,177 1005,7 1,7420 105 | 0,00323
Pr Pl 00 T0
0,71 0,043 15 0

TAB. 2.35 — Propriétés physiques de lair, 7y est ’épaisseur optique o =k L

2.7.3 Comparaison des résultats obtenus par les deux méthodes : (S2S et
DOM)

Une étude comparative entre les deux méthodes de résolution de transfert radiatif a d’abord
été menée. Elle nous a permis d’évaluer la précision de la méthode des ordonnées discrétes
par rapport a la méthode des radiosités considérée comme exacte pour ce type de géométrie.
Pour ce faire, on a considéré les mémes parameétres du probléme de référence (Pr = 0,71,
Pl = 0,043, 0y = 15), pour les deux nombres de Rayleigh considérés (Ra = 10°,10°). Pour la
méthode des radiosités S2S on a pris 5 mailles par clusters et pour la méthode des ordonnées
discretes, le nombre de directions est Ny = 3 et N, = 2. Le choix de ces valeurs a été validé par
Ordones [42]. La méthode des ordonnées discrétes est requise lorsque la cavité est partitionnée.

Les résultats obtenus ont été comparés a ceux de Colomer et al. [26] et sont reportés dans le
tableau 2.36 qui montre que les deux solutions s’accordent bien (écart < 3%). Les paramétres
radiatifs étant fixés, il n’est pas surprenant que le flux radiatif conserve une valeur quasiment
constante. On observe aussi que 1’écart entre les solutions augmente avec le nombre de Ray-
leigh.

Compte tenu de ces résultats, on va utiliser la méthode des ordonnées discrétes dans la suite
de notre travail du fait de son faible cofit et de sa précision acceptable.

méthode de Ra = 104 Ra = 10° Ra = 10°

résolution | Q¢ | QF | Q¢ | QF | Q7 | @
S25 - - 4,047 | 3,317 | 8,060 | 3,446
DOM 2,121 | 3,118 | 4,039 | 3,249 | 8,046 | 3,396
[26] 2,06 | 3,23 | 3,98 | 3,38 | 8,10 | 3,57

TAB. 2.36 — Flux de chaleur moyens adimensionnels sur la paroi chaude (surfaces noires € = 1,
Pr =0,71, Pl = 0,043, 6y = 15)

EAT
L op T;.l

avec Pl = est le nombre de Planck.
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2.7.4 Comparaison avec Colomer et al. [26]

L’influence des variations du nombre de Rayleigh sur les transferts thermiques couplés
convection-rayonnement pour une cavité cubique différentiellement chauffée a été analysée
pour 10? < Ra < 10°. Le nombre de Planck a été fixé & Pl = 0,043 et 6y = 15.

Compte tenu de ces paramétres, on a augmenté la valeur de la gravité avec un rapport de
103 pour faire varier le nombre de Rayleigh et maintenir le méme nombre de Planck dans tous

les cas étudiés.

Le tableau 2.37 montre que le flux augmente considérablement quand le nombre de Ray-
leigh croit.

Nombre de Etude ‘ Colomer et al [26]
Rayleigh Q" Q7 Qe Q" Q7 Qe
Ra—=10° | 45517 | 3,0572 | 1,4945 | 4,596 | 3,162 | 1,434
Ra=10* | 52394 | 3,1182 | 2,1212 | 5,595 | 3,233 | 2,062
Ra=10° | 7,2882 | 3,2488 | 4,0394 | 7,368 | 3,385 | 3,983
Ra = 10° 11,4428 | 3,3963 | 8,0465 | 11,670 | 3,568 | 8,102

TAB. 2.37 — Flux de chaleur moyens adimensionnels (total, convectif et radiatif) sur la paroi
chaude (Pr =0,71, Pl = 0,043, 6y = 15)

Nombre de Rayleigh | 1.10° 1.10% 1.10° 1.106
vymax (Etude) 0,1293 0,2258 0,1614 | 0,1340
vimaz [26] 0,1250 | 0,2170 | 0,1869 | 0,1284
ECART 3,44% | 3.25% | 15,79% | 4.17%
vimaz (Etude) 0,1313 | 0,2424 | 0,2437 | 0,3006
vimaz [26] 0,1271 | 0,2333 | 0,2865 | 0,2985
ECART 3,20% | 3.75% | 17,56% | 0,70%
¥ o (Etude) 5,2250 | 6,9949 | 10,5773 | 18,0483
¥ ax 126] 6,3500 | 7,7280 | 10,9730 | 19,1680
ECART 21.53% | 10,48% | 3.74% | 6,20%
Q... (Etude) 3,3399 | 3,2110 | 3,1292 | 3,3075
* in |26] 3,9600 | 3,7290 | 3,7240 | 4,0250
ECART 18.56 % | 16.32% | 19,01% | 21,69%

TAB. 2.38 — Valeurs extrémes de la vitesse et du flux thermique moyen (vimaz dans le plan
y* = 0,5 et vimax dans le plan z* = 0,5). Les flux maximum et minimum ont été pris sur la
parois chaude (Pr = 0,71, Pl = 0,043 et 6y = 15)

A titre de comparaison, on a calculé les valeurs maximales des vitesses v, et v} ainsi que le
flux thermique moyen (tableau 2.38). On remarque que nos résultats sont en accord avec les
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valeurs de référence.

Pour les différents nombres de Rayleigh considérés, on a représenté 1’évolution du flux

moyen adimensionnel total le long d’une droite (2* = 0,5) appartenant a la paroi chaude. Les
résultats sont montrés sur la figure 2.56 pour les deux cas : (a) le rayonnement est ignoré et
(b) le rayonnement est pris en compte.
Les résultats montrent que le rayonnement augmente significativement le transfert thermique
entre les parois et que cette augmentation est plus importante pour les faibles nombres de
Rayleigh. L’explication est que la contribution du transfert de chaleur par convection devient
plus importante quand le nombre de Rayleigh augmente, alors que le transfert radiatif reste
presque constant (Pl = cte).

i
w
=
w

= —1n3 =
12F = Ra—104 12F
F ——o—— Ra=10 1 3
HE ——+—— Ra=10° i
o ——+—— Ra=10° lof
9F 9F
8 M 8 i_
5 TE « TF
o ok O o
5F 5&
. M aF 3
I F ——=—— Ra=10
°F °F — o Ra=10
2§70 2F ——a—— Ra=10°
1F 1F ——+—— Ra=10°
0 E TR - TR - 1 TR - 0 E 1 TR - TR - TR -
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
X* x*

(2) (b)

FiG. 2.56 — Effet de la variation du nombre de Rayleigh sur la distribution de flux moyen total
adimensionnel Q*. (a) sans rayonnement et (b) avec rayonnement sur une droite appartenant
a la paroi chaude en (z* = 0,5;y% = 1),(Pr = 0,71, Pl = 0,043 et 6y = 15)

L’analyse de la répartition de température (figure 2.57 (a)) montre qu’au centre de la ca-
vité, il existe une convergence des températures pour les différents nombres de Rayleigh. A fur
et & mesure qu’on s’approche des parois isothermes les températures varient. En augmentant
le nombre de Rayleigh, les températures tendent & former un plateau et les couches limites
thermiques se développent d’une facon plus importante, ce qui diminue le gradient de tempé-
rature vertical.

La figure 2.58 représente les isothermes pour les différents nombres de Rayleigh considérés.
On constate que si le nombre de Rayleigh diminue, le transfert thermique par conduction est
dominant et les isothermes sont presque verticales, (paralléles au champ de gravité). Pour des

78



2.7. VALIDATION DU CODE : COUPLAGE CONVECTION-RAYONNEMENT EN GEOMETRIE 3D

0.2

0.8
0.1

0.6
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0.2

Ra=10"
———— Ra=10°
—+— Ra=10°

P R ERRRRE NSRRI B 02
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 “0 0.2 0.4 0.6 0.8 1

y* y*

(a) (b)

F1G. 2.57 — Profil de la température et de la vitesse v} sur la ligne central perpendiculaire au
centre du plan XZ, pour différents nombres de Rayleigh (Pr = 0,71, Pl = 0,043 et 6 = 15).

Fig. 2.58 — Surfaces isothermes pour différents nombres de Rayleigh avec rayonne-
ment :(a)Ra = 103, (b)Ra = 10*, (¢)Ra = 10°,(c)Ra = 10°. Milieu transparent Pr = 0,71,
Pl =0,043 et 0y = 15

79



CHAPITRE 2. VALIDATION

Fi1G. 2.59 — Surfaces isothermes pour quatre nombres de Rayleigh différents sans rayonne-
ment :(a)Ra = 103, (b)Ra = 10%, (¢)Ra = 10°, (¢)Ra = 10% (Pr = 0,71)

nombres de Rayleigh plus grands, les isothermes deviennent de plus en plus horizontales.

On remarque aussi clairement que les échanges radiatifs provoquent de fortes déformations
des isothermes au voisinage des parois adiabatiques, ce qui rend la structure de 1’écoulement
tridimensionnelle.
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Chapitre 3

Couplage conduction, convection
naturelle et rayonnement surfacique
dans des cavités

3.1 Introduction

Ce chapitre comprend quatre parties correspondant & des études appliquées réalisées dans
le cadre de la préparation de la thése.

La premiére partie porte sur une recherche contractuelle engagée dans la phase initiale de
notre travail. L’objectif était d’étudier les transferts de chaleur et d’humidité dans une nouvelle
classe de vitrages encore peu utilisée : les doubles vitrages dits "respirants" ou "ventilés"
dans lesquels la lame d’air entre les vitres est mise en communication avec une ambiance
extérieure. Si, dans certains cas, l’air insuflé dans l’espace entre vitres ne provient pas de
I'une des ambiances extérieures mais d'un réservoir contenant de l'air traité (comme & la
Bibliothéque Nationale de France), la ventilation s’effectue en général & partir de I’air chaud
de I’'ambiance interne (certains systémes de protection des vitraux d’églises par exemple) ou
de ’ambiance externe qui peut étre une source plus froide ou plus chaude que l'intérieur du
batiment. Ce systéme, préconisé depuis plusieurs années par le CSTB (avec un succes limité)
est fondamentalement basé sur I’hypothése de pressions partielles de vapeur d’eau identiques
entre ’extérieur et la lame d’air. A cette fin, celle-ci est mise en communication avec I’extérieur
grace & des orifices munis de filtres de faible perméabilité qui sont une barriére aux particules
solides en suspension dans I’ambiance. L’intérét de ce dispositif simple est d’éviter les variations
de pression auxquelles est soumise une lame de gaz scellée (variations de pression provoquées
aussi bien par des variations de volume dues & la pression d’arrét créée par 'impact des
écoulements d’air extérieur que par des variations de pression thermodynamique créées par
les variations de température du gaz). Les déformations associées a ces variations de pression
induisent des fatigues des joints d’étanchéité qui finissent par perdre leur propriété essentielle.
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Le double vitrage s’embue et doit étre rapidement remplacé.

Dans ce chapitre, nous ne présentons qu’une partie des travaux réalisés dans le cadre de cette
recherche contractuelle : celle qui porte sur les transferts de chaleur par conduction, convection
naturelle et rayonnement dans un vitrage classique (lame d’air scellée). Cette configuration
est la plus simple parmi les quatre cas considérés.

Nous présentons ensuite des résultats obtenus dans le cas d’une configuration un peu plus
compliquée : celle de cavités partitionnées. Ce travail a été initié dans le cadre d’une thématique
retenue par le réseau AmETH sur 'optimisation des parois alvéolaires des batiments (briques et
parpaings essentiellement). L’optimisation consiste & augmenter l'inertie thermique des parois
tout en réduisant leur résistance thermique. Notre contribution a été de simuler des expériences
conduites au laboratoire PHASE de 'UPS (Toulouse) sur une maquette de petite dimension
(these de V. Sambou, 2008 [43]). Nous discutons quelques solutions obtenues et présentons
une comparaison avec des mesures de température enregistrées en régime transitoire.

La troisiéme partie se rapporte a la modélisation et la simulation des transferts de cha-
leur dans une cavité construite au LET de 'ENSMA de Poitiers, laboratoire dans lequel de
nombreuses études expérimentales ont porté sur la convection naturelle dans des cavités. Les
mesures et visualisations des écoulements ont fait ’objet d’une thése soutenue début 2006
(Benkhelifa [44]) dans laquelle les comparaisons entre mesures et simulations en régime la-
minaire, qu’elles aient été 2D ou 3D, montraient des écarts importants et inexpliqués. Nous
montrerons dans ce chapitre que les échanges par rayonnement entre surfaces influent de fagon
trés significative sur la stratification thermique au centre de la cavité. Cette question, objet
d’une longue polémique entre expérimentateurs et "simulateurs", est traitée et définitivement
résolue dans ce chapitre. Les résultats, présentés lors de la soutenance de la thése de Benkhelifa
[44], n’ont pas été publiés ... par nous.

Le probléme le plus complexe abordé dans ce chapitre porte sur le couplage entre les trois
modes de transfert dans une cavité partionnée tridimensionnelle. La géométrie de référence
est celle d’un parpaing creux de construction. Les dimensions et les écarts de température
correspondent & une situation réelle. Les résultats montrent que la simulation numérique
permet de retrouver les valeurs mesurées et normalisées (régles Th-U2000 [46]).

Nous rappelons d’abord briévement les hypothéses introduites dans toutes les modélisa-
tions discutées dans ce chapitre.

On considére toujours un fluide monoconstituant dont 1’écoulement est décrit par les équa-
tions de conservation usuelles en thermique du béatiment (masse, quantité de mouvement,
énergie) et qui sont simplifiées en admettant les hypothéses suivantes :

- fluide incompressible et newtonien,

- écoulement laminaire,

- propriétés thermo-physiques du fluide constantes exceptée la masse volumique dans le terme
de poussée d’Archiméde (approximation de Boussinesq),

- compte-tenu des faibles vitesses de convection naturelle, la dissipation d’énergie due au tra-
vail des forces visqueuses est négligeable,

- fluide transparent au rayonnement thermique émis par les parois de la cavité,
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- propriétés radiatives des surfaces en regard supposées uniformes et indépendantes de la di-
rection et de la longueur d’onde (surfaces grises et diffuses).

Les différents cas traités différent par :
- les dimensions du domaine d’intégration (2 ou 3),
- les conditions aux limites.
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3.2 Double vitrage

La technologie des doubles vitrages constitués de deux parois vitrées séparées par une lame
d’air a peu évolué depuis plusieurs décennies. Les fenétres récentes comportent cependant un
double vitrage dont 'une des vitres est recouverte par un dépot métallique de faible émissivité
(face extérieure de la vitre chaude en général) et 'espace est rempli d’argon, ce qui permet
d’augmenter légérement la résistance thermique de la partie de la fenétre qui est vitrée (en
diminuant la valeur du nombre de Rayleigh, pour un méme écart de températures moyennes
entre surfaces chaude et froide).

La situation est différente dans le cas d’un vitrage ventilé : ’entré d’air, méme faible, et les
propriétés variables du mélange air-vapeur d’eau ne permettent pas de calculer, a priori, un
espacement optimal entre les deux vitres. Les promoteurs de cette technologie suggeérent donc
de repenser le concept de double vitrage en imaginant, par exemple, d’augmenter la distance
entre les vitres de fagon & y intégrer un store coulissant, sans altérer la résistance thermique.

Les résultats que nous présentons dans la suite ne concernent que l’effet de ’espacement
et des échanges par rayonnement dans le cas d’un double vitrage scellé. On considére un mo-
déle proche de la technologie employée en pratique. Le logiciel de simulation permet en effet
de tenir compte des ponts thermiques dus au cadre en aluminium délimitant ’espacement
(cadre partiellement rempli de sels désicateurs) et a la matiére souple (EPDM) assurant &
la fois I’étanchéité du systéme et une sensible réduction des ponts thermiques périphériques
(Figure 3.1). L’intérét de tenir compte de la conduction périphérique est ici de permettre
de comparer les valeurs prédites du coefficient de transmission thermique, Uy, aux valeurs
mesurées (bien que les hypothéses d’écoulement bidimensionnel et de parois horizontales adia-
batiques soient introduites dans la modélisation).

Dans les résultats présentés dans la suite, la hauteur est fixée & H = 1,5 m (porte-fenétre).
En considérant des écarts de températures entre 'intérieur et I’extérieur du batiment de ’ordre
de AT, 4 = 20 K (conditions hivernales) et en prenant les propriétés thermophysiques de
I'air & une température de référence 7,, = 283 K, le nombre de Rayleigh basé sur la hauteur
H de la cavité ne dépasse pas 107, valeur correspondant & la fin du régime laminaire dans le
cas de la convection naturelle sur une paroi verticale (ce nombre de Rayleigh de transition est
bien supérieur dans une cavité). L’écoulement peut donc étre considéré comme laminaire (sauf
pour des espacements trés supérieurs aux épaisseurs maximales des couches limites). Les deux
vitres d’épaisseur e = 4mm et de conductivité thermique k, = 1 W/m? K sont en contact
sur leur face externe avec des ambiances aux températures T; = 20°C' et T, = 0°C avec des
coefficients d’échanges he; = 7,69W/m?K et & he. = 25W/m?K (valeurs normalisées pour le
calcul du coefficient de transfert global d'un vitrage (Régles Th-U2000 [46]).

3.2.1 Etudes paramétriques

Dans ce paragraphe, la largeur W de la lame d’air est le seul parameétre physique variable
(dans le domaine 6 mm < W < 20 mm).
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alu&ninium

vitrage extérieur air vitrage intériet

EPDM

N

FiG. 3.1 - Modéle simplifié du double vitrage

Propriétés : | verre | Aluminium | EPDM
p(kg/m3) | 2500 2800 1150

Cp(J/kg K) | 750 871 2010
E(W/m K) 1 160 0,25

TAB. 3.1 — Propriétés thermophysiques des matériaux utilisés (Regles Th-U2000 [46])

Les valeurs des nombres de Rayleigh sont basées sur W et sur I’écart maximal de tempé-
rature (AT = 20K). Les deux parameétres adimensionnels qui caractérisent la convection
naturelle sont donc le rapport de forme, A = H/W, et Ray . Les densités de flux de chaleur
traversant le double vitrage sont reportées dans les tableaux 3.2 et 3.3. On en déduit immeé-
diatement le coefficient de transmission thermique, Uy = Q/AT 4.

Si les échanges radiatifs entre surfaces sont négligés (vitrages a zéro émissivité), le transfert
de chaleur se fait essentiellement par conduction pour W = 0,6cm (Raw = 4 102) et les
isothermes sont presque verticales et paralléles aux parois. Pour W = 2cm (Rayw = 8 10%), 1a
convection naturelle est dominante et, en accord avec la théorie, nos résultats montrent aussi
que le flux de chaleur transféré devient quasiment indépendant de W. En effet, le nombre
de Nusselt moyen basé sur W est proportionnel & (Ray /A)%2° en régime de couche limite
laminaire.

En tenant compte des échanges radiatifs entre les parois (¢ = 0, 89, vitrage ordinaire), le flux
transféré augmente d’environ 50% aux plus faibles espacements et il est plus que doublé pour
W > 14mm (tableaux 3.2 et 3.3 ). En conséquence, le coefficient de transmission thermique
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(a) (b)

FIG. 3.2 — Isothermes, (a) W = 0,6cm : Raw = 4 102, (b) W = 2em : Ray = 8 10*
(rayonnement pris en compte, € = 0, 89)

W (mm) 6 8 10 12 14 18 20
A 250 187 150 125 107 83 75
Raw 410% | 103 10* | 1,710* | 2,710* | 5,8 10* | 8 10*

Q(W/m?) | 48,74 | 40,84 | 35,26 | 30,84 | 26,97 | 26,12 | 25,20
U,(W/m?K) | 2,44 | 2,04 | 1,76 | 1,54 | 1,35 | 1,30 | 1,26

TAB. 3.2 — Effet de I’espacement sur le coefficient de transmission thermique (échanges radiatifs
négligés)

W (mm) 6 8 10 12 14 18 20
A 250 187 150 125 107 83 75
Raw 410° | 103 10* [ 1,710* | 2,710* | 5,8 10* | 8 10*
Q(W/m?) ]67,93 | 63,60 | 60,02 | 57,66 | 57,17 | 55,78 | 55,42
Fluent

U,(W/m?K) | 3,39 | 3,18 | 3,00 | 2,88 | 2,85 | 2,78 | 2,77
Th-U2000 [46]
U,(W/m?K) | 3,30 [ 3,10 | 2,90 | 2,80 | 2,80 | 2,70 | 2,70

TAB. 3.3 — Effet de ’espacement sur le coefficient de transmission thermique (échange radiatifs
pris en compte)
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F1G. 3.3 — Variation du coefficient de transmission thermique d’un vitrage en fonction de la
largeur de la lame d’air

devient relativement insensible a l’espacement dés que W >= 10mm. Ces calculs montrent
donc bien que I’épaisseur de la lame d’air peut étre légérement augmentée lorsque des vitres
4 basse émissivité sont utilisées.

I est & noter que les valeurs de U, reportées dans le tableau 3.3 sont en excellent accord avec
celles figurant dans les Régles Th-U 2000 [46].

295

paroi intérieur

___ avec rayonnement

A sans rayonnement

|

| paroi extérieure

| |
270O 0.5 1 15

y(m)

F1G. 3.4 — Profils de température le long des vitrages extérieur et intérieur W = 2¢m

Les profils de températures le long des vitrages sont représentés sur la figure 3.4. On ob-
serve que la température de la vitre extérieure augmente sous I’effet du rayonnement alors que
celle de la vitre intérieure diminue : en conséquence, I’augmentation de ’écart de température
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entre les vitres produit une augmentation du flux transféré par convection.

Cette étude a permis de déterminer 'influence des paramétres qui influent sur le coefficient
de transmission thermique, U,. On a montré que les résultats obtenus sont en trés bon accord
avec ceux figurant dans les régles Th-U2000. La premiére conclusion & tirer est donc que les
simulations numeériques des transferts de chaleur dans des doubles vitrages scellés sont fiables,
quelle que soit la configuration géométrique (épaisseur des vitres, largeur ou hauteur de la lame
d’air, type de cadre intercalaire..), & condition que ’écoulement reste en régime laminaire, ce
qui est le cas en pratique. La modélisation met clairement en évidence 1’effet des échanges de
chaleur par rayonnement et montre aussi que ’emploi de vitres & basse émisivité augmente les
risques d’embuage de la vitre extérieure puisque sa température diminue avec I’émissivité.

3.3 Cavité partitionnée

Les briques & grand nombre d’alvéoles verticales ont été concues pour augmenter la résis-
tance thermique des parois de construction afin de satisfaire aux nouvelles normes d’isolation
des batiments. Le développement de ces produits passe par une meilleure identification de pa-
ramétres influengant les transferts par conduction, convection naturelle et rayonnement. Des
expériences ont été effectuées par V. Sambou [43| pendant sa thése sur une maquette destinée
& modéliser les briques a alvéoles verticales. Ce travail a fait I’objet d’une collaboration avec
le laboratoire PHASE de I'UPS de Toulouse. Des simulations numériques de cette maquette
(Fig. 3.5) ont été réalisées et les résultats sont comparés aux mesures dans cette partie ou ’on
étudie 'influence des partitions sur les transferts de chaleur par convection naturelle et par
rayonnement.

Les simulations ont été effectuées avec un maillage irrégulier resserré prés des parois ou les

forts gradients sont rencontrés. Le nombre de cellules dans les deux directions spatiales x et y
est NV, x Ny, = 40 x 120 pour les cavités de largeur wq = 0,0425m et N, x N, = 80 x 120 pour
les cavités & largeur wy = 0,088m avec un rapport de longueur de deux mailles successives de
1,064 dans les deux directions x et y. Le maillage a donc été raffiné au voisinage de chacune
des parois solides.
Le couplage vitesse-pression a été traité en utilisant I'algorithme PISO. Une comparaison des
résultats obtenus en utilisant soit la méthode des radiosités, soit la méthode des ordonnées
discrétes a aussi été menée. Pour la méthode des ordonnées discrétes le nombre de directions
est Ng =3 et N, = 2.

3.3.1 Régime stationnaire

On considére ’écoulement de fluide dans une cavité partitionnée différentiellement chauffée
avec les conditions aux limites suivantes : les parois verticales sont & température imposée et
les parois haute et basse sont adiabatiques. Le fluide circulant dans la cavité est de l’air sec
dont les propriétés physiques, & part sa densité, sont supposées constantes & la température
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e ... . |
187mm wl w w3 w5 6 w W
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FiG. 3.5 — Cavité partitionnée

To+T
moyenne 1T, = %

La cavité a une hauteur H = 0,187m et elle est divisée par un nombre NV, de partitions
d’épaisseurs e = 0, 8cm, placées parallélement aux parois isothermes en PVC, de méme épais-
seur e et de conductivité thermique k.

Dans un premier temps, on a calculé la solution en régime permanent pour les conditions
limites imposées par une méthode itérative basée sur I’analogie électrique qui permet d’évaluer
les flux et les températures moyens surfaciques de chaque paroi. On a adopté la relation donnée
dans Bejan [47] pour calculer les nombres de Nusselt moyens dans chacune des cavités :

— 1
Nui = 0, 364— (RCLHJ')
A;

=

(3.1)

. 73
ou A; = H/W; est le rapport de forme d'une cavité "i", Rap,; = m% est le nombre

de Rayleigh basé sur V'écart AT; = T; — T;11 entre les températures moyennes des parois
verticales en regard et 3; = 2/(T;11+1T;) est le coefficient d’expansion thermique. Les nombres
de Rayleigh dans chacune des cavités ne sont donc pas calculables a priori. Les propriétés
thermophysiques moyennes de I’air et du PVC sont reportées dans le tableau 3.16.

Le systeme étudié peut étre représenté selon ’analogie électrique par des résistances as-
sociées en série. Cette méthode simple permet de lier a travers une relation matricielle les
températures et les flux aux bornes des parois.

Méthode de la résistance thermique :

pour i = 0 4 9, les coefficients d’échanges par convection naturelle, h.;, et par rayonnement
(linéarisé), h,;, s’écrivent :
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Air
T, (K) AT(K) L (m) ko (W/m K)
288 30 0,187 0.0263
po(kg/m?) | Cpo(J/kg K) | po(kg/m s) | Bo (K~
1,1614 1007 1,846 107° 0,00347
PVC
ps(kg/m?) | Cps(J/kg K) | ks(W/m K) €
1390 1900 0,17 0,9

TAB. 3.4 — Propriétés physiques de l'air et du PVC & T,,, = 288K et Pr =0,71

ko Nuy
hci — a ul
Wi
40T3, Ti + Tita
hri = m avec Ty = ———1 et
" (Vea) + (Leirn) — 1 " 2
En régime permanent, la conservation du flux impose :
Qt=Qc=Qf=0; (32)

Le flux surfacique total par convection, conduction et rayonnement pour une cavité a quatre
alvéoles est :

4
T. Ty B 5e 1
Qt = Tt avec Rt =5 ( ks + £ hci T hm) (33)
On en déduit que pour k variant de 0 & 3 :
Q1 .
Tiy1=T;, — ——F—— i=2k+1 34
1 S (hcz + hm) ' * ( )
et :
Qre .
T =T, — =2k 3.5
+1 S ks 1 (3.5)
avec Ty =T et Ty =Ty (3.6)

Les calculs des températures T; et du flux total sont obtenus en résolvant les équations
non linéaires 3.3, 3.4 et 3.6 par une méthode itérative. Les valeurs des températures moyennes
surfaciques et des flux sont reportées dans les tableaux 3.5 et 3.6.

90



3.3. CAVITE PARTITIONNEE

Sans rayonnement Avec rayonnement
Température (K) | Fluent Calcul Fluent (S2S) | Fluent (OD) Calcul
analytique analytique
T 303 303 303 303 303
T 302,305 | 302,322 301,47 301,505 301,319
Ty 295,629 | 295,997 296,43 296,477 296288
T3 294,894 | 295,328 294,93 294,971 294,617
Ty 288,372 | 289,061 289,24 289,245 289,391
Ts 287,627 | 288,350 287,73 287,733 287,697
Ts 281,105 | 281,735 281,78 281,746 282,153
Tz 280,370 | 281,020 280,28 280,244 280,463
T3 273,694 | 274,496 274,51 274,488 274,463
Ty 273 273 273 273 273

TAB. 3.5 — Comparaison des températures sur les parois

Sans rayonnement Avec rayonnement
Flux (W/m) | Fluent Calcul Fluent (S2S) | Fluent (OD) Calcul
analytique analytique
Q. 14,903 15,134 32,357 31,807 35,780
Q1 14,361 15,134 32,218 31,643 35,780
Q2 15,448 15,134 31,956 31,897 35,780
Q3 15,503 15,134 32,016 32,976 35,780
Q4 15,746 15,134 32,088 32,064 35,780
Qs 15,746 15,134 32,068 31,051 35,780
Qs 15,503 15,134 31,995 31,904 35,780
Q7 15,448 15,134 31,883 31,788 35,780
Qs 14,361 15,134 31,977 31,444 35,780
Qy 14,903 15,134 32,195 31,687 35,780

TaB. 3.6 — Comparaison des flux sur les parois

Le tableau 3.5 montre une bonne concordance entre les résultats analytiques et numériques
pour les températures moyennes (écart < 1%). Les valeurs des flux reportées dans le tableau 3.6
montrent que le flux de rayonnement a une valeur proche de celle du flux de convection (c’est
a dire que le flux total est doublé sous l'effet du rayonnement). On peut aussi remarquer que
Pécart relatif entre les flux moyens calculés par les deux modéles (tableau 3.6) augmentent
de 5% a 12% lorsqu’on tient compte des échanges radiatifs entre surfaces. Cela peut s’expli-
quer par le fait que la corrélation utilisée dans le modéle analytique pour évaluer le transfert
convectif a été établie pour une cavité avec des parois verticales isothermes. Ces écarts peuvent
aussi étre attribués au fait que la conduction & travers les parois conductrices horizontales de
la cavité a été négligée dans le calcul par la méthode des résistances thermiques.

91



CHAPITRE 3. COUPLAGE CONDUCTION, CONVECTION NATURELLE ET RAYONNEMENT SURFACIQUE
DANS DES CAVITES

Fic. 3.6 — Isothermes e = 0 Fia. 3.7 — Isothermes ¢ = 0,9
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Fic. 3.8 — Fonction de courant ¢ = 0 FiG. 3.9 — Fonction de courant ¢ = 0,9

Les isothermes et lignes de courant tracées sur les figures 3.6 & 3.9 montrent que les échanges
radiatifs entre parois influent de facon importante sur I’écoulement de convection naturelle. On
constate une plus grande stratification de la température dans la cavité pour une émissivité
nulle et de fortes différences le long des parois adiabatiques, le flux de rayonnement surfacique
ayant pour effet d’incliner fortement les isothermes aux voisinages des parois horizontales du
fait de la condition de continuité des flux.

Les figures 3.8 et 3.9 montrent que le rayonnement augmente le taux de circulation dans la
cavité (Vmaz = 4,59 107%kg/s pour € = 0 et Yae = 5,91 107*kg/s pour € = 0,9).

3.3.2 Régime instationnaire

Ce paragraphe porte sur I’étude des transferts en régime instationnaire dans une cavité par-
titionnée (N, = 4) différentiellement chauffée dont les températures des surfaces extérieures
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3.3. CAVITE PARTITIONNEE

chaude et froide varient avec le temps.

La durée de chauffage de la paroi chaude est t; = 1,15 1035 et la durée de refroidissement
de la paroi froide est to = 4,87103s (figure 3.10).

At=0 Ty=294,25K et u =v = 0. On utilise les approximations suivantes des mesures
(figure 3.10b) :

osi0<t<t; T, =210t + T sinon T, = 303K

esi0<t<ty Tf:%t—{—To sinon Ty = 273K

[ervompimos ooy o — e N ——wsv— —p —dp
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F1G. 3.10 — Profil de température appliqué sur les parois de la cavité (a) théorique, (b) expé-
rimental [43]

Une étude a été menée concernant le choix du schéma ainsi que du pas de temps (fi-
gure 3.11).

Pour une résolution instationnaire avec un schéma d’intégration temporelle implicite, le
CFL ne doit pas dépasser 30.

En comparant les temps de calcul illustrés dans le tableau 3.8 pour les deux schémas en
utilisant la méme machine (Dell GX280 de vitesse de processeur de 3,4GHz), on remarque
que le schéma explicite est plus rapide qu’un schéma implicite.

Une analyse des tableaux 3.7 et 3.8 nous a permis de conclure qu’une méthode de résolution
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294
293 - . -
- couplé-explicit
- - découplé-implicit At=5s

292 | - L
i ————— - découplé-implicit At=1s

291 E ——————— découplé-implicit At=0,5s

290
289
<
288
287
286

285

284

o b
283 1 2 s 3 4 5
*10°%(s)

o

Fia. 3.11 — Comparaison des résultats pour différents pas de temps au point P, e = 0,9

Schéma CFL
Couplé-explicite 1
Découplé-implicite At = 5s CFL > 40
Découplé-implicite At = 1s CFL > 40
Découplé-implicite At =0,5s5 | 5 < CFL < 20

TAB. 3.7 — Comparaison du nombre de courant (CFL)

204 —— - £=0,9

— — — = conduction pure
£e=0

292

290 H

T(K)

288 |-

286

284

FITERTR T [T SR N [T SR N NN SR N RN RA)

10 20 4 30 40 50
10" (s)

o

F1G. 3.12 — Comparaison des temps instationnaires pour différents régimes au point P
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‘ Schéma ‘ Couplé-explicite ‘ Découplé-implicite At = 0, 5s
lér période 0s <t < 1000s
Nombre d’itérations 4078 4239
temps de calcul 1h 29mn
2 éme période 1000s < t < 2000s
Nombre d’itérations 3880 4006
temps de calcul 45mn 30mn
3 éme période 2000s < t < 3000s
Nombre d’itérations 3501 4427
temps de calcul 35mn 32mn
4 éme période 3000s < t < 4000s
Nombre d’itérations 2000 2010
temps de calcul 15mn 20mn
Critéres de convergence | Continuité 1073 Continuite 1073
des équations Mouvement 1073 Mouvement 1073
Energie 1073 Energie 106

TAB. 3.8 — Comparaison des temps de calcul pour les deux schémas

couplée avec un schéma explicite (CFL = 1) permet d’avoir un bon compromis entre précision
et cotits de calcul.

Dans les trois cas considérés (figure 3.12), on a enregistré les résultats au point P de coordon-
nées (19,85c¢m; 10, 15¢m) illustré sur la figure 3.13.

La figure 3.12 montre que la mise en régime permanent est plus lente dans le cas de la conduc-
tion pure dans la cavité. Les échanges par rayonnement entre surfaces diminuent par contre
la durée du régime transitoire.

3.3.3 Comparaison des résultats numériques et expérimentaux [43]

Des mesures de températures ont été faites sur les interfaces solide-air aux points indiqués
sur la figure 3.13.
Les mesures de températures ont été effectuées au laboratoire PHASE de 'UPS [43] en em-
ployant un grand nombre de thermocouples. L’acquisition des différentes températures a été
réalisée toutes les 10s. On a comparé nos résultats pour des conditions limites et initiales
quasi-identiques.

points | P; P | P3| Py | Ps| Py
y(em) | 167 [ 122 | 93 | 65 | 40 | 175

TAB. 3.9 — Points de mensure
Sur la figure 3.14, on présente 1’évolution temporelle des températures des points P, & Py
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FiG. 3.13 — Points de mesure de température pendant ’expérience

303

_____ Fluent

300 __ Expérience

Py
P,

297

294

291 P,

Py

X288
'_
285

282 P,

279

276 Ps

b b b b b b b b b
2730123454678910
t*10™ (s)

FiG. 3.14 — Comparaison des résultats numériques et expérimentaux en tenant compte des
transferts radiatifs (e = 0,9)

sur les faces des différentes partitions.
Les résultats montrent un bon accord qualitatif entre les résultats numériques et expérimen-
taux.
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3.4 Etude de la stratification thermique

Cette étude a été menée dans le cadre d'une collaboration avec plusieurs équipes de re-
cherche intervenant dans I’ACI Energie "Cocorapha'". On s’appuie sur les travaux expérimen-
taux de la thése de Benkhelifa [44] pour montrer que ’écart entre la valeur de la stratification
S mesurée expérimentalement (S = 0,48) et celle calculée est dii aux échanges par rayonne-
ment.

