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Résumé

Optimisation d’un évaporateur a mini-canaux par la maitrise de
la distribution en fluide frigorigene

Résumé

L’objet de cette étude est 'optimisation de la distribution d’un fluide diphasique dans un évapo-
rateur compact a mini-canaux. Une méthode de mesure, basée sur une excitation par effet Joule
et la mesure de température par thermographie infrarouge, a été développée pour caractériser
la distribution des échanges thermiques en paroi de I’échangeur, représentatifs de la distribution
du fluide. Cette méthode a été validée sur une maquette d’évaporateur a mini-canaux avec un
fluide monophasique, puis avec un mélange eau-air. L’influence des débits et des titres en gaz
du fluide sur la distribution a été étudiée, ainsi que ’orientation de 1’échangeur. Il a été mis en
évidence que la distribution dans I’échangeur est fortement dépendante de I'inertie de la phase
liquide du fluide. L’introduction d’un corps poreux dans le distributeur permet de limiter cet
effet. Un outil de simulation numérique de la distribution du fluide diphasique (eau-air et fluide
frigorigéne) dans un évaporateur a été développé puis validé par des résultats expérimentaux.

Mots-clefs : Mini-canaux, Evaporateur, Distribution, Echanges thermiques, Monophasique,
Diphasique, Simulation numérique

Optimizing a small-channel evaporator by controlling the
refrigerant distribution

Abstract

The purpose of this study is the distribution optimization of a two-phase fluid in a small-channel
evaporator. A measurement method, based on excitation by Joule effect and temperature mea-
surement by infrared thermography, was developed to characterize the heat transfer distribution
over the heat exchanger wall, which is representative of the fluid distribution. This method was
validated on a small-channel evaporator model with a single-phase fluid, and then with an air-
water mixture. The influence of flow rate and quality on the fluid distribution has been studied,
along with the orientation of the exchanger. It was revealed that the distribution in the heat
exchanger is highly dependent on the inertia of the liquid phase of the fluid. The introduction
of a porous body in the header limits this effect. A numerical simulation tool for the distribu-
tion of two-phase fluid (air-water and refrigerant) in an evaporator has been developed and was
validated by experimental results.

Keywords: Small-channels, Evaporator, Distribution, Heat transfer, Single phase flow, Two-
phase flow, Numerical simulation
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Introduction

L’intérét croissant pour le développement d’installations a charge réduite en fluide frigorigene
a pour origine le protocole de Kyoto (1997). Cet accord international impose la restriction de
I'utilisation de certains fluides en raison de leur participation a ’effet de serre. Parmi les fluides
incriminés figurent les HF CEI, largement utilisés dans les installations frigorifiques.

Face & cette situation, de nouveaux fluides frigorigénes, moins nocifs pour ’environnement,
doivent étre développés, et le recours aux fluides naturels accru. Par ailleurs, toute technologie
permettant de réduire la masse de fluide frigorigéne contenue dans une installation est & en-
courager et a développer. Dans une installation frigorifique, les organes sensibles sont ceux qui
contiennent le fluide a I'état liquide ou diphasique, a savoir le condenseur, la ligne liquide et
I’évaporateur.

Ainsi, les échangeurs de chaleur & capacité réduite sont un moyen efficace pour la réduction
de charge dans l'installation. Les échangeurs & mini-canaux répondent a cette contrainte. Ils
présentent, par ailleurs, 'avantage de leur compacité et de leur légereté, et ont été adoptés dans
le domaine de la climatisation automobile. Ces échangeurs ont un diametre hydraulique interne
de 0,5 mm a 3 mm, a comparer aux diametres des échangeurs classiques, entre 10 mm et 14 mm.

Dans le domaine du froid, les mini-canaux offrent un certain nombre d’avantages sur les

échangeurs de diametre classique, parmi lesquels nous citerons :

— de meilleurs coefficients d’échange thermique, dus a la réduction des diametres hydrau-
liques et a la géométrie des barrettes, et 'augmentation du flux liée a la densité des
ailettes;

— la diminution de la charge en fluide frigorigene, qui répond aux protocoles relatifs a la
protection de I’environnement ;

— la réduction de la masse de I’échangeur, par 1'utilisation de I’aluminium comme matériau
de conception ;

— une réduction de la quantité de matériau, et donc du cofit de l'installation.

L’un des principaux freins au développement de la technologie des mini-canaux est la mau-
vaise distribution de fluide en entrée. Ce probleme n’est pas propre a cette technologie, mais
prend une importance particuliére dans le cas des échangeurs compacts. En effet, les échangeurs
a mini-canaux sont composés d'un grand nombre de barrettes, connectées a un distributeur et a
un collecteur cylindriques. Les barrettes sont insérées dans le distributeur et dans le collecteur
et constituent un obstacle a 1’écoulement. Dans le cas des condenseurs, alimentés en vapeur, la
distribution est relativement homogene. C’est au niveau des évaporateurs, alimentés en mélange
liquide-vapeur, que le probleme de distribution est significatif.

La mauvaise distribution peut en effet entrainer une diminution des performances allant
jusqu’a 20 % (Kulkarni et QlJ, M) De nombreux auteurs se sont intéressés au probleme de la
distribution dans les échangeurs de chaleur. (@) a classé les causes de maldistribution
en trois grandes catégories :

7. HydroFluoroCarbures
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— les causes mécaniques, qui regroupent la géométrie de 1’échangeur et des connections,
I’orientation et I'implantation des tubes, ainsi que la tolérance de fabrication ;

— les phénomenes auto-induits, tels que les variations de viscosité, de densité et de régime
d’écoulement ;

— les facteurs opérationnels, incluant le régime d’écoulement, le débit massique et le titre en
vapeur en entrée.

Les performances des évaporateurs sont particulierement sensibles a la distribution. Les
coefficients d’échange thermique chutent lorsque le fluide passe de I’état diphasique a 1’état
vapeur. De plus, la différence de température entre le fluide frigorigene et le fluide secondaire
diminue lorsque le fluide frigorigene est a ’état de vapeur surchauffée.

Au-dela de I'impact sur les performances de I’échangeur, la mauvaise distribution affecte son
fonctionnement de diverses manieéres. Dans le cas d’un évaporateur appliqué au domaine de la
réfrigération, elle entraine une hétérogénéité de la température de ’air en sortie. La déshumidifi-
cation de l’air est également compromise lorsque la température de paroi dépasse la température
de rosée de l'air. ) a également mis en évidence qu’une distribution hétérogene du
fluide entraine une apparition hétérogéne de givre. Cette résistance supplémentaire contribue a
la détérioration des échanges. Enfin, une distribution hétérogene peut entrainer la présence de
liquide en sortie de I’évaporateur.

L’objectif de cette these est de caractériser expérimentalement et par simulation la distribu-
tion d’un fluide diphasique dans un échangeur a mini-canaux.

Dans un premier chapitre, nous présenterons un bilan des études portant sur la distribution
d’un fluide diphasique dans un échangeur. Cette premiere partie s’articulera autour de trois
axes. Nous dresserons tout d’abord un bilan de I'influence de 'orientation de 1’échangeur sur
la distribution & partir des résultats diffusés dans la littérature. Dans une seconde partie, les
travaux de modélisation de la distribution d’un fluide diphasique, publiés a ce jour, seront
discutés. Enfin, nous nous intéresserons aux méthodes de caractérisation de la distribution dans
un échangeur a mini-canaux.

Dans un second chapitre, la méthode de mesure non intrusive de la distribution des coeffi-
cients d’échange thermique sera exposée. Elle repose sur la mesure par thermographie infrarouge
de la réponse en température de la paroi d’'un tube a un apport de chaleur modulé par effet
Joule. Les bancs d’essai et les protocoles opératoires seront présentés. Les modeles analytiques
développés pour la détermination des coefficients d’échange seront également décrits.

Dans un troisiéme chapitre, les résultats expérimentaux de la mesure sur un tube, une bar-
rette de mini-canaux et un échangeur a sept barrettes seront présentés. Les mesures effectuées
sur le tube et la barrette ont permis de valider la méthode dans le cas d’un fluide monophasique.

La distribution dans un échangeur alimenté par un fluide monophasique et diphasique a
été caractérisée. Dans le cas du fluide monophasique, les parametres étudiés sont le débit et
I'orientation. Dans le cas du fluide diphasique, 'influence du débit, du titre massique et de
I'orientation de I’échangeur sur la distribution a été analysée. Enfin, des essais exploratoires ont
été menés sur l'influence de l'intrusion d’'un corps poreux dans le distributeur.

Finalement, le quatriéme chapitre décrit le modele de simulation numérique développé au
cours de la these. Ce modele simule le comportement thermique et dynamique d’un fluide dipha-
sique s’écoulant dans un évaporateur. Dans une premiere partie, le modele sera décrit en détail.
Les résultats fournis par la simulation seront ensuite comparés a nos mesures de coefficients
d’échange, ainsi qu’a des mesures de température de paroi et de distribution de liquide et de
vapeur issues de la littérature.



Chapitre 1

Etat de 'art

L’objet de notre étude est la caractérisation de la distribution d’un fluide diphasique au sein
d’un évaporateur a mini-canaux. Les échangeurs compacts, notamment les échangeurs a mini-
canaux, présentent de sérieux avantages sur les échangeurs classiques. Ils permettent de réaliser
des installations frigorifiques a charge en frigorigene fortement réduite. L’usage des mini-canaux
devient commun en condensation mais reste marginal en évaporation. En effet, contrairement au
condenseur, qui est alimenté en fluide frigorigéne monophasique a 1’état vapeur, I’évaporateur
est le plus souvent alimenté en fluide frigorigene diphasique, mélange de liquide et de vapeur.
La problématique de la distribution est donc plus aigiie dans le cas des évaporateurs que dans
le cas des condenseurs.

Les échangeurs de chaleur & mini-canaux sont composés de barrettes de mini-canaux c6té
fluide frigorigene et d’ailettes a persiennes coté air. Les barrettes de mini-canaux sont assemblées
en parallele et regroupées au moyen d’un distributeur, comme présenté figure [l

Selon les auteurs, la classification des micro-canaux, mini-canaux et macro-canaux en fonc-
tion du diametre hydraulique differe. [Mehendale et all (Im&d) classifie les échangeurs comme
suit :

— Micro-échangeurs : 1 um < Dy < 100 um

— Méso-échangeurs : 100 pm < Dy < 1 mm

— Echangeurs compacts : 1 mm < Dy < 6 mm
Echangeurs conventionnels : Dy > 6 mm

Kandlikar et Grande (@) proposent la classification suivante :
— Micro-canaux : 10 pm < Dy < 200 pm

— Mini-canaux : 200 um < Dy < 3 mm

— Macro-canaux : Dy, > 3 mm

Enfin, \Cavallini et all (lzggd) indiquent que les micro-canaux correspondent a un diametre

hydraulique compris entre 0,5 mm et 3 mm.

Distributeur

W p, A Barrette de

T p.
U &,

mini-canaux

FI1GUurE 1.1 — Echangeur de chaleur & mini-canaux
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Les avantages de cette technologie sont nombreux. En effet, la réduction de la charge en

fluide frigorigéne permet :

— d’utiliser des fluides a haute densité énergétique tels que 'ammoniac et les hydrocarbures,
inflammables et toxiques, qui sont a ce jour restreints en quantités et a certaines applica-
tions ;

— une réduction du cotit initial de I’installation ;

— une réduction de I'impact environnemental en cas de fuite sur I'installation , )
ou au bilan global de cycle de vie.

De plus, les échangeurs a mini-canaux en aluminium peuvent supporter des pressions allant
jusqu’a 200 bar et des températures de 200 °C , ). Ces propriétés sont indispensables
pour des installations a haute pression telles que celles fonctionnant au COs.

Du point de vue des échanges thermiques, la réduction du diameétre hydraulique induit une
augmentation des transferts de chaleur. En effet, le volume interne diminue avec le carré du
diametre et, par conséquent, les échangeurs de chaleur a mini-canaux bénéficient d’un bien
meilleur rapport surface d’échange sur volume que les échangeurs de chaleur a tubes circulaires.

Par contre, la diminution du diametre implique une augmentation du nombre de tubes, pour
éviter une augmentation des pertes de charge.

D’autre part, les échangeurs de chaleur a mini-canaux sont cong¢us en aluminium, matériau
moins coliteux que le cuivre. Ils sont également plus légers en raison de la plus faible densité
de Paluminium par rapport au cuivre, mais également de la plus faible quantité de matériaux
nécessaire. Ces échangeurs permettent donc de diminuer la masse et le cotit de I'installation.

Coté air, la géométrie des barrettes de mini-canaux génere moins de pertes de charge que
des tubes de diametre classique grace a la diminution de la surface frontale.

De plus, des tubes plus fins et plus aérodynamiques diminuent le coefficient de trainée de
I’air et donc la probabilité de formation de vortex au contact de la paroi.

Toutefois, 'augmentation des transferts de chaleur et du flux liée a 'augmentation de la
densité des ailettes et a leur géométrie entraine des problemes de drainage des condensats. Leur
utilisation en température négative est pénalisée a cause de problémes de givrage.

Par ailleurs, les distributeurs classiques ne semblent pas adaptés a ce type d’échangeurs en
raison de grand nombre de tubes qui les composent. Plus particulierement, cette technologie est
particulierement affectée par les probléemes de distribution qui sont accrus lorsque le fluide est a
I’état diphasique. Ces problémes sont dés lors apparus comme un frein majeur au développement
de cette technologie et de nombreuses recherches ont été menées afin d’y trouver des réponses.

Les champs d’exploration ont porté sur la modification de 1’écoulement par l'ajout de sys-
temes de mélange ou de dispersion en entrée ou directement dans le distributeur. De nombreuses
études concernent une modification radicale de la géométrie du distributeur, dont la plus cou-
rante est présentée figure

Distributeur

T

Barrettes

FIGURE 1.2 — Schéma de la géométrie classique d’un distributeur
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Parmi les multiples systémes développés a cet effet, seuls deux d’entre eux seront développés
plus avant. Les options envisagées pour améliorer la distribution reposent généralement sur I'un
ou 'autre des principes suivants.

Le premier principe repose sur I’observation suivante : la dispersion de la phase liquide sous
forme de gouttelettes dans la phase gazeuse permet d’assurer une distribution homogene des deux
phases dans le distributeur. Pour cela, la solution généralement privilégiée consiste a amplifier
I'effet de jet observé dans le cas d’un tube d’alimentation de petit diameétre. Des systemes ont
été développés afin de créer un brouillard a l'intérieur du distributeur.

Fei et Hrnjak (@) ont ainsi expérimenté I'implantation en entrée du distributeur d’un
atomiseur dont la géométrie est présentée figure [[3l Ce dispositif provoque la rotation du fluide
diphasique et sa dispersion dans le distributeur.

Orifice Slo

Spray angle -«

Swirl
chamber

FIGURE 1.3 — Atomiseur tourbillonnaire, [Fei et Hrnjaﬁ (IQJM)

L’effet observé est une dispersion de la phase liquide dans la phase gazeuse. Suivant la
configuration de 'atomiseur, les dispersions présentées figure [[L4] sont obtenues. Cette dispersion
peut conduire a une amélioration de la distribution sous certaines conditions de débit et de titre.
Par ailleurs, [Fei et Hrnj (IZJ)M) supposent que la distribution pourrait étre améliorée par la
modification de I'angle de I'atomiseur.

FIGURE 1.4 — Dispersions obtenues avec chacune des buses, |Em_e$_HrmaH (|20D_4I)

Le second principe, sur lequel s’appuient nombre d’études, repose sur la perturbation de
I’écoulement. En effet, la distribution d’un fluide diphasique dans un échangeur & mini-canaux est
principalement liée a 'inertie mécanique du fluide et & sa configuration en entrée de distributeur.
L’orientation de I’échangeur joue également un réle majeur.

A partir de cette constatation, plusieurs systémes ont été développés afin de s’affranchir de la
dépendance aux conditions de fonctionnement et d’installation. L’objectif de ces systémes est de
casser I’écoulement afin de forcer les deux phases, et en particulier la phase liquide, a alimenter
I’ensemble des barrettes. L’intrusion des barrettes, au-dela de ’avantage évident du point de vue
de la conception, fournit en soit un ensemble d’obstacles qui perturbent 1’écoulement.

A partir de ce principe, Bernoux (2000) et [Fei et Hrnjak (2004) ont étudié I'influence de
I’ajout de diaphragmes dans le distributeur sur la distribution. Un schéma représentant le dis-
tributeur ainsi équipé est présenté figure Bernoux (M) a également étudié I'influence du
diametre interne des anneaux et du tube d’alimentation. La distribution paralt étre améliorée
dans le cas d’un tube d’alimentation de diameétre inférieur a celui du distributeur, et pour les
diaphragmes de plus grand diametre. En effet, la configuration de I’écoulement en jet fournit
les meilleurs résultats. Toutefois, I'installation des plus petits diaphragmes provoque l'arrét du
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jet en milieu de distributeur, supprimant ’effet de dispersion. De plus, un tube d’alimentation
de plus grand diametre supprime 'effet de jet. La phase liquide alimente donc les tubes de la
méme fagon qu’en absence de diaphragmes.

> >

vapeur
—

vapeur
—

—

liguide

FIGURE 1.5 — Distributeurs équipés de diaphragmes, Bernoux (@)

Les résultats de [Fei et Hrnjak (Ion_sz) viennent confirmer ces premieres observations. Ils ont
ainsi pu noter que, dans le cas d’un régime d’écoulement stratifié, la distribution est détériorée
par la présence de diaphragmes. Celle-ci est au contraire améliorée dans le cas d’un écoulement
en jet, qui favorise la dispersion. Le fluide atteint le fond du distributeur et une partie de la
phase liquide est prélevée, au passage, par les diaphragmes.

Ainsi, les deux systemes évoqués permettent d’améliorer la distribution pour une confi-
guration donnée. L’utilisation d’un atomiseur améliore la distribution pour des titres élevés.
Toutefois, 'angle du jet doit étre étudié pour permettre la formation d’un brouillard dans le
distributeur. En effet, I’étude de E&lﬂ_ﬂmaﬂ (IZDDAI) montre que, pour un angle trop important,
des gouttelettes de liquide percutent la paroi pres de U'entrée du distributeur. Le résultat est une
accumulation de liquide en entrée.

L’insertion d’obstacles, d’un autre c6té, permet de perturber 1’écoulement de la phase li-
quide. Ces systemes sont particulierement efficaces dans le cas d’une alimentation sous forme
de jet. De plus, les résultats présentés dans la littérature suggerent que l'effet obtenu dépend
de la dimension des obstacles. Le rapport Agpstacles/Adist doit étre suffisamment important pour
perturber I’écoulement, sans pour autant briser complétement 1’élan de la phase liquide.

Toutefois, aucun systéme n’a a ce jour permis d’améliorer notablement la distribution indé-
pendamment des parametres d’entrée et de orientation de I’échangeur. Afin de prendre plei-
nement conscience de I'influence majeure de I'orientation de ’échangeur sur la distribution, un
bilan des résultats diffusés dans la littérature sera présenté plus loin. Pour chaque orientation,
I'influence du débit, du titre en gaz et de la profondeur d’intrusion des barrettes sera également
analysée.

Quelques notions doivent toutefois étre connues avant d’aborder les problemes de distribution
d’un fluide diphasique dans un évaporateur a mini-canaux. Ces notions seront donc présentées
en préambule.

1.1 Distribution
Mueller et Chiou (llﬂjﬂ) et [Kitto Jr. et. Robertson (I_lQB_Q) ont mis en évidence et classé en

quatre catégories les causes de mauvaise distribution en entrée des échangeurs. Une distribution
hétérogene peut étre due a :

— la conception mécanique, incluant la géométrie du distributeur, du collecteur et des tubes,

ainsi que la tolérance de fabrication ;

— une mauvaise répartition auto-induite causée par les transferts de chaleur ;
I’état diphasique du fluide, a cause de la séparation des phases et de l'instabilité de 1’écou-
lement ;
— P’encrassement et la corrosion.
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Dans un évaporateur, une répartition inégale a pour conséquence une faible alimentation en
liquide de certains canaux. Le phénomeéne d’assechement qui en résulte entraine une détériora-
tion des performances thermiques. Selon Kulkarni et all (|21)Q_4I), une mauvaise distribution peut
entrainer une réduction des performances thermiques allant jusqu’a 20 %.

En ce qui concerne la distribution d’un écoulement monophasique, de nombreux travaux ont
fourm des résultats permettant de prévoir raisonnablement le comportement de lecoulement

llBld[B_asmnm_Mamﬂ
1984 ; Klmczauum [Nakamura et all, 1989 ; Ob ef al), 2006 ; uggjllmﬁ

La distribution d’un fluide diphasique est bien plus complexe. Les premieres études visaient a
comprendre le comportement de I’écoulement diphasique dans une simple jonction T (m,

1999 ;IDJSJJ_QJ_J 2005 ;IHJLJ L‘lﬂ IjEM [J)DJ [ﬂﬁut_&lj IRelmann et Seeereﬂ

lﬂ)ﬂ Tae et Ch d um Wrgn et QZJ lm_d Des modeles ont été developpes aﬁn de prédire le
comportement de I’écoulement, principalement pour un écoulement annulaire et des conduites
de grand diametre (Azzopardi ley, [1989 pardi. [1984 : Buel et all. 1994 : Hwang

et al.,

)

Dans la présente étude, nous nous sommes principalement intéressés a la distribution d’un
écoulement diphasique dans le cas de distributeurs connectés a des canaux multiples de faibles
diametres (< 5 mm). Parmi les premiers travaux relevés, nous citerons I’étude de Watanabe et al.

) sur la distribution de R-11 a I’état diphasique entre plusieurs canaux, et sur 'influence
de l'orientation et de I’apport thermique sur celle-ci. Plus tard, [Horiki et Osaka bd (ILC)_QQ) et
(Osakabe et al! (lmgd) ont étudié I'influence sur la distribution de la dispersion de bulles d’air
dans un écoulement d’eau. L’influence des facteurs géométriques et des conditions opératoires
sur la distribution d’un fluide diphasique sera discutée ci-apres.

Concernant 'approche numérique, des modeles ont été développés reposant sur des corré-
lations empiriques \.A_lﬂ.a.ngue_e_t_aﬂ, ; @, 2009H ; Ol , ; Ma&zmab_eimﬂ,
) Peu d’auteurs ont proposé un modele de CFDEl approprié a la prédiction de la distribu-

tion diphasique (IAhmad_e_t_aU 2007 ; IChoi_et_all, 12006 ; 'EQI_Qt_HInJ_aJSl 2004 ; [Li et al, [2_011'?1

et les systemes étudiés se caractérisent par un faible nombre de tubes.

Plusieurs auteurs ont déja proposé un état de I'art de la distribution diphasique dans un
échangeur a mini-canaux. [Webb et thmé (IZDD_E:I) ont réalisé une étude bibliographique sur
I'influence de la géométrie sur la distribution dans le cas d’une série de tubes connectés a
un distributeur. m ) présente un apergu des options envisagées pour distribuer
uniformément un fluide mono et diphasique, et pour évaluer la qualité de la distribution. Dans
un article portant sur la distribution d’un fluide diphasique a la jonction entre un distributeur
et un tube, Led (lm ) a fait I’état de I'art des études expérimentales et des modeles développés
pour de simples jonctions T, des doubles jonctions T et pour une série de connections tube-
distributeur.

Des études récentes attestent 'intérét croissant des chercheurs sur ce domaine. Les études
évoquées ci-apres ont nécessité le développement de prototypes a la géométrie spécifique. La
présentation de chacun d’entre eux se révélerait rapidement fastidieuse. Afin d’éviter d’alourdir
notre propos par des descriptions répétitives, nous spécifierons simplement les différences de
chaque prototype avec la géométrie de référence, présentée figure [Tl Celle-ci se compose d’'un
distributeur et d’un collecteur de section circulaire, dans lesquels des barrettes de mini-canaux
sont insérées jusqu’a mi-diametre. La connexion de I’échangeur au circuit principal est faite a
I’extrémité du distributeur et du collecteur.

Un tableau, fourni Annexe[A] répertorie ’ensemble des géométries et fluides utilisés pour les
études présentées dans cette partie. Les débits et titres utilisés dans chaque cas sont également
répertoriés.

1. Computational Fluid Dynamics
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Dans un premier temps, nous présenterons un certain nombre de caractéristiques des écou-
lements diphasiques. Nous nous appuierons ensuite sur un ensemble de résultats expérimentaux
issus de la littérature afin de tenter d’expliquer I'influence de I'orientation de I’échangeur sur le
comportement du fluide diphasique dans le distributeur. Enfin, nous présenterons les parametres
géométriques dont I'influence sur la distribution a été étudiée.

1.1.1 Caractéristiques de 1’écoulement diphasique

Un certain nombre de prérequis sont nécessaires avant d’aborder les probléemes de distribution
d’un fluide diphasique pour une géométrie aussi complexe que celle d’'un échangeur & mini-
canaux. Ces notions feront 'objet de cette premiere partie.

1.1.1.1 Grandeurs caractéristiques

Avant d’aborder les travaux sur la distribution de mélanges liquide-vapeur en mini-canaux,
il est nécessaire de préciser un certain nombre de grandeurs. Tout d’abord, le titre massique de
I’écoulement est défini par : ‘
M
My + M,
avec M et M, les débits massiques des phases liquide et vapeur dans le distributeur, respecti-
vement.

La densité de flux massique, ou vitesse massique, représente le débit massique circulant dans
le tube par unité de surface. Nous avons donc :
Ml Mv
Gi=—cetGy=— 1.2
1 Sl v Sv ( )
avec S) et Sy les surfaces occupées par les phases liquide et vapeur, respectivement.

La vitesse superficielle j est le rapport du débit volumique sur la section droite du canal. Les
vitesses superficielles de liquide et de vapeur peuvent donc s’écrire :

My DL
et jy =

= 1.3
pIS PVS ( )

!
avec p et p, les masses volumiques de liquide et de vapeur, respectivement.

Afin de caractériser la distribution de chaque phase entre les différents tubes, il est nécessaire
de définir, dans un premier temps, le débit massique moyen de chacune des phases. Nous avons

donc :

N o _ N o
T;Ll — leji[ml,l et mv — Z]:jl\fmv,l (14)

avec N le nombre de tubes et i ; et iy ; les débits massiques des phases liquide et vapeur dans
le canal i, respectivement. Pour chacun des canaux, le rapport adimensionnel du débit massique
de la phase considérée circulant dans le canal i sur le débit massique moyen de la phase peut
alors étre défini par : . .
;= ot = e (1.5)
my My

La distribution des phases peut également étre analysée en terme d’écart type :

. )2 ‘ . )2
i]il (7]731 1) ot oy = IZL (7”';\;1 1)




1.1. DISTRIBUTION 23

Quelles que soient la configuration géométrique et les conditions opératoires, o représente une
valeur unique, synthétique, indiquant le degré de mal-distribution de la phase considérée. Lorsque
la distribution de la phase considérée est homogene, la valeur de o est faible et tend a augmenter
lorsque la distribution se détériore.

Toutefois, une distribution homogene de la phase liquide ne signifie pas forcément une distri-
bution homogene de la phase vapeur. La qualité de la distribution peut toutefois étre qualifiée
en terme d’écart type au niveau de la phase liquide uniquement, et ce pour deux raisons.

Tout d’abord, les échanges dans I’évaporateur sont principalement liés a I’évaporation de la
phase liquide. Si celle-ci est bien distribuée, les échanges thermiques en paroi seront répartis
de fagon homogene. Or, 'intérét d’une bonne distribution des phases dans le distributeur est
d’obtenir une bonne distribution des échanges thermiques en paroi.

D’autre part, la phase vapeur est généralement distribuée de facon bien plus homogene que
la phase liquide. Il est donc légitime de s’intéresser plus particulierement a la distribution de la
phase liquide.

1.1.1.2 Régimes d’écoulement

Des auteurs, tels |Ahmad et all (2009) et [Fei et Hrnjak (2004), ont mis en valeur dans leurs

travaux I'importance du régime d’écoulement a l’entrée du distributeur. Avant de s’intéresser
a la distribution d’un fluide a I’état diphasique, il est donc nécessaire de bien appréhender les
différentes configurations pouvant apparaitre en amont du distributeur. Pour cela, les principaux
régimes d’écoulement intervenant dans le cas de la vaporisation d’un liquide seront explicités.
Deux cas sont présentés, un écoulement ascendant dans un tube vertical et un écoulement dans
un tube horizontal.

Les régimes d’écoulement intervenant lors de la vaporisation d’un liquide circulant de bas
en haut dans un tube vertical sont illustrés figure [[L6l Les différentes configurations observées
peuvent étre regroupées en cing types :

— Ecoulement a bulles, ou « bubbly flow ». La phase vapeur est dispersée sous forme de fines
bulles dans la phase liquide continue. Les bulles sont de tailles et de formes variables, bien
que généralement quasi-sphériques et de diametre tres inférieur a celui du tube.

— Ecoulement a bouchon, ou « plug / slug flow ». Avec 'augmentation du titre en vapeur,
I’écart entre les bulles diminue. Les bulles entrent en collision et coalescent, entrainant
la formation de bulles de diametre proche de celui du tube. Ces bulles, communément
appelées bulles de Taylor, ont la forme d’une ogive. Elles sont séparées les unes des autres
par une épaisseur de liquide, pouvant contenir de fine bulles de vapeur. Les bulles de Taylor
sont séparées de la paroi par un fin film de liquide qui peut étre entrainé vers le bas par
gravité, bien que I’écoulement soit ascendant.

— Ecoulement agité ou « churn flow ». Avec 'augmentation du débit, la structure de ’écou-
lement devient instable, le liquide montant et descendant de facon oscillante mais dans un
mouvement globalement ascendant. Cette instabilité est le résultat de la relative parité de
la gravité et des forces de cisaillement agissant dans des directions opposées sur le mince
film de liquide entourant les bulles de Taylor. Ce régime d’écoulement est en fait un régime
intermédiaire entre 1’écoulement a bouchon et 1’écoulement annulaire. Pour de faibles dia-
metres de tube, I’écoulement agité peut ne pas se développer du tout. L’écoulement passe
alors de ’écoulement a bouchon a I’écoulement annulaire.

— Ecoulement annulaire ou « annular flow ». Une fois que le cisaillement interfacial entre
les phases vapeur et liquide devient plus important que la pesanteur, la phase liquide est
expulsée du centre du canal. Elle forme alors un film mince sur la paroi tandis que la phase
vapeur continue occupe le centre de la conduite. L’augmentation de la vitesse de la phase
vapeur entraine également la formation de vagues a I'interface entre les deux phases. De
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plus, la phase liquide peut étre entrainée dans le coeur gazeux central sous forme de fines
gouttelettes, a tel point que la fraction de liquide entrainée devient équivalente a celle du
film.

— Ecoulement & brouillard ou « mist / fog flow ». Pour un débit de vapeur treés important,
le film annulaire est aminci par le cisaillement du coeur vaporeux a l'interface. Il devient
instable, puis finit par étre entrainé sous forme de fines gouttelettes dans la phase vapeur
continue, présentant une configuration inverse a celle rencontrée en écoulement & bulles.

Pure Vapor Flow
. ‘ Mist Flow
2] Annular Flow
e
P ..
[
Qs 3
Churn
Flow
00
< i" 0| Slug Flow
%90 S| Bubbly Flow
*3
b Subesclad Beiling
Pure Liquid Flow

FicUrE 1.6 — Régimes d’écoulement dans un tube lisse d’évaporateur vertical a écoulement

ascendant, (@)

Les régimes d’écoulement observés lors de I’évaporation d’un liquide dans un canal horizontal
sont similaires a ceux observés dans un canal vertical, la gravité jouant cependant un réle plus
important. L’écoulement y est stratifié, la phase liquide occupe préférentiellement la partie
inférieure du canal et la phase vapeur la partie supérieure. Les différents régimes, présentés
figure [[L 7, peuvent étre divisés en six configurations :

— Ecoulement a bulles ou « bubbly flow ». Les bulles de vapeur sont dispersées dans la phase
liquide, majoritairement dans la partie supérieure en raison de la différence de densité.
Lorsqu’il y a prédominance des forces de cisaillement, la répartition des bulles tend a
s’uniformiser. Dans des canaux horizontaux, ce type d’écoulement n’intervient que pour
des débits élevés.

Ecoulement intermittent ou « intermittent flow ». Ce régime est caractérisé par des vagues

de grande amplitude atteignant la paroi supérieure de facon intermittente, séparées les unes

des autres par des vagues de petite amplitude. Les vagues de grande amplitude entrainent
des bulles de vapeur dispersées dans la phase continue. La partie supérieure du canal est
mouillée en permanence par les vagues de grande amplitude, laissant un fin film liquide.

Un écoulement intermittent comprend également les écoulements a bouchon et a poche.

Ces régimes d’écoulement ont les caractéristiques suivantes :

— Ecoulement & bouchon ou « plug flow ». Ce régime d’écoulement est caractérisé par des
zones liquides séparées par des bulles de vapeur allongées. Ces bulles ont un diametre
inférieur a celui du canal, si bien que la phase liquide est continue sur sa partie inférieure.
Il est parfois fait référence a ce régime d’écoulement sous le nom d’écoulement a bulles
allongées.

— Ecoulement a poches ou « slug flow ». Pour une vitesse de vapeur plus importante, le
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diametre des bulles augmente. Les zones liquides séparant les bulles, dans lesquelles de
fines bulles sont dispersées, peuvent également étre décrites comme des vagues de grande
amplitude.

— Ecoulement stratifié ou « stratified flow ». Pour de faibles vitesses de liquide et de vapeur,
il y a séparation des phases. La phase vapeur occupe la partie supérieure du tube et la
phase liquide la partie inférieure, séparées par une interface lisse.

— Ecoulement a vagues ou « wavy flow ». L’augmentation de la vitesse de la vapeur en
régime stratifié entraine la formation de vagues a 'interface, qui progressent dans le sens
de I’écoulement. L’amplitude de ces vagues dépend de la vitesse relative des deux phases,
leurs crétes ne pouvant cependant atteindre la partie supérieure du canal.

— Ecoulement annulaire ou « annular flow ». Pour des vitesses encore plus élevées, la phase
liquide forme une fine couche continue le long de la paroi du canal. Ce régime est similaire
a celui rencontré dans un tube vertical, & ceci pres que I’épaisseur de liquide est plus
importante sur la partie inférieure. L’interface entre les deux phases est perturbée par
des vagues de faibles amplitudes et une partie du film liquide est entrainée sous forme
de gouttelettes dans le coeur vaporeux. Pour un fort titre en vapeur, la partie supérieure
du tube est asséchée, de telle fagon que le film annulaire ne recouvre plus que la partie
inférieure du canal, passant ainsi en régime stratifié ou a vagues.

— Ecoulement a brouillard ou « mist flow ». Similaire a celui présenté plus tot pour un canal
vertical, pour de grandes vitesses de vapeur, le film liquide peut étre arraché a la paroi et
entrainé sous forme de gouttelettes dans la phase de vapeur continue.

x=1
1.
. Flow
i
Bubbly Plug Flow ) Slug Flow Wavy Annular Flow
Flaw Flow Dispersed
Single-Phase Mist Flow
Liquid Flow Single-Phase
Vapor Flow

FIGURE 1.7 — Régimes d’écoulement dans un tube lisse d’évaporateur horizontal, Collier et
Thome (1996)

1.1.1.3 Cartes d’écoulement

L’objectif des cartes d’écoulement est de prédire, pour une configuration et des conditions
de fonctionnement données, le régime d’écoulement local dans un canal. Elles se présentent sous
la forme d’'un diagramme sur lequel les limites représentées indiquent le passage d’un régime
d’écoulement & un autre. La principale limitation de ces cartes est donc leur caractere restrictif.
En effet, une carte donnée peut difficilement étre appliquée a une géométrie et a des conditions
opératoires différentes de celles pour lesquelles elle fut initialement établie. La figure illustre
bien cet état de fait. Cette carte d’écoulement, réalisée par Mandhane et all (|_19_Zéﬂ) pour un
écoulement horizontal, doit étre utilisée dans les domaines de validité donnés dans le tableau

LI

|
Taitel et Dukler (@) ont également développé des cartes théoriques, reposant sur l'uti-
lisation de corrélations basées sur 1’étude des mécanismes mis en jeu lors du changement de
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FIGURE 1.8 — Carte d’écoulement pour un écoulement horizontal, Mandhane et all (1974)
TABLEAU 1.1 — Domaines de validité de la carte d’écoulement de Mandhane et all (1974)
Parametre Minimum Maximum
Diameétre interne de conduite [mm)] 12,7 165,1
Masse volumique liquide / gaz [kg.m 3] 705 / 0,8 1009 / 50,5
Viscosité dynamique du liquide / gaz [Pa.s]  3.107% / 1075 9.1072 / 2,2.107°
Tension de surface [mN.m™!] 24 103

Vitesse superficielle du liquide / gaz [m.s™!] 9.107* / 4.1074 0,731 /0,171

régime. Ils ont ainsi pu représenter une carte théorique s’appliquant dans le cas d’une conduite
horizontale ou légerement inclinée, présentée figure [[L9] et dans le cas d’une conduite verticale
et d'un écoulement ascendant, présentée figure [L.TO
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FIGURE 1.9 — Carte d’écoulement pour un écoulement horizontal, [Taitel et Duklex 1192d)

Enfin, [Triplett et all (1999) ont établi des cartes d’écoulement dans le cas de mini-canaux

horizontaux. Les cartes d’écoulement obtenues pour deux diametres hydrauliques, 1,097 mm et
1,450 mm, sont présentées figures [L.T1] et Ces essais ont été menés avec un mélange eau-
air, pour des vitesses superficielles de liquide et de gaz allant respectivement de 0,02 m.s~! &
8 m.s~! et de 0,02 m.s~! & 80 m.s~!. Les résultats obtenus par Triplett et all (|19_9_d) permettent

de conclure que les régimes d’écoulement a vagues et stratifié sont absents dans le cas des mini-

canaux.

Ces cartes font généralement référence a des écoulements diphasiques adiabatiques, voire a
un mélange eau-air. La validité de ces cartes est donc incertaine dans le cas d’un fluide subissant
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FiGURE 1.10 — Carte d’écoulement pour un écoulement vertical ascendant, (Taitel et Duklet
(1976)
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Ficure 1.11 — Carte d’écoulement pour un écoulement horizontal dans un mini-canal de dia-

metre hydraulique 1,097 mm, [Triplett, et all @99_9)

un changement de phase.

1.1.2 Effet de ’orientation sur la distribution

La distribution d’un mélange liquide-vapeur, et en particulier celle de la phase liquide, est
particulierement influencée par la gravité. Ainsi, des configurations d’écoulement tres différentes
peuvent étre obtenues pour différentes orientations du distributeur et des tubes. La nature du
fluide influence également la distribution. Les propriétés de certains fluides couramment utilisés
sont présentées tableau[[.2l Bien qu’utilisé dans de nombreuses études en tant que fluide modéle,
le mélange eau-air n’a pas les mémes propriétés qu'un fluide frigorigene a I’état diphasique. En
effet, le rapport de densité gaz-liquide du HFE 7100@ a 61 °C est de 0,0070, soit un rapport
six fois supérieur a celui d’'un mélange eau-air. Cette différence a été soulignée par

2. HydroFluoroEther
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FIGURE 1.12 — Carte d’écoulement pour un écoulement horizontal dans un mini-canal de dia-

métre hydraulique 1,450 mm, Triplett et all (1999)

(@), qui ont comparé les distributions de R-134a et d’'un mélange eau-air dans le cas d’un
distributeur connecté a des barrettes de mini-canaux.

TABLEAU 1.2 — Propriétés thermophysiques d’'un mélange eau-air et des fluides frigorigenes
R-134a et HFE 7100 a saturation

Fluide T[°C] p [kem™@] py kgm™3] o [N.m~!] g [Pasg]

Eau-air (1 bar) 20 998 1,19 0,073 10,02.10~4
HFE 7100 (1 bar) 61 1372 9,58 0,010 8,26.1074
R-134a (2,93bar) 0 1294 14,42 0,012 2,65.107%

Le rapport de densité gaz-liquide du R-134a a 0 °C est de 0,011, soit un rapport environ
neuf fois supérieur a celui d’'un mélange eau-air. De cet écart résulte un régime d’écoulement
différent en entrée du distributeur, régime annulaire pour un mélange eau-air et stratifié pour
du R-134a. En outre, dans le cas du mélange eau-air, la vitesse du gaz, bien supérieure a celle du
liquide, induit des forces de cisaillement plus importantes. La distribution et le comportement
des phases sont en conséquence différents de ceux observés dans le cas du R-134a.

