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Introduction générale

Dans le cadre de I’innovation inscrite dans le progres technologique qui prend en compte le
respect de I’environnement, I’homme s’est engagé dans une dynamique d’optimisation énergétique.
Acteurs industriels, secteurs du batiment, automobile, ferroviaire et aéronautique, tous se sont
penchés sur la problématique de base : comment miniaturiser les systémes tout en augmentant leur
rendement ? Une des voies prometteuses est celle de 1’adoption des systémes électriques. A ce sujet,
la recherche scientifique est en plein essor, de grandes avancées existent d’ores et déja. Cependant,
il faut encore patienter avant de pouvoir sortir aux grands jours un avion «tout électrique » par
exemple. De ce fait, le travail d’électrification des systémes tente de couvrir la grande majorité des
composants annexes hydrauliques ou pneumatiques : pompe de carburant, vérins hydrauliques,
systéemes d’atterrissage ....

Par ailleurs, compte tenu des puissances élevées a gérer, les systemes électriques doivent faire
appel a I’¢lectronique de puissance. Cependant, les densités de puissance émises par effet Joule sont
tellement conséquentes qu’elles requicrent une gestion thermique réfléchie. L’évacuation optimale
de la chaleur depuis la puce électronique jusqu’a une source froide est alors devenue un des centres
de préoccupation du chercheur scientifique et de I’acteur industriel. Le sujet de la présente theése
s’inscrit pleinement dans cette thématique. Il faut noter qu’il s’agit d’une voie de recherche assez
sophistiquée, colteuse, et qui reste trés peu explorée. Jacob Perkins dépose le premier brevet de
caloduc en 1836, ce systeme est considéré comme 1’ancétre de tous les systemes de refroidissement
existants. Depuis cette date les inventions ont proliféré notamment avec les multiples programmes
spatiaux. En 1963, Grover dépose un nouveau brevet; en 1965, Cotter présente ses travaux
théoriques qui lui ont permis de mettre en place un outil de dimensionnement de tels systémes. La
recherche de nouvelles technologies efficaces fut aussi le souci des chercheurs en France depuis les
années 60. Enfin, les années 80 ont constitué¢ le début d’une nouvelle période marquée par la mise
en application de maintes études théoriques. De nouveaux systemes originaux de refroidissement
ont vu le jour et ont montré leur efficacité. Ces nouvelles technologies sont aujourd’hui largement
utilisées dans les satellites, en automobile sous les capots, dans le ferroviaire et bien d’autres
applications, le but commun étant d’assurer le controle de la gestion thermique de 1’¢électronique de
puissance.

Parmi les systeémes les plus performants en termes d’évacuation de densité de puissance, on cite
les boucles fluides diphasiques a pompage mécanique (BFDPM) qui fonctionnent selon une
technologie novatrice ayant une capacité de transport de la puissance thermique pouvant atteindre
10MW.m, dépassant ainsi la limite des performances de toutes les technologies développées.

Le travail de la présente thése s’inscrit dans le cadre du projet collaboratif FUI
THERMOFLUIDE-RT lancé en 2013. Le but général est d’étudier la faisabilité d’un nouveau
systeme de refroidissement de I’électronique embarquée sur objet volant (missile, satellite, avion).

Ledit projet s’effectue en collaboration avec de grands groupes (Zodiac DS, Safran Hispano,
MBDA), des PME (AER, ATMOSTAT, ControlSys) et cing laboratoires (CRIStAL : Centre de
Recherche en Informatique Signal Automatique de Lille), le LML (Laboratoire de Mécanique de
Lille), le LEGI de Grenoble, le LMT ENS Cachan ainsi que le CEA-Liten de Grenoble.

Les principaux objectifs des travaux de these sont les suivants :

- Participer au développement et a la mise au point de 1’évaporateur équipant la boucle
diphasique et constituant une des piéces maitresses de celle-ci.
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- Participer dans I’instrumentation du banc en capteurs de température, de pression et de débit.

- Contribuer plus précisément a 1’étude théorique et expérimentale de la boucle diphasique a
pompage mécanique tout en accordant un intérét particulier a la dynamique de ce systéeme. Ceci
permet de prévoir ’efficacit¢ thermo hydraulique de la boucle a partir de ses paramétres
mécaniques et fluidiques, de réaliser 1’é¢tude des problémes de régimes transitoires et d’instabilités,
et de proposer un outil pour le dimensionnement des composants de la boucle en fonction des
niveaux de puissance thermique a évacuer et du fluide caloporteur choisi.