La valeur de la stratification, donnée par la pente de la zone quasi-linéaire du profil de tem-
pérature vertical, s’exprime sous forme adimensionnelle par :

or* H oT

S = 8—y*|x*:1/2A = ﬁ8_y|r:L/2

(3.7)

H : hauteur de la cavité.
L : largeur de la cavité.
AT =T, — Ty : écart de températures entre les parois verticales.
Les paramétres adimensionnels sont :
A = H/L : allongement.
T = T Im)
AT

* __
y =
—

<t

Bien que le rayonnement de surface soit inhérent en convection naturelle dans une cavité

remplie d’air, une étude bibliographique montre que peu d’études ont été réalisées sur le su-
jet dans des géométries tridimensionnelles. Des calculs préliminaires ont d’abord été effectués
dans le cas 2D et ont montré les effets du rayonnement de surface sur la convection naturelle
dans une cavité remplie d’air.
L’utilisation d’un domaine de calcul limité par des surfaces (ou parois sans épaisseur) se heurte
& la question de la modélisation pour décrire les conditions aux limites externes adéquates. La
validation de conditions aux limites artificielles doit donc passer par une confrontation entre
résultats numériques et expérimentaux.

3.4.1 Cavité 2D remplie d’air différentiellement chauffée avec des parois
horizontales adiabatiques

Cette configuration a été choisie pour tester la validité du code de calcul en comparant les
résultats obtenus avec les références disponibles dans la littérature pour des solutions de base
2D centrosymétriques.

Pour Pr = 0,71, le calcul numérique dans une cavité 2D avec parois horizontales conductrices
demande beaucoup moins de ressources (Ra., = 2,1 10°) que la configuration avec parois
horizontales adiabatiques (Ra. = 1,82 108). Les équations de Navier-Stokes ont été résolues
par un algorithme découplé en adoptant un schéma implicite décentré de 2éme ordre et en
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To (K) [ plkg/m?) | Coo(J/kgK) | ko(W/m.K) | po(kg/m s) | Bo(T~1)
297 1,173 1006 0,00259 1,846 10~° | 0,00337

TAB. 3.10 — Propriétés physiques de l'air & Ty = 297K

A=H/L 4
H 0,48m
L 0,12m
T, 300K
Ty 294K
T = (T. + Ty)/2 297K
AT 6K
J¢] 3,38 103k~ 1
Pr 0,71
Ray 6,35 107
(ng;ny) (150;200)
(a5 €y) (1,064;1,064)

TAB. 3.11 — Paramétres de controle de 1’écoulement

utilisant la méthode SIMPLE.

Emissivité des Emissivité des
parois actives parois horizontales
€1 =0,25 €2 =0,08

Conditions aux limites
Isothermes T, et Ty | adiabatiques % =0
u=v=w=0 u=v=w=0

TAB. 3.12 — Conditions aux limites

CN : Convection.
COND : Conduction dans les parois en polystyréne expansé d’épaisseur e = 0,09m.
R : Rayonnement entre surfaces pris en compte.
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N

CN

(2)

-

CN+R

‘W

Y

)

CN+CON

g,
I

CN+COND+R

(b)

F1G. 3.15 — Isothermes entre 294K et 300K avec un écart de 0,5K : (a) surfaces horizontales

adiabatiques, (b) avec parois en polystyréne e = 0,09m

(2)

CN+COND

CN+COND+R

(b)

F1aG. 3.16 — Lignes de courant entre 0 et 0,0012kg/s avec un écart de 0,0001kg/s : (a) surfaces
horizontales adiabatiques, (b) avec parois en polystyréne e = 0,09m

Pour une cavité 2D, le paramétre de stratification est de I’ordre de I'unité en supposant les
parois horizontales haute et basse adiabatiques. Xin et Le Quéré (1995) [48] ont trouvé un pa-
ramétre de stratification de I’ordre de 1 pour une valeur du nombre de Rayleigh Raz = 6,4 108
et A = 4. Ils ont montré aussi que la stratification augmente avec Rayy.

Weidman [49] et Eckert and Carlson [50] ont étudié la stratification dans des cavités 2D de
grand allongement (A > 10) en négligeant les transferts radiatifs. Pour une cavité différen-
tiellement chauffée remplie d’air et de rapport de forme A = 10, Eckert et Carlson [50] ont
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DANS DES CAVITES

cN CN+R CN+COND CN+COND+R

(a) (b)

FiGg. 3.17 — Vecteurs vitesse entre 0 et 0,09m/s avec un écart de 0,06m/s :

horizontales adiabatiques, (b) avec parois en polystyréne e = 0,09m

CN

— — — - CN+R
---------------- CN+COND
——— - CN+COND+R

o b S NI YIS S S WS M SR R
-05 -04 -03 -02 -01 O 01 02 03 04 05
T*

(a) surfaces

FiG. 3.18 — Profils de température le long de la droite centrale x = 0,06m

déterminé expérimentalement une valeur de stratification S = 0,55. Weidman [49] a obtenu
une solution analytique au systéme d’équations régissant la convection naturelle en supposant
que la stratification dans une cavité fermée de rapport de forme A = 20 et de nombre de Gra-
shof Gry = 108 avait pour valeur S = 0,5 pour les deux fluides étudiés (Pr = 0,72, Pr = 8,1).
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2D 2D 2D 2D

CN CN+COND CN+R CN+COND+R
Q: =4,29W/m | Q= 4,14W/m | Q; = 6,65W/m | Q¢ = 6,29W/m
Qr = 2,40W/m | Q, = 2,17TW/m
5=0,91 5=0,90 5=0,90 S =0,89

TAB. 3.13 — Flux total et flux radiatif sur la paroi chaude et parameétre de stratification

3.4.2 Cavité 3D remplie d’air différentiellement chauffée avec des surfaces
horizontales adiabatiques

Dans la réalisation de I’expérience au Laboratoire d’Etudes Thermiques de 'ENSMA de
Poitiers (figure 3.19), une cavité de profondeur p = 42cm a été partagée en trois parties
identiques suivant sa profondeur par des parois transparentes dans le visible et opaques dans
Iinfrarouge d’émissivité e = 0,9710, 05. Les mesures ont été effectuées dans la cavité centrale.
Le role des deux autres cavités, dites "de garde", est de limiter les effets de bord avec le milieu
extérieur, ce qui permet d’assurer une quasi-symétrie de 1’écoulement.

La configuration étudiée correspond & une cavité rectangulaire de section (L x H) =
(0,12m x 0,48m) avec une profondeur p = 0,14m remplie d’air et chauffée avec un écart
de température AT = 6K (Ray = 6,35 107) et A = H/L = 4. Pour modéliser I’expérience
[44], les deux parois isothermes ont une émissivité ¢; = 0,25, les parois horizontales de la
cavité sont constitués de polystyréne expansé d’épaisseur 0,09m et de conductivité thermique
ks = 0,035WW/mK. Elles sont recouvertes par de minces feuilles d’aluminium d’émissivité

€2 = 0,08. Les surfaces latérales sont supposées adiabatiques avec une émissivité e3 = 1.
_ gBATH? _
= =

Le nombre de Prandtl est fixé & Pr = 0,71 et le nombre de Rayleigh & Rapy

Emissivité des Emissivité des Emissivité des
parois actives | parois horizontales | parois avant et arriére
6120,25 62:0,08 63:1

TAB. 3.14 — Emissivités des parois

6,35 107 ott B = 3,37 107 3K~! (coefficient de dilatation thermique), v = 1,57 107°m?/s
(viscosité cinématique) et ay = 2,20 107°m? /s (diffusivité thermique) sont calculés & la tem-
pérature T, = 297K (tableau 3.11).

Le fluide de travail étant de l’air sec, il est supposé transparent au rayonnement de grande
longueur d’onde. Les surfaces intérieures de la cavité sont supposées opaques, grises et diffuses.
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H+e¢
B
]
Plaque de PVC— = Plaque d'aluminium
Fente de passage — ——Echangeur de chaleur
de la sonde \ :
£ |\ ~—+——Mousse de polyuréthane
Cavité de mesure ———#—57 A \
* Te gy F AL Feyille de Lexan
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Polystyrene \ du rayon laser
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\ Entrée eau chaude £/—=i| ||

FiG. 3.19 — Configuration du probléme physique modélisant l'installation expérimentale de
Poitiers (Benkhelifa.2005) [44]

Conditions aux limites

Sur les surfaces intérieures de la cavité, on impose une condition d’adhérence (vitesse nulle).
Les conditions aux limites thermiques tiennent compte du rayonnement de surface. Sur les pa-
rois latérales, la condition d’adiabacité implique un équilibre entre les flux convectif et radiatif.
Sur les parois horizontales, en haut et en bas, on écrit un équilibre entre les flux convectif,
radiatif et conductif dans le cas oil on applique un coefficient d’échange extérieur h., avec une
ambiance & température T;,.

Les conditions complétes sont les suivantes :
e en z = 0 sur la paroi chaude T' =T,
en = L sur la paroi froide T' = T7.

eeny=—e heo(T —Ti) = —ksg—ﬂsolide(sur la surfaces en bas)
eny=H+e  he(T—Ty)= ksg—:g\solide(sur la surfaces en haut)

eeny =0 —ks%|solide = _]ff%_z;muide +qr

eny=H ks?)_zﬂsolide = kf%%lfzmde + qr

eenz=0etz=P %—Z =0 pour y < 0 et y > H (conditions adiabatiques)
enz=20 pour —kf%—:g|fluide+qT:0pour0<y< 1

en z=H pour kf%—:g|fluide+qr:0pour0<y<1
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La densité de flux radiatif, ¢, est calculée & partir de la distribution de radiosité. Les
conditions aux limites thermiques du cas sans rayonnement de surfaces se déduisent en posant
qr = 0.

Pour la résolution du systéme linéaire donnant la radiosité, les mailles de calcul des distribu-
tions surfaciques de température ont été regroupées en clusters comportant 15 éléments.

La résolution spatiale retenue est (N, x Ny x N.) = (100 x 150 x 40) avec des coefficients
d’expansion géométrique (&, x & x &) = (1,064 x 1,064 x 1,09). 20 points ont été utilisés
dans chaque couche d’isolant.

Influence du coefficient d’échange extérieur h., sur les parois horizontales

Les profils de température sur les surfaces horizontales sont représentés sur les figures 3.20
et 3.21 et le long de l'axe de symétrie de la cavité sur la figure 3.22 pour différentes valeurs
du coefficient d’échange hc,.

300 300
[ , I h,,=100W/m’2K
3 h,=100W/m’K H - - — - h,=10WmK
L - — — - h=10W/mkK 3 A h_=0W/m?K
299 rL ', A ho=OWmK 299 “
B ", B
A
3 a, [
298 B A 298 -
I R i
AN A -
~ A -
— S~ A — B
< 297 — == - — < 297|
=2 = Sy T 297
i N a i
- AAA \\ -
296 |- a, \ 296 |-
i s i
| AAA |
295 |- 295 |-
2947\\\\l\\\\l\\\\l\\\\l\\\\l\\\\ 2947\\\\l\\\\l\\\\l\\\\l\\\\l\\\\
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12
x(m) x(m)
F1G. 3.20 — profils de température sur les F1G. 3.21 — profils de température sur les
surfaces horizontales(y = H + e,z = p/2) surfaces horizontales (y = H,z = p/2)

En négligeant les échanges radiatifs, les conditions adiabatiques impliquent un gradient
normal de température nul sur les parois horizontales. En considérant les échanges de chaleur
avec le milieu extérieur par le biais d'un coefficient d’échange h,,, le gradient de température
devient non nul alors que la stratification au centre de la cavité est trés peu modifiée.

On peut donc conclure que l'effet de la conduction dans les parois terminales en polystyréne
a une influence marginale sur le calcul de la stratification au coeur de la cavité, bien que la
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300

h,,=100W/m’K
————— h,,=10W/m’K
a h,,=0W/m’K

299
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<297
'_
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294 0 0.2 0.3 0.5
y(m)

F1G. 3.22 — profils de température au centre de la cavité

) y
I

CN+COND+R CN+COND+R
(@) (b)

F1a. 3.23 — Isothermes dans le plan médian paralléle aux parois verticales adiabatiques(z =
0,07m) (a) hey = OW/m2K, (b) he, = 100W/m?K

température de la paroi haute de la cavité soit légérement réduite alors que celle de la paroi
basse augmente en comparaison avec le cas de conditions aux limites adiabatiques.
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e Plan médian paralléle aux parois latérales (z = 0,07m) :

CN+COND CN+COND+R
CN CN+R

(a) (b)

Fia. 3.24 — Isothermes entre 294K et 300K avec un écart de 0,5K

rrrrs
J

g CN+COND
CN+R CN+COND+R

(a) (b)

FiG. 3.25 — Champ de vitesse projeté dans le plan médian paralléle aux parois latérales

Les figures 3.25 et 3.24 montrent que I’écoulement est caractérisé par des couches limites
verticales et horizontales, une zone centrale 4 faibles vitesses et deux zones de recirculation dans
les parties haute et basse de la cavité engendrées par 'impact des couches limites verticales.
Qualitativement, ces résultats sont semblables & ceux observés par tomographie laser [44].

105



CHAPITRE 3. COUPLAGE CONDUCTION, CONVECTION NATURELLE ET RAYONNEMENT SURFACIQUE
DANS DES CAVITES

e Plan médian paralléle aux parois horizontales (y = 0,24m) :

cccccccccccccccc

(a) (b)

Fi1G. 3.26 — Isothermes entre 294K et 300K avec un écart de température de 0,5K

(a) (b)

Fi1G. 3.27 — Champ de vitesse projeté dans le plan médian paralléle aux parois horizontales
adiabatiques
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e Plan médian paralléle aux parois verticales isothermes (z = 0,06) :

- CN+COND CN+COND+R
cN CN+R

(2) (b)

FiG. 3.28 — Isothermes entre 294K et 300K avec un écart de température de 0,5K

]

i

CN+COND CN+COND+R

(a) (b)

FiGg. 3.29 — Champ de vitesse projeté dans le plan médian paralléle aux parois verticales
isothermes

3.4.3 Valeur de la stratification S dans une cavité 3D

Des simulations numériques 3D en utilisant des profils mesurés de température comme
conditions aux limites sur les parois horizontales ont montré que la prédiction de la stratifica-
tion au centre de la cavité n’est pas améliorée. Selon Xin [51], trois causes possibles peuvent
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étre invoquées : des effets hors-Boussinesq (faible compressibilté), le couplage de la convec-
tion naturelle avec la conduction dans I’isolant et le rayonnement de surface. Etant donné les
valeurs des écarts de température AT imposés au cours des expériences, il n’est pas réaliste
de considérer que les effets de compressibilité puissent influencer la stratification & hauteur de
50%.

Plusieurs arguments soutiennent l’importance du rayonnement de surface. Sur les parois
actives (isothermes) d’émissivité (e = 0,25), le flux radiatif net n’est pas négligeable de-
vant le flux convectif. Le flux radiatif net échangé entre les deux parois est proportionnel &
eo(Td — Tjil) ~ 4eaT3 (T, — Tf). Rendu sans dimension par k,ﬁT (ky =0,025WW/mK), il est
égal & approximativement 28% du flux total.

Le flux radiatif modifie les conditions aux limites sur les autres parois. En présence du rayon-
nement de surfaces, 1’équilibre entre flux convectif et radiatif implique un gradient normal de
température non nul. Un couplage de la convection avec le rayonnement de surface et avec la
conduction dans ’isolant implique un équilibre entre les flux convectif, radiatif et conductif.
On établit les profils de température le long de ’axe de symétrie de la cavité. Les résultats

1rF
5 CN U
09 - cwR .
O CN+COND 7/
8F .- CN+COND+R
0.7F
06
L.05F
04F
03}
02F
O:\\\\ (;‘_ﬁ-\q\\l\\\\I\\\\I\\\\I\\\\I\\\\I\\\\I\\\\

-05 -04 03 02 01 O 01 02 03 04 05
T*

F1G. 3.30 — Profil de température & mi-largeur de la cavité (x=0,06m; z=0,07m)

montrent que, par rapport au cas sans rayonnement, la paroi haute est refroidie, la paroi basse
est réchauffée, ’écoulement horizontal est augmenté et la stratification est diminuée.

Le parameétre de stratification calculé par une simulation 3D sans tenir compte du rayon-
nement reste pratiquement identique & celui obtenu par une simulation 2D. En introduisant
un modéle radiatif 3D, on a obtenu un paramétre de stratification S = 0, 57, valeur nettement
plus proche des résultats expérimentaux de Benkhelifa [44] (S = 0,48). Cette simulation
confirme l'importance des échanges radiatifs dus aux parois latérales séparant la cavité de
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3D 3D 3D 3D

CN CN-+COND CN+R CN+CONDR
Q. = 4,205W/m | Q; = 4,055W/m | Q; = 6,564W/m | Q, = 6,412W/m
Qr =2,282W/m | Q, = 2,266W/m
S =0,91 S=0,90 S=0,57 S=0,57

TAB. 3.15 — Flux total et le flux radiatif sur la paroi chaude et paramétre de stratification

mesure des cavités de "garde".

Salat [45] a montré que le rayonnement émis par les parois latérales influe sur la stratification
au coeur de la cavité. Lorsque ’émissivité de ces parois est diminuée de 0,9 & 0, 1, la stratifi-
cation mesurée augmente de 0,37 & 0, 44.

Les simulations numériques montrent aussi que, si les échanges radiatifs sont négligés, la prise
en compte des effets 3D dus aux effets des parois latérales n’ont quasiment aucun effet sur la
stratification dans le centre de la cavité (tableau 3.15).

Variation du paramétre S en fonction de la profondeur de la cavité p

On a effectué des calculs pour trois cavités avec des parois minces pour différentes profon-
deurs p :
Pour des parois latérales d’émissivité € = 1, 'augmentation de la profondeur de la cavité

)

p=1l4cm p=20cm p=42cm

F1G. 3.31 — Isothermes dans le plan médian de la cavité (z = p)

produit une augmentation de la stratification parce que 'influence des échanges radiatifs di-
minue. Ce résultat confirme donc l'influence du rayonnement sur la stratification puisqu’elle
n’est pas modifiée si € = 0.
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|- ereeeeneennenes p=14cm
— — — - p=20cm 1
p=42cm s

y*
o
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Fi1G. 3.32 — Profil de température & mi largeur de la cavité pour trois profondeurs

p(em) | 14 | 20 | 42
S [057]06]038

TAB. 3.16 — Variation du paramétre de stratification S en fonction de la profondeur

3.5 Structures alvéolaires : Couplage de la convection, du rayon-
nement et de la conduction

Les structures alvéolaires de bloc en béton sont les produits les plus utilisés pour la construc-
tion des murs de magonnerie (7 murs en magonnerie sur 10 sont construits en blocs de béton).
Chaque année environ 13 millions de tonnes (70 millions de m?) sont vendus en France. Cepen-
dant, ’estimation des transferts thermiques & travers de telles structures pose des problémes
de modélisation lors de la simulation de comportement thermique. Ces problémes sont dus
essentiellement au couplage entre les transferts thermiques convectifs et radiatifs au sein des
structures alvéolaires tridimensionnelles.

Dans cette partie, on se propose d’étudier deux structures différentes de parpaing parmi les
plus souvent utilisées dans le batiment. L’objectif de ces simulations est de retrouver les va-
leurs des résistances thermiques en précisant I'importance relative de chaque mode de transfert
thermique mis en jeu.

A cette fin, on considére deux configurations de parois alvéolaires constituées de blocs creux
en béton correspondant & la norme NF P 14-13 [52] de dimensions 10cm x 20cm x 50cm
et 20cm x 20cm x 50cm. Chaque structure alvéolaire & deux rangées de trous, formées par
I’empilement de plusieurs cavités rectangulaires, séparées par des parois conductrices. Les ré-
sistances thermiques de ces deux parpaings compte tenu des spécifications précisées dans les
régles Th-U [52] utilisées dans le batiment sont 0, 12m?K/W et 0,23m2K/W.
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3.5.1 Paramétres de calcul

La résistance thermique d’un mur constitué de blocs de parpaing alvéolaires de forme simple
séparant deux ambiances & températures différentes a été étudiée numériquement en tenant
compte de la périodicité de la structure. Cette périodicité permet de limiter les simulations
4 un élément représentatif constitué par une cavité parallélépipédique fermée par six parois
conductrices qui échangent de la chaleur par conduction, convection naturelle et rayonne-
ment. Des conditions de symétrie ont été appliquées sur les parois verticales transversales et
des conditions de périodicité sur les parois horizontales. Les parois verticales longitudinales
échangent de la chaleur par convection avec des fluides & températures T, et T; (1; > T¢) avec
des coefficients d’échanges surfaciques hce et he;.

Compte tenu des dimensions de la cavité d’air (volume inférieur a 1000 cm?) et des écarts
maximum de températures (inférieurs a 30 °C), les mouvements de convection peuvent étre
supposés laminaires car les nombres de Rayleigh maximaux possibles (basé sur AT = T, — T;)
sont d’au moins & un ordre de grandeur inférieurs & ceux correspondant a la fin de régime
laminaire (= 10%). Dans ces conditions thermiques, I’approximation de Boussinesq est appli-
cable. Les échanges radiatifs entre surfaces ont été calculés par la méthode des radiosités en
supposant que le milieu est semi-transparent, non diffusant et de trés faible coefficient d’ab-
sorption.

Sur les figures 3.33 et 3.38 sont représentées les configurations géométriques étudiées. Ces
configurations correspondent aux motifs qui se reproduisent périodiquement dans un mur
construit de parpaings dont les deux faces sont mises en contact avec des ambiances chaude
et froide. La configuration de la figure 3.33 correspond & un mur de parpaings constitué d’une
seule cavité, alors que la figure 3.38 correspond & un mur de parpaings constitué de deux
cavités.

3.5.2 FEtude de maillage pour une cellule de parpaing différentiellement
chauffée

L’épaisseur de toutes les parois verticales de béton séparant les alvéoles est égale & 1, 7cm,
avec une conductivité thermique 1,4W/mK. Les parois extérieures inférieure et supérieure
sont périodiques, tandis que les parois verticales, qui ne sont pas en contact avec les am-
biances chaude et froide, sont considérées comme des plans de symétrie .

On se propose de déterminer le maillage le plus adéquat permettant de réduire le temps de
calcul sans compromettre la précision.

Notre étude est réalisée pour une cellule de parpaing de 10 x 20 x 50 ¢m?. Les parois sont
considérées comme des parois minces et leurs dimensions sont décrites sur la figure 3.33. On
a choisi des maillages hexaédriques avec un rapport de longueur de deux mailles successives
de 1 dans la direction X, 1,08 dans la direction Y et 1,02 dans la direction Z. Les propriétés
physiques de l’air utilisées pour ’ensemble des calculs sont données dans le tableau 3.17 :
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Air
T () AT(R) T [ Ro(W/m K)
300 10 0,05 0,0263
plkg/m® | Cpo(J/kg K) | po(kg/m s) | Bo(T)
1177 10057 1,846 10°° | 0,00333
Béton
po(kg/m’ | Cpp(J/kg K) | ky(W/m K) £
2300 880 1,4 1

TAB. 3.17 — Propriétés physiques de I’air et du béton a T = 300K

Les résultats numériques pour cet ensemble de calculs sont présentés dans le tableau 3.18.
Afin de réaliser une étude comparative, on a calculé I’écart relatif (en pourcentage) entre les
solutions de deux maillages consécutifs rapportée a la solution du maillage le plus grossier des
deux.

D’apres ces résultats, on remarque que pour les deux maillages 30 x 20 x 50 et 38 x 25 x 63
volumes de controle, I’écart est d’environ 1%. Le maillage 106 x 70 x 210 présente une trés
bonne précision mais le colit de calcul est trés élevé. On a donc choisi le deuxiéme maillage
qui nous parait le plus raisonnable du fait de compromis entre cotlit de calcul et précision.

maillage | Temps (min) | Q* vy vk
30x20x50 5 7.55 57,96 | 105,06
Ecart : 162 % | 1,00 % | 081
38x25%x63 12 7,43 57,38 105,6
Ecart - 0,56 % | 0,57 % | 0,17%
53x35x88 45 7,39 57,05 | 106,09
Ecart - 0,72 % | 1,75 % | 0,30%
76x50x150 314 7,33 56,05 | 106,41
Ecart - 0,71% | 7,31% | 1,12%
106x70x210 548 7,28 51,95 | 107,60

TAB. 3.18 — Ecarts entre deux maillages consécutifs sur les flux thermiques moyens sur la paroi
chaude et les vitesses maximales sur le plan z* = 0,5. Cavité de parpaing différentiellement
chauffée (Pc 2,4GHz, 1Go).

3.5.3 Etude de parpaing de 10

Une série de calculs a été faite pour un bloc de béton creux (k, = 1,4W/mK) de 10cm
de largeur. Les deux parois horizontales périodiques ont la méme épaisseur (8,5mm) et les
quatre parois verticales ont 17mm d’épaisseur [52]. Les coefficients d’échanges surfaciques ont
été fixés aux valeurs stipulées par les normes (h, = 25W/m?.K et h; = 7,69W/m? K) et la
température intérieure a été maintenue a 7; = 293K . La température extérieure, seul para-
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meétre variable dans cette étude, a été augmentée de T, = 268K & T, = 283 K.

Compte tenu de ces écarts entre les températures intérieure et extérieure, le nombre de Ray-
leigh basé sur la largeur totale du bloc est compris entre 2,7 10° et 6,9 10°. Il s’agit d'un
nombre de Rayleigh maximal qu’il faut distinguer du nombre de Rayleigh effectif, Ra.ys, non
calculable a priori, qui représente mieux les échanges par convection dans l’alvéole parce que
basé sur la profondeur de ’alvéole et sur ’écart entre les températures moyennes des surfaces
internes chaude et froide, T},.; et 1}, ;, déduites d’une intégration des distributions de tem-
pératures calculées.

z
périodique ‘ Tf, h
17! 13 17
— | foss
= | —solide
— r
symétrie i i 17
T ! symétrie
, : Ly
fluide P 3 0.85
HeS : _____________________ Plie X

l(/ Te. he périodique

FiG. 3.33 — Schéma du parpaing de 10

Calcul du flux et des résistances thermiques pour différentes températures exté-
rieures

Les températures moyennes des deux faces des parois chaude (T, et Tnce) et froide
(Tt et Tinfe), le flux de conduction & travers les parois perpendiculaires aux parois chaude
et froide, .4, les flux de convection, Q)., et de rayonnement, @),., dans 1’alvéole et le flux total,
Q (Q = Qeq + Qe+ Q) sont reportés dans le tableau 3.19 pour quatre valeurs de 7.

Il faut noter que les écarts entre les flux moyens calculés sur les surfaces des parois chaude
et froide sont négligeables car les conditions de symétrie et de périodicité conduisent, pour
cette configuration, & des conditions quasiment identiques & celles obtenues en les remplacant
par des condition d’adiabaticité. Le tableau 3.19 montre d’abord que le flux total moyen est
divisé par 2,5 lorsque ’écart maximal de température AT = T; — T, diminue de 25 K & 10
K. On déduit donc que la résistance thermique peut étre considérée comme constante dans
ce domaine de température. La valeur calculée, Ry, = 0,13 m? K/W, est trés proche de celle
reportée dans [52], 'écart de 0,01 m? K/W pouvant étre attribué a la méthode de calcul et &
I'introduction d’un facteur de sécurité dans [52] visant & maximiser les flux de chaleur perdus
4 travers une paroi de parpaing.

Le flux de conduction et la somme des flux de convection et de rayonnement sont aussi divisés
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températures
T(K)| Tuge | Tmpi Tne,e Tinei | Ra (x10°)
268 271,7 273,1 281,2 282,5 6,9
273 276,0 277,1 283,5 284.6 5,5
278 280,2 280,9 285,9 286,7 41
283 284.5 284.9 288,3 288,8 2,7

flux thermiques Rin
T(K) [Q (W) | Qua W) | Qe (W) [ Qr (W) | (m2.K/W)
268 2,54 1,40 0,41 0,73 0,132
273 2,03 1,12 0,31 0,60 0,132
278 1,52 0,84 0,21 0,46 0,132
283 1,01 0,56 0,13 0,32 0,133

TAB. 3.19 — Influence de la température extérieure sur les températures moyennes pariétales
externe et interne, sur le flux interne de la surface interne de la paroi chaude et sur la résistance
thermique globale (échanges radiatifs pris en compte).

25

151

— = Q
—=&—— Qcd
—— Qc
—e— Qr
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265 270 275 280 285
T, K

QW

(a)
FiG. 3.34 — Effet de la température sur le flux total, conductif, convectif et radiatif dans le
parpaing de 10. Rayonnement pris en compte.

par 2,5, avec une contribution des transferts de chaleur par conduction qui représente 55 % du
flux total. Par contre, le flux de convection est divisée par 3,2 et les flux de rayonnement par
2,2. Ce résultat montre que la part relative de la convection diminue lorsque AT}, diminue
(de 16 % a 12,4 %) alors que celle du rayonnement augmente (de 28 % a 31,4 %). Contraire-
ment & 'idée couramment admise selon laquelle les échanges radiatifs deviennent négligeables
4 mesure que les écarts de température entre les surfaces en regard diminuent, la figure 3.34
donne un exemple clair et de ce type d’assertion non-fondée.

Des calculs simples permettent de vérifier ces résultats. En effet, le nombre de Rayleigh
effectif diminuant de 2,25 10° 4 9,15 10* quand AT},,,, diminue de 15 K, le flux de convection
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est réduit d’environ 20 % car, dans cette gamme de nombre de Rayleigh qui correspond & un

.. . .. . . 1/4 s
régime de couches limites laminaires, Nu est proportionnel & Rae]/Cf. De son coté, le nombre

de Planck (Pl = kAT ) passe de Pl ~ 0,13 & Pl ~ 0,05, ce qui signifie, compte tenu de

LO’BT4

définition de P, que la part du rayonnement augmente quand AT, diminue.

La répartition des vitesses v, est montrée sur la figure 3.35a. On remarque que ’augmenta-
tion d’écart de température AT tend & affiner les couches limites. Le profil des températures
dans les parois en béton présente une allure identique (figure 3.35b), quel que soit I’écart de
température AT dans la cavité.
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F1G. 3.35 - (a) Répartition des vitesses v, sur la ligne perpendiculaire au centre du plan XZ,
x* = 0,5, (b). Répartition des températures sur la ligne centrale perpendiculaire XZ, * = 0, 5.
Echanges radiatives pris en compte.

Les figures 3.36a, b, ¢ représentent la structure de I’écoulement au travers la représentation
de l'isotherme correspondant & la température de référence Ty = 288K lorsque AT}, = 10K.
Les représentations sont similaires, quelles que soient les valeurs de Ty et de Rap,q, considé-
rées dans cette étude. En négligeant les échanges par rayonnement et en assimilant les parois
perpendiculaires aux surfaces chaude et froide & des surfaces adiabatiques, la figure 3.36a
montre que ’écoulement est essentiellement bidimensionnel et quasiment centrosymétrique
parce que les résistances thermiques des parois chaude et froide sont trés inférieures a celle
du volume d’air. La conduction dans les parois produit des effets tridimensionnels marqués
dans des couches de diffusion, comme le montre la figure 3.36b, mais le coeur de 1’écoule-
ment conserve pratiquement les mémes propriétés. Les échanges par rayonnement produisent,
d’une part, une légére augmentation de 1’épaisseur des couches de diffusion et, d’autre part, une
nette dissymétrisation de la répartition de température a 'intérieur de la cavité (Figure 3.36¢).

On observe aussi une distorsion des isothermes dans les extrémités des cellules (figure 3.37),
ce qui témoigne d’un transfert de chaleur tridimensionnel trés marqué. Le resserrement de ces
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FiG. 3.36 — Représentation de l’isotherme correspondant & la température de référence
(AT e = 10K et Ty = 288K). (a) cavité sans parois conductrices et en négligeant les
échanges par rayonnement, (b) cavité avec parois conductrices et en négligeant les échanges
par rayonnement, (c) cavité avec parois conductrices et en tenant compte des échanges par
rayonnement

z
=

< — 068 —

=

F1aG. 3.37 — Superposition dans le cas de la convection (—) et dans celui du couplage convection-
rayonnement (- -), (AT e = 10K et Ty = 288K).
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isothermes au voisinage immédiat des parois internes indique ’importance du gradient de
température qui apparait dans ces régions pour assurer la continuité du flux de chaleur.

3.5.4 Transfert de chaleur dans un parpaing de 20 cm comportant deux
cellules

La configuration géométrique de base étudiée est celle d'un parpaing de construction usuel
& section rectangulaire de 20 cm de c6té comportant 2 alvéoles parallélépipédiques séparées
par une cloison de 1,7 cm d’épaisseur (figure 3.38). Les propriétés physiques fixées pour les
calculs sont les mémes que pour le parpaing de 10cm.

z
périodique ‘ TH, hf

LT Z

| joss

| —solide

17

symétrie
symétrie

“Joss

fluide P
périodique

F1G. 3.38 — Schéma du parpaing de 20cm

Le tableau 3.20 présente la répartition des flux sur les différentes parois extérieure et inté-
rieure, la valeur du flux transféré a travers le parpaing est @ = 1,46W. Plus de 50 % sont dus
& la conduction, ce qui montre l'intérét d’'une géométrie permettant une réduction des effets
de ponts thermiques.

La distribution des températures sur la ligne centrale (0,y) est représentée sur la figure 3.39.

On constate que les températures dans la premiére alvéole du coté chaud sont plus élevées que
dans la deuxiéme alvéole, du coté froid. On peut observer aussi ’effet de la conduction ther-
mique dans la cloison verticale qui constitue un pont thermique. Les températures moyennes
surfaciques du coté chaud et froid sont, respectivement, T . = 13,8°C et Ty y = 2,57°C.
Les faibles gradients de température dans la partie centrale et les forts gradients au voisinage
des cloisons signifient que la convection s’effectue en régime de couches limites. La cloison
peut étre considérée comme pratiquement isotherme du fait de la valeur élevée du rapport de
conductivité thermique, ky/kq.

La comparaison entre les figures 3.40 et 3.42 montre ’effet des échanges radiatifs entre
les parois des alvéoles en considérant que I’émissivité totale hémisphérique est égale a4 € = 1.
Les transferts par convection naturelle sont diminués sous l'influence du rayonnement mais la
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parois extérieures cavité coté chaud cavité coté froide

froide | chaude coté chaud coté froid | coté chaud | coté froid
T (K) 275,72 | 286,95 286,39 281,68 280,53 275,42
Q (W) 1,46 1,46 0,647 0,606 0,596 0,625
Qca (W) - - 0,813 0,854 0,864 0,835
Q. (W) - - 0,206 0,184 0,195 0,205
Q, (W) _ _ 0,441 0,422 0,401 0,420
Ry, m?.K/W | Etude : 0,236 Référence [52] : 0,23 Erreur : 3%

TaB. 3.20 - Distribution des températures et des flux dans le parpaing de 20 (S; = 0,031m?),
avec rayonnement

288

286

284

282

T,K

280

278

276

TR BRI EETEE SNETE BRI R | Lo TR ENENENEE VSRR EENENE R |
0025 005 0075 01 0125 015 0.175 0 0025 005 0075 01 0125 015 0.175
y,m y,m

274 Lo 1 1

(a) (b)

Fi1G. 3.39 - (a) Distribution de températures sur la ligne (0,y) au centre du plan XZ , (b)
distribution de vitesses v, sur la ligne (0,y) au centre du plan XZ , en considérant les échanges
radiatifs, pour le parpaing de 20 cm.

structure des écoulements dans les alvéoles reste similaire. Par contre, la résistance thermique
diminue considérablement parce que la contribution du rayonnement au transfert de chaleur
entre les deux ambiances représente prés de 30 % du flux total. On remarque aussi que cette
valeur différe de 3% de celle rapporté dans les régles Th-U [52].