Un autre parametre différenciant un mélange eau-air d’'un fluide frigorigene a 1’état dipha-
sique est la tension de surface. En effet, la tension de surface d’'un mélange eau-air est environ
sept fois supérieure a celle du HFE 7100 a I’état diphasique. Comme 1’ont souligné
(EJPE), la force de tension de surface amene le systeme a agir de fagon a minimiser sa surface
inter-faciale, modifiant la configuration de 1’écoulement. Ce parameétre doit donc étre pris en
compte au niveau de la distribution.

Par ailleurs, quel que soit le fluide, les phases ont tendance a se séparer et a occuper des
parties distinctes du distributeur. De facon a clarifier notre propos, les différentes zones du distri-
buteur seront nommées d’apres le schéma présenté figure Cette désignation sera conservée
quelle que soit l'orientation du distributeur.

Etant données les diverses géométries présentées dans la littérature, nous ne comparerons ici
que les résultats obtenus dans des cas correspondant a la géométrie de référence ou n’impliquant
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F1GURE 1.13 — Désignation des différentes zones du distributeur
de variations que sur un seul parametre géométrique.

1.1.2.1 Distributeur horizontal, écoulement descendant dans les barrettes

Dans le cas d’un distributeur horizontal, la distribution est particulierement influencée par le
sens de I’écoulement dans les barrettes. En effet, le role majeur de la gravité sur I’'ordonnancement
des phases est de modifier radicalement la répartition des phases liquide et vapeur entre les
barrettes.

Seules les études de Kim et Sinl (2006), Kim et all (2007), Kim et Hanl (200]), Kim et al.
(IZD_OS), Kim_et Kiml (IZQld) et |H2gg]| (IZD_OE) permettent de déduire un comportement général

dans le cas de notre géométrie de référence. Ainsi, comme présenté figure [[L14] il apparait que
la phase liquide occupe principalement la partie barrettes du distributeur, que 1’écoulement
soit annulaire ou stratifié. A lentrée de distributeur, la phase liquide entre en collision avec la
premiere barrette et est projetée plus avant. Ce phénomene se reproduit au niveau des barrettes
suivantes, de plus en plus faiblement le long du distributeur. A chaque impact, une partie du
liquide est entrainée par aspiration au niveau de la barrette impactée.

F1GURE 1.14 — Régime d’écoulement typique dans le cas d’'un distributeur horizontal et d’un
écoulement descendant dans les barrettes, Kim_ef_all (IZDDj)

Selon les études et les fluides utilisés, deux profils de distribution sont observés. Pour un
fluide frigorigéne & 1'état diphasique, Kim et all (2007), Kim et Kinl (2010) et [Poggi (2008) ont
montré que le liquide percutant les barrettes a tendance a retomber rapidement. En conséquence,
I’alimentation des barrettes en liquide décroit le long du distributeur, comme présenté figure .15l

Dans le cas d’un mélange eau-air, 'air circule a une vitesse plus importante que I'eau. Les
essais menés sur ce mélange par Kim et Sinl (2006), Kim et Hanl (2008), [Kim_ef al! (2008) et
Kim et Kim (lZDJj ont ainsi fourni des résultats différents de ceux présentés plus haut. En effet,
I’eau percutant une barrette est entrainée par 'air sous forme de gouttelettes vers le fond du
distributeur. Ce phénomeéne provoque une alimentation importante des premieres barrettes, par
aspiration, et des dernieéres barrettes, par entralnement, comme présenté figure

Ainsi, quel que soit le fluide utilisé, les premieres barrettes sont suralimentées et celles du
milieu sous-alimentées en liquide.

La phase gazeuse, quant a elle, s’accumule dans la partie lisse du distributeur, en raison
de la différence de densité. L’écoulement du gaz est donc peu impacté par les pertes de charge
générées par l'intrusion des barrettes. La distribution de la phase gazeuse présente une allure
opposée a celle de la phase liquide. La distribution de gaz est toutefois relativement homogene.



30 CHAPITRE 1. ETAT DE L’ART

4

—o—Kim et al.
3 —o—Kim et al.

—8—Poggi .

w E 2 ——Poggi
1 m
0
Longueur du distributeur Longueur du distributeur

(a) Liquide QW (b) Vapeur TFHHH

FIGURE 1.15 — Distribution de liquide (a) et de vapeur (b) le long du distributeur dans le cas
d’un distributeur horizontal et d’un écoulement descendant dans les barrettes
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FIGURE 1.16 — Distribution d’eau (a) et d’air (b) le long du distributeur dans le cas d'un
distributeur horizontal et d'un écoulement descendant dans les barrettes

Influence de la densité de flux massique Concernant 'influence de la densité de flux
massique sur la distribution, un comportement similaire est observé quelle que soit la nature du

fluide. Les essais de [Kim_ et Sinl (2006), Kim et Han (2008), Kim et al! (2008) et Kim et Kim
) menés sur un mélange eau-air et ceux de [Kim et all (2007), Kim et Kiml (2010) et [Poggi

) sur un fluide a ’état diphasique aboutissent aux mémes conclusions. Une densité de flux
massique plus importante diminue sensiblement I’alimentation des premieres barrettes au profit
des dernieres, comme présenté figure [LT71 Ce phénomeéne est dii & 'augmentation de ’énergie
cinétique de la phase liquide. Celle-ci est projetée d’autant plus loin que sa vitesse initiale est
importante. Il apparait toutefois que la densité de flux massique a une plus faible influence sur
la distribution d’un fluide & I’état diphasique dans le domaine considéré.

Par ailleurs, Kim et Sinl (IZDD_d), Kim et Han (|201)ﬁ) ont pu observer que la modification

de la distribution était accrue dans le cas d’un distributeur plus long et donc connecté a un
grand nombre de barrettes. En effet, pour de faibles densités de flux massique, le liquide projeté
n’atteint pas le fond du distributeur. Les barrettes suralimentées sont alors celles situées en son

milieu.
Pour ce qui est de la distribution de gaz, aucune conclusion claire ne peut étre tirée. Toutefois,
I'influence de la densité de flux massique est faible, quels que soient les changements observés.

Influence du titre De nouveau, I’étude de 'influence du titre sur la distribution impose de
différencier la distribution d’un fluide a I’état diphasique de celle d'un mélange eau-air. Les
résultats dans ces deux cas sont présentés figure [[LT8]

Dans le cas d’un fluide a I’état diphasique, les études menées par [ Kim et Kim (|29Lj), Kim
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FIGURE 1.17 — Influence de la densité de flux massique sur la distribution de liquide (a), de
vapelir (b), d’eau (c) et d’air (d) le long du distributeur dans le cas d’un distributeur horizontal
et d'in écoulement descendant dans les barrettes

et al. (IZDQ_T]) et lﬂzggil (l291)ﬁ) ont montré que la variation du titre n’a que peu d’effet. Toutefois,
pour un titre élevé, supérieur a 0,65, le liquide impactant les premieres barrettes est projeté
sous forme de gouttelettes au fond du distributeur. Les barrettes situées en entrée et au fond
du distributeur sont alors suralimentées, celles du milieu sous alimentées. La phase vapeur est,
quant a elle, peu influencée.

Dans le cas d’'un mélange eau-air, pour la géométrie de référence, seules les études de Kim
et Sin (Il)_Oﬁ) et [Kim et Harl (IM) ont proposé des résultats. Il apparait que l'entrainement
du liquide augmente avec le titre. L’augmentation du titre accroit ainsi la suralimentation des
dernieres barrettes et diminue celle des premiéres, restant sans effet sur la sous-alimentation des
barrettes du milieu. De nouveau, I’alimentation en gaz n’est pas affectée.

Influence de Pintrusion des barrettes Kim ef all (2007) et [Kim et Kiml (2010) ont étudié
I'influence de l'intrusion dans le cas du R-134a a 1’état diphasique. Il apparait que, pour un
écoulement descendant dans les barrettes, la profondeur d’intrusion des barrettes modifie le
comportement de la phase liquide, comme présenté figure

En effet, ’'absence d’obstacle ne fait qu’amplifier le phénomene déja observé pour la géométrie
de référence, a savoir une décroissance de I’alimentation en liquide le long du distributeur. Des
études ayant été menées par d’autres auteurs dans le cas de barrettes ou de tubes affleurants ont
permis de confirmer ces observations. En effet, les résultats obtenus par Vist. et Pettersen (IZDDAI)
pour du R-134a, par IAhmad et all (IMQ) pour du HFE 7100 et par (M) pour du

R-113, présentés figure [L20, confirment une alimentation décroissante le long du distributeur.

L’influence de l'intrusion des barrettes dans le cas d’'un mélange eau-air a donné lieu aux
études de [Kim et Sin (2006), Kim et Hanl (2008) et Kim et all (2008). L'effet observé est identique,
mais le changement de comportement est accru. Cette modification favorise en effet I’alimenta-
tion des premieres barrettes, comme présenté figure Le liquide, particulierement présent
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FIGURE 1.18 — Influence du titre sur la distribution de liquide (a), de vapeur (b), d’eau (c) et
d’air (d) le long du distributeur dans le cas d’un distributeur horizontal et d’un écoulement
descendant dans les barrettes

(a) h/D = 0,5 (b) h/D =0

FIGURE 1.19 — Influence de I'intrusion des barrettes dans le cas d’un distributeur horizontal et
d’un écoulement descendant dans les barrettes, [Kim et all (|2D_01|)

sur la partie barrettes du distributeur, s’écoule directement dans les barrettes par aspiration
et par gravité. Cette observation a également pu étre confirmée par (Iﬁ) pour une
géométrie similaire.

Dans tous les cas, la distribution de gaz, bien que plus homogeéne, suit clairement la tendance
inverse a celle du liquide. Ainsi, le gaz alimente les dernieéres barrettes aux dépens des premieres.

1.1.2.2 Distributeur horizontal, écoulement ascendant dans les barrettes

La distribution dans cette configuration est a ce jour la plus documentée dans la littérature.
Dans le cas d’un écoulement ascendant dans les barrettes, le liquide a tendance a occuper la
partie lisse du distributeur, comme présenté figure [L2I]l La vitesse initiale des deux phases
provoque une élévation du niveau de liquide au fond du distributeur et donc suralimentation des
dernieres barrettes par aspiration.

A linverse, la phase gazeuse a tendance a s’accumuler dans la partie barrettes du distributeur.
Du fait des pertes de charge entrainées par la présence des barrettes, la phase gazeuse alimente
principalement les premieres barrettes.

Une différence peut toutefois étre observée entre la distribution d’un fluide a 1’état diphasique
et d’'un mélange eau-air, comme présenté figure [[22] et [[23] En effet, comme 'ont observé
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FIGURE 1.20 — Influence de I'intrusion des barrettes sur la distribution de liquide (a), de vapeur
(b), d’eau (c) et d’air (d) le long du distributeur dans le cas d’un distributeur horizontal et d’un
écoulement descendant dans les barrettes

F1GURE 1.21 — Régime d’écoulement typique dans le cas d’'un distributeur horizontal et d’un
écoulement ascendant dans les barrettes, Kim et all (IZD_Oj)

Koyvama et al) (|2J)Qﬂ) et [Hwang et al) (IM) pour du R-134a, deux paliers sont observés. Le

premier, visible au niveau des premieres barrettes, correspond a une forte alimentation en vapeur
et a une faible alimentation en liquide. Le second, au niveau des derniéres barrettes, présente
une distribution opposée, & savoir une forte alimentation en liquide et une faible alimentation
en vapeur. Entre ces deux paliers, la distribution de chaque phase varie brutalement.
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—e—Hwang et al. —o—Hwang et al.
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FIGURE 1.22 — Distribution de liquide (a) et de vapeur (b) le long du distributeur dans le cas
d’un distributeur horizontal et d’un écoulement ascendant dans les barrettes
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Les résultats de [Kim et all (2007) et Kim et Kinl (2010) pour du R-134a présentent des

similitudes avec ceux décrits plus haut. En effet, un palier est observé au niveau des dernieres
barrettes, fortement alimentées en liquide et faiblement en vapeur. D’un autre coté, 'augmenta-
tion de la distribution de liquide et la diminution de celle de vapeur notifiée plus haut au niveau
des barrettes du milieu intervient ici au niveau des premicres barrettes. Kim et all (|20_0_ﬂ et

) n’ont donc pas observé de palier en entrée de distributeur, contrairement a
E@;&m&ﬂd (2006) et Hwang et all (2007). Toutefois, [Kim et al! (2007) etﬂilmﬂ_lim;] (2010)
n’ont mesuré les débits que toutes les deux barrettes. Le débit au niveau de la seconde barrette
n’est donc pas connu, masquant, peut-étre, un premier palier.

Pour la distribution d’un mélange eau-air, Kim et Sin (2006), Kim et Hanl (2008), Kim et al.
(1291)8) et [Kim et Kim (IZQld) ont obtenu des résultats quelque peu différents de ceux obtenus
dans le cas d’un fluide a I’état diphasique. Un effet d’entrée est observé au niveau de la premiere
barrette, plus alimentée en liquide que les suivantes. En effet, le régime d’écoulement dans le
cas d’un mélange eau-air est généralement annulaire en raison du rapport des vitesses entre les
deux phases. Ainsi, la phase liquide circule en partie du c6té barrettes du distributeur jusqu’a
la premiere barrette. Le contact du liquide avec celle-ci casse la structure de 1’écoulement. La
phase liquide ne circule plus alors que sur la partie lisse du distributeur.

8 8
6 ——Kim et Sin 6 —o—Kim et Sin
o4 —8—Kim et Han T4 —0—Kim et Han
2 2
0 0
Longueur du distributeur Longueur du distributeur

(a) Eau @% (b) Air @%

FIGURE 1.23 — Distribution d’eau (a) et d’air (b) le long du distributeur dans le cas d'un
distributeur horizontal et d’un écoulement ascendant dans les barrettes

D’autre part, la phase liquide est plus fortement entrainée par la phase gazeuse que dans
le cas d’un fluide a I’état diphasique. Les auteurs ont ainsi observé une alimentation en liquide
faible, voir nulle, dans une grande partie du distributeur. Seules les barrettes du fond sont
alimentées, et ce de fagon importante. La distribution de gaz, dont la tendance est inverse a
celle du liquide, est toutefois bien moins hétérogene.

Ainsi, la tendance générale, quel que soit le fluide, est une alimentation en liquide concentrée
sur la seconde moitié du distributeur. La distribution de gaz, quant a elle, suit la tendance
inverse.

Influence de la densité de flux massique Quel que soit le fluide étudié, une augmentation
de la densite de flux massique accroit les écarts observés entre les barrettes comme présenté

ficure [[241 Ainsi, Kim et Sin (|2DDH) Kim et all (|29£)1| Kim et Hanl (IZDDﬁ (|2Q08),
|Klmﬁ_Klm| (IZQld et |Hmn.g_6_t_cLL| (IZD_O_ﬂ ont pu constater deux comportements différents

conséquents a I'augmentation de la densité de flux massique. Suivant le cas, soit le nombre de
barrettes suralimentées augmente, soit I’alimentation de ces dernieres est accrue.

Dans le cas d’un mélange eau-air, le comportement dépend de la longueur du distributeur.
Pour un distributeur court, ’alimentation en liquide des premieres barrettes augmente, jusqu’a
dans certains cas devenir plus importante qu’au niveau des derniéres.
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Dans le cas d’un distributeur long, une faible alimentation tend & créer une zone de stagnation
au fond du distributeur, au niveau de laquelle plus rien ne circule. Pour une densité de flux
massique plus élevée, cet effet est supprimé et la phase liquide alimente principalement les
derniéres barrettes.
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FIGURE 1.24 — Influence de la densité de flux massique sur la distribution de liquide (a), de
vapeur (b), d’eau (c) et d’air (d) le long du distributeur dans le cas d’un distributeur horizontal
et d’un écoulement ascendant dans les barrettes

La distribution de la phase gazeuse est également affectée. Les premieres et dernieres bar-
rettes sont moins alimentées et celles du milieu plus alimentées. Toutefois, ces changements se
font dans une moindre mesure que dans le cas de la phase liquide.

Influence du titre Seloan_1 et _Sin (12 m et alJ 2 m et Han (2

et al. (2008), Kim et Kinl (2010) et (@), l’augmentatlon du titre a un effet
similaire & "augmentation de la densité de flux massique. En effet, comme présenté figure [L25]
il apparalt que le nombre de barrettes suralimentées augmente avec le titre. De nouveau, dans
le cas d’'un mélange eau-air, deux comportements différents sont observés suivant la longueur du
distributeur.

Pour un distributeur court, ’alimentation au niveau des premieres barrettes augmente, en-
tralnant dans certains cas une alimentation plus importante au niveau des premieres barrettes
qu’au niveau des dernieres.

Dans le cas d’un distributeur long, un faible titre tend a créer une zone de stagnation au fond
du distributeur, au niveau de laquelle plus rien ne circule. L’augmentation du titre supprime cet
effet et la phase liquide alimente alors principalement les dernieres barrettes.

De nouveau, le comportement inverse est observé pour la phase gazeuse.

(2008), &MZJ (IZD_O_Q et [Kim et Kiml (IZM ont pre(nsement étudié I’ mﬂuence de Pintrusion
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FIGURE 1.25 — Influence du titre sur la distribution de liquide (a), de vapeur (b), d’eau (c) et
d’air (d) le long du distributeur dans le cas d’un distributeur horizontal et d’un écoulement
ascendant dans les barrettes

des barrettes sur la distribution. Les distributions obtenues dans le cas de barrettes affleurantes
et insérées sont présentées figure Il apparait que, pour un fluide a I’état diphasique, la di-
minution de I'intrusion des barrettes accroit sensiblement I’alimentation en liquide des dernieres
barrettes aux dépens des premieres. La distribution de vapeur subit 'effet inverse.

(a) b/D = 0,5 (b) h/D =0

FI1GURE 1.26 — Influence de l'intrusion des barrettes dans le cas d’un distributeur horizontal et
d’un écoulement ascendant dans les barrettes, Kim et al) (M)

Les résultats obtenus gar Kim et Sin (2006). Kim et al! (2007). Kim et Han (2008), Marchitto
et al. M) et M) sont présentés figure Dans le cas d'un mélange

eau-air, la suralimentation des premieres barrettes est accrue, aux dépens des dernieres. Ce
comportement peut induire une alimentation en liquide plus importante dans les premieres
barrettes que dans les dernieres.

L’effet de l'intrusion des barrettes sur la distribution de la phase gazeuse est de nouveau
inverse a celui observé sur la distribution de la phase liquide.

L’effet observé est lié au régime d’écoulement en entrée. Dans le cas d’'un mélange eau-
air, le régime d’écoulement est annulaire. L’absence d’obstacle annule I'effet de décrochement
provoqué par I'intrusion des barrettes. Le liquide circulant sur la partie barrettes pénetre donc
dans les premieéres barrettes. Dans le cas d’un fluide a 1’état diphasique, le régime d’écoulement
est stratifié. La présence d’obstacles sur la partie barrettes du distributeur a donc peu d’effet,
sinon celui de plonger un plus grand nombre de barrettes dans la phase liquide.
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FIGURE 1.27 — Influence de I'intrusion des barrettes sur la distribution de liquide (a), de vapeur
(b), d’eau (c) et d’air (d) le long du distributeur dans le cas d’un distributeur horizontal et d’un
écoulement ascendant dans les barrettes

Par ailleurs, les résultats obtenus par [Marchitto et all (2008) et [Vist et Pettersen (2004) dans

le cas de barrettes affleurantes confirment les observations précédentes.

1.1.2.3 Distributeur vertical, écoulement descendant dans le distributeur

Seule I'étude de @ (@) fournit des résultats dans le cas d’un distributeur vertical a
écoulement descendant. Ses résultats, obtenus dans le cadre de ’étude de la distribution de
HFE 7100 a l’état diphasique, sont présentés figure [[28 Dans cette configuration, la phase
liquide est entrainée par sa vitesse et par gravité au fond du distributeur. L'impact du liquide
contre la premiére barrette provoque un effet de rebond. Le liquide est projeté sous forme de
gouttelettes sur la partie lisse puis au fond du distributeur, comme présenté figure Une
partie du liquide projeté est toutefois aspirée au passage au niveau de la premiere barrette. Ce
phénomene se reproduit le long du distributeur avec une intensité décroissante. Les dernieres
barrettes, immergées dans la phase liquide, sont largement suralimentées.

Concernant la phase vapeur, celle-ci est entrainée par sa vitesse jusqu’au fond du distributeur.
Toutefois, la distribution est, cette fois-ci, homogene, en raison de l’aspiration au passage de
chacune des barrettes.

Influence de la densité de flux massique Les résultats de@ (@) ont montré qu’avec
I’augmentation de la densité de flux massique, 'accumulation du liquide en fond de distributeur
augmente. De cette fagon, I'alimentation de la derniere barrette diminue au profit des barrettes
précédentes, comme présenté figure

Concernant la phase vapeur, celle-ci est peu influencée par la densité de flux massique.
Toutefois, pour les plus faibles densités de flux massique, la distribution devient plus hétérogene,
sans présenter de comportement clair.
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FIGURE 1.28 — Distribution de liquide (a) et de vapeur (b) le long du distributeur dans le cas
d’un distributeur vertical descendant et de barrettes horizontales
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FIGURE 1.29 — Régime d’écoulement typique dans le cas d’un distributeur vertical descendant,
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FIGURE 1.30 — Influence de la densité de flux massique sur la distribution de liquide (a) et
de vapeur (b) le long du distributeur dans le cas d’un distributeur vertical descendant et de
barrettes horizontales

Influence du titre L’augmentation du titre semble avoir le méme effet que la diminution de
la densité de flux massique. La phase liquide s’accumule principalement au fond du distributeur.
Ainsi, pour un titre important, la derniére barrette est suralimentée en liquide, comme présenté
figure [[31] La diminution du titre améliore la distribution par 'augmentation du niveau de
liquide au fond du distributeur.

A Tinverse, la distribution de la phase vapeur est améliorée avec 'augmentation du titre.
Celle-ci reste toutefois bien plus homogene que celle de la phase liquide.
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FIGURE 1.31 — Influence du titre sur la distribution de liquide (a) et de vapeur (b) le long du
distributeur dans le cas d’un distributeur vertical descendant et de barrettes horizontales

(a) Liquide

1.1.2.4 Distributeur vertical, écoulement ascendant dans le distributeur

—————

Lee et Lee (@) et (Imuﬂ, ) ont fourni les seuls résultats disponibles dans le cas
d’un distributeur vertical ascendant. Leurs essais ont été menés dans le cas d’un distributeur de
section carrée et pour un mélange eau-air. La comparaison des études de [Lee et Led @M) et
Led M) est présentée figure

Comme dans le cas du distributeur vertical descendant, la phase liquide alimente principale-
ment les dernieéres barrettes. En effet, le liquide circulant dans la partie barrettes du distributeur
percute la premiere barrette, comme présenté figure [[L33l Bien qu’en partie aspiré, le liquide est
entrainé vers le fond du distributeur par sa propre inertie. Les dernieres barrettes sont surali-
mentées en liquide, aux dépens des premieres.

3
—o—Lee et Lee 5 —O—Lee
E —|—Lee
gl ﬁ———D’—D\D\D—D
0

Longueur du distributeur

=

(b) Air

=

(a) Eau

FIGURE 1.32 — Distribution d’eau (a) et d’air (b) le long du distributeur dans le cas d'un
distributeur vertical ascendant et de barrettes horizontales

Les résultats obtenus quant a la distribution de la phase gazeuse montrent un comportement
inverse a celui de la phase liquide. Il apparait toutefois que la distribution de gaz est plus
homogene que la distribution de liquide.

Influence de la densité de flux massique Les résultats présentés figure [L34] montrent 1’in-
fluence de la densité de flux massique de liquide sur sa distribution. Le liquide est propulsé avec
plus d’énergie au fond du distributeur, ce qui augmente ’alimentation des derniéres barrettes.
Inversement, 'impact avec les premieres barrettes est plus violent, diminuant leur alimentation.

Aucune donnée n’est fournie concernant la distribution de gaz.
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1.

FIGURE 1.33 — Régime d’écoulement typique dans le cas d’un distributeur vertical ascendant,

Lee et Led (2004)
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TT

FI1GURE 1.34 — Influence de la densité de flux massique de 1’eau sur la distribution d’eau le long
du distributeur dans le cas d’un distributeur vertical ascendant et de barrettes horizontales

Influence du titre L’effet de 'augmentation du titre en gaz, présenté figure [[.35], est iden-
tique a leffet de 'augmentation de la densité de flux massique. Le liquide, moins présent, est
plus facilement entrainé par la phase gazeuse jusqu’au fond du distributeur. En contrepartie,
I’alimentation des premieres barrettes en est diminuée.

———LececetLeex=0,25

—B—Leeet Lee x =045

=

FI1GURE 1.35 — Influence du titre sur la distribution de I’eau le long du distributeur dans le cas
d’un distributeur vertical ascendant et de barrettes horizontales

De nouveau, aucune donnée n’est fournie concernant la distribution de gaz.

Influence de l’intrusion des barrettes L’intrusion des barrettes modifie de facon radicale
la distribution de liquide et de gaz. En effet, comme présenté figure [[L30], la distribution des deux
phases est inversée de facon presque symétrique avec pour axe le centre du distributeur. Le régime
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en entrée est annulaire. Or, ’absence d’obstacle ne permet pas de casser I’écoulement, comme
présenté figure [[37l Le fluide se déverse donc en priorité au niveau des premieéres barrettes.

—*—Leeet Lee D=0,

3 ——LeeetLeeh/D=05 ~— | 3
—®*—Lee /D =00 . —®—Lee D =0,0
26 LeehD=03 F21 —o—Lee /D = 05
h 1 ;'j:“:f><;:£;
0 0
Longueur du distributeur Longueur du distributeur

=
=

(a) Eau (b) Air

FIGURE 1.36 — Influence de I'intrusion des barrettes sur la distribution d’eau (a) et d’air (b) le
long du distributeur dans le cas d’un distributeur vertical ascendant et de barrettes horizontales

Inversement, le gaz, plus léger, occupe le fond du distributeur. Les dernieres barrettes sont
donc, en absence d’obstacle, suralimentées en gaz.

(a)h/D =05  (b)h/D =0

FI1GURE 1.37 — Influence de l'intrusion des barrettes dans le cas d’un distributeur vertical ascen-

dant et de barrettes horizontales, Lee et Led (IQJ)QA)

La comparaison avec les résultats obtenus par Led (@Jﬂ) dans le cas de barrettes af-
fleurantes permet de confirmer les résultats évoqués plus haut, a savoir une suralimentation en
liquide des premieres barrettes aux dépens des dernieres.

1.1.2.5 Bilan des essais antérieurs menés sur ’influence de ’orientation

Une distribution radicalement différente peut étre obtenue suivant ’orientation de I’échan-
geur. Une meilleure distribution peut étre obtenue au prix d’une régulation de la densité de flux
massique et du titre en vapeur, pour une profondeur d’intrusion et une orientation données.

Il apparalt également que la géométrie du distributeur joue un réle non négligeable. Des
études ont donc été menées afin de connaitre précisément 'effet des parametres géométriques
sur la distribution. Les parametres étudiés et les conclusions quant a leurs effets seront présentés
ci-apres.
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1.1.3 Influence des parametres géométriques

Un grand nombre de parametres géométriques ont été étudiés dans la littérature. Ceci a
parfois mené a la réalisation de distributeurs de forme tres éloignée de notre géométrie de
référence. Afin de pouvoir tirer des conclusions des résultats de ces études, nous nous sommes
basés sur des travaux ayant porté sur un distributeur proche de celui de référence. Le tube
d’alimentation et le distributeur sont les deux parties de I’échangeur ayant été le plus souvent
étudiées.

1.1.3.1 Tube d’alimentation

L’objectif étant de répartir convenablement les phases le long du distributeur, 1’élément le
plus étudié est le tube d’alimentation. Sa géométrie et de son positionnement ont été particu-
lierement étudiés.

Influence de la localisation et de l’orientation du tube d’alimentation De nombreux
auteurs ont étudié I'influence de 'orientation du tube d’alimentation. Un récapitulatif des idées
exploitées est présenté figure [[.38

C mée [ ©

!_._\
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T’

FIGURE 1.38 — Orientations et localisations du tube d’alimentation répertoriées dans la littéra-
ture
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Concernant le sens de ’écoulement tout d’abord, [Kim et Sin (IMH) ont observé peu de
différence entre une configuration en U et une configuration en Z.

Les études de (Cho et Chd (2004, 2006), [Hwang et all (2007) et [Li et all (2010) permettent

de conclure qu’une alimentation placée au centre du distributeur entraine une amélioration de
la distribution. Quelle que soit l'orientation de 1’échangeur, les barrettes du milieu sont surali-
mentées en liquide. L’impact du jet avec la partie barrette du distributeur brise son élan. La
distribution dans le reste de I’échangeur dépend alors de son orientation et de la profondeur
d’intrusion des barrettes. Ce type de solution permet d’améliorer la distribution, en particulier
dans le cas d’un distributeur horizontal. Dans ce cas, la distribution obtenue présente une sy-
métrie par rapport au tube d’alimentation. Dans le cas d’un échangeur vertical, la phase liquide
alimente les barrettes situées en face du tube d’alimentation puis s’accumule au fond du distri-
buteur. Les barrettes positionnées au dessus du tube d’alimentation sont peu, sinon pas du tout,
alimentées.

Les autres études portant sur I'orientation de ’alimentation, notamment celle menée par Kim
et Kim 2Qld), ne fournissent pas de résultats réellement déterminants. En effet, suivant 1’orien-
tation du tube d’alimentation, la phase liquide aura tendance a privilégier certaines barrettes
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plutot que d’autres. Toutefois, les premieres et dernieres barrettes seront toujours privilégiées,
celles du milieu étant dans le meilleur des cas peu alimentées.

Influence du diameétre du tube d’alimentation L’influence du diamétre du tube d’ali-
mentation a été exclusivement étudiée dans le cas de barrettes affleurantes. En effet, 'objectif

est ici de générer un jet en entrée du distributeur. Ainsi, Bernoux et all (2001) et |Ahmad et al.

) ont pu constater une amélioration de la distribution.

En effet, comme souligné dans la partie précédente, la distribution de liquide dans le cas de
barrettes affleurantes est, suivant ’orientation, croissante ou décroissante le long du distributeur.
Le fait de provoquer la formation d’un jet entraine une dispersion de la phase liquide sous forme
de gouttelettes. Le jet impacte le fond du distributeur et est projeté sous forme de brouillard.
Or, comme l'ont relevé MJ@H M), I’écoulement a brouillard permet d’optimiser la
distribution des deux phases.

La distribution n’est toutefois pas homogene. Les résultats obtenus par Fei et Hrnjak (@M)
montrent une suralimentation d’une partie du distributeur. En effet, si le jet est suffisamment
puissant pour impacter le fond du distributeur, les dernieres barrettes sont suralimentées. En
revanche, s’il n’atteint que le milieu, ce sont les barrettes du milieu qui sont suralimentées. Enfin,
s’il n’est pas assez puissant, une part importante du débit ruisselle en entrée et suralimente les
premiéres barrettes.

La formation d’un jet n’a d’intérét que dans le cas d’un distributeur court, car un distributeur
long entrainerait de fortes hétérogénéités, non plus dues a 'orientation de ’échangeur mais au
jet lui-méme. La distribution serait cette fois-ci fonction de la distance séparant I’entrée du point
d’impact du jet.

1.1.3.2 Distributeur

L’influence de la géométrie du distributeur n’a pas été clairement identifiée a ce jour. Aucune
étude n’offre de comparaison des distributions obtenues pour un distributeur de section carrée et
circulaire, a surface de passage équivalente. Le croisement de données reste alors la seule option
d’analyse. Toutefois, étant donné la diversité des fluides, des géométries de tubes et des sections
de passage utilisées, aucune conclusion ne peut étre tirée.

Les études portant sur 'influence du diametre du distributeur, notamment celle menée par

Vist et Pettersen (M), ont démontré que ce parametre avait peu d’effet sur la distribution.

D’autres parametres ont par ailleurs donné lieu a des études, notamment l'influence du
pincement entre les tubes et du nombre de barrettes. L’influence de 'intrusion, ayant été traitée
plus haut, ne sera pas abordée dans cette partie.

Influence de la longueur du distributeur Bernoux et all (2001), Hwang et all (2007)

et [Kim et Han (l2£)ﬂﬁ) ont étudié l'influence du nombre de barrettes et donc de la longueur
du distributeur sur la distribution. Suivant le fluide utilisé, les débits et les titres en vapeur
explorés et la géométrie du distributeur, les conclusions différent quelque peu. En effet, Hwang
et al. (IZD_Oj) ne constatent pas d’effet conséquent a la réduction du nombre de tubes.

Par contre, Bernoux et all (2001) et Kim et Hanl (2008) ont remarqué une amélioration de

la distribution avec la diminution du nombre de tubes. Ils ont constaté un amortissement des
hétérogénéités en réponse a la réduction du nombre de tubes. Bien que la configuration de la
distribution soit conservée, les valeurs maximales et minimales de débit dans les tubes sont
amorties.
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Influence du pincement entre les tubes Le pincement entre les tubes représente 1’écart
entre les axes de deux tubes successifs. Hwang et al M) ont étudié 'influence de ce parametre
dans le cas simple de deux tubes affleurants successifs. Il apparait que le passage de liquide au
niveau du premier tube provoque une diminution de la couche liquide dans la partie barrettes
du distributeur. Une distance minimale entre les tubes est donc nécessaire pour permettre la
stabilisation de la couche fluide.

Lee (MJE, ) a ensuite mené des essais dans le cas d’une série de tubes affleurants et
introduits jusqu’a mi-diametre. Dans un cas comme dans 'autre, 'effet généré par la diminution
de I'écart entre les tubes est jugé faible.

1.1.3.3 Bilan de l’influence des parameétres géométriques sur la distribution

Parmi les divers parametres géométriques évoqués plus haut, peu apparaissent améliorer la
distribution. Une alimentation perpendiculaire au distributeur et placée en son centre permet-
trait, toutefois, d’améliorer la distribution.

Une séparation du distributeur en sections plus courtes semblerait étre également une option
intéressante. En effet, un plus petit nombre de barrettes semble offrir une distribution plus
homogene. De plus, un distributeur court offre ses propres avantages, notamment la possibilité
d’améliorer la distribution par la diminution du diametre du tube d’alimentation.

1.1.4 Conclusion sur la distribution d’un fluide diphasique

La distribution d’un fluide diphasique est un sujet d’intérét pour de nombreux chercheurs
et a donné lieu a un grand nombre d’études. Les travaux expérimentaux menés a ce jour ont
mis en lumiere la complexité des phénomenes et les difficultés inhérentes a la distribution d’un
fluide diphasique. Des études numériques existent dans le cas d’un fluide monophasique, mais
restent anecdotiques pour la distribution d’un fluide diphasique.

Dans cette partie, nous avons présenté un bilan des études expérimentales sur la distribution
d’un fluide diphasique a la jonction d’'un distributeur et d’un ensemble de tubes. Compte tenu
de la grande influence de la géométrie sur la distribution de liquide et de gaz, les parametres
étudiés dans la littérature ainsi que ses effets ont été exposés dans un premier temps.

Les données obtenues par plusieurs auteurs pour différentes orientations du distributeur et
des barrettes ont ensuite été confrontées. L’influence du titre, de la densité de flux massique
et de 'intrusions des barrettes la distribution de liquide et de gaz a été discutée. Il apparait
clairement que ces parametres sont liés et qu'une amélioration de la distribution résultera d’un
compromis entre les trois.

Enfin, les approches d’optimisation de la distribution ont été abordées. Les solutions géné-
ralement proposées consistent a générer un brouillard a 'intérieur du distributeur ou a insérer
des obstacles destinés a briser ’élan de la phase liquide.

Les études menées a ce jour sont, pour leur grande majorité, purement empiriques. La modéli-
sation de la distribution permettrait d’apporter des réponses a certaines questions sans nécessiter
la réalisation d’un banc d’essai complet. C’est a cette fin que nous nous sommes intéressés aux
recherches menées sur le développement d’'un modele prévisionnel de la distribution dans un
évaporateur.

1.2 Modélisation

Plusieurs études se sont intéressées a la réalisation de modeles permettant de prévoir la
distribution, voire simplement d’estimer les pertes de charge dans le distributeur. Dans un
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premier temps seront évoquées les études centrées sur 'estimation des pertes de charge. Puis nous
développerons les études ayant porté sur la mise au point d’'un modele analytique d’estimation
de la distribution. Enfin, les études centrées sur la modélisation de la distribution & 'aide de
codes commerciaux seront présentées.

1.2.1 Modélisation des pertes de pression

Taitel et al. (@) ont réalisé un banc d’essai composé d’un distributeur de section circulaire
associé a quatre tubes de section circulaire, dans lesquels circulait un mélange eau-air. La section
d’essais offrait la possibilité de faire varier son inclinaison de 15 °. L’objectif de leur travail était,
entre autre, la mise au point d’'un modele destiné a estimer les pertes de charge. Le modele
fournit des résultats satisfaisants et, bien qu’il existe des modeles plus précis pour estimer les
pertes de charge, les auteurs ont mis en avant sa simplicité.

Les travaux de |Cho et Chd (|2J)_OA, QM) ont également porté sur la mesure des pertes de
charge dans le distributeur et la réalisation d’un modele prévisionnel. Les résultats obtenus expé-
rimentalement ont donc été comparés a un modele théorique. Bien que les deux séries de résultats
présentent la méme allure, les valeurs théoriques sous-estiment les valeurs expérimentales.

Enfin, m (@) a comparé les pertes de charge mesurées expérimentalement a des modeles
théoriques en écoulement diphasique. Des résultats satisfaisants ont été obtenus dans les mini-
canaux.

1.2.2 Modélisation de la distribution

|

Watanabe et al. @) ont réalisé deux bancs d’essai afin d’étudier la distribution de R-11 a
I’état diphasique dans un évaporateur a mini-canaux. Le premier banc d’essai, représentatif d’un
évaporateur a mini-canaux pour l'automobile, était constitué d’un distributeur horizontal et de
quatre tubes verticaux. L’autre, représentatif d’un évaporateur pour air conditionné domestique,
possédait un distributeur vertical et cinq tubes horizontaux. Un modele a ensuite été réalisé afin
de prévoir le débit et le titre dans chaque tube suivant les parametres de fonctionnement. Le
modele théorique leur a fourni des résultats proches des résultats expérimentaux. La comparaison
des débits et des titres entre les différents tubes est satisfaisante.

Les résultats expérimentaux de [Horiki et Osakabd (1999) et [Osakabe et all (1999) ont égale-

ment été comparés & un modele théorique, initialement prévu pour des écoulements monopha-
siques. Ils ont ainsi pu étudier 'influence de deux criteres, la longueur et le diametre des canaux,
sur la distribution d’eau. Les résultats obtenus a l’aide du modele ont ensuite été comparés
a leurs résultats expérimentaux, présentant des valeurs proches pour une faible quantité d’air
introduite dans ’écoulement monophasique.

Taitel et al. (IQJM) et |IPustylnik et al. (IM) avaient pour objectif la réalisation d’un modele

numérique destiné & déterminer dans quels tubes la circulation était interrompue et remplacée
par une colonne de liquide stagnant. Les résultats fournis par le modele étaient satisfaisants.

Enfin, @ (IMJH) a mis au point un modele a partir des travaux de [Hwang et al. (Il%ﬁ)

permettant de déterminer la séparation de liquide a une jonction T. Les résultats obtenus étaient
satisfaisants pour un a quatre canaux.