Dans le premier chapitre la problématique de base et le contexte industriel du sujet traité sont
présenteés. Un ensemble de solutions de refroidissement est rappelé en vue de mettre en avant les
avantages et les limites de chaque alternative. Ceci permet d’introduire plus en détail la solution
retenue, celle des BFDPM. Les objectifs de la these, les moyens théoriques et expérimentaux
utilisés pour y parvenir sont enfin décrits ainsi que la stratégie de travail.

Le second chapitre est dédie a la description détaillée du banc expérimental développé au cours
de la thése en coopération avec les entreprises Atmostat et Controlsys et qui sert de support pour la
validation de I’ensemble des travaux de modélisation.

Ensuite, les trois chapitres qui suivent sont consacrés a 1’étude théorique et expérimentale
approfondie de chaque équipement de la boucle: le pressuriseur, le condenseur a plaques brasées et
I’évaporateur a mini-canaux. Chacun de ces chapitres démarre par une définition succincte de la
technologie du composant, un état de I’art sur les travaux de modélisation et les corrélations du
coefficient d’échange thermique et des pertes de charge. Une seconde partie du chapitre décrit en
détail les phénomeénes complexes et les équations constituant les éléments bond graphs du modéle
dynamique développé. Une troisieme partie est réservée a la validation du modele bond graph ou les
résultats de la simulation sont confrontés aux mesures expérimentales issues des essais.

Un dernier chapitre récapitule les travaux de mise en connexion de 1’ensemble des modéles
dynamiques développés et validés séparément. Le modeéle dynamique global complet est alors
validé a I’aide du banc d’essai décrit dans le premier chapitre.

En conclusion, un récapitulatif de 1’ensemble des apports scientifiques est effectué. Les
principales conclusions occasionnées par la présente contribution sont synthétisees avant de cléturer
le manuscrit par la description de points qui méritent un approfondissement a court ou moyen
terme.



Chapitre I. Contexte de I’étude et objectifs de la thése

Ce premier chapitre a pour vocation de décrire la problématique du refroidissement et
présente un tour d’horizon des solutions mises au point pour faire face aux problémes de
gestion de la chaleur émise par 1’électronique de puissance. Une seconde partie est consacree
a une présentation sommaire de la boucle diphasique pompée étudiée ainsi qu’a ses raisons
d’étre. Enfin, la feuille de route du présent travail est exposeée.

.1 Contexte général de I’étude
.1.1 Problématique

Les appareils électriques et électroniques sont une partie intégrante de la vie quotidienne, les
besoins et les demandes de ces équipements sont sans cesse en augmentation. Par conséquent,
les dispositifs sont de plus en plus puissants et pratiques (plus petits et plus Iégers) et le
nombre de leurs fonctionnalités est en constante augmentation.

Dans cette optique, Gordon Earle Moore un des trois fondateurs d’Intel, annonce déja en 1965
(Gordon 1965) sa loi prédictive dans le domaine de 1’électronique de puissance. Appelée aussi
premiére loi de Moore, cette loi indique que pour une méme surface occupée, le nombre de
transistors des microprocesseurs sur une puce en silicium double, tous les deux ans depuis
I’apparition du premier microprocesseur (Intel 4004) en 1971 qui renfermait déja 2300
transistors, voir Figure 1.1. En 1975, Moore met a jour sa prédiction et affirme que le nombre
de transistors double chaque 18 mois jusqu’en 1995 ou I’augmentation serait susceptible de
doubler tous les deux ans. L'histoire montre que les prédictions de Moore, bien qu’elles ne
soient pas une réelle loi physique, se révélent acceptables comme le montre la Figure 1.1 (a).
Selon la Figure 1.1 (b), la densité volumique de puissance dissipée par effet Joule est
quadruplée en moyenne tous les quatre ans, prévoyant ainsi des valeurs qui pourraient
atteindre 100 W /cm?3 a Iarrivée de 2020.
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Figure 1.1: (a) Evolution réelle du nombre de transistors dans les microprocesseurs (courbe rouge), comparée
a I’évolution prédite par Moore (courbe bleue) (Gordon 1965). (b) Densité de puissance dissipée par les
convertisseurs. SERIN(Serin 2007).
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1.1.2 Nécessité d’une gestion thermique

La miniaturisation des dispositifs électroniques conjointement avec l'augmentation du nombre
de composants d’un circuit intégré dans une puce électronique induit naturellement des
densités de puissance par effet Joule. Par ailleurs, un fonctionnement optimal d’un
équipement électronique est fortement lié aux variations de sa température de jonction’; a titre
d’exemple, la température de jonction d’une puce électronique en silicium ne doit pas
dépasser 125 °C, sinon la puce connait un disfonctionnement (Kebdani et al. 2015).