La figure 3.41 représente les champs des vitesses dans la section du plan x* = 0,5 du
parpaing. On observe que les couches limites se développant sur les parois verticales sont plus
fines que sur les parois horizontales.

Le transfert de chaleur global & travers les structures alvéolaires croit considérablement
lorsque les échanges par rayonnement sont pris en compte.
L’analyse du transfert de chaleur dans un parpaing de 20 cm comportant deux cellules montre
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(a) (b)

F1G. 3.40 — Champs de températures sur le plan z* = 0, 5, du parpaing de 20 : (a) en négligeant
les échanges radiatifs, (b) en tenant compte du rayonnement.
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FiG. 3.41 — Distributions des vitesses adimensionnelles sur le plan z* = 0,5 pour le parpaing

de 20, en considérant les échanges radiatifs : (a) v, (contours -0,2(0,05)0,2); (b) v, (contours
-0,2(0,05)0,2).

que le flux par conduction représente plus de 50% du flux total. La conduction dans la cloison

verticale constitue un pont thermique et la résistance thermique du parpaing de 20 cm est
supérieure de 50% a celle du parpaing de 10 c¢m .
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Fi1G. 3.42 — Surfaces isothermes aux températures de 272K, 275K, 279K, 282K, 285K, pour le
parpaing de 20 , (a) sans rayonnement, (b) avec rayonnement

L’étude qu’on a menée a permis de montrer que les simulations numériques réalisées en tenant
compte des transferts de chaleur par conduction, convection et rayonnement conduisent 3
des résultats fiables en régime laminaire. On peut noter qu’elle nous a permis de trouver les
résultats de la littérature (la valeur de la résistance thermique par exemple), sans qu’aucune
condition & la limite spécifique & une expérience n’ait été introduite dans la modélisation.
D’autre part, cette étude est originale : aucune référence bibliographie traitant de ce type de
couplage n’a été trouvée. Il pourrait sembler que I’effort numérique consenti soit d’un intérét
limité car la valeur obtenue de la résistance thermique aurait pu étre calculée avec une bonne
précision de maniére quasi-analytique par la méthode des résistances thermiques. Cependant,
on a la conviction qu'une géométrie ou des conditions aux limites plus complexes pourrait étre
traitées avec la méme précision.
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diffusivité thermique [m?/s]

rapport de forme, = H/D

capacité thermique [J/K .kg|

largeur de la cavité [m]

coefficient de diffusion massique [m?/s]
épaisseur de la paroi solide [m]

gravité [m/s?]

enthalpie [J/kg]

enthalpie de mélange |J/kg|

chaleur latente [J/kg]

coefficient d’échange convectif [W/m?. K]
hauteur de la cavité [m]

tenseur unité

conductivité thermique [W/m.K]|

masse condensée par unité de longueur [kg/m]|

flux massique condensé par unité de longeur |kg/s.m]|

masse molaire [kg/kmol]

parameétre thermosolutal, N = Ras/Rar

nombre de Nusselt moyen

pression |Pal

pression de saturation [Pal

nombre de Prandtl, = v,,,/an,

densité de flux de chaleur [W/m?]

constante des gaz parfaits, = 8,315 kJ/kmol. K

nombre de Rayleigh massique, Rays = pm g Bu(We — Wf)D3 / oG,
nombre de Rayleigh thermique, Rar = p, g Br(T. — Tf)D?’ [ oG,
temps [s]

température [K]|

température de rosée [K]|

vecteur vitesse [m/s]

fraction massique

coordonnées [m]
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NOMENCLATURE

Symboles grecs

Om coefficient d’expansion massique

Br coefficient d’expansion thermique [K ~!]

AT différence de température, = (7. — Two) ou (Tp — Teo) [K]
o viscosité dynamique de l’air humide [N/m.s]

HR humidité relative [%)]

& coefficient d’expansion du maillage

)\ fonction de courant

p densité [kg/m3]

T tenseur des contraintes visqueuses

Indices

a air sec

cond condensation

r point de rosée

c paroi chaude

m mélange

0 condition initiale
S paroi solide

M solutale

T thermique

v vapeur

D, valeur & l'interface
00 état final

— valeur moyenne

124



Chapitre 4

Transfert de matiére et de chaleur
dans une cavité fermée : étude de la
condensation surfacique

Introduction

Un grand nombre d’études numériques ont porté sur les transferts couplés de chaleur et
de matiére par convection naturelle dans des cavités (convection thermosolutale). Les interac-
tions entre les forces d’origine thermique ou solutale ont été analysées, principalement dans le
cas de mélanges binaires dilués contenus dans des cavités a section rectangulaire (Gebhart et
al.[53] et Bejan [54], par exemple). Cependant, & I'exception de Weaver et Viskanta [55, 56|,
I’hypothése d’une composante de vitesse normale nulle aux parois a été adoptée et des modéles
simples de conditions aux limites ont généralement été introduites (température et concentra-
tion uniformes et constantes sur deux parois paralléles, densités de flux thermique et massique
uniformes...). Dans la quasi-totalité des études publiées, 'approximation de Boussinesq a été
utilisée et les auteurs ont mis ’accent sur les influences de la combinaison de forces thermique
et solutale agissant dans le méme sens ou en sens opposés, de I’angle d’inclinaison de la cavité
par rapport a la gravité ainsi que sur les effets de paramétres adimensionnels tels que les
nombres de Grashof thermique et massique, les nombres de Prandtl et de Schmidt (ou Lewis).
En dépit du nombre relativement élevé de paramétres décrivant la convection thermosolutale
dans une cavité a section rectangulaire, des tentatives d’établir des corrélations donnant les
nombres de Nusselt et de Sherwood en fonction des cinq paramétres du probléme ont été
entreprises. Cependant, les solutions numériques sont souvent peu réalistes car des fluides cor-
respondant & ces paramétres adimensionnels n’existent pas toujours.

Au cours des deux derniéres décennies, de nombreuses études ont aussi été menées sur la
convection thermosolutale externe, en particulier le long de surfaces planes ou courbes pour
différentes inclinaisons, en régime permanent ou en régime transitoire. Dans la majorité de ces
études, comme cela a été souligné par Rahman et Lampinen [57], la vitesse normale a la surface
due au gradient de la concentration a été négligée. L’importance de cette vitesse interfaciale a
été évaluée dans ’étude de Chang et Lin [58] pour la convection thermosolutale le long d’une
plaque verticale et par Lin et al. [59] qui ont considéré I’évaporation d’un film d’eau liquide
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sur la surface isotherme d’un tube vertical en convection mixte. Yan et al. [60] ont examiné
I’évaporation ou la condensation de vapeur d’eau dans le cas de la convection mixte entre
deux plaques paralléles pour différentes conditions de chauffage et en tenant compte du flux
de la chaleur latente. Plus récemment, Lee et al. [61] ont traité le probléme de la convection
mixte dans un tube vertical & section rectangulaire (configuration 3D) avec évaporation le
long d’une paroi poreuse. Desrayaud et Lauriat [62] ont étudié la convection naturelle de air
humide en régime laminaire dans un canal vertical avec des parois isothermes et humides.
Dans cette derniére étude, une formulation elliptique, incompressible et susceptible de prédire
le phénoméne de renversement d’écoulement, a été retenue.

La convection thermosolutale associée & ’évaporation d’un film liquide ruisselant sur deux
surfaces poreuses verticales paralléles a été étudiée par Yan et al. [63] en utilisant une for-
mulation parabolique dans la direction axiale associée & ’approximation de Boussinesq. Dans
cette étude, une attention particuliére a été portée a la conservation de la masse a travers
chaque section du canal, bien que la masse volumique ait été supposée constante dans tous
les termes de transport. Cette contrainte a été introduite dans le processus de résolution afin
de corriger le gradient axial de pression. Ainsi, la formulation du probléme a été mieux fondée
que dans les études antérieures. Une approche de paroi poreuse a été utilisée par Weaver et
Viskanta [55, 56] dans le cas d’un écoulement complexe dans une cavité en tenant compte de
I'interdiffusion entre espéces, de la variation des propriétés thermophysiques et des effets de
Soret et Dufour [56]. Le flux massique généré sur la paroi chaude d’une cavité rectangulaire
due a la sublimation d’un solide ou & I’évaporation d’un liquide et & la condensation sur la
paroi froide opposée, a été modélisé. L’hypothése d'un mélange binaire de gaz parfaits a été
introduite et les vitesses normales aux parois verticales ont été déterminées & partir d’un bilan
massique, comme dans article de Yan et al. [63]. Pour assurer la conservation de la masse
dans la cavité, les espéces condensables ont été introduites et retirées du volume d’étude a
travers la paroi chaude et la paroi froide. Un dispositif expérimental a ensuite été congu pour
vérifier les prédictions numériques de Weaver et Viskanta [64]. Cependant, les comparaisons
ont montré que les résultats ne sont en bon accord que lorsque les forces thermosolutales
agissent dans le méme sens. Ils sont en désaccord quand elles sont opposées. Ces différences
ont été attribuées a l'instationnarité de 1’écoulement qui n’a pas été prise en compte dans
le modéle mathématique. De notre point de vue, les grandes difficultés rencontrées dans la
mise en place d’un dispositif expérimental pour le contréle de la conservation de la masse et
I’hypothese d’incompressibilité pourraient aussi expliquer de tels écarts.

Comme nous le montrerons dans ce chapitre, une formulation faiblement compressible, dite
“faible Mach”, avec des propriétés thermophysiques variables semble étre une meilleure ap-
proche pour la modélisation des transferts de masse et de la condensation d’air humide &
volume constant.

126



4.1. CONDENSATION DANS UNE CAVITE REMPLIE D’'AIR HUMIDE

4.1 Condensation dans une cavité remplie d’air humide

L’objectif de cette étude numérique est de contribuer & la simulation des transferts de
chaleur et de matiére instationnaires associés & la condensation surfaciques dans une cavité
remplie, a I'instant initial, par de ’air humide. L’une ou les parois verticales, d’épaisseur finie,
sont mises en contact avec une ambiance extérieure dont la température locale est amenée &
une valeur inférieure & la température de saturation par refroidissement des parois. La modé-
lisation s’appuie sur une formulation faiblement compressible [65]. Les variations temporelles
des champs de vitesse, pression, température et fractions massiques sont étudiées pour diffé-
rentes conditions de refroidissement de la cavité.

4.1.1 Modélisation

L’air humide circulant dans une enceinte fermée est assimilé & un mélange binaire de deux
gaz parfaits. Toutes les propriétés physiques du mélange dépendent de la température et de
la fraction massique des constituants. L’écoulement est supposé laminaire, bidimensionnel,
instationnaire. Les effets Soret et Dufour sont négligés ainsi que la dissipation d’énergie due
au travail des forces visqueuses. L’approximation de faible compressibilité est utilisée et la loi
des gaz parfaits permet de calculer la pression thermodynamique du mélange.

Dans le modele, il faut intégrer les équations qui régissent le transport de vapeur d’eau (équa-
tion des espéces) et le modéle qui permet de prédire 'apparition de la condensation en fonction
de la température des parois et de I’humidité dans ’enceinte.

Les équations de conservation sont résolues en rajoutant des termes sources pour tenir compte
des phénoménes surfaciques de changement d’état.

Equation de continuité :

0pm .
=5 FV(omV) =0 (4.1)

Equation de quantité de mouvement :

a(pm-v)

S+ V.lpmV @ V)= =Vp' + V7 + pmg (4.2)

T est le tenseur des contraintes visqueuses.

Rl

Il

o " 2 "
= um[VV + (VV)T — g(V.V)

ou p’ est la fluctuation de la pression statique, décomposée comme suit :

p=P(t)+yp (4.3)

Equation de ’énergie : 127
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A pmh L - dP
(Pmh) G o TR = V. (TR £ 9. (o (B — ha) Dy VIW,) + = (4.4)
ot c, dt

h est I’enthalpie totale du mélange, p,nh = pyhy + paha, et dh = C_p dr'.

Afin d’intégrer le transport de vapeur d’eau au sein du modéle, on rajoute aux équations
précédentes une équation de conservation de la vapeur d’eau écrite en terme de fraction mas-
sique.

Equation de conservation de la vapeur :

ApmW, -
(p#v) + VY (om W) = V.(pm Do VW) (4.5)
Le champ de pression moyen dans la cavité (ou pression thermodynamique ) est calculé par
la loi d’état du mélange :

_ RT 1
P(t) = pn;Wt avec i

=

+ (4.6)

=
S

La décomposition de pression (Eq. 4.3) exige 'introduction d’une équation supplémentaire qui
exprime la perte de masse au sein de la cavité :

. d
Meond(t) = %/medv (4.7

Pour les régions solides, I’équation de la chaleur s’écrit :

0T

5 asV>Ts (4.8)

as est la diffusivité thermique du solide en (m?/s).

4.1.2 Conditions aux limites

Lorsque la vapeur se condense sur les parois froides au cours d’un processus instation-
naire dans un systéme fermé, les conditions aux limites solutales & imposer sur les parois ne
correspondent pas aux modélisations usuelles consistant & imposer des concentrations ou des
flux massiques uniformes et constants. Dans le probléme étudié, les flux massiques pariétaux
dépendent de 1’évolution de la pression de vapeur saturante a la température locale des pa-
rois. La quantité d’eau condensée varie fortement au cours du temps jusqu’a ce qu’un régime
stationnaire soit atteint. Si les parois ne sont pas & la méme température, les mouvements de
convection naturelle sont d’origine purement thermique en régime stationnaire.
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Les conditions aux limites dynamiques sur les parois & température supérieure & la tempéra-
ture de saturation sont V = 0, Vt. Pour les parois a température inférieure a la température de
saturation, la composante tangentielle de la vitesse est supposée nulle (condition d’adhérence
admise méme en présence de condensation (Lin et al. [59]) alors que la composante normale
dépend de la température locale : si elle est inférieure & la température du point de rosée, le
flux massique de vapeur d’eau crée nécessairement une composante normale de vitesse non
nulle. La paroi peut donc étre assimilée & une paroi poreuse. En notant ; et 7; les vecteurs
unitaires tangent et normal & la paroi “i” & température locale T}, ; et p,s la pression de vapeur
saturante & T, ;, les conditions aux limites dynamiques sur les surfaces adiabatiques et sur les
parois refroidies s’écrivent V¢ > 0 (voir démonstration en annexe I :

Dv,m an
(1 — Wvﬂ') anz

!
Tl
!

@
St
Il
o

0 (4.9)

St Py (Tp,z‘) — Pus (Tp,i)

v

= J—
Ny = —

—

sinon V =0

Les conditions aux limites de I’équation de transport de vapeur d’eau ont pour expression :

Mvpvs (Tp,z’)

Wv,i = st pv(T ,i) - pvs(T ﬂ') >0 (4'10)
[Mvpvs (Tp,z’) + (p — Dus (Tp,z’))Ma] P g
sinon oW, =0
8717; B

Les conditions aux limites thermiques sont :

- la paroi chaude est maintenue & une température supérieure a la température de saturation,
T="T., Wt

- sur les autres parois internes, les conditions aux limites expriment la continuité des tempé-
ratures et des flux. La continuité des densités de flux s’écrit :

Ty, ow, PmDy mhi, OW,
= —hFhm—my— — Uy = g mDvm ’ sz'_vsTiZ 411
dp k 8’1% (h h )p ’ anZ + (1_Wv,z’) anZ stp ( p,) p ( P7) 0( )
sinon q, = —k 0T
p— T vmTg
8ni

ou le second et le troisiéme termes représentent les densités de flux associées au transfert
de matiére (diffusion intermoléculaire) et au changement d’état. Ce dernier est prépondérant
lorsque la vapeur d’eau se condense. Le refroidissement du mélange étant da a la conduction
thermique dans la paroi en contact avec ’ambiance extérieure avec un coefficient d’échange
uniforme, h,,, la densité de flux en © = L + e s’écrit & tout instant :

0Ty

B et
ox

=hw(Ts—Tx) en xz=L+e, Vy (4.12)
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4.1.3 Termes sources

Les termes sources ont été introduits seulement dans les cellules adjacentes aux parois
dans les équations de conservation de la masse, d’espéces et de 1’énergie pour tenir compte
de la perte de masse au sein de la cavité et de I’augmentation de flux de chaleur due a la
condensation de la vapeur d’eau sur les parois. Le terme source introduit dans 1’ équation de
conservation de la masse est :

S = M., X @ — _7mev’m aWU X @
e v VG B (1 — Wvﬂ') 8nl VG

8l pU(Tp,i) - va(Tp,i) >0 (413)

oit Ag et Vi sont la surface adjacente & la paroi et le volume de la cellule adjacente & la paroi.
., est le débit massique de vapeur condensée & la paroi.

e Au niveau du bilan massique, le débit produit est enlevé du domaine de calcul par l'inter-
médiaire de termes sources S, et S, qui sont introduits dans les équations de la conservation

de la masse et de ’espéce :
Sm = Sy =1y, (4.14)

e Au niveau du bilan énergétique, on intervient par les termes sources correspondant a la
chaleur latente de vaporisation/évaporation de la quantité de vapeur enlevée du domaine de

calcul :
S = 1y hyy(T) (4.15)

ou la chaleur latente de vaporisation hy, varie en fonction de la température (voir Annexe I).
11 faut noter que ces termes sources sont nuls & l'intérieur du domaine du calcul : ce sont des
termes surfaciques.

4.2 Condensation dans une cavité fermée

4.2.1 Tests de validation : calcul de la masse condensée

L’objectif de ces calculs est de vérifier que les solutions stationnaires correspondent bien
aux calculs thermodynamiques. Ils permettent de déterminer, en particulier, I’évolution tem-
porelle de la masse condensée et la durée du régime transitoire.

Le systéme étudié est une cavité carrée de cotés L = 20 cm (volume : V = 0,04m?), remplie
a U'instant initial par de l’air humide & pression atmosphérique (Py = 101 325 Pa), i tempé-
rature Ty et d’humidité relative HRy. A t > 0, les deux parois verticales sont brusquement
refroidies & Ty = 280K alors que les parois horizontales sont adiabatiques. Un mouvement
de convection thermosolutale commence donc & se développer avec des vitesses d’autant plus
importantes que 1'écart de température (Tp — 7) est important. Ce mouvement s’atténue a
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mesure que les gradients de fraction massique et de température diminuent. L’état station-
naire correspond a une fraction massique et & une température uniforme. Il est précédé par
un régime purement diffusionnel et principalement d’origine thermique. Cet état stationnaire
est un état thermodynamiquement stable d’air saturé en vapeur d’eau a Ty = 280 K.

Deux conditions initiales ont été retenues :
e Ty =293 K et HRy = 80%,
e Ty = 350K et HRy = 50%.

Les propriétés de l’air humide correspondant & ces deux conditions initiales et aux deux
états stationnaires sont reportées dans le tableau 4.1.

1o(K) | HRo t=0 t =00 My, (9) Mvrodete (9)
350 | 50% | pm =0,93kg/m3 pm = 0,809kg/m? 4,84 4,864
W, = 0,138 W, = 0,0095
Py = 101325Pa P, = 65156Pa
P, = 20760Pa P, = 990Pa
m, = 5,14g/m my, = 0,3g/m
293 | 80% | pm = 1,1964kg/m?> | p,, = 1,1901Kg/m? | 0,25 0,25
W, =0,0115 W, = 0,0063
Py = 101325Pa P = 96029Pa
P, = 1861Pa P, = 990Pa
m, = 0,55g9/m m, = 0,3g/m

TAB. 4.1 — Comparaison entre les deux valeurs de la masse condensée

4.2.2 Résolution numérique

Les équations de conservation sont résolues en régime instationnaire avec un schéma dé-
couplé implicite (CFL < 1) et At = 10~*s en utilisant un maillage structuré non uniforme.
Avec un schéma temporel itératif (ITA), la convergence a chaque pas de temps exige plusieurs
itérations externes.

Les options de calcul sont décrites dans le tableau 4.2.

On a utilisé un maillage M, = 100 et M, = 100 avec des coefficients d’expansion identiques
dans les deux directions (§ = £, = §,). La solution étant assez sensible a la valeur du coef-
ficient d’expansion, une étude a d’abord été effectuée afin de déterminer la valeur de £ qui
permet de retrouver la valeur théorique de la masse de vapeur d’eau condensée, c’est & dire
calculée & partir des conditions thermodynamiques initiale et finale (tableau 4.1) . Le choix
de £ n’est pas aussi simple que dans une cavité différentiellement chauffée parce que la cir-
culation du fluide passe par un extremum en régime transitoire : il n’y a pas d’écoulement
at = 0" et lorsque t — oco. L’extremum en régime transitoire correspond, grossiérement,
& un nombre de Rayleigh thermique basé sur ’écart maximum de température et la demi-
largeur de la cavité, soit par exemple pour Ty = 350 K et HRy = 50% Ramar = 3,60.10°
(1,736.1075 kg/ms < pm < 1,872.1075 kg/ms et 0,809 kg/m3 < pn < 0,93 kg/m3);
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Modéle Equation de Navier Stokes + loi des gaz parfait
Couplage pression-vitesse PISO
Algorithme de correction de pression Body Force Weighted
Schéma de discrétisation spatiale Schéma décentré d’ordre 2
Schéma de discrétisation temporelle Schéma implicite d’ordre 2, itératif (ITA)
Facteurs de relaxation

Pression 0,6
Vitesse 0,2
Energie 0,8

TAB. 4.2 — Paramétres numériques utilisés pour le calcul

(1013 J/kgK?3 < Cppy < 1128 J/kgK); (0.0274 W/mK < ky, < 0,0301 W/mK);.

Des maillages réguliers sont optimums en régimes purement diffusionnels stationnaires et le
coefficient d’expansion devrait donc étre modifié au cours de I’évolution (maillage adaptatif).
La figure 4.2 montre I'influence de £ sur la masse condensée. Le maillage optimum obtenu
pour £ = 1,05 est représenté sur la figure 4.1.

Ensuite, une étude de raffinement de maillage en convection thermosolutale dans une cavité
fermée a été menée. Quatre maillages ont été testés. La comparaison de ’évolution de la
masse de vapeur condensée sur les parois est tracée sur la figure 4.3. Les solutions obtenues
en utilisant les quatre maillages sont trés proches. Compte tenu de ces résultats, un maillage
non uniforme 100 x 100 a été adopté.

L’analyse du tableau 4.3 montre que la solution est sensible au pas du temps au début de la
condensation. Le calcul a été effectué en utilisant un pas du temps At = 410~% s. Il faut noter
que la valeur maximale du nombre de CFL dans le champ d’écoulement est alors CFL = 0, 17.

S dT/dy=0

dT/dy=0

4

Fia. 4.1 — Maillage utilisé
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//—'— 259
2 ]
] 2]

—_ 3 ]

g —~ ]

> ] é 1.57

R .

£ 5] ER
] E 17
1 1 Maillage(60x60), £=1,06
1; N Maillage(100x100), £=1,05
1 ~] N Maillage(150x150), £=1,03
i ° Maillage(200%200), £=1,02
O Tor Loz 103 164 T Los T Los S S

g 0 20 40 60 80 100

t(s)
Fi1G. 4.2 — Influence du coefficient d’expan-

sion & sur le calcul de la masse condensée Fig. 4.3 — Etude de maillage : masse

. _ - condensée totale sur une paroi verticale
(5%1(17a)‘cre parois) (Tp = 350K et HRy = (H Ry = 50% et Ty = 350K )
(]

At(s) | 1073 [ 8107* ] 6.107% | 4.107* | 2.107*
CFLpay | 0,43 | 0,36 | 0,26 | 0,17 | 0,09
t=10s | 1,244 | 1,256 | 1,260 | 1,271 | 1,273
t=15s | 1,580 | 1,593 | 1,600 | 1,607 | 1,608
t=20s | 1,796 | 1,818 | 1,821 | 1,824 | 1,827
t=30s | 2,068 | 2,066 | 2,067 | 2,070 | 2,072

TAB. 4.3 — Masse condensée sur une paroi verticale en (g) pour différents pas de temps,
maillage 100 x 100, (HRy = 50% et Ty = 350K )

4.2.3 Reésultats

Le but des simulations est de calculer la valeur de la masse condensée (Eq. 4.16) et de la
comparer avec celle obtenue par un bilan thermodynamique (Eq. 4.17).

o d V,COoM +oo mDU m aW’U
mww:/ lLJ{ﬁ:/ //ﬁ—;— ds dt (4.16)
0 dt p 0 S (Wv — 1) on p
ou S est 'aire des quatre surfaces fermant la cavité.
My, = DpmV = (Pm, o0 = Pm1—)V (4.17)

Les figures 4.4 & 4.7 représentent les variations du flux massique et de la masse condensée sur
une paroi verticale, de la masse volumique moyenne et de la pression moyenne pour les deux
conditions initiales retenues.
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Lorsque la température de ’air humide diminue de Ty = 293 K (HRy = 80%) a Too = 280 K,
la masse condensée est trés faible : initialement, la cavité contient 47,86 g d’air humide (dont
6,60 g de vapeur d’eau). La masse condensée calculée par 'équation 4.16 n’est que de 0,25 g et
elle correspond exactement au calcul thermodynamique (Eq. 4.17). Les variations de la masse
volumique moyenne et de la pression moyenne indiquent qu’une modélisation incompressible
conduirait & des résultats peu différents (on trouve une masse condensée de 0,3 g).
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FiGc. 4.6 — Evolution temporelle de la F1G. 4.7 — Evolution temporelle de la pres-
masse volumique moyenne de ’air humide sion moyenne
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Par contre, lorsque la température de ’air humide diminue de Ty = 350 K (HRy = 50%) a
Ty = 280 K, la perte de masse du mélange est de 4,84 g, soit ~ 13% de la masse initiale
(37,2 ¢g). La diminution simultanée de masse volumique moyenne et de la température pro-
voque une dépression importante dans la cavité : la pression moyenne diminue de =~ 35%.
Un calcul effectué sous 'approximation de Boussinesq est alors inexact : on trouve une masse
condensée plus importante (6,68 g) que la masse de vapeur d’eau initiale (m, = 5,14 g) et la
masse volumique moyenne reste constante.

4.2.4 Calculs des chaleurs latente et sensible

Sy

. ) . Fic. 4.9 — Maillage utilisé
F1aG. 4.8 — cavité carrée avec parois conductrices &

Une cavité avec des parois latérales isothermes n’est pas bien adaptée au calcul des bilans
thermiques. Il est préférable de considérer des parois latérales conductrices d’épaisseur finie
parce que le calcul de I’énergie perdue par le systéme est trés simple : il suffit d’intégrer sur
toute la durée de I’évolution thermique le flux de chaleur transféré par convection avec ’am-
biance extérieure maintenue & température uniforme. Dans cette partie, on conserve les mémes
dimensions intérieures de la cavité carrée (L = 20cm) et on rajoute des parois soumises & des
conditions d’échanges externes convectives. Pour garder la symétrie du probléme au cours
de I’évolution thermique et massique, les deux parois verticales et les coefficients d’échanges
externes h., sont identiques. Si, de plus, he, — 00, on doit retrouver les masses condensées
calculées dans la partie précédente, quel que soit le type de parois.

Pour tous les calculs qui sont discutés dans la suite, la condition initiale est Ty = 350 K,
HRy = 50%, Pyy = 101 325 Pa et le coefficient d’échange sur les surfaces verticales en contact
avec une ambiance a température 7, = 280 K est fixé & he, = 25 W/ m?K. Dans ces condi-
tions, les pressions partielles d’air et de vapeur d’eau sont :
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e 3 l'instant initial : P, = 20760 Pa et P, = 80582 Pa,

e en régime permanent (cavité froide isotherme a 280K, quel que soit le type de paroi) :
P, =990 Pa et P, = 64503 Pa.

Les propriétés des trois types de parois retenues dans cette partie sont reportées dans le
tableau 4.4. Pour les parois en aluminium, les nombres de Biot sont trés inférieurs a I'unité de
sorte que ’approximation du bloc isotherme pourrait étre considérée comme applicable pour
de 'air sec. Le nombre de Biot, égal & Bi = 2,77, pour la paroi en polystyréne doit conduire
4 une solution sensiblement différente de celles calculées dans les deux autres cas.

type e(mm) | p(kg/m?) | ks(W/mK) | Cps(J/kg.K) | a5 = L= Bi:%

~ p-Cps
aluminium 1 2719 200 900 8,17.107° | 1,25.107*
aluminium 3 2719 200 900 8,17.107° | 3,75.10~*
polystyréne 3 55 0,027 1210 4,06.10~7 1,5

TAB. 4.4 — Propriétés des parois étudiées.

Le maillage et les options de calculs sont les mémes que dans le paragraphe précédent.
La seule différence est le maillage dans les parois conductrices ol 6 mailles ont été retenues
dans la direction horizontale (méme maillage que dans le fluide dans la direction verticale).
La géométrie étudiée et le maillage utilisé sont représentés sur la figure 4.9.

Les températures moyennes des surfaces intérieures et extérieures des parois conductrices
sont calculées & chaque pas de temps. On calcule aussi les densités moyennes des flux de cha-
leur sensible, g, (t), et latent, g, (t). Ces grandeurs s’expriment par :

1 L
Tp(xp7t) = ZA Tp(xpayvt) dy (418)

ol xp est égale & x = 0 ou & x = L pour les surfaces intérieures et & v = —eoudx = L+e
pour les surfaces extérieures. Compte tenu de la symétrie du probléme par rapport au plan
médian vertical, T),(0,t) = T, (L,t) = T;(t) et Tp(—e,t) =Tp(L +e,t) = Te(t), Vt.

Les flux sensible et latent sont calculés par :

1 (F o or
Tyl t) = —7 /0 ky a—; dy en W/m? (4.19)

(4.20)

ol hy, est la chaleur latente de condensation (J/kg) qui dépend de la température. On a
utilisé la relation suivante [66].
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=6
his = 2,5009.10%(7,7922.10 71 T}/3 + 4,626672/6 — 1,07937/% + >~ §;1771)
=1
647,3 — T
avec 1T, = 6473 et T enK

les S; ont pour valeurs :
S1=0; Sy = —-3,87446; S3 =2,94553; S4= —8,06395; S5 = 11,5633; S = —6,02884

(4.21)

Entre Ty = 350 K et T, = 280 K, la variation de chaleur latente de changement d’état est
faible : 231610 J/kg < hy, < 2485103 .J/kg (valeur moyenne hy, = 2400103 J/kg).

Bilan thermique.
Les quantités de chaleur latente et sensible transférées aux parois verticales entre l'instant
initial et l'instant final ¢; sont obtenues par intégration des densités de flux moyens. Soient

AE, = L /0 T @ndt () (4.22)

AE, = L x /0 Y antdt () (4.23)

A l'instant initial, I'air humide et les parois sont & température uniforme 7j. Lorsque ¢ty — oo,
le systéme est & température ambiante T,. La quantité de chaleur transférée a ’ambiance AFE;
peut étre calculée de deux fagons :

e par intégration du flux convecté sur les surfaces extérieures

00 L
AE, =2 / / heo (L + €, y,1) — To) dy dt (4.24)
0 0

e en sommant les pertes de chaleur latente de ’air humide et les pertes de chaleur sensible de
l'air et des parois.
La condensation d’une masse m.,,q de vapeur d’eau sur les quatre parois produit une quantité

de chaleur )
pm lv v
AFE.ona =2
=2 ] [

En supposant l'enthalpie de changement d’état constante, cette expression se réduit a

dSdt (4.25)
p

AE1cond = mcondhlv (426)

La variation de chaleur sensible des parois de masse ms = 2p,(eL) par unité de largeur est
simplement
AE; = AEpgrois = msCp (T — T,) (J/m) (4.27)

La pression variant au cours du temps, le calcul de la variation d’énergie interne de 'air AF,
et de la vapeur AF, fait intervenir les chaleurs massiques & volume constant. Soit

A-Emelcmge = A-Ea + AEU
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Ta Ta
AE1melcmge = mq Cv,a dT + my, Cy,y drT (428)
To To
ou
R
MqChpa = Ma(Cpa — ﬁ) avec m, constante, (4.29)
R V P, M, R . ,
mvcv,v - mv(cp,v - E) = T(Cp’v - E) puisque m, varie (430)

Les chaleurs massiques & pression constante de la vapeur d’eau et de ’air sont données par les
relations (Fujii et al) [67] :

Cpo = 1,863.10° +1,65.103(T — 273,16)*° + 1,2.10*¥(T — 273,16)>° (4.31)
Cpa=(1+2,5.1071°T%)10° en (J/kgK) (4.32)

Dans le domaine de température considéré, les chaleurs massiques varient entre les valeurs sui-

vantes : 1005,48 J/kg K < Cpy < 1010,72 J/kg K et 1863,20 J/kg K < C,, < 1948, 41 J/kg K .

Cavité fermée remplie d’air sec

En calculs préliminaires, nous avons d’abord étudié le refroidissement de cavités remplie d’air
sec (méme géomeétrie, mémes conditions aux limites). Compte-tenu du faible écart de tempé-
rature entre les instants initial et final, I’approximation de Boussinesq est applicable avec une
trés bonne précision. Les propriétés de 'air sont donc évaluées a la température de référence
T, = (To +T,)/2 = 315 K, soient :

pr = 1,12kg/m3, p, = 1,821.10 5kg/m s, Cp, = 1007,8 J/kg.K et k, = 0,026 W/m>K.

Les évolutions des températures moyennes des surfaces intérieures et extérieures des parois
conductrices sont représentées sur les figures 4.10. Celles des densités de flux moyens par
conduction sur les surfaces intérieures sont tracées sur les figures 4.11.

Pour les parois en aluminium, 1’écart de température T;(t) — T.(t) entre les deux faces est
négligeable Vt compte-tenu des trés faibles valeurs du nombre de Biot. Comme le coefficient
d’échange interne par convection naturelle est beaucoup plus petit que le coefficient d’échange
externe, la durée du régime transitoire (temps au bout duquel la température de la paroi
devient inférieure a 280,7 K) est de ’ordre de 1100 s pour e = 1 mm et de l'ordre de 1700 s
pour e = 3mm. Ces estimations, basées sur le modéle du bloc isotherme en considérant une
paroi d’épaisseur double, sont bien vérifiées (970 s et 1750 s, respectivement).

Dans le cas d'une paroi en polystyréne, la capacité calorifique (p Cp) est beaucoup plus
faible. Il en résulte que la température extérieure est atteinte presque deux fois plus vite que
pour la paroi en aluminium la plus mince. En outre, la valeur du nombre de Biot (Bi = 1,5,
tableau 4.4) montre que le modéle du bloc isotherme n’est plus applicable : les températures
moyennes des surfaces intérieure et extérieure différent au cours de ’évolution thermique. La
durée de I’évolution thermique est nettement inférieure a celles des parois en aluminium. On
trouve T; = 280,0 K au bout de 458 s.
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FiG. 4.10 — Evolution temporelle de la température moyenne des surfaces verticales intérieures
et extérieures.
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F1G. 4.11 — Evolution temporelle de la densité de flux moyen sur 'une des surfaces intérieures
verticales.

Les variation de la densité de flux (Fig. 4.11) suivent, globalement, celles des températures
(Fig. 4.10) en ce qui concerne la durée du régime transitoire.

Bilan thermique pour une cavité remplie d’air sec.