Les études les plus complétes ont été réalisées par Bielskus (IZQlJJ) et [Ablanque et all (IZQld)

Tous deux ont étudié la distribution d’un mélange diphasique dans un échangeur. Les deux
modeles prennent en compte 1’évaporation du fluide.

Le modele développé par Bielskus (Iful) repose sur le calcul des pertes de charge le long des
différents trajets, comme présenté figure [[L39 Les pertes de charge sont calculées en fonction de
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la configuration de I’échangeur. Pour une configuration en Z, I’équation a vérifier pour chacun
des trajets est la suivante :

i N
Aptot,i = Z Apdist,j + Apbar,i + Z Apcol,j (17)
=1 =i

Pour une configuration en U, ’équation est la suivante :

i i
Aptot,i = Z Apdist,j + Apbar,i + Z Apcol,j (18)
j=1 j=1

avec N le nombre de barrettes, Apiot i les pertes de pression totales le long du i*™me trajet, Apgist j
les pertes de pression dans le distributeur au niveau de la j*™° jonction T, Apcolj les pertes de
pression dans le collecteur au niveau de la j*™¢ jonction T et Appar,i les pertes de pression le

long de la i®™ barrette.
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FIGURE 1.39 — Trajets suivis par le fluide pour la configuration en Z

Le schéma répertoriant les pertes de charge prises en compte est présenté figure Elles
sont évaluées a partir de corrélations empiriques. Dans le distributeur et le collecteur, elles
prennent en compte les singularités dues a l'intrusion des barrettes et aux frottements. Dans
les tubes, elles correspondent aux frottements, a l'accélération due au changement de phase
intervenant dans le tube et a l'influence de la gravité. L’évolution du titre en gaz le long de
I’échangeur est obtenue par bilan enthalpique. Pour cela, le débit d’air soufflé ainsi que sa
température doivent étre pris en compte.

D’autre part, |Ablanque_et all 12!!1!1) ont développé un systeme reposant sur le respect des
équations de conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de I’énergie. Le systeme a

résoudre est divisé en sous-systémes, comme présenté figure [L41l Les équations suivantes doivent
donc étre vérifiées dans chacun des tubes :

my = mi—q (1.9)
’rhi Vi — mi_l Vi—1 — (pi_1 — pj) S — 7_'1 P Azi — ﬁdp,i g sin (@) S Azi (1.10)
1 (hi + eci+ epi) — i1 (hic1 4 ecio1 +epio1) = ¢ P Az (1.11)

Pour prédire les pertes de charge du fluide diphasique au niveau d’une jonction T du distri-
buteur, telle que représentée figure [L42h, |Ablanque et al. (IZM) ont utilisé le modele développé




1.2. MODELISATION 47

Collecteur
-L Api  Ap Ape _J
A
Apfrottements
o Barrettes de

A Paccéiération ..
- mini-canaux

Ap co Ap gravité
1 S =P
{ lgpf b -

Distributeur

FIGURE 1.40 — Pertes de charge prises en compte
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FIGURE 1.41 — Division de I’échangeur en un ensemble de sous-systemes

par [Tae et Chd (IZDDﬂ) Ce modele considére & la fois la variation de pression réversible, due a
la diminution du débit, et la variation de pression irréversible, due au changement de direction
d’écoulement et aux pertes au niveau de lorifice. Les pertes de charge irréversibles n’inter-
viennent qu’au niveau du tube. Nous avons donc :

Apl—2 = Apl—27rev (112)
Ap1-3 = Aplf3,rev + Aplf3,i1rrev (113)

Le terme réversible est calculé sur la base de I’équation de Bernoulli en diphasique, le terme
irréversible a partir d’un coefficient de perte de charge en monophasique et d’un multiplicateur
diphasique.

Dans le cas de la combinaison de deux écoulements diphasiques au niveau d’une jonction
T du collecteur, telle que représentée figure [[42b, ISchmidt et Loth (|L9_9A) ont présenté trois
modeles différents de prise en compte des pertes de charge. Le modele utilisé par
) est appelé « modele de coefficient de contraction ». La réduction des surfaces de passage
effectives des écoulements au point de connexion entre le tube principal et le tube secondaire,
observée expérimentalement, a servi de base au modele. Il repose sur l'idée de diviser chaque
écoulement en deux zones, avant et apres leur contraction :

Api—3 = Api—3av + Api_3.ap (1.14)



48 CHAPITRE 1. ETAT DE L’ART

A])2—3 = Ap?—S,a‘v + Ap?—fﬂ,ap (115)

Le premier terme est supposé non-dissipatif et le second dissipatif. IlIs sont calculés a partir
de I’équation de conservation de la masse et de la quantité de mouvement, respectivement. Les
surfaces de passage au niveau de la zone de contraction maximale sont estimées a partir de
coefficients de contraction empiriques.

g//—? g) &?%

(a) Divergente (b) Convergente

FIGURE 1.42 — Schéma des jonctions T divergente (a) et convergente (b)

Comme dans le cas précédent, les débits sont obtenus a partir de I’égalisation des pertes de
charge dans I’échangeur.

Ces deux modeles analytiques ont fourni des résultats satisfaisants. Parallelement a ces mo-
deles, d’autres études ont porté sur I'estimation de la distribution d’un fluide diphasique a 1’aide
de logiciels commerciaux.

1.2.3 Codes commerciaux

Peu d’études publiées a ce jour ont porté sur l'utilisation d’un code commercial afin de
simuler ’ensemble du distributeur. Nous citerons trois études dans ce cas.

Tout d’abord, [Fei et Hrnjak (IZM) ont mis au point un banc d’essai constitué d’un sys-
teme d’expansion précédant le tube d’alimentation, d’un distributeur de section carrée et de
cing canaux cylindriques. L’objectif était d’obtenir des informations suffisantes sur les régimes
d’écoulement dans le tube d’alimentation et dans le distributeur. Les résultats ainsi collectés ont
ensuite été comparés a ceux obtenus a partir d’'un modele Eulérien, de 'approche Eulérienne-
Eulérienne, réalisé avec le logiciel FLUENT 6. La figure présente un résultat typique de
distribution de la fraction de liquide le long du distributeur, une valeur de 1 correspondant a
la phase liquide pure et de 0 a la phase vapeur pure. Les auteurs ont donc pu déterminer la
fraction de vide et les champs de vitesse et de pression dans le distributeur. Le modele fournit
une bonne approche qualitative. Cependant, ils ont mis en avant les possibles améliorations de
ses performances, passant selon eux par une connaissance plus précise de la distribution des
vitesses et des tailles des gouttelettes et par une meilleure simulation des flux de mouvement
verticaux.

L’¢tude de [Choi et all (|2DDH) portait sur 'influence de divers parametres sur la distribution
de R-134a dans un ensemble constitué de quatre distributeurs et de trois passes de quatre
mini-canaux. Deux modeles en régime dynamique ont été développés, le modele homogene et
le modele VOF, a l'aide du logiciel FLUENT 6.1. La répartition des phases en fonction du
temps obtenue avec le modele VOF est présentée figure [L44l Les auteurs ont conclu que, de
maniere générale, la distribution dans la premiere passe affectait la distribution dans I’ensemble
de I’échangeur et que la distribution s’améliorait d’une passe a ’autre. Ils ont également admis
que leur étude reposait sur plusieurs hypotheses. Pour se rapprocher des conditions réelles, ces
hypotheses doivent étre levées a partir de résultats expérimentaux.

3. Volume Of Fluid
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FI1GURE 1.44 — Répartition des phases liquide, en noir, et vapeur, en blanc, dans ’évaporateur

au cours du temps, (Choi et all (2006)

Enfin, 'Ahmad et all (IZM) ont comparé leurs résultats expérimentaux a deux modeles théo-
riques, 'un réalisé a I'aide du logiciel FLUENT, I'autre a 'aide de NEPTUNE 3D, un code de
calcul développé par le CEAH et EDFﬁ. Pour FLUENT, une approche monophasique combi-
née a un modele VOF a été utilisé. Le code NEPTUNE 3D utilisait une approche diphasique
avec 'adaptation d’un modele de forces de cisaillement en flux dispersé pour un flux de phases
séparées. Les résultats obtenus présentaient une distribution des phases satisfaisante. Cepen-
dant, pour un débit de liquide important, le probleme semble mieux appréhendé par FLUENT.
Selon les auteurs, cette différence serait due a une résolution du maillage insuffisante et a une
surestimation des forces de cisaillement par le modele de flux dispersé.

1.2.4 Conclusion sur la modélisation de la distribution

La forte dépendance de la distribution a la géométrie, a l'orientation et aux parameétres
d’entrée du fluide diphasique, met en avant la nécessité de mettre au point un modele numé-
rique d’estimation de la distribution efficace. De cette fagon, I’étude paramétrique pourrait étre
grandement accélérée. Cependant, comme le montre le nombre limité d’études approfondies sur
le sujet, la complexité des phénomenes mis en jeu et la géométrie rendent la modélisation en
diphasique ardue et, a ce jour, peu exploitée.

De plus, un modele numérique de la distribution ne peut se suffire a lui-méme. Il est nécessaire
de disposer de données expérimentales pour le valider. La question s’est alors posée quant a la
méthode permettant de qualifier la distribution. Ce probleme de quantification, débattu dans
la partie suivante, est loin d’étre trivial. En effet, les méthodes de mesure présentées ci-apres

4. Commissariat a ’Energie Atomique et aux Energies Alternatives
5. Electricité De France
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comportent toutes leurs avantages et leurs inconvénients, et le choix de la méthode de mesure a
de fortes implications sur 'exploitation des résultats.

1.3 Mesure de la distribution

Le premier verrou rencontré au cours de cette étude était la mesure de la distribution.
La méthode de mesure devait permettre d’estimer l'efficacité de 1’échangeur pour une large
gamme de parametres. Dans un premier temps, nous nous sommes donc intéressés aux méthodes
classiques d’estimation de la distribution de liquide et de gaz dans un échangeur a mini-canaux.

1.3.1 Dispositifs expérimentaux

La mesure de la distribution d’un fluide diphasique implique la détermination a la fois du
débit et du titre en vapeur. Une premiere approche consiste a faire circuler un fluide, amené
au titre souhaité au moyen d’un échangeur. Le fluide en sortie de la section d’essai circule alors
dans un condenseur qui permet, a partir d’'un bilan d’énergie, de déterminer le titre. Une fois le
fluide condensé, le débit est mesuré a l'aide d’un débitmetre.

Une seconde approche consiste a simuler un fluide a 1’état diphasique par un mélange d’eau et
d’air. Les deux fluides n’ont plus alors qu’a étre séparés en sortie. Le débit est mesuré séparément
pour chacune des phases.

Les bancs d’essai typiquement mis en ceuvre pour chaque approche sont présentés ci-apres,
suivis d’une présentation des diverses méthodes de mesure correspondantes.

1.3.1.1 Mélange eau-air

Un banc d’essai typique utilisant un mélange eau-air comme fluide de travail est présenté
figure[[L45l I1 se compose d’une alimentation en eau et d’une alimentation en air, chacune équipée
d’une vanne et d’un débitmetre permettant de régler le débit. Les deux fluides circulent ensuite
a travers un mélangeur afin d’uniformiser le mélange.

La mesure de la distribution se fait par prélevement du fluide diphasique au travers d’un
piquage réalisé sur chacune des barrettes. Le mélange circulant dans chaque barrette est prélevé
successivement au moyen d’un systeme de vannes, comme présenté figure Une mesure de
pertes de charge et une vanne installées au niveau de chaque barrette permettent de s’assurer
que le débit, et donc les pertes de charge en aval, ne sont pas affectés par le changement de
circuit du mélange au cours de la mesure. Le mélange prélevé au niveau de la barrette circule
ensuite dans un séparateur. Les débits de liquide et de vapeur sont donc mesurés séparément.

1.3.1.2 Frigorigeéne a ’état diphasique

Afin de se rapprocher des conditions réelles, des systemes ont été développés pour controler le
débit et le titre en entrée du distributeur. Comme présenté figure[[L47, les principaux composants
du circuit sont la section d’essai, simulant un évaporateur, une pompe et deux échangeurs, un
condenseur et un préchauffeur. Le débit est controlé en by-passant une partie du débit ou en
régulant directement le débit au niveau de la pompe. Le titre est controlé en régulant la puissance
apportée au niveau du préchauffeur.

Deux méthodes de mesure ont été développées de fagon a qualifier la distribution.

La premiére méthode, présentée figure [L48] repose sur la mesure du titre en vapeur dans
chacune des barrettes par bilan énergétique sur un condenseur. Le débit est mesuré a ’aide de
débitmetres installés en sortie de chacun des condenseurs.
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FIGURE 1.45 — Banc d’essai pour I’étude d’un mélange eau-air, (MJH)
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FIGURE 1.46 — Section d’essai, Kim et Kim (2010)

Les condenseurs étant considérés parfaitement adiabatiques, la connaissance des débits et
températures d’entrée et de sortie des deux fluides permet d’estimer le titre en vapeur en sortie
de chacune des barrettes par bilan enthalpique.

Un second systeme, permettant de mesurer ’ensemble des débits et titres en vapeur simul-
tanément, est présenté figure [[49l Le fluide circulant dans chacun des tubes péneétre dans un
séparateur. De cette fagon, les phases liquide et vapeur son collectées séparément avant de tra-
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FIGURE 1.47 — Schéma du circuit pour ’étude de la distribution d’un fluide frigorigéne a 1’état
diphasique
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FIGURE 1.48 — Schéma du systéme de mesure en simultanée, M)

verser des débitmetres. Ce type d’installation nécessite de disposer d’un débitmeétre par phase
et par barrette.

Ce systeme offre 'avantage de pouvoir mesurer les débits et titres de I’ensemble des barrettes
de ’échangeur en une seule fois. Toutefois, ’absence de collecteur implique une distribution des
pressions différente de celle rencontrée dans le cas d’un échangeur réel.

Le second systeme, présenté figure [[50, ne fait appel qu’a un ensemble débitmetre et conden-
seur. Un systeme de vannes permet de collecter le fluide circulant dans une barrette sans affecter
les autres. Le fluide détourné circule ensuite & travers un condenseur et un débitmetre afin d’es-
timer titre et débit.

Cependant, le fait de modifier le chemin parcouru par le fluide prélevé modifie sa pression
de sortie et donc son débit. Il est donc nécessaire de s’assurer que le systéme de mesure n’affecte
pas la mesure. La différence de pression entre ’entrée du distributeur et le tube étudié est donc
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FIGURE 1.49 — Schéma de la section d’essai pour des mesures en simultanée, (Cho et Chd (IZDDAI,
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FIGURE 1.50 — Schéma de la section d’essai reposant sur des mesures successives, m

(2004)

mesurée avant et pendant la mesure. Au cours de la mesure, la vanne précédant le condenseur
est ajustée de facon a reproduire la valeur de perte de pression obtenue avant la mesure. Cette
méthode permet de s’assurer de mesurer le débit réel.

Ce systeme offre plusieurs avantages sur le précédent. Premierement, la présence d’un collec-
teur présente non seulement 'avantage d’étre plus proche d’une configuration réelle, mais offre
également la possibilité d’étudier 'influence de sa géométrie sur la distribution. Deuxiemement,
le fait de n’utiliser qu’un seul ensemble débitmetre plus condenseur facilite la réalisation et
permet d’étudier des échangeurs composés d’un grand nombre de barrettes.

Toutefois, 'assemblage est complexe dans le cas de barrettes de mini-canaux. En effet, les dé-
rivations requises pour les prélévements ne peuvent étre installés aisément. Il est donc nécessaire
d’avoir recours a un systéme de transition afin de passer des barrettes a des tubes ronds.
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1.3.1.3 Bilan de la recherche menée sur les méthodes de mesures classiques

Ces systemes, bien que fiables, ne peuvent étre adaptés a un échangeur de géométrie proche
d’un échangeur réel. En effet, dans le cas de la premiere méthode, 'influence du collecteur ne
peut étre prise en compte. De plus, cette méthode est adaptée & un échangeur comprenant un
faible nombre de tubes, étant donnée la nécessité de disposer d’un ou deux débitmetres par tube.

La seconde méthode prend en compte l'effet généré par la présence du collecteur. Toutefois,
ce systeéme requiert une mesure de pertes de pression au niveau de chaque tube, de facon a
s’assurer que le prélevement n’influence pas la distribution.

D’autres méthodes, utilisées de fagon plus anecdotiques, ont été développées et appliquées
pour estimer la qualité de la distribution. Des méthodes non intrusives ont notamment été
présentées, au cours d’un état de l'art, par m (IMJE) D’autres pistes ont fait ’objet de
publications.

Pour la distribution de liquide seul, |O’Halloran et all (IZ_ODA]) ont eu recours & la PIV[ pour
étudier la distribution. Pour cela, un échangeur composé d’un distributeur, d’un collecteur et de
tubes transparents a été réalisé. Cette méthode fournit de bons résultats mais n’est pas adaptée
a la mesure de la distribution d’un fluide diphasique.

La qualité de la distribution a également été estimée a partir de la mesure de la tempéra-
ture de la surface frontale d’un échangeur. [Shi et all (201 ) ont ainsi étudié l'influence de la
géométrie sur la distribution. La température frontale de I’échangeur est mesurée au moyen de
thermocouples et les auteurs se sont servis de ces données pour appuyer leurs observations.

La thermographie infrarouge a été utilisée par Sa.et all (@) pour obtenir des informations
sur la distribution d’un fluide diphasique. Des mesures en régime transitoire ont été effectuées
pour plusieurs configurations de 1’échangeur. Ils ont ainsi pu déterminer de facon qualitative la
configuration offrant la meilleure distribution.

Plus tard, Bowers et al! (2010) et Bowers et all (2012) ont mis au point une méthodolo-

gie permettant d’estimer la distribution de frigorigéne et l'efficacité d’utilisation de la surface
d’échange. Cette méthode est également basée sur une mesure de la température de surface
de I’échangeur par thermographie infrarouge. Le principe repose sur 'exploitation de I'image
matricielle des températures.

Dans un premier temps, la température moyenne de I'image Ty, est évaluée de la fagon

suivante :
Tmin + Tmax

2
avec Thin et Thmax correspondant, dans le cas d'un évaporateur, a la température d’évaporation
et a la température de lair, respectivement. Au niveau de chaque barrette, les pixels de I'image
mesurée correspondants a une température inférieure a la température moyenne sont sommés. A
partir de ces sommes, notées 1I;, une moyenne Il,,,,, est calculée. Un parametre adimensionnel,
noté ¢, permet alors de quantifier la qualité de la distribution dans I’échangeur :

Zi]il ’Hi - 1_[moy’
2N Hmoy

Tmoy = (116)

¢=1-

(1.17)

avec N le nombre de barrettes. De cette fagon, un coefficient compris entre 0 et 1 permet
d’évaluer 'efficacité d’un échangeur.

Enfin, une méthode par RMNEI, explorée par [Lebon ef. Leblond (IJ.M), permet d’obtenir de
nombreuses informations. Il est possible d’obtenir le profil de vitesse ainsi que ses fluctuations
dans le cas d’un fluide diphasique. De plus, cette méthode de mesure est applicable a des milieux
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non transparents et a des échelles de longueur faibles. Cette méthode réclame toutefois un
investissement tres important, et son utilisation dans ce domaine reste anecdotique.

Notre travail ayant pour objet ’étude d’un évaporateur a mini-canaux de géométrie proche
de celle d'un échangeur réel, aucun de ces dispositifs ne nous a semblé satisfaisant. Une autre
solution a alors été envisagée. L’objectif est d’estimer lefficacité de 1’échangeur. Une mesure
de la distribution des échanges thermiques permettrait donc de répondre a nos besoins. Une
étude bibliographique a été menée afin de sélectionner la méthode la mieux adaptée a notre
problématique.

1.3.2 Mesure des transferts de chaleur

L’efficacité de la distribution des transferts de chaleur est une conséquence directe de la
distribution de fluide frigorigene au niveau du distributeur. En effet, dans la plupart des confi-
gurations, la distribution de la phase vapeur est relativement homogeéne. La distribution des
échanges thermiques est donc principalement liée a la distribution de la phase liquide. La mesure
des coefficients d’échange thermique nous permettra d’estimer la qualité de cette distribution.
Pour effectuer ces mesures, il est nécessaire d’utiliser une méthode fiable et non-intrusive. La
thermographie infrarouge répond a ces critéres.

1.3.2.1 Le coefficient d’échange thermique

Une introduction a I’histoire du coefficient d’échange thermique de sa mise en évidence par
Sir Isaac Newton a nos jours est fournie par (@) Nous nous attarderons ici plus
particulierement sur la description physique de ce coefficient d’échange.

Le coefficient d’échange thermique permet de quantifier ’énergie thermique échangée par
unité de surface et de temps entre une surface solide et un fluide pour une différence de tem-
pérature de 1 °C. Selon m (@), I'utilisation d’un tel concept a toujours été motivée par
la nécessité de fournir une solution précise a un probleme donné, avec moins d’efforts que les
autres. Pour ce faire, il doit avoir certaines qualités :

— La transportabilité. Le coefficient d’échange thermique devrait étre mesurable en labora-
toire et applicable sur le terrain a toute situation présentant une géométrie similaire et un
méme nombre de Reynolds.

La linéarité. Si le taux de transfert de chaleur par convection, ¢, évoluait, 1’élévation de
température, Tpar — Tref, devrait évoluer proportionnellement.

— La simplicité. Il devrait étre une fonction simple de quelques variables.

— Un comportement défini. Sa valeur doit étre définie positive et bornée.

Une facilité de mesure. Il doit étre mesurable avec des expériences simples.

— Une facilité d’application. Il devrait étre facile a utiliser dans des situations concretes.

— Un sens physique. La définition devrait étre correcte physiquement.

La découverte d’'un coefficient de proportionnalité reliant la vitesse de refroidissement d’un
objet chaud a la différence de température entre cet objet et son environnement est attribuée a
Sir Isaac Newton. Le flux de chaleur échangé par convection peut donc s’exprimer simplement
comme suit :

q” =« (Tpar - Tf) (1.18)
Toute la difficulté réside alors dans la détermination correcte de ce coefficient d’échange ther-
mique a.

Dans la plupart des cas, un fluide s’écoulant au contact d’une paroi s’immobilise complete-
ment au niveau de la surface. En effet, la couche fluide en contact direct avec la surface adhere
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Vitesse d’approche Vitesses relatives des
uniforme couches de fluide
—> —
—> —>
—> —>
—> —>
—> —>
—>
—>
Paroi

FIGURE 1.51 — Profil des vitesses au niveau de la couche limite visqueuse

a la paroi. Les frottements entre les couches fluides entrainent alors la formation d’un profil de
vitesse tel que présenté figure [L5Il Ce phénomene est appelé condition d’adhérence.

Le méme phénomene est observé pour la température. Lorsque deux corps a différentes
températures sont mis en contact, il se produit des transferts d’énergie a 1’échelle microscopique,
jusqu’a ce que les deux corps prennent la méme température a I'interface. Ce phénomene, appelé
continuité de la température, se produit également dans le cas d’un fluide mis en contact avec
une paroi solide.

La conséquence directe des conditions d’adhérence et de continuité de la température est que
le transfert thermique entre une paroi et un fluide releve de la conduction pure au niveau de la
paroi. Le flux de chaleur conductif s’exprime, d’apres la loi de Fourier, par :

” 6T
Q' =~k ==

o (1.19)

2=0

L’évaluation du coefficient d’échange thermique peut ensuite étre déduite de la combinaison de
cette égalité et de la loi de Newton :

oT;
bt !

Z lz=0
oO=——""= 1.20
Tpar — Tt ( )

Cette expression du coefficient d’échange thermique suppose donc la connaissance de la
distribution de température dans le fluide. Celle-ci n’étant généralement pas connue, le coefficient
d’échange thermique « est donc généralement exprimé comme suit :

o

q
oO=— 1.21
Tpar - Tref ( )

Le défi réside alors dans la détermination de la température de référence. En effet, dans le cas
simple d’un fluide circulant dans un tube chauffé, peuvent étre considérées comme température
de référence la température du fluide en entrée T, la température moyenne du fluide au point
considéré Tt oy et la température au point considéré dans le cas ot le tube n’est soumis a aucune
source de chaleur T, aq. Les conséquences liées au choix de cette température de référence sont
par ailleurs longuement discutées par (@)

La mesure de ce coefficient d’échange est donc particulierement dépendante de la différence
de température entre la paroi chauffée et non chauffée. Etant données les difficultés liées a la
mesure de cette différence de température, nous nous sommes intéressés aux différentes méthodes
de mesure du coefficient d’échange thermique a.
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1.3.2.2 Méthodes de mesure du coefficient d’échange thermique

L’estimation du coefficient d’échange thermique dépend de la condition aux limites consi-
dérée. La condition aux limites peut étre, suivant le cas, une température uniforme ou un flux
de chaleur uniforme. Dans notre cas, nous nous sommes intéressés aux méthodes de mesure
basées sur un apport de chaleur et pour lesquelles la condition de flux de chaleur uniforme est
la condition aux limites qui se rapproche le plus des conditions réelles.

Ces méthodes de mesure impliquent généralement l'utilisation d’un systeme de chauffage
en régime permanent et la mesure des températures externes. La puissance apportée et les
températures mesurées sont ensuite utilisées afin de résoudre un probléme de conduction de
la chaleur inverse. Les méthodes transitoires, par impulsion et périodique, sont également des
méthodes de mesure de flux de chaleur convectif efficaces.

Les trois méthodes les plus répandues sont la méthode en régime permanent, la méthode en
régime transitoire et la méthode en régime modulé. Quelle que soit I'approche retenue, les outils
de mesure et de chauffage varient d’une expérimentation a une autre.

La méthode de mesure la plus répandue est la mesure en régime permanent. Elle repose sur
I’application d’une source de chaleur et sur la mesure de la puissance apportée et des tempé-
ratures de la paroi et du fluide. Un bilan de puissance permet alors de remonter au coefficient
d’échange thermique. Le principe sera décrit plus en détail dans la partie concernée.

) ont eu recours a cette méthode afin de caractériser les coefficients d’échange thermique
de l'eau circulant en simple phase liquide dans une barrette de mini-canaux. Les températures
de 'eau et de la paroi étaient mesurées a 'aide de thermocouples. La chaleur est apportée par
le biais de résistances chauffantes. De méme, Petterserl ) a utilisé la méthode en régime
permanent pour caractériser les coefficients d’échange thermique lors de la vaporisation de C0s
dans des mini-canaux. Dans son cas, un circuit d’eau était utilisé comme source de chaleur.

Les coefficients d’échange thermique peuvent également étre mesurés a ’aide d’'une méthode
en régime transitoire. L’état initial est alors similaire au régime permanent sans apport de
chaleur. Puis, 'apport de chaleur transitoire est généré par une ou plusieurs sources. Le coefficient
d’échange thermique est déduit de ’évolution de la température de la paroi au cours du temps.
Wang et all (ILM) fournit une description détaillée de la méthode de calcul. Parmi les sources
de chaleurs possibles, nous citerons l’air chaud utilisé par M&ug_amd (|19_9ﬁ) et une source
lumineuse utilisée par (Critoph et all (|L9_9_d) et [Rebay et all ). Dans le cas de

), la répartition des températures était mesurée par thermographie infrarouge.

Enfin, la méthode en régime modulé, décrite de fagon plus approfondie par la suite, repose
sur un apport de chaleur oscillant et sur la mesure de la réponse thermique de la paroi. D’apres
Roetzel et al) (ILQM), deux informations permettent alors d’estimer le coefficient d’échange ther-
mique, 'amplitude des oscillations de la température et le déphasage entre les oscillations de la
source de chaleur et les oscillations de la température.

Les deux méthodes ayant été expérimentées, a savoir les méthodes en régime modulé et en
régime permanent, seront présentées plus en détail par la suite.

1.3.2.3 Mesure en régime permanent

La méthode de mesure en régime permanent a d’ores et déja donné lieu a de nombreuses
publications. Un systéeme de chauffage par effet Joule est généralement utilisé pour la mesure
des coeflicients d’échange thermique d’un fluide monophasique circulant dans des mini-canaux

(Agostini et Bontemnsl, 2005 'Eeugﬂﬂ&ug, 1993 ;Eengmﬂ, 1995 ;E&ugﬂ_ﬂelﬂsgd, |19_9ﬂ,
199645 ; Wang et Pend, [1994).

Une méthode originale en régime permanent a été développée et utilisée par Booten et
Eaton (l291)1|) Cette méthode a été appliquée a l’estimation de coefficients d’échange thermique
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a l'intérieur d’un cylindre en PVCE dans lequel circulait de l'air. Le flux de chaleur transmis a la
surface est tout d’abord mesuré au moyen d’expérimentations instationnaires de courte durée.
La distribution des températures externes de la piece chauffée par un laser est ensuite mesurée
a 'aide d’une caméra infrarouge. Les distributions de flux de chaleur et de températures sont
ensuite utilisées comme conditions aux limites thermiques dans un modele de conduction de la
chaleur inverse. Ce dernier fournit alors la valeur des coefficients d’échange thermique au niveau
de la paroi interne.

Cette méthode comporte plusieurs avantages par rapport a des méthodes de mesure plus
classiques. Tout d’abord, il n’est pas nécessaire d’instrumenter ni de disposer d’un acces visuel
a la paroi interne. La préparation de la piece se limite a I'application d’une peinture a haute
émissivité, sur la piece étudiée comme sur la piece de calibration. Cette méthode permet éga-
lement une reproductibilité, plusieurs surfaces identiques pouvant étre étudiées, sans nécessiter
de modification du modele.

En contrepartie, cette méthode nécessite une connaissance précise de la conductivité du
matériau et du flux de chaleur apporté par le laser. Une épaisseur de paroi inférieure a 2 mm
est également préférable. Des parois plus épaisses favorisent la diffusion latérale de la chaleur.
Une paroi de forme complexe pourrait réduire la précision de fagon significative, ou nécessiter
des algorithmes plus sophistiqués ou plus cotiteux en temps de calcul pour résoudre le probleme
de conduction de la chaleur inverse. Une autre difficulté est liée a la calibration, cotiteuse en
temps et requérant une réplique de la piece étudiée dans le cas d’une surface non plane. Enfin,
les conditions aux limites thermiques présentent également des difficultés, parmi lesquelles la
mesure de la répartition du flux de chaleur, et nécessitent une connaissance et une ma’ltrise
précise des conditions extérieures.

Ce systeme de mesure a également été utilisé pour des mesures en diphasique (Agostini et
Bontemps M |Aritomi et all. 11993 : B 1.12007 : Tran et all, [1996.11993 : Wambsganns
et al., ., ). Toutefois, notre problématique est différente. En effet, ces études traitent
de I'ébullition d’un fluide et de I’évolution des coefficients d’échange thermique en fonction du
titre en vapeur. La puissance appliquée doit donc étre suffisamment importante pour évaporer
le fluide dans son intégralité.

1.3.2.4 Mesure en régime modulé

La mesure de la réponse a une excitation périodique, expérimentée initialement par Hausen

), est basée sur la mesure du déphasage entre la température de paroi et la source et de

I’amplitude de la température en paroi. Cette mesure a été appliquée pour évaluer les transferts
de chaleur au niveau d’un régénérateur.

Plus tard. [Roetzel et all (1994) a appliqué une méthode similaire, développée par Roetzel
et al. (Il&9j), pour caractériser les coefficients d’échange thermique et la dispersion au niveau
d’un échangeur de chaleur a plaques. De I'eau est utilisée comme fluide de travail. Une méthode
en régime permanent, ayant déja fait ses preuves, est également appliquée dans le seul but
de servir de point de comparaison pour la mesure des coefficients d’échange thermique. Les
oscillations de température sont mesurées en entrée et en sortie de I’échangeur. Le déphasage
entre ces deux températures et le rapport des amplitudes sont utilisés pour la résolution. Un
modele mathématique relie 'amplitude et la phase a la distribution de temps de résidence dans
I’échangeur et aux transferts de chaleur tels que :

Oin (Pe, NUT) — fexp = 0 (1.22)

oth (Pe, NUT) — @exp = 0 (1.23)

8. Polychlorure de vinyle
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Les résultats montrent un bon accord entre les deux méthodes utilisées pour de faibles
nombres de Reynolds. Toutefois, pour des nombres de Reynolds élevés, les valeurs obtenues avec
la méthode transitoire sont plus élevées que celles obtenues avec la méthode en régime permanent.
Deux explications ont été proposées pour expliquer cette différence. Premierement, pour un
nombre de Reynolds élevé, la période utilisée pour la méthode transitoire était comparable au
retard de la vanne pneumatique et aux fluctuations de I’écoulement. Deuxiémement, la méthode
en régime permanent ne prend pas la dispersion en compte.

Récemment, [Freund et Kabelad (|20_0_ﬂ) ont développé un modele 3D qui permet une esti-

mation rapide de la distribution des coefficients d’échange thermique. Les coefficients d’échange
thermique sont déduits du déphasage entre la source de chaleur, généralement un laser, et la
réponse en température de la paroi. [Freund et all dlﬂ)_ﬂ) et [Freund et Kabelad (M) ont ensuite
appliqué cette méthode pour la mesure de la distribution des coefficients d’échange thermique
sur une plaque plane refroidie par un jet d’air et sur la surface d’un échangeur a plaque. Ils ont
obtenu des résultats encourageants, mais précisent que leur modele ne peut étre appliqué a des
formes plus complexes qu’'un cylindre ou une plaque plane.

Une méthode similaire a également été utilisée parm M) pour la mesure de la réparti-
tion des coefficients d’échange thermique sur une paroi convexe refroidie par impact de jets d’air.
Des spots lumineux étaient utilisés comme source de chaleur et la répartition des températures
était mesurée par caméra infrarouge. Comme précédemment, le déphasage entre les oscillations
de la source de chaleur et des températures de la paroi ont permis de déterminer la répartition
des coefficients d’échange thermique.

Freund (@) a par ailleurs mis en valeur le fait que ’estimation des transferts de chaleur
requiert une mesure précise du déphasage entre la source de chaleur et la réponse en température.
Ceci implique d’avoir recours a un systéme permettant de mesurer précisément 1’écart entre la
mise en route de la source de chaleur et de la mesure de température. Sans un tel matériel, et
pour éviter une erreur due a la synchronisation des mises en route, la mesure des oscillations de
température est suffisante pour déterminer les coefficients d’échange thermique.

1.3.3 Conclusion sur les méthodes de mesure de la distribution

Deux approches ont été explorées. La premiere consiste a caractériser la distribution de
liquide et de gaz dans I’échangeur. De tels systémes offrent ’avantage de connaitre parfaitement
la configuration de I’écoulement.

En contrepartie, ces méthodes de mesure impliquent le développement d’une maquette
d’échangeur adaptée, pouvant présenter des différences importantes avec son équivalent indus-
triel. Les systemes de mesure impliquent, suivant le cas, un ensemble d’appareils de mesure
coliteux ou un systeme de vannes complexe, tant & mettre en place qu’a utiliser.

La seconde approche consiste a étudier non plus la distribution des débits, mais la distri-
bution des échanges thermiques. Une telle information est particulierement intéressante dans le
cadre d’une étude portant sur 'efficacité d’un échangeur thermique. En effet, I’'objectif, a terme,
de cette étude, est d’obtenir une surface d’échange utilisée au mieux, et donc des échanges
thermiques aussi bien distribués que possible.

Les deux méthodes présentées reposent sur un apport de chaleur et sur la mesure de la
réponse en température de la paroi extérieure. La difficulté dans le cas de 1’étude d’un fluide
diphasique est la nécessité de ne pas modifier I’écoulement au cours de la mesure. La puissance
apportée ne doit donc pas modifier de facon trop importante les propriétés du fluide.

Le banc d’essai réalisé pour 1’étude de la distribution dans un échangeur & mini-canaux fera
I’objet du chapitre suivant. Les modeles analytiques permettant de déduire la distribution des
valeurs mesurées seront également présentés.






Chapitre 2

Matériel et Méthodes

Ce travail porte sur le développement d’une méthode permettant d’améliorer la distribu-
tion dans un évaporateur a mini-canaux. L’objet de cette étude est un échangeur de géométrie
classique, comportant un nombre important de barrettes de mini-canaux, un distributeur et un
collecteur.

Il a donc été nécessaire de définir, dans un premier temps, une méthode permettant de
qualifier D'efficacité de la distribution. Les méthodes classiques d’estimation de la distribution,
présentées dans le chapitre précédent, ne permettent pas de répondre a nos besoins. Ces méthodes
sont adaptées a des échangeurs disposant d’un faible nombre de barrettes et, dans certains cas,
ne comprenant pas de collecteur.

Notre objectif est, a terme, d’étudier 'efficacité d’un dispositif d’amélioration appliqué a un
échangeur réel. Nous nous sommes donc tournés vers les méthodes de mesure des coefficients
d’échange thermique. Ces méthodes ont 'avantage d’étre non intrusives. Elles reposent sur la
mesure de la réponse en température de la paroi a un apport de chaleur.

Or, une contrainte supplémentaire liée a notre domaine d’étude est 'utilisation d’un fluide a
I’état diphasique. Quel que soit le fluide utilisé, un apport de chaleur trop important risquerait
de modifier les propriétés du fluide. L’approche adoptée est donc la mesure de la température
de la paroi soumise a une excitation modulée. Le coefficient d’échange thermique est déduit,
non plus de la différence de température entre le fluide et la paroi, mais de 'amplitude des
oscillations de la température en paroi.

Etant données les faibles puissances apportées, les amplitudes des oscillations de température
sont faibles. L’outil de mesure de température retenu est une caméra infrarouge, qui a été choisie
de préférence a un ensemble de thermocouples. La caméra infrarouge utilisée dispose d’une
précision de mesure des écarts de température suffisante. De plus, cet outil permet d’éviter la
multiplicité des erreurs induite par la multiplicité des outils de mesure dans le cas de ’application
a un échangeur.

Dans un premier temps, la méthode de mesure a été appliquée dans le cas simple d’un tube
de section circulaire dans lequel circule de I'eau. Ces essais préliminaires ont permis de valider la
méthode. Une seconde série d’essais préliminaires a porté sur la mesure des coefficients d’échange
thermique dans le cas d’une barrette de mini-canaux, de géométrie plus complexe. Le fluide utilisé
est, cette fois encore, I'eau.

Ces deux étapes ont permis de s’assurer de la pertinence des résultats obtenus avec la mé-
thode. Les essais ont finalement été menés sur une maquette d’échangeur comprenant sept
barrettes de mini-canaux, un distributeur et un collecteur. Deux types de fluides ont été tes-
tés, de 'eau et un mélange eau-air. Ce dernier avait pour vocation de simuler le comportement
d’un fluide a I’état diphasique. Le protocole, ainsi que le matériel utilisé dans chaque cas, feront
I’objet de ce chapitre.
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2.1 Dispositifs expérimentaux

Dans cette partie seront décrits les différents bancs d’essai ainsi que les outils de mesure
utilisés dans le cas d’un tube seul, qu’il soit de section circulaire ou composé de mini-canaux, et
dans le cas de I’échangeur.

2.1.1 Sections d’essai

Trois dispositifs ont été mis en place afin, dans un premier temps, de valider la méthode de
mesure, puis, dans un second temps, d’étudier la distribution au sein d’'un échangeur a mini-
canaux.

2.1.1.1 Tube de section circulaire

Le premier dispositif étudié est un tube de section circulaire. La littérature fournit en effet
quantité de corrélations destinées a estimer le coefficient d’échange thermique dans cette confi-
guration. Ces premiers essais ont permis de valider la méthode de mesure dans un cas simple.
Le tube en cuivre a un diametre interne de 6 mm et externe de 8 mm. Sa longueur est de 2 m,
de facon a s’assurer que 1’écoulement est pleinement établi au niveau de la zone étudiée.