Les densités de puissances toujours en hausse favorisent grandement la montée en
température du composant électronique, une température qui lorsqu’elle dépasse une certaine
limite le circuit électronique se trouve endommagé. L’évacuation des flux de chaleur
deviennent alors une obligation si I’on veut pousser les limites des modules électriques et
pouvoir parler demain d’un avion tout électrique par exemple.

Pour pallier a cette problématique qui occupe les chercheurs depuis plus d’un siécle, un large
¢ventail de systeémes de refroidissement est aujourd’hui disponible pour répondre aux
exigences de refroidissement pouvant varier selon les applications envisagées. Nous
proposons dans la section suivante d’en présenter un certain nombre, leur fonctionnement,
avantages et limites.

1.2 Principaux systéemes de refroidissement
1.2.1 Classification des systémes d’évacuation de chaleur

L’objectif de la présente section est de citer succinctement les propriétés générales des
principaux dispositifs de refroidissement. La liste proposée ne se veut pas exhaustive; par
contre, sur le plan fonctionnel, elle englobe toutes les technologies aujourd’hui testées et
approuvees. Pour commencer, une étude bibliographique (Delalandre 2006), (Lachassagne
2010), (Sobierska 2009) atteste que la littérature scientifique n’informe pas sur 1’existence
d’une classification universelle absolue qui constitue un consensus entre tous les acteurs
scientifiques et industriels. Ceci refléte la grande complexité contenue dans le fonctionnement
de tels systémes. On peut parler d’un refroidissement direct ou indirect, monophasique ou
diphasique, capillaire ou avec pompe.

» Refroidissement indirect

On parle d’une évacuation indirecte de la chaleur quand le liquide de refroidissement se
trouve séparé de la microélectronique et des puces a refroidir. Le matériau de séparation est
constitué d’un substrat sur lequel les puces sont accolées. Le transfert de chaleur se réalise
alors par voie de conduction thermique comme le montre le schéma gauche de la Figure I. 2.

> Refroidissement direct

Dans ce cas de figure, les composants électroniques sont directement plongés dans le liquide
de refroidissement. Aucune séparation physique n’existe entre ces puces et le fluide
caloporteur. Ceci signifie que I’évacuation de la chaleur s’effectue sans intervention de
résistance due a la conduction thermique comme le montre le schéma droit de la Figure I. 2.
De ce fait, les échanges thermiques se trouvent améliorés. Des travaux qui visent la
caractérisation de ce type de refroidissement remontent aux années 1960 (Simons 1996).

! Température de jonction : température moyenne du module électronique.
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Figure I. 2: Refroidissement par immersion indirecte (a gauche) et directe (a droite) des puces électroniques
(Simons 1996).

> Refroidissement monophasique
Le principe de refroidissement monophasique peut étre basé sur I’'un des deux types de
convections : naturelle (libre) ou forcée.

Refroidissement par convection naturelle (systémes passifs)

Le mouvement de fluide se produit d'une maniere naturelle (convection naturelle), I'énergie
est transportée par un mode de transfert conducto-convectif. Dans de tels systemes, les
concepteurs tentent d'utiliser la conduction et le rayonnement en tant que principaux modes de
transfert de chaleur afin de maximiser le transport thermique. Des plaques conductrices
supplémentaires et/ou puits de chaleur peuvent étre introduites entre la surface active de
I’évaporateur et les puces électroniques en vue d’homogénéiser la réparation de chaleur. La
convection naturelle de 1’air (largement utilisée pour refroidir les ordinateurs) est la solution
la plus simple de ce type de systemes passifs. Cependant, elle ne peut étre utilisée que dans
des applications impliquant de faibles flux de chaleur. Les coefficients de transfert de chaleur
typiques de la convection naturelle de I'air peuvent varier entre 5a 12 w.m?.K*,

Refroidissement par convection forcée (systemes actifs)

Le mouvement du fluide est provoqué par une source extérieure (un ventilateur pour 1’air ou
une pompe dans un systeme de refroidissement utilisant un fluide). La convection forcée
monophasique assure un coefficient de transfert de chaleur 5 a 12 fois plus élevé (par rapport
a la méthode de convection naturelle), mais avec des frais supplémentaires pour des
ventilateurs ou des pompes.