Les valeurs des intégrales (Eq.4.35) doivent étre égales, quel que soit le type de paroi : c’est
la perte d’énergie interne du fluide.
Sachant que :

ty
AE, =2L / @yt = AE, = myCpa(Ty — To) (4.33)
0

L’intégrale sur toute la durée de 1’évolution thermique du flux de chaleur transféré par
convection avec ’ambiance extérieure maintenue & T' = 280K donne la quantité de chaleur
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cédée par convection a ’ambiance. On a donc, soit :

AFE, = AE; + AE,

00 L
5 / / hew (Ty(t) = Tb) dy dt = my Cyy (Ty — T) + ma Cya(Th — Th)
0 0

(4.34)

(4.35)

Les calculs numériques permettent de déterminer AF), et AE;. Les égualités ci-dessus sont
vérifiées a 0,5% prés pour les trois types de parois.

Cavité fermée remplie d’air humide

Dans une cavité remplie d’air humide plus chaud que les parois, les coefficients d’échange

locaux sur les surfaces internes augmentent rapidement dés que la température devient in-
férieure au point de rosée parce que le coefficient d’échange par condensation est beaucoup
plus grand que le coefficient d’échange par convection naturelle. Cependant, la vapeur d’eau
se condensant trés rapidement, ’apport de chaleur latente sur les surfaces froides est surtout
important au début de ’évolution thermique.
Les figures 4.12 représentent les évolutions des flux massiques de condensation sur les parois
verticales (mémes flux sur S; et sur So du fait de la symétrie du probléme) et sur les parois
adiabatiques haute (S3) et basse (S4). On remarque d’abord que la condensation débute au
bout d’un temps t.onq qui est d’autant plus grand que U'inertie thermique de la paroi est grande.
La condensation débute ainsi & t.ong = 8 s pour la paroi en polystyréne et & topng = 275 et
81 s pour les parois en aluminium. Dans tous les cas, la somme des intégrales des m.onq sSur
chacune des surfaces est égale & la masse condensée, soit (comme on ’a vu dans le cas o
les parois verticales sont brusquement portées & Ty = 280K ) mcong = 4,86 g/m. Les flux
massiques de condensation sur les parois horizontales sont marginaux.

Aluminium (e=1mm) Aluminium (e=3mm)

Polystyréne (e=3mm)
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F1G. 4.12 — Evolutions temporelles des flux massique condensés (g/m s) sur I'une des surfaces
intérieures verticales S et sur les parois horizontales S5 et Sy (g/m s)
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La quasi-totalité de la vapeur se condensant donc sur les parois froides verticales, une com-
paraison des flux massiques et des masses condensées sur I'une des deux parois froides permet
de différencier les trois cas simulés. La figure 4.13 montre plus clairement ’effet de l'inertie
thermique grace & une représentation a la méme échelle de m,,q. L'intégration entre t = 0 et
t de ces variations donne la masse condensée a tout instant (Fig. 4.14). Elle indique, comme
l’évolution de la pression moyenne (ou pression thermodynamique, Fig. 4.15) que, du point
de vue massique, une mince paroi en aluminium (e = 1mm) et une paroi plus épaisse en
polystyréne (e = 3mm) se comportent de facon similaire. La quasi-totalité de la vapeur d’eau
est condensée aprés At =~ 300 s et la pression thermodynamique n’évolue donc plus. Les trans-
ferts de chaleur s’effectuent alors principalement par convection thermique. Pour la paroi en
aluminium d’épaisseur e = 3 mm, les mémes observations peuvent étre faites aprés At =~ 800 s.
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F1G. 4.13 — Evolutions des flux mas-
siques sur l'une des surfaces verti-
cales selon son type

FiGg. 4.14 — Evolution de la masse
condensée sur 'une des parois verti-
cales

Les évolutions des densités de flux sur les parois représentées sur les figures 4.16 et 4.17
confirment les remarques précédentes. Au cours de la période At < t.5nq, il n’y a pas de
condensation et les variations du flux sur les surfaces verticales suivent celles calculées dans le
cas des cavités remplies d’air sec. Lorsque la température de la paroi devient inférieure au point
de rosée, la condensation produit une trés forte augmentation du flux qui atteint des valeurs
trés supérieures 3 celles calculées dans le cas de ’air sec. Cette évolution est particuliérement
nette pour les parois en aluminium, notamment la plus épaisse puisque la valeur maximale du
flux de chaleur est = 6 fois plus importante. Les ruptures de pentes observées sur les évolutions
des flux correspondent au début de la condensation.

Les figures 4.18 & 4.20 montrent clairement que les transferts par condensation dominent
largement les transferts par convection thermique tant que toute la vapeur d’eau ne s’est pas
condensée.

Les figures 4.21 et 4.22 permettent de comparer les variations des températures moyennes
des surfaces intérieure et extérieure des parois verticales avec ou sans condensation. On peut
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Fi1G. 4.15 — Evolution de la pression moyenne dans la cavité
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Fi1G. 4.16 — Evolutions temporelles des densités de flux sur la surface intérieure verticale Sy
et sur les parois horizontales S3 et Sy

prévoir, sans aucun calcul, que 'apport de chaleur di a la condensation augmentera la durée
du régime transitoire parce que le coefficient d’échange externe est fixé. On remarque donc la
forte influence de la capacité calorifique de la paroi : les températures de la paroi en aluminium
d’épaisseur e = 3mm ne sont quasiment pas modifiées lorsqu’il y a condensation et ’écart de
température T;(t) — T.(t) entre les deux faces reste négligeable tout au long de I’évolution
thermique parce que le nombre de Biot reste trés petit. Pour la paroi en aluminium d’épaisseur
e = 1 mm, l'effet de la condensation est un peu plus marqué. Par contre, ’apport de chaleur
par condensation étant plus important que la capacité calorifique de la paroi en polystyréne, le

refroidissement est nettement plus long : le temps mis pour atteindre la température extérieure
est doublé.
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F1aG. 4.18 — Profils des flux de chaleur sen- F1G. 4.19 — Profils des flux de chaleur sen-
sible et latent sur Sy : ks = 200W/mK, sible et latent sur Sy : ks = 200W/mK,

e=1mm

Calcul thermodynamique approché

e =3mm

: afin de comparer les solutions numériques & un

calcul simplifié, une forme approchée de AE; est obtenue en supposant, d’une part, que la

chaleur latente de changement d’état

est indépendante de la température et, d’autre part, en

supposant que la pression partielle de vapeur d’eau varie linéairement au cours de I’évolution
thermique. La premiére hypothése est justifiée par la faible variation de h;, dans le domaine
de température considéré (hy, = 2400102 J/kg). La seconde hypothése est introduite dans le
calcul de la variation de la capacité calorifique de la vapeur d’eau dont la masse totale diminue.
P, variant de 20760 Pa (4 Tp = 350 K) a 990 Pa (4 T, = 380 K), on utilise ’approximation
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E — flux total
. ——a—— flux sensible

—a—— flux latent

F1G. 4.20 - Profils des flux de chaleur sensible et latent sur S; : ks = 0,027 W/mK, e = 3mm
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FiG. 4.21 — Comparaison des évolutions de la température moyenne des surfaces verticales
intérieures

linéaire P, = 282,47 — 78082.
Le bilan thermodynamique s’écrit toujours
AEt = AEparois + AE‘cond + AE‘melange (436)
Ta R V M, (TP, R

= T = Ta) + Wcanali, + i | (Cpa 3Tt [ G ) (430

En utilisant les relations 4.30 et 4.32, les deux derniers termes s’écrivent

vV M, [T« P, R 0,22 x 0,018 [Ta /282,4T — 78082 8,314
X / < >( o — T (4.38)

—2(Cpp — —)dT =
R g, T (O Mv) 8,314 T 0,018

To
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Aluminium (e=1mm) Aluminium (e=3mm)
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FiG. 4.22 — Comparaison des évolutions de la température moyenne des surfaces verticales
extérieures
et
T, T,
a R a 8,314
Cpa — ~—)dT = 0,031 142,5.1071973)10% — ———_ | dT 4.39
Ma /TO (Cra = 37) ’ /TO <( +a ) 0, 028966 (4:39)
avec Cy, = 1,863.10° + 1,65.1073(T — 273,16)>5 + 1,2.10718(T — 273, 16)35.
On obtient AE,,ciange = 1542+292 = 1834 J. Les valeurs des énergies perdues par les trois
cavités considérées sont reportées dans le tableau 4.5.
ks € Meond AEt(calcul) A-Eparois A-Emelcmge AEcond AEt %Eft) 100
W/mK) | (mm) | (g) (/) (/) (/) (J) (/)
200 1 4,86 81548 68519 1834 11688 82041 0,60%
200 3 4,86 218622 205554 1834 11688 | 219076 0,21%
0,027 3 4,86 18485 5590 1834 11688 19112 3,28%

TAB. 4.5 — Comparaisons des variations d’énergies internes simulées numériquement et calcu-
lées analytiquement : (AEt( bilan basé sur les simulations, Eq. 4.24 )

calcul)

A partir des solutions numériques temporelles, la variation de 1’énergie interne de 1’air
humide peut étre calculée par les équations 4.22 et 4.23 qui sont basées sur les expressions
des densités de flux de chaleur apportées aux parois par conduction et par condensation. Ces
quantités sont indépendantes de la nature des parois puisqu’elles se rapportent uniquement
au fluide. On obtient 2AE, = 1484 J et 2AE), = 11392 J. Les calculs thermodynamiques et
numériques différent donc sensiblement en ce qui concernent les estimations de la perte de
chaleur sensible du mélange (350 J d’écart, soit ~ 20%) et de la variation d’énergie interne
due a la condensation (296 J, bien que plus faible en valeur relative : ~ 3%).
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L’écart entre la perte d’énergie interne totale calculée a partir des simulations numériques
(Eq. 4.24) et les calculs thermodynamiques approchés est d’autant plus faible (en valeur rela-
tive) que la capacité calorifique des parois est élevée. Le tableau 4.5 montre que les principales
sources des écarts entre les valeurs thermodynamiques et numérique résident dans les calculs
approchés de AE,,cjange €t de AE.,,q. Par exemple, 'erreur introduite dans le calcul approché

de AFE,ypq en prenant une valeur moyenne hy, de la chaleur latente de changement d’état est
de ’ordre de 400 .J.

To(K) | ks(W/mK) | e(mm) | Mmeond(g) | AEL(J) | AER(J) | AEL(J)
sensible latent total
350 200 1 2,40 742 5696 6437

TAB. 4.6 — Flux et masse condensée sur une paroi verticale intérieure

Les figures 4.23, correspondant & des parois d’aluminium d’épaisseur e = 1 mm, montrent

une parfaite symétrie des champs de température et de fraction massique par rapport au plan
médian vertical au cours de I’évolution thermique. Les lignes de courant font apparaitre le
développement de rouleaux contrarotatifs dont l'intensité diminue & mesure que ’on se rap-
proche de ’état stationnaire. Lorsque la capacité calorifique de la paroi est plus importante,
le fluide se refroidit beaucoup plus lentement, la vapeur d’eau disparait moins vite (au méme
instant, la fraction massique est beaucoup plus élevée) mais, les gradients de température
étant plus élevés, la circulation du fluide est plus importante. Cependant, les allures générales
des champs sont comparables et se déduisent de celles tracées sur les figures 4.23 avec un
décalage temporel.
Pour les parois en aluminium d’épaisseur e = 1 mm, la condensation ne débute qu’au bout
d’une période légérement supérieure a 20 s mais, compte-tenu de la trés faible résistance ther-
mique des parois, la convection thermique démarre immédiatement aprés la mise en contact
de la cavité avec I'ambiance froide comme le montrent les figures 4.23 pour ¢t = 20 s. Les mou-
vements descendant de 1’air le long des parois verticales produisent une stratification verticale
au centre de la cavité avec le fluide le plus chaud juste en dessous de la paroi adiabatique
supérieure. Les isovaleurs de la fraction massique indiquent que la vapeur d’eau se condense
trés rapidement entre ¢ = 50s et t = 150 s et que les gradients de concentration sont trés
petits & ¢ = 300 s. Les forces solutales jouent alors un réle marginal sur la refroidissement du
fluide jusqu’a I’état stationnaire.
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T W, 0

v

FiG. 4.23 — Champs de température, de fraction massique de vapeur d’eau et de la fonction
de courant pour k = 200W/mK, e = lmm

4.2.5 Cavité différentiellement chauffée avec une seule paroi conductrice

Dans cette partie, on étudie la convection thermosolutale dans une cavité a section carrée
avec une paroi verticale chaude & température uniforme 7, = 350K et 'autre paroi verticale
d’épaisseur finie “¢” refroidie par convection ( coefficient d’échange h.,) avec une ambiance
froide a T, = 280K (Fig. 4.24).
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S3
Tc S1 : S2
y s
0 x
L
FIG. 4.24 — géométrie étudiée FI1G. 4.25 — Maillage utilisé

Tous les calculs se rapportent & une cavité de cété L = 10c¢m, une paroi froide dont les pro-
priétés sont données dans le tableau 4.7 et en supposant que l’air humide est initialement &
la température uniforme Ty = T, = 350K . Dans ces conditions, une estimation des nombres
de Rayleigh thermique et massique basée sur les propriétés de ’air humide & la température
moyenne 1;, = % et sur les écarts maximums de température AT =T, — T, et de concen-
tration correspondant & une humidité relative HRy = 80% conduit & 0 < Rar < 3.10° et
0 < Rapr < 2.10° en considérant que Br = 1/T,, et By = % —

Ces estimations des valeurs maximales des nombres de Rayleigh nous ont conduit & choisir
un maillage non-uniforme 100 x 100 avec une expansion géométrique & = 1,05 dans les deux
directions d’espace. Pour maintenir le nombre de courant (CFL) a une valeur inférieure a
I'unité, un pas de temps At = 0,01s a été utilisé.

Les parameétres du probléme sont I’humidité relative de ’air & l'instant initial, H Ry, et le

e (mm) || ps(kg/m3) | Cps(J/kg.K) | ks(W/m.K)
1 2500 1000 1

TAB. 4.7 — Propriétés de la paroi froide

coefficient d’échange avec I’ambiance h,. Le premier influe sur la masse d’eau condensée et le
second sur la durée du régime transitoire.

A chaque pas de temps, on calcule les masses volumiques moyennes des constituants, les tem-
pératures moyennes du mélange et de la surface intérieure de la paroi froide. On en déduit
la pression thermodynamicque P(t) par la loi d’état. Le régime permanent est supposé atteint
lorsque la fraction massique moyenne de vapeur d’eau et la température moyenne n’évoluent
pas pendant une durée suffisante. Les flux massiques pariétaux dépendent de 1’évolution de
la pression de vapeur saturante & la température locale des parois. La quantité d’eau conden-
sée varie fortement au cours du temps jusqu’a ce qu'un régime stationnaire, caractérisé par
un champ de concentration (ou de fraction massique) uniforme, soit atteint. Les deux parois
n’étant pas & la méme température, les mouvements de convection naturelle sont, en régime
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stationnaire, d’origine purement thermique.

4.2.6 Influence de la variation de I’humidité relative initiale.

Dans cette partie, le coefficient d’échange est fixé & la valeur he, = 5W/m?K . Les humidités
relatives et les fractions massiques de vapeur d’eau initiales des quatre cas étudiés sont :
Cas 1: HRy = 25% ,W, = 0,0669
Cas 2 : HRy = 50% ,W, = 0,138
Cas 3 : HRy = 65% ,Wy = 0,185
Cas 4 : HR() = 80% ; W() = 0,235
Une comparaison entre les valeurs maximales des deux termes de diffusion de I’équation d’éner-
gie, k,, VT et Xh;J; (conduction thermique et interdiffusion entre espéces), a d’abord été ef-
fectuée pour I'humidité relative initiale la plus élevée (H Ry = 80%). Les figures 4.26 et 4.27
montrent que le terme correspondant & la diffusion entre espéces est, au plus, d’un ordre de
grandeur plus petit que le terme de conduction dans le fluide. Sa valeur diminue au cours de
I’évolution thermique, & mesure que la vapeur d’eau se condense.
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Fig. 4.26 — Comparaison des ordres de Fig. 4.27 — Comparaison des ordres de
grandeur du maximum pour les deux grandeur du maximum pour les deux
termes dans la direction horizontale pour termes dans la direction verticale pour
HR = 80% HR = 80%

La figure 4.28 donne I’évolution du flux massique de vapeur d’eau condensée sur les parois : sur
la paroi verticale froide S, le flux est beaucoup plus important que les flux sur les parois hori-
zontales adiabatiques qui différent mais qui sont trop faibles pour étre distinguables a 1’échelle
de la figure. Cette figure est 'une des plus significatives parmi celles qui sont discutées dans la
suite. Elle montre que ’apport de chaleur latente sur les parois ne débute pas immédiatement
et que sa durée est limitée & une fraction de la durée du régime transitoire. Pour cette valeur
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F1G. 4.28 — Flux massique condensé sur les parois pour H Ry = 80%

de ’humidité, la convection est d’origine purement thermique avant ~ 50 s et aprés ~ 1500 s.
Les importances relatives des forces thermiques et solutales évoluent au cours de cette période.
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Fi1G. 4.29 — Evolution du flux massique Fi1G. 4.30 — Evolution de la masse conden-
condensé sur la paroi froide pour diffé- sée sur la paroi froide pour différentes hu-
rentes humidités initiales midités initiales

Les figures 4.29 et 4.30 représentent 1’évolution du flux massique de vapeur d’eau (g/m s)
et de la masse condensée (g/m) sur la paroi froide pour les quatre valeurs de 'humidité ini-
tiale. Tant que la température la plus basse de la surface n’a pas atteint la température de
rosée (figure 4.31), il n’y a pas de condensation et le mouvement du fluide est dit uniquement
a la convection naturelle d’origine thermique (les nombres de Grashof effectifs thermique et
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massique augmentant au cours du temps dans la premiére phase de I’évolution).

Cette période transitoire est d’autant plus longue que H Ry est faible (= 140s pour HRy =

50% par exemple). La convection thermosolutale débute ensuite et le flux massique de conden-
sation augmente trés rapidement jusqu’a atteindre un maximum : I’eau liquide étant immédia-
tement évacuée, la température de rosée augmente et le régime permanent est atteint lorsqu’il
n’y a plus de condensation sur les parois, ce qui correspond & un champ de fractions massiques
trés faibles (valeur maximale de l’ordre de 0,04).
Avec T, = 280K, la convection en régime permanent est alors essentiellement thermique (rap-
port entre les nombres de Grashof solutal et thermique proche de 0,003) : les vitesses de
circulation et le champ de température ne dépendent plus alors que de la valeur du coefficient
d’échange he,.
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Fi1G. 4.31 — Profils de la température sur
la face intérieure de la paroi refroidie au
début de la condensation en (T,(y))

FiGg. 4.32 — Evolution de la température
moyenne de la paroi intérieure refroidie

La distribution de température sur la face intérieure de la paroi refroidie est représentée,
pour les différentes humidités initiales, sur la figure 4.31 lorsque sa température la plus basse
atteint le point de rosée (partie inférieure de la paroi). Lorsque HRy = 80%, la conden-
sation commence au bout de At = 41s : & cet instant, la paroi est encore a température
uniforme (verticalement comme transversalement car le nombre de Biot basé sur h., a pour
valeur Bi = 10_3). Pour la plus faible humidité, la convection thermique s’est développée
sur une période de temps suffisante pour que la répartition verticale de température ne soit
plus uniforme (les mouvements de convection thermique s’amplifient au cours du temps) et la
température est continuement croissante de bas en haut de la paroi.

L’évolution de la température moyenne de la face intérieure de la paroi froide est donnée sur
la figure 4.32 pour les différentes humidités initiales. On remarque d’abord que les température
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moyennes des deux faces sont quasiment identiques pendant toute 1’évolution thermique, sauf
dans le cas HRy = 80% durant la période correspondant au pic de condensation parce que
la contribution de la condensation est alors suffisante pour que le nombre de Biot basé sur
le coefficient d’échange interne ne soit plus trés petit. On observe ensuite que les courbes se
croisent aux environs de ¢t = 500 s. Cela signifie que la condensation est pratiquement termi-
née pour toutes les valeurs considérées de H Ry : la convection est alors d’origine purement
thermique et le paramétre adimensionnel déterminant est le nombre de Rayleigh thermique
dont la valeur croit jusqu’a ce que le régime stationnaire soit atteint.
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FiG. 4.33 — Evolution de la masse volu- Fi1G. 4.34 — Evolution de la pression ther-
mique moyenne du mélange modynamique

Les figures 4.33 et 4.34 montrent les évolutions de la masse volumique moyenne (ou de la masse
du mélange, m = pV) et de la pression moyenne. Le fluide étant modélisé comme un mélange
de gaz parfaits & volume constant, ces évolutions sont consistantes avec la loi des gaz parfait.
Pour T'air sec, ’approximation de Boussinesq conduit & une masse volumique constante et
donc & une diminution de pression avec la température. Pour ’air humide, la modélisation
faiblement compressible permet de tenir compte de la diminution de la masse du mélange
comme de la pression thermodynamique. Ces deux figures donnent, en considérant I’état ther-
modynamique du fluide, une autre représentation des phénoménes physiques instationnaires.
L’évolution de la masse volumique comporte deux plateaux. Aux faibles valeurs du temps, le
premier plateau correspond a la convection dans un mélange dont la température est toujours
supérieure & la température de rosée : la masse volumique est donc constante et une modélisa-
tion basée sur I'approximation de Boussinesq, mais en tenant compte des variations des autres
propriétés physiques avec la température, conduirait pratiquement au méme résultat (parce
que 2(T. — T,)/(T. + Ty) = 0,22), ce que nous montrerons dans la suite. Le second plateau
signifie que toute la vapeur d’eau a été condensée. L’approximation de Boussinesq est & nou-
veau applicable. La phase intermédiaire caractérise la durée pendant laquelle la vapeur d’eau
se condense. L’évolution de la pression est différente car la pression diminue constamment :
la rupture de pente au début du régime transitoire marque ’apparition de la condensation.
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Un plateau ne peut étre atteint qu’en régime de convection thermique stationnaire. Ces deux
figures montrent donc que, pour HRy = 80%, la condensation est terminée aprés =~ 800 s et
que le régime permanent est atteint apreés ~~ 1200 s.
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Fi1G. 4.36 — Comparaison entre les densités
de flux moyen total sur la face intérieure
de la paroi froide

Fig. 4.35 — Comparaison des flux pour
HRy = 80%

Les figures 4.35 et 4.36 montrent que la contribution du changement d’état au flux de cha-
leur est dominante au début de I’évolution thermique. L’évolution de la densité de flux total
calculée dans le cas d'une cavité remplie d’air sec a été ajoutée sur la figure 4.36 sur laquelle
les différentes conditions initiales sont comparées. Cette figure permet de mieux préciser la
remarque précédente : les flux correspondant aux trois humidités initiales les plus élevées se
croisent aux environs de t = 300 s, et ceux correspondant & HRg = 25% et a de lair sec
deviennent les plus importants aprés ¢ =~ 500 s. En conséquence, les variations temporelles des
températures moyennes et des flux sont cohérentes.

Les quantités massiques reportées dans le tableau 4.8 indiquent que la masse du mélange
contenue initialement dans la cavité (& pression atmosphérique) est d’autant plus faible que
I’humidité relative est importante. La fraction massique de vapeur d’eau augmente évidem-
ment avec 'humidité initiale de I'air de méme que la masse d’eau condensée, la condensation
se produisant marginalement sur la paroi basse adiabatique (valeur de 'ordre de la précision
des calculs). Les propriétés physiques de 'air en régime stationnaire sont données dans le
tableau 4.9. On remarque qu’elles sont sont d’autant plus proches de celles de 'air sec que
le taux d’humidité initiale est faible. La chute de pression diminue aussi pour les plus petites
valeurs de H Ry. A partir de ces propriétés et de la température moyenne stationnaire de la
paroi froide (T ), on peut calculer un nombre de Rayleigh thermique et reprendre les calculs
en se basant sur ’approximation de Boussinesq afin de vérifier que les états stationnaires sont
identiques (Figs. 4.38 et 4.39). Les valeurs du nombre de Rayleigh sont d’autant plus petites
que ’humidité initiale est grande : on en conclut que la convection thermique est d’autant
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plus intense en régime stationnaire que I’humidité initiale est petite, d’ou le croisement des

courbes reportées sur les figures 4.32 et 4.36.

H RO% My, mg, in Wv I Mcond Mecond; ﬁm ﬁm
(g) () () (8) (kg/m?) | (Pa)
initiale | initiale | initiale | finale | paroi froide | toutes les parois | finale finale
80 2,08 8,83 0,235 | 0,042 1,76 1,78 0,706 6,83 10°
65 1,69 9,06 0,185 | 0,040 1,37 1,38 0,768 7,47 10%
50 1,30 9,30 0,138 | 0,039 0,96 0,97 0,834 | 8,10 10*
25 0,65 9,69 0,067 | 0,027 0,39 0,40 0,927 | 8,88 10*

TAB. 4.8 — Quantités massiques initiales et stationnaires

La fraction massique finale dans la cavité dépend de la pression de la vapeur restante et de

la pression totale (air sectvapeur) dans la cavité W, = 1% %f
HRy% Modele Pm Tom km Com Tp.oo Rar
(kg/m?) | (kg/ms) | (W/mK) | (J/kgK) | (K)

25 Compressible 0,931 | 1,938 107° | 10,0286 1035 307,88 | 2,12 10°
50 Compressible 0,834 1,920 107 0,0286 1046 306,45 | 1,80 10°
65 Compressible 0,768 1,916 107 0,0285 1047 305,70 | 1,56 10°
80 Compressible 0,706 1,910.107° 0,0285 1045 305 1,34.10°

Air sec Boussinesq 1,0085 | 1,821 10~ 0,026 1007,8 307,78 | 2,84 10°

Py =101325Pa

TAB. 4.9 — Propriétés physiques du meélange et nombre de Rayleigh thermique en régime
stationnaire (8 = 1/T,, et T}, = 315K dans le calcul de Ra)

Le nombre de Rayleigh thermique est calculé & partir de ’expression suivante :

_ gBrL3(T. — Tf)p%,Cpm

R
“r tmkm

avec fr =1/T,, et T, =315K (4.40)

pm s Cpm, tm, km sont des valeurs moyennes (tableau 4.9).

Les répartitions de température sur la paroi froide sont tracées & différents instants sur
la figure 4.37 pour de l’air sec et au cours de la période de condensation maximale pour
HRy = 80%. Ces figures montrent clairement que la paroi s’échauffe lorsque la vapeur d’eau
se condense. Au cours de cette période, le coefficient d’échange par condensation est en effet
beaucoup plus grand que le coefficient d’échange par convection thermique. Lorsque toute la
vapeur d’eau est condensée, la température moyenne de la paroi froide (Fig. 4.38) devient par
contre moins élevée que dans le cas de I’air sec parce que le nombre de Rayleigh thermique
est plus faible (tableau 4.9).

154



4.2. CONDENSATION DANS UNE CAVITE FERMEE

350

__t=100s

3401

3301

000000000000000 00000000 0 0 6 0 © © © P[0 000 0 0000000000000

t=300s
/(

%3
= 320 renseaecoe

o o o
oooc00000000 °0

U ° neoeuennouﬂwm

= t=12008 vt
310§ Laegte”
] HR =80%
3004 ° 0
i"“"#w * airsec
2903 '0.02° '0.04" 7 [0.06' '0.08’ ‘
y (m)

0.1

FiG. 4.37 — Comparaison des répartitions de température sur la paroi froide a différents ins-

tants

w
a
o

w
N
o

@
@
TR I

w
N
2

HR,=80%
— — — - Airsec

"7 T7400" T T 800" T 71200 T T 1600 T T 2000 ' T 2400
t(s

FiG. 4.38 — Evolution temporelle de la
température moyenne de la face intérieure
de la paroi froide

207
18: HR,=80%
B — — — - Airsec
161
14: a— A WA AR W N G — = - —
121
=7 104
T ]
81
E 1
. ?
6: ;
1| 7
“l
117
21y
o

(e

"7 T 000 T "800 T T 1200 T T 1600 T T 2000 ' ' 2400

t(s)

Fi1G. 4.39 — Comparaison des flux sur la
surface intérieure froide

Les isovaleurs des champs de l’écoulement sont représentées sur les figures 4.41 et 4.40 3
plusieurs instants caractéristiques pour les humidités relatives initiales H Ry = 50% et HRy =
80%. Sur ces figures, les isolignes de température et de fonction de courant tracées en pointillés
correspondent & un probléme purement thermique (HRy = 0%). Les effets thermosolutaux
maximums sont observés au début du régime transitoire et sont d’autant plus importants que
I'’humidité est élevée. On remarque que les fractions massiques et les humidités varient en sens
inverses dans la direction verticale : les fractions massiques sont les plus importantes dans les
régions les plus chaudes alors que '’humidité est maximale le long de la paroi froide et dans
la partie basse de la cavité ou I’air est le plus froid. Ce résultat, attendu, est cohérent avec les

155



CHAPITRE 4. TRANSFERT DE MATIERE ET DE CHALEUR DANS UNE CAVITE FERMEE : ETUDE DE LA
CONDENSATION SURFACIQUE

j
!
|
) = ===
1 A = 3

I 0.30

I
! . 0.40
|\ ) 0.49
! AY 0.040 0.58

0% (,,47 0.67

| e———— —— /0.039; Yt

t=2000s

F1G. 4.40 — Isothermes, lignes de courant, champs de fraction massique et d’humidité a diffé-
rents instants pour HR = 50%

principes thermodynamiques dictant les propriétés de 1’air humide.
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t=2000s

4.2.7 Influence de la variation du coefficient d’échange externe h.,

L’influence de variations du coefficient d’échange externe est étudiée dans ce paragraphe.
Les conditions initiales sont identiques pour toutes les valeurs de h., considérées et sont re-
portées dans la tableau 4.10. Le nombre de Biot basé sur h., est toujours faible compte-tenu
des valeurs de I’épaisseur et de la conductivité thermique de la paroi froide : Bi = 107 3h,.
Le gradient de température vertical est d’autant plus élevé que h,, est faible mais 1’écart de
température entre les deux faces de la paroi froide est toujours négligeable.

| Ty =350 K | HRy = 80% | my, =2,08g/m | my, = 8,83g/m | W, = 0,235 |

TAB. 4.10 — Conditions initiales

Les variations du coefficient d’échange externe influent sur la température de la paroi
froide et sur la durée du régime transitoire. En conséquence, la vapeur d’eau se condense
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d’autant plus rapidement et la masse condensée est d’autant plus importante que h., est
élevé comme le montrent les valeurs de la masse condensée reportées dans le tableau 4.11.
La masse volumique et la pression moyennes diminuent avec une augmentation de h.,. Cette
diminution est principalement due a celle de la température moyenne de l'air parce que les
fractions massiques de vapeur d’eau sont, pour toutes les valeurs étudiées de h.,, trés faibles

en régime permanent.

hey (W/m2K) va Meond(9/m) Meond, (/M) ﬁm(kzg/m?’) P (Pa) Tm(K)
paroi froide | sur les 3 parois finale finale finale

5 0,042 1,76 1,78 0,706 6,83.10° 327

10 0,027 1,87 1,88 0,695 6,53.10% 322

20 0,017 1,95 1,96 0,687 6,36.10% 319

30 0,013 1,98 1,99 0,683 6,28.10% 318

TAB. 4.11 — Influence du coefficient d’échange h., sur la masse condensée
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Les évolutions du flux massique condensé, de la masse condensée et de la température moyenne
de la paroi froide tracées sur les figures 4.42, 4.43 et 4.44 montrent une nette diminution de
la durée du régime transitoire aux plus grandes valeurs de h.,. Elle est de ’ordre de 1500 s
pour he, = 5W/m?K et de 'ordre de 300 s pour h., = 30 W/m?K. La masse condensée est
quasiment maximale pour h., = 20 W/m2?K parce que, comme le montre la figure 4.44, la
température moyenne finale de la paroi froide tend lentement vers celle de I’ambiance aux
valeurs plus élevées de h.,. Cette remarque s’appuie aussi sur les tracés des variations tempo-
relles de masse volumique moyenne et de pression thermodynamique pour he, = 20 W/m?K et
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F1G. 4.44 — Profils de la température moyenne de la paroi froide

hey = 30 W/m2K (Figs. 4.45 et 4.46). Dans le cas he, = 5 W/m?K, ces deux figures montrent
que la condensation débute aprés une période de 'ordre de 40 s, durée nécessaire pour que la
température la plus basse de la paroi froide descende en dessous de la température de rosée.
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F1G. 4.46 — Profils de la pression thermo-

F1G. 4.45 — Profils de la densité d .
ynamique moyenne

Les isovaleurs représentées sur la figure 4.47 montrent que les niveaux de température et de
fraction massique diminuent quand h., augmente alors que les iso-fonctions de courant et
humidités relatives varient en sens inverse. Cette figure illustre donc, & partir de tracés des
isovaleurs, les remarques précédentes.
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FiGg. 4.47 — Isothermes , lignes de courant, champs de fraction massique et d’humidité en
régime permanent pour différentes valeurs de he,

En régime stationnaire, les isocontours de la figure 4.47 ne montrent pas de changements ap-
parents dans la structure de I’écoulement. L’explication est que les valeurs des nombres de
Rayleigh sont presque identiques. En conclusion, dans la gamme de h., considéré, D'effet le
plus significatif de h., est de produire une diminution de la durée du régime transitoire.

Conclusion

L’objectif de cette étude numérique a été de contribuer & la simulation des transferts de
chaleur et de matiére instationnaires associés & la condensation surfacique dans une cavité
remplie, a l'instant initial, par de ’air humide. Les parois verticales, d’épaisseur finies, sont en
contact avec une ambiance froide. La difficultés liées & la modélisation du film de condensat
sur les parois nous ont conduit & négliger le film liquide qui a été considéré suffisamment mince
pour que sa résistance thermique soit négligeable. On a montré que 'approximation de Boussi-
nesq habituelle n’est pas appropriée pour traiter la convection thermosolutale induite par des
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gradients de température et de concentration. La modélisation s’appuie sur une formulation
faiblement compressible. Les variations temporelles des champs de vitesse, pression, tempéra-
ture et fractions massiques ont été étudiées pour différentes conditions initiales d’humidité et
différentes conditions de refroidissement de la cavité. Les principaux résultats obtenus sont :
e quand 'approximation de Boussinesq n’est pas adoptée, le régime stationnaire dépend des
conditions initiales utilisées, méme pour 'air sec.

e la diminution de la pression moyenne correspond bien aux calculs thermodynamiques.

e la convection thermosolutale présente trois périodes : transfert thermique, transfert thermo-
solutal et finalement transfert thermique dominant.

e 'augmentation temporelle de la température de la paroi extérieure sous l’effet de la conden-
sation a été étudiée.

e quand la quantité de vapeur d’eau dans le mélange est importante a l'instant initial, la
diminution de la densité du mélange par rapport & l’air sec conduit, en régime permanent,
4 une température plus basse de la paroi froide due & la diminution du nombre de Rayleigh
thermique effectif.
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Nomenclature

diffusivité thermique [m?/s]

rapport de forme, = L/2d

capacité thermique [J/K.kg|

demi-largeur du canal [m|

diameétre hydraulique [m]

coefficient de diffusion massique [m?/s]

gravité [m/s?|

nombre de Grashof massique, Gryy = gBn (W, — Wo) D3 /v2,
nombre de Grashof thermique, Grr = gB7(T, — To) D} /v2,
enthalpie [J/kg|

enthalpie de mélange [J/kg]

chaleur latente [.J/kg]

longueur du canal [m]

conductivité thermique [W/m.K]|

débit massique [kg/s|

flux massique évaporé [kg/s]

masse molaire |kg/kmol]

paramétre thermosolutal N = Gry;/Grp = Riy/Rip
nombre de Nusselt moyen

pression motrice [Pal

pression de saturation [Pal|

pression statique [Pal

pression hydrostatique [Pal]

nombre de Prandtl, = v,,,/a,,

densité de flux de chaleur [W/m?|

constante des gaz parfaits, = 8,315 k.J/kmol
nombre de Reynolds Re = Vo Dy, /v

nombre de Richardson massique Riy = Gryy/ Re?
nombre de Richardson thermique Rir = Grr/Re?
nombre de Schmidt Sc¢ =v/D,

température [K]

vecteur vitesse [m/s]

fraction massique

coordonnées [m]
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NOMENCLATURE

Symboles grecs

Om coefficient d’expansion massique

Br coefficient d’expansion thermique [K Y], Br = 1/T,
AT variation de température, = (Tp — 7)) [ K]
HR humidité relative |%)]

L viscosité dynamique de mélange [N /m.s]
LG fonction de courant

p densité [kg/m3]

Indices

a air sec

p paroi

m mélange

M solutale

T thermique

v vapeur

r référence

00 état final

166



Chapitre 5

Convection mixte dans une conduite
plane verticale : Influence des
transferts de matiére sur les parois

Introduction

La convection mixte associée & ’évaporation ou a la condensation d’un film liquide ruisse-
lant sur les deux parois d’un canal vertical a suscité un intérét suffisant pour motiver un grand
nombre de travaux au cours des derniéres années. La convection thermosolutale induite par
des gradients de température et de concentration de vapeur d’eau a une influence importante
sur les transferts thermiques dans nombreux systémes : le confort thermique dans 1’habitat,
la condensation sur les vitrages et sur les murs, la conservation des aliments et de divers
produits, le refroidissement d’équipements électroniques ou, & une autre échelle, les tours de
refroidissement.