2.1.1.2 Barrette de mini-canaux

Les dimensions de la barrette de mini-canaux en aluminium sont présentées figure 2.1l Elle
est composée de huit mini-canaux. Sa longueur totale est de 45 cm.
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FIGURE 2.1 — Vue de coupe d’une barrette de mini-canaux (unité : mm)

2.1.1.3 Echangeur a mini-canaux

L’échangeur développé pour les besoins de I’étude est composé d’un distributeur, d’un col-
lecteur et de sept barrettes de mini-canaux. Le distributeur et le collecteur, identiques, sont
des tubes de section circulaire de 2,1 cm de diametre. Ils ont été réalisés en PVC de fagon a
permettre la visualisation de 1’écoulement. Les barrettes sont identiques a celle présentée plus
haut. Elles sont insérées dans le distributeur et le collecteur avec un écartement de 1 cm et une
profondeur d’intrusion de 1 cm.

2.1.2 Systeme de circulation

Deux systeémes de circulation ont été développés. Le premier repose sur une alimentation en
eau seule, le second sur une alimentation en mélange eau-air.
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2.1.2.1 Alimentation en eau

Le systeme étudié, qu’il s’agisse du tube de section circulaire, de la barrette de mini-canaux
ou de I’échangeur, est connecté au circuit hydraulique présenté figure Il se compose d’une
pompe de circulation et d’'un réservoir d’eau de 100 1. Le tube et la barrette sont installés hori-
zontalement, tandis que plusieurs orientations ont été expérimentées dans le cas de ’échangeur.

(‘P ) . Pompe
. Réservoir

>

d'eau
100 |

B oebitmetre

® I—— Générateur
V) électrique CP

Vanne

— &
30cm 170 cm
50 cm] Tube en cuivreou
barrette
—

Caméra infrarouge

FIGURE 2.2 — Circuit hydraulique dans le cas de I’alimentation en eau

Le débit d’eau fourni par la pompe est controlé a I’aide d’une vanne. Les nombres de Reynolds
de I’écoulement vont de 2 000 a 14 000 pour le tube et de 800 & 10 000 pour la barrette de
mini-canaux. La densité de flux massique dans le cas de I’échangeur va de 29 kg.m2.s7! &
116 kg.m~2.s~!. Un thermocouple, placé & la sortie du dispositif, mesure la température de I’eau
au cours des essais de fagon a controler sa stabilité. La température de ’eau du réservoir est

également controlée a ’aide d’un thermocouple connecté a une centrale d’acquisition.

La zone du tube étudiée, présentée figure 3] se situe a 1,7 m de lentrée (cf. figure 22).
De cette fagon, la condition L/D > 40 requise pour éviter les effets d’entrée est bien respectée
(L/D = 200).

Pour la barrette de mini-canaux, sa longueur ne permet pas de respecter la condition
L/D > 40. En effet, la longueur totale de la barrette, incluant la transition d’un tube rond
a un tube plat, est de 65 cm. L’écoulement n’est donc pas établi a I'endroit de la mesure. Des
corrélations développées en régime non établi ont donc été considérées pour valider nos résultats
dans le cas de la barrette de mini-canaux.

Centrale de mesure Pince
amperemeétrique

FIGURE 2.3 — Section d’essais et zone considérée

Dans le cas de I’échangeur, les zones considérées sont également situées au milieu de chacune
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des barrettes. La longueur ne permet donc pas d’obtenir un écoulement établi au niveau de la
zone de mesure.

2.1.2.2 Alimentation en mélange eau-air

Le circuit hydraulique, dans le cas d’'un mélange eau-air, est présenté figure Z4l De fagon a
homogénéiser le mélange, ’eau et I’air traversent deux mélangeurs, présentés figure[2.5l Les débits
d’eau et d’air sont controlés par des vannes et mesurés a ’aide du débitmetre correspondant.
La densité de flux massique et le titre du mélange eau-air en entrée de I’échangeur vont de
29 kgm~2.s71 &4 116 kg.m~2.s7! et de 0,10 & 0,90, respectivement.

Alimentation

@ Réservoir Pompe en air
> d’eau Débitmétre
1001 air
Débitmetre
€au Vanne
Générateur
H®— électrique Vanne
Echangeur
@ Mélangeur
statique

. .
\ 1
\ 1
0,5m ‘I /
4
U

L

Caméra infrarouge

45°

FI1GURE 2.4 — Circuit hydraulique dans le cas de I’alimentation eau-air

v
(a) Mélangeur & tubes concentriques (b) Mélangeur statique

FIGURE 2.5 — Mélangeurs placés en amont de I’échangeur

2.1.3 Source de chaleur

Afin de mesurer les coefficients d’échange thermique, une source de chaleur doit étre associée
au systeme a étudier. Une longueur de 30 cm est donc chauffée par effet Joule a une fréquence
de 0,05 Hz. La source de chaleur se situe entre deux électrodes reliées a ’alimentation électrique
au moyen de cables en cuivre. Une pince amperemétrique et un voltmetre sont connectés a une
centrale de mesure pour mesurer le courant et la tension au cours du temps. Le tube et la
barrette se comportent comme une résistance pure. Le courant évolue donc a la méme fréquence
et en phase avec la tension :

U = Uy + Uyt cos (wt) = 0,057 4 0, 015 cos (w t) (2.1)
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I = Inoy + Loy cos (wt) =193 4+ 49 cos (w t) (2.2)

Les valeurs numériques correspondent au cas du tube de section circulaire.

L’amplitude des oscillations de la température varie de quelques dixiemes de degrés celsius
a plus d’un degré celsius, en fonction des conditions expérimentales.

Par exemple, dans le cas du tube, avec un apport de chaleur oscillant entre 5 W et 30 W et
un nombre de Reynolds de 12 700, une amplitude des oscillations de température de 0,63 °C est
observée. Une amplitude de 1,45 °C est obtenue pour un nombre de Reynolds de 4 800.

La puissance dissipée par effet Joule dans le tube comporte trois composantes : une part
continue, une part a la fréquence w et une part a la fréquence double 2 w. En effet, le produit
U I fournit :

Q = Qcon + Qw COS (w t) + QQw CcOos (2 w t) (23)
avec ! U I
Qcon = Umoy Imoy + %
Qw = Urnoy Loyt + Ul Irnoy (2.4)
: Usat 1.
QQw _ alt2 alt

Pour alimenter ’ensemble de I’échangeur, les barrettes sont connectées en série au moyen de
plots en cuivre, comme présenté figure Une pince ampeéremétrique et sept voltmetres sont
connectés a une centrale de mesure pour mesurer le courant et la tension dans chaque barrette
au cours du temps.

FIGURE 2.6 — Montage électrique dans le cas de 1’échangeur

2.1.4 Mesure de température

La température de surface du tube et de la barrette est mesurée par thermographie infra-
rouge. La mesure par thermographie revient a convertir 1’énergie qu’émet un corps par rayon-
nement en un signal électrique. Afin d’en déduire sa température, plusieurs parametres doivent
étre déterminés :

— P’émissivité du matériau, qui est le rapport entre I’énergie émise par le matériau et ’énergie

qui serait émise par un corps noir a la méme température ;

— le rayonnement dii a I’environnement ;

— la bande spectrale de mesure.
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Ces parametres peuvent se révéler difficiles a déterminer. En effet, I’émissivité du corps
dépend elle-méme de la température, de I’état de surface, de la longueur d’onde et de I’angle entre
la surface visée et I'appareil de mesure. L’émissivité est particulierement difficile & déterminer
dans le cas des métaux. Pour pallier ce probléme, le corps est généralement recouvert d’une
peinture mate dont ’émissivité est connue. Lors des mesures, I’angle d’incidence ne doit pas
excéder 45 °.

La mesure peut étre « ponctuelle », dans le cas d’un pyrometre, ou matricielle, dans le cas
d’une caméra infrarouge. Les caractéristiques les plus importantes d’une caméra infrarouge pour
notre étude sont la résolution thermique et la résolution spatiale.

La résolution thermique, ou NETD, traduit la faculté de la caméra a mesurer de faibles
écarts de température. Cet écart correspond a la différence de température équivalente a la
valeur efficace du bruit électronique. Ce bruit est généré par I’ensemble détecteur et traitement
du signal, et est mesuré en sortie pour un point de mesure fixé. Dans le cadre de notre étude, la
résolution thermique de la caméra utilisée est de 0,02 K.

La résolution spatiale correspond a la faculté de la caméra a mesurer des valeurs de tempé-
rature spatialement voisines. Cette caractéristique est liée a la taille des détecteurs constituant
la matrice, a la diffraction et au grandissement. Les détecteurs mesurent le flux émis par une
surface d’autant plus petite que la résolution spatiale est importante. L’augmentation de la ré-
solution s’accompagne toutefois d’'une diminution de I’énergie regue, impactant sur la résolution
thermique. La résolution spatiale de la caméra utilisée est de 640x512 pixels.

2.1.4.1 Tube circulaire et barrette de mini-canaux

La caméra thermographique (Titanium Cedip) mesure la température de la paroi externe du
tube de section circulaire et de la barrette. Dans le cas de la barrette, celle-ci est positionnée de
fagon a disposer les mini-canaux verticalement. La caméra est alors installée horizontalement,
de facon a mesurer la température sur la paroi externe de l’ensemble des mini-canaux. La
surface externe des deux tubes a été peinte en noir de fagon a augmenter et & homogénéiser leur
émissivité. La peinture utilisée a une émissivité de 0,96. La zone observée par la caméra, située
au milieu de la zone chauffée par effet Joule, mesure environ 4,8 cm de long. De cette fagon,
chaque pixel mesure environ 0,75 mm de large. La zone considérée pour les calculs, présentée
figure 23] est une surface d’environ 1,2 cm de large sur 0,24 cm de haut pour le tube et d’environ
2 cm de large sur 1 cm de haut pour la barrette.

2.1.4.2 Echangeur a sept barrettes

La mesure appliquée a ’ensemble de ’échangeur a nécessité d’écarter la caméra, et donc de
perdre en précision. La caméra a également été inclinée d’un angle n’excédant pas 45 °, de fagon
a garantir une émissivité quasi-constante. Les parois extérieures des barrettes ont été peintes en
noir de facon a augmenter et a homogénéiser leur émissivité. L’émissivité de la peinture utilisée
est de 0,96. La zone observée par la caméra mesure environ 20 cm de long et est située au milieu
de la zone chauffée par effet Joule. Les zones considérées pour les calculs sont présentées figure
27l Elles représentent une surface d’environ 2 cm de large sur 1 cm de haut.

Un exemple de résultats obtenus est présenté figure Il apparait clairement que les ampli-
tudes de variation de la température sont faibles. La méthode permet donc de limiter la variation
des propriétés du fluide provoquées par ’apport de chaleur.

Des modeéles analytiques, développés pour chaque géométrie et présentés ci-apres, permettent
de relier le flux de chaleur apporté et 'amplitude de température au coefficient d’échange ther-
mique.

1. Noise Equivalent Temperature Difference
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e

FIGURE 2.7 — Zones des barrettes considérées
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FIGURE 2.8 — Evolution des températures de surface des barrettes au cours du temps

2.2 Modeles analytiques

Le point clé et le savoir faire de la méthode de mesure développée réside dans les modeles
thermiques utilisés pour obtenir de maniére indirecte le coefficient d’échange thermique. Ces
modeles varient selon la géométrie. Dans un premier temps, les essais ont été menés sur un tube
de section circulaire, dont I’évolution des coefficients d’échange thermique en fonction du nombre
de Reynolds a été largement étudiée dans la littérature. Les essais ont ensuite été menés sur
une barrette de mini-canaux, puis sur un échangeur composé de sept barrettes de mini-canaux.
Dans chaque cas, un modele analytique a été développé afin de corréler le coefficient d’échange
thermique, la puissance apportée et 'amplitude des oscillations de température.
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2.2.1 Tube circulaire

Le systeme d’équations reliant ’apport de chaleur périodique et 'amplitude de température
pour un tube rond, représenté figure 210, est composé de 1’équation de conservation de I’énergie
au sein de la paroi et des conditions limites interne et externe. Ces conditions sont un flux
de chaleur convectif imposé au niveau de la paroi interne et une condition d’adiabaticité au
niveau de la paroi externe. En effet, les coefficients d’échange thermique liés au rayonnement
et & la convection externe (auyaq et qext) représentent moins de 1 % du coefficient d’échange
thermique interne dans le cas le plus défavorable. Les pertes de chaleur par convection externe
et rayonnement seront donc négligées. Etant donnée la faible puissance apportée par la source
de chaleur, oscillant entre 5 W et 30 W, une seconde hypothese concerne la température du
fluide, supposée constante. La troisieme hypothése concerne l'indépendance a la température
des propriétés thermodynamiques du matériau et du coefficient d’échange thermique. Enfin, la
quatrieme et derniére hypothese est une évolution unidimensionnelle de la température. Les
variations de température angulaires et longitudinales sont donc négligées.

En effet, pour appuyer cette derniere hypothese, la distance L affectée par la conduction
dans le cuivre doit étre déterminée. Pour cela, nous nous placerons au niveau de la jonction
entre la zone chauffée et la zone non chauffée, tel que présenté figure La propagation en
régime permanent de la température dans la partie non chauffée répond a 1’équation suivante :

82Tpalf(fff) _aP (

2 L S Tpar(x) - Tf) (25)

avec Thar () la température de la paroi en x, Tt la température du fluide, a le coefficient d’échange
thermique interne et k la conductivité thermique du matériau. Le périmetre P et la surface S
sont donnés par :

P =27 Ry et S = (R% — RE,) (2.6)
En posant :
aP 9
ﬁ =m~ et (Tpar(x) — Tf) = gpar(:p) (27)
I'équation (ZH]) s’écrit :
POpar(@) | o
g+ Bpara) = 0 (2.8)

équation différentielle du second ordre dont la solution est de la forme :

Opar(z) = Oy e ™" = (Tpar(O) - Tf) e (2.9)

Le coefficient m dépend du coefficient d’échange thermique et traduit 1’évolution de la tempé-
rature le long du tube. Pour un coefficient d’échange de 2 000 W.m~2.K~!, m a pour valeur
65,5 m~!. Il vaut 146,5 m~! pour un coefficient d’échange de 10 000 W.m 2. K.

La longueur a partir de laquelle la température du tube n’est plus affectée est telle que
m L = 5. Cette longueur est donc de 7,5 cm pour a = 2 000 W.m 2.K~! et de 3,4 cm pour
o =10 000 W.m™2.K~ 1.

Nos mesures sont toujours effectuées a des distances suffisamment importantes des électrodes
pour que les effets de bords puissent étre négligés. La température peut donc étre considérée
uniforme le long de I'axe x.

La température du tube, comme le flux de chaleur, est constituée de trois composantes, une
part continue, une part a la fréquence w et une part a la fréquence double 2 w. Le systéme



2.2. MODELES ANALYTIQUES 69

FIGURE 2.9 — Schéma du tube : partie rouge chauffée par effet Joule, partie grise non chauffée

]I-;af R

£0) J;»aruqm,t)

FIGURE 2.10 — Représentation du tube et des grandeurs associées

d’équations ([2I0) doit donc étre résolu deux fois, a la fréquence w et a la fréquence 2 w. Le
systeme d’équations continu ne sera pas résolu, n’apportant pas d’information supplémentaire.
Le systeme complet inclut I’équation de conservation de I’énergie au sein de la paroi et les
conditions aux limites interne et externe :

82T‘par(r,t) T 1 anar(r,t) B 1 anar(r,t) _ _@
or? r  Or a Ot k
8jﬂpar(r,t)
r = Rint —k T R = (Tﬁe — Tpar(Rim,t)) (210)
0T par(r
r:Rext —k'ip(@ =0
87" r=Rext

avec Thar(r,t) la température de la paroi en 7 a U'instant ¢, Tt la température du fluide en entrée,
q(t) la source de chaleur volumique a l'instant ¢, k la conductivité thermique du matériau et «
le coefficient d’échange thermique interne. En posant :

epar(r,t) = (Tpar(r,t) - Tf,e) (2.11)
et en considérant un régime périodique établi, nous avons :

(wttew) 4 g (2w itterw) (2.12)

Opar(rt) = Opar.con(r) + Oparw(r) € par,2 w(r) €
et :

Aty = deon(r) + dw(r) €1 + do iy € 27 (2.13)
avec @ le déphasage entre la source de chaleur et la réponse en température et w la fréquence

angulaire de la source de chaleur. La résolution du systeme fournit I'expression de 0pay () AL
7 G QW @ (jw
Hpar,w(r) € - ) + 3 7.9 (Kl (mw Rext) I0 (mw T) + I1 (mw Rext) KO (mw T))
mik  mdk

/ (Il (M Rext) (—Kl (M Rint) —

«
L Ko (mw Rint))

my
(6%

p— I (my, Rint))) (2.14)

w

+ Ki (mw Rext) (Il (mw Rint) -
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avec :
) W
mey = | 22 (2.15)
a
Dans cette équation, Iy, I; et Ky, K; sont des fonctions de Bessel modifiées de premiere et
deuxieme espece, d’ordre 0 et d’ordre 1, respectivement. La méme résolution est appliquée au
systeme a la double fréquence d’excitation pour obtenir I'expression 6., 5 () €/ ¥2«. Sachant
que :
ej P2 w

(2.16)

epar(r) = lepar,w(r) ej Po 9par,2 w(r)

I’estimation du coefficient d’échange thermique « est finalement obtenue par minimisation du

coefficient € tel que :
(2.17)

€= ‘HPaT(Rext)eXP - Hpar(Rext)

avec Opar(Rey)exp |'amplitude expérimentale de l'oscillation de la température. Ainsi, la connais-
sance des propriétés du matériau cp, k, p, de la fréquence d’excitation f, des densités de puissance
dw €t g2, et de amplitude de température mesurée a la paroi Opap( R )exp Permet de déterminer
le coefficient d’échange thermique .

Propagation des incertitudes A partir du modele du cylindre, une étude de la propaga-
tion des incertitudes a été menée de facon a estimer l'influence des parametres nécessaires a
I’évaluation du coefficient d’échange thermique. Le bilan de I'influence des divers parameétres
sur la valeur du coefficient d’échange thermique obtenue est présenté tableau [Z1l Il apparait
que la mesure de température et de flux de chaleur génere une grande part de l'incertitude sur
I’estimation du coefficient d’échange thermique.

TABLEAU 2.1 — Propagation des incertitudes

Variable + Incertitude Dérivée partielle % de D'incertitude
k =400 £ 10 [W.m LK 1] da/Ok = -0,23 0,00 %
cp = 385 £ 10 [J.kg LK1 da/dc, = -0,64 0,00 %
p =8 700 4 100 [kg.m 3] da/dp = -0,03 0,00 %
L = 0,2920 + 0,0005 [m] da/OL = -29 710 0,03 %
Rint = 0,0030 + 0,0002 [m] Oa/ORiy = -2 678 000 33,22 %
Rext = 0,0040 £ 0,0002 [m] 00/ ORex; = -201 500 0,19 %
Unmin = 0,037 %+ 0,005 [V] Oa/OUi, = -59 234 10,16 %
Umax = 0,090 £ 0,005 [V] Oa/OUpax = 121 399 42,67 %
Inin = 139 4 5 [A] Oa/ Oy = -16 0,73 %
Imax = 335 + 5 [A] a0l max = 33 3,06 %
f = 0,050 4+ 0,001 [Hz] da/Of = -5 050 0,00 %
6 = 0,59 + 0,02 [K] da/00 = -14 650 9,94 %
o =8 344,7 + 9292 [W.m 2. K] 100,00 %

2.2.2 Barrette de mini-canaux

Deux modeles ont été développés pour la barrette de mini-canaux. Un modele analytique 1D
a d’abord été développé pour permettre une analyse de sensibilité. Un second modele a ensuite
été réalisé afin de prendre en compte la présence des ailettes formées par les séparations entre
les canaux. Ces modeles ont été ensuite comparés a une résolution 2D réalisée avec le logiciel
COMSOL. L’objectif de la modélisation COMSOL était ici de voir s’il était envisageable dans
le futur d’utiliser cette approche de mesure pour un tube de forme encore plus complexe que le
cas de la barrette.
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2.2.2.1 Modele 1 : Assimilation de la barrette a une plaque

Le premier modele développé assimile la barrette & une plaque, comme présenté figure 2111
En raison de la condition de symétrie induite par la géométrie, seule une moitié de la paroi a
été considérée. Le modele reliant 'apport de chaleur périodique et 'amplitude d’oscillation de
la température de la paroi extérieure se compose de ’équation de conservation de ’énergie dans
la paroi et des conditions aux limites. Ces conditions sont un flux de chaleur convectif imposé
au niveau de la paroi interne et une condition d’adiabaticité au niveau de la paroi externe. En
effet, les pertes de chaleur par convection externe et rayonnement sont faibles comparées au flux
de chaleur transféré au fluide. Elles seront donc négligées. Pour prendre en compte l'influence
des ailettes formées par la présence des séparations entre les tubes, deux surfaces différentes ont
été considérées dans le modele. Les surfaces S; et So sont ainsi considérées respectivement pour
la conduction et la convection.

y = =—==n
X ] |
S, |

——————————— I
S I
! dy p € T |
LSS LA A TSI LS AL LSS LSS SIS 1 R paﬂ), t)_ —

7;“‘(0,1)

FI1GURE 2.11 — Représentation de la barrette de mini-canaux et des grandeurs associées dans le
cas du modele plaque

Le flux de chaleur est dans le cas de la barrette de mini-canaux plus important que dans le
cas du tube rond. Il oscille entre 30 W a 80 W. Le débit d’eau est plus faible en raison des plus
grandes pertes de charge engendrées par la diminution du diametre des tubes. La température
de ’eau ne peut donc étre considérée constante. En effet, 'amplitude de la variation de tempé-
rature de I'’eau est comparable a I’amplitude de variation de température de la paroi externe. La
fréquence d’excitation est de 0,05 Hz. L’hypothese est donc faite que la température de 'eau et la
température de la paroi sont en phase. La troisieme hypothese concerne I'indépendance a la tem-
pérature des propriétés thermodynamiques du matériau et du coefficient d’échange thermique.
Enfin, la quatriéme et derniére hypothese est une évolution unidimensionnelle de la température.
Les variations de température dans toute direction autre que ’axe x sont donc négligées.

Le systeme a résoudre, composé de I’équation de conservation de ’énergie et des conditions
aux limites interne et externe, s’écrit comme suit :

82T’par(m,t) B 1 anar(z,t) _ ()
Ox? a Ot k
8jjpabr(:v,t)
r=¢ —k Sl T . = SQ (Tpar(e,t) - Tf(t)) (2.18)
r=0 —Fk M =0
oz =0

aveC Thar(z,t) la température de la paroi en x a l'instant ¢, Tt ;) la température du fluide a
Uinstant ¢, g le flux de chaleur volumique a I'instant ¢, k la conductivité thermique du matériau
et « le coefficient d’échange thermique interne. Les surfaces S7 et So représentent les surfaces
correspondant aux flux conductif et convectif, respectivement. Ces surfaces sont représentées

figure 2171

Comme dans le cas du tube rond, deux systemes doivent étre résolus, 'un a la fréquence w
b} b b
l'autre & la fréquence 2 w. Considérant les équations (ZI1]) a [ZI3), et avec :

Tir) = Otcon + O € & 1T92) 4 g, 1 B0 TH020) (2.19)
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et sachant que le bilan d’énergie fournit :

oV

Op )P0 = 2~ 2.20
“ 2 my Cp.f ( )
l'expression de 6., () el #~ est donnée par :
2kV
' (1 LY cosh (my, a:))
Qpar w(z) el P = 7q2w > S 2t it (2.21)
m k ij S—l sinh (my, €) 4 cosh (my, €)
2

avec :

My, = ﬁ (2.22)

La résolution a ensuite été appliquée au systéme a la fréquence double afin d’obtenir I'ex-
pression de ., 2 (2) €/ ¥?«. La méthode de résolution de I'ensemble est ensuite identique au cas
du tube rond.

Propagation des incertitudes Une étude de la propagation des incertitudes a été menée
dans le cas de l'assimilation de la barrette a une plaque. Le bilan de 'influence des divers
parametres sur la valeur du coefficient d’échange thermique obtenue est présenté tableau
Les dimensions auxquelles il est fait référence sont illustrées figure La principale source
d’incertitude est la mesure de 1’épaisseur de la paroi e. La mesure de la puissance apportée
et de 'amplitude de température ont également une influence notable sur la valeur finale. Un
compromis doit donc étre trouvé entre la précision de la mesure et I'influence du flux de chaleur
sur le comportement et les propriétés du fluide.

TABLEAU 2.2 — Propagation des incertitudes

% de 'incertitude

Variable + Incertitude Dérivée partielle

k=237 £ 10 [W.m LK1 da/0k = -0,09 0,00 %
cp =910 £ 10 [J.kg LK 1] da/dc, = -0,03 0,00 %
p = 2700 %+ 100 [kg.m 3] da/dp = -0,01 0,00 %
L = 0,2920 =+ 0,0005 [m] Oa/OL = -14 649 0,02 %
e = 0,00046 + 0,00005 [m] da/de = 9 298 706 69,17 %
Whar = 0,0160 £ 0,0005 [m] Oc)OWhayr = 264 893 5,61 %
H_, = 0,00083 £ 0,00005 [m] Oa/OH, = -350 952 0,10 %
Wea = 0,00159 £ 0,00005 [m] Oa)OWe, = -1 831 055 2,68 %
Umin = 0,084 £ 0,005 [V] Oc/OUpyin = -17 883 2,56 %
Umax = 0,174 £ 0,005 [V] 00/ OUpay = 33 142 8,79 %
Imin = 120 + 5 [A] Oa/Ol iy = -13 1,25 %
Imax = 249 + 5 [A] 0c/Olmax = 23 4,30 %
f = 0,050 £ 0,001 [Hz] Oa/Of = -549 0,00 %
6 = 0,65 & 0,02 [K] da /96 = -6 561 5,51 %
a = 42347 + 559,0 [W.m 2. K] 100,00 %

2.2.2.2 Modele 2 : Assimilation de la barrette a une plaque reliée a une ailette

Le second modeéle est basé sur la prise en compte des ailettes formées par les parois séparant
les canaux. Deux modeles sont couplés, le premier afin de résoudre le probleme de conduction
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FIGURE 2.12 — Représentation de la barrette de mini-canaux et notation des dimensions

dans la paroi et le deuxieme la conduction dans 'ailette. La température est considérée uniforme
le long de la frontiére séparant les deux systémes du fait de la conductivité élevée de 'aliminium.
La géométrie considérée est présentée figure LT3l Les frontieres représentées en bleu représentent
les conditions de flux nul.

A A
5

E a E ail (1,1)
i TIiv) 4 § 65
s 3 a

X=th <

];Jar(th,t) x'=0

2 Ndwce, pk
par (0,7)

FIGURE 2.13 — Représentation de la barrette de mini-canaux et des grandeurs associées dans le
cas du modele plaque plus ailette

Considérant le modele de la plaque, les bords notés 2 et 6 sont considérés isolés en raison de la
condition de symétrie. Le bord noté 1 est considéré isolé pour la méme raison que précédemment,
i.e. les flux de chaleur convectif et radiatif au niveau de la paroi externe sont négligeables
comparés au flux de chaleur transmis au fluide. Le systeme d’équations suivant doit étre résolu,
incluant I’équation de conservation de I’énergie et la condition limites dans le cas d une résolution

unidimensionnelle : ) .
0 Tpar(w,t) _ 1 anar(x,t) o _Q(t)

0x2 a Ot k
(2.23)

iy anar(x,t)

=0
856 x=0

z =0
aveC Thar(s,r) 12 température de la paroi en x a Uinstant ¢, ¢y le flux de chaleur volumique a
I'instant ¢ et k la conductivité du matériau.

Deux systémes doivent étre résolus, a la fréquence w et a la fréquence 2 w. Seul le systéme a
la fréquence w sera ici développé. En considérant les équations ([ZI1]) a ([ZI3)), la résolution de
ce premier systéme fournit :

‘ q
Opar co(z) € 7 = 27‘*’]{ + a, cosh (Mparw ) (2.24)
Mpar,w
avec :
%,
s =22 .

et a,, a déterminer.
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La résolution du probleme requiert une seconde condition limite. Cette condition limite est
fournie par la résolution du second systeme. Ainsi, le systéme a résoudre au sein de 'ailette est
donné par :

82Tail(az’ t) a Py 1 8Tail(x/ t) q(t)
B L) i i ¥
(2.26)
T o1 1)
=1 —k ———= =0
. 833/ 2=l

avec Ty (z,1) la température de lailette en 2’ alinstant ¢, 1% (1) la température du fluide a I'instant
t, (1) le flux de chaleur volumique a l'instant ¢, k la conductivité du matériau et « le coefficient
d’échange thermique interne. P; et S] représentent respectivement le périmetre et la surface de
I’ailette.

Considérant les équations (ZI1)) et (ZI3)), la résolution du systeme fournit :

. q o / ) ’_
Oait () €' 7 = mzﬂww A (e Mailw & | gMailw (2 2”) (2.27)
avec :
jw
maﬂ,w = Mazil,w + 7 (228)
et :

« P1
Milw =4 — 2.29
L =%, (2.29)

A Tlinterface, la température est considérée uniforme le long de la surface S; 4+ So. Cette
proposition constitue ’hypothése majeure de ce modele. Nous pouvons donc écrire :

Hpar,w(th) CACES eaﬂ,w(O) el e (2'30)
Nous obtenons ainsi :
Qw q.w —2mai . 1
—_— h th) = ———— + A, (1 Mail,w 2.31
mgaw i + a, cosh (Mmpar . th) mgﬂw ? + A, ( +e ) ( )

D’autre part, la conservation du flux fournit :

8(gpar,w(ac)

—k (51 =+ SQ) o

el =a S (Hpar,w(m) — 9f,w) el ¥

aeail,w(a:’)
! ox'

r=th

—kS el P (2.32)

x'=0
Les constantes a,, et A, sont donc définies comme suit :

. 1 . | ) |
Ay = ((C]]: (mQ o m2 ) + Hf,w el Ww) k Sq Mail w (1 _ e 2Mailw l)

ail,w par,w

_ <m2qw k; - Hf,w ej SDLL)) (1 + 6_2 Majil,w l) o SZ)

par,w

/ ((1 + e "2 Mailw l) (k (S1+ S2) Mparw sinh (Mparw th) + a Sa cosh (Mmpar o th))
+ (1 — 72 Mailw l) Ek S1 mail w cosh (Mpar w th)) (2.33)
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et :

Guw 1 1 ,
Ay=((% - — el | (a8

+ k (S1 4+ 52) mparw tanh (mparw th))

_ (quwk — br,, e %) a 52>
par,w

/ ((1 + e~ 2 Mailw l) (k (S1 4 52) Mparw tanh (Mpar, th) + o Sa)
+ (1 - emanet) kSiman)  (2.34)

L’expression de 0, . (,) €/ ¥~ est donnée par :

Opar oo(a) ol Pw — fiwk: + ay, cosh (Mpar w ) (2.35)

Mpar,w

La résolution a ensuite été appliquée au systéme a la fréquence double afin d’obtenir I'expres-
sion de 0,a; 2 (2) €’ ¥?«. La méthode de résolution de I'ensemble est ensuite de nouveau identique
au cas du tube rond.

2.2.2.3 Modele 3 : COMSOL

Le probleme a également été résolu a ’aide du logiciel COMSOL. La géométrie utilisée pour
le modele 2D est présentée figure 214l Le maillage se compose de 536 éléments. Les limites
notées 2 et 6 sont considérées isolées en raison de la condition de symétrie. La limite notée 1 est
également considérée isolée pour la méme raison que précédemment, 7.e. les pertes de chaleur par
convection externe et rayonnement sont négligeables devant le flux de chaleur transféré au fluide.
Une source volumique interne est également considérée. Les propriétés thermodynamiques du
matériau et le coeflicient d’échange thermique sont considérés indépendants de la température.

— | 6 |
[ ' H{
B ' h | . 5|

| o [ :
[:] : c i
_ B : P 4 :
L 7 7 s
D i k Tr :
% : Tar(en) :

0 L

FI1GURE 2.14 — Représentation de la barrette de mini-canaux et des grandeurs associées dans le
cas du modele COMSOL

Le systeme d’équations suivant, composé de ’équation de conservation de 1’énergie et des
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conditions aux limites internes et externes, s’écrit comme suit :

1 T har(ayt) 0

=0 0<y<H —kVIoyn="0

r=w 0<y<H —kVuyy = (Tourwys — Ti)

=W h<y<H —kVTyawyn =0 (2.36)
y=0 0<z<w —kVT,uuon=0

y=h w<z<W —kVIT, un) =0 (Tpar(ac,h,t) - Tf(t))

y:H 0<e<W _vapar(I,H,t):o

Les expressions du flux de chaleur interne et de température de I’eau sont les suivantes :

mo t To I t
o = (Unmoy + UL cos (w )2/( y + Lait cos (w t)) (2.37)

104

Tery = T —
fi(t) fe T+ 3 1it ot

(2.38)
L’amplitude de température théorique est ensuite calculée a partir de I’évolution de la tem-
pérature fournie par le logiciel COMSOL. Cette valeur est ensuite comparée a I'amplitude de
température expérimentale, comme dans les cas mentionnés précédemment. La démarche est
répétée itérativement en modifiant le coefficient d’échange thermique jusqu’a ce que cet écart
devienne suffisamment faible. On obtient alors la valeur du coefficient d’échange thermique.

2.2.3 Echangeur a sept barrettes

Dans le cas de I’échangeur a sept barrettes, la puissance affectée a chacune d’elles est plus
faible que dans le cas de la barrette simple a intensité équivalente. Cette puissance oscille entre
5 W et 35 W. Ainsi, le modele appliqué dans ce cas ne prend pas en compte la variation de
température de I’eau au cours du temps. Le modele est donc, a cette différence pres, identique
a celui assimilant la barrette & une plaque. Nous avons le systéme suivant qui doit étre résolu :

821—‘par(x,t) o l anar(a:,t) _ 7@
Ox? a ot k
0T par(a )
r=e —kS Igix . = a5 (Tpar(e,t) - Tf,e) (239)
r=0 —Fk M =0
8.’1) =0

Comme précédemment, deux systemes doivent étre résolus, 'un a la fréquence w, 'autre
a la fréquence 2 w. Considérant les équations (Z.I1)) a (Z.I3)), la résolution du systeme fournit
I’expression de :

cosh (my, x)

Gpar,w(x) . ) - (240)
my b % sinh (my, €) + cosh (m,, e)
2




2.2. MODELES ANALYTIQUES 7

avec
) W
My, = % (2.41)

La résolution a ensuite été appliquée au systeme a la fréquence double afin d’obtenir ’ex-
pression de ., 2 (2) €/ ¥?«. La méthode de résolution de I'ensemble est ensuite identique au cas
du tube rond.

L’application de la mesure a un tube et a une barrette a permis dans un premier temps de
s’assurer de la validité des résultats. Les résultats obtenus sont présentés dans le chapitre suivant.
Une fois cette premiere étape effectuée, les essais ont été menés sur I’échangeur, pour plusieurs
orientations et pour plusieurs conditions d’entrée. Ces résultats seront également discutés ci-
apres.






Chapitre 3

Résultats et analyse

La méthode de mesure a dans un premier temps été appliquée a un tube circulaire de fagon
a la valider. A partir de ces premiers résultats, les mesures ont été effectuées sur une barrette
seule. Enfin, les résultats obtenus dans le cas de I’échangeur a sept barrettes seront présentés et
discutés.

3.1 Validation de la méthode

Les essais ont été menés sur un tube rond puis sur une barrette de mini-canaux, de fagon a
valider la méthode de mesure. Les résultats obtenus expérimentalement ont été comparés ceux
fournis par quatre corrélations empiriques. Pour chacune d’entre elles, les propriétés thermody-
namiques ont été considérées a la température moyenne 7},,y, donnée par :

Te + T
2

Tinoy = (3.1)

avec T, et Ty les températures du fluide en entrée et en sortie, respectivement.

La corrélation de |Gnielinski 1192d), utilisable pour le régime de transition et turbulent, est
donnée par :

£/8 (Re — 1 000) Pr
Nu =
1+12,7 /F/8 (Pr¥? —1)

avec L la longueur d’établissement de 1’écoulement avant le point de mesure, Dy le diametre
hydraulique, Prpay le nombre de Prandtl & la température de la paroi Tpar et f le facteur de
frottement de Darcy défini, d’apres la formule de Blasius, par :

(1+ (D /L)) (Pr/Prye) ! (3.2)

;03164
- Rel/4

(3.3)

Cette corrélation est valable pour 1,5 < Pr < 500, 2 300 < Re < 10% et 0 < Dy/L < 1. La
corrélation de ), également utilisée pour la comparaison et utilisable pour le régime
de transition et turbulent, est définie par :

Nu=0,0116 (Re* —125) Pr'/* (u/ppar)™* (14 (Du/L)*?) (3.4)

avec [ipar correspondant a la viscosité dynamique du fluide a la température de paroi Tpar. Cette
corrélation est valable pour 2 300 < Re < 10%.
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Les résultats expérimentaux ont également été comparés a ceux obtenus avec la corrélation

de (1933) :
Nu = 0,023 Re%® Pr!/3 (3.5)

Cette corrélation est valable pour 0,7 < Pr < 120, 10* < Re < 1,2 10° et L/Dy, > 60. Les
propriétés thermodynamiques sont considérées a la température de film T, qui est la moyenne
entre la température de paroi Thar et la température moyenne du fluide T}y .

En régime laminaire, la corrélation de Shah et Londonl (1978) a été utilisée :

Nu = 1,953 (Re Pr Dy/L)"/3 (3.6)

Cette corrélation est valable pour Re Pr Dy, /L > 33,3. Cette corrélation fut initialement dé-
veloppée pour un régime laminaire non établi dans la région d’entrée avec un flux de chaleur
uniforme.

3.1.1 Tube circulaire

La comparaison de 74 points expérimentaux obtenus pour le tube rond aux corrélations de
Hauser (1943), de (Gnielinski (1976) et de [Colburn (@) est présentée figure Bl Ces résultats,
obtenus pour un nombre de Reynolds allant de 2 000 a 14 000, montrent une bonne concordance
entre les valeurs expérimentales et théoriques. Les résultats sont proches des valeurs obtenues
avec la corrélation de [Gnielinski (|L9_7_d) pour des valeurs du nombre de Reynolds inférieures
a 10 000. Au-dela, les valeurs expérimentales apparaisent plus proches de celles prédites par la
corrélation delColburnl (1933). Meyer et Hallquistl (2011) ont mesuré avec précision les coefficients
d’échange thermique dans le cas d’un tube et ils ont également obtenus des résultats inférieurs
A ceux obtenus avec la corrélation de |Gnielinski (IM) pour des nombres de Reynolds élevés.

Par ailleurs, les essais ont été menés pour des valeurs d’intensité et de tension identiques.
Or, pour des nombres de Reynolds élevés, l'incertitude augmente, ce qui pourrait expliquer la
différence observée.

12000
+ Résultats expérimentaux
— Gnielinski
— Hausen I - ‘I‘
~ 8000 { — Colburn s
9 2 I
g
g
® 4000 -
0 w \ ‘
0 4000 8000 12000 16000

Re ()

F1GURE 3.1 — Comparaison des coefficients d’échange thermique obtenus expérimentalement a
ceux obtenus a partir des corrélations, en fonction du nombre de Reynolds, dans le cas du tube
rond

Ces résultats confirment 'efficacité de la méthode pour une configuration largement étudiée
dans la littérature.
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3.1.2 Barrette de mini-canaux

Concernant les essais menés sur la barrette de mini-canaux, les résultats sont présentés figure
Les résultats obtenus en régime laminaire sont présentés figure

Les trois modeles d’identification, présentés Section [2.2] fournissent des résultats similaires.
Concernant 'allure, il apparait que les régimes d’écoulement observés sont conformes a la théorie.
En particulier, la transition du régime laminaire au régime turbulent apparait pour une valeur du
nombre de Reynolds entre 2 000 et 2 500. Or, une valeur communément admise pour 'apparition
de la turbulence est 2 300.