> Refroidissement diphasique
En raison des quantités importantes de chaleur latente nécessaire pour la vaporisation, les
systemes de refroidissement a deux phases assurent des densités de puissance plus élevées.

» Autres voies possibles de classification des systemes de refroidissement
Une étude sommaire de 1’ensemble des systémes de refroidissement existant nous permet de
les classer selon les trois grandes catégories suivantes :

- Une premiere classe des systemes diphasiques ou les deux phases liquide et vapeur
n’entrent jamais en contact direct.

- Une seconde classe permet de distinguer les systemes selon la nature des forces mises en
place pour mettre en mouvement le fluide frigorigéne (pompe, capillarité, convection
naturelle ...).

- Une troisiéme classe peut étre étroitement liée aux dimensions des canaux mis en place
(selon que I’on adopte des micro/mini ou macro canaux les performances ne sont pas les
mémes).
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1.2.2 Exemples de principaux systémes de refroidissement

» Systemes de refroidissement traditionnels : Radiateur a ailettes

Le refroidissement des dispositifs électroniques basé uniquement sur des échanges par
convection et par rayonnement naturel est destiné a des puissances qui demeurent faibles. En
effet le coefficient d’échange thermique reste faible: 5 & 12 w.m?.k*. Afin de gérer des
puissances thermiques plus élevées, il faut augmenter la surface d’échange entre le systéme de
refroidissement et ’environnement extérieur (multiplication des ailettes en aluminium,
cuivre). Les radiateurs a ailettes, Figure 1. 3(a), possedent déja des coefficients d’échange
pouvant atteindre 300 w-m?.k*. Toujours dans le souci d’évacuer des densités de puissance
plus importantes, il est intéressant de mettre en circulation 1’air environnant le dispositif
¢lectronique par le biais d’un ventilateur Figure 1. 3(b). Ainsi, le coefficient d’échange est
nettement amélioré et peut atteindre 2000 w-m2.k*. Toutefois, ce dernier reste limité a cause
de la faible conductivité thermique de 1’air. Aussi, de tels refroidisseurs conventionnels
demeurent incapables de gérer des flux qui dépassent 15w.cm?, de plus, ils ne sont pas sans
inconvénients : encombrement, faible performance et risque d’encrassement du radiateur.

Figure 1. 3: Systémes de refroidissement a) convection naturelle (Pcworld), b) convection forcée (Radia-
soudure).

» Thermosiphons

La Figure I. 4 montre le principe de fonctionnement d’un thermosiphon. Un tel systéme est
composé de trois éléments : un évaporateur occupant la partie inférieure, une zone adiabatique
et un condenseur placé dans la partie supérieure. La vapeur générée au niveau de
I’évaporateur monte naturellement (densité faible) vers le condenseur ou elle se condense, un
film de liquide (condensat) épouse alors les parois et se trouve attiré vers le bas sous 1’effet de
la gravité. Ce dispositif est réputé simple et économique. Ce sont les raisons pour lesquelles il
est treés utilisé mais dans des applications exclusivement terrestres ou 1’on assure une position
de I’évaporateur constamment en dessous du condenseur. Les thermosiphons font 1’objet de
nombreuses investigations parmi lesquelles on peut citer par exemple celle de Grimley
(Grimley et al. 1988).

I
I

I condenseur

zone adiabatique

W

— I évaporateur

Figure I. 4: Schéma d’un thermosiphon.
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» Boucles fluidiques

e Boucles fluides monophasiques (liquide) a pompage mécanique. BFMPM.

La faible conductivité thermique de 1’air est un obstacle devant une bonne performance des
systemes de refroidissement basés sur la convection naturelle ou forcée. Ceci conduit
naturellement a la conception de systémes remplagant 1’air par un liquide piégé dans un
circuit fermé. Il s’agit de I’exploitation de la convection forcée d’un liquide dont le coefficient
d’échange thermique peut atteindre 10° w-m?.K™*

La boucle fermée est directement vissée sur la plaque électronique comme le montre la Figure
I. 5. A Pintérieur de la boucle, un liquide caloporteur monophasique est mis en circulation
forcee par I’intermédiaire d’une mini-pompe. Le mouvement du fluide permet d’extraire la
chaleur au niveau du composant électronique et de 1’acheminer vers une source froide
(radiateur, condenseur) ou elle est dissipée vers I’extérieur de la boucle (Kebdani et al. 2015).