Lorsque une paroi est recouverte d’un film liquide, une augmentation importante des trans-
ferts de la chaleur peut étre observée en raison de la présence simultanée des forces d’Archimede
thermique et massique, résultant de gradients de température et de concentration, et de I’éva-
poration du film.

Somers [68] et Nakamura [69] ont été les premiers & traiter le probléme de transferts simul-
tanés par changement d’état dans le cas d’une plaque refroidie par évaporation et placée dans
un écoulement de convection naturelle en régime de couches limites. Somers a employé une
méthode intégrale approximative et Nakaruma a négligé les forces d’Archiméde provoquées
par la double diffusion. Ces deux auteurs ont supposé que les propriétés thermophysiques
du fluide sont constantes et que les termes d’interdiffusion moléculaire (dus aux différences
d’enthalpie des deux constituants) sont négligeables devant ceux de diffusion thermique. Ce
travail a été ré-axaminé par Chow et Chung [70] en étudiant ’évaporation d’eau dans un écou-
lement laminaire d’air sec, de vapeur surchauffée et d’'un mélange des deux espéces. Ils ont
examiné, en particulier, les raisons physiques liées 4 1’existence d’une inversion de température
en utilisant une approche de similitude et en se basant sur la régle du 1/3 pour calculer les
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propriétés thermophysiques |71]. Ces résultats analytiques ont été confirmés expérimentale-
ment par Haji et Chow [72]. Lee et al. [73] ont examiné expérimentalement et numériquement
la convection naturelle dans un canal formé par deux plaques verticales, l'une étant poreuse
et l'autre imperméable. Les deux plaques ont été maintenues & des températures uniformes,
supérieures a la température ambiante, et un gaz lourd (CO3) aspiré a travers 'une des parois.
Les forces d’Archiméde négatives dues gaz lourd induisent un écoulement descendant le long
de la paroi poreuse tandis que le transfert de chaleur & travers la paroi imperméable provoque
un écoulement ascendant. Chang et al. [74] ont étudié les effets du couplage des transferts
thermique et massique d’un mélange vapeur d’eau-air sur le développement d’un écoulement
de convection naturelle en régime stationnaire dans une conduite verticale. L’influence de la
longueur de la conduite et de la différence de températures entre ’entrée et les parois a été
examinée en détail. Une attention particuliére a été portée sur I’étude des transferts de chaleur
lorsque les forces thermique et massique agissent dans la méme direction (T3, > Tj) ou dans
des directions opposées (T,, < Tp). Cependant, 'utilisation de I’approximation de Boussinesq
rend ces résultats applicables uniquement pour les mélanges a faible concentration de vapeur
d’eau (mélange binaire dilué).

Yan et Lin [75] ont présenté une premiére étude sur les effets de ’évaporation d’un film
liquide le long de deux parois paralléles et humidifiées d’un canal vertical. Une grande atten-
tion a été portée aux effets du transfert de chaleur latent dans un écoulement laminaire en
convection mixte. Lin et al. [59] ont étudié le role de 1’évaporation d’un mince film d’eau en
convection mixte sur une paroi isotherme d’un tube vertical. Ils ont montré que le transfert
de chaleur latent est dominant et qu’il existe une température surfacique, Ty, & laquelle le
rapport entre le flux de chaleur latent et sensible est minimum. Ce probléme a été réexa-
miné, d’une maniére plus approfondie, par Yan [76] en considérant deux mélanges binaires
eau-air et éthanol-air et en tenant compte de variations des propriétés thermophysiques. Les
résultats ont montré une augmentation importante des transferts de chaleur dans le cas d'une
paroi mouillée par un film d’éthanol. L’évaporation ou la condensation de la vapeur d’eau
sur des surfaces mouillées d’un canal vertical chauffé asymétriquement, dans un écoulement
laminaire de convection mixte, a été étudiée par Yan et al. [60]. Les résultats confirment que
le transfert de la chaleur est dominé par le changement d’état. De plus, les résultats obte-
nus en tenant compte de ’écoulement du film liquide ont été comparés a ceux négligeant
cet effet ; la comparaison montre que 'hypothése d’un film extrémement mince considérée par
Yan et Lin [60, 59| est valide seulement pour les systémes a faibles débits massiques de liquide.

Tsay et Lin [77] ont analysé numériquement les transferts de chaleur et de masse dans
un écoulement laminaire de gaz arrivant sur un film liquide. Les équations de conservation
pour les deux phases, couplées avec des conditions & l'interface liquide-gaz, ont été résolues
simultanément. Il a été montré, en particulier, que les résultats obtenus en tenant compte du
transfert dans le film liquide différent sensiblement de ceux obtenus en négligeant le transfert
de chaleur & travers le film liquide. L’analyse de I’hypothése des effets d’un film mince a été
étendue par Yan et Lin [78] et Yan [79] dans le cas d’une étude de convection naturelle en
écoulement turbulent avec évaporation le long des parois verticales d’une plaque et d’un ca-
nal. Ils ont étudié en détail I’influence du débit massique de liquide. Leurs résultats indiquent
que l'influence d'un film liquide en régime laminaire est faible au centre de la conduite, alors
qu’elle est importante prés de l'interface gaz-liquide. Yan et ces collaborateurs. [80, 81, 61] ont
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présentés des simulations numériques en régimes laminaire et turbulent de convection mixte
sur 'une paroi d’un canal vertical. La principale conclusion est que le transfert de chaleur
augmente quand le débit massique du film liquide diminue.

Plus récemment, la convection mixte dans une conduite rectangulaire verticale ou inclinée
avec évaporation d’un film le long d’une paroi poreuse a été étudiée par |82, 83|. L’approxi-
mation de Boussinesq a été adoptée et les propriétés thermophysiques de I'air humide ont été
supposées constantes et évaluées par la régle du 1/3. Une formulation mixte vorticité-vitesse
des équations de Navier-Stokes tridimensionnelles a été introduite mais les termes de diffu-
sion axiale ont été négligés dans les équations de conservation de la quantité de mouvement,
de l'énergie et de la masse. Les effets de la température de la surface mouillée, du nombre
de Reynolds, de 'humidité relative et du rapport de forme ont été examinés. Les résultats
principaux obtenus, & 1’exception de ceux portant sur le rapport de forme, ont confirmé les
conclusions tirées précédemment dans le cadre de ’approximation du film liquide trés mince.

Dans 'ensemble des travaux mentionnés ci-dessus, le probléme a été étudié en considé-
rant différentes conditions aux limites thermiques mais en utilisant toujours soit un modéle
de couche limite, soit en négligeant la diffusion axiale dans le cas d’un écoulement en conduite.

L’intérét d’employer une formulation elliptique est qu’il est alors posssible de prédire des
éventuels renversements de 1’écoulement (ou recirculations), notamment dans la région d’en-
trée, lorsqu’un écoulement thermosolutal en conduite est modélisé. L’inconvénient de cette
formulation réside dans la nécessité d’écrire des conditions aux limites dans la section de
sortie pour les toutes les quantités transportées. Le premier travail traitant du renversement
d’écoulement en développement avec transferts couplés de chaleur et de masse d’un mélange
binaire dans un canal vertical en utilisant une formulation elliptique 2D a été effectué par Des-
rayaud et Lauriat [62]. Un écoulement laminaire et stationnaire de convection naturelle sous
I'approximation de Boussinesq, d’un mélange dilué de deux gaz parfaits air-vapeur d’eau a été
examiné dans le cas de faibles variations de température et de concentration. Les régles de
similitude entre nombres de Sherwood et Nusselt ont été discutées et de nouvelles corrélations
donnant les nombres de Nusselt latent et sensible ont été proposées [62]. La convection mixte
d’un écoulement descendant d’air humide dans une conduite plane verticale avec ses parois
recouvertes par un mince film d’eau & une température inférieure a celle de 'entrée d’air a
été étudié numériquement par Hammou et al. [84]. L’évaporation ou la condensation sur les
parois peut se produire selon les valeurs respectives de Wy et W),. Toutefois, la configuration
de I’écoulement est peu influencée par le phénoméne de changement de phase en raison de la
faible fraction massique de vapeur d’eau considérée dans [84]. Plus récemment, ce probléme
a été réexaminé par Azizi et al. [85] pour deux types d’écoulement principal, ascendant ou
descendant, en convection mixte. Les résultats ont montré que les flux de chaleur latent et
sensible peuvent augmenter ou diminuer en fonction de la direction de 1’écoulement. Un ren-
versement d’écoulement a été observé dans le cas des écoulements ascendants ol ’écart entre
la température des parois isothermes et celle de 'entrée du canal est important. Toutefois, les
résultats n’ont pas indiqué l'existence d’une inversion d’un écoulement d’air humide due au
transfert de matiére.
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Une étude bibliographique montre que la formulation elliptique n’a été appliquée qu’a
des écoulements & masse volumique constante (sauf dans le terme de poussée d’Archimeéde),
c’est-a-dire pour des mélanges avec des espéces faiblement concentrées diffusant dans un gaz
porteur de masse molaire peu différente. Dans ces cas, 'approximation de Boussinesq appara-
rait étre bien adaptée. Par contre, I’évaporation d’un gaz trés léger ou tres lourd et pour des
concentrations interfaciales relativement élevées induit des variations importantes de masse
volumique du mélange s’écoulant dans la conduite. Dans ce cas, 'hypothése d’une masse volu-
mique constante est inadaptée parce que le mélange d’espéces ne peut pas étre traité comme
dilué. Dans ce chapitre, nous examinons cette question pour des évaporations de films d’eau
ou d’hexane dans un écoulement laminaire en convection mixte.
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5.1. MODELISATION

5.1 Modélisation

5.1.1 Hypothéses

To Wo Vo Po

RER

film ligquide

FiG. 5.1 — Schéma du systéme étudié

e Ecoulement laminaire, bidimensionnel et stationnaire.

e Fluide Newtonien et hypothése de Stokes.

e Travaux des forces de pression et dissipation visqueuse négligés.

e Pas de production volumique de chaleur.

e Mélange binaire de gaz parfaits avec le gaz porteur incondensable.

e Pas de réaction chimique ou de disparition/création d’un constituant dans le mélange en
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écoulement

e Pression thermodynamique constante et égale a la pression atmosphérique : Py, = P, =
101 325 Pa.

e Propriétés thermophysiques ne dépendant que de la température et des fractions massiques.
e Masse volumique variable avec la température et avec la fraction massique dans tous les
termes et calculée par la loi des gaz parfaits.

P, M,
m = 1
p RT (5.1)
ou M; est la masse molaire du mélange.
1 W, 1-W,
(5.2)

M, M,
e Film liquide suffisamment mince pour que sa résistance thermique soit négligeable et pour
que la vitesse de ruissellement le soit aussi.
e Variation de pression le long de la conduite suffisamment faible pour que la pression partielle
de saturation de l’espéce se condensant ou s’évaporant & l'interface liquide/gaz puisse étre
supposée constante. La fraction massique interfaciale est donnée sous forme molaire par la
relation générale :

99 299
7

ou P,; est la pression de vapeur du constituant a l'interface, P,, la pression totale du
mélange et x; la fraction molaire de ”¢” dans le mélange. La relation générale x; = W;(M;/M;)

conduit donc & l'expression suivante de la fraction massique a U'interface (notation ”7” car le
film liquide n’est pas modélisé).

P, ;(T,) M,
W, = 2P Y 54
P Pn M, (54)
M,P, ;(T,)
P [MvPv(Tp) + Ma(Pm - Pv,i(Tp)]
ou P, est la pression du mélange (supposée étre égale & la pression atmosphérique).
5.1.2 Equations de conservation
e Equation de continuité :
a m 8 m
(pmu) | Opmv) _ (5.6)

ox oy

e Equation de quantité de mouvement :
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5.1. MODELISATION

- direction z (horizontale)

e u pe D ( 0w\ 0 ( u
Prm Oz Prm oy Oz oz \F'™ oz oy um(‘)y

(5.7)
Lo, 2 (ou o0\], 0 (o
ox ”max 3,um or 0Oy Yy 'um&n
- direction y (verticale)
v e O 0 v\ 9 (v
P or P oy Oy ox ”max oy um@y
(5.8)
0 ov 2 ou Ov 0 ou
a_ ma - SMm | 5 a a_ maa mT7Wv_r
+3 [u o 3" <8m+8y>]+8x<'u ay>+(p( )= pr)g

ol p, = p — pn est la pression motrice, différence entre les pressions statique et hydro-
statique. En supposant que la masse volumique du fluide a l'extérieur de la conduite est
constante (réservoir a température uniforme 7., & concentration uniforme W, et a pression
atmosphérique), le gradient vertical de pression hydrostatique est :

dpp

9Pn _ 5.9
4y P (5.9)

puisque ’axe vertical est dirigé dans le sens de la gravité.

e Equation de ’énergie :

Opmuh) | Olpurh) _ (km 8B> 9 <k:m aﬁ)

oz gy oz \C,ox) oy \ T,y

(5.10)

B, oW, 9, oW,
+% <pm(hv - ha)Dv,mW> + 8_y <pm(hv - ha)Dv’ma—:l,/)

ol h est 'enthalpie massique du mélange, pmh = puhy + paha ou h = Wyh, + (1 = Wy)hg.
Les enthalpies massique des constituants sont données par

T
hi = h) + / Cp:dT (5.11)
To
Si I’enthalpie de formation de ’espéce ”¢” & Ty = 0 K est nulle

T T
h=W, / CpodT + W, / CppdT (5.12)
0 0
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Pour un mélange de gaz parfaits dh = C,dT (ot Cp n’est fonction que de la température) et,
donc, (km/Cp)Vh = ky, VT Cette relation permet d’écrire 'équation de ’énergie sous la forme

Opmuf) | pwvh) _ 0 (, OT\ 0 (, oT
Oz oy Oz \ "ox oy \' " oy
(5.13)
B, oW, 3, oW,
+% <pm(hv - ha)Dv,mW> + 8_y <pm(hv - ha)D%ma—y)
e Equation de conservation de la vapeur :
I pmuWy) = O(pmvW,) 0 oW, 0 oW,
Ox + oy R * oy Pm Zo,m oy (5.14)

Conditions aux limites
e Concernant les conditions d’entrée en y = 0 et —d < x < d, il faut spécifier la vitesse, la

pression, la température et la fraction massique du mélange. On suppose le profil de vitesse
uniforme et la pression vérifiant 1’équation de Bernoulli. Soit :

u=0etv="1)

P = P,(0) + 3pn(0)VE = P,(0) + 1poV@ avec Reg = 2ot

Vr

ol pg est la masse volumique du fluide entrant dans la conduite et Dy, = 4d est le diamétre
hydraulique.

e Conditions de sortie en y = L et —d < x < d : les dérivées premiéres dans la direction y
des variables dépendantes (u,v,T, W) sont nulles. Cette hypothése signifie implicitement que
I’écoulement est quasiment établi dans la section de sortie. La pression est égale a la pression
ambiante, soit P = P,(0) 4+ pogL

e Sur les parois verticales :
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-T=T,

- W, est la fraction de saturation a la température 7,

Pys (Tp) %

Pm Mt
ou P, est la pression thermodynamique du mélange & la hauteur y et M; la masse molaire du
mélange. Formellement, W), varie donc avec y. Cette faible variation de W), est négligée dans
la modélisation.

W, = (5.15)

- v =0, u = uy vitesse normale & la paroi calculée par la relation (démonstration donnée
en annexe )

Cette expression suppose que le gaz porteur ne diffuse pas dans le film liquide et qu’il est
incondensable.

Grandeurs calculées

e p,, masse volumique moyenne du mélange calculée dans la section de la conduite,

s
Pmly) = —L——— (5.17)
S vde

e V,, vitesse moyenne sur la section (moyenne surfacique),

_ 1 4
Vin(y) = ﬁ/dvm dx (5.18)

e T, température moyenne du mélange dans une section,

_ fildmevdx

Tm(y) = (5.19)

fjd Pmv dz

e W, fraction massique moyenne de vapeur dans une section, rapport entre les masses
volumiques moyennes de la vapeur et du mélange,

_ fild pm Wyv da

Wo(y) = (5.20)

ey pmuv da
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e HR% = Isjvs((Tﬁ,)) * 100 humidité moyenne dans une section,

1 d
R(y) = o / HRdr (5.21)

e Densité de flux de chaleur a la paroi

or Pm Dv,mr hlv ow
1) = 00) + o) =~k G| + P Do te T (522)
p p
soit sous forme adimensionnelle :
e Nombre de Nusselt sensible local :
4d oT
Nus(y) = ———+—~ — 5.23
e Nombre de Nusselt latent local :
4d Pm Dv m hlv ow
Nuy(y) = . 5.24
() T, —Tn(y) k- (1-W,) Ox » ( )
e Flux massique de vapeur évaporée/condensée :
Dv m 8Wv
My (y) = +pm up avec: u,=——>1— — (5.25)
P P 1-W, on »

uyp est la composante de la vitesse du mélange normale & la paroi (axe x) et p,, est la masse
volumique du mélange (air+vapeur). W), est la fraction massique de la vapeur a 'interface
liquide-gaz.

e Flux massique diffusif de vapeur sur I'une des parois entre ’entrée et la cote y, dum

oW,
v 2
e dy (5.26)

Yy
§me,v = :l:/ mev,mT
0 —dd

e Flux massique évaporé/condensé entre y = 0 et y

Y Y Dym ow,
¢m,v Yy :/ PmU dy = j:/ Pm .
) 0 P 0 (1-Wp) O
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5.1. MODELISATION

L’écart entre les débits massiques & ’entrée et une cote y de la conduite est donné par

d
Aii(y) = [ (. 0)0(2.0) = p ot ) (5.29)
On a donc
Armn(y) =2 x ¢m,v(y) (5.29)

5.1.3 Equations de conservation sous ’approximation de Boussinesq

Hypothése : p,, est constante sauf dans le terme de poussée d’Archimeéde.

Cette approximation est théoriquement valable si les écarts de température sont faibles
(AT /T < 0,1 pour un mélange de gaz parfaits) et si la variation de concentration de 1'un
des constituants est faible (mélange dilué, Lin et al.[59]). On écrit alors 1’écart relatif de masse
volumique sous la forme

”"p_—pm — Br(T = T,) + B (W, — W) (5.30)

On en tire I'expression approchée

P = T B (T — Tr)p:r Bar (W — W) pr(l = (Br(T = To) + Bu(Wy = W;))] - (5.31)

Dans le cadre de I'approximation de Boussinesq, les termes d’interdiffusion moléculaire sont
toujours négligeables devant les termes de diffusion thermique lorsqu’il n’y a pas de réaction
chimique ou de changement d’état au sein du mélange. Ils seront donc omis dans cette partie.
Toutes les propriétés physiques étant constantes, I’équation de 1’énergie peut alors s’écrire en
fonction de la température.

e Equation de continuité (p, = C'ste) :

Ju Ov
5 oy =" (5.32)

e Equation de quantité de mouvement (u, fonction de 7, et de W) :

- direction = (horizontale)

(5.33)

ou ou Opm <82u 82u>
Pru— + PppV— = ——— + Uy
ox y
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- direction y (verticale)

v v Opm Pu  0%u
Prua—+ PrUg— = ——— + [y 5—y2+5—y2

o dy By > + 9o [Br(T —T0) + Bu (W — W) (5.34)

avec pm =p —Pp =P+ prgy

e Equation de I’énergie (C), et k,, fonctions de 7). et de W,.) :

a <a(uT) N 8(UT)> b <82T 82_T>

e Equation de conservation de l'espéce condensable (D, ,, fonction de 7} uniquement) :

(5.36)

oW, W, O*W,  9*W,
U = Dv m
Oz oy ’

v — +
* Oy Oy?
Grandeurs de référence

les grandeurs de références sont celles & l'entrée de la conduite (Hammou et al. [84]
Pr = Po, vr:‘/Oa W, =Wyet T, =T

Les propriétés thermophysiques sont évaluées 4 la température 7. et 4 la fraction massique
W, calculées par la régle du 1/3 :

T, =T, — (T, — Tp) et W, = W, — (W, — Wy).

Les nombres de Grashof thermique et massique sont :

1

T,—To)p2 D3
GTT — 9B (Tp—To)pg D, avec 5T — L

2 T, (5.37)
Wp—Wo)p3 D -
Gra = 9B ( — 0)pg Dy, avec By = WvMi‘f‘a(liwI}{/v)Mv (5.38)

Les nombres de Richardson thermique et massique sont :

Gry

RZM = Re2 et RZT = Grp

Re?

ou
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5.2. METHODE DE RESOLUTION NUMERIQUE.

_ Riy _ Bu(Wp—Wo)
N = i = Bl (5:9)

est le parameétre de couplage thermosolutal, rapport des nombres de Grashof massique Grys
et thermique Grr.

5.2 Meéthode de résolution numérique.

Les équations de conservation on été résolues en régime stationnaire. On a retenu 1’algo-
rithme PISO pour traiter le couplage vitesse-pression et un schéma décentré du 2éme ordre
pour la discrétisation des termes de transport.

L’équation de conservation de la quantité de mouvement est résolue en rajoutant des termes
sources dans les mailles adjacentes aux parois afin de modéliser la composante normale non-
nulle de la vitesse lorsqu’il y a condensation ou évaporation. Dans 1’équation de conservation
de I'énergie, on intervient par des termes puits/source correspondant a la chaleur latente de
vaporisation/condensation de la quantité de vapeur enlevée du domaine de calcul.

Par l'intermédiaire du flux de vapeur condensée ou évaporée sur une surface, on obtient la
liaison avec le calcul dans le volume de contréle par le biais de trois bilans :

e Au niveau du bilan massique, le débit produit est enlevé du domaine de calcul par 'inter-
meédiaire de termes sources S,, et S, qui sont introduits dans les équations de la conservation
de la masse et de I’espéce :

S = Sy = 1, (5.40)

e Au niveau du bilan énergétique, on intervient par les termes sources correspondant a la
chaleur latente de vaporisation/évaporation de la quantité de vapeur enlevée du domaine de
calcul :

Sp = 1ty hyy (5.41)

ou la chaleur latente de vaporisation h;, est calculée & une température de référence.
Il faut noter que ces termes sources sont nuls & l'intérieur du domaine du calcul.

5.2.1 Etude de maillage

Le systéme étudié est une conduite plane de longueur L = 2m et de largeur 2d = 2¢cm
(rapport de forme A = 100).
Pour déterminer I'influence du raffinement du maillage sur la solution, on a mené une étude
pour sept maillages différents en considérant un probléme d’évaporation sur des parois iso-
thermes (7, = Tp) d’un mélange air-hexane.
Les valeurs reportées dans le tableau 5.2 montre que la solution est obtenue avec une bonne
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Equation de Navier Stokes+hypothése de Boussinesq
Modele ou
Equation de Navier Stokes+loi des gaz parfait
Solveur Itératif découplé
Couplage pression-vitesse PISO
Algorithme de correction de pression Body Force Weighted
Schéma de discrétisation spatiale schéma décentré d’ordre 2
Facteurs de relaxation

densité 0,1
pression 0,6
vitesse 0,2
énergie 0,5

termes de source 0,1

TAB. 5.1 — Paramétres numériques utilisés pour le calcul

précision avec un maillage (70 x 600).

Fia. 5.2 — Maillage utilisé

Compte tenu des résultats, on va utiliser un maillage (n, = 70,n, = 600) cartésien struc-
turé non uniforme (raffinement sur les parois et & I’entrée ou les gradients sont plus importants)
avec des coefficients d’expansion géométrique (§;;&,) = (1,03;1,009) dans la suite de notre
travail (Fig 5.2).
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5.3. COMPARAISON AVEC DES RESULTATS PUBLIES PAR AZIZI ET AL.[85]

(M,; M,) (50 x 400) (70 x 400) (100 x 400) (70 x 200) (70 x 600) (70 x 800)

(€2;&y) (1,04;1,01) (1,02;1,01) (1,015;1,01) (1,02;1,03) (1,02;1,007) (1,01;1,005)
y=0,0lm m(g s ) 2,327 2,328 2,328 2,330 2,329 2,329
y=0,2m m(gs ") 3,319 3,319 3,319 3,309 3,317 3,317
y=1m m(gs! 4,134 4,135 4,135 4,127 4,135 4,135
y=2m m(gs! 4,278 4,279 4,279 4,276 4,280 4,280

Vinaz (m s71) 0,295 0,296 0,295 0,297 0,295 0,296

Vinin (m s71) -0,0276 -0,0280 -0,0280 -0,0278 -0,0281 -0,0281

TAB. 5.2 — Etude de maillage pour un mélange air-hexane en évaporation isotherme (Re = 300,
W, =0,5,T, =Ty = 303,6 K

5.3 Comparaison avec des résultats publiés par Azizi et al.[85]

Dans cette partie, la validation des calculs porte sur les transferts de chaleur et de matiére
le long des parois isothermes de longueur L d’une conduite plane verticale (Fig 5.1 ). Le fluide,
entrant par le haut de la conduite de largeur 2d avec une vitesse Vj, est de ’air humide, assi-
milé & un mélange binaire de deux gaz parfaits. A I’entrée de la conduite, la fraction massique
de vapeur d’eau est W (humidité relative H R & pression atmosphérique et a température Tj).

Ce probléme, présentant une grande diversité de solutions possibles, a été étudié par Ham-
mou et al. [84] et Azizi et al. [85].

Les parois de la conduite sont recouvertes par un film d’eau liquide a la température des
parois Tj,. Cette hypothese est justifiée si le film est suffisamment mince pour que sa résistance
thermique puisse étre négligée (hypothése souvent admise dans la littérature). Selon les valeurs
respectives de T, Wy et de T}, I'air humide peut s’appauvrir en vapeur d’eau (condensation
sur les parois) ou s’enrichir (évaporation). Il s’ensuit que la convection thermosolutale qui se
superpose & 1’écoulement forcé est difficile & appréhender : lorsque ’eau des films pariétaux
s’évapore, la masse volumique de 'air humide diminue et la convection naturelle d’origine
massique est a 'origine d’'un mouvement ascendant, donc opposé & la vitesse d’entrée. Dans
le cas contraire, la condensation de vapeur d’eau sur les parois cause une augmentation de
la masse volumique du mélange : la convection naturelle massique augmente donc la vitesse
débitante.

La convection naturelle d’origine thermique est pilotée par le signe de I’écart de tempéra-
ture (7, — Tp) et les mouvements d’origine thermique et massique peuvent agir dans le méme
sens ou en sens opposé.

Contrairement & des travaux antérieurs (Lin et al.[59]), Hammou et al.[84] ont adopté
une formulation elliptique afin de tenir compte de possibles recirculations dans 1’écoulement.
Ils ne montrent cependant aucune solution présentant des recirculations tout en insistant sur
I'intérét de la formulation elliptique : en fait, tous les calculs discutés dans Hammou et al. [84]
et Azizi et al. [85] ont été effectués avec des forces thermiques augmentant la vitesse de convec-
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tion forcée (T}, < Tp). Quant aux forces solutales, différents cas ont été envisagés (Wo < W,
ou Wy > W)) mais ils correspondent tous & des nombres de Grashof solutaux d’un ordre de
grandeur inférieur aux nombres de Grashof thermiques. Ils correspondent aussi & des nombres
de Richardson solutaux, Riys = Gryr/Re?, trés petits : la formulation elliptique utilisée dans
cet article est donc absolument inutile.

Les calculs ont été effectués en fixant les valeurs suivantes :

T, = 293K, W, = 0,0145, A = L/2d = 65, Re = 300, D;, = 0,04m

5.3.1 Hypothéses communes aux deux études

- écoulement laminaire, bidimensionnel et stationnaire en adoptant ’approximation de
Boussinesq,

p(T,Wy) = po[l = Br(T — To) — Bu (W, — Wo) (5.42)

La masse volumique de référence est donc calculée & partir de la température et de la fraction
massique du mélange & l'entrée de la conduite.

avec
P

RTy (32 + 577)

po = (5.43)

- propriétés physiques autres que la masse volumique constantes et calculées & la tempé-
rature de référence T, et a la fraction massique de référence W, définies par la régle du 1/3.
(Lin et al.[59], Annexe I)

Comparaison

Le code utilisé résolvant les équations de conservation sous forme dimensionnelle, il faut
introduire des grandeurs thermophysiques qui permettent de retrouver les valeurs des nombres
adimensionnels retenues dans ’étude de Azizi et al. [85]. Ces propriétés évaluées a la tempé-
rature de référence T,, = 299, 66 K sont reportées dans le tableau 5.3 pour deux valeurs de la
fraction massique.

On en déduit les nombres de Schmidt et de Prandtl : S¢ = v,./D,,, = 0,58 et Pr = v, /a, =
0,7 qui sont fixés dans tout le domaine.
Dans le cas W), > Wy (cas 1 ) 'eau s’évapore sur les parois, pour W), < Wy (cas 2 ) il y a
condensation sur les parois.
Les valeurs négatives des nombres de Grashof indiquent que les forces solutale et thermique
agissent dans la direction de la force de gravité et favorisent 1’écoulement dans le canal. La
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cas k. Cpr o Dy m, Br = T% Bum = % -
(W/mK) | (J/kg.K) | (kg/m.s) (m?/s) (K1)
1 0,0262 1014 1,825 107° | 2,785 10~° | 0,0032 0,610
0,0263 1019 1,816 107> | 2,785 10~ | 0,0032 0,610

TAB. 5.3 — Propriétés physiques du mélange (air+vapeur d’eau) a T, = 299, 66 K

cas | To(°C) | HRo(%) Wo Grp | Gry | N =Gry /Grp
1 313 10 0,00456 | -74576 | 7142 0,0958
313 50 0,02352 | -74860 | -6123 -0,0818

TaAB. 5.4 — Conditions d’entrée

valeur trés faible de N indique que le champ hydrodynamique est, dans les deux cas, princi-
palement influencé par le champ thermique.

307 r 307 r
e, .
20+ o 207 r
v b N&
4T T TR o] E
0;‘“0.1“0.2"0.3“0.4“0.5"o.e“o.?“o.a“o.g“‘: c;‘“0.1“0.2"0.3“0.4“0.5"o.e“o.?“o.a“o.g“‘
25 y/lL E = y/L
20-; -10?
Nu,, ] i Nu,, ]
10 E 0
2]
0 E F _305
FiGg. 5.3 — Comparaison des nombres de Nus- FiGg. 5.4 — Comparaison des nombres de Nus-
selt sensible et latent (7, = 20°C,T, = selt sensible et latent (7, = 20°C,T, =
40°C, HRy = 10%, Re = 300) 40°C, HRy = 50%, Re = 300)

Les résultats obtenus dans ce travail sont en bon accord avec ceux de Azizi et al. [85].
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F1G. 5.5 — Comparaison des profils de température moyenne (7}, = 20°C, Ty = 40°C, HRy =
50%, Re = 300)

5.4 Evaporation de la vapeur d’eau

Une série de calculs a été effectuée pour deux mélanges binaires de gaz parfaits et non
dilués (air-vapeur d’eau) et (air-hexane) en convection mixte avec évaporation le long des
parois d’'un canal vertical (A = 100). L’air sec entre & une température uniforme T égale
ou supérieure & la température de la paroi T, une fraction (W, = 0), une vitesse Vj et 4 la
pression atmosphérique. La masse molaire de la vapeur d’eau est (Mpy,o = 18,015 kg/kmol)
elle est inférieure a celle de l'air sec (M, = 28,966 kg/kmol) tandis que celle de I'hexane
(Mcym,, = 86,177 kg/kmol) est nettement plus élevée.

Les propriétés thermophysiques des constituants et de leur mélange ont été évaluées a partir
des expressions données dans les annexes I et II.

Lorsque la composante de la vitesse normale a la paroi est calculée a partir de la loi de
Fick en faisant intervenir un changement d’état, le débit massique n’est plus conservé. C’est
le cas de ’évaporation isotherme (7}, = Tp). L’approximation de Boussinesq est alors mise en
défaut, du moins formellement, car il faut tenir compte des masses molaires des constituants
et des conditions de saturation qui peuvent conduire a des variations de masse volumique.
Dans ces deux situations, on peut se poser la question de l'importance des forces solutales
sur un écoulement & faible nombre de Reynolds puisque 1’évaporation du constituant liquide
crée une force ascendante ou descendante. Dans le cas de 1’eau, elle est opposée au sens de
I’écoulement principal lorsqu’il est dirigé vers le bas.
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5.4.1 Evaporation de la vapeur d’eau dans I’air en convection mixte
Convection solutale : T}, = Tj

Une premiére série de calculs a été réalisée pour un mélange de vapeur d’eau et d’air sec

en faisant varier la fraction massique de la vapeur sur la paroi de W, = 0,1 & W, = 0,5.
Les forces de gravité dans ’équation du mouvement sont seulement dues aux effets solutaux
(pm = pm(Wy) et Grp = 0). Trois valeurs du nombre de Reynolds Re = 300,600 et 900 ont
été considérées. Afin d’examiner l'influence de la variation de la densité de maniére plus ap-
profondie, les autres propriétés thermophysiques sont maintenues constantes et sont calculées
en appliquant la régle du 1/3. Les données repportées dans le tableau 5.5 ont été utilisées pour
les calculs se basant soit sur I’approximation de Boussinesq, soit sur un mélange & masse volu-
mique variable. Le tableau 5.5 montre que les nombres de Grashof et de Richardson solutaux,
Riy = Gray/Re?, augmentent avec la fraction surfacique de la vapeur Wp.
Les valeurs positives de Grjs indiquent que les forces d’Archiméde massiques agissent dans
le sens opposé & I’écoulement. Un renversement de ’écoulement peut donc se produire dans
la conduite verticale si le nombre de Richardson Rijs devient beaucoup plus important que
I'unité.