60000
+ Identification Plaque
X Identification Plaque + Ailette
45000 T X Identification COMSOL
o~ — Shah et London
M — Gnielinski
& 30000 -
g
3
15000 T
0 w \
0 4000 8000 12000
Re (-)

FI1GURE 3.2 — Comparaison des coefficients d’échange thermique obtenus expérimentalement a
ceux obtenus a partir des corrélations, en fonction du nombre de Reynolds dans le cas de la
barrette de mini-canaux

10000
+ Identification Plaque
X Identification Plaque + Ailette
7500 X Identification COMSOL
P — Shah et London
&

o (W

I

2500 1 ;E%(;;Igéﬁgiﬁg % 5%% ¥§§

500 1100 1700 2300
Re (-)

F1GURE 3.3 — Comparaison des coefficients d’échange thermique obtenus expérimentalement a

ceux obtenus a partir des corrélations, en fonction du nombre de Reynolds, dans le cas de la
barrette de mini-canaux et en régime laminaire

Les valeurs obtenues expérimentalement apparaissent toutefois plus faibles que celles obte-
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nues a partir des corrélations. Ces différences peuvent étre liées a la géométrie. En effet, les
corrélations ont été établies dans le cas de tubes ronds. Or, les mini-canaux sont de section
rectangulaire. De plus, les variations observées pour un nombre de Reynolds élevé soulignent
la nécessité d’augmenter le flux de chaleur apporté pour accroitre la précision dans le cas de
coeflicients d’échange thermique élevés. Parmi les autres sources d’erreur envisagées figurent la
convection naturelle et le rayonnement au niveau de la paroi extérieure, la conduction longitu-
dinale et la conduction par les cibles d’alimentation. Des essais complémentaires permettraient
de confirmer ou d’infirmer I'influence de ces divers facteurs sur les résultats obtenus.

Toutefois, la transition entre les régimes laminaire et turbulent observée expérimentalement
débute pour un nombre de Reynolds d’environ 2 300. Ce résultat est confirmé par la littérature.
Enfin, les courbes théoriques et expérimentales ont la méme allure.

3.1.3 Bilan sur les essais préliminaires

Les résultats obtenus dans le cas d’un tube rond sont satisfaisants et permettent de valider
la méthode de mesure.

La seconde série de mesures, menée sur une barrette de mini-canaux, montre que la méthode
de mesure fournit des valeurs de coefficients d’échange thermique inférieures a celles fournies
par les corrélations dans cette configuration. Plusieurs pistes ont été envisagées pour expliquer
les différences observées. Des essais complémentaires sont toutefois nécessaires pour identifier la
cause de ces différences.

Toutefois, les valeurs relatives de ces coefficients d’échange thermique sont conformes aux
valeurs théoriques. La transition du régime laminaire au régime turbulent est ainsi correctement
mesurée. Par la suite, les essais ont été menés sur un échangeur complet.

3.2 Etude de ’échangeur a mini-canaux

Dans le cadre de I’étude de la distribution du fluide dans un échangeur, il convient de
déterminer une grandeur permettant de comparer les distributions obtenues quelles que soient
les conditions d’entrée. Les études portant sur la mesure de la distribution des débits de liquide
et de vapeur évaluent la distribution dans chaque tube en termes de ratios de débit. Le rapport
de débits mj; est le rapport du débit de la phase j considérée r;; dans le tube i sur le débit
moyen de cette phase 1, tel que présenté équation (LH]).

De la méme facon, pour comparer les distributions des coefficients d’échange thermique
obtenus pour diverses conditions d’entrée, les résultats sont présentés sous forme de rapports
de coefficients d’échange thermique ;. Ce rapport adimensionnel est le rapport du coefficient
d’échange thermique «; au niveau de la barrette i sur la moyenne des coefficients d’échange
thermique calculée pour ’ensemble des barrettes @. Nous avons donc :

Qi
o = — (3.7)

De cette fagon, les transferts de chaleur de chaque barrette le long du distributeur peuvent
étre comparés, une valeur de 1 correspondant & une distribution homogeéne.

3.2.1 Fluide monophasique

Quatre orientations ont été expérimentées, présentées figure B4l Dans chaque cas, les bar-
rettes sont numérotées de 1 a 7, en prenant comme premiere barrette celle située a proximité
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FIGURE 3.4 — Schématisation d’un distributeur horizontal avec un écoulement descendant dans
les barrettes (a), d'un distributeur horizontal avec un écoulement ascendant dans les barrettes
(b), d'un distributeur vertical descendant (c) et d’un distributeur vertical ascendant (d)
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FiGURE 3.5 — Influence de la densité de flux massique sur la distribution de liquide dans le
cas d'un distributeur horizontal avec un écoulement descendant dans les barrettes (a), d'un
distributeur horizontal avec un écoulement ascendant dans les barrettes (b), d’un distributeur
vertical descendant (c) et d’un distributeur vertical ascendant (d)

du tube d’alimentation. Les résultats obtenus dans le cas d’un écoulement monophasique sont
présentés figure
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Nous pouvons tout d’abord observer qu’une distribution relativement homogene est obtenue.
Ainsi, quelle que soit 'orientation, aucune barrette ne présente un ratio de coefficients d’échange
thermique supérieur & 150 %.

Une particularité géométrique apparait toutefois sur ces résultats. En effet, les résultats
présentés figureBH(b), (c) et (d) présentent une diminution des échanges thermiques au niveau de
la barrette 5. La figure[35)(a) ne présente pas la méme particularité. Une diminution des échanges
et donc des débits est observée au niveau des barrettes 4 et 6 et, dans une moindre mesure, au
niveau de la barrette 2. Or, dans ce cas, pour des raisons pratiques, le sens d’alimentation de
I’échangeur a été inversé. Le distributeur assumait alors le réle du collecteur et wvice versa. 11
semble donc que Deffet observé au niveau de la barrette 5 soit di a I'impact de la géométrie du
distributeur sur I’écoulement.

Aucune différence géométrique notable n’a été observée entre le distributeur et le collecteur.
Toutefois, les barrettes de mini-canaux présentent une particularité liée a leur fabrication :
la coupe des barrettes est biseautée. Ainsi, la distribution des échanges thermiques entre les
barrettes en monophasique parait principalement influencée par la géométrie des barrettes. Un
effet similaire est par ailleurs également observé dans le cas d’un écoulement diphasique.

3.2.2 Fluide diphasique

Les essais menés pour un fluide diphasique ont permis de mettre en évidence des distributions
de coefficients d’échange thermique différentes en fonction de 'orientation, de la densité de flux
massique et du titre. Les orientations expérimentées correspondent a celles présentées figure [3.41
L’effet de la présence du collecteur a également fait I’'objet d’une série d’essais. Enfin, 'influence
de I'intrusion d’un corps poreux dans le distributeur a été expérimentée.

3.2.2.1 Influence de l'orientation de I’échangeur

Dans un premier temps, les résultats obtenus pour plusieurs orientations de 1’échangeur
seront présentés en regard des données bibliographiques exposées dans le Chapitre [I1

Distributeur horizontal, écoulement descendant dans les barrettes Les résultats ob-
tenus dans le cas d’un distributeur horizontal et d’un écoulement descendant dans les barrettes
sont présentés figure De nouveau, 'effet observé au niveau des barrettes 4 et 6 semble étre
lié, non pas a l'orientation, mais aux particularités géométriques des barrettes.

7 7

61 ~G =29 kg/(m2.s) 6 ~x=0,10

57 -G = 58 kg/(m2.s) 57 =x=0,30
—~ 4 G =87 kg/(m?.s) ~4 “x=050
53 ~G =116 kg/(m?.s) %3] x=0.70

2 1 — / 24
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0 1 2 3 4 5 6 1 8 0 1 2 3 4 5 6 71 8
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e =
W{ W
(a) z = 0,50 = Mm (b) G =87 kgm 257! = o

FIGURE 3.6 — Influence de la densité de flux massique (a) et du titre (b) sur la distribution
des échanges thermiques dans le cas d’un distributeur horizontal et d’un écoulement descendant
dans les barrettes
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Concernant l'influence de la densité de flux massique, plus celle-ci est importante, plus les
derniéres barrettes présentent des coefficients d’échange thermique élevés. L’effet inverse est
observé au niveau des premieres barrettes. Ce phénomene confirme les résultats présentés dans
I’état de l'art. Avec 'augmentation de la densité de flux massique, la phase liquide percute les
barrettes avec plus d’énergie. La projection de gouttelettes est donc d’autant plus importante.
Plus la densité de flux massique est importante, plus la phase liquide est projetée loin dans le
distributeur, accroissant les échanges au niveau des dernieres barrettes.

L’influence du titre présente un effet similaire a celui de la densité de flux massique. Plus le
titre est important, plus les coefficients d’échange thermique sont élevés au niveau des dernieres
barrettes. La phase liquide est entrainée sous forme de gouttelettes au fond du distributeur,
expliquant 'augmentation des coefficients d’échange thermique observée.

Distributeur horizontal, écoulement ascendant dans les barrettes La distribution des
coefficients d’échange thermique dans le cas d’un écoulement ascendant dans les barrettes, pré-
sentée figure B.7, a permis de mettre en évidence une distribution conforme a celle relevée au
cours de I’étude bibliographique. La phase liquide, majoritairement présente dans la partie du
distributeur opposée aux barrettes, s’accumule au fond du distributeur. Les derniéres barrettes,
suralimentées en liquide, présentent donc les plus forts coefficients d’échange thermique, avec
un effet plus marqué que pour I’écoulement descendant. Les barrettes 1 a 5 sont, par ailleurs,
alimentées de facon homogene, avec une légere diminution au niveau de la cinquieme. Ce phé-
nomene, évoqué dans le cas de la distribution d’un fluide monophasique, semble étre lié a la
géométrie des barrettes.
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FIGURE 3.7 — Influence de la densité de flux massique (a) et du titre (b) sur la distribution des
échanges thermiques dans le cas d’un distributeur horizontal et d’un écoulement ascendant dans
les barrettes

Concernant I'influence de la densité de flux massique, les résultats sont également conformes
a la littérature. En effet, plus la densité de flux massique est faible, plus les coefficients d’échange
thermique sont élevés au niveau des dernieres barrettes et faibles au niveau des premieres. Ainsi,
pour la plus faible densité de flux massique expérimentée, les coefficients d’échange thermique
sont tres élevés au niveau des barrettes 6 et 7 et presque nuls pour le reste de I’échangeur.

Ce comportement semble étre lié a la configuration de ’écoulement dans le distributeur. En
effet, la phase liquide occupe la partie du distributeur opposée aux barrettes. Pour une faible
densité de flux massique, la phase liquide, poussée par la phase gazeuse et entrainée par sa
propre inertie, s’accumule au fond du distributeur et alimente les dernieres barrettes. Pour une
densité de flux massique plus élevée, le niveau de liquide est plus important. Bien que l'effet
d’entrainement soit toujours prépondérant, le niveau de liquide est suffisant pour permettre
I’alimentation de ’ensemble des barrettes par aspiration.
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Les mesures effectuées pour plusieurs titres semblent confirmer I'importance du mécanisme
d’aspiration de la phase liquide par la phase gazeuse. Plus le titre est faible, plus le niveau
de liquide dans le distributeur est élevé. Toutefois, la diminution du débit d’air implique une
diminution de 'effet d’aspiration. Nous observons alors, pour un titre de 0,10, une suralimenta-
tion des derniéres barrettes en liquide, provoquant une augmentation des coefficients d’échange
thermique. Les résultats obtenus par [Ki (IZD_Oﬁ), présentés dans le Chapitre [Tl sont en
accord avec ces observations.

Nos résultats ont également permis de mettre en évidence ’amélioration de la distribution
liée a 'augmentation du titre et de la densité de flux massique.

Distributeur vertical, écoulement descendant dans le distributeur Les distributions
des coefficients d’échange thermique obtenues dans le cas d’un distributeur vertical descendant,
présentées figure B8] sont de nouveau conformes a la littérature. Le liquide, s’accumulant au
fond du distributeur, alimente majoritairement les dernieres barrettes. Les échanges convectifs
sont donc plus importants.
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FIGURE 3.8 — Influence de la densité de flux massique (a) et du titre (b) sur la distribution des
échanges thermiques dans le cas d’un distributeur vertical descendant

L’influence de la densité de flux massique semble également étre en adéquation avec les
données bibliographiques présentées au Chapitre 1. En effet, 'augmentation de la densité de flux
massique entralne une augmentation de la hauteur de liquide au fond du distributeur et un effet
d’aspiration par la phase gazeuse plus important. La distribution de liquide est améliorée. En
conséquence, les échanges sont répartis de facon plus homogene entre les barrettes.

L’influence du titre sur la distribution des échanges thermiques a également été étudiée. 11
apparait que, pour un faible titre, les dernieres barrettes sont suralimentées aux dépens des
barrettes 2 a 5. Pour un titre intermédiaire, la distribution des échanges thermiques des cinq
premieres barrettes est homogene et augmente brutalement au niveau des deux derniéres. Enfin,
pour un titre élevé, la distribution des échanges thermiques au niveau des quatre premieres bar-
rettes est homogene, chute au niveau de la cinquiéme et augmente au niveau des deux dernieres.

Ces résultats ne suivent pas la méme tendance que ceux issus de la littérature, présentés
dans le Section [T L’influence du titre observée par@ ) est plus nette. En effet, avec
I’augmentation du titre, 'alimentation en liquide de ’ensemble des barrettes diminue au profit
de la derniére. Pour un titre plus faible, la hauteur de liquide accumulée au fond du distributeur
est plus importante. La distribution de gaz, bien que relativement homogene, s’améliore avec
I’augmentation du titre.

La différence observée quant a l'influence de ce parametre peut étre liée aux fluides utilisés.
En effet, M) a utilisé du HFE 7100, dont le rapport de densité entre les phases est
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bien plus important. La vitesse de l'air étant bien supérieure a celle de ’eau, une partie des
gouttelettes de liquide est entrainée par I'air passant dans les premieres barrettes. Dans le cas
du HFE 7100, ce phénomeéne est moins important.

Par ailleurs, I’échangeur utilisé par @ (@) ne comprenait pas de collecteur. Ainsi, la
distribution des pertes de charge et donc des débits et des coefficients d’échange thermique est
différente.

Distributeur vertical, écoulement ascendant dans le distributeur Dans le cas d’'un
distributeur vertical ascendant, la distribution des coefficients d’échange thermique, présentée
figure B9, est plus complexe. Deux mécanismes rentrent en concurrence, la gravité et I'inertie
du fluide. De plus, 'influence de la géométrie du distributeur, observée dans le cas d’un fluide
monophasique, est déterminante pour cette orientation.

La distribution pour la majorité des densités de flux massique et titres expérimentés semble
relativement homogene. Les coefficients d’échange thermique sont en moyenne plus élevés au
niveau des dernieres barrettes.
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4 ~ G =87 kg/(n.s) ) T4+ :ng’gg
z VRN * =0
3 ~G =116 kg/(m?.s) /N 3 3
21 / 21
1 / 11
0 . _ . . - . , 0 T T T T T T T
o 1 2 3 4 5 6 7 8 o r 2z 3 4 5 6 7 8
N° de barrette N° de barrette
T fs==
Es =+ Es =
(il 9 1 i
(a) z=05"% & (b) G =8Tkgm™~=s™ v

FIGURE 3.9 — Influence de la densité de flux massique (a) et du titre (b) sur la distribution des
échanges thermiques dans le cas d’un distributeur vertical ascendant

L’influence de la densité de flux massique est difficile a caractériser. Il semble avoir peu
d’effet pour les deux densités de flux massique les plus élevées, pour lesquelles la distribution est
principalement gouvernée par l'inertie du fluide. Les résultats sont contradictoires pour les deux
plus faibles densités de flux massique. Pour une valeur de 58 kg.m~2.s7!, les derniéres barrettes
présentent de forts coefficients d’échange thermique, signe d’'une forte alimentation en liquide.
Les premieres barrettes sont quant a elles peu, voire pas du tout, alimentées. Pour une densité
de flux massique plus faible encore, la gravité tend a homogénéiser la répartition du liquide. Ce
sont cette fois-ci les barrettes du milieu qui présentent les coefficients d’échange thermique les
plus élevés.

Le titre a peu d’influence sur la distribution des coefficients d’échange thermique. Une fois
encore, il est difficile de relier la variation du titre a la distribution des échanges thermiques, car
aucune tendance claire n’est observée.

Etant donné le peu de données disponibles dans la littérature, ainsi que le caractere contra-
dictoire des résultats obtenus, il est difficile de conclure quant a la pertinence de nos résultats
pour cette orientation. L’étude de (M, ) a par ailleurs permis de mettre en évidence
la configuration de I’écoulement dans le distributeur. Selon lui, le distributeur peut étre séparé
en trois zones, représentées figure

La zone A, en entrée de distributeur, correspond & une diminution de la distribution de
liquide le long du distributeur. La zone C, au fond du distributeur, est caractérisée par une
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F1GURE 3.10 — Représentation des trois zones de 1’écoulement observées par (IM, )

recirculation. La distribution de liquide diminue également le long du distributeur, mais de
facon moins importante. Enfin, la zone B, piégée entre les deux, présente une augmentation de
la distribution du fait de l'interaction entre la recirculation de la zone C et la circulation de la
zone A.

Ainsi, bien que l'effet de la barrette 5 vienne quelque peu parasiter nos résultats, ceux-ci
semblent présenter des similitudes avec les observations de @ m, )

3.2.2.2 Influence de la présence du collecteur

Les essais avec et sans collecteur ont été menés pour une seule orientation, a savoir un distri-
buteur vertical descendant. Les résultats sont présentés figure B.IIl Pour des raisons pratiques,
seul un titre de 0,10 a pu étre expérimenté. L’allure générale dans les deux cas est similaire.
Les coefficients d’échange thermique sont particulierement élevés pour les premieres et dernieres
barrettes et faibles pour celles du milieu, et ce quel que soit la densité de flux massique.
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FiGURE 3.11 — Comparaison de la distribution obtenue dans le cas d’un distributeur vertical

descendant avec collecteur (a) et sans collecteur (b) pour plusieurs densités de flux massique
La seule différence notable est observée pour une densité de flux massique de 29 kg.m=2.s71.

Les essais sans collecteur présentent alors une chute des coefficients d’échange thermique au
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niveau de la sixieme barrette tandis que les essais avec collecteur présentent cette chute a la
cinquieme barrette. Cette observation ne suffit toutefois pas pour conclure que le collecteur
affecte la distribution des échanges.

3.2.2.3 Influence de l’intrusion d’un corps poreux

Il ressort de la bibliographie que le fait de casser la configuration de I’écoulement améliore le
mélange des phases et leur distribution. En partant de ce principe, et afin d’obtenir le meilleur
mélange possible en amont des barrettes, nous nous sommes intéressés a 'influence de I'intrusion
d’un corps poreux dans le distributeur.

En effet, dans la plupart des configurations, la distribution est principalement gouvernée par
I'inertie de la phase liquide. La phase gazeuse, d’'un autre c6té, alimente les barrettes délaissées
par la phase liquide. L’intérét du corps poreux est donc de briser 1’élan de la phase liquide.

L’influence de la présence du corps poreux sur la distribution des coefficients d’échange
thermique a donc été étudiée. Le corps poreux utilisé est une mousse de polyuréthane. Il est
installé entre la paroi du distributeur et les barrettes, tel que présenté figure 312l De cette fagon,
la moitié de la surface de passage est occupée par le corps poreux. La porosité du matériau utilisé,
donnée par :

Vpores
€ = 3 . 8
%ot ( )

est dans notre cas de I'ordre de 98,5 %. Le diameétre moyen des pores est de 4 mm. Les essais,
dont les résultats sont présentés figure B.13] ont été menés dans le cas d’un écoulement vertical
ascendant dans le distributeur.

Distributeur

»

Barrettes de mini-canaux

FI1GURE 3.12 — Schéma de l'installation du corps poreux dans le distributeur

Il apparait que 'effet majeur du corps poreux est de fournir une distribution des coefficients
d’échange thermique indépendante des conditions d’entrée. La distribution est ainsi relativement
homogene pour toute la gamme de densités de flux massique et de titres expérimentés.

Afin de déterminer les pertes de pression provoquées par 'intrusion du corps poreux, des
mesures ont été effectuées dans le cas d’un tube rond de diametre interne 8 mm. Le corps
poreux introduit dans le cylindre mesure 10 cm et occupe toute la section de passage du tube.
La comparaison entre les pertes de pression avec et sans corps poreux sont présentées figure
314l 11 apparait que les pertes de pression entrainées par le corps poreux sont faibles, en raison
principalement de la porosité élevée du matériau utilisé.

3.3 Conclusion sur les résultats expérimentaux

Les résultats obtenus dans le cas d’un tube et d’une barrette ont permis de valider la méthode
de mesure. Les valeurs relatives des coefficients d’échange thermique sont correctement mesurés.S
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Fi1GURE 3.13 — Comparaison de la distribution obtenue dans le cas d’un distributeur vertical
ascendant sans corps poreux (a,b) et avec un corps poreux (c,d) introduit dans le distributeur
pour plusieurs titres et densités de flux massique

Le bilan des résultats obtenus dans le cas de I’échangeur, présenté tableaux B.1] et 3.3
est exposé sous forme de rapports de coefficients d’échange thermique minimums et maximums
obtenus dans chacun des cas. Ces résultats permettent tout d’abord de mettre en évidence
I’homogénéité de la distribution des échanges d’un fluide monophasique comparée a celle d’un
fluide diphasique.

Il apparait également que, quelle que soit I'orientation de I’échangeur, les dernieres barrettes
présentent les coefficients d’échange thermique les plus élevés. Cette constatation souligne I'in-
térét d’accroitre les pertes de charge le long du distributeur. L’intérét du corps poreux apparait
alors clairement. Les valeurs extrémes sont en effet amorties.

Concernant I'influence du collecteur sur la distribution, les résultats ne fournissent pas de
différence significative.

Un modele analytique de la distribution des débits et des phases au sein d’un échangeur
a mini-canaux a ensuite été développé. Plusieurs solutions pourront ainsi faire ’objet d’études
exploratoires avant d’étre expérimentées. Le développement de ce modele fera ’objet du chapitre
suivant.



3.3. CONCLUSION SUR LES RESULTATS EXPERIMENTAUX 91

TABLEAU 3.1 — Influence de l'orientation de I’échangeur sur la distribution des échanges ther-

miques

Fluide Parametre Critere =
Min as =04 o =0, o7 =0, az = 0,6
Max o5,=14 «a3=13 oy =14 a; = 1,3
20 <G <116  Min ;=01 aj 5=00 aj_=00 aj_55=00

Eau 29 < G <116

z=0,5 Max o =26 or = 4,6 o =69 of = 3,4

Eau-air
0,1 <zx<0,7 Min ay = 0,3 a’{73 = 0,0 o =0,1 oz’2‘75 =05
G = 87 Max oy =25 oz = 3,0 oy =34 ar =19

TABLEAU 3.2 — Influence de la présence du collecteur sur la distribution des échanges thermiques

Fluide Parametre Critéere Avec collecteur Sans collecteur
B - 29 < G <116 Min a5_5 =00 ag = 0,0
e r =05 Max af = 2.8 ot =32

TABLEAU 3.3 — Influence de I'intrusion d’'un corps poreux sur la distribution des échanges ther-

miques

Fluide Parametre Critere Sans corps poreux Avec corps poreux
20 < G <116  Min aj_35 =00 a5 5 =05
x =05 Max of = 3,4 o = 1,6
Eau-air
0,1 <a<0,7 Min as5 =05 ais =05
G =87 Max ar =19 af = 1,6







Chapitre 4

Modélisation de la distribution

Une modélisation numérique de la distribution des échanges thermiques et des écoulements
dans un échangeur de chaleur a mini-canaux a été développée. Dans ce chapitre, nous commen-
cerons par décrire le modele en détail. Puis, dans une seconde partie, les résultats obtenus a
partir du modele seront comparés a des résultats expérimentaux.

4.1 Modele numérique

Avant d’aborder le modeéle numérique en lui-méme, il convient de rappeler la définition d’un
certain nombre de grandeurs. En particulier, comme le précise Schalbart (IZD_Oﬂ), il convient de
bien différencier le titre local, ou thermodynamique, du titre de I’écoulement. Le titre en vapeur
x de ’écoulement, tout d’abord, représente le rapport du débit massique de vapeur sur le débit

massique du mélange. Il s’exprime ainsi :
m
mp =+ My
Le titre en vapeur peut également étre défini localement. Considérons un volume V de
mélange. Le titre en vapeur représente alors le rapport de la masse de vapeur sur la masse totale
du mélange contenue dans ce volume :

* MV

= — 4'2
My + M, ( )

X

Les masses de liquide M) et de vapeur My peuvent également s’exprimer en fonction du débit
et de la vitesse de chaque phase :

ml Vi mv Vv
M, = t M. = 4.3
! (%} Sl ¢ v Vy SV ( )
Le titre local du fluide diphasique z* s’exprime alors :
my Vy
* _ vy Sy
v mv Vv ml Vi (44)
vy Sy v 9]
nw Ww
Or, comme AL 5= L, le titre de local s’exprime ainsi :
1 v
M (4.5)

mv"”}/m]
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avec vy glissement, qui représente le rapport de la vitesse de la phase vapeur sur la vitesse de
la phase liquide. Le titre local et le titre de I’écoulement d’un fluide diphasique ne sont donc
équivalents qu’a condition de considérer le glissement nul. Considérer un glissement nul revient
a considérer que les deux phases circulent a la méme vitesse. Le glissement s’exprime par :

i S| 1—
R R () (2) () o
U1 my py Sy - Pv €
avec € le taux de vide, ou fraction de vide. La fraction de vide représente la fraction de surface

de la section de passage occupée par la phase vapeur par rapport a la surface occupée par les
deux phases. Il est défini comme suit :

€ = SV
_SI+SV

(4.7)

En remplacant cette fois-ci les surfaces Sy et S, par leurs expressions en fonction du débit
volumique et de la vitesse de chaque phase, soit :

m m
G =— et 5y = —— (4.8)
P10 Pv Uy
nous obtenons une nouvelle expression du taux de vide :
Ty
= Pvv (4.9)
Ty my
+ -

Pv Uy P11

De cette expression est enfin déduite celle du taux de vide en fonction du titre de I’écoulement :

T
€= 4.10
pr+ypy (1—x) (4.10)
Le taux de vide peut également étre défini a partir du titre thermodynamique :
*
€= pLe (4.11)

Copat Aty (1)

Ainsi, les propriétés physiques du fluide en un point doivent étre définies a partir du titre
local, dit titre thermodynamique. En ce qui concerne I’écoulement, les propriétés du fluide sont
définies & partir du titre de I’écoulement. Ainsi, pour le calcul des pertes de charge et de la
quantité de mouvement, la masse volumique du mélange sera calculée a partir du titre de 1’écou-
lement.

Le débit massique et la vitesse des phases liquide et vapeur en fonction de la densité de flux
massique G et du titre de I’écoulement x s’expriment par :

mp=GS (1—x) ethy,=GSx (4.12)
et : G ) o
-z x

=—— " eto, = 4.1

V] (=0 et v e (4.13)

Ces grandeurs étant clairement établies, nous pouvons aborder a présent les différents mo-
deles permettant de résoudre les équations de conservation de la masse, de la quantité de mou-
vement et de I’énergie dans le cas d’un fluide monophasique. Ces équations peuvent étre résolues
soit dans le cas d’un fluide équivalent monophasique, soit en considérant les deux phases sépa-
rément. Les trois types d’hypotheses les plus représentées dans la littérature sont :
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— Le modele homogene. L’approche la plus simple, le mélange diphasique est assimilé a un
fluide monophasique possédant des propriétés déduites des propriétés de chaque phase
moyennées. La vitesse de ce fluide est considéré uniforme, le glissement considéré nul.

— Le modele a phases séparées. Cette approche, la plus largement utilisée dans la littéra-
ture, repose sur la considération d’un écoulement de deux fluides artificiellement séparés.
Les deux phases sont supposées a 1’équilibre et leurs vitesses sont supposées constantes.
Les équations de conservation sont définies pour ’ensemble de I’écoulement, bien que les
vitesses des phases ne soient pas égales. La définition méme du modele implique la connais-
sance ou la détermination d’un certain nombre de grandeurs. Ainsi, a la détermination des
frottements entre le fluide et la paroi s’ajoutent les frottements entre les phases. Il est donc
nécessaire d’estimer le glissement entre les phases et le taux de vide.

— Le modele a deux fluides ou modele a six équations. Ce modele est similaire au modele
a phase séparées, dans la mesure ou les frottements entre les phases doivent étre pris en
compte. Toutefois, les équations de continuité, de conservation de la quantité de mouve-
ment et de conservation de I’énergie doivent cette fois-ci étre définies pour chacune des
phases.

— Le modele de régimes d’écoulement ou modeéle phénoménologique. Cette derniére approche
repose sur la séparation de I’écoulement en fonction de la configuration adoptée par les
deux phases. Les équations a résoudre dépendent donc de la configuration de 1’écoule-
ment. Ce modele requiert une connaissance des régimes d’écoulement et de leurs domaines
d’application. Il est également indispensable de pouvoir prédire le passage d’un régime
d’écoulement a un autre.

Dans le cadre de cette étude, I’approche retenue est celle du modele a phases séparées. En

effet, selon [Branescu (Izggd), cité par Schalbart (l2QOH), négliger le glissement rend le modele

homogene inadapté aux faibles pressions et débits.

D’apres [Lallemand (I@Dﬂ), une estimation acceptable du taux de vide et des chutes de pres-
sions par frottement est en effet obtenue pour des rapports de densité p;/p, inférieurs a dix,
correspondant & de fortes pressions. Au-dela, le coefficient de frottement est sous-estimé (Hets-

roni, [1982).

Le modele phénoménologique, d’un autre co6té, nécessite de connaitre précisément le com-
portement du fluide. Un tel modele implique une modélisation complexe et il n’a pas été retenu
pour des raisons de temps de convergence.

Enfin, le modele a phases séparées a été préféré au modele a deux fluides. En effet, il permet
de combiner les équations de conservation des deux fluides, simplifiant d’autant la résolution.

La résolution numérique repose sur le couplage de trois modeles numériques :

— la séparation des phases et les pertes de pression au niveau des distributeurs et collecteurs,

— le comportement thermique et dynamique du fluide diphasique dans les barrettes, dans le
distributeur et dans le collecteur,

— la résolution des équations de conservation sur I’ensemble de I’échangeur.

Dans cette partie seront décrits la méthode de résolution ainsi que les éléments nécessaires
a la résolution du modele.

4.1.1 Modélisation de la séparation des phases et des pertes de pression dans
le distributeur et le collecteur

Le distributeur et le collecteur sont séparés en éléments, tels que présentés figure [I.Jl Deux
types de pertes de pression sont pris en comptes :
— les pertes de pression dues a I'intrusion des barrettes;
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— les pertes de pression dues a la séparation et a la réunion des courants dans le distributeur
et le collecteur, respectivement.

Eléments 1 f Eléments 1 f
1 2 3 1 2 3 1 3 2 1 3 2 1 3
M, M, M, M, M, M,

(a) Distributeur (b) Collecteur
1 : Rétrécissement

2 : Séparation des courants

3 : Elargissement

FIGURE 4.1 — Schématisation de la discrétisation du distributeur (a) et du collecteur (b)

4.1.1.1 Pertes de pression dues a l’intrusion des barrettes dans le distributeur et
dans le collecteur

La géométrie de I’échangeur avec intrusion des barrettes nécessite de prendre en compte
deux types de pertes de pression singulieres : les pertes de pression dues a un élargissement et
les pertes de pression dues a un rétrécissement. En effet, I'intrusion d’une barrette entraine une
perte de pression due & un rétrécissement brusque. Une nouvelle perte de pression est due a
I’élargissement brusque causé par la barrette. Ces pertes de pression sont prises en compte au
niveau de chacune des barrettes.

Rétrécissement d’une conduite dans le cas d’un fluide monophasique Les pertes de
pression dues a un rétrécissement brusque dans le cas d’un fluide monophasique, tel que repré-
senté figure .2 dépendent du coefficient de contraction &.,. Ces pertes de pression s’expriment
en fonction de la section aval :

2 2
Apeo = % <—£Co -1+ (Z;) ) (4.14)

avec v] et vy les vitesses en amont et en aval du rétrécissement, respectivement. Une estimation

du coefficient de contraction est proposée par Idel’cild @9_94, M) :

€o=10,5 (1 - gi) (4.15)

avec S1 et So les sections de passage en amont et en aval du rétrécissement, respectivement.

Rétrécissement d’une conduite dans le cas d’un fluide diphasique Dans le cas d’un
fluide diphasique, le passage du fluide du plan 1 au plan C, représentés figure 3] entraine
une conversion de la pression en énergie cinétique, au cours de laquelle une partie de 1’énergie
est dissipée par frottements. Du plan C au plan 2, la présence de zones mortes génere un
élargissement, et de nouveau une perte d’énergie par frottements. Le cas de I’élargissement,
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FiGURE 4.2 — Configuration de I’écoulement dans le cas d’'un fluide monophasique rencontrant

un rétrécissement brusque , M)

présenté plus loin, peut donc étre appliqué dans le cas d’un rétrécissement brusque. Les pertes
de pression s’expriment alors, apres réarrangement et simplification, et avec €1 = e = €2 = ¢,
comme suit :

. (14 Cu) ( 2(1(1_ x)3)2 N ;532)
2 pr L —e€ v €
(1 _ 1.) - Gco (1 CCO)

1—
aau 2 (x L x)>
Pv Pl Pv Pl

2 (- (A-w)? 2
G?Z, (1 = Coo) Coo PR (4.16)

Ap fr =

avec C¢, le coefficient de contraction S¢,/S2 et G, la densité de flux G3/Ceo. Dans le cas d'un
modele homogene, ces pertes de pression s’expriment par :

G2 /1 2 (1 x
Ar:2( —1) -4+ = 417
P 2 C'co (pl Pdp ( )
% : :
Wy Ugy N I I

|
|
|
|
2

FI1GURE 4.3 — Configuration de ’écoulement dans le cas d’un fluide diphasique rencontrant un
rétrécissement brusque (Collier et Thome, 1996)

Les pertes de pression statiques au niveau d’un rétrécissement brusque sont données par la
somme des dissipations par frottement et par variation d’énergie cinétique. Dans le cas d’un
modele homogene, elles s’expriment par :

ama=G (2 (2-1)-(£-1)) (2+2) (419

avec o le rapport des surfaces S1/Ss. Le coefficient C,, défini parPerry et all (Il%j), est présenté
Itableau ZTI en foncti?n de o.

Collier et Thome @) notent que [Richardson (|19_5_Ei), dont I’étude portait sur un tube
horizontal, et |Petrick et Swanson dﬁﬂ), dont I’étude portait sur un tube vertical, ont précisé que
I’hypothese d’'un taux de vide constant n’est qu’approximative. En effet, de grandes variations
du taux de vide sont observées au niveau de I’élargissement brusque, et le taux de vide initial
n’est a nouveau obtenu qu’au bout d’'une distance considérable.
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TABLEAU 4.1 — Valeurs du coefficient C., pour plusieurs valeurs du rapport 1/, M
(1963)

Parametre Valeurs
1/o [—] 0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0
Ceo [-] 0,586 0,598 0,625 0,686 0,790 1,000

Elargissement d’une conduite dans le cas d’un fluide monophasique Les pertes de
pression dues & ’élargissement brusque d’une conduite, tel que représenté figure 4] dans le cas
d’un fluide monophasique sont fonction du coefficient d’expansion &e. Les pertes de pression

sont données par :
v? v\ 2
Apex = % —fex +1— (2> (4.19)
U1

avec v et vy les vitesses en amont et en aval de 1’élargissement, respectivement. Une estimation

du coeflicient de contraction est proposée par Idel’cik (Il9_9_4], |19ﬁd) :

ex = (1 - 2)2 (4.20)

avec S1 et So les sections de passage en amont et en aval de ’élargissement, respectivement.

- [

u
1 A,

A, , l

FIGURE 4.4 — Shématisation d’un élargissement brusque , M)

) sement d’une conduite dans le cas d’un fluide diphasique ollier e home
) ont estimé les pertes de pression dues a un élargissement dans le cas d’un fluide diphasique.
Les pressions immédiatement en amont et en aval de I’élargissement apparaissent équivalentes,
tel que présenté figure L5 Les forces de cisaillement et de gravitation sont négligées. L’équation
de conservation de la quantité de mouvement simplifiée et écrite au niveau d’un élargissement
brusque s’exprime :

p1S1 —p2 S2 =1y (Vy2 —vy1) + 10 (V2 — v11) (4.21)

avec v1, V1,2, Uy,1 et vy 2 les vitesses en amont et en aval de I'élargissement des phases liquide
et vapeur, respectivement. S7 et So sont les sections de passage en amont et en aval de 1’élar-
issement, respectivement. De cette expression, et d’apres les équations ([@LI2) et (ZI3)),
) a déduit I'expression des pertes de pression dues a la variation d’énergie cinétique le long
de I'élargissement :

e (1—2)? x? (1— ) z?
A1 =Gio ((m A=e) e el> -7 <pl i—e) ' m 2>> (4.22)

avec 0 = S7/S2. En considérant un taux de vide constant le long de I’écoulement, soit €; = €3 = e,
les pertes de pression sont données par :

_ 2 _ (1- 55)2 ﬂi
Ap2_1 Gl o (1 (7) P (1 — 6) + o c (4.23)
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En considérant un modele homogene, ces pertes de pression s’expriment par :

1
Apry=G20 (1—0) <p1 + pj) (4.24)
p

avec pqp la masse volumique moyenne du fluide diphasique.

FicURrE 4.5 — Configuration de I’écoulement dans le cas d’un fluide diphasique rencontrant un

élargissement brusque (Collier et Thome, |LQ9ﬂ)

Dans le cas d’un élargissement brusque, seule une part de la diminution de ’énergie cinétique
correspond a la variation de pression. Le reste est dissipé sous forme de chaleur. Cette dissipation
d’énergie par frottement dFE peut étre évaluée a partir de I’équation simplifiée du bilan d’énergie
entre les plans 1 et 2 :

_ iy T Lo (02— 02 ) + Lo (02— 02
Apa-1 (pv + Pl) =mdE + 5 iy (UV72 ’UVJ) + 5 U (UI,Z Ul,l) (4.25)

Apres avoir appliqué la méme opération que celle appliquée plus haut pour la variation de
pression statique, et avec € = €5 = ¢, nous obtenons :

1—x)® 3
G2 1— 2 ( +
dE N 1 (1-o7) <p12 (1—e)? pie?

z -2 2<w+<1—x>>

Pv Pl Pv P1

Apa_q = — (4.26)

Les pertes de pression par frottement au niveau de 1’élargissement brusque correspondent au
premier terme a droite de I'équation ([A20). En substituant ’équation (@23 dans I’équation
([#246]), nous obtenons les pertes de pression par frottement. Dans le cas du modéle homogene,
ces pertes de pression s’expriment par :

G2 1 T
App = L (1—-0)? | =+ = 4.27
P = ( ) (m pas (4.27)

Comme dans le cas du rétrécissement brusque, les pertes de pression dues a la variation
d’énergie cinétique sont données par les équations (L23)) et ([@24). Les pertes de pression sta-
tiques sont données par la somme des dissipations par frottement et par variation d’énergie
cinétique. Dans le cas du modele homogene, elles s’expriment comme suit :

G? 1 T
Apy 1= -2 (1-0)Boc—-1) [ =+ 4.28
P21 2( ) ( )<m pdp> (4.28)

Une fois encore, [(Collier et Thome (1996) notent que Richardson (1959) et [Petrick et. Swanson

) ont précisé que '’hypothese d’un taux de vide constant n’est qu’approximativement vraie.
Les auteurs précisent que 'utilisation des équations (L23]) et ([LZ7) permettent d’estimer les
pertes de pression au niveau d’un élargissement de fagon satisfaisante.
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4.1.1.2 Pertes de pression au niveau des jonctions T

Deux sources de pertes de pression sont prises en compte au niveau des jonctions T : les
pertes de pressions dues a la séparation des courants, dans le distributeur, et a la combinai-
son des courants, dans le collecteur. Les modeles ici présentés ne prennent pas en compte les
recirculations observées entre les barrettes, de méme que 'influence des jonctions T adjacentes.