Notons que ce systeme de refroidissement actif demeure trés performant, et un choix
judicieux du fluide caloporteur marque davantage cette performance. Toutefois, la présence
obligatoire d’une pompe (piéces mécaniques en mouvement) est susceptible d’engendrer des
problémes de fiabilité, d’autonomie, et de consommation énergétique.

GIGABYTE
A T e e

Figure I. 5: Implantation d’une boucle de refroidissement dans son environnement électronique (Ginjfo).

e Boucles fluide diphasiques a pompage capillaire. BFDPC.

Les BFDPC ont été initialement développées dans les années soixante-dix dans le cadre des
programmes spatiaux afin d’évacuer des densités de flux de plus en plus importantes. Le
principe de la boucle fluide diphasique est basé sur 1’exploitation de la chaleur latente de
vaporisation d’un fluide pour transporter la puissance thermique et dissiper I’exces d’énergie
en vue de maintenir une température d’électronique constante. Les BFDPC sont marquées par
la séparation nette des écoulements de la phase liquide et vapeur. Le fluide caloporteur est
naturellement mis en mouvement au sein de la boucle (effet de capillarité) ce qui permet de
limiter tout effort de maintenance. Une autre particularité de ce systéme de refroidissement
réside dans la présence d’un pressuriseur régulé en température. Cette picce maitresse permet
d’imposer la pression dans toute la boucle, en particulier dans 1I’évaporateur et par voie de
conséquence la température de changement d’état du liquide (Kebdani (a) et al. 2016).

La Figure 1. 6 illustre la technologie des BFDPC et montre la configuration de ses différents
composants : deux échangeurs (un évaporateur et un condenseur), des conduites donnant a la
boucle une souplesse architecturale, un réservoir diphasique (pressuriseur), un isolateur
enfermant un filtre qui sert, d’une part, a protéger 1’évaporateur contre les résidus contenus
dans le fluide, d’autre part a empécher I’émergence d’éventuelles bulles de vapeur ou gaz non
condensables dans 1’évaporateur. Dans le cas contraire, ce dernier serait exposé au
désamorcage.
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Figure I. 6: Schéma de principe de fonctionnement d’une BFDPC.

Le systéme possede les avantages principaux des caloducs classiques. En plus, en raison de
I’architecture et des propriétés particuliéres de la structure capillaire de 1’évaporateur, les
BFDPC sont capables de transporter efficacement la chaleur sur des distances de plusieurs
meétres avec une orientation quelcongue dans le champ de gravité ou sur plusieurs dizaines de
meétres dans une position horizontale. A titre d’exemple, le produit de la puissance acheminée
par la distance peut atteindre aisément 50000 Wm alors que pour un caloduc cette valeur ne
dépasse pas 1500Wm.

Cependant, un probléme de fiabilité potentielle peut empécher leur fonctionnement. Si des
bulles de vapeur ou de gaz non condensables existent dans la conduite de retour du liquide, le
pompage capillaire peut étre obturé, la pression et la température montent dans 1’évaporateur,
I’asséchement prend place et 1’électronique de puissance se trouve endommagée.

e Deux variantes des boucles fluides diphasiques a pompage capillaire.

La classe des boucles fluides diphasiques a pompage capillaire se subdivise, a son tour, en
deux sous-catégories développées parallelement dans le monde. Aux Etats-Unis: les CPL
(Capillary Pumped Loop), figure 1.7 (a), développées par Stenger en 1966, Muraoka (1998),
et en Russie, les LHP (Loop Heat Pipe), figure 1.7 (b), congus par Gerasimov et Maydanik en
1975, Wang et al. (2005). La seule différence entre les deux architectures réside dans le
positionnement du réservoir par rapport a 1’évaporateur. Cette différence peut paraitre
minime, mais les conséquences fonctionnelles engendrées sont cruciales. Dans les CPL, le
réservoir est légérement déporté de la ligne liquide en amont de 1’évaporateur, tandis que dans
les LHP, le réservoir est intégré directement dans 1’évaporateur, formant ainsi une liaison
thermo-hydraulique. Autrement dit, le fluide caloporteur est directement pompé, par
capillarité, dans le réservoir sans I’intermédiaire des conduites. Le lecteur intéressé par ces
technologies peut consulter la thése de Lachasagne (Lachasagne 2006).