Cas W, T,=Ty po Ly Om Dy m., Gru Sc Riy
(K) (kg/m®) (kg/m s) (m*/s)

1 0,1 3275 1,077 1,87410~° 0,584 3,290107° 1,21210° 0,529 1,346

2 0,2 341,55 1,034 1,841107° 0,562 3,553107° 1,22510° 0,501 1,361

3 0,3 349,8 1,009 1,790107° 0,542 3,713107° 3,24410° 0,477 3,604

4 0,4 3555 0,993 1,735107° 0,523 3,824107° 4,30310° 0,457 4,781

5 0,5 360 0,980 1,678107° 0,505 3,913107° 5,40710° 0,438 6,008

TAB. 5.5 — Propriétés thermophysiques du mélange air-vapeur basées sur la régle de 1/3

To Vo

k) | (m/s)
327,5 | 0,130
3415 | 0,1335
3498 | 0,133
3555 | 0,131

360 | 0,128

TAB. 5.6 — Vitesses d’entrées pour un nombre de Reynolds Re = 300

Compte tenu des valeurs des propriétés physiques reportées dans le tableau 5.5, les vitesses
d’entrée sont adaptés de telle sorte que le nombre de Reynolds a I'entrée soit égal & Re = 300
(tableau 5.6).

la figure 5.6 montre que la fraction massique n’est pas modifiée en supposant la masse vo-
lumique constante. Les profils de la composante axiale de vitesse sont tracés sur la figure
5.7. Les écarts entre les profils de vitesse sont faibles tant que la masse d’eau évaporée ne
modifie pas la masse volumique sur la plus grande partie de la section de la conduite (c-a-d
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F1G. 5.6 — Fraction massique pour W, = 0,5 , (a) Re = 300 et (b) Re = 900 ( —- p constante,
< p variable)

y < 0,2m). L’évaporation de vapeur d’eau produit une diminution de la masse volumique qui
influe sur le profil de vitesse. Les différences entre les profils calculés augmentent donc avec y
et se stabilisent lorsque lair est saturé en vapeur d’eau a la température de la paroi.

La figure 5.8 représente le profil de la composante axiale de vitesse pour W), = 0,1 et W), = 0,5
pour un nombre de Reynolds Re = 300. A ’entrée du canal, I’écoulement met en évidence un
profil de vitesse plat di aux faibles effets des forces d’Archiméde massiques. Ensuite, ’évapo-
ration produit une augmentation significative de la vitesse axiale au centre du canal. Enfin, &
la sortie de celui-ci, la vitesse présente un profil parabolique correspondant & un écoulement
de Poiseuille développé dans lequel la fraction massique de vapeur d’eau & la sortie du canal
atteint pratiquement celle des parois (figure 5.6), entrainant, par voie de conséquence, ’annu-
lation des forces solutales.

Pour W, > 0,2, la vitesse d’écoulement V' prend des valeurs négatives au voisinage des
parois mouillées par le film d’eau (figure 5.8b), il y a donc renversement de ’écoulement. Ceci
est directement provoqué par les forces d’Archiméde massiques, importantes dans cette région.
Par conséquent, on observe une accélération de ’air au centre du canal provoquée par un taux
d’évaporation plus élevé (figure 5.8b).

Du fait de la symétrie de I’écoulement, les champs peuvent étre visualisés en ne considérant
que la moitié du canal. Pour une meilleure visualisation, la largeur du canal a été étendue.
La figure 5.9 montre les isocontours de la vitesse verticale et les lignes de courant pour les cas
1, 2 et 5 décrits dans le tableau 5.5. Les cellules présentes au centre du canal correspondent
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F1G. 5.7 — Vitesses verticales pour W, = 0,5 , (a) Re = 300 et (b) Re = 900 ( —- p constante,
< p variable)
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F1G. 5.8 - Profil de vitesse verticale Re = 300 , (a) W, =0,1, (b) W, =0,5

aux vitesses positives maximales, tandis que les cellules au voisinage des parois correspondent
aux vitesses négatives provoquées par les forces solutales opposées & 1’écoulement descendant.

Les figures 5.8 a et b permettent de comparer les profils de vitesse axiale en adoptant les
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F1G. 5.9 — Isocontours de la vitesse verticale et lignes de courant Re = 300, (a) W), = 0,1
et Ymaz = 3,12 1073kg/s, (b) W, = 0,2 et Ymaz = 3,45 1073kg/s,(c) W), = 0,5 et ¥maz =
5,07 10~ 3kg/s

deux formulations (hypothése de Boussinesq et densité variable). Les écarts entre ces profils
augmentent avec l’accroissement de la fraction massique W), a l'interface des parois. Cepen-
dant, ces écarts sont maximaux au centre du canal ou 1’écoulement est entiérement développé
et les effets causés par la diminution de la densité du mélange sont importants. Il faut noter
que la longueur d’établissement n’est pas modifiée par l'influence des effets solutaux car le
nombre de Schmidt est inférieur & 1'unité.

0T e e T T T T T
y(m)

FiG. 5.10 — Densité moyenne du mélange pour différentes valeurs de fraction massique , Re =
300

Les profils de la masse volumique moyenne du mélange selon la valeur de fraction mas-
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sique a l'interface W), sont tracés sur la figure 5.10. La décroissance de p,, est plus importante
dans le cas du taux d’évaporation le plus élevé. L’écart entre les valeurs de la masse volumique
moyenne entre ’entrée et la sortie fluctue de 4% a 25 % pour une fraction massique W), qui, elle
varie de 0,1 & 0,5. Théoriquement, I"approximation de Boussinesq n’est plus valable lorsque
I'écart entre les fractions massiques & travers les sections d’entrée et de sortie (W (y = L)—Wy)
est supérieure a 0,2. Cependant, lorsque les variations de la masse volumique sont prises en
compte, on constate que plus 1’on se dirige vers la sortie, plus la masse volumique moyenne du
mélange dans chaque section diminue (figure 5.10), tandis que les flux massiques évaporés et
les débits de sortie restent pratiquement identiques, quelle que soit la formulation considérée
(figure 5.12).

Ces résultats impliquent que les profils de la fraction massique (figure 5.11) deviennent indé-
pendants de la formulation choisie au cours du développement de 1’écoulement vers un régime
de convection forcée (Gry; ~ 0). Il s’ensuit que les nombres de Grashof et de Richardson
solutaux décroissent dans la direction de 1’écoulement pour tendre vers zéro en sortie d’une
conduite suffisamment longue. Cela signifie que les forces solutales n’ont d’importance que sur
une assez faible longueur de la conduite.

£
So.
eé
0 co b b b b b b b b b1
0 02 04 06 08 1 12 14 16 18 2 TTTD2TT047T06 08 T TITTTIZTTI4 T 18
y(m) y(m)
Fi1G. 5.11 — Fraction moyenne, Re = 300 , F1aG. 5.12 — Flux massique évaporé, Re =
( — p constante, < p variable ) 300, ( — p constante, < p variable)

L’analyse de 1’équation de conservation de vapeur révéle que 'influence des variations de la
masse volumique est étroitement liée a l'importance relative des termes convectifs par rapport
aux termes diffusifs. Par conséquent, une augmentation du nombre de Reynolds Re a l'entrée
du canal, induit une diminution du nombre de Richardson solutal Rips et une augmentation
de I'influence des variations de la masse volumique dans les équations de conservation de mou-
vement et de vapeur d’eau via les termes de transport.
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F1G. 5.14 — Fraction moyenne, W, = 0,5 F1G. 5.15 — Flux massique évaporé, W,, =
(— p constante, < p variable) 0,5 (—- p constante, < p variable)

La réduction de 'importance relative des forces solutales (Re /" et Riys \,) conduit a la dis-
parition des vitesses négatives au voisinage des parois, comme illustré sur la figure 5.13 pour
W, = 0,5 et Re = 900. D’autre part, la figure 5.15 montre une augmentation significative des
effets de variation de la masse volumique sur le flux massique évaporé lorsque I’on augmente
le nombre de Reynolds Re car la différence entre la fractions massique moyenne dans une
section de la conduite et la fraction massique a I'interface W), augmente avec Re (figure 5.14).
Les raisons principales sont l'augmentation de la longueur d’établissement de ’écoulement
et de I'importance relative des termes de transport dans ’équation de conservation d’espéce.
En conséquence, les écarts constatés entre les flux massiques évaporés sont plus importants
comme l'indique la figure 5.15. En outre, le taux d’évaporation de la vapeur d’eau augmente
avec le nombre de Reynolds de 1’écoulement.
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Convection Thermosolutale : AT = 20,2K

Afin d’étudier les effets thermiques associés aux effets solutaux par rapport aux résultats
obtenus précédemment, une étude a été conduite dans le cas d’un canal dont les parois ver-
ticales sont refroidies avec une température 7}, inférieure & la température d’entrée Tj. Deux
valeurs du nombre de Reynolds Re = 300 et 600 ont été considérées. Dans ce cas, les forces
d’Archiméde thermique Grr = —9,7610* < 0 et solutale Gry; = 10° > 0 agissent dans deux
sens opposés. Par ailleurs, la force d’Archiméde solutale est prédominante N = —2,87 et la
combinaison de ces deux forces Grr + Grys > 0 agit dans la direction opposée a ’écoulement.
Les propriétés thermophysiques présentés dans le tableau 5.7 sont évaluées & la température
T, = 356,53K et a la fraction W, =0, 2.

Wp £0 k. Cp,r Hr Br By Dv,mr Pr Sc
(kg/m®) (W /m K) (J /kg K) (kg/ms) (K') (m*/s)
0.3 0,954 0,030 1202 1,82010° 0,0028 0,542 3,84410~° 0,725 0,496

TAB. 5.7 — Paramétres de calcul en convection thermosolutale pour un mélange air-vapeur
d’eau basé sur la régle de 1/3 (Tp = 370 K, T, = 349,8 K, hy, = 2,31710% J /kg').

y Pm Vin m HR% W, T ¢m,v ¢mD,v
(m) | (kg/m®) | (m/s) (kg/s) (K) (kg/s) (kg/s)

0 0,954 | 0,286 | 5,459 1073 0 0 370 0 0
0,001 | 0,949 | 0,292 | 5,549 1073 | 4,43 | 0,0122 | 368,91 | 0,454 10~* | 0,317 10~
0,002 | 0947 | 0,294 | 5,574 103 | 6,35 | 0,0163 | 368,64 | 0,578 10~* | 0,405 10~*
0,005 | 0,942 | 0,297 | 5,622 1072 | 10,29 | 0,0244 | 368,10 | 0,817 10~* | 0,572 10~%
0,01 0,936 | 0,301 | 5,672 1073 | 14,57 | 0,0328 | 367,54 | 1,067 10~* | 0,747 10~
0,05 0,916 | 0,317 | 5,889 10~3 | 29,28 | 0,0682 | 365,18 | 2,152 10~* | 1,507 10~*
0,2 0,894 | 0,351 | 6,343 1073 | 46,49 | 0,135 | 360,87 | 4,421 10~* | 3,095 10~*
0,5 0,874 | 0,394 | 6,933 1073 | 64,91 | 0,208 | 356,42 | 7,369 10~* | 5,159 10~*

1 0,861 | 0,430 | 7,423 1073 | 81,72 | 0,261 | 353,17 | 9,822 10~* | 6,875 10~
1,50 | 0,856 | 0,448 | 7,674 10~ | 90,91 | 0,284 | 351,55 | 11,077 10~* | 7,754 10~*

2 0,854 | 0,450 | 7,753 1073 | 94,94 | 0,292 | 350,82 | 11,472 10~* | 8,030 10~

TAB. 5.8 — Variations axiales des propriétés moyennes de ’écoulement au cours de ’évaporation
de la vapeur d’eau en convection mixte, Re = 600 (p variable), (¢, : flux évaporé, ¢p,p ., flux
diffusif)

En raison du faible écart de température (Tp — 7},) et des forces thermique et massique qui
agissent dans des sens opposés, 'approximation de Boussinesq reste valable (figures 5.16 et
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y Pm Vin m HR% W T, Qbm,v Qme,v
(m) | (kg/m?) | (m/s) (kg/s) (K) (kg/s) (kg/s)

0 0,954 | 0,143 | 2,729 1073 0 0 370 0 0
0,001 | 0,947 | 0,147 | 2,796 1073 | 542 | 0,0166 | 368,58 | 0,340 10~* | 0,238 10~*
0,002 | 0,944 | 0,149 | 2,819 1073 | 845 | 0,0236 | 368,12 | 0,452 10~* | 0,317 10~*
0,005 | 0,936 | 0,152 | 2,853 1072 | 13,96 | 0,0346 | 367,39 | 0,625 10~* | 0,437 10~*
0,01 0,928 | 0,154 | 2,900 10~3 | 20,37 | 0,0462 | 366,62 | 0,804 10~* | 0,563 10~*
0,06 | 0,904 | 0,165 | 3,040 1073 | 39,01 | 0,0927 | 363,52 | 1,558 10~* | 1,091 10~*
0,2 0,880 | 0,191 | 3,390 10~3 | 59,56 | 0,186 | 357,76 | 3,303 10~* | 2,312 10~ *
0,5 0,861 | 0,216 | 3,724 1073 | 81,28 | 0,259 | 353,28 | 4,980 10~* | 3,485 10~*

1 0,854 | 0,228 | 3,895 10~3 | 94,68 | 0,291 | 350,87 | 5,830 10~* | 4,081 10~*
1,50 | 0,853 | 0,230 | 3,931 1073 | 98,46 | 0,298 | 350,15 | 6,014 10~* | 4,209 10~*

2 0,853 | 0,230 | 3,939 1073 | 99,54 | 0,299 | 350 | 6,052 10~* | 4,237 10~*

TAB. 5.9 — Variations axiales des propriétés moyennes de ’écoulement au cours de ’évaporation
de vapeur d’eau en convection mixte Re = 300 (p variable)
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Fig. 5.16 — Comparaison des fractions
massiques moyennes en fonction de y en
convection mixte

Fic. 5.17 — Comparaison des flux mas-
siques en fonction de y en convection mixte

5.17). Dans ce cas, l'influence des variations de la masse volumique sur le flux massique éva-
poré et la fraction massique est faible en comparaison avec le cas isotherme.

A la sortie du canal, les valeurs moyennes de la vitesse axiale et de la masse volumique
du mélange sont V,,, = 0,450m/s et p,, = 0,854 kg/m? lorsque les variations de la masse
volumique sont prises en compte (tableau 5.9). On constate une augmentation de la vitesse
moyenne et une diminution de la masse volumique d’environ 10% par rapport aux résultats
obtenus en adoptant I’hypthése de Boussinesq (V,,, = 0,408 m/s et p,, = 0,954 kg/m?).

La figure 5.18 illustre ’évolution de la température & travers plusieurs sections du canal
pour les deux nombres de Reynolds considérés Re = 300 et 600, les nombres de Richardson
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Fi1g. 5.18 — Comparaison des profils de Fic. 5.19 — Comparaison des profils de
température en convection mixte fraction massique en convection mixte

correspondants sont Ri = 2,02 et 0,5 calculés en se basant sur la relation suivante :

_ Grr + Gryy

Ri Tl

(5.44)

Les figures 5.18 et 5.19 montrent que les profils de température et de fraction massique sont
semblables mais le développement de la couche limite thermique (Pr = 0, 73) est plus lent que
la couche limite solutale (Sc¢ = 0,50). L’air a la sortie du canal atteint pratiquement la tem-
pérature et la fraction massique des parois. Par conséquent, I’écoulement peut étre considéré
comme pleinement développé thermiquement et solutalement & la sortie du canal.

La longueur d’établissement du régime dynamique (avec un écart relatif sur les vitesses
moyennes inférieur & 1%) est légérement supérieur & A/2 correspondant a la moitié de la
hauteur du canal pour un nombre de Reynolds Re = 300 et proche de 24/3 pour un nombre
de Reynolds Re = 600 comme le montrent les tableaux 5.8 et 5.9. Ce résultat implique, ainsi,
que les nombres de Grashof effectifs Grp et Grjp; deviennent faibles.

En comparant les isocontours de la vitesse verticale 5.20 et 5.21 en convection solutale et
thermosolutale, la différence principale est la disparition des cellules au voisinage des parois
proches de 'entrée du canal ou les forces d’Archimeéde thermique et solutale peuvent se com-
penser pour supprimer le renversement de I’écoulement.

La figure 5.22 montre I’évolution axiale des flux latent ¢; et sensible ¢;. Rappelons que g5
représente le transfert de chaleur di & la différence de température entre les parois du canal et
I’écoulement d’air. Du fait que ces parois sont maintenues & une température inférieure a celle
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Fi1G. 5.22 — Flux latent et sensible le long
d’une paroi
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FiaG. 5.23 — Rapport des flux latent et sen-
sible le long d’une paroi

de l'air & l'entrée, le flux de chaleur sensible ¢, est toujours positif et dirigé vers les parois du
canal. Le transfert de chaleur di au changement de phase q;, est négatif car il correspond & un
flux latent dirigé des parois vers ’écoulement : il y a évaporation du film d’eau recouvrant ces
parois. Dans ce cas, les deux flux ont des sens opposés. La figure 5.22 révéle que le transfert

de chaleur latent est prédominant.

Notons qu’a I’entrée du canal, la variation de la différence de température (T, (y) — T}) est
inférieure & celle de la fraction massique du fait que les nombres de Prandtl et de Schmidt ont

des valeurs différentes.
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Sur la figure 5.23, on constate que la décroissance de la courbe représentant le rapport ¢;/qs est
brutale dans la premiére moitié du canal. Cela peut étre expliqué par le fait que ’évaporation
du film d’eau est plus rapide dans I’air sec que dans l’air humide.

La figure 5.23 montre également les effets de la variation du nombre du Reynold sur le rap-
port q;/qs. Le transfert de chaleur a travers le changement de phase peut étre mis en valeur
en considérant un nombre de Reynolds plus élevé.

Enfin, il convient de noter que ces tendances générales sont analogues pour les deux formula-
tions utilisées : Boussinesq et masse volumique variable.

5.5 Evaporation de I’hexane

5.5.1 Evaporation de I’hexane dans 1’air en convection mixte

L’objectif de cette partie est d’analyser l'influence des forces thermosolutales dans le cas
d’un gaz (CsHi4) de masse molaire beaucoup plus grande que celle de lair (Mcypm,, =
86, 177g/mol). On étudie aussi les effets de la variation de la masse volumique du mélange p,,
avec la fraction massique d’hexane et la température suivant la loi des gaz parfaits.

On considére une conduite plane verticale dont les parois sont recouvertes par un film li-
quide d’hexane. L’air entrant dans la conduite est sec (W = 0). Les dimensions de la conduite
(d =2cm, L =2m) et le nombre de Reynolds & ’entrée (Re = 300) sont les mémes que dans
le cas de I’air humide. On considére d’abord I’évaporation de I’hexane dans des conditions iso-
thermes T}, = Tp ou seule intervient la force solutale. On reprend ensuite le probleme lorsque
T, # Tp.

Le coefficient d’expansion massique de I’hexane étant négatif, ’évaporation crée une force so-
lutale dirigée vers le bas, c’est & dire favorisant 1’écoulement forcé.

On considére les deux approximations suivantes :

a) La masse volumique du mélange ne varie avec la fraction massique que dans le terme de
poussée d’Archimede (approximation de Boussinesq). Dans ces conditions, V.X_/ = 0 en tout
point du domaine d’intégration.

b) La masse volumique du mélange varie localement avec la fraction massique. En régime

-
permanent, V.(p,, V') = 0 en tout point du domaine d’intégration.

Propriétés physiques du mélange air-hexane i pression atmosphérique

Les propriétés physiques de ’hexane et du mélange air-hexane (assimilé & un gaz parfait)

sont prises constantes et calculées en fonction de la température et la fraction de référence a
partir des relations données dans ’annexe II.
Les propriétés physiques du mélange air-hexane dans des conditions de référence basées sur
la regle du 1/3 (sauf p,,) sont reportées dans la tableau 5.10 pour différentes températures
de référence ; la masse volumique étant calculée a partir de la loi des gaz parfaits a pression
atmosphérique P = 101325 Pa.
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A Tinterface (coté gaz), la fraction massique de '’hexane dans des conditions de saturation &
T, est égale a :

vaMv PvS(MU/Ma)
Wy = PnM; Py, — Py(1— M,/M,) (5.45)
Wp Tp =T Po Hr Bm Dv,mr Gry Sc
(K) (kg /m®) (kg /m s) (m?/s)
0,1 264 1,337 1,59310~° -0,694 6,09810° % —4,4210° 1,95
0,2 278 1,269 1,579107°% -0,728 6,733107% —5,9010° 1,85
0,3 288 1.226 1,54010~° -0,765 7.195107% —9,1310° 1,74
0,4 296 1.192 1,492107° -0,806 7.587107% —12,910° 1,65
0,5 304 1,163 1,437107° -0,852 7,949107% —17,510° 1,55

TAB. 5.10 — Propriétés thermophysiques du mélange air-hexane basées sur la régle de 1/3

Tr Wr va ‘/O
(K) (Pa) | (m/s)
264 | 0,066 | 3628 | 0,0894
278,1 | 0,133 | 7840 | 0,0933
288 | 0,2 | 12757 | 0,0942
296,2 | 0,266 | 18537 | 0,0938
303,6 | 0,333 | 25440 | 0,09267

TAB. 5.11 — Parameétres de calcul, Re = 300

Convection solutale : T, =T

On étudie ’évaporation d'un film liquide d’hexane en faisant varier les valeurs de la frac-
tion massique & l'interface de W, = 0,1 & W, = 0,5. Les propriétés thermophysiques et
les parameétres adimensionnels sont évalués par la régle de 1/3 (tableau 5.10). Le coefficient
d’expansion solutal étant négatif, les forces d’Archiméde massiques agissent dans le sens de
I’écoulement principal. Ceci est d’autant plus vrai que la masse volumique du mélange, qui
varie en fonction de la fraction massique de ’hexane selon la loi des gaz parfaits, est beaucoup
plus importante & la sortie du canal par rapport a la région d’entrée (figure 5.24). On constate
alors que I’écart entre les masses volumiques moyennes du mélange a l'entrée et a la sortie du
canal est de 33% pour W), = 0,5 et de 6% pour W, =0,1 .

Au cours de I’évaporation d’hexane sur les parois isothermes, ’augmentation de la frac-
tion massique de vapeur entraine une augmentation de la masse volumique du mélange. Les
résultats reportés dans le tableau 5.13 montrent que cette augmentation, de l'ordre de 33%,
est atteinte & une distance y ~ 1,5m. L’air est saturé en vapeur d’hexane & une température
moyenne T, = 304K alors que I’écoulement n’est pas complétement développé a la sortie du
canal.
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Fi1a. 5.24 — Densité moyenne, Re = 300

L’augmentation de la valeur moyenne de la vitesse entre 'entrée et la sortie du canal est faible

(25%) par rapport au calcul & masse volumique constante (48%).

La diffusion massique produit, en effet, a la fois une forte accélération de ’écoulement dans
les couches limites solutales et une recirculation au centre du canal en y =~ 0, 15m dévoilée par
les vitesses négatives, comme le montre la figure 5.26. En effet, I’apparition de ces cellules au
voisinage de ’entrée du canal et leur taille dépendent directement du taux d’évaporation de
I'hexane & travers chaque section (c’est-a-dire, la valeur assignée de W),). Les vitesses axiales
négatives sont atténuées pour ensuite disparaitre (y ~ 0,4 pour W), = 0,5) au fur et & mesure
que le taux d’évaporation diminue le long des parois.

Les isocontours de la vitesse axiale tracées sur la figure 5.27b (coté gauche) fournissent
un meilleur apercu sur la nature de 1’écoulement, qui présente des caractéristiques opposées
& celles observées dans le cas de ’évaporation du film d’eau : les isocontours formés par des
lignes fermées au voisinage des parois représentent quantitativement les valeurs maximales de
la vitesse verticale. En revanche, I'isocontour situé au centre du canal, qui vaut zéro, détermine
la région ou cette vitesse change de signe et devient négative. La figure 5.27a révéle I’existence
d’une valeur limite de W, > 0,2 pour un nombre de Reynolds Re = 300 & partir de laquelle
la recirculation apparait avec des effets des forces solutales importants.

On observe ainsi sur la figure 5.27 que la taille de la recirculation générée est liée & la valeur
de la fraction massique de saturation W), imposée sur les parois.
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y vm m HR% WU ¢m,v ¢mD,v
(m) | (m/s) | (kg/s) (kg/s) (kg/s)
0 |0,0926 | 2,155.1073 0 0 0 0
0,001 | 0,094 |2,195.1073 | 4,09 | 0,019 | 0,199.10~* | 0,099.10~*
0,002 | 0,095 | 2,212.1073 | 5,82 | 0,026 | 0,282.10~* | 0,140.10~4
0,005 | 0,096 | 2,244.1073 | 8,22 | 0,040 | 0,444.10~* | 0,222.10~4
0,01 | 0,008 |2,285.1073 | 10,07 | 0,057 | 0,649.10~% | 0,324.10~%
0,05 | 0,108 |2,520.1073 | 15,58 | 0,144 | 1,822.10~% | 0,911.10~%
0,2 | 0,132 [3,067.1073 | 42,91 | 0,291 | 4,558.10~% | 2,279.10~ 4
0,5 | 0,153 | 3,558.1073 | 70,07 | 0,394 | 7,014.10~* | 3,507.10~ 4
0,8 | 0,163 | 3,794.1073 | 81,56 | 0,432 | 8,191.10~* | 4,095.10~ 4
1 0,168 | 3,904.1073 | 86,36 | 0,450 | 8,744.10~* | 4,372.10~*
1,5 | 0,174 | 4,058.1073 | 92,21 | 0,468 | 9,512.10~% | 4,756.10~%
1,8 | 0,177 | 4,117.1073 | 94,25 | 0,476 | 9,810.10~% | 4,905.10~%
2 0,178 | 4,149.1073 | 95,32 | 0,480 | 9,967.10~* | 4,983.10~4

TAB. 5.12 — Variations de grandeurs caractéristiques entre l'entrée et la sortie de la conduite
en convection mixte solutale, W, = 0,5 (p constante)

X (10m) X (10m)

Fi1G. 5.25 — Profils de la vitesse verticale,
W, =0,2, Re = 300

F1G. 5.26 — Profils de la vitesse verticale,
W, =0,5, Re = 300

L’influence de la variation de la fraction massique surfacique W), sur le flux massique éva-
poré sur 'une des parois mouillées est illustrée sur la figure 5.29 pour les deux formulations
utilisées (Boussinesq et p variable). Les profils sont similaires & ceux tracés pour la vapeur
d’eau (figure 5.15) pour différentes valeurs de W),. Toutefois, on a constaté que le flux massique
évaporé est plus faible dans le cas de I’hexane, ce qui est di a son coefficient de diffusion D; ,,,
6 fois plus petit que celui de la vapeur d’eau. De plus, l'air & la sortie du canal n’atteint pas la
fraction massique des parois, ce qui montre que la longueur de développement de 1’écoulement
est supérieur a 2m.

Il est clair que les écarts entre les résultats obtenus en utilisant I’hypothése de Boussinesq et
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y ﬁm Vm m H—R% WU ¢m,v QSmD,v
(m) | (kg/m®) | (m/s) (kg/s) (kg/s) (kg/s)

0 1,163 | 0,0926 | 2,155.10~3 0 0 0 0
0,001 | 1,184 0,094 | 2,209.10°% | 3,75 | 0,021 | 0,271.10~% | 0,135.10 %
0,002 | 1,195 0,094 | 2,228.10°3 | 5,67 | 0,030 | 0,367.10~% | 0,183.10~ %
0,005 | 1,211 0,095 | 2,273.10°3 | 8,44 | 0,048 | 0,592.10~% | 0,296.10 %
0,01 1,223 0,095 | 2,326.10~3 | 10,39 | 0,070 | 0,855.10~% | 0,427.10 %
0,05 1,257 0,100 | 2,632.10°° | 16,44 | 0,178 | 2,387.10~% | 1,194.10 %

0,2 1,465 0,110 | 3,312.107% | 52,39 | 0,340 | 5,784.10~% | 2,892.10 %
0,5 1,630 0,117 | 3,853.1073 | 81,06 | 0,438 | 8,492.10~% | 4,246.10~*
0,8 1,685 0,120 | 4,057.10~3 | 90,59 | 0,466 | 9,509.10~% | 4,754.10~ %

1 1,702 0,121 | 4,129.1073 | 93,60 | 0,476 | 9,872.10~% | 4,936.10~%
1,5 1,723 0,123 | 4,228.10~° | 97,18 | 0,488 | 10,364.10~* | 5,182.10~ %
1,8 1,729 0,123 | 4,259.1073 | 98,19 | 0,492 | 10,520.10~% | 5,260.10—*

2 1,732 0,123 | 4,276.10~3 | 98,65 | 0,493 | 10,607.10~% | 5,304.10~ 1

TAB. 5.13 — Variations de grandeurs caractéristiques entre ’entrée et la sortie de la conduite

en convection mixte solutale, W), = 0,5 (p variable)
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Fia. 5.27 — Vitesse verticale et lignes de courant Re = 300, (a)W, = 0,2 et ¥max =
2,94 1073kg/s,(b)W, = 0,3 et Yrae = 3,28 10 3kg/s, ()W, = 0,5 et Ymaz = 4,28 10 3kg/s
avec A1p = 3,28 107 %kg/s

la formulation & masse volumique variable sont significativement plus importants. Les plus
grandes différences sont observées dans la région en développement (0,2m <y < 1,6m). A la
sortie du canal, cet écart est diminué car le mélange tend & étre saturé en vapeur et ce, quelle
que soit la formulation employée (figures 5.28 et 5.29).
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Fi1G. 5.28 — Fraction massique moyenne, F1G. 5.29 — Flux massique évaporé, Re =
Re = 300, (—- p constante, < p variable) 300, ( — p constante, < p variable)

Convection thermosolutale : AT = 45K

L’air sec entre & une température Ty = 333K et un profil de vitesse uniforme Vj est imposé.
Les deux parois paralléles, distantes de 2d, sont mouillées par un film d’hexane de trés faible
épaisseur et supposées a une température uniforme 7, = 288K.

Dans cette section, on a également examiné les effets des variations des propriétés du mélange
hexane-air, en fonction de la fraction massique et de la température (voir Annexe II).

Dans le cas ol ces propriétés sont considérées constantes, elles sont calculées & partir des
relations de Lide et al. [86] par la régle de 1/3 & température 7, = 303K et & fraction mas-
sique W, = 0,2 (tableau 5.14). En se basant sur ces mémes données, les nombres de Grashof
thermique et solutal sont du méme ordre de grandeur : Grp = —4,08 10° et Grys = —6,3010°.

Po Wp k. Cp,r Hr Br By Dv7mr Pr Sc
(kg/m*) (W /m K) (J [kg K) (kg /ms) (K (m?/s)
1,060 0.3 0,0235 1140 1603107 0,0033 —0,765 7,91910° 0,778 1,909

TAB. 5.14 — Propriétés thermophysiques et paramétres de calcul en convection mixte ther-
mosolutale pour le mélange air-hexane basés sur la régle du 1/3 (Tp = 333 K, T), = 288 K,
hiyy = 361,418 10%J/kg)

La figure 5.30 représente 1’évolution des profils de vitesse verticale dans les conditions de
convection solutale (figure 5.30a) et thermosolutale (figure 5.30b). L’écoulement au voisinage
des parois du canal est accéléré sous 'effet des forces d’Archiméde. Les vitesses correspon-
dantes & la convection thermosolutale sont néanmoins plus importantes, dues également aux
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S = o
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F1G. 5.30 — Profils de vitesse verticale pour le mélange air-hexane (Re = 300, W, =0,3) a)
convection mixte solutale (Ty =T, = 288 K) b) convection mixte thermosolutale

forces d’Archiméde qui agissent dans le méme sens et dont 'intensité a augmenté. Cependant,
I’écoulement est décéléré au centre induisant une diminution de la vitesse; ceci étant une
conséquence directe de la conservation de la masse.

La figure 5.31 illustre les caractéristiques des écoulements en convection solutale et thermo-
solutale. Puisque les deux forces d’Archiméde agissent dans le méme sens, les forces thermiques
produisent une augmentation de la vitesse au voisinage des parois et de la recirculation au
centre de la conduite.

Les figures 5.32 et 5.33 montrent que les fractions massiques moyennes de ’hexane et les flux
évaporés sont fortement influencés par la variation de la masse volumique. Les écarts sont
maximaux dans la région ol 1’écoulement est en cours de développement. A la sortie du canal,
ces écarts deviennent inférieurs a 4% puisque l’air tend a étre saturé en hexane.

Influence de la variation des propriétés thermophysiques du mélange

Dans ce paragraphe, les effets des variations de toutes les propriétés thermophysiques du
mélange avec la température et la fraction massique de la vapeur d’hexane sont pris en compte.
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FiG. 5.31 — Isocontours de la vitesse verticale et lignes de courant en convection mixte

du meélange air-hexane, Re = 300 and W, = 0,3

(a) Ecoulement isotherme (¢4, =

3,28 1073 kg/m s), (b) Convection thermosolutale avec des propriétés constantes (sauf p)
(Ymae = 3.42 1073 kg/m s), (c) Convection thermosolutale avec des propriétés variables
(Vmaz = 3,41 1073 kg/m s)
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Fi1G. 5.32 — Fraction massique moyenne,
Re = 300, (— p constante, < p variable)
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F1G. 5.33 — Flux massique évaporé, Re =
300, ( —- p constante, < p variable)

Les variations de la viscosité dynamique, de la chaleur spécifique & pression constante et de
la conductivité thermique du mélange en fonction de la température et de la fraction massique
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Fi1aG. 5.34 — Variations axiales des proprié-
tés thermophysiques normalisées d’hexane FiGg. 5.35 — Nombres de Schmidt et de
en x =0,01lm Prandtl en z = 0,01m

de la vapeur sont représentées sur la figure 5.34. Selon la relation de Chapman-Enskog, le co-
efficient de diffusion massique d’un mélange binaire ne dépend pas de la fraction massique et
diminue avec la température. En revanche, la masse volumique du mélange augmente suivant
le sens de ’écoulement.

Au fur et & mesure que la température diminue et que la fraction massique de I’hexane aug-
mente, on observe une diminution progressive de la viscosité dynamique et de la conductivité
thermique. Enfin, la fraction massique et la température ont un effet opposé sur la chaleur
spécifique. Ces résultats sont résumés sur la figure 5.34.

Comme on peut le constater, 'augmentation de la densité du mélange est de 40% entre
les sections d’entrée et de sortie, tandis que la diminution de la viscosité dynamique, de la
conductivité thermique et du coefficient de diffusion massique sont de ’ordre de 25%. Les effets
combinés de la variation des propriétés thermophysiques modifient peu la valeur du nombre
de Prandtl comparativement au nombre de Scmidt qui présente un maximum correspondant
a la fraction de saturation a la sortie du canal (figure 5.35).

La figure 5.34 montre que les variations des propriétés thermophysiques sont seulement
significatives dans la région d’entrée ou les gradients thermique et massique sont les plus
importants. En conséquence, ’analyse des figure 5.36a et b montre que les champs de tem-
pérature et de vitesse sont principalement influencés par ces variations uniquement dans la
premiére moitié de la longueur du canal y < 1m .
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CHAPITRE 5. CONVECTION MIXTE DANS UNE CONDUITE PLANE VERTICALE : INFLUENCE DES
TRANSFERTS DE MATIERE SUR LES PAROIS

-0.05

—_ propriétés constantes ™
1 . propriétés variables
3+

-1 -0.5 0 0.5 1
x (10”m) X (10”m)
(a) (b)

F1G. 5.36 — Effets de la variation des propriétés thermophysiques de ’hexane, (a) Profils de
température, (b) Profils de vitesse verticale.

Conclusion

Les transferts de chaleur et de masse avec changement de phase dans un canal vertical
dont les parois sont isothermes et mouillées par un film liquide ont été étudiés. La simulation
de l'effet des forces d’Archiméde thermique et massique, agissant dans la méme direction
ou dans des directions opposés, sur le développement de 1’écoulement en convection mixte
thermosolutale entre deux parois verticales a été numériquement étudiée en utilisant une
formulation hors-Boussinesq.

L’influence des variations des propriétés thermophysiques a été prise en compte.

Les résultats sont présentés pour une conduite de rapport de forme A = 100 en considérant
différents nombres de Reynolds. L’évaporation du film d’eau ou d’hexane a été examinée pour
différentes fractions massiques des parois I, et différents écarts de températures entre la paroi
et 'entrée du canal.