Séparation des courants dans le cas d’un fluide monophasique Concernant la sépara-
tion des courants, la notation utilisée fait référence a la figure

1 > )2

3

FIGURE 4.6 — Schéma de la séparation des courants & une jonction T

Dans le cas d'un fluide monophasique, |Ablanque et all 12!!111) proposent d’utiliser les corré-
lations suivantes pour exprimer les pertes de pression le long de la branche principale :

2 2
Aps_i = % (—@ —1+ (”1) ) (4.29)

V2

et entre la branche principale et la branche secondaire :

Apz_1= ps <—§3 -1+ (Ul>2> (4.30)

2 U3

Dans le cas d’une jonction T, & et &3 sont donnés par Idel’cik (|L9_9A, Mﬁd) :

. 2
0,4 (1—“;2?)
& = = (4.31)
Va 51
g Vi So

. 2 .
A1+ ‘./351 -2 ‘./351 cos (90)
Vi Ss Vi 53

et, pour H3/H; < 2/3:

§3= : 3 (4.32)
V3 51
g Vi Ss
pour H3/H; =1
. 2
A 0,34+ Vs 51
V1 53
§3 = (4.33)

V3 51 ’
g Vi S;

avec Hy et Hs respectivement la hauteur de la branche principale et secondaire. Le coeflicient
A dépend des vitesses dans les branches principale et secondaire : pour vs/v; < 0,8, A =1 et
pour vg/v; > 0,8, A =~ 0,9.
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Séparation des courants dans le cas d’un fluide diphasique Une corrélation, permettant
d’évaluer les pertes de pression engendrées par la séparation des courants d’un fluide diphasique
au niveau d’une jonction T, a été développée par [Tae et Chd (IZ.0.0d)

Selon I'équation de Bernoulli, les pertes de pression a la jonction entre I'entrée et la sortie
du tube principal sont dues a la diminution du débit. La résolution de I’équation de Bernoulli
entre I’entrée et la sortie fournit I’expression du terme dit de la variation de pression réversible :

Apa_1 = Apa_1rev (4.34)

Ces pertes de pression s’expriment par :

1 2 (1—mx)? 3 (1= )
Aps_ 1oy = = | G? Loy - G? 2 4 4.35
P21, 9 < 1 <€1 Dy (1 - 61) P 2 €2 py (1 - €2> P ( )

Les pertes de pression entre le tube principal et le tube secondaire se décomposent en deux
termes. Le premier terme représente les pertes de pression dites réversibles, dues a la variation
du débit engendrée par le prélevement. Le second terme représente les pertes de pression dues
au changement de direction de I’écoulement et a ’effet d’entrée. Les pertes de pression entre les
branches principale et secondaire s’expriment donc comme suit :

Ap3_1 = Ap3—1rev + ADP3—1 irrev (4.36)

Les termes réversible et irréversible s’expriment :

1 a2 (1—a1)? a2 (1—a3)
Aps_1rey = = | G2 L4 —G? 3 4 4.37
st 2 < ! (61 pv (L—e1)p P\espe (1—e3) pr (4.37)
et : ,
1 G?2(1- Cs_ 1
Aps—1 ey = 21 91 (=) (1+ =2 4 2> (4.38)
2 1 X X

avec x le parametre de Lockhart et Martinelli, donné par :

o (dp/dz), _ (1_$>2 &ﬁ
(dp/dz), x p f

. avec fi et fy les facteurs de frottement des phases liquide et vapeur, respectivement. Le terme
fg_l représente le coefficient de perte de pression par frottement, donné par la corrélation de

(1957) -

(4.39)

€31 =0,95 (1—w)*40,8w (1 —w)+1,3w? (4.40)
Le ratio de débit de liquide w; est donné par :

S3 (1 —€3)
S1 (1—e€)

et le coefficient Cs_; est proposé par [Chisholm et Sutherland (IlQﬁ_g) pour un fluide diphasique

au niveau d’une jonction T :

o= freon (352)7) (@) (5)7) oo

Chisholm et Sutherland (|L9_6_Q) ont proposé A = 1 et C' = 1,75 pour une jonction T.

w = (4.41)
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Réunion des courants dans le cas d’un fluide monophasique Dans le cas de la réunion
des courants d’un fluide monophasique, comme dans celui de la séparation des courants, deux
sources de pertes de pression sont a prendre en compte. Il s’agit des pertes de pression au niveau
de la branche principale et des pertes de pression au niveau de la branche secondaire, telles
que présentées figure 71 Les pertes de pression sur la branche principale s’expriment, selon

), par :

2 2
Apg o = % <—§2 +1 - (Z?’) ) (4.43)

et, sur la branche secondaire :

Apsy = LU <—§1 1+ (1’3>2> (4.44)

2 V1

Les valeurs de &; et de &; sont données par Idel’cik ([19_9_4, ﬂM) :

. . 2
1550 (1
V3 V3

&= (4.45)

et :

(4.46)

FIGURE 4.7 — Schéma de la réunion des courants a une jonction T

Les valeurs du coefficient A sont données tableau en fonction du rapport des surfaces

S1/8Ss.

TABLEAU 4.2 — Valeurs du coefficient A pour plusieurs valeurs du rapport des surfaces S1/S53,

Idel'cil (1994, [1986)

Parametre Valeurs
S1/Ss [-] 00,2 0304 06 08 1,0
A [-] 1,00 0,75 0,70 0,65 0,60

Réunion des courants dans le cas d’un fluide diphasique Pour la réunion des courants
dans le cas d’un fluide diphasique, Schmidt et Loth (IJ_9_9_4]) ont proposé trois modeles de résolu-
tion, baptisés modele de coefficient de pertes de pression, modele de coefficient de contraction et
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modele de coefficient de quantité de mouvement. Ces modeles sont dérivés de modeles dévelop-
pés pour un fluide monophasique. Dans notre cas, le modele utilisé est le modele de coefficient
de contraction. Les autres modéles sont présentés Annexe [Bl

Le modele de coefficient de contraction tient compte de la présence d’une zone morte située
juste apres la jonction T, représentée figure Cette zone a été observée par Schmid (@)
au cours de ses expérimentations menées sur un fluide monophasique. L’écoulement au niveau
de la jonction T est séparé en deux régions, avant et apres la contraction causée par cette zone
morte. Ainsi, ’écoulement venant de la branche principale et de la branche secondaire subissent
une contraction maximale juste apres la jonction.

Le modele de coefficient de contraction repose sur les hypotheses suivantes :

— le régime d’écoulement est supposé quasi-établi,

— les propriétés thermophysiques du fluide sont supposées constantes,

— il n’y a pas de changement de phase,

— l'influence de la gravité est négligée,

— les contraintes de cisaillement au niveau de la paroi sont égales a celles observées dans le
cas d’'un écoulement établi.

position 3a  position 3b
(flow takes the

total croes-section)
dead water area pOSiﬁOﬂ 3
{undisturbed
pipeflow)

FI1GURE 4.8 — Configuration de I’écoulement dans le cas du modele de coefficient de contraction

,[1994)

Les pertes de pression entre 'entrée du tube secondaire et du tube principal et la sortie
s’expriment par :

Pdp,1 ,U(%p,l 1 2
Apz_1 = 5 5 — Fyp3.1 | + pdp,3 Vdp 3
§C3-1

2 2

+ Apad (447)

£o3-1 §0,3-2
et :
Pdp,2 Vip 2 1 9 Pdp1 Vdp1  Pdp2 Vi o
Apgo=—7"5 | g— — 1) +ppsvaps — —— — o + Apag (448)
2 §C3-2 ’ §c3-1 §c3—2

avec pqp et vgp la densité moyenne et la vitesse moyenne du fluide diphasique, respectivement, et
Ap.q les pertes de pression additionnelles. En effet, ’écoulement au niveau de la section Ssp, est
plus homogene qu’au niveau de la section S3. Les deux phases se séparent de plus en plus a partir
de la section Ss3p,. Cette séparation est provoquée par les frottements du fluide avec la paroi. Les
pertes de pression sont donc égales a la somme des pertes de pression par frottement et des
pertes de pression dues a la variation d’énergie cinétique. Les pertes de pression par frottement
s’expriment par :
Pdp,3 v§p73

Apg = =02 (1 ~F, Ug,g) (4.49)
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Les pertes de pressions additionnelles s’expriment par :

Apad = paps Vps (Fpvzs — 1) + Aps (4.50)

soit :
Apaa = paps Vs (Fpozs = 0,5 Fpyo5—0,5) (4.51)

Pour les coefficients ¢ 3-1a et ¢ 3—2a, Schmidt et Loth (IL%A) font I’hypotheése que, pour
un titre de 0 ou de 1, les pertes de pression sont équivalentes a celles d’un fluide monophasique
incompressible en régime turbulent. Les coefficients de contraction s’expriment alors par :

€c31=0,159w® — 0,418 w? + 0,719 w + 0,018 (4.52)

et :
€o3-2=—0,583w® + 1,277 w? — 1,487 w + 0,783 (4.53)

Les facteurs de correction de I’écoulement Fp w33 et Fp 2 : de la section i, proposés par Schmidt

et Loth (1994), s’expriment par :
ﬂ'”ﬁ xd n (1-— :I:i)?’
AP \p2 et pi (1 - 61)2

F 5= (4.54)
re Pdp,i Vip i
et :
iy < x} n (1—961)2)
A? v €i 1 (1 — &
Fp v2i = : i p2 ( 1) (455)

Le modele de coefficient de contraction a été retenu car il tient compte du rétrécissement de
la section de passage engendré par la présence de zones mortes.

4.1.1.3 Séparation des phases

La distribution du titre en vapeur entre un distributeur et un ensemble de tubes a été
étudiée par plusieurs auteurs, dont certains en ont déduit des modeles comportementaux, tels
que ceux présentés Annexe Ces modeles sont dépendants de l'orientation du distributeur
et des tubes. Nous développerons le modele numérique en nous basant sur des distributeur et
collecteur horizontaux et un écoulement vertical ascendant dans les barrettes.

Parmi les modeles proposés dans la littérature, nous retiendrons le modele purement empi-
rique développé par [Seeger et al. (I_l%_d), valable dans le cas d’un écoulement ascendant dans les

barrettes :
. 0,8
Tbari | _ [ Mbar,i (4 56)
Tdist i TNdist i

Cette corrélation a été développée a partir de résultats expérimentaux pour une large gamme de
parametres d’entrée, de fagon a considérer différents régimes d’écoulement. L’auteur remarque
que les conditions d’entrée ont peu d’influence sur la distribution obtenue.
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FIGURE 4.9 — Schema de la discrétisation de la barrette en un ensemble de nceuds

4.1.2 Simulation numérique du comportement thermique et dynamique dans
les barrettes de mini-canaux

La détermination analytique de la distribution des pertes de pression, des vitesses, des phases
et de la variation d’enthalpie d’un fluide mono et diphasique repose sur la résolution des équations
de conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de I’énergie. Ces équations sont
résolues sur ’ensemble de la barrette au moyen de la méthode des différences finies. Pour cela,
la barrette est réduite & un nombre donné de noeuds, représentés figure

La résolution de ces équations fait appel a un modele unidimensionnel, reposant sur un en-
semble d’hypothéses. Dans le cas du modéle & phases séparées. [Hewitt (1982). cité par Kandlikar
et al. (Ilﬂ9_91), propose l'expression suivante pour les équations de conservation :

0 d
2 oS+ 2 (@8 =0 (157)
e TP _ 90 10 (o (4 (1
% Pdp g sin (©) g = 8t+5'82 (G S Pv€+,01 0= (4.58)

d d
Soppvhvetphn (L=€)+(GS (m+zhy))=qP

j PAz— —
td ? 82’( 2 (,03,62—1_,012 (1—¢)?

2
—gGSsin(@)—gt(G2 <x2 +(1_JC)>>+S(ZIZ (4.59)

pve p(1—¢)

avec © I'angle d’inclinaison, hj et hy les enthalpies des phases liquide et vapeur, hqg, U'enthalpie de
vaporisation et 74, la contrainte de cisaillement du fluide diphasique. Dans le cas d'un écoulement
en régime permanent dans une conduite de section uniforme, sans source interne de chaleur, les
équations de conservation se réduisent a :

dG
=0 (4.60)
dp _ 7ap P me gz d (2t -2
P 5 pdp gsin (©) =G o + = o (4.61)
d ” G3 S d SU3 (1 - x)s
— =q¢ PAz— — — i 4.62
GSdz (h+zhy) =4¢ z 5 (pg, 2t s g G Ssin (©) (4.62)

Les équations sont ensuite résolues de fagon implicite et discrétisées de fagon a obtenir le

systeme suivant (Ablanque et all, 2!!1!‘) :

T — iy =0 (4.63)
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M Vdp,i — Mi—1 Vdp,i—1 = (Pi—1 — Pi) S — Tap,i P Az — pap,i gsin (©) S Az (4.64)

e
hi N €p,i

. /_/% 2 2 7 N \
mi | (b + @i hyyy) +1/2 (Uv,i zi+ o (1 - 901)) +gsin(0) z

Cei
hi—1 -1 €p,i—1

—_—
=it | (hin + @i Pavia) +1/2 (UE,H T +of (1— 371-1)) +gsin(0) zi1

=g PAz (4.65)

Dans ces équations, les variables du volume de controle, telles que la vitesse, la température
et la pression, ont pour valeur la moyenne arithmétique de la valeur d’entrée et de la valeur de
sortie du volume. Soit par exemple :

_ Pdp,i t Pdp,i—
Paps =~ (4.66)

La masse volumique du fluide diphasique est évaluée a partir du titre de ’écoulement, soit :
1 Iy 1-— T

Pdp,i Pv,i Pli

(4.67)
La vitesse moyenne du mélange est déduite de la valeur du titre de 1’écoulement et des

vitesses des phases liquide et vapeur. Elle s’exprime :
Vdp,i = Uy,i i + 015 (1 — ) (4.68)

Les vitesses des phases liquide et vapeur sont calculées a partir du titre de I’écoulement et du
taux de vide. Elles sont données par :

’fni (1 — .%'i) mi Ty
vj=——5 et = —"g 4.69
pi (=€) S 7 peie S (4.69)
Selon |Ablanque et al) 12!!1!‘), le modele acquiert une plus grande stabilité avec la prise

en compte de la température de paroi des barrettes. Nous proposons donc de considérer la
conservation de I’énergie entre le fluide et la paroi et entre la paroi et l'air. De cette fagon,
I’expression suivante est obtenue :

—»

ext i Pext Az — (}1” PAz=0 (4.70)

avec !

- -

Qext,i = Mext (Text,i - Tpar,i) et Qj =« (Tpar,i - ﬂ) (471)

Le taux de vide ¢, la contrainte de cisaillement 74, ; et les coefficients d’échange thermique
2’ . N . . s 7 o o 7 ’ N
a; et exyi, Nécessaires a lestimation des flux de chaleur transférés ¢; et ¢.;, sont évalués a
k)
partir de corrélations empiriques. Celles-ci seront détaillées dans la section suivante.

4.1.3 Corrélations empiriques

Dans cette partie, les corrélations empiriques permettant d’estimer la contrainte de cisaille-
ment, le coefficient de frottement, les coefficients d’échange thermique, le taux de vide et le
glissement de vitesse sont présentées.
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4.1.3.1 Contrainte de cisaillement et coefficient de frottement

La contrainte de cisaillement est exprimée en fonction du coefficient de frottement. Elle doit
étre définie pour un fluide monophasique et pour un fluide diphasique.

Contrainte de cisaillement dans le cas d’un fluide monophasique Le gradient de pertes
de pression par frottements est défini comme suit :
dp 47
2 _Z=7 4.72
dz Dh ( )
avec 7 la contrainte de cisaillement. L’expression de cette contrainte de cisaillement pour un
fluide monophasique, proposée par Lallemand (IZD_Q]J), s’exprime :

T_fG2
- L¢

(4.73)

avec [ le coefficient de frottement. Son expression, fonction du nombre de Reynolds, sera pré-
sentée plus loin.

Contrainte de cisaillement dans le cas d’un fluide diphasique Les pertes de pression du
fluide diphasique peuvent étre déduites soit des pertes de pression des phases liquide ou vapeur
s’écoulant seules dans la conduite avec leurs débits respectifs, soit des pertes de pression des
phases liquide ou vapeur s’écoulant seule dans la conduite avec le débit total du mélange. Dans
notre cas, la deuxiéme solution a été retenue. Les multiplicateurs de pression de la phase seule
sont alors donnés par :

(dp/dz) (dp/dz)

e e 4.74
== (dp/do), (dp/d2),, )
Les pertes de pression des phases liquide et vapeur seules sont données par :
d S 2 d Vs 2
_ (P) _ G (p> _ fwG (4.75)
dz /s 2p Dy dz/vs  2py Dy

Les facteurs de frottement fis et fis dépendent des nombres de Reynolds. Ceux-ci sont définis

pour chaque phase par :
GD G D
Re = bt Reys = b

2| v

(4.76)

Plusieurs corrélations (cf. Annexe [D]) permettent d’estimer le coefficient multiplicateur di-
phasique. Parmi les corrélations proposées dans le littérature, nous avons retenu les corrélations
développées par Friedel (@) Ces corrélations sont basées sur 25 000 points expérimentaux,
dont seul un tiers a servi a établir les corrélations. Les deux tiers restants ont été utilisés pour
les valider. Deux corrélations ont été développées, fournissant des résultats tres similaires. La
premiere corrélation dépend des nombres de Froude et de Weber évalués a partir de la masse
volumique de la phase liquide pj :

2 G?D
Fr = 5 et We = h (4.77)
g Dy pj o p1
Le coefficient multiplicateur est donné par :
3,43 A5 A
$h = A1+ e (4.78)

1
FI"O’O47 We(),0334
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avec Ay, As et A3z donnés par :

Ay=(1-22+22 2 Js (4.79)

pv s
Ay = 20085 (1 — )" (4.80)

0,8 0,22 0,89
Ay = (m) <“V> (1 — “V> (4.81)
Pv 1 1

Pour la seconde corrélation, utilisée dans notre modele, les nombres de Froude et de Weber
sont évalués a partir de la masse volumique du mélange pqp, :

G* G*D
Fr = 5— et We = h (4.82)
9 Dn pg, 7 Pdp
avec : ) )
— =27 (4.83)
Pdp Pv P1
Le coeflicient multiplicateur est donné par :
3,21 Ay As
2 ’
dis = A1 + Fr0:0454 1y7,0,035 (4.84)
avec Ay, Ay et A3 donnés par :
A =(1—z)* 422 oLt (4.85)
Pv fls
Ay = 297 (1 — 2)0? (4.86)

0,91 0,19 0,7
A= (2) 7 (=) (1= (4.87)
Pv H H

De nouveau, les coefficients de frottement sont évalués en fonction du nombre de Reynolds.

Whalley (@), cité par (Collier et Thomd (1996) et par Lallemand (2006), fournit les re-
commandations suivantes :
— si /1y < 1000, utiliser la corrélation de (@) ;
— si pup/py > 1000 et G > 100 kg.m 2.5~ utiliser la corrélation de Chisholm (|19_7_3;z|),
— si /iy > 1000 et G < 100 kg.m—2.s~!, utiliser la méthode de ILockhart_et Martinell]
(ﬁé) ou la corrélation de [Chisholml (1967).

Dans le cas du R-134a, le rapport des viscosités est inférieur a 1 000. Qui plus est, [Auracher
(M) considere la corrélation de (@) comme étant la plus appropriée a I'estimation
des pertes de pression dans le cas de I’évaporation d’un fluide frigorigéne. i
(@) estiment également que cette corrélation est I'une des plus précises dans le cas d’un
fluide diphasique.

Coefficient de frottement Le coefficient de frottement peut étre déterminé a partir de la
corrélation de (Churchill (197 1), développée a partir des courbes du diagramme de Moody. Le
coefficient de frottement est estimé en fonction du nombre de Reynolds et de la rugosité du

tube : 112
8\ 12 1
;=38 ((Re> + (A+B)3/2> (4.88)

7\ 0.9 s\ ! 10
A= {2457 | ([ — 27 — 4.
457 n((Re> 40, 7Dh> (4.89)

avec !
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et :

37530\ 16
B:( o ) (4.90)

avec € la rugosité de la paroi.

Pour notre étude, le coefficient de frottement f a été estimé en fonction du régime d’écoule-
ment. En régime laminaire, pour Re < 2 000, le coefficient de frottement est donné par (Rohsenow
et Hartnett, 1973) :

64

f= e (4.91)

Pour Re > 3 000, Incropera et. DeWitt (ILQ%) proposent d’utiliser la corrélation de

), valable pour 3 000 < Re < 5 10°. Le coefficient de frottement est donné par :

f=1(0,7901n (Re) — 1,64) > (4.92)

Pour 2 000 < Re < 3 000, le coefficient de frottement est supposé évoluer linéairement. Il est
donc déduit par réeression linéaire entre la valeur obtenue avec la corrélation de Rohsenow et
Hartnett ( 1923) pour un nombre de Reynolds de 2 000 et la valeur obtenue avec la corrélation

de [Petukhov (1970) pour un nombre de Reynolds de 3 000.

4.1.3.2 Coefficient d’échange thermique interne

Les coefficients d’échange thermique internes doivent étre évalués dans le cas d'un fluide
monophasique et dans le cas d’un fluide diphasique. Dans ce dernier cas, le coefficient d’échange
thermique dépend également du titre en vapeur. Dans cette partie sont présentées les corrélations
empiriques permettant d’estimer ces coefficients.

Fluide monophasique L’estimation des coefficients d’échange thermique d’un fluide a 1’état
monophasique nécessite de déterminer un certain nombre de grandeurs. Tout d’abord, les pro-
priétés physiques du fluide sont évaluées a la température moyenne de I’écoulement :

T, + T
2

Tmoy = (493)

Afin de déterminer le régime d’écoulement, le nombre de Reynolds du fluide doit étre calculé.
Le régime est considéré laminaire jusqu’a un nombre de Reynolds de 2 300. Au-dela, le régime
est transitoire et I’écoulement n’est pleinement turbulent qu’a partir d’'un nombre de Reynolds
de 10°.

Dans le cas d’un écoulement en régime laminaire, la longueur d’établissement revét une
importance particuliere. En effet, les régimes dynamique et thermique ne sont chacun établis
qu’a partir d’une certaine longueur. Le rapport L/Dy, doit donc étre estimé.

A partir de ces données, le coefficient d’échange thermique peut étre évalué en sélectionnant
la corrélation appropriée (cf. Annexe [El).

Le coefficient d’échange thermique en régime laminaire a été étudié par de nombreux auteurs
d&h.ail_e_t_LQndQﬂ, |19_7ﬁ) Le coefficient d’échange thermique dépend principalement du mode de
chauffage utilisé, qui peut étre soit a température de paroi uniforme, soit a flux de chaleur
uniforme.

GRETh (@) précisent que, pour un grand nombre d’échangeurs, la condition de tempé-
rature de paroi uniforme est celle qui se rapproche le plus des conditions réelles. Le coefficient
d’échange thermique dépend aussi grandement des conditions d’établissement, et donc de la
longueur du tube.
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Dans le cas d’un tube court, cas le plus fréquemment rencontré dans les échangeurs, le régime
dynamique est établi mais pas le régime thermique. Ce cas correspond a un tube dont le rapport
L/Dy, est tel que :

L/Dy < 0,1Re Pr (4.94)

La longueur L = 0,1 Dy Re Pr représente la longueur d’établissement du régime thermique.

Dans notre cas, la longueur d’une barrette de mini-canaux ne permet pas d’obtenir un régime
thermique établi. Nous sommes donc dans le cas d'un tube court. Par ailleurs, la condition aux
limites considérée est une température de paroi uniforme. Dans ce cas de figure, Incropera et

DeWitt (|L39ﬂ) proposent une corrélation attribuée a Hausen (1943) :

0,0668 (Dy/L) Re Pr
1+ 0,04 (Dn/L) Re Pr)%3

Nu = 3,66 + (4.95)

valable pour 0,1 < Re Pr D, /L < 10% et Re < 2 200.

En régime transitoire et turbulent, le coefficient d’échange thermique est estimé a partir de
la corrélation de Petukhov, modifiée par (Gnielinski (IJ_9_Zd) Cette corrélation est donnée par :

_ /8 (Re—1000) Pr
1+12,7/F/8 (Pr2/3 - 1)

avec Prpa, le nombre de Prandtl a la température de paroi Tpa, et f le facteur de frottement.

Cette corrélation est valable pour 0,6 < Pr < 2 000, 2 300 < Re < 105 et 0 < Dy,/L < 1.
) précisent que cette corrélation est en accord avec les valeurs expérimentales avec
une fourchette de 20 %.

Nu (1 + (Dy, /L)2/3) (Pr/Prpa) (4.96)

Afin d’éviter un saut au niveau des valeurs des coefficients d’échange thermique pour des
nombres de Reynolds entre 2 200 et 2 300, le coefficient d’échange thermique est supposé évoluer
:éi;ééﬂ (i)

linéairement entre la valeur maximale obtenue avec la corrélation de et la valeur

minimale obtenue avec la corrélation de (Gnielinski (1976).

Fluide diphasique pré-asséchement Au cours de I'évaporation forcée dans un tube, la
vapeur se forme par vaporisation a l'interface liquide-vapeur et par nucléation a la paroi. L’éva-
poration nucléée intervient lorsque la température de paroi Tp,, excede la température de satu-
ration Ty,t du fluide & la pression considérée. Ainsi, le flux transféré au fluide répond a la loi de
Newton :

G = (Tpar — Tsat) (4.97)
La différence de température Tpar — Tat est appelée température de surchauffe. L’asséchement
de la paroi entraine une augmentation de sa température et une chute brutale du coefficient
d’échange thermique local. Ce phénomeéne est appelé crise d’ébullition. L’évolution des tempé-
ratures et des régimes d’écoulement dans le cas d’'un écoulement vertical sont présentés figure

EI10

Trois zones d’ébullition peuvent étre identifiées : I’ébullition sous-saturée, I’ébullition saturée
et, avec 'apparition de la crise d’ébullition, une zone que nous appellerons zone d’ébullition post-
assechement. Dans le cas d’un évaporateur, le fluide pénetre initialement a 1’état diphasique.
Nous décrirons donc les échanges thermiques dans le cas de I’ébullition saturée et dans le cas de
I’ébullition post-assechement.

Les échanges thermiques entre le fluide et la paroi au cours de 1’ébullition saturée sont gou-
vernés par deux mécanismes physiques : la convection forcée du fluide diphasique et I’ébullition
nucléée.
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FIGURE 4.10 — Evolution des températures et des régimes d’écoulement dans un tube chauffant

(IB_ed_e&amﬁ, |201)§§)

Les échanges thermiques liés a 1’ébullition nucléée sont dus a la formation de bulles en paroi,
qui croissent et finissent par se détacher. Le détachement des bulles entraine une rupture de
la couche limite thermique au voisinage de la paroi (l&zb.alhalﬂ, ). Le coefficient d’échange
thermique correspondant dépend du titre en vapeur, du débit, de la température de surchauffe,
des propriétés physiques du fluide, de I’état de surface de la paroi et de la géométrie.

Les échanges thermiques liés a la convection forcée d’un fluide diphasique sont principalement
subordonnés a la présence d’un film liquide en paroi. Ces échanges chutent brutalement avec
I’apparition de I’asséchement en paroi. Les échanges par convection forcée sont définis de la
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méme fagon que dans le cas d’un fluide monophasique.

Plusieurs corrélations, telles que celles présentées Annexe [E] permettent d’estimer le coeffi-
cient d’échange thermique d’un fluide diphasique en cours d’ébullition. La plupart des modeles
proposés dans la littérature reposent sur la connaissance, suivant le cas, de la température de
paroi Tpa ou du flux transféré ¢ . La détermination de I'une ou I’autre de ces grandeurs re-
quicrent un procédé itératif. Or, les calculs itératifs entrainent une augmentation notable du
temps de calcul. De fagon a optimiser le temps de calcul, des corrélations ne dépendant pas de
la température de paroi et du flux transféré ont été retenues.

La corrélation de [Dembi et al. (1928) a été développée a partir de données expérimentales
obtenues avec les fluides frigorigénes R-11, R-12 et R-22. Elle s’exprime comme suit :

0,44
- 4 A\O1L (G Ry ) 07 ki
a=0,115 (2* (1-2?)) o P o (4.98)

Cette équation est valable pour 0,10 < z < 0,98.

Une autre corrélation permettant de déterminer le coefficient d’échange thermique d’un fluide
au cours de son évaporation est la corrélation de Guerrieri et Talty, citée par mmgﬁng
). Cette corrélation s’exprime par :

0,8
o= 3,4, 040,023 1 (G -2 Dh) Pr{* (4.99)
Dy M

avec x le parametre de Lockhart et Martinelli. La corrélation de Guerrieri et Talty est valable
pour 0,01 < 1/x < 100. Les auteurs précisent que cette corrélation prédit les résultats expéri-
mentaux avec une fourchette de 11 %. Apreés comparaison des résultats obtenus avec chacune
des corrélations, la corrélation de [Dembi et all (|l9_7ﬁ) a été écartée car fournissant des valeurs
de coefficients d’échange thermique tres élevées. La corrélation de Guerrieri et Talty a donc été
utilisée pour nos calculs.

Fluide diphasique post-assechement Comme précisé plus haut, les corrélations correspon-
dant aux échanges thermiques liés a ’évaporation ne sont plus valables a partir d’une certaine
valeur du titre, correspondant a la crise d’ébullition.

En effet, avec 'augmentation du titre en vapeur, ’épaisseur du film liquide diminue, pro-
voquant l'accroissement des échanges thermiques. Dans le cas d’un écoulement vertical, ’as-
sechement de la paroi provoque alors le passage d’un écoulement annulaire a un écoulement
dispersé de gouttelettes dans un coeur de vapeur. La faible conductivité thermique de la phase
vapeur provoque une chute brutale du coefficient d’échange thermique. Il est donc important de
déterminer le titre a partir duquel 'assechement apparait.

La littérature propose des corrélations permettant de déterminer le titre d’assechement. D’un
autre coté, @) propose d’utiliser un titre d’assechement de 0,7. Au-dela de cette
valeur, il propose de déterminer le coefficient d’échange thermique entre cette valeur maximum,
correspondant au coefficient d’échange thermique obtenu avec un fluide diphasique au titre
d’asseéchement, et le coefficient d’échange thermique calculé pour un écoulement de vapeur seule.

Pour une valeur du titre entre 0,7 et 1, nous considererons donc une évolution linéaire entre
la valeur obtenue en ébullition avec un titre de 0,7 et la valeur pour un écoulement de vapeur.

[Effet_de confinement _Schalbart @mﬂ) précise que les échanges thermiques peuvent étre

influencés par 'effet de confinement. L’effet de confinement apparait dans le cas de 1’ébullition
dans un tube lorsque I'une des dimensions est suffisamment faible pour modifier les parameétres
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thermohydrauliques de ’ébullition libre. m (@) définit 1’ébullition convective en espace
confiné lorsque la vitesse du fluide est imposée par la pompe.

Il a pu mettre en évidence que, lorsque ’espacement entre deux plaques diminue, les bulles
sont déformées. L’écrasement de la bulle augmente sa surface de contact proche de la paroi et
intensifie ainsi le flux de chaleur transféré.

Le parametre définissant le taux de confinement est le nombre de Bond Bo, défini comme
le rapport entre ’épaisseur du canal e et la longueur capillaire, rapport des forces de tension
superficielle et des forces de gravité :

0= < (4.100)

(0/ (g (1= p)))'"
Bonjour et all (1997), cités par [Ait Ameur (2006), précisent que, pour un nombre de Bond

supérieur a 1, la bulle n’est pas déformée. En revanche, pour un nombre de Bond inférieur a
1, la bulle ne peut conserver une forme sphérique au cours de sa croissance. L’écrasement de la
bulle contre la paroi chauffée favorise alors 'activation des sites de nucléation.

Dans notre cas, le nombre de Bond est proche de 1. Nous ferons donc I’hypotheése que le
confinement n’a pas d’effet significatif sur les transferts thermiques.

4.1.3.3 Coefficient d’échange thermique externe

Le coefficient d’échange thermique externe, dans le cas d’un apport de chaleur par écoulement
d’air, est calculé a partir de la corrélation développée par Kim et Bullard (IZDQd) et citée par
Tuo et all (2012). Le coefficient d’échange thermique est évalué & partir du facteur de Colburn
J, valable pour 100 < Reext < 600. Le facteur de Colburn dépend des parametres géométriques
propres aux échangeurs a mini-canaux et du nombre de Reynolds coté air Reeyt. Il s’exprime :

—0,13 —0,29
= meg (L) () (1
ext 90 Ly L,

. Fy -0,235 L 0,68 Tp -0,279 5f —0,05 (4 101)
LP LP LP LP .

avec L, exprimé en degrés et Reexy donné par :

ir Vair L
Regy, = 2ot Coir 2 (4.102)

Hair
Les dimensions Ly, F, Ly, Fa, Ly, T}, et 6 sont présentées figure @111

Le coefficient d’échange thermique externe est alors donné par :

e (4.103)
Pr

air

La maquette d’échangeur, développée pour des expérimentations adiabatiques, ne dispose
pas d’ailettes. Afin de simuler le fonctionnement d’un évaporateur avec changement de phase,
nous avons basé nos calculs sur les dimensions des ailettes proposées par é]élégug ).

4.1.3.4 Taux de vide

Le taux de vide peut étre déterminé soit a partir du glissement, d’apres I'équation ([EI0),
soit directement a partir de corrélations appropriées. Plusieurs corrélations, présentées Annexe
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FI1GURE 4.11 — Dimensions nécessaires a I’application de la corrélation de Kim et Bullard (IM)

[Gl permettent d’estimer le taux de vide et le glissement . Nous utiliserons 1’équation simplifiée
recommandée par Butterworth (1975) :

e=(1+0,28 Xov”)_l (4.104)

x étant le parametre de Lockhart et Martinelli.

4.1.4 Simulation numérique de I’ensemble des barrettes

La distribution des débits dans I’échangeur est déduite de la distribution des pressions entre
les différents trajets, tels que présentés figure L’ensemble des équations utilisées pour la
résolution du modele sont présentées Annexe [Hl et [l Le modeéle a été décomposé en cing parties.

Collecteur

“=—

Barrettes de

mini-canaux

F(A_ A AT -

Distributeur

FIGURE 4.12 — Trajets suivis par le fluide pour la configuration en 7

La premiere partie du modéle concerne l'estimation des propriétés thermodynamiques du
fluide. Etant donné que le R-134a est un fluide pur, la détermination des propriétés thermo-
dynamiques du fluide nécessite la connaissance de deux grandeurs d’état. Les grandeurs d’état
choisies sont ’enthalpie h et la pression p. Dans un souci de diminution du temps de calcul,
ces grandeurs sont calculées par interpolation linéaire a partir de tableaux de propriétés. Ces
tableaux de propriétés sont obtenus & I'aide du logiciel Refprop®. Ils permettent de déterminer
les propriétés du fluide a I’état liquide, liquide-vapeur et vapeur.
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La seconde partie du modele est dédiée au calcul de la distribution des titres de I’écoulement
le long du distributeur. L’enthalpie du fluide est déduite du titre et des enthalpies de liquide
saturé h; et de vapeur saturée h, d’apres I’équation :

h=xzh,+(1—2z) h (4.105)

Les enthalpies de liquide saturé h; et de vapeur saturée h, sont calculées a partir des pressions
et de tableaux fournis par Refprop®.

La troisieme partie du modele concerne la distribution des pertes de pression dans le distribu-
teur. Ce modele prend en compte les pertes de pression dues aux rétrécissements et élargissements
causés par 'intrusion des barrettes.

La quatrieme partie du modele a pour objet les pertes de pression par frottement et le
changement de phase dans les barrettes. La résolution sur 'ensemble des barrettes est effectuée
simultanément, élément par élément, dans le sens de I’écoulement. Cette résolution est faite en
quatre temps :

— Le coefficient d’échange thermique interne est estimé. Pour ce calcul, les propriétés du

fluide sont calculées a la pression et a I’enthalpie d’entrée de I’élément considéré.

— La température de paroi est calculée par bilan entre les flux de chaleur interne et externe.

La température le long de I’épaisseur de la paroi est considérée uniforme.

— L’enthalpie de sortie du fluide est calculée & partir du flux de chaleur transféré, lui méme

déduit du coefficient d’échange thermique interne et de la température de paroi.

— Les pertes de pression par frottements sont calculées pour des propriétés thermodyna-

miques moyennées entre ’entrée et la sortie. Les propriétés en entrée et en sortie sont
estimées a la pression d’entrée de 1’élément.

La troisieme partie du modele concerne les pertes de pression le long du collecteur. Les pertes
de pressions dues a l'intrusion des barrettes et a la réunion des courants sont prises en compte.

L’étude de sensibilité au maillage a permis d’identifier un nombre d’élément optimal. Cette
étude de sensibilité repose sur 'estimation de 1’écart quadratique des débits en fonction du
nombre d’éléments de maillage considérés. Dans le cas de la comparaison entre 5 et 10 éléments,
cet écart est donné par :

Dy (G - tiis) /i) 106,

N étant le nombre de barrettes. Ainsi, le passage de 5 a 10 éléments génére un écart de 1,80 %.
Cette différence passe a 2,00 % et chute a 0,55 % avec le passage de 10 a 25 éléments et de 25 &
50 éléments, respectivement. Enfin, le passage de 50 & 100 éléments génere un écart de 0,30 %.
De fagon a minimiser le temps de calcul, les barrettes ont donc été divisées en 25 éléments.

4.1.5 Algorithme de résolution global

Les pertes de pression sont calculées en fonction de la configuration de I’échangeur. Pour une
configuration en U, I’équation a vérifier pour chacun des trajets est la suivante :

i i
Apioti = > Apdistj + APrubei + > APeol,j (4.107)
j=1 j=1

Pour une configuration en Z, I’équation est la suivante :

i N
Apiot,i = Z Apaist,j + APtube,i + Z Apcol (4.108)
=1 j=i
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Le parametre d’optimisation est la distribution des débits et le critere d’optimisation la
distribution des pressions. Ainsi, la distribution des débits est optimisée a I'aide de I'algorithme
de Levenberg-Marquardt, modifié par [Fletcher (@), de fagon a minimiser le critére € tel que :

€ — Aptot,i - AI;tot

- (4.109)
Apsot
avec : N
_ N A .
Apior = 721_1Npt0t’1 (4.110)

N est de nombre de barrettes considérées.

L’algorithme de résolution global peut donc étre décrit, en notant N'T le nombre de tubes,
NE le nombre d’éléments et € le critére de convergence, comme suit :

Dimensions : NT, NE, Conﬁg7 Daist, Deor, Stubev Piube, Ltubes Sinta Sext
Parametres d’entrée : pe, he, e, Tair, Vgir, Mtube,1—NT
1 Coefficient d’échange thermique externe
Qpir = f(vair)
2 Séparation des phases
Mist,1 = f (Mtube,15NT)
Ldist,1 = f(he>pe)
Pouri=1a NT-1
Ttube,1,i = f (Mdist,i, Tdist,i, Mtube,i)
Mist,i+1 = T (Mdist,is Mtube,i)
Tdist,it1 = £ (Mdist,it1, Mdist,i> Tdist,i> Ttube,is Ttube,1,i)
Fin
Ltube,1,NT = Ldist,NT
haist,1—>NT = f(Zdist,1NT, Pe)
htube,1,1NT = f (Ttube,1,15NT, Pe)
3 Pertes de pression le long du distributeur
Apdist,1 = (haist,1, Madist, 15 De)
P11 = f(Pe; Apdist,1)
Pouri=1a NT-1
Apdist,i+1 = f (Pdist,i» Pdist,i+15 Ptube,1,i> Tdist,is Mtube,is P1,i)
Pri+1 = f(p1,i7 Apdist,iJrl)
Fin
4 Pertes de pression et changements de phase le long des tubes
Pouri =1 a NE-1
Az = (i~ 1/2) Lune) /NE
Tit1,15NT = f(Ptube,i,1»NT Pi,1—NT, A%)
@iy 1,15NT = £ (Piube,i,1=NT, Mube,1-NT» Pi,1-NT, A%)
Thar,i+1,1-NT = f(@it1,15NT, Ti41,15NTs Qairs Lair)
htube,it1,1-NT = f(Qip1,15NTs Ti41,1=NTs Tpar,i+1,1—-NT» Ptubei, 1—NT» tube, 1—NT» Pi,1NT)

Apgube,it1,1-NT = f (Atubeit1,1NT» Piubei,1NT; Mlube,1NT Pi,1-NT; A%2)
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Pit1,1-NT = f (Pi,1-NT; APtube,i,1>NT)

Tiube,it1,1-NT = f (Atube,it1,15NT» Pit1,1NT)

Fin
5 Pertes de pression le long du collecteur
Si Config = U

MMeol, 1 5NT = Mdist,1—sNT

Apeol NT = £ (Reol NT, ol NT > PNE,NT)

PNENT = f (PNENT; APeol NT)

Pouri=1aNT-1
Apeol NT-i = f (Peol, NT-i, Preol, NT-i+15 Prtube, NT,NT-is Mol NT-is Ttube,NT-is PNE,NT-i+1)
PNENT-i = { (DNENT-i+15 APcol NT-1)

Fin

Sinon, si Config = Z

Mol 1sNT = Mdist,NT—1

Apeor,1 = f(haist, 15 Mol 1, PNE,1)

PNE1 = f(pNE,l, Apcol,1)

Pouri=2aNT
Apcol,i = f(hcol,ia hcol,i—h htube,NT,ia mcol,iv mtube,ia pNE,i—l)

PNE; = f (PNEi-1, ADcol,i)

Fin
Fin
6 Pertes de pression sur chacun des trajets
Si Config = U

Pouri=1aNT
Aproti = Yje1 APdist,j + 3591 ADtubeji + i1 Aol
Fin
Sinon, si Config = Z
Pouri=1aNT
Aptot,i = Z}:l Apdis‘c,j + Zi\lel Aptube,j,i + ZJN:]? Apcol,j
Fin
Fin
Vérification de la convergence
NT NT
S D et (Aptot,i — Zj:l Aptot,i/NT) N Z}\I:Tl [Mtube.i
JN:FE Apiot i/NT Te
Optimisation par la méthode de Levenberg-Marquardt

— e
> €

. opt o . .
Miybe.1 sNT = § (APtot,15NT; Mtube, 1N 71 )

. . Opt
Mtube,1-NT = Myype 1 5NT

Retourner au 2
Fin

Résultats : a1 5NE,15NT, Tpar,1sNE,1NT» Mtube,1-sNT» L1—NE,1NT



118 CHAPITRE 4. MODELISATION DE LA DISTRIBUTION

4.2 Validation du modeéle

Afin de valider le modele, nous avons comparé les résultats obtenus & partir des simulations
a des résultats expérimentaux. Le modeéle de distribution des phases a été développé dans le
cas d'un distributeur horizontal et d’un écoulement ascendant dans les barrettes. Les résultats
expérimentaux utilisés comme références ont été obtenus pour cette orientation de ’échangeur.

Dans un premier temps, nous avons comparé les résultats de la simulation a nos résultats dans
le cas du mélange eau-air. Dans un second temps, nous nous sommes intéressés aux simulations
dans le cas d’un fonctionnement réel, c’est a dire en prenant en compte I’évaporation d’un fluide
frigorigene.

4.2.1 Confrontation des résultats numériques a des résultats expérimentaux
dans le cas du mélange eau-air

Le modele a été adapté a la simulation des échanges thermiques d’un fluide diphasique sans
changement de phase. Pour cela, la corrélation de Guerrieri et Talty, donnée par 1’équation

(I39), a été remplacée par la corrélation de |Ghajar et Tang| (I&)Qd) :

r \OL 71— F\04 /pr\1/4 " 1/4
= F 1 - el Lot T4 4.111
o= Fh 14055 <1—x> ( F > <Pr1> g (4.111)

F est un coeflicient qui dépend du régime d’écoulement :

Fo(l—e+e |2 tan <pg(vg_vl>2>l/2 (4.112)
7T g Dy (p1 — pg) '
et I un coefficient d’inclinaison :
I= 1+(pl_p§)gDﬁ Isin (©))| (4.113)

La comparaison des résultats expérimentaux aux résultats obtenus par simulation est pré-
sentée figure [L.13

En s’attachant tout d’abord a I'influence de la densité de flux massique, il apparait que la
simulation sous-estime 'inertie de la phase liquide pour la densité de flux massique la plus faible.
Les coefficients d’échange sont largement surestimés au niveau des cing premieres barrettes et
sous-estimés au niveau des deux derniéres. Cette observation est également valable, dans une
moindre mesure, pour de plus fortes densités de flux massique. Pour la plus faible densité de
flux massique, la chute prédite par la simulation au niveau de la derniere barrette n’est pas non
plus observée expérimentalement. Toutefois, au-dela de ces considérations, ’allure générale des
courbes est bien prédite par le modele. Les coefficients d’échange thermique sont distribués de
facon relativement uniforme pour les cing premiéres barrettes et croissent a partir de la sixieme.

La comparaison de l'influence des titres révele une différence de comportement pour le titre
le plus faible. La simulation prédit des coefficients d’échange qui croissent le long de I’échangeur,
tandis que les valeurs expérimentales enregistrent une chute au niveau de la derniere barrette.
Pour les autres valeurs du titre, la différence observée est du méme ordre que pour I'influence du
flux massique : un palier surestimé sur les cing premiéres barrettes entraine une sous-estimation
des échanges au niveau des dernieres. Dans I'’ensemble, le modele fournit une distribution des
échanges conforme aux résultats expérimentaux.

Ainsi, le modele prédit bien I'influence de la densité de flux massique et du titre sur la distri-
bution des coefficients d’échange. Seules les valeurs les plus faibles de I'un et 'autre parametres
génerent des différences notables.



4.2. VALIDATION DU MODELE 119

5 5
4 4
-G =29 kg/(m?s)
3 =G =58 kg/(m?.s) - 3
—~ ~G = 87 kg/(m?.s) s ~
52 G = 116 kg/(m.s) /// ;; 2
1 1
0 0
0 1 2 3 4 5 6 7 8 0 1 2 3 4 5 6 7 8
N° de barrette N° de barrette
S =g
i il
(a) z = 0,50 - (b) G = 87 kg.m 2.5~ -y
5 5
4 -G =29 kg/(m?.s) 4 ~x=0,10
=G =58 kg/(m?.s) +x=0,30
3 ~G =87 kg/(m?.s) 3 ~x=0,50

~x=0,70

s X =090 ” //
: e
£ 3 22 — ===

-G =116 kg/(m?.s)

0
0
0 1 2 3 4 5 6 7 3 0 1 2 3 4 5 6 7 8
N° de barrette N° de barrette
=1 <

I

(¢) x = 0,50

L=

==L

(d) G =87 kgm 257!

FIGURE 4.13 — Comparaison de la distribution obtenue expérimentalement (a,b) et par simula-
tion (c,d) dans le cas d’un distributeur horizontal et d’un écoulement ascendant dans les barrettes
pour plusieurs titres et densités de flux massique

Concernant la différence observée d’un point de vue quantitatif, deux explications sont en-
visageables.

Cette différence peut s’expliquer par l'usage de la corrélation de |Seeger et all (Il&‘id), qui
décrit la séparation des phases au niveau du distributeur. En effet, comme le montre 1’équation

([Z586]), le modele fournit, au niveau des premieres barrettes, un titre supérieur a 1. Pour parer
a ce probléme, un titre maximum de 0,96 a été fixé. Ce titre correspond a la valeur imposée
au niveau des premieres barrettes par le modele de LITn' (IM), présenté Annexe [Cl Le titre est
donc de 0,96 au niveau des cing premieres barrettes dans la plupart des cas, ce qui explique les
distributions obtenues.

La différence observée peut également étre une conséquence de 'utilisation de la corrélation

de |Ghajar et Tang (2009), décrite équation ([@ILI). Une sous-estimation de augmentation du

coefficient d’échange thermique avec le titre pourrait, en effet, 'expliquer.

4.2.2 Confrontation des résultats numériques a des résultats expérimentaux
dans le cas du R-134a

L’un des objectifs de la these était d’étudier la distribution de fluide frigorigéne. Le manque
de temps n’a finalement pas permis de caractériser le dispositif. Les résultats de simulation
obtenus dans le cas de ’évaporation d’'un fluide frigorigéne n’ont donc pas pu étre comparés a
nos propres résultats expérimentaux. Pour combler ce manque, les résultats obtenus a partir de
la simulation ont été comparés a des résultats expérimentaux issus de la littérature.
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4.2.2.1 Comparaison des températures de surface

La premiere étude ayant servi de référence est issue des travaux de Bielskus (M) L’échan-
geur utilisé, présenté figure .14l est composé d’un distributeur et d’un collecteur de section
circulaire, connectés a 34 barrettes de mini-canaux. Celles-ci sont insérées dans le distributeur
et le collecteur jusqu’a mi-diametre. Le fluide frigorigene utilisé est le R-134a. Bielskus (IM)
présente dans ses travaux la cartographie des températures de la surface frontale de I’évapora-
teur.

FIGURE 4.14 — Evaporateur a mini-canaux utilisé par Bielskus (IE)

En se basant sur une géométrie identique a celle utilisée par Bielskus M), dont les di-
mensions sont présentées tableau [£.3] la simulation de I’évolution de la température de paroi de
I’ensemble des barrettes pour deux configurations, en U et en Z, a été menée. Les parametres
d’entrée sont présentés tableau .4l

TABLEAU 4.3 — Dimensions de I’échangeur utilisé par Bielskus (IZE])

Parametre Valeur
Pincement entre les ailettes [mm] 1,3
Hauteur des ailettes [mm] 7,9
Profondeur des ailettes [mm] 21,3
Epaisseur des ailettes [mm] 0,1
Angle des persiennes [°] 27
Pincement entre les persiennes [mm|] 1,4
Hauteur des persiennes [mm)] 6,6
Nombre de barrettes 34
Pincement entre les barrettes [mm] 9,8
Profondeur des barrettes [mm)] 18,8
Longueur des barrettes [mm] 275
Epaisseur des barrettes [mm] 1,9
Nombre de canaux par barrette 19
Diameétre hydraulique [mm)] 0,77
Diameétre du distributeur / collecteur [mm| 20,3

Confuguration en U Les résultats obtenus expérimentalement et par simulation pour la
configuration en U sont présentés figure D’un point de vue qualitatif, la zone de haute
température située sur la partie gauche de I’échangeur est bien prédite par le modele. La lar-
geur de cette zone, correspondant au nombre de barrettes fortement alimentées en vapeur, est
toutefois sous-estimée.
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TABLEAU 4.4 — Parametres d’entrée du modele, Bielsku M)

Parameétre Valeur

Configuration U 7

Densité de flux massique du fluide frigorigéne [kg.m=2.s7!] 754 76,9
Titre [—] 0,3 03
Température du fluide frigorigene [°C] 94 9,2
Température de air [°C] 40,8 40,7
Débit volumique d’air [m?.s7!] 0,21 0,21
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FIGURE 4.15 — Cartographie des températures de surface obtenue expérimentalement par Biels-
kus (2011) (a) et fournie par la simulation (b) dans le cas d’une configuration en U

Cette différence est liée au modele de distribution des phases. En effet, comme précisé plus
haut, le titre au niveau des premieres barrettes est plafonné a une valeur de 0,96. Une grande
partie de la vapeur est donc concentrée dans cette premiere partie de I’échangeur. Les résultats
expérimentaux semblent suggérer un titre moins élevé au niveau des premieres barrettes, et un
nombre de barrettes fortement alimentées en vapeur plus grand.

Cette assertion est appuyée par le fait que la température du coin inférieur gauche, mesurée
expérimentalement, est inférieure a celle prédite par le modele. Cela suppose des coefficients
d’échange convectif plus élevés. Dans le cas de la simulation, le titre du fluide au niveau des
premieres barrettes est de 0,96. Cela implique des coefficients d’échange internes faibles. Les tem-
pératures obtenues expérimentalement au niveau des premieres barrettes laissent donc présumer
des titres inférieurs.

Une autre similitude entre les deux séries de résultats est la présence d’une zone a température
élevée dans le coin supérieur droit. Cette élévation de température est révélatrice d'une zone de
vapeur pure. La configuration obtenue est une conséquence de la diminution des débits le long
de I’échangeur. En effet, une fois passées les premieres barrettes fortement alimentées en vapeur,
le titre chute brutalement. Les vingt a vingt-cinq dernieres barrettes sont alimentées avec un
titre tres faible. La longueur de tube nécessaire a 1’évaporation totale du fluide dépend donc
principalement du débit.

Toutefois, les contours de cette zone, en particulier vers le milieu de ’échangeur, different. I1
semblerait qu’expérimentalement, le débit soit légerement plus important entre les barrettes 12
et 16. Etant donnée la faible différence observée, celle-ci pourrait étre liée aux pertes de pression
dans le distributeur ou dans le collecteur. Un tel comportement pourrait en effet résulter d’une
surestimation des pertes de pression d’'un fluide diphasique au niveau d’une jonction T. Afin
d’égaliser les pertes de charge, l'algorithme d’optimisation serait donc contraint d’imposer des
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débits suffisamment faibles pour obtenir une évaporation presque complete.

Une décroissance en température sur la partie inférieure de I’échangeur, au milieu et a gauche,
obtenue par simulation, n’est pas constatée expérimentalement. Cette observation en amene une
autre : la température de surface obtenue expérimentalement est homogene sur une grande
partie de I’échangeur. Cela semble supposer que le modele sous-estime les coefficients d’échange
internes.

D’un point de vue quantitatif, il apparait, comme relevé plus haut, que le nombre de bar-
rettes fortement alimentées en vapeur est sous-estimé. Toutefois, le modele fournit des résultats
satisfaisants en ce qui concerne les niveaux de température. En effet, la température obtenue sur
la majeure partie de la surface oscille entre 17 °C et 20 °C d’apres les résultats expérimentaux,
tandis que le modele fournit une température d’environ 22 °C. La température mesurée est celle
de la surface frontale, donc principalement des ailettes. La température des barrettes serait plus
de Tordre de 20 °C, celle des ailettes de 17 °C. La différence entre les valeurs numériques et
expérimentales est donc faible.

Confuguration en U Dans le cas de la configuration en Z, les résultats sont présentés figure
La méme tendance est observée en entrée, a savoir une forte alimentation en vapeur des
premieres barrettes qui se traduit par une rapide augmentation de la température de paroi.
Toutefois, trois différences relevées dans le cas de la configuration en U sont également vraies
dans le cas de la configuration en Z : le nombre de barrettes fortement alimentées en vapeur
est sous-estimé, une température importante est prédite en sortie de distributeur sur la seconde
moitié de I’échangeur et la variation de température au cours de la vaporisation est surestimée.
Les méme raisons seront donc invoquées, a savoir une surestimation des titres au niveau des
premieres barrettes et une sous-estimation des coefficients d’échange internes. De plus, dans ce
cas de figure, 'augmentation de température prédite par le modele dans le coin supérieur gauche
est surestimée. Cette différence peut étre simplement due a une légere sous-estimation du débit
dans les dernieres barrettes.
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FIGURE 4.16 — Cartographie des températures de surface obtenue expérimentalement par Biels-
kus (2011) (a) et fournie par la simulation (b) dans le cas d’une configuration en Z

D’un point de vue quantitatif, le modele prédit relativement bien les températures de paroi.
Ainsi, une température allant de 17 °C a 20 °C est observée expérimentalement sur une grande
partie de la surface d’échange, tandis que le modele fournit une température de 20 °C. Or,
comme cela a été relevé plus haut, la température de 17 °C semble étre celle des ailettes, celle
de 20 °C correspondant aux barrettes.

En conclusion, le modele prédit de fagon satisfaisante la distribution des températures en
paroi. De maniere quantitative, pour les deux configurations étudiées, les valeurs numériques
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et expérimentales sont proches. L’allure générale est également conservée. Afin d’avoir une idée
plus précise de la justesse du modele du point de vue de la distribution des phases en entrée, les
résultats de distribution de liquide et de vapeur ont été confrontés a des valeurs expérimentales.
Cette comparaison fait ’objet de la section suivante.

4.2.2.2 Comparaison des distributions de liquide et de vapeur

Les résultats obtenus par [Vist et. Pettersen (I&)QA) pour du R-134a ont également été utilisés a
des fins de comparaison. L’échangeur, représenté figure .17 est composé d’un distributeur, d'un
collecteur et de dix tubes cylindriques. Les auteurs ont étudié I'influence de plusieurs parametres
sur les distributions de liquide et de vapeur.

6

Water
inlet

Water Tap-off
outlet

4 S Refrigerant
inlet
4 Inlet manifold 10 Needle valve
5 Three-way valves 21 Differential pressure cell
6 Main outlet manifold 22 Water jackets

9 Tap-off outlet manifold

FIGURE 4.17 — Schéma de I'évaporateur utilisé par [Vist_et. Pettersenl (2004)

De l'eau, circulant dans la double enveloppe qui entoure chacun des tubes, provoque 1’éva-
poration du R-134a. Les parametres géométriques sont présentés tableau et les parametres
d’entrée tableau Les auteurs ont étudié I'influence de la densité de flux massique, de la
température d’entrée de ’eau et du titre massique sur les distributions de liquide et de vapeur.
Les valeurs par défaut sont respectivement de 82,9 kg.m=2.s~!, 50 °C et 0,28.

TABLEAU 4.5 — Dimensions de I'échangeur utilisé par [Vist et Pettersen| (2004)

Parametre Valeur
Nombre de tubes 10
Pincement entre les tubes [mm] 21
Longueur des tubes [mm|] 900
Diameétre des tubes [mm] 4
Diameétre de la double enveloppe [mm] 8
Diametre du distributeur / collecteur [mm] 16

Influence de la densité de flux massique Dans un premier temps, les auteurs ont comparé
I'influence de la densité de flux massique en entrée sur les distributions de liquide et de vapeur.
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TABLEAU 4.6 — Paramétres d’entrée du modele, [Vist et Pettersenl (2004)

Parameétre Valeur
Configuration U
Densité de flux massique du fluide frigorigéne [kg.m=2.s71] 62,2-103,6
Titre [-] 0,11-0,50
Température du fluide frigorigene [°C] 29,5
Température de I'eau [°C] 40-60
Débit massique d’eau [g.s7!] 500

La comparaison des résultats expérimentaux a nos résultats de simulation est présentée figure
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FicURE 4.18 — Distributions de liquide et de vapeur pour plusieurs densités de flux massique
obtenues expérimentalement par [Vist et Pettersen (2004) (a) et fournies par la simulation (b)

Concernant la phase vapeur, les deux séries de résultats présentent des similitudes. La part
de vapeur recue par le premier tube décroit avec 'augmentation du débit. Les tubes 6 a 10
recoivent tres peu de vapeur. Par contre, comme cela a été évoqué plus haut, la distribution de
vapeur au niveau des premiers tubes présente un palier, qui s’étend & mesure que croit la densité
de flux massique. Cette distribution est une conséquence directe du modele de séparation des
phases. Ces paliers correspondent a un titre de 0,96 en entrée. Ainsi, le débit total de vapeur est
majoritairement distribué dans un nombre de barrettes qui croit avec la densité de flux massique.

Pour ce qui est de la distribution de liquide, les allures sont sensiblement identiques. Les
différences se situent principalement au niveau de l'influence du débit. Les résultats expérimen-
taux montrent que celui-ci influe peu sur la distribution. D’un autre c6té, la simulation prédit
une augmentation de l'alimentation des derniers tubes aux dépens des premiers. De nouveau,
le modele de séparation des phases peut étre mis en cause. L’augmentation de la distribution
de liquide débute avec la chute de celle de vapeur. Or, expérimentalement, la distribution de
vapeur est globalement conservée, quel que soit la densité de flux massique. La différence de
comportement de la phase liquide est donc une conséquence de la différence de comportement
de la phase vapeur.

Influence de la température de ’eau Intéressons-nous a présent a l'influence de la tem-
pérature d’entrée de l’eau sur la distribution. La comparaison des résultats expérimentaux et
obtenus par simulation est présentée figure 4.1

L’influence de la température sur la distribution de la vapeur au niveau du premier tube est
de nouveau bien anticipée. La simulation prédit, toutefois, la formation d’un palier au niveau des
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F1GURE 4.19 — Distributions de liquide et de vapeur pour plusieurs températures d’entrée d’eau
obtenues expérimentalement par Vist et Pettersenl (2004) (a) et fournies par la simulation (b)

trois premiers tubes, qui n’apparait pas lors de I'expérience. Les allures des courbes au niveau
des tubes 6 a 10 sont, par contre, similaires.

La température de I'eau en entrée, contrairement a la densité de flux massique de fluide
frigorigene, n’influe pas sur la distribution des titres autrement que par un léger ajustement
des débits. Le palier observé s’étend sur trois barrettes, indépendamment de la température de
I’eau. La distribution globale varie peu, et présente un comportement conforme aux résultats
expérimentaux.

Les deux approches fournissent une distribution de liquide comparable. La seule réelle diffé-
rence entre les deux séries de résultats réside dans la formation d’un palier au niveau des trois
premiers tubes. Il n’est observé expérimentalement que pour une température d’eau en entrée
de 60 °C. Ce palier est une conséquence de celui évoqué plus haut pour la phase vapeur.

Influence du titre Enfin, [Vist et Pettersen (2004) se sont intéressés & Iinfluence du titre. La
comparaison des résultats est présentée figure .20

7
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FIGURE 4.20 — Distributions de liquide et de vapeur pour plusieurs titres en vapeur obtenues

expérimentalement par Vist et Pettersen (2004) (a) et fournies par la simulation (b)

La comparaison des résultats sur 'influence du titre sur la distribution de vapeur est globa-
lement satisfaisante. Pour le titre le plus faible, les deux séries de résultats présentent des allures
similaires. La quantité de vapeur n’est pas suffisante pour former un palier, la premiére barrette
est donc la seule a se voir attribuer un titre de 0,96. Les paliers de distribution apparaissent
et s’étendent avec I'augmentation du titre. L’étendue de ces paliers est surestimée, mais les ré-
sultats expérimentaux révelent bien leur existence. Cette différence est probablement liée a la
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valeur de 0,96, fixée comme maximum. Au vu des résultats expérimentaux, la valeur plafond
devrait croitre avec le débit, réduisant ainsi le nombre de tubes concernés.

L’influence du titre sur la distribution de la phase liquide est prédite de fagon satisfaisante
par le modele. Toutefois, 'augmentation de la distribution de liquide le long du distributeur
est tardive et trop brutale. Ainsi, le nombre de tubes sous-alimentés en liquide est légerement
sous-évalué pour un titre supérieur a 0,11. Cette différence est, une fois de plus, une conséquence
de la distribution de vapeur, et donc du modele de séparation des phases.

De maniere générale, la modélisation permet d’obtenir des distributions de liquide et de va-
peur satisfaisantes. Bien que le modele de distribution tende & fournir des paliers de distribution
au niveau des premiers et derniers tubes, il apparait que ce comportement est proche de celui
observé expérimentalement. Par ailleurs, quel que soit le parametre étudié, les deux séries de
résultats présentent des ordres de grandeur comparables.

4.3 Conclusion sur la modélisation

Ces premiers résultats ont permis de valider le modele. Dans le cas du mélange eau-air, la
configuration de la distribution des échanges est correctement prédite. Les valeurs minimales et
maximales obtenues avec la simulation ne correspondent toutefois pas a celles obtenues expéri-
mentalement.

Dans le cas d’un fluide frigorigene en cours d’évaporation, la comparaison des températures de
surface simulées a des résultats expérimentaux est satisfaisante. Le principal point faible semble
étre une sous-estimation des coefficients d’échange thermique du fluide a I’état diphasique. Pour
obtenir de meilleurs résultats, une corrélation plus adaptée, prenant par exemple en compte
I'effet de confinement, pourra remplacer celle implémentée dans le modele. Ce changement se
fera toutefois au prix d’une augmentation du temps de calcul.

Concernant les distributions de liquide et de vapeur, les résultats de simulation concordent
avec l'expérimentation. Toutefois, le modele de séparation des phases, relativement simple, mé-
riterait d’étre amélioré. En effet, ce modele est au coeur de la plupart des différences observées
entre simulation et expérimentation.

Malgré les quelques écarts cités précédemment, cette simulation a été validée dans le cas d’un
évaporateur. La simulation offre la possibilité de vérifier 'influence de plusieurs parametres, tels
que la profondeur d’intrusion des barrettes, leur nombre et le diametre du distributeur et du
collecteur, sur la distribution. L’amélioration de la distribution au moyen de systemes pourrait
également faire I'objet de simulations. L’ajout d’un modele de corps poreux dans le distributeur
pourrait, par exemple, étre étudié.



Conclusions générales et perspectives

Cette these est I'aboutissement des travaux menés sur la caractérisation de la distribution
d’un fluide diphasique dans un évaporateur. Plusieurs taches ont été définies et réalisées du fait
de la multiplicité des criteéres a prendre en compte : études existantes, définition d’un protocole
de mesure, définition d’un outil d’expérimentation et simulation numérique.

Une étude bibliographique sur la distribution d’un fluide diphasique dans un échangeur de
chaleur a mini-canaux a mis en évidence la forte influence des parametres de fonctionnement et
de la géométrie sur ses performances. De nombreux travaux antérieurs ont porté sur ’optimisa-
tion de la distribution. Parmi ceux-ci, la modification de 'orientation de ’alimentation permet,
notamment, de I'améliorer. D’autres modifications visent a briser I’élan de la phase liquide.
L’utilisation d’atomiseurs et I'insertion d’obstacles dans le distributeur améliorent sensiblement
la distribution. La littérature fournit un grand nombre de méthodes de mesure de la distribution,
mais les bancs d’essai développés sont souvent complexes et modifient les conditions opératoires.

Une méthode destinée a mesurer les coeflicients de transfert convectif dans un tube d’échan-
geur de chaleur a été développée. Cette méthode est basée sur la mesure par thermographie
infrarouge de la réponse en température de la paroi d’un tube a la modulation d’un flux de
chaleur généré par effet Joule. Elle a permis de dresser une cartographie des échanges sur l’en-
semble de la surface d’un échangeur. La mesure des coefficients d’échange basée sur une source
de chaleur modulée présente I'avantage d’étre non intrusive. Elle permet également d’obtenir, de
manieére quasi instantanée, les coefficients d’échange, grace a la simplicité du modele analytique
développé pour les mini-canaux.

Cette méthode est applicable a tout échangeur de type tubes et ailettes, quel que soit le fluide.
L’application a un échangeur réel nécessitera une adaptation du modele, de fagon a prendre en
compte les échanges convectifs externes. Ainsi, des perspectives d’application & un évaporateur
connecté a une machine frigorifique sont envisageables afin de caractériser la distribution en
régime établi et transitoire. Son application a des échangeurs réels renseignerait sur 'influence
d’un grand nombre de parameétres, tels que 'orientation de I’échangeur ou le circuitage, sur la
distribution des échanges. Ainsi, des gains sur efficacité énergétique des échangeurs de chaleur
sont certainement envisageables.

Des essais de mesure des coefficients de transfert thermique ont été menés dans le cas d’un
tube de section circulaire et d’une barrette de mini-canaux. Les valeurs relatives des coefficients
d’échange thermique sont correctement mesurées et la transition du régime laminaire au régime
turbulent est parfaitement identifiée. L’utilisation de la thermographie infrarouge a permis de
mesurer la distribution des échanges sur toute la surface d’un échangeur.

L’influence de 'orientation de I’échangeur et du débit sur la distribution a été évaluée dans le
cas d’un fluide monophasique. La distribution obtenue révele certaines hétérogénéités, principa-
lement liées a la conception de la maquette. La distribution des coefficients d’échange a ensuite
été mesurée dans le cas d’'un fluide diphasique, pour toute une gamme de débits et de titres et
pour plusieurs orientations. Au vu des résultats, la distribution serait principalement gouvernée
par I'inertie de la phase liquide.
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A partir de cette observation, et des conclusions tirées de la bibliographie, des essais explo-
ratoires ont été menés sur 'influence de l'intrusion d’un corps poreux dans le distributeur sur
la distribution des coefficients d’échange. Le corps poreux permet de casser ’élan de la phase
liquide par une dispersion du fluide et assure le mélange des phases.

Les résultats obtenus ont montré qu’au dela de 'amélioration de la distribution observée, la
dépendance de la distribution des échanges au débit et au titre est amortie. Cette solution semble
d’autant plus prometteuse que les pertes de pression engendrées par le corps poreux sont tres
faibles comparées a celles attribuées aux mini-canaux. Cette étude a donc permis de démontrer
qu’il est possible d’améliorer la distribution du fluide dans un échangeur via l'insertion d’un
corps poreux. Des recherches sur la sélection d’un matériau poreux, et en particulier sur sa
porosité, doivent étre menées afin de limiter les pertes de charge et d’améliorer la distribution.

Cette theése n’est que le premier pas de 'analyse d’un échangeur complet. Grace aux ré-
sultats obtenus, un pilote expérimental, représentatif d’'un échangeur de chaleur & mini-canaux
industriel, a été mis au point au cours de la these. Il se compose de deux maquettes d’échangeur
composées de trente barrettes, présentées Annexe[Jl Celles-ci ont été concues de fagon & pouvoir
étudier I'influence de plusieurs parametres, parmi lesquels :

— la configuration de I’échangeur, en U ou en Z;

— lorientation des tubes d’entrée et de sortie, dans le prolongement du distributeur / col-

lecteur ou perpendiculaire a ceux-ci;

— la profondeur d’intrusion des barrettes, nulle ou jusqu’a mi-diametre.

Les distributeurs et collecteurs sont composés de deux parties, de fagon a pouvoir introduire
des dispositifs de mélange des phases. L’effet de I'intrusion d’'un corps poreux ou d’'un dispositif
de dispersion pourra ainsi étre étudié, de méme que l'influence de la longueur du distributeur
et du collecteur.

Le distributeur et le collecteur ont été réalisés en PVC transparent, de fagon a permettre
la visualisation de I’écoulement. Enfin, parmi les essais prévus ultérieurement figure ’étude de
la distribution d’un fluide frigorigene a 1’état diphasique. Les deux échangeurs supportent pour
cela une pression interne de 7 bar.

Cette étude a permis de montrer la faisabilité de la méthode de mesure de la distribution a
I’aide d’une caméra infrarouge. Nous pouvons désormais passer a 1’étape suivant, qui est I’étude
d’un échangeur a trente barrettes.

Parallelement aux travaux expérimentaux, un modele analytique de la distribution d’un fluide
diphasique dans un évaporateur, basé sur ’équilibrage des pertes de charge sur ’ensemble des
circuits parcourus par le fluide, a été développé. La confrontation a des résultats expérimentaux
issus de la littérature a permis de valider le modele dans le cas d’'un mélange eau-air et du
fluide frigorigene R-134a. Un tel outil offre un grand nombre de possibilités. L’influence sur la
distribution de parameétres tels que le nombre de barrettes, la profondeur d’intrusion ou encore
la géométrie des distributeurs et collecteurs peut ainsi étre évaluée.

Le modele développé au cours de la these se limite & une seule orientation de ’échangeur. Le
modele de séparation des phases utilisé, bien que perfectible, fournit des résultats satisfaisants. La
simulation du comportement de I’échangeur pour d’autres orientations nécessitera des recherches
bibliographiques, ou le développement de modeles adaptés.

La modélisation d’un corps poreux, ou de la dispersion du fluide dans le distributeur, pourra
également étre implémentée. Le modele développé fournit un outil fiable pour I’étude de I'in-
fluence d’'un grand nombre de parametres géométriques. Il pourra étre utilisé, en particulier,
pour caractériser la distribution dans les échangeurs de chaleur de plus grande puissance, pour
lesquels la problématique est accrue.

A T'issue de cette these, tous les outils sont disponibles pour « ’Optimisation d’un évapora-
teur & mini-canaux par la maitrise de la distribution en fluide frigorigene ».
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Annexe A

Bilan des géométries et parametres étudiés

Ref. Fluide Conditions opératoires Orientation du (ou  Orientation du dis- Géométrie du dis- Géométrie des tubes / Pincement entre les
des) tube(s) d’ali- tributeur / Orien- tributeur / Dia- Nombre de canaux / tubes / Profondeur
mentation  (nombre) tation de Dlécoule- metre hydraulique Diameétre hydraulique  d’insertion [mm)]
/ Diameétre interne / ment dans les ca- / Longueur [mm)] / Longueur [mm|]
Longueur [mm] naux
Ahmad HFE 7100 G = 70 — 400 Co /17,3 /1600 DH / CVD; DH/ C /50,30, 17,3/ P /8 /3,846 / 235 1070
et al. z=0,05—0,45 CH; DH / CVA 127
(2009) T =333
p=0,9-1,2
[Bernoux R-113 G = 35— 100 Co /17,3;50 /1600 DH / CVD C /50 / 96 P/4;8/385/100 10/0
(2000) z=0,1-0,8
T =313 — 343
R-134a 7 = 0,0098 — 0, 0290 Co// DH / CVA C/16/ / 34x19 / 0,77 / 900 9,8 /055D
(2011) z=0,0—0,3
Tair =25—140
Bowers R-134a 7 = 0,015 — 0,035 Pe (4) / / 89; 267 DH / CVD C /2042 /4826 P /15x6 /1,54 /3175 9,9 /56;10,2; 14,7
et al. z=0-0,35
(2006) p=8—29
T =295 — 338
Canire Eau-air  Vj = 0,0017 — 0, 4667 Co / 88 (deux ca- DHDV |/ CH- C /Dext=100/ C/2;6/88/ /
et al. Vi = 0,0017 — 5,0000 naux); 25,4 (six ca- CcVAR Lext = 150
(2006) naux) /

Suite sur la page suivante

1. Une intrusion croissante ou décroissante dans le sens de ’écoulement a également été expérimentée. Les variations sont comprises entre 5,6 mm et 14,7 mm.

2. Le distributeur est un cylindre dont I’axe est parallele a ceux des canaux. L’angle de ’ensemble peut varier de 0 © & 90 °. Trois cas sont étudiés :

horizontalement (pour un angle de 0 °), deux canaux alignés verticalement (une fois encore pour un angle de 0 °) et six canaux.

deux canaux alignés



Ref. Fluide Conditions opératoires Orientation du (ou  Orientation du dis- Géométrie du dis- Géométrie des tubes / Pincement entre les
des) tube(s) d’ali- tributeur / Orien- tributeur / Dia- Nombre de canaux / tubes / Profondeur
mentation  (nombre) tation de '’écoule- meétre hydraulique Diameétre hydraulique d’insertion [mm]
/ Diameétre interne / ment dans les ca- / Longueur [mm)] / Longueur [mm]
Longueur [mm)] naux
Cho et Chd R-22 Adiabatique Pe; Co; In /9,52 / DVA /CH; DH/ C /19,4 /148 P/ 15x8 / 1,32 / 617 /
(2004) G = 60 CH
£=0,1-0,3
T = 280
p=06,22
[Cho et Chd  R-22 Adiabatique et non adiaba- Pe; Co; In / 952 DVA /CH;DH,/ C / 194 / 148 P /41x8 / 1,3/ 624 /
(2004) tique (adiabatique) /; Pe (3; CH (adiabatique); (adiabatique); 429  (non adiabatique)
m = 0,0183 6)// DH / CV; DH / (non adiabatique)
z=0,1-0,3 CIA (de 0°415°) P /15x8/1,3/617
T=10 (non adiabatique) (adiabatique) ;
(adiabatique)
= 0,0383 — 0,0433
£=0,1-0,2
T = 280
(non adiabatique)
[Fei et all R-134a  Adiabatique Co /10 / 120 DH / CVD / /67 c/5// /0
(2002) =20 — 60
z=0-0,3
Fei et Hrn- R-134a  Adiabatique Co /6;8,7;12;153/ DH/CVD pPC//305;//67 C/5//;P/5/)/ /0
jak (2004) G =10 — 100 120; Co / 3,2;6,4; 9,5
z=0-0,4 /120; Co / 1 /120
Horiki et Eau-air  Adiabatique Co / / 600 DH / CVA PC / 40 / 390 C/4/10/585;800; 130 /0;20; 30
Osakabe Vsup,1 = 0, 054 — 0,100 1 000
(1999)
Hwang R-134a 1 = 0,030 — 0,060 Co; Pe / / DH / // P /30x6 /1,7 /1000 2,86 (pincement entre
et al. z=0,15-0,45 barrettes 10) / 9,5
(2007) T = 280,2
Q=5
Hwang R-410a 7 = 0,030 — 0,060 Coj; Pe / /190 DH / CVA /19 / P/ 18x6; 24x6; 30x6 / 2,86 (pincement entre
et al. z=0,3 1,7 / 1 000 barrettes 8; 10; 12) /
(2007) T = 280, 2 9,5
Q=0-10
Eau-air  Adiabatique Co / 17 / 1 000 DH / CVD; DH / C /17 /400 P /30x8 /1,32 / 1,89 (pincement entre
(2006) G = 70 — 200 CVA barrettes 9,8) / 0; 4,25
r=0,2—0,6 (0,25 D); 8,5 (0,5 D)
Kim et Led R-134a G = 70 — 400 Co /17 / 1 000 DH / CVD; DH / C /17 /400 P/10/1,32 /910 1,89 (pincement entre
(2006) z=20,2-0,6 CVA barrettes 9,8) / 0; 8,5
(0,5 D)
[Kim_ef all R-134a G =70 — 400 Co /17 / 1 000 DH /CVD;DH/ C /17 /150 P/10x8 /1,32 /910 1,89 (pincement entre
(2007) z=0,2-0,6 CVA barrettes 9,8) / 0; 8,5

(0,5 D)

Suite sur la page sutvante
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Ref. Fluide Conditions opératoires Orientation du (ou  Orientation du dis- Géométrie du dis- Géométrie des tubes / Pincement entre les
des) tube(s) d’ali- tributeur / Orien- tributeur / Dia- Nombre de canaux / tubes / Profondeur
mentation  (nombre) tation de '’écoule- meétre hydraulique Diameétre hydraulique d’insertion [mm]
/ Diameétre interne / ment dans les ca- / Longueur [mm)] / Longueur [mm]
Longueur [mm)] naux
Koyama R134a G = 130 Co /7 DH / CVA C/97/ C / 6x6 / 0,85/ 15 / 45 (05 D); O-
et al. z=0,1-0,4 6,075 (0 D-0,675 D)B
i:)gig T =294
Eau-air  Adiabatique Co / PC 24x24 /1650 DVA / CH PC /24 /20,8 P /6 /3,33 /500 11,4/0;1;2;3;4;5;
(2004) G=54—134 6; 12
£=0,2-0,5
p=0,5-1,0
[Led Eau-air  Adiabatique Co / PC 8x8 / 1 000 DVA / CH PC/8/ P/2/1,78 / 300 9-49 /0
(2009H) Vgup = 0,08 — 0,28
Veupy = 13,2 — 21,4
=0,15— 0,25
(2009d) Eau-air  Adiabatique Co / / 1650 DVA / CH PC /14 /171 P/ 30; 30x6 / 2,498; 9,8 /0;6;12
G =70—-165 1,570 / 690
r=0,3-0,7
p=1,5-20
Marchitto Eau-air  Adiabatique Co /26 / 2000 DH / CVA C /26 /376 P /16 / 16,364 / 500 18 /0
et al. Vsup,1 = 0,20 — 1,20
(2008) Vsup,v = 1,50 — 16,50
p=1,5-22
Marchitto Eau-air ~ Adiabatique Co /26 / 2000 DH / CVA C /26 /376 P /16 / 16,364 / 500 18 /0
et al. Vsup,1 = 0,20 — 1,20
(2009) Vsup,v = 1,50 — 16,50
p=1,4—4,5
Osakabe Eau-air  Adiabatique Co / / 600 DH / CVA PC /40 / 390 C/4/10/585;800; 130/0
et al. Vsup,1 = 0,054 — 0,100 1 000
(1999) Rej = 2 000 — 4 000
(avec bulles)
HFE Adiabatique Co / 16 / 1502 (hori- DH / CVD; DVD C /16 / 180 P /87 /0889 /235 2 (pincement entre
(2008) 7100 G =41-111 zontal) ; 1202 (vertical) / CH les barrettes 10) / 8
z=0,15— 0,90 (0,5 D)
(horizontal)
G =39 — 166
£=0,15—0,9
(vertical)
T = 328 — 362
p=0,85—2,20
Pustyl- Eau-air  Adiabatique Pe// DH / CIA (0 °a C/50/ C/4/26/6000 600 / 0
nik et al p=1 15 ©)
(2006)

Suite sur la page suivante

3. Les trois barrettes proches de 'entrée sont insérées de 0,675 D tandis que les trois autres sont affleurantes.

qel



Ref. Fluide Conditions opératoires Orientation du (ou  Orientation du dis- Géométrie du dis- Géométrie des tubes / Pincement entre les
des) tube(s) d’ali- tributeur / Orien- tributeur / Dia- Nombre de canaux / tubes / Profondeur
mentation  (nombre) tation de '’écoule- meétre hydraulique Diameétre hydraulique d’insertion [mm]
/ Diameétre interne / ment dans les ca- / Longueur [mm)] / Longueur [mm]
Longueur [mm)] naux
[Rong et all  Eau-air  Adiabatique Co // HH /CVA;HH/ C// Canaux constitués /0
(1996) Vgup,1 = 0,015 — 0,241 cvDHA de Dlassemblage de
Veup.v = 4,48 — 32,19 plaques / 1-5 / / 183
[Taitel et all FEau-air  Adiabatique Pe / / DH/CIA(0°a15 C/50/ C/4/26/6000 600 / 0
(2003) Vi=0,1-3,0 °)
Vi, = 0,05 — 3,00
Teclema- Eau-air  Adiabatique Pe (2) / 36,2; 36,2E/ DH / CVD, CID, C /38,1 /484,88 C/6x52 /64 /635 66,9 / 0
riam et al. iy = 0, 2528 — 0,4893 CH
(2003) 1y = 0,0010 — 0,0162
(une alimentation)
17y = 0,2618 — 0, 5040
iy = 0,0010 — 0,0153
(deux alimentations)
p=1,7
Tomp- Eauwair G = 50 — 400 Pe (4) / / 11633; DH/CVD P / 1506; 946; P / 15x6 / 1,586 / 9,9 /0
kins et al. z=0-0,4 303,78 6.24 / 560 317,5
(2003)
Vist et R-134a G =124 — 836 Co / 16 / 250; 50 DH /CVA;DH/ C/8;16/ c/10/4/ 21/0
Pettersen m = 0,025 — 0,042 CVD
(2004) z=0,11—-0,50
p=16,9-7,1
Tair = 40 — 60
Wata- R-11 Adiabatique Co/ / DH/CVA;DVA/ /20 (DH /CVA); C /24 (DH/CVA); /0
nabe et al. G =40 — 120 CH 6 (DVA /CH)/ 35 (DVA /CH) /6 /
(1994) (DH / CVA)
G = 440 — 620
(DVA / CH)
z=0,0-0,3
Webb et Eau-air Adiabatique Co// DH / CV Sectionen D /32 / P /20x11 /1,3 / 750 2,2 /0;4;10; 15; 20
Chung ) = 36,01 — 189,19

(2003)

Ty = 87,8 — 240,99
z=0,3-0,8

Suite sur la page suivante

4. Deux types d’échangeurs a plaques sont testés, & obstacles circulaires et & ailettes inclinées. Chacun est formé de deux passes, une ascendante (ou descendante), 'autre
descendante (ou ascendante).