Dans le cas d’un écoulement isotherme avec évaporation d’un film d’eau, les forces solutales
défavorisent les transferts et agissent dans le sens opposé de 1’écoulement.
Pour un écoulement descendant ou l’air sec entre & une température chaude et un profil de
vitesse uniforme, les forces d’Archiméde thermique et massique agissent dans deux sens oppo-
sées. Ainsi, le renversement d’un écoulement en convection mixte solutale ou thermosolutale
dans un canal a été mis en évidence.

L’évaporation isotherme de I’hexane favorise ’écoulement descendant car les forces solu-
tales ont une action dans la méme direction de I’écoulement. Par conséquent, I’ensemble des
caractéristiques du champ d’écoulement issues de ’évaporation de ces deux films liquides (eau,
hexane) difféerent considérablement.

Lorsque la fraction massique a la paroi est suffisamment grande (W, > 0,2 pour un mélange
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5.5. EVAPORATION DE L'HEXANE

air-hexane), des recirculations sont prédites dans la région centrale du canal au voisinage de
I'entrée. La taille de la cellule de recirculation augmente & mesure que la fraction massique
surfacique augmente. Un tel phénomeéne ne peut pas étre obtenu en utilisant une formulation
parabolique qui a été adoptée dans la plupart des études publiées. L’influence des variations
de l'ensemble des propriétés thermophysiques du mélange sur le champ de ’écoulement peut
étre importante, en particulier pour la convection mixte thermosolutale.
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Conclusions et Perspectives

Dans la premiére partie de cette thése, nous avons étudié le couplage entre les transferts de
chaleur par conduction dans les parois, par convection et par rayonnement dans des cavités
simples ou partitionnées. Nous avons examiné la structure des écoulements et du transfert de
chaleur pour de nombreuses configurations géométriques, 2D et 3D, en régime transitoire et
en régime stationnaire. Ces simulations, dont une partie a permis de valider le code de calcul
que nous utilisons, ont conduit a la rédaction de la premiére partie de ce travail. Compte tenu
des dimensions des structures étudiées et des écarts maximums de température considérés (ne
dépassant pas 30°C'), les mouvements de convection dans les cavités peuvent étre supposés
laminaires car le nombre de Rayleigh maximal possible (basé sur AT = T, — Ty) est d’au
moins un ordre de grandeur inférieur & celui correspondant & la fin du régime laminaire. Dans
ces conditions thermiques, ’approximation de Boussinesq est applicable. Nous avons supposé
aussi que le transfert de chaleur par rayonnement n’est di qu’aux échanges radiatifs entre des
parois grises et diffuses & travers un milieu transparent. Les méthodes numériques utilisées sont
décrites et testées sur des configurations classiques 2D ou 3D avec des maillages structurés
comportant jusqu’a 10° mailles uniformes. Un bon compromis entre précision et cotit de calculs
a été recherché. Nous avons considéré deux configurations du parpaing alvéolaires constituées
de blocs creux en béton correspondant & la norme NF P 14-13, les plus souvent utilisées
dans 'industrie du batiment. Dans ces structures remplies d’air & température ambiante, nous
avons montré que les échanges de chaleur par rayonnement entre les parois fermant un alvéole
contribuent fortement aux échanges de chaleur. I’analyse de transfert de chaleur dans un
parpaing de 20 cm comportant deux cellules nous a permis de suivre le comportement du
flux thermique transféré & travers cette géométrie et d’apercevoir que le flux thermique par
conduction & travers les cloisons verticales constituant des ponts thermiques, représente plus
de 50% du flux total. Ces calculs trouvent une application immédiate pour les parois creuses
dans la construction des batiments. En outre, les simulations numériques réalisées ont tenu
compte des trois modes de transferts, et nous ont conduit a des résultats comparables & ceux
déja existants dans la littérature (résistance thermique) sans qu’aucune condition a la limite
spécifique a une expérience n’ait été introduite dans la modélisation.

Ensuite, nous avons discuté des simulations numeériques de la convection naturelle en régime
transitoire, et avons porté une grande attention a la méthode d’intégration temporelle. Aussi,
on montre que la valeur du nombre de courant (CFL) doit étre choisie avec beaucoup de soin
pour s’assurer que la cinématique des transferts ait été correctement simulée. Cet aspect est
plus important lorsque les simulations numériques ont pour finalité de reproduire une expé-
rience que lorsqu’il s’agit de suivre les oscillations d’un régime périodique ou quasi-périodique,
par exemple en régime laminaire instationnaire entretenu ou faiblement chaotique. Nous avons

207



CONCLUSIONS ET PERSPECTIVES

conclu que la mise en régime stationnaire est plus lente dans le cas de la conduction pure; a
contrario, le transfert par rayonnement accélére ce processus.

La deuxiéme partie de cette thése est consacrée & I’étude de la convection thermosolutale
induite par des gradients de température et de concentration de vapeur d’eau dans une cavité
fermée. Nous avons montré que ’approximation de Boussinesq habituelle n’est pas appropriée
pour traiter ce genre de probléme. L’approximation de faible compressibilité est utilisée et
la loi des gaz parfaits permet de calculer la pression thermodynamique du mélange. Lorsque
la vapeur se condense sur les parois froides au cours d’un processus instationnaire dans un
systéme fermé, les conditions aux limites solutales et dynamiques & imposer sur les parois ne
correspondent pas aux modélisations usuelles consistant & imposer des concentrations (ou des
fractions massiques) uniformes et constantes et des vitesses nulles; la vitesse normale a la
surface due au gradient de la concentration a été ainsi prise en compte.

Au sein du modéle numérique, nous avons intégré les équations qui régissent le transport de
la vapeur d’eau (équation d’espéces) et la formulation qui permet de prédire I'apparition du
phénomeéne de condensation suivant la température des parois et 'humidité dans 1’enceinte.
Nous avons étudié les variations temporelles des champs de vitesse, pression, température et
fractions massiques pour différentes conditions initiales d’humidité et différentes conditions de
refroidissement de la cavité. Nous avons montré que les flux massiques pariétaux sont liés &
I’évolution de la pression de vapeur saturante & température locale des parois et que la quan-
tité d’eau condensée varie fortement au cours du temps jusqu’a ce qu’un régime stationnaire,
caractérisé par un champ de concentration presque uniforme, soit atteint. Nous avons par
ailleurs vérifié que la conservation de la masse, dans chaque cas étudié, a bien été satisfaite.
Si les parois sont & des températures différentes, les mouvements de convection naturelle sta-
tionnaire sont alors d’origine purement thermique.

Dans la derniére partie, nous avons simulé numériquement les transferts de chaleur et
de masse en convection mixte avec évaporation dans une conduite verticale dont les parois
sont isothermes et recouvertes par un film liquide trés mince. Nos résultats montrent que les
forces d’Archiméde défavorisent les transferts pour un écoulement descendant de vapeur d’eau.
Ces forces décelérent 1’écoulement preés des parois du canal et induisent ainsi un renversement
d’écoulement en convection solutale ou thermosolutale. Dans le cas d’un écoulement d’hexane,
nous avons constaté que les deux forces d’Archiméde agissent dans le méme sens de 1’écoule-
ment principal et produisent une augmentation de la vitesse au voisinage des parois et une
recirculation au centre de la conduite.

De nombreuses extensions de ce travail sont possibles :

- L’étude des transferts couplés dans des géométries plus complexes serait envisageable.

- L’étude de la condensation/évaporation de la vapeur d’eau dans des structures qui ne sont
jamais remplies d’air sec. Dans une cavité fermée, la vapeur d’eau peut se condenser puis
s’évaporer suivant un processus instationnaire périodique. Si la température de I'une des pa-
rois chute en dessous de la température de rosée correspondante & 'humidité relative de 1’air
emprisonné dans une alvéole, la vapeur d’eau condense et ce phénoméne contribue au trans-
fert global. L’eau condensée s’évapore ensuite lorsque les conditions thermiques sur les parois
extérieures évoluent.
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- La diminution de la pression dans une cavité & volume constant peut provoquer une défor-
mation de la paroi. Ce phénoméne peut étre étudié en fusionnant les codes fluide et solide. -
Sur le plan numérique, une amélioration du taux de convergence et du temps de calcul peut
étre apportée au calcul.

- Les phénoménes de renversement ou de recirculation de ’écoulement dans un canal peuvent
influencer la stabilité de ’écoulement s’ils prennent de 'importance. L’étude de cette stabilité
devrait étre étudiée dans les cas ou I'écart de fraction massique du soluté entre les parois et
I'entrée est important.
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Annexes

Annexe 1

Propriétés thermo-physiques de l'air humide : Dans nos calculs, les propriétés des consti-
tuants et du mélange (air+vapeur) ont été calculées en fonction de la température et la fraction

massique selon les formules données par Fujii et al.[67]

e Air sec :
o = 1,488107 ¢ T4 /(118 + T') (kg/m s)

ko = (1,1951073 719 /(118 4+ T) (W/m K)
Cpa = (1+2,5107197%)10® (J/kg K)

e vapeur d’eau :
fho = [8,02 + 0,04(T — 273,16)] 1076
ky = [1,87 +1,651073(T — 273,16)%/7 4+ 5 710713 (T — 273,16)>!] 10%°
Cpp = 1,86310% 4+ 1,651073(T — 273,16)*° + 1,210 ¥(T — 273,16)%°

e mélange air sec + vapeur d’eau :

(5.46)
(5.47)
(5.48)

(5.49)
(5.50)
(5.51)

Les variations des propriétés physiques du mélange en fonction de la température et de la

fraction massique de vapeur d’eau ont été calculées par les relations suivantes :

e masse volumique du mélange :

p

T RS

e chaleur massique du mélange :

2
Cpm = E Wv,i Cps
1

211

(5.52)

(5.53)



ANNEXES

e viscosité dynamique du mélange :

o mr( , f;59¢M)2 =17 T 17 0,352001 10, 8g§2¢m)2 e
(5.54)
e conductivité thermique du mélange :
Fom = 1+ AlQIE;Va/Wv) 1 + AQllzljl/Vv/Wa) (5.55)
avec |
Aij = i[l + [%(%)0’75 i ::: §;§§]0.5]Q 111%;//5

ou S;; = 0, 733.\/SZ- S;. L’indice 1 correspond a la vapeur d’eau et l'indice 2 correspond &
Pair sec (S7 = 559, 5, Sy = 115,5).

o coefficient de diffusion massique de la vapeur d’eau :

Dy = 8,07.107 0 71833 en(m?/s) (5.56)
e chaleur latente :
=6 '
hiy = 2,5009.10%(7,7922 107 T}/3 + 4,626672/6 — 1,07937/% + >~ S;T: 1) (5.57)
=1

avec
S1=0;8y = —3,87446 ; S5 = 2,94553: S4 = —8,06395; S5 = 11,5633 ; Sg = —6, 02884

et
T
647, 3

(ou T est la température du mélange en kelvin)

T. =

e Pression de saturation P,s (Reynolds [66]) :

8

- 1)) FfalTiar — T, )

avec
P, =22,080M Pa;T. = 647,286K ; I}, = —7,4192420; F, = 2,9721000 10! ; F3 = —1, 1552860 10~ ;

Fy = 8,6856350 1072 ; F5 = 1,0940980 103 ; Fy = —4,3999300 1072 ; Fr = 2,5206580 1073 ;
Fg = —5,2186840 10~*;a = 0,01; 7T, = 338,15

Tsqr est la température de saturation.
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e vitesse de diffusion :

Considérons un mélange de gaz binaires A et B. Le flux massique total a U'interface "¢” s’écrit :
ﬁi = WAJ' + WBJ (5.58)

— — —
Ti=pmVi=paVai+psV s, (5.59)

Or le flux massique de A & l'interface s’écrit comme la somme des flux convectif et diffusif :

Ta;=Waina;— pmDasVWal; (5.60)
d’ou D
N PmLJAB
= —PmPAB Gy 5.61
A, =W, Al (5.61)

—
Ces relations permettent de calculer la vitesse du mélange V; a U'interface :
—
Donc si I'espéce B ne diffuse pas dans A (ou Vg; =0), 7 = 7 A4,

.
si VB,2':0

V= Par_ Gy (5.62)
o 1—Way Ali '
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Annexe 11

Propriétés physiques de I’hexane vapeur a pression atmosphérique

Les propriétés physiques de I'hexane (assimilé & un gaz parfait) en fonction de la tempéra-
ture ont été calculées a partir des relations suivantes (Lide et Kehiaian.[86])

® viscosité :

e = 4,23114 1078 T — 1,35350 1071072 + 2,90544 1071373 — 2,05388 10 1°T*  (kg/m s)

(5.63)
Domaine de validité : 300 — 600 K
e chaleur massique :
Cpo = —153,98 +7,1939 T — 4,108 10 °T? + 8,919 10~ 'T°% (J/kg K) (5.64)

Domaine de validité : 298 - 800 K

e conductivité thermique :
ky = (—0,0032 T+ 1,680 107*7T% — 1,218 10372 — 5,592 10~ 7%) 107 (W/mK) (5.65)

Domaine de validité : 350 - 600 K

e pression de vapeur saturante de I’hexane a la température de saturation T (en bar) :

B

logio(Pys) = A—
0910(Fus) T.+C—273.15

avec A =4,10039 B =1170,875 C = 224,317 (5.66)

e chaleur latente de vaporisation de I’hexane :

hio(T) = hlv(T,«)[%]O’%a\zeC T, = 298,15 K et hy,(T}) = 366223 J/kg. K (5.67)

T

Propriétés physiques du mélange

Les propriétés du mélange hexane-air, considéré comme un gaz parfait, varient en fonction
de la fraction massique (sauf le coefficient de diffusion) et de la température.

A coefficient de diffusion de I'’hexane dans ’air (formule de Chapman-Enskog) [87] :

T3/2 1 1
_ -7
Doy = 1,85810 PO 7 . A + A (5.68)



ou la pression thermodynamique P est exprimée en atm et la température en kelvin. o, et
Qp sont le diameétre efficace de collision et I'intégrale de collision qui sont calculés par les
relations :

o = Oq + 0y
a,v — 2
Pour l'air o, = 3,711 et pour ’hexane o, = 5, 949.

QO _1,06036 n 0,193 n 1,03587 n 1,76474
Daw = (T)0:1561 ~ ep(0,47635 T*) ~ exp(1,52996 T*) = exp(3,89411 T*)
avec T = kf—T ol kp est la constante de Boltzman et ¢4, = \/€,€, la fonction potentielle

(ea = 78,6 kg, €, = 399, 3 k.
A masse volumique (gaz parfait) :

1
Pm = Pa + Pv = ﬁ(MaPa + Mvpv) (5-69)

A coefficient d’expansion massique :

M,
M, — M, _ My 5.70)

P = M Wy + M, (1= W,) ~ Mgy, 4 (1-W,)

Pour un mélange air-hexane, (s est toujours négatif (M, = 2,975 M, et donc —1,975 <
B < —0,664).

Les autres propriétés du mélange sont calculés par des formules données par Wilke [87].
A chaleur spécifique :

Cp,m = Wacp,a + Wycpm (571)

A la viscosité et la conductivité thermique sont calculées en utilisant les formules de
Wilke [87] :

il 5 [1+(5_§)1/2(ﬁi)1/4]2
m = E = avec ¢ = A
g i 225 %iPij ! [8(1 + %)]1/2

(5.72)

ou z; est la fraction molaire de ’espéce i reliée aux fraction massique des constituants par

wi = Wi/ Mi) [ (2 Wi/ My,)-

km = E = 5.73
p 22 Tidij (5:73)

215



ANNEXES

216



Table des figures

1.1
1.2

1.3
14
1.5
1.6
1.7
1.8
1.9

21
2.2

2.3
24
2.5

2.6

2.7

2.8

2.9

2.10

Maillage structuré 2D . . . . . . oL Lo 19
Localisation de la variable u au point courant P, (W et E noeuds adjacents, w

et e faces entre deux volumes) . . . . . . ... L. 20
Interpolation pour le schéma centré . . . . . . . . . ... .. 23
Extrapolation pour le schéma amont de second ordre . . . . . .. .. ... ... 23
Interpolation pour le schéma QUICK . . . . . . ... .. ... ... ... .... 25
Reésolution itérative basée sur ’algorithme SIMPLE . . . . ... ... ... ... 26
Méthode de résolution découplée . . . . . . .. . ..o oo 29
Méthode de résolution couplée . . . . . . . . . . .o 31
Méthode de résolution temporelle par un schéma non-itératif (NITA) . . . . . . 32
Cavité carrée, (a) sans épaisseur des parois, (b) e=1em . . . . . ... ... .. 34

Comparaison du nombre de Nusselt moyen en fonction du rapport de forme

AT = 15K, Ty = 283K . o o o oo e 36
Isothermes Pr=0,71, (a) A =50 Raj =103, (b) A=20 Ra; =10° . ... .. 37
Lignes de courant Pr=0,71, (a) A =50 Ray =103, (b) A=20 Ray =105 .. 37

Isothermes pour différents nombres de Rayleigh en convection naturelle dans le
plan z* = 0,5 :(a) Ra = 103, (b) Ra = 10, (¢) Ra = 10°,(d) Ra = 106. . . . . . 39

Evolution temporelle de la fonction de courant au centre de la cavité carrée
pour Ra = 10%, (a) H=0,10m et (b) H=0,15m . . . . .. ... .. ... ..... 41

Evolution temporelle de la fonction de courant au centre de la cavité carrée
pour Ra =105, (a) H=0,10m et (b) H=0,15m . . . . . . ... .. ... ..... 41

Evolution temporelle de la fonction de courant au centre d’une cavité carrée
Ra=10" . . . 42

Evolution de la vitesse horizontale au point de coordonnées (10~2m;0, 38m) du
coté chaud de la cavité, (a)Ray = 107, (b) Rag =5107 . . . .. ... ... .. 43

Evolution de la vitesse horizontale au point de coordonnées (10~2m; 0, 38m) du
coté chaud de la cavité Ray = 8 107, (a) 0 <t <200, (b) 30 <+ <100 . . . . . 44

217



TABLE DES FIGURES

2.11

2.12

2.13
2.14
2.15
2.16
2.17
2.18
2.19
2.20
2.21
2.22
2.23
2.24

2.25

2.26

2.27

2.28
2.29
2.30
2.31
2.32

2.33

2.34
2.35
2.36
2.37

Evolution de la vitesse horizontale au point de coordonnées (10~2m;0, 38m) du
coté chaud de la cavitée Ray = 108, (a) 0 < ¢ < 3500, (b) 50 < ¢ <100 . . . .. 44

Evolution de la vitesse horizontale au point de coordonnées (10~2m; 0, 38m)
du coté chaud de la cavité Rag = 1,63 108, (a) 0 < ¢ < 250, (b) 50 <t <100 . 45

Maillage 100 X 100. . . .« . o v vt e 47
Profil de la composante horizontale pour Ra = 10% en z* = 0, 5 (loi de Sutherland) 49
Profil de la composante verticale pour Ra = 10° en y* = 0,5 (loi de Sutherland) 49
Profil de la composante horizontale pour Ra = 107 en z* = 0, 5 (loi de Sutherland) 49
Profil de la composante verticale pour Ra = 107 en y* = 0,5 (loi de Sutherland) 49
Comparaison des profils des composantes horizontales pour Ra = 10% en z* = 0,5 50
Comparaison des profils des composantes horizontales pour Ra = 107 en z* = 0,5 50
Comparaison des profils des composantes verticales pour Ra = 10% en y* = 0,5 50
Comparaison des profils des composantes verticales pour Ra = 107 en y* = 0,5 50
Géométrie étudiée . . . . . .. L L 55
Comparaison des isothermes et de fonctions de courant . . . . . . . .. ... .. 59

Comparaison des profils de vitesses horizontales sur le plan médian vertical
(x =0,05m) pour hey, = 0, 1TW/m2K . . . .. ... ... 59

Comparaison des profils de vitesses horizontales sur le plan médian vertical
(x =0,05m) pour hey = 100W/m2K . . . ... . 59

Distribution de température sur la plan médian vertical x = 0,05m pour h¢, =
0, 1W/m2K . . . . 60

Distribution de température sur la plan médian vertical x = 0,05m pour h¢, =
T00W/m2K . . . . 60

Distribution de température le long de la paroi froide pour he, = 0,1W/m?K . 60
Distribution de température le long de la paroi froide pour he, = 100W/m?K . 60
Variations de la densité de flux le long de la paroi froide pour he, = 0, 1W/m2?K 61
Variations de la densité de flux le long de la paroi froide pour h., = 100W/m?K 61

Distribution du coefficient d’échange le long de la paroi froide pour he, =

0, ITW/m2K . . . 62
Distribution du coefficient d’échange le long de la paroi froide pour he, =

LT0OW/m2K . . o o 62
Cavité différentiellement chauffée . . . . . . . . ... ... ... .. 63
Evolution temporelle de température au point P . . . . ... ... ... .... 64
Isobares entre 0 et 1Pa avec un intervalle de 0,1Pa a¢=150s . . ... ... .. 65
Vecteurs vitesse 2t =4700s . . . . . . . ... oo e 65



TABLE DES FIGURES

2.38
2.39

2.40
241
2.42
2.43
2.44
2.45

2.46
247

2.48

2.49

2.50

2.51

2.52

2.53

2.54
2.55

2.56

2.57

2.58

2.59

Isothermes . . . . . . . . . e 66

Lignes de courant (2)Ymae = 2,94 107°m3/s, (b)Ymaz = 1,30 107*m3/s,
(€)Vmaz = 2,18 1074m3 /s, (d)¥maz = 7,80 107°m3 /s, (€)tmazr = 3,40 107°m3/s,

O)maz = 2,50 1075m3 /s . oo oo 66
Comparaison de lignes de courant : (a)AT = 16K. (b)AT =8K . . ... ... 67
Schéma explicatif des paramétres ducalcul . . . . . . .. .. o000 67
Comparaison des isothermes a ¢t = 25s (— cas de référence) . . . ... .. ... 68
Nombre de Nusselt convectif en fonction de I’émissivité (Ra = 10%) . . . . . . . 71
Nombre de Nusselt convectif en fonction de I’émissivité (Ra = 10%) . . . .. .. 71

Nombre de Nusselt radiatif a la paroi chaude en fonction de I’émissivité avec
To=293,5K et AT =10K . . . . . . . . . . 72

Flux radiatif en fonction de ’émissivité . . . . . . . . . . . . . ... ... 72

Influence de I’émissivité sur les isothermes & Ra = 105, (a) e = 0, (b) € = 0,2,
(€)e=0,4,(d) e=0,8 . . . e 72

Influence de 1’émissivité sur les fonctions de courant & Ra = 10, (a) ¢ = 0,
Ymaz = 3,43 1074m3/s (b) € = 0,2, Ymaz = 4,16 107*m3/s (c) € = 0,4,

Ymaz = 4,16 1074m3 /s, (d) € = 0,8, Ymazr = 4,16 1074m3/s . . .. . ... .. 72
Profils de température en X = 0,5 (Ra=10%). . .. ... ... ... .. .... 73
Vitesse horizontale en X = 0,5 (Ra=10%). . .. .. ... ... ... ...... 73
Température en parois haute et basse (Ra =10%). . .. .. ... ... ..... 73
Densité de flux net radiatif en parois haute et basse (Ra = 10% et € =0,2) . . . 73
Flux radiatif normalisé par la longueur de référence H . . . . .. . .. ... .. 74
Nombre de Nusselt radiatif normalisé par la longueur de référence H . . . . . . 74

Mode¢le schématique d'une cavité cubique différentiellement chauffée, (a) sec-
tion, (b) cavité 3D . . . . .. 75

Effet de la variation du nombre de Rayleigh sur la distribution de flux moyen
total adimensionnel Q*. (a) sans rayonnement et (b) avec rayonnement sur
une droite appartenant & la paroi chaude en (zx = 0,5;yx = 1),(Pr = 0,71,
Pl=0,043 et 0p=15) . . . . . . . e 78

Profil de la température et de la vitesse v} sur la ligne central perpendiculaire au
centre du plan XZ, pour différents nombres de Rayleigh (Pr = 0,71, Pl = 0,043

Surfaces isothermes pour différents nombres de Rayleigh avec rayonnement :(a) Ra =
103, (b)Ra = 10*,(¢)Ra = 10°,(c)Ra = 10°. Milieu transparent Pr = 0,71,
Pl=0,043 et o =15 . . . . . o e 79

Surfaces isothermes pour quatre nombres de Rayleigh différents sans rayonne-
ment :(a)Ra = 103, (b)Ra = 10%, (¢)Ra = 10°, (¢)Ra = 10° (Pr =0,71) . . . . . 80

219



TABLE DES FIGURES

3.1
3.2

3.3

34
3.5
3.6
3.7
3.8
3.9
3.10

3.11
3.12
3.13
3.14

3.15

3.16

3.17

3.18
3.19

3.20
3.21
3.22
3.23

3.24
3.25
3.26

Modéle simplifié¢ du double vitrage . . . . . . . ... ..o 85
Isothermes, (a) W = 0,6cm : Rawy = 4 10%, (b) W = 2em : Rawy = 8 10*
(rayonnement pris en compte, e =0,89) . . . ... oL 86

Variation du coefficient de transmission thermique d’un vitrage en fonction de

la largeur de la lame d’air . . . . . . .. ... oo o oo 87
Profils de température le long des vitrages extérieur et intérieur W =2em . . . 87
Cavité partitionnée . . . . . . . . . . . .. e 89
Isothermes e =0 . . . . . . . . . L 92
Isothermes e = 0,9 . . . . . . . . . . Lo 92
Fonction de courant e =0 . . . . . . . . .. Lo 92
Fonction de courant e =0,9 . . . . . . . . Lo o 92

Profil de température appliqué sur les parois de la cavité (a) théorique, (b)

expérimental [43] . . . ... .. 93
Comparaison des résultats pour différents pas de temps au point P, e =0,9 . . 94
Comparaison des temps instationnaires pour différents régimes au point P . . . 94
Points de mesure de température pendant I'expérience . . . ... ... .. ... 96

Comparaison des résultats numériques et expérimentaux en tenant compte des
transferts radiatifs (e =10,9) . . . . . . . ... Lo o 96

Isothermes entre 294K et 300K avec un écart de 0, 5K : (a) surfaces horizontales
adiabatiques, (b) avec parois en polystyréne e =0,09m . . . . . . ... ... .. 99

Lignes de courant entre 0 et 0,0012kg/s avec un écart de 0,0001kg/s : (a)
surfaces horizontales adiabatiques, (b) avec parois en polystyréne e = 0,09m . . 99

Vecteurs vitesse entre 0 et 0,09m/s avec un écart de 0,06m/s : (a) surfaces

horizontales adiabatiques, (b) avec parois en polystyréne e = 0,09m . . . . . . . 100
Profils de température le long de la droite centrale x =0,06m . . . . . .. . .. 100
Configuration du probléme physique modélisant l'installation expérimentale de

Poitiers (Benkhelifa.2005) [44] . . . . . . .. ... Lo 102
profils de température sur les surfaces horizontales(y = H + e,z =p/2) . . . . . 103
profils de température sur les surfaces horizontales (y = H,z =p/2) . ... .. 103
profils de température au centre de la cavité . . . . . .. .. ... ... .. ... 104

Isothermes dans le plan médian paralléle aux parois verticales adiabatiques(z =

0,07m) (a) hey = OW/m2K, (b) hey = 100W/m2K . . . . . . ... ... .... 104
Isothermes entre 294K et 300K avec un écart de 0,5K . . . ... .. ... ... 105
Champ de vitesse projeté dans le plan médian paralléle aux parois latérales . . 105
Isothermes entre 294K et 300K avec un écart de température de 0,5K . . . .. 106

220



TABLE DES FIGURES

3.27 Champ de vitesse projeté dans le plan médian paralléle aux parois horizontales
adiabatiques . . . . . .. L

3.28 Isothermes entre 294K et 300K avec un écart de température de 0,5K . . . . .

3.29 Champ de vitesse projeté dans le plan médian paralléle aux parois verticales
isothermes . . . . . . . . L e

3.30 Profil de température a mi-largeur de la cavité (x=0,06m; z—=0,07m) . . . . . .
3.31 Isothermes dans le plan médian de la cavité (z=p) . . . . . . . ... ... ...
3.32 Profil de température & mi largeur de la cavité pour trois profondeurs . . . . .
3.33 Schéma du parpaing de 10 . . . . . . . . ... Lo

3.34 Effet de la température sur le flux total, conductif, convectif et radiatif dans le
parpaing de 10. Rayonnement pris en compte. . . . . . . . .. ... ...

3.35 (a) Répartition des vitesses v, sur la ligne perpendiculaire au centre du plan XZ,
x* = 0,5, (b). Répartition des températures sur la ligne centrale perpendiculaire
XZ, z* = 0,5. Echanges radiatives pris en compte. . . . . ... ... ... ...

3.36 Représentation de l’isotherme correspondant & la température de référence
(AT e = 10K et Ty = 288K)). (a) cavité sans parois conductrices et en négli-
geant les échanges par rayonnement, (b) cavité avec parois conductrices et en
négligeant les échanges par rayonnement, (c) cavité avec parois conductrices et
en tenant compte des échanges par rayonnement . . . . . ... ... ... ...

3.37 Superposition dans le cas de la convection () et dans celui du couplage convection-
rayonnement (- -), (AT e = 10K et To =288K). . . . ... .. ... .....

3.38 Schéma du parpaing de 20cm . . . . . ... Lo

3.39 (a) Distribution de températures sur la ligne (0,y) au centre du plan XZ , (b)
distribution de vitesses vy sur la ligne (0,y) au centre du plan XZ , en considérant
les échanges radiatifs, pour le parpaing de 20 cm. . . . . . .. .. ... .. ...

3.40 Champs de températures sur le plan z* = 0,5, du parpaing de 20 : (a) en
négligeant les échanges radiatifs, (b) en tenant compte du rayonnement.

3.41 Distributions des vitesses adimensionnelles sur le plan 2* = 0, 5 pour le parpaing
de 20, en considérant les échanges radiatifs : (a) v, (contours -0,2(0,05)0,2) ; (b)
vy (contours -0,2(0,05)0,2). . . . . ...

3.42 Surfaces isothermes aux températures de 272K, 275K, 279K, 282K, 285K, pour
le parpaing de 20 , (a) sans rayonnement, (b) avec rayonnement . . . . . .. ..

4.1 Maillage utilisé . . . . . . . L

4.2 Influence du coefficient d’expansion £ sur le calcul de la masse condensée (quatre
parois) (Tp =350 K et HRy =50%) . .« v v i i i e e e i

4.3 Etude de maillage : masse condensée totale sur une paroi verticale (H Ry = 50%
et To =300K ) . . . e

4.4 Evolution temporelle du flux massique de condensation sur une paroi verticale .

221

118

. 119



TABLE DES FIGURES

4.5
4.6
4.7
4.8
4.9
4.10

4.11

4.12

4.13
4.14
4.15
4.16

4.17
4.18
4.19
4.20
4.21

4.22

4.23

4.24
4.25
4.26

4.27

4.28
4.29

4.30

Evolution temporelle de la masse condensée sur une paroi verticale . . .. . . . 134
Evolution temporelle de la masse volumique moyenne de ’air humide . . . . . 134
Evolution temporelle de la pression moyenne . . . . .. .. ... ... ..... 134
cavité carrée avec parois conductrices . . . . . . ... ..., 135
Maillage utilisé . . . . . . . .o e 135
Evolution temporelle de la température moyenne des surfaces verticales inté-

rieures et extérieures. . . . . ... ..o Lo e 139
Evolution temporelle de la densité de flux moyen sur I'une des surfaces inté-

rieures verticales. . . . . . .. L L L 139
Evolutions temporelles des flux massique condensés (g/m s) sur l'une des sur-

faces intérieures verticales S; et sur les parois horizontales S3 et Sy (g/ms) . . 140
Evolutions des flux massiques sur 'une des surfaces verticales selon son type . 141
Evolution de la masse condensée sur 'une des parois verticales . . .. .. ... 141
Evolution de la pression moyenne dans la cavité . . . . . ... .. ... ... .. 142
Evolutions temporelles des densités de flux sur la surface intérieure verticale Sy

et sur les parois horizontales Sg et Sy . . . . . . . .. ... .. 142
Evolution de la densité de flux sur 1'une des surfaces intérieures verticales . . . 143
Profils des flux de chaleur sensible et latent sur S; : ks = 200 W/mK, e = 1lmm 143
Profils des flux de chaleur sensible et latent sur S; : ks = 200 W/mK, e = 3mm 143
Profils des flux de chaleur sensible et latent sur Sy : ks = 0,027 W/mK, e = 3mm144
Comparaison des évolutions de la température moyenne des surfaces verticales

INBETIeUTES . . . . o e e e e e 144
Comparaison des évolutions de la température moyenne des surfaces verticales

exXterieures . . . . ... L L 145
Champs de température, de fraction massique de vapeur d’eau et de la fonction

de courant pour k = 200W/mK,e=1mm . . . . . . .. ... ... ... .. 147
géométrie étudiée . . . . . .. oL 148
Maillage utilisé . . . . . . . .o 148
Comparaison des ordres de grandeur du maximum pour les deux termes dans

la direction horizontale pour HR =80% . . . . . . . . . i 149
Comparaison des ordres de grandeur du maximum pour les deux termes dans

la direction verticale pour HR =80% . . . . . . . . . . . ... ... ... 149
Flux massique condensé sur les parois pour HRy =80% . . . .. .. ... ... 150

Evolution du flux massique condensé sur la paroi froide pour différentes humi-
dités initiales . . . . . . . . L e 150

Evolution de la masse condensée sur la paroi froide pour différentes humidités
initiales . . . . . . e e e 150



TABLE DES FIGURES

4.31

4.32
4.33
4.34
4.35
4.36

4.37

4.38

4.39
4.40

4.41

4.42
4.43
4.44
4.45
4.46
4.47

5.1
5.2
5.3

5.4

5.5

5.6

5.7

Profils de la température sur la face intérieure de la paroi refroidie au début de

la condensation en (T),(y)) - - - - - -« o oL 151
Evolution de la température moyenne de la paroi intérieure refroidie . . . . . . 151
Evolution de la masse volumique moyenne du mélange . . . . ... .. .. ... 152
Evolution de la pression thermodynamique . . . . . . .. ... .. ... ... .. 152
Comparaison des flux pour HRy =80% . . . . . . .o o i v v iiio i 153
Comparaison entre les densités de flux moyen total sur la face intérieure de la

paroi froide . . . . . .. L L 153
Comparaison des répartitions de température sur la paroi froide & différents

instants . . . . L. L L L 155
Evolution temporelle de la température moyenne de la face intérieure de la paroi

froide . . . . . ..o 155
Comparaison des flux sur la surface intérieure froide . . .. ... ... ... .. 155

Isothermes, lignes de courant, champs de fraction massique et d’humidité a
différents instants pour HR=50% . . . . . . . . . . . . ... ... 156

Isothermes , lignes de courant, champs de fraction massique et d’humidité a
différents instants pour HR = 80% et pour l'air sec (iso-lignes en pointillés) . . 157

Evolution du flux massique condensé pour différents coefficients d’échanges . . . 158
Evolution de la masse condensée totale . . . . . . .. ... ... 158
Profils de la température moyenne de la paroi froide . . . ... ... ... ... 159
Profilsdeladensité . . . . . . . . . .. L 159
Profils de la pression thermodynamique moyenne . . . . . ... ... ... ... 159

Isothermes , lignes de courant, champs de fraction massique et d’humidité en

régime permanent pour différentes valeurs de hep - - - - o L oo oL oL 160
Schéma du systéme étudié . . . . . . . . . .. ... 171
Maillage utilisé . . . . . . . .o e 180
Comparaison des nombres de Nusselt sensible et latent (7, = 20°C,Ty =
40°C, HRy = 10%, Re =300) . . . . o o o i ittt e e 183
Comparaison des nombres de Nusselt sensible et latent (7, = 20°C,Ty =
40°C, HRy = 50%, Re = 300) .« o o oo et 183
Comparaison des profils de température moyenne (7, = 20°C, Ty = 40°C, HRy =
50%, Re = 300) .« . o o e 184
Fraction massique pour W), = 0,5 , (a) Re = 300 et (b) Re = 900 ( — p
constante, < p variable) . . ... ... L 186
Vitesses verticales pour W), = 0,5 , (a) Re = 300 et (b) Re = 900 ( — p
constante, < p variable) . . ... L. 187



TABLE DES FIGURES

5.8
5.9

5.10

5.11
5.12
5.13
5.14
5.15
5.16

5.17
5.18
5.19
5.20

5.21

5.22
5.23
5.24
5.25
5.26
9.27

5.28
5.29
5.30

5.31

Profil de vitesse verticale Re = 300 , (a) W, = 0,1, (b) W, =0,5 . . ... ... 187

Isocontours de la vitesse verticale et lignes de courant Re = 300, (a) W, = 0,1
et Ymaz = 3,12 1073kg/s, (b) W, = 0,2 et Ymaer = 3,45 1073kg/s,(c) W, = 0,5

et Ymae = 5,07 103kg/s . . . . . 188
Densité moyenne du mélange pour différentes valeurs de fraction massique ,

Re =300 . . . . . e e 188
Fraction moyenne, Re = 300 , ( —- p constante, < p variable ) . . . . . ... .. 189
Flux massique évaporé, Re = 300, ( —- p constante, < p variable) . . . . . . .. 189
Profil de vitesse verticale, Re = 900 , (a) W, =0,1, (b) W, =0,5. . ... ... 190
Fraction moyenne, W), = 0,5 (—- p constante, < p variable) . .. ... ... .. 190
Flux massique évaporé, W, = 0,5 (—- p constante, < p variable) . .. ... .. 190

Comparaison des fractions massiques moyennes en fonction de y en convection

MIXEE . . L L L 192
Comparaison des flux massiques en fonction de y en convection mixte . .. .. 192
Comparaison des profils de température en convection mixte . . . . . . .. ... 193
Comparaison des profils de fraction massique en convection mixte . . . . . . . . 193

Isocontours de la vitesse verticale et lignes de courant en évaporation isotherme
W, =0,3, T, =Ty = 349,8K, Re = 300 et e = 3,86 10 3kg/s . . ... .. 194

Isocontours de la vitesse verticale et lignes de courant en évaporation aniso-
therme W, = 0,3, Ty = 370K, T,, = 349,8K, Re = 300 et ¥yqr = 3,94 10~3kg/s194

Flux latent et sensible le long d’une paroi . . . . . . ... ... . ... ..... 194
Rapport des flux latent et sensible le long d’une paroi . . . ... ... ... .. 194
Densité moyenne, Re =300 . . . . . . . . . . ..o 197
Profils de la vitesse verticale, W, = 0,2, Re=300. . . . . ... ... ... ... 198
Profils de la vitesse verticale, W, = 0,5, Re=300. . . . . ... ... ... ... 198

Vitesse verticale et lignes de courant Re = 300, ()W, = 0,2 et ¥ =
2,94 1073kg/s,(b)W, = 0,3 et Ymaz = 3,28 1073kg/s, (c)W, = 0,5 et Vrnae =

4,28 1073kg/s avec A = 3,28 107%kg/s . . . . . . . .. ... ... 199
Fraction massique moyenne, Re = 300, ( —- p constante, < p variable) . . . . . 200
Flux massique évaporé, Re = 300, ( — p constante, < p variable) . . . . . . .. 200

Profils de vitesse verticale pour le mélange air-hexane (Re = 300, W, = 0, 3)
a) convection mixte solutale (Ty) = T, = 288 K) b) convection mixte thermo-
solutale . . . . . . . Lo 201

Isocontours de la vitesse verticale et lignes de courant en convection mixte
du mélange air-hexane, Re = 300 and W, = 0,3 (a) Ecoulement isotherme
(Ymaz = 3,28 1073 kg/m s), (b) Convection thermosolutale avec des propriétés
constantes (sauf p) (Ymae = 3.42 1073 kg/m s), (c) Convection thermosolutale
avec des propriétés variables (Vmar = 3,41 1073 kg/m s) . . .. ... .. ... 202

224



TABLE DES FIGURES

5.32
5.33
5.34

5.35
5.36

Fraction massique moyenne, Re = 300, ( —- p constante, < p variable) . . . . . 202
Flux massique évaporé, Re = 300, ( —- p constante, < p variable) . . . . . . .. 202

Variations axiales des propriétés thermophysiques normalisées d’hexane en x =
0,01m . . . . e 203

Nombres de Schmidt et de Prandtl en x =0,01m . . . . . . .. ... ... ... 203

Effets de la variation des propriétés thermophysiques de ’hexane, (a) Profils de
température, (b) Profils de vitesse verticale. . . . . . ... ... ... ... ... 204

225



TABLE DES FIGURES

226



Liste des tableaux

21
2.2
2.3
24

2.5

2.6
2.7
2.8

2.9
2.10

2.11

2.12
2.13
2.14
2.15

2.16

2.17
2.18
2.19

Propriétés physiques de l'air & To = 283K . . . . . . . . ... .. ... ...
Comparaison des nombres de Nusselt M (120,120), Pr=0,71 ... ... ...
Nombre de Nusselt moyen (Pr=0.71, AT = 15K [ Tp=283) . .. .. ... ...