5. Les axes des alimentations sont situés a 55,2 mm et a 290,2 mm de I'une des extrémités du distributeur.
6. Les ensembles de canaux sont numérotés de 1 & 6, chacun comprenant deux canaux horizontaux, deux canaux orientés a 45 ° et un canal vertical.

7. Quatre entrées sont connectées perpendiculairement au distributeur, a ses deux extrémités. La longueur du distributeur précédant la premieére barrette dépend de
I'extrémité considérée. D’un coté, la premiére barrette est située a 116,33 mm de 'alimentation, de ’autre a 303,78 mm. D’autre part, a chaque extrémité, deux alimentations

sont situées du coté des barrettes, deux du coté opposé aux barrettes.
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Ref. Fluide Conditions opératoires Orientation du (ou  Orientation du dis- Géométrie du dis- Géométrie des tubes / Pincement entre les
des) tube(s) d’ali- tributeur / Orien- tributeur / Dia- Nombre de canaux / tubes / Profondeur
mentation  (nombre) tation de '’écoule- meétre hydraulique Diameétre hydraulique d’insertion [mm]

/ Diameétre interne / ment dans les ca- / Longueur [mm)] / Longueur [mm]
Longueur [mm)] naux

Wen et all R-134a G = 130 — 145 Co /7 DH / CHH C/13/4/1200 7

(2008) p=1,735

0o ct_all Eauair G =39 — 393 Pe (4) / / 11633; DH/CVD;DVA/ P / 1506; 946; P / 15x6 / 1,58 / 9,9/0

(2002) z=0,03—0,48 303,78 CH 6.24 / 560 317,5

Zhang R-134a 7 = 0,015 — 0,035 Pe (4) / / 11633; DH /CVD P / 1506; 946; P / 15x6 / 158 / 9,9/0

et al. £=0-0,35 303,78 6.24 / 560 317,5

(2003)

Nomenclature : G : flux massique [kg.m~2.s71]; z : titre massique en vapeur [—]; Re : nombre de Reynolds du liquide [—]; Rey : nombre de Reynolds du gaz [—]; vsup, : vitesse

superficielle du liquide [m.s™']; vsup,v : vitesse superficielle du gaz [m.s~!]; Vi : débit volumique de liquide Ls™1; Vy @ débit volumique de gaz [Ls™1]; 7 : débit massique [kg.s™1]; 7y :
débit massique du liquide [kg.s~1]; 7y : débit massique du gaz [kg.s~']; T : température [K]; p : pression d’entrée [bar]; @ : flus de chaleur appliqué aux tubes [kW]; DH : distributeur
horizontal ; DVA : distributeur vertical écoulement ascendant ; DVD : distributeur vertical écoulement descendant ; CH : canaux horizontaux ; CVA : canaux verticaux écoulement ascendant ;
CVD : canaux verticaux écoulement descendant; CIA : canaux inclinés écoulement ascendant ; CID : canaux inclinés écoulement descendant; C : cylindrique; P : parallélépipédique; PC :
parallélépipédique de section carrée; Pe : perpendiculaire au distributeur; Co : coaxial au distributeur; In : incliné par rapport au distributeur.

8. Trois types de distributeurs sont testés : un distributeur Venturi, un distributeur Venturi connecté a un tube & micro-ailettes spiralées internes et un distributeur Venturi
comprenant un rouleau.

9. Quatre entrées sont connectées perpendiculairement au distributeur, & ses deux extrémités. La longueur du distributeur précédant la premiere barrette dépend de
I'extrémité considérée. D’un c6té, la premiere barrette est située a 116,33 mm de 'alimentation, de 'autre a 303,78 mm. D’autre part, a chaque extrémité, deux alimentations
sont situées du coté des barrettes, deux du co6té opposé aux barrettes.

10. Deux entrées sont connectées perpendiculairement au distributeur, a ses deux extrémités. La longueur du distributeur précédant la premiére barrette dépend de I'extrémité
considérée. D’un coté, la premiere barrette est située a 116,33 mm de I'alimentation, de I'autre a 303,78 mm. Les deux alimentations sont situées du coté opposé aux barrettes.
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Annexe B

Pertes de pression engendrées par la
réunion des courants

Pour les pertes de pression dues & la réunion des courants, dans le cas d’un fluide diphasique,
Schmidt et Loth (I@_%) ont proposé trois modeles de résolution baptisés modele de coefficient de
pertes de pression, modele de coefficient de contraction et modele de coefficient de quantité de
mouvement. Ces modeles sont dérivés de modeles développés pour un fluide monophasique. Les
modeles de coefficient de pertes de pression et de coefficient de quantité de mouvement seront
ici présentés.

Le modele de coefficient de pertes de pression, tout d’abord, repose sur la configuration de
I’écoulement présentée figure Bl Ce modele est basé sur les hypothéses suivantes :

— le régime d’écoulement est supposée quasi-établi,

— il n’y a ni échange, ni production de chaleur,

— S3p = S3p,1+53h2 = 53,

— les propriétés thermophysiques du fluide sont supposées constantes,

— la pression est supposée uniforme sur chaque section,

— les forces intervenant sur le contour d’'un écoulement n’affectent que les échanges d’énergie
mécanique entre les deux écoulements représentés figure [B.1l

fictitious streamtubes
N

position 3b position 3

position 2

(undisturbed (flow takes the (undisturbed
plpeﬂow) total cross-section  pipeflow)
<— position 1
(undisturbed
pipeflow)

Ficure B.1 — Configuration de I’écoulement dans le cas du modele de coefficient de pertes de

pression (Schmidt et Loth, |_Q9A

Schmidt et Loth (I@ ) précisent que les sections Ssp,, S3p1 et S3p, 2 ne sont que des sections
fictives, 'expérience montrant que les deux écoulements sont mélangés en ces points. Les pertes
de pression entre I’entrée du tube secondaire et du tube principal et la sortie s’expriment donc
par :

2
2

Pdp,1 Vdp,1

(14+¢&ps_1)— 2

Aps_1 = va371 + Apag (B.l)
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et :

Pdp,1

Pdp,3 vﬁ 3 “c21 1
’Tp’ (1+&pz—2) — % + Apaq (B.2)

avec Apaq les pertes de pression additionnelles. En effet, I’écoulement au niveau de la section
S3p est plus homogeéne qu’au niveau de la section S3. Les deux phases se séparent de plus en plus
a partir de la section Ssp,. Cette séparation est provoquée par les frottements du fluide avec la
paroi. Les pertes de pression sont donc égales a la somme des pertes de pression par frottement
et des pertes de pression dues a la variation d’énergie cinétique. Les pertes de pression par
frottement s’expriment par :

Apz_9 =

2
Ydp,3
Apy = =502 (1= F ) (B.3)
Les pertes de pressions additionnelles s’expriment par :

Apad = Pdp,3 Uc21p73 (Fp v2,3 1) + Apfr (B4)

soit :
Apad = Pdp,3 ’ng,S (va2,3 - 07 5 va3,3 - 07 5) (B5)

Les coefficients de pertes de pression {p 31 et {&p 3_o sont basés sur des modeles développés
pour un fluide monophasique. Ils sont définis comme suit :

¢ps_1 =2,065w® — 4,604 w? 4 4,764 w — 0,939 (B.6)

et :
§p3—2 = 0,871 W — 2,190 w? + 1,896 w + 0,065 (B.?)

En se basant sur un fluide monophasique incompressible en régime turbulent, le ratio des débits

w s’exprime :
-1

2 1/2

v S

w= |1+ %2721%22 (B.8)
Pdp,1 Vgp 1 S1

Les facteurs de correction de I’écoulement Fp w3 et Fp .2 ; de la section i, proposés par Schmidt

et Loth (1994), s’expriment par :
(@} e zi)’
AP \p2 e pi (1 - 61)2

F Si — (Bg)
P pdp,i ng,i
et : )
i} ( @} ) )
A? v €i J—
Fp v2i = : i p21 ( 1) (BlO)

Le modele de coefficient de quantité de mouvement repose sur la résolution de I’équation
de conservation de la quantité de mouvement dans le sens de I’écoulement. La configuration
de D’écoulement est présentée figure Ce modele ne peut donc étre appliqué que pour la
détermination des pertes de pression Aps_s le long de la branche principale. A partir des mémes
hypothéses que pour le modele du coefficient de contraction, présenté Section 1] et en supposant
la vitesse dans la branche secondaire normale a la vitesse dans la branche principale, les variations
de pression entre la branche principale et la sortie s’expriment par :

Aps o = (Pdp,3 Vips — Pdp.2 U?ip,?) EM,3—2 + Apad (B.11)
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De méme, a partir des mémes hypotheses que pour le modele du coefficient de contraction, le
coefficient de quantité de mouvement &1 3_2 s’exprime :

1+&32—(1-w)?
1—(1—w)?

Em3—2 = (B.12)

momentum balance volume
.l

)

——
position 2 position 3b position 3
(undisturbed (flow through the  (undisturbed
pipeflow) total cross-section)  pipeflow)
<— position 1
(undisturbed
pipeflow)

FicUure B.2 — Configuration de ’écoulement dans le cas du modele de coefficient de quantité de
mouvement (Schmidt et Loth, [1994)






Annexe C

Modeles de séparation des phases

Afin d’évaluer la distribution des titres en gaz le long du distributeur, deux modeles ont été
proposés. Le premier, issu des travaux de (@), correspond a la distribution dans le cas
d’un distributeur horizontal et & une alimentation des tubes ascendante. Ce modele repose sur
la division du distributeur en trois parties. La premiere partie correspond a un rapport de la
densité de flux de vapeur locale sur la densité de flux massique de vapeur en entrée supérieur
a 0,7. Aux tubes répondant a ce critere est attribué un titre en gaz en entrée de 0,96. Pour un
rapport des densités de flux inférieur a 0,2, le titre en gaz attribué est de 0,123. Les tubes ayant
des rapports de densité intermédiaire regoivent un titre en gaz obtenu par interpolation entre
0,9 et 0,1. Cette définition du profil de distribution des titres en gaz augmente sensiblement
le temps de convergence lorsqu’il est utilisé en conjonction avec le modele de distribution des
débits massiques. Une simplification de ce modele a donc été développée par (@)

Au lieu d’un profil de distribution en trois parties requérant une interpolation entre les deux,

) a proposé un profil en deux parties. Les tubes les plus proches de l’entrée du

distributeur se verront attribuer un titre en gaz de 0,7. Les tubes suivants regoivent également

un titre en gaz de 0,7 tant que I’équation de conservation de la masse de vapeur est vérifiée.

Lorsque celle-ci n’est plus vérifiée, le titre en vapeur au niveau du tube est considéré équivalent

au titre en gaz local dans le distributeur. La méthode peut étre décrite sous forme d’équations
comme suit :

Si

Maist,i Tdist,i — Mbar,i Thar,i > 0 (C.1)
lorsque :

Thari = 0,7 (C.2)

alors :
Tpar,i = 0,7 (C.3)

Sinon :
Thar,i = Tdist,i (C4)

Les calculs effectués par (@) permettent de conclure que les deux modeles donnent
des résultats proches.






Annexe D

Pertes de pression dans le cas d’un
fluide diphasique

La corrélation la plus répandue permettant de quantifier les pertes de pression dues aux
frottements dans le cas d'un mélange diphasique, a été développée par
). Les pertes de pression du fluide diphasique sont déduites a travers une corrélation qui
relie le multiplicateur de pertes de pression :

(dp/dz) (dp/dz)
(dp/dz), (dp/dz),

aux pertes de pression des phases liquide ou vapeur s’écoulant seules dans la conduite avec leurs
débits respectifs :

() RGO () _AG0a? () LG,
dz),  2p Dy dz), 2p Dy dz 2 py Dy, '

et ¢2 = (D.1)

¢ =

Les facteurs de frottement fi et f, sont déduits, comme dans le cas du fluide monophasique, des

nombres de Reynolds de chaque phase. Ceux-ci sont définis par :

G (l—x)D GxD

GO-2)Dn i p, _GxDn (D.3)
21 oy

Les multiplicateurs de pertes de pression des phases liquide et vapeur sont reliés au parametre

de Lockhart et Martinelli :

Re =

dp/dz 1—2\? py fi

2= dp/ )1:< > P i (D.4)
(dp/dz), z n fv

Une représentation graphique de la corrélation est présentée figure [D.11

Plusieurs courbes sont proposées en fonction des régimes d’écoulement de chacune des phases.
Chisholm (Ijﬁ_’ﬂ a développé des équations permettant de retrouver les valeurs des courbes de

|I.@_ckhar_t_eLMammﬂlh|

c 1
¢1=1+;+?et¢v:1+0x+x2 (D.5)

Le coefficient adimensionnel C' dépend du régime d’écoulement. Le régime est considéré laminaire
pour Re < 1 000 et turbulent pour Re > 2 000. Les valeurs proposées par \Chisholm (IL%_ﬂ) sont
présentées tableau [D.11

Par ailleurs, IMishima. et Hibiki (IL99_d) a développé une expression du coefficient C' dans le

cas des mini-canaux :

C =21 (1 — 70319 Dh) (D.6)
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100
/¢Ltt
vt :G“T il
$i G
e 10 ¢L*V,— . ARSI
Lvv H N Gy
] S
L1 d ]
1
0.01 0.10 1.00 10 100

PARAMETER X

FIGURE D.1 — Correlation de [Lockhart et Martinelli (1949)

TABLEAU D.1 — Valeurs du coefficient C' pour I'estimation du multiplicateur de perte de pression

de [Lockhart et Martinelli (1949), d’aprés (Chisholm (1967)

Liquide Vapeur  Indice C' [—]

Turbulent Turbulent tt 20
Laminaire Turbulent It 12
Turbulent Laminaire tl 10
Laminaire Laminaire 1 5

Cette corrélation tient compte de I'influence de la largeur des canaux dans le cas ou celle-ci est
du méme ordre que le diameétre des bulles de gaz.

Les pertes de pression du fluide diphasique peuvent également étre déduites des pertes de
pression de la phase considérée s’écoulant seule dans la conduite avec le débit total du mélange.
Les multiplicateurs de pertes de pression de la phase seule sont alors donnés par :

(dp/dz) o _ (dp/dz)

Ph = " et 2 = 2 D.7
== /), /)., 7
Les pertes de pression des phases liquide et vapeur seules sont données par :
d s G? d vs G?
_ <P> _ NG (p> _ S (D.8)
dz Is 2p Dy, dz vs 2 py Dy,

Les facteurs de frottement fis et fis dépendent des nombres de Reynolds. Ceux-ci sont définis
pour chaque phase par :
G Dy G Dy G Dy,

Re = et Reys = (D.9)
201 1 Hv

Rels =

Plusieurs corrélations permettent de déduire la valeur des coefficients multiplicateurs. Pour
de fortes pressions, la corrélation de (@), mise en équation par Chisholm (1973a),

est la plus adaptée (Il@l].&mamd, K

=1+ (Y2 1) (B2l /2 (1 - 2)7/2 4 g1om) (D.10)

avec n correspondant a I’exposant du nombre de Reynolds pour la détermination du coefficient
de frottement. Ainsi, n vaut 1 d’apres la corrélation de Blasius, et 0,25 d’apreés 1’équation de
Shah et London. Le coefficient Y est donné par ’équation :

Y2 — (dp/dz)ls (D.ll)

(dp/dz),



147

Le coefficient B dépend de la valeur de ce coefficient Y et du débit massique. Sa valeur en
fonction de ces parametres est donnée tableau [D.2

TABLEAU D.2 — Valeurs du coefficient B pour 'estimation du multiplicateur de pertes de pres-

sion, d’aprés (Chisholm (19734)

Y [-] G [kgm=2s71] B [-]
<500 483
Y <95 500 <G <1900 2 400/G
> 1900 55/G1/?
9,5 <Y < 28 = 600 520/ (¥ G'?)
> 600 21/G

Y > 28 - 15 000/ (Y2 G/2)







Annexe E

Coefficient d’échange thermique d’un
fluide monophasique

L’estimation des coefficients d’échange thermique nécessite de déterminer un certain nombre
de grandeurs. Tout d’abord, les propriétés physiques du fluide sont évaluées a la température
moyenne de ’écoulement :

T + Ty

2

Trnoy = (E.1)
Afin de déterminer le régime d’écoulement, le nombre de Reynolds du fluide doit étre calculé.
Le régime est considéré laminaire jusqu’a un nombre de Reynolds de 2 300. Au-dela, le régime

est transitoire et I’écoulement n’est pleinement turbulent qu’a partir d’un nombre de Reynolds
de 10°.

Dans le cas d’'un écoulement en régime laminaire, la longueur de ’établissement revét une
importance particuliere. En effet, les régimes dynamiques et thermiques ne sont chacun établis
qu’a partir d’une certaine longueur. Le rapport L/Dy, doit donc étre estimé.

A partir de ces données, le coefficient d’échange thermique peut étre évalué en sélectionnant
la corrélation appropriée.

Le coefficient d’échange thermique en régime laminaire a été étudié par de nombreux auteurs

(le.ah_Qt_I@_ndQﬂ, |_L9_7ﬂ) Il dépend principalement du mode de chauffage utilisé, qui peut étre
soit a température de paroi uniforme, soit a flux de chaleur uniforme.

GRETh (@) précisent que, pour un grand nombre d’échangeurs, la condition de tempé-
rature de paroi uniforme est celle qui se rapproche le plus des conditions réelles. Le coefficient
d’échange thermique dépend aussi grandement des conditions d’établissement, et donc de la
longueur du tube.

Ainsi, dans le cas d’'un tube tres long, i.e. lorsque les profils de vitesse et de température
sont établis, les coeflicients d’échange thermique ne dépendent que de la condition de chauffage :
— pour une température de paroi uniforme :

Nu = 3,66 (E.2)

— pour un flux de chaleur uniforme :
Nu = 4, 36 (E.3)
Dans le cas d’un tube court, cas le plus fréquemment rencontré dans les échangeurs, le régime
dynamique est établi mais pas le régime thermique. Ce cas correspond a un tube dont le rapport
L/ Dy, est tel que :
L/Dy <0,1Re Pr (E.4)
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La longueur L = 0,1 Dy Re Pr représente la longueur d’établissement du régime thermique.

Dans ce cas de figure, nous proposerons la corrélation de Sieder et Tate citée par (GRETH

(1987) :

Nu = 1,86 (Re Pr Dy,/L)"/3 (] prpar) (E.5)

[t et fipar Teprésentant respectivement la viscosité a la température moyenne du fluide et la
viscosité a la température de la paroi en contact avec le fluide. Cette corrélation est valable pour
0,6 < Pr < 100, 100 < Re < 2 100 et L/Dy, < 0,1 Re Pr.

Enfin, dans le cas d’un tube trés court, soit L/ Dy, < 10, les régimes dynamique et thermique
ne sont pas établis. Dans ce cas, (M) recommandent 1’utilisation de la corrélation de
Pohlhausen, développée pour des plaques planes mais adaptée aux cylindres :

1
Nu = 0, 664 7 /Re Pr Dy /L (E.6)

En régime transitoire et turbulent, le nombre de Nusselt est estimé a partir d’une corrélation
de la forme (Im, @) :
Nu = K Re® Pr’ f(Dy, /L) (E.7)

Les coefficients K, a et b sont fonction des résultats expérimentaux et varient suivant les auteurs
et les conditions opératoires. Contrairement au régime laminaire, le mode de chauffage n’a
généralement pas d’importance et la longueur d’établissement, bien plus courte qu’en régime
laminaire, n’est bien souvent pas prise en compte dans les corrélations.

Les corrélations de Dittus-Boelter (W inLQrLQﬂ, M) font partie des premieres corrélations
a avoir été développées en régime turbulent :

Nu = 0, 0243 Re’® pr04 (E.8)
pour un fluide qui s’échautffe,

Nu = 0, 0265 Re® Pr03 (E.9)
pour un fluide qui se refroidit.

Cette corrélation est valable pour 0,7 < Pr < 120, 10* < Re < 1,2 10° et L/Dy, > 60. Les
propriétés du fluide sont évaluées a la température moyenne du fluide 7y, donnée par :

T, + T.
Tinoy = — ; & (E.10)
avec T, et Ty les températures du fluide en entrée et en sortie, respectivement.
Colburn (@) a proposé une corrélation semblable :
Nu = 0,023 Re®8 pPrl/? (E.11)

valable pour 0,5 < Pr < 100. Les propriétés thermodynamiques sont considérées a la température

de film, donnée par :
Tpar + Tmoy

2
La température de paroi Tp,, doit étre identifiée par un procédé itératif.

Thim = (E.12)



Annexe F

Coefficient d’échange thermique d’un
fluide diphasique

Historiquement, le premier modele de coefficient d’échange thermique d’un fluide diphasique
a été développé par (@) Il reste le plus utilisé. Selon [Rohsenow et Hartnett (ILQ’H),
cité par ), la corrélation de m ) est valable pour un grand nombre
de configurations, notamment I’écoulement dans une conduite circulaire, une large gamme de
diametres et de débits et un titre en vapeur allant de 0 a 0,71. La corrélation de (@)
s’exprime :

a =5 ayase + F acy (F.1)

Le terme d’ébullition nucléée en vase yase est pondéré par un facteur d’atténuation S. Ce
parametre prend en compte la variation de la température le long de I’épaisseur du film liquide.
La bulle se développe donc a une température différente de la température de paroi. Le coefficient
S, proposé par Collier cité par @ ), s’exprime :

1,17\ 1
S = (1+2,56 1076 (Re1 F1725) ) (F.2)

Le coefficient F représente le facteur d’amplification du coefficient d’échange thermique pour
la convection forcée a.y. Une expression couramment utilisée a été proposée par Collier. Cette
expression dépend de la valeur du parameétre de Lockhart et Martinelli x. Si = < 0,1 :

F=1 (F.3)

sinon, si xy~! > 0,1 :
)0,736

F=235 (x—l 10,213 (F.4)

D’autres valeurs pour I’ et S sont proposées dans la littérature (Care;l, 1995 : Kandlikar

et al., 1999 ; |BLa11QS£A]|, |20_0d)

Plusieurs corrélations permettent d’estimer le coefficient d’échange thermique pour d’ébulli-
tion en vase. L’une des premieres corrélations permettant d’estimer ce coefficient est la corréla-
tion de [Rohsenow ), reliant le nombre de Nusselt au nombre de Reynolds et au nombre de
Prandtl. Bedecarratd (IM) précise que le nombre de Reynolds s’exprime en fonction de la vi-
tesse de formation du film liquide & la paroi lorsqu’une bulle de vapeur se détache. La dimension
caractéristique pour ’évaluation du nombre de Nusselt et du nombre de Reynolds est propor-
tionnelle au diametre des bulles lorsque celles-ci se détachent. Ce diametre peut étre obtenu par
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bilan entre les forces de tension interfaciale et les forces de flottabilité. La corrélation s’exprime

sous la forme :
. 0,33
Cpl (Tpar - Tsat) q < g )1/2 s
: = (| Pr F.5
hiv P\ hy \g (p— pv) (F.5)

Rohsenow (IL%Q) propose s = 1 pour 'eau et s = 1,7 pour les autres fluides. Le coefficient Cp,
dépend de la combinaison liquide-paroi. Plusieurs valeurs sont proposées par [Rohsenowl (|19_6j)
et INix_et_al. (IL%_ﬂ), allant de 0,0049 a 0,0800. En I'absence de résultats expérimentaux et de
données, Cf, = 0,013 servira de premiere approximation (IB_edmrLaﬂ, |2£)Dﬁ)

Etant donnée la difficulté d'utilisation de la corrélation de Rohsenowl (ILM), nous propo-

serons la corrélation de [Stephan et Abdelsalaml (Il%d), valable pour 0,003 < preq < 0,780, ou

Pred = P/Per st la pression réduite, et 1 < 29 Refo’g’ Fr?’2 <1,2:

9 0,745 0.581
q Dy (m) : 0,533 ki
Oyase = 207 — Pry 7% — F.6
- (kl Tsat) p1 LoDy (£-6)
ou Dy, représente le diametre de détachement d’une bulle :
o 1/2
Dy, = 0,0208 5 <> (F.7)
g (o — py)

L’angle de contact 5 a pour valeur 35 °, quel que soit le fluide considéré.

Nous citerons également la corrélation d’ébullition nucléée en vase de|Forster et Zuber (1955),
proposée par (Chen (1964), qui s’exprime :

0,79 0,45 0,49
C

1 1 A
Ovase = 0,00122 oo o3t | (Tpar — Toat) ™' Apy” (F.8)
o2 T g oy

ou l'écart de pression Apg,; est donné par la relation de Clausius-Clapeyron :
hlv (Tpar - Tsat)

Apsat =
1 1
Tsat < - )
Pv 1

(F.9)

Enfin, une autre corrélation valable pour exprimer le coefficient d’échange thermique pour
I’ébullition en vase est celle de (ﬁi)@l) :
0,12—0,434 In(¢)

Ovase = 55 iy (—0,4341n (preq)) %> M~Y2 4723 (F.10)

avec M la masse molaire du fluide et € la rugosité de la paroi, exprimée en pm. ILiu_et Winterton
(ILQ9J) et [Thomd (Il)lﬁ) en présentent une version modifiée de facon a ne plus tenir compte
de la rugosité de la paroi. Cette nouvelle corrélation est valable pour 0,001 < peq < 0,9 et
2 < M <200 :

Ovase = 55 por? (—0,4343 10 (preq)) %% M—Y/2 4723 (F.11)

Les échanges thermiques liés a la convection forcée d’un fluide diphasique sont principalement
subordonnés a la présence d’un film liquide en paroi. Ces échanges chutent brutalement avec
I’apparition de I'assechement en paroi. Les échanges par convection forcée sont définis de la
méme facon que dans le cas d’un fluide monophasique. Les corrélations de (Gnielinski (|19_7_d) ou
de @E (@) peuvent étre utilisées pour décrire les échanges thermiques liés a la convection
forcée d’un fluide diphasique, en utilisant le nombre de Reynolds Re; du liquide s’écoulant seul
dans la conduite :

G (1—=z) Dy
2|

Re) = (F.12)



Annexe G

Taux de vide

Le taux de vide peut étre déterminé soit a partir du glissement, soit directement a partir
de corrélations appropriés. Dans le premier cas, le taux de vide est déduit de 1’équation ([ZI0).
Plusieurs corrélations disponibles dans la littérature permettent d’estimer le glissement. La cor-
rélation de [Premoli et al) (ILM), largement utilisée pour évaluer le glissement dans le cas d’un
fluide frigorigene a 1’état diphasique, est donnée par :

y 1/2
=14+F ( -y E ) G.1
g \iyE v (G.1)
avec : 5
= — G.2
V=15 (G.2)
et : .
"
B=—"" (G.3)
N+
Les coefficients E7 et Fo sont donnés par :
- —0,19 ( P1 0,22
Ey =1,578 Rey — (G.4)
Pv
et : 0.08
_ —051 (P
Ey = 10,0273 Weys Reyg (> (G.5)
Py
Les nombres de Reynolds et de Weber sont ici évalués pour le liquide seul et sont donnés par :
G D
Rej, = h (G.6)
H
et : o
D
Wes = h (G.7)
o

Une corrélation simple pour déterminer le glissement est également proposée par

(1a73t) (GRETH, Lo : .
(- (-2)

De nombreuses corrélations permettent d’estimer directement le taux de vide. La plus an-
cienne a été développée parEmkkmj_@_Mamirmlﬂ ([1&49) et est basé sur le parameétre de Lockhart
et Martinelli, x :

Pree — 1
6:1:;T (G.9)
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avec ¢y le multiplicateur diphasique de la phase liquide dans le cas ou les phases liquide et
vapeur sont en régime turbulent. Ce coefficient est donné par :

20 1
A =1+—+— (G.10)
Xttt Xit

xtt étant le parametre de Lockhart et Martinelli.

La corrélation de [Lockhart et Martinelli (1949) tend & surestimer le taux de vide pour des

débits élevés. Apres avoir comparé un ensemble de corrélations pour I'estimation du taux de
vide, Butterworth (Il&?_d) suggere que le taux de vide peut s’exprimer de la sorte :

(e (5 (G () (611

Les constantes ¢, ¢, r et s utilisées par différents auteurs sont données dans le tableau

TABLEAU G.1 — Constantes utilisées pour différents modeles de taux de vide

Modele c q r S
Modele homogene 1 1 1 0
Lockhart et Martinelli (1949) 0,28 0,64 0,36 0,07
Thome (1964) 1 1 089 0,18
Zivi (1964) 1 1 067 0
Baroczy (1965) 1 0,74 065 0,13
Turner (1966) 1 0,72 0,40 0,08

GRETh recommande 'utilisation de la corrélation de Zuber et Findlay (Traviss et
Rohsenow, ) modifiée :

T P
€= G.12
Co o+ (1=2) po) + pu 1 18/ (G12)

avec, pour € > 0,1 :
1/4

Co=1+0,2 (1-2) (g Dy pt/G?) (G.13)

et :
=118 (og ((n—po) /)" (1= 2) (C.14)

La corrélation de Awad et Muzychkal (2005), correspondant a une moyenne entre les fractions

de vide inférieure et supérieure, s’exprime par :

¢ — €sup ;‘ €inf (G15)

1— 2\ /) 1/2 1\ %125 0,71\ ~!
= (100 ((55)"7 (2" (2)") ar
N\ 0,875 1/2 0,125\ 16/19\ ~!
o (1 ()" () () @
T P1 Hv

Enfin, [Tae et Chd (2006) se sont basés sur la corrélation de |Graham et all (1998) pour un

tube horizontal :
G2 m3 _1/2 *0,321
€= (1+ ((1—:5) pQQDh> +Xtt) (G.18)

avec

et :
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et la corrélation de [Klausner et all dlﬂ&d) pour un tube vertical :

‘- <c* (1 + W) s v*)_l (G.19)
x pl Gr v

C* et v} sont des parametres qui dépendent du fluide et du sens de I’écoulement. Ainsi, pour un
écoulement ascendant et du R-22, [Zuber et al) (|L9_6ﬁ) proposent C* = 1,07 et v} = 0,30 m.s!
tandis que, pour un mélange eau-air, |Arosios et all (|19_7_d) proposent C* = 1,03 et v = -
0,24 m.s~ L.







Annexe H

Bilan des corrélations pour un fluide monophasique

Ref. Phénomene Corrélation

2 2 S
Idercik (1994, [1986)  Rétrécissement Apeo = P32 (—gco ~1+ (Z;) ) €0 = 0,5 (1— Sj)

2 2 G\ 2
Gl 551550 Py =22 (- (2) ) m (1)

. 2
0,4 <1 - “f 2 1)

Idel’cik (|19_9_4|, U.M) Séparation des courants 102

V;
V3 S ?
g Vi S3
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Ref. Phénomene Corrélation
2
1,550 (1
: L v3 v3)? AN
Idel’ciki (1994, 1986) Réunion des courants Aps_o = pTZ <—§2 +1-— <z> &g = p_,
g <1 — 1)
Va
iS5\ v
A (1+ (1‘/153> —2 (1-&))
2 2 301 3
Aps, =21 <—€1—1+<U3> >7§1— . p
2 U1 Vl 53
Vs Sy
fG®
Lallemand (2001) Contrainte de cisaillement T=g 5
. 64
Rohsenow et Hart- Coefficient de frottement f= Re

nett

(1973)

Petukhov (1970)
Hausenl (1943)

Gnielinski (1976)

Kim

Bullar

Coefficient de frottement

Coefficient d’échange

Coefficient d’échange

Coefficient d’échange externe

f = (0,790 In (Re) — 1,64) >

0,0668 (Dy/L) Re Pr

Nu = 3,66 + —
1+ 0,04 (Dn/L) RePr)%

8 (Re — 1 000) Pr
Nu= /8 2) - (14 (Du/L)*?) (Pr/Prypa) ™!
1+12,7 VF/8 (Pr?? - 1)
ot = § Pair Vair Cp,air

PI‘2/3

air
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Ref. Phénomeéne Corrélation

—0,13 —0,29
j =R (L) (B) (L
ext 90 Ly L,
. & —0,235 & 0,68 E —0,279 ﬁ —0,05
LP LP LP LP
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Annexe 1

Bilan des corrélations pour un fluide diphasique

Ref.

Phénomene

Corrélation

2 1 1 2\ (1
llier Thome Rétrécissement Apeo = % 2 ( — 1) — ( — 1) —+ L
(M) 2 g Ceo P Pdp
1
Collier et Thomd Elargissement Apex =G0 (1—0) [ —+ -
(@) Pl Pdp
Tac et Chd (2006) Séparation d t A 1 Q2 i n (1—m)° a2 3 n (1 — z)?
éparation des courants == _
P Per=s (" \ap " 0=a) n *Nep  (I-e)p

(1-— x1)2 B x§ (1-— x3)2 ))
i (I—e) Pl) G <€3 P (1-€3) p
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Ref. Phénomene

Corrélation

Schmidt et  Loth Réunion des courants
(1994)

eo (oY
x p1 fv

€3.1=0,95 (1 —w)®+0,8w (1—w)+1,3w?

oy — S3 (1 — 63)
Sl (1 — 61)
B 1/2 1/2 1/2
Cyt — ()\+(C—>\) (”1 ”V) ) ((”1) 4 (’)V) )
Pl Pv Pl
A=1,C=1,75

2

Pdp,1 Vgp 1 1

Apz_1 = 5 = (52 - va3,1> + Pdp,3 Uglp,?s
C3-1

2 2
Pdp,1 Udp,l Pdp,2 vdp,Z
£o3-1 §0,3-2

+ Apad

£o3-1=0,159 w3 — 0,418 w? 4+ 0,719 w + 0,018

2 2
§c3-1 §c3-2

+ Apad

2
Pdp,2 Vgp 2 1
Aps_g = —2° P (

2 - 1) + Pap,3 Vdp,s —

2
§Ca2

€os_2=—0,583 w3 + 1,277 w? — 1,487 w + 0,783

Apad = Pdp,3 U?lp:) (Fp v2,3 O’ 5 Fp v3.3 Oa 5)
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Ref.

Phénomene

Corrélation

Seeger et all (1986)
[Friedel (1979)

Séparation des phases

Contrainte de cisaillement

md [ N (1— )’
AP\t pt (1—a)

PR
pdpyl Udp,l

mj x? n (1—:L”i)2
A \pva  p (1-6)

)
pdp71 /Udp,l

. 08
Tbari \ _ [ Mbar,i
Tdist,i Maist, i

T = ¢ls Tmp

F

pv3i —

F

2-:
pv2i

3,21 Ay Aj
2 9
Pjs = A1 + Fr0-0454 1y7,0.035

g2 Pt

Ar=(1-2)?%+
! ( ) Pv fls

A2 _ .7}0’78 (1 o $)0,224

0,91 0,19 0,7
w=(n) () (-5)
Pv H H
G2
Fr=—+
9 Dn p3,
G*D
We = h
0 Pdp
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Ref. Phénomeéne Corrélation

ki (G (1—2z) Dy\"®
Guerrieri et Talty Coefficient d’échange a:3,4xi0’45 0,023D—1 <( 7) h) Pr?’4
h H1
)

Butterworth (1975)  Taux de vide €= (1+0,28,07)"!

)
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Annexe J

Maquettes d’échangeur a trente
barrettes

Afin d’étudier I'influence des parametres sur la distribution d’un fluide diphasique dans un
évaporateur a mini-canaux, une maquette a été développée. L’objectif initial était de se rappocher
de la géométrie d’un échangeur réel. La maquette a donc été congue avec un nombre élevé de
barrettes.

La maquette avait pour vocation d’apporter des réponses a un certain nombre de question-
nements concernant la distribution. L’acces visuel aux écoulements dans le distributeur et le
collecteur étaient donc, sinon indispensables, en tous cas souhaité.

Parmi les pistes prometteuses proposées dans la littérature figurait un tube d’alimention
installé au centre du distributeur. Les distributeurs et collecteurs ont donc été pensés de sorte
a pouvoir étre connectés de plusieurs fagons. Le systéme de bouchon retenu offre également la
possibilité d’alimenter ’échangeur en U et en Z.

Au cours de cette étude, nous avons étudié I'influence sur la distribution de I'intrusion d’un
corps poreux dans le distributeur. L’un des défis rencontrés a donc été de concevoir des dis-
tributeurs et collecteurs démontables. Ils ont donc été réalisés en deux parties. L’isolations est
assurée au moyen de joints filaires. De facon a permettre la visualisation des écoulements, les
distributeur et collecteur ont été réalisés en PVC transparent.

Enfin, parmi les ambitions initiales de la these figurait ’étude d’un fluide frigorigene a 1’état
diphasique. Pour cela, en plus des contraintes citées plus haut, ’échangeur devait étre capable
de supporter une pression de 7 bar, qui correspond a la pression de saturation du R-134a.

Les pieces qui composent les maquettes sont présentées ci-apres.
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