Etude de maillage pour une cavité différentiellement chauffée (Ra = 105, Pr =
0,71) et (Pc 2,4 GHz, 1 Go). . . . . . . ...

Nombre de Nusselt moyen sur la paroi chaude pour un écoulement de convection
naturelle, Pr=0,71 . . . . . . . .

Propriétés physiques de l'air & 7o = 300K . . . . . . . . ... .. ... ...
Parameétres de calcul . . . . . . . . ...

Comparaison entre les période des oscillations calculées & partir de la formule
de Patterson et al. [33] et celles obtenues avec Fluent pour Pr=0,71 et A=1. . .

Paramétres de calcul L=0,1met At =10"2s. . . . . . . . .. ... ... ...

Valeurs des périodes d’oscillations en fonction du nombre de Rayleigh pour un
rapport de forme A =4 . . . . . ... e

Comparaison des résultats obtenus par Fluent avec ceux de Le Quéré et Ro-
quefort [34], pour différents rapports de forme et différents nombre de Rayleigh
(r* =1 La L)

Configurations étudiées. . . . . . . . . . L L oL
Options de Fluent utilisées pour lescalculs. . . . . . .. ... .. ... .....
Propriétés thermophysiques de air & Tp = 600K . . . . .. ... ... .. ...

Valeurs des composantes de la vitesse sur les plans médians de la cavité pour
Ra=100et er = 1,2 . . . . . . .

Valeurs des composantes de la vitesse sur les plans médians de la cavité pour
Ra=10"et er =1,2. . . . . . . .

Ra = 10% ep = 1,2 (propriétés constantes) . . . . . . .. . ... ... ... ...
Ra = 10% ep = 1,2 (propriétés variables) . . . . . . . .. .. .. ... ... ...

Ra =107 ep = 1,2 (propriétés constantes) . . . . . . . . .. ... ... .. ...

227



LISTE DES TABLEAUX

2.20
2.21
2.22
2.23
2.24
2.25
2.26
2.27
2.28
2.29
2.30
231
2.32

2.33

2.34

2.35
2.36

2.37

2.38

3.1
3.2

3.3

3.4
3.5
3.6
3.7

Ra =107 er = 1,2 (propriétés variables) . . . . . . . .. . .. .. ... .. ... 54
propriétés de la paroi conductrice . . . . . .. . ... oL 55
propriétés de lair sec a la température moyenne 7,, = 350K . . . . . . .. . .. 56
propriétés de 'air sec & la température moyenne 1,,, = 315K . . . . . . .. . .. 56
propriétés de l'air sec a la température moyenne 7,,, = 280K . . . . . . . . . .. 56
Méthodes numériques . . . . . . . . ... 56
Comparaison des résultats (he, = 0, 1W/m2K) . . . .. ... ... ... .... 57
Comparaison des résultats (he, = 100W/m?K) . .. .. .. ... ... ..... 57
Propriétés physiques de l'eau & T, = 295,5K . . . . . . ... .. ... ..... 63
Parametres de controle de ’écoulement . . . . . ... ..o Lo oL 63
Propriétés physiques de 'air & Ty = 293,5K . . . . . . . . . ... ... .. 69
maillage utilisé . . . . . ..o 69

Nombres de Nusselt sur les parois actives avec Ty = 293,5K et AT = 10K

pour H =0,02lm et Ra=10% . . . . . . . . . ... ... ..., 70
Nombres de Nusselt sur les parois actives avec Ty = 293,5K et AT = 10K
pour H =0,045m et Ra =10 . . . . . . . . . ... 70
Nombres de Nusselt sur les parois actives avec Ty = 293,5K et AT = 10K
pour H=0,097m et Ra =10 . . . . . . . . . ... .. .. ... ..., 71
Propriétés physiques de l’air, 79 est I’épaisseur optique o = L . . . . . . .. 76

Flux de chaleur moyens adimensionnels sur la paroi chaude (surfaces noires
e=1,Pr=0,71,Pl=0,043, 00 =15) . . . . .. ... 76

Flux de chaleur moyens adimensionnels (total, convectif et radiatif) sur la paroi
chaude (Pr=0,71, Pl =10,043,00=15) . . ... ... ... ... ....... 77

Valeurs extrémes de la vitesse et du flux thermique moyen (vimaz dans le plan
y* =0,5 et vimaz dans le plan z* = 0,5). Les flux maximum et minimum ont

été pris sur la parois chaude (Pr =0,71, Pl =0,043 et 6o =15) . ... .. .. 77
Propriétés thermophysiques des matériaux utilisés (Regles Th-U2000 [46]) . . . 85
Effet de l'espacement sur le coefficient de transmission thermique (échanges

radiatifs négligés) . . . . . . . . L 86
Effet de 'espacement sur le coefficient de transmission thermique (échange ra-

diatifs pris en compte) . . . . . ... 86
Propriétés physiques de l'air et du PVC 4 T,,, = 288K et Pr=0,71 . .. ... 90
Comparaison des températures sur les parois. . . . . . . . . . .. ... ... .. 91
Comparaison des flux surles parois . . . . . . . . . ... Lo oL 91
Comparaison du nombre de courant (CFL) . . . . . ... ... ... ... .... 94

228



LISTE DES TABLEAUX

3.8

3.9

3.10
3.11
3.12
3.13
3.14
3.15
3.16
3.17
3.18

3.19

3.20

4.1
4.2
4.3

4.4
4.5

4.6
4.7
4.8
4.9

4.10
4.11

5.1
5.2

Comparaison des temps de calcul pour les deux schémas . . ... ... .. ... 95
Points de mensure . . . . . ... Lo L 95
Propriétés physiques de l'air & Top = 297K . . . . . . . . .. ... ... ... .. 98
Paramétres de controle de ’écoulement . . . . . . . . ..o 98
Conditions aux limites . . . . . . .. .. ... .. 98
Flux total et flux radiatif sur la paroi chaude et paramétre de stratification . . 101
Emissivités des parois . . . . . . . ... 101
Flux total et le flux radiatif sur la paroi chaude et parameétre de stratification . 109
Variation du parameétre de stratification S en fonction de la profondeur . . . . . 110
Propriétés physiques de l'air et du béton & 7o = 300K . . .. .. .. ... ... 112
Ecarts entre deux maillages consécutifs sur les flux thermiques moyens sur la

paroi chaude et les vitesses maximales sur le plan z* = 0, 5. Cavité de parpaing

différentiellement chauffée (Pc 2,4GHz, 1Go). . . . . ... ... .. ... .... 112
Influence de la température extérieure sur les températures moyennes pariétales
externe et interne, sur le flux interne de la surface interne de la paroi chaude et
sur la résistance thermique globale (échanges radiatifs pris en compte). . . . . . 114
Distribution des températures et des flux dans le parpaing de 20 (S; = 0,031m?),
avec rayonnement . . .. ... Lo oo e e e e 118
Comparaison entre les deux valeurs de la masse condensée . . . . ... .. ... 131
Parameétres numériques utilisés pour le calcul . . . . .. ... ..o 132

Masse condensée sur une paroi verticale en (g) pour différents pas de temps,
maillage 100 x 100, (HRy =50% et To = 350K ) . . . . . . . oo 133

Propriétés des parois étudiées. . . . . . . ... Lo 136

Comparaisons des variations d’énergies internes simulées numériquement et cal-

culées analytiquement : (AEt(mzcuz) bilan basé sur les simulations, Eq. 4.24 ) . . 145
Flux et masse condensée sur une paroi verticale intérieure . . . .. .. ... .. 146
Propriétés de la paroi froide . . . . . . .. ... 148
Quantités massiques initiales et stationnaires . . . . . ... ... ... .. ... 154

Propriétés physiques du mélange et nombre de Rayleigh thermique en régime

stationnaire (3 = 1/T,, et T,,, = 315K dans lecalculde Ra) . . . . . ... ... 154
Conditions initiales . . . . . . . . . e e e e e e 157
Influence du coefficient d’échange h., sur la masse condensée . . . .. .. ... 158
Parameétres numériques utilisés pour le calcul . . . . .. .. ... ... ..... 180

Etude de maillage pour un mélange air-hexane en évaporation isotherme (Re =
300, W, =0,5, T, =To=303,6 K . . ...... ... ... .. ......... 181



LISTE DES TABLEAUX

5.3
5.4
5.5
5.6
5.7

5.8

5.9

5.10
5.11
5.12

5.13

5.14

Propriétés physiques du mélange (air+vapeur d’eau) a T, = 299,66K . . . . . . 183
Conditions d’entrée . . . . . . . . .o e 183
Propriétés thermophysiques du mélange air-vapeur basées sur la régle de 1/3 . . 185
Vitesses d’entrées pour un nombre de Reynolds Re =300 . . . ... ... ... 185

Parametres de calcul en convection thermosolutale pour un mélange air-vapeur

d’eau basé sur larégle de 1/3 (Tp = 370 K, T, = 349,8 K, hy,, = 2,31710° J /kg').191

Variations axiales des propriétés moyennes de I’écoulement au cours de 1’évapo-
ration de la vapeur d’eau en convection mixte, Re = 600 (p variable), (¢, v :
flux évaporé, ¢,p, flux diffusif) . . ... ..o oL oo 191

Variations axiales des propriétés moyennes de 1’écoulement au cours de ’éva-
poration de vapeur d’eau en convection mixte Re = 300 (p variable) . .. . .. 192

Propriétés thermophysiques du mélange air-hexane basées sur la régle de 1/3 . 196
Parameétres de calcul, Re =300 . . . . . .. . . . ... .. ... ... ... ... 196

Variations de grandeurs caractéristiques entre ’entrée et la sortie de la conduite
en convection mixte solutale, W, = 0,5 (p constante) . . . . . . ... ... ... 198

Variations de grandeurs caractéristiques entre ’entrée et la sortie de la conduite
en convection mixte solutale, W, = 0,5 (p variable) . . . . ... ... ... ... 199

Propriétés thermophysiques et paramétres de calcul en convection mixte ther-
mosolutale pour le mélange air-hexane basés sur la regle du 1/3 (7 = 333 K,
T, = 283K, hyy = 361,418103J/kg) . . . o o oo 200

230



Bibliographie

231



BIBLIOGRAPHIE

232



Bibliographie

1]
2]
3]

[10]
[11]
[12]

[13]
[14]

A Rubel, F. Landis,Numerical study of natural convection in a vertical rectangular en-
closure, Phys. Fluids Suppl. II, V.12-II, pp : 208-213, (1969).

G.D. Mallinson, G. de Vahl Davis, Three-dimensional natural convection in a box : a
Numerical Study J. Fluid Mech, Vol.83, partl, pp : 1-31 (1977).

M.P.Fraikin, J.J.Portier and C.J.Fraikin CJ, Application of k — € turbulence. model to
enclosed buoyancy-driven recirculating flow, Chem. Eng. Comm, Vol.13, pp : 289-314,
(1982).

S.Xin,P.LE QUERE, Linear stability analyses of natural convection flows in a differen-

tially heated square cavity with conducting horizontal walls, Phys. Fluids, Vol.13, N°.9,
pp : 2529-2542, (2001).

A Soufiani, F.Andre, J. Taine, A fictitious-gas based statistical narrow-band model for IR
long-range sensing of H20 at high temperature, Journal of Quantitative Spectroscopy
and Radiative Transfer, Vol.73, pp : 339-347, (2002).

, E.Sediki, A.Soufiani and M.S.SifaouiCombined gas radiation and laminar mixed convec-
tion in vertical circular tubes, Int.Journal of Heat and Fluid Flow, V1. 24, N°.5, pp :
736-746, (2003).

, S. Meftah, D. Lemonnier, A. Benbrik, A. Mezrhab, Etude numérique de la convection
naturelle de double diffusion dans un mélange air-COy, SFT 2007, Ile des Embiez, 29
Mai, pp : 619-624, (2008).

Fluent 6.2.16 User’s Guide (n.d.), www.fluentusers.com.

N.Laaroussi, G.Lauriat, X.Nicolas, Etude Numérique des Transferts de Chaleur Couplés
dans une Paroi Alvéolaire, Journée Internationales de Thermique JITH, 15-17 Novembre,
Tanger, Maroc, 251-254, (2005).

J.M. Mihaljan. A rigourous exposition of the Boussinesq approximation applicable to a
thin layer of fluid. Astrophys.J, V1. 136, pp : 1126-1133, (1962).

A. Gray, D. Giorgini, The validity of the Boussinesq approximation for liquids and gases.
Int.J.Heat and Mass Transfer, Vol. 19, pp : 545-551, (1976).

R. Siegel, J.R. Howell , Thermal radiation heat transfer, Mc Graw-Hill Book Company,
second edition,New York, (1992).

S. Chandrasekhar. Radiative transfer. Clarendon Press, (1950).

B.G. Carlson and K.D. Lathrop. Transport theory - The Method of Discrete Ordinates.
in : Computing in reactor physics, Ed. Gordon and Breach, (1968).

233



BIBLIOGRAPHIE

[15]

[16]
[17]

[18]
[19]

[20]
[21]
[22]
[23]
[24]

[25]

[26]

[27]

[28]

[29]
[30]
[31]

[32]

[33]

[34]

W.A. Fiveland. Three-Dimensional radiative heat transfer solutions by the Discrete Or-
dinates Method. Journal of Thermophysics, V.1. 2, N°. 4, pp : 309-316, 1988.

S. V. Patankar, Numerical Heat and Fluid Flow, London, Mc Graw Hill, (1980).

B.E. Launder, W.C. Reynolds, W. Rodi et al., Turbulence Models and their Applications,
Vol.2, Paris : Eyrolles (1984).

H.B. Awbi, Ventilation of Buildings, London : E & FN Spon (1991) ISBN(1-883413-88-5).

H.K. Versteeg, W. Malalasekera, An introduction to computational Fluid Dynamics, Es-
sex : Longman Scientific & Technical, (1995) (ISBN.0-582-21884-5)

J. Van Doormaal et G. Raithby, Enhancements of the SIMPLE method for predicting
incompressible fluid flows, Num. Heat Transfer, Vol.7, pp :147-163, (1984).

R.I. Issa, Solution of implicitly discretised fluid flow equations by operator splitting, J.
Comput. Phys, Vol.62, pp : 40-65 (1986).

A Lankhorst, Laminar and turbulent natural convection in cavities, Numerical Modelling
and Experimental Validation, These, (1991).

M.R.Warren, P.H.James, I.C.Young, Handbook of Heat Transfer, MacGraw-Hill Hand-
books, Third Edition, (1998).

Y. Le Peutrec et G. Lauriat, Effects of the heat transfert at the side walls on natural
convection in cavities, Trans ASME J. Heat Tranfert, Vol. 112, pp : 370-378, (1990).

T. Fusegi, J. Min. Hyun, Laminar and transitional natural convection in an enclosure
with complex and realistic conditions, Int. J. Heat Fluid Flow, V. 15, N°.4, pp : 258-268,
(1994).

G. Colomer, M. Costa, R. Consul, Three-dimensional numerical simulation and radiation

in a differentially heated cavity using the discrete ordinates method, Int. J. Heat Fluids
Flow, V.47, N°.1, pp : 257-269, (2004).

S.W. Armfield, J.C. Patterson, Wave proprties of natural convection boundary layers, J.
Fluid. Mech, Vol.239, pp : 195-212, (1992).

J.M.Hyun, J.W.Lee, Numerical solutions for transient natural convection in a square
cavity with different sidewall temperatures, Int. J. Heat and Fluid Flow, Vol.10, N°.2,
pp : 146-151, (1989)

G. Lauriat, I. Altimir, A new formulation of the method for the prediction of natural
convection flows in cavities, Computers and Fluid, Vol.13, N°.2,pp : 141-155, (1985)

S.W. Armfield, J.C. Paterson, Direct simulation of wave interactions in unsteady natural
convection in a cavity, Int. J. Heat Mass Transfer, Vol.34, No.45,pp : 929-940,(1991).

J.C. Patterson, S.W. Armfield, Transient features of natural convection in a cavity, J.
Fluid. Mech, Vol.219, pp : 469-497, (1990).

G. Lauriat, Accurate solutions of natural convection flows in square cavity at high
Rayleigh numbers with a cubic spline approximation. ASME Winter Annual Meet, 82-
WA /HT-71, Phonix,pp : 1-10. (1982).

J.C. Patterson, J. Imberger, Unsteady convection in a rectangalar Cavity, J. Fluid Mech,
Vol.100, part.1, pp : 65-86. (1980).

P. Le Quéré, T. Alziary de Roquefort, Transition to unsteady natural convection of air in
differentially heated cavities, American Society of Mechanical Engineering, Heat Transfer
Division, Vol. 60 pp : 29-36, (1986).

234



BIBLIOGRAPHIE

[35]

[36]

[37]

[38]
[39]
[40]

[41]

[42]

[43]

[44]

[45]
[46]
[47]
[48]
[49]

[50]

[51]

0. Touazi, Etude numérique d’un schéma de volumes finis sur des maillages non structurés
pour des écoulements de fluide visqueux a densité constante ou faiblement variable, Thése
de Doctorat, université de Marne-La-Vallée, (2006).

P. Le Quéré, C. Weisman, H. Paillére, J. Vierendeels, E. Dick, R. Becker, M. Braack and
J. Locke, Modelling of natural convection flows with large temperature differences : A
Benchmark problem for low Mach number solves. Part 1. Reference solutions , ESAIM :
Mathematical Modelling and Numerical Analysis , vol. 39, N°. 3, pp : 609-616, (2005)

P. Le Quéré, C. Weisman, H. Paillére, J. Vierendeels, E.Dick, R.Becker, M.Braack and
J.Locke, Modelling of natural convection flows with large temperature differences : A
Benchmark problem for low Mach number solves. Part 2. Contributions to the june 2004
Conference , ESAIM : Mathematical Modelling and Numerical Analysis , vol. 39, N°. 3,
pp : 617-621, (2005)

F.Xu, J.C. Patterson, Ch. Lei, Shadowgraph observations of transition of the thermal
boundary layer in side-heated cavity, Exp. Fluids, Vol.38, pp : 770-779, (2005a).

F.Xu, J.C. Patterson, Ch. Lei, Transient of thermal boundary layer in adifferntially heated
cavity to adouble-layer structure, James Cook University, Australia, (2005b).

J.C. Patterson, T. Graham, W.Schépf,S.W. Armfield, Boundry layer developement on a
semi-infinite suddenly heated vertical plate. J. Fluid. Mech, Vol.219, pp : 467-497(2002).

H. Wang, S. Xin, P. Le Quéré, Etude numérique du couplage de la convection naturelle
avec le rayonnement de surface en cavité carrée remplie d’air. C. R. Mecanique, Vol.334,
pp : 48-57, (2005).

F. Ordones. Simulation Numérique de transfert couplés convection naturel-rayonnement

dans une cavité : application & une paroi de parpaing soumise au feu. Rapport du DEA
TES. Université de Marne la vallée, 2004.

V. Sambou, Transferts thermiques instationnaires : vers une optimisation de parois de
batiments, Theése de Doctorat, Université Paul Sabatier de Toulouse, (2008)

A. Benkhelifa, "Contribution & 1’études expérimentales des bifurcations de convection
naturelle dans une cavité en air différentiellement chauffée : Influence de l'inclinaison",
These de Doctorat, Université de Poitiers, (2006).

J. Salat Contribution a ’étude de la convection naturelle tridimentionnelle en cavité
différentiellement chauffée. PhD Thesis.Université de Poitiers. Poitiers, (2004).

Réglementation RT2000, Régles Th-Bat, CSTB.
A. Bejan, Convection Heat Transfert, second edition, Wiley, (1996).

S. Xin, P. Le Quéré, "Direct numerical simulation of two dimensional chaotic natural
convection in a différentially heated cavity of aspect ratio 4", J.Fluid.Mech, Vol.304, pp :
87-118, (1995)

P.D. Weidman, Convection regime flow in a vertical slot : continuum of solutions from
capped to open ends, Heat and Mass Transfer, Vol.43, N°.2, pp : 103-109, (2006).

ERG. Eckert, WO. Carlson, Natural convection in an air layer enclosed between two
vertical plates with different temperature, Int.J.Heat Mass Transfer, N° :2, pp : 106-120,
(1961).

S. Xin, Etudes numériques de la convection naturelle en cavité et de problémes connexes,
Habilitation & Diriger des Recherches (HDR), Université de Paris Sud, (2005).

235



BIBLIOGRAPHIE

[52]
[53]
[54]

[55]

[56]

[57]

[58]

[59]

[60]

[61]
[62]
[63]
[64]

[65]

[66]

[67]

[68]

Reégles Th-U, fascicule 4/5, calcul de caractéristiques thermiques des parois opaques,
CSTB.

B. Gebhart, Y. Jaluria, R.L. Mahajan, B. Sammakia, Buoyancy-Induced Flows and Trans-
port, Hemisphere Pub. Co., New-York, (1988).

A. Bejan, Convection Heat Transfer, Third edition, John Wiley and Sons, New York,
(2005).

J.A. Weaver, R. Viskanta, Natural convection due to horizontal temperature and concen-
tration gradients - 1. Variable thermophysical properties effects, Int. J. Heat Mass Trans-
fer, Vol.34, N°.12, pp : 3107-3120, (1991).

J.A. Weaver, R. Viskanta, Natural convection due to horizontal temperature and concen-
tration gradients - 2. Species interdiffusion, Soret and Dufour effects, Int. J. Heat Mass
Transfer, Vol.34, N°.12, pp : 3121-3133, (1991).

M.M. Rahman, M.J. Lampinen, Numerical study of natural convection from a vertical
surface due to combined buoyancies, Numer. Heat Transfer Part A, Vol.28, pp : 409-429,
(1995).

J. Chang, T.F. Lin, Transient natural convection heat and mass transfer over a vertical
plate of finite height, Numer. Heat Transfer Part A, Vol.21, pp : 187-214, (1992).

T.F. Lin, C.J. Chang, W.M. Yan, Analysis of combined buoyancy effects of thermal and
mass diffusion on laminar forced convection heat transfer in a vertical tube, ASME J.
Heat Transfer, Vol.110, pp : 337-344 (1988).

W.M. Yan, Y.L. Tsay, T.F. Lin, Simultaneous heat and mass transfer in laminar mixed
convection flows between vertical parallel plates with asymmetric heating, Int. J. Heat
and Fluid Flow, Vol.10, N°.3, pp : 262-269,(1989).

K.T. Lee, H.LL. Tsai, W.M. Yan, Mixed convection heat and mass transfer in vertical
rectangular ducts, Int. J. Heat Mass transfer, Vol.40, N°.7, pp : 1621-1631, (1997).

G. Desrayaud, G. Lauriat, Heat and mass transfer analogy for condensation of humid air
in a vertical channel, Heat and Mass Transfer, Vol.37, pp : 67-76, (2001).

W.M. Yan, T.F. Lin, C.J. Chang, Combined heat and mass transfer in natural convection
between vertical parallel plates, Warme und Stoffiibertragung, Vol.23, pp : 69-76, (1988).

J.A. Weaver, R. Viskanta, Natural convection in binary gases due to horizontal thermal
and solutal gradients, ASME J. Heat Transfer Vol.113, pp : 140-147, (1991).

P. Le Quéré, C. Weisman, H. Paillére, J. Vierendeels, E. Dick, R. Becker, M. Braack and
J. Locke, Modelling of natural convection flows with large temperature differences : A
Benchmark problem for low Mach number solves. Part 1. Reference solutions , ESAIM :
Mathematical Modelling and Numerical Analysis , vol. 39, N°.3, pp : 609-616, (2005)

W.G.Reynolds, Thermodynamic propreties in SI : graphs, tables and computational equa-
tion for forty substances, "Dept of Mechanical Engineering stanford University", (1979).

T. Fujii, Y. Kato, K. Mihara, Expressions of transport and thermodynamic properties of
air, steam and water, Sei San Ka Gaku Ken Kyu Jo, Report No. 66, Kyu Shu University,
Kyu Shu, Japan (1977)

E.V. Somers, Theoretical considerations of combined thermal and mass transfer from a
vertical plate, J. Appl. Mech, Vol.23, pp : 295-301, (1956).

236



BIBLIOGRAPHIE

[69]
[70]

[71]
[72]
[73]

[74]

[75]
[76]
[77]

[78]

[79]

[80]
[81]

[82]

[83]

[84]

[85]

[86]

[87]

H. Nakamura, Bull. Japan Soc. Mech. Engrs 5 (1962) 311

L.C. Chow, J.N. Chung, Evaporation of water into a laminar stream of air and superhea-
ted steam, Int. J. Heat Mass Transfer, Vol.26, pp : 373-380, (1983).

E.M. Sparrow, J.L. Gregg, The variable fluid-property problem in free convection, Trans.
Am. Soc. Mech. Engrs, Vol. 80, pp : 879-886, (1958).

M. Haji, L.C. Chow, Experimental measurement of water evaporation rates into air and
superheated steam, ASME J. Heat Transfer, Vol.110 ,pp : 237-242, (1988).

T.S. Lee, P.G. Parikh, A. Acrivos, D. Bershader, Natural convection in a verical channel
with opposing buoyancy forces, Int. J. Heat Mass Transfer, Vol.25 , pp : 499-511, (1982).

C.J. Chang, T.F. Lin, W.M. Yan, Natural convection flows in a vertical, open tube re-
sulting from combined buoyancy effects on thermal and mass diffusion, Int. J. Heat Mass
Transfer, Vol.29, pp : 1543-1552, (1986).

W.M. Yan, T.F. Lin, Effects of wetted wall on laminar mixed convection in a vertical
channel, J. Thermophysics, Vol.3, pp : 94-96, (1989).

W.M. Yan, Mixed convection heat transfer enhancement through latent heat transport
in vertical parallel plate channel flows, Can. J Chem. Eng. V1.69, pp : 1277-1282, (1991).

Y.L. Tsay, T.F. Lin, Combined heat and mass transfer in laminar gas stream flowing over
an evaporating liquid film, Wérme und Stoffiibertragung, Vol.25, pp : 221-213, (1990).

W.M. Yan, T.F. Lin, Combined heat and mass transfer in natural convection between
vertical plates with film evaporation, Int. J. Heat Mass Transfer, Vol.33, pp : 529-541,
(1990).

W.M Yan, The effect of liquid film vaporization on natural convection heat and mass

transfer in a vertical tube, Canadian journal of chemical engineering (Can. j. chem. eng.),
vol.70, No.3, pp : 452-462 (1992).

W.M. Yan, Effects of film evaporation on laminar mixed convection heat and mass transfer
in a vertical channel, Int. J. Heat Mass Transfer, Vol.35, pp : 3419-3429, (1992).

J.H. Jang, W.M. Yan, Thermal protection with liquid film in turbulent mixed convection
channel flows, Int. J. Heat Mass Transfer, Vol.49, pp : 3645-3654, (2006).

J.H. Jang, W.M. Yan, C.C. Huang, Mixed convection heat transfer enhancement through
film evaporation in inclined square ducts, Int. J. Heat Mass Transfer, Vol.48, pp : 2117-
2125, (2005).

C.C. Huang, W.M. Yan, J.H. Jang, Laminar mixed convection heat and mass transfer
in vertical rectangular ducts with film evaporation and condensation, Int. J. Heat Mass
Transfer Vol.48, pp : 1772-1784, (2005).

7Z.A. Hammou, B. Benhamou, N. Galanis, J. Orfi, Laminar mixed convection of humid
air in a vertical channel with evaporation or condensation at the wall, Int. J. Thermal
Sciences, Vol.43, pp : 531-539, 2004).

Y. Azizi, B. Benhamou, N. Galanis, M.Ganaoui, Buoyancy effects on upward and down-
ward laminar mixed convection heat and mass transfer in a vertical channel, Int.J.of
Numerical Methods for Heat and Fluid Flow, Vol.17, N°.3, pp : 333-353, (2007).

R.Lide.David, Henry.V.Kehiaian,"CRC HANDBOOK of Thermophysical an Thermoche-
mical Data", (1994).

R.B. Bird, W.E. Stewart, E.N. Lightfoot, Transport Phenomena, Wiley, New York, (1960)

237



BIBLIOGRAPHIE

‘ PUBLICATIONS et COMMUNICATIONS

[1] N.LAAROUSSI, G.LAURIAT, Conjugate Thermosolutal Convection and Condensation
of Humid Air in Cavities, International Journal of Thermal Science, doi : 10.1016/j.ijthermalsci
.2007.12.014 (2008).

12] N.LAAROUSSI, G.LAURIAT, G.DESRAYAUD , Effects of variable density for film
evaporation on laminar mixed convection in a vertical channel, International Journal of Heat
and Mass Transfer, doi : 10.1016/j.ijheatmasstransfer. 2008.05.22 (2008).

13] G.DESRAYAUD, R.BENNACER, J.P.CALTAGIRONE, E.CHENIER, A.JOULIN,
N.LAAROUSSI, K.MOJTABI , Etude Numérique Comparative des Ecoulements Thermo-
convectifs dans un Canal Vertical Chauffée Asymmétriquemment, VII éme Colloque Interuni-
versitaire Franco-Québécois sur la Thermique des Systémes, 28-30 Mai 2007, Montréal.

]4] N.LAAROUSSI, G.LAURIAT, G.DESRAYAUD , numerical simulation of mixed
convection with film evaporation in a vertical channel,Proceedings of 5th European Thermal-
Sciences Conference, 18-22 May 2008, Eindhoven, the Netherlands, CPC-1, ABSTRACT p :95.

15] N.LAAROUSSI, G.LAURIAT, Numerical Simulation of Natural Convection and Conden-
sation of Humid Air In a Partitioned Enclosure, Proceedings of CHT-08 ICHMT International
Symposium on Advances in Computational Heat Transfer, May 11-16, 2008, Marrakech, Mo-
rocco, CHT-08-382, ABSTRACT p :132

[6] N.LAAROUSSI, G.LAURIAT, Condensation dans une Cavité Remplie d’air Humide ,
Congrés Frangais de Thermique, SFT 2007, Les Embiez, p : 613-618.

I7] N.LAAROUSSI, G.LAURIAT, Etude Numérique des Transferts de Chaleur dans des
Structures Alvéolaires en Régime stationnaire et Transitoire, Revue Internationale d’Héliotech-
nique, Energie-Environnement, N° 36, Edité par la COMPLES : Coopération Méditerranéenne
pour 'Energie Solaire, 2006, p : 14-15.

18] N.LAAROUSSI, G.LAURIAT, E.CHENIER, Convection Thermique et Massique en
Régime Instationnaire dans Une Cavité Ventilée, Congrés Francais de Thermique, SFT 2005,
Reims, p : 185-190.

9] N.LAAROUSSI, G.LAURIAT, X.NICOLAS, Etude Numérique des Transferts de Cha-
leur Couplés dans une Paroi Alvéolaire, Journée Internationales de Thermique JITH, 15-17
Novembre, 2005, Tanger, Maroc, p : 251-254

238