Selon Kirshberg (Kirshberg et al. 2000), les flux de chaleur pour une CPL sont de l'ordre de
125000 W/mz.
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Figure 1. 7: Boucles diphasiques a pompage capillaire (a) CPL, (b) LHP.

e Boucles fluides diphasiques a pompage mécanique. BFDPM.

La BFDPM est composée des éléments suivants: un évaporateur, un condenseur, un
réservoir, des conduites et une pompe. Le systéeme illustré en Figure I. 8 est une fusion des
deux technologies: BFMPM et BFDPC. En effet, le fluide frigorigene est entrainé a
I’intérieur du circuit par une pompe comme dans les BFMPM. Sous I’effet de la chaleur
absorbée au niveau de I’évaporateur, le fluide caloporteur atteint son état de saturation et subit
un changement de phase comme dans les BFDPC.

Description du fonctionnement :

La source dissipative nécessitant un contrble thermique est accolée sur la face active de
I’évaporateur. Cette source chaude dissipe (par conduction) sa chaleur dans le matériau de
I’évaporateur qui monte en température et transféere a son tour son énergie au fluide
caloporteur. Le fluide monte progressivement en température jusqu’a atteindre une valeur dite
de «pression de vapeur saturante ». A ce moment, le fluide s’évapore (change d’état) et
refroidit localement son environnement. La vapeur s’échappe via une canalisation vers le
condenseur ou elle se refroidit et se condense. Une fois liquide, elle est ramenée a
I’évaporateur par la pompe. Le cycle peut reprendre.

EVAFPORATEUR
Pompe

Réservoir diphasque
CONDENSEUR

Figure I. 8: architecture d’une boucle diphasique & pompage mécanique.

» Caloducs

Le mot « Caloduc » est d’origine latine, il est composé de deux mots, « Calor » pour chaleur,
et « Ductus » qui signifie conduite, désignant ainsi un systeme mécanique dont I’objectif est
de conduire la chaleur d’une source chaude vers une source dissipative (source froide).

Un caloduc se compose de trois sections comme le montre la Figure 1. 9 : un évaporateur, une
section adiabatique et un condenseur, le tout se présente sous la forme d'un mono tube fermé.
Les caloducs sont des systémes passifs car il n’y a aucune piéce mécanique en mouvement
(pompe), leurs capacités a évacuer et a transporter des quantités de chaleur remarquables sont
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des critéres qui font des Caloducs un des systemes de refroidissement les plus performants a
I’époque des années soixante-dix.

En travaillant sur des problémes de génération d’¢électricité dans 1’espace, Grover (Grover et
al. 1964) a mis en place pour la premiere fois une application des caloducs. Ce dernier
fonctionnait a des températures tres importantes avoisinant 827 °C, le fluide frigorigéne

enfermé dans I’enceinte adiabatique était le Sodium, les puissances injectées étaient de 1’ordre
de 1kW.

source source
chaude &)— froide

evaporateur

Figure I. 9: Schéma de fonctionnement d’un caloduc.

Principe de fonctionnement

Le fonctionnement d’un caloduc repose, d’une part, sur la circulation naturelle et permanente
d’un fluide caloporteur judicieusement sélectionné, qui se trouve piégé au sein d’une enceinte
hermétiquement fermée. D’autre part, le changement de phase que subit ce fluide est un
processus qui favorise un transfert d’énergie trés efficace, permettant ainsi d’évacuer le
maximum de chaleur de I’évaporateur vers la source froide. En effet, ’extrémité du caloduc
mise en contact avec la source chaude monte en température, le liquide de refroidissement
chauffe simultanément jusqu’a atteindre sa température d’ébullition. Le liquide se vaporise
tout en emmagasinant 1’énergie disponible au niveau de 1’évaporateur. Le mélange
liquide/vapeur est propulsé par la gravité ou la capillarité, il suit son chemin vers un
dissipateur thermique positionné a I’autre extrémité du caloduc (condenseur), ou il se
condense et devient liquide. Lors du processus de la condensation, le mélange diphasique
libére 1’énergie qu’il renferme sous forme de chaleur puis revient a sa position de départ.
Ainsi, le fluide frigorigéne a pour mission principale de transférer 1’énergie disponible au
niveau de la source chaude vers une source froide. Ce transport de flux de chaleur est assuré
par la chaleur latente de changement de phase des fluides caloporteurs. Les conductivités
thermiques utilisées dans les caloducs sont beaucoup plus élevées (100 a 1000 fois) que celles
des métaux traditionnels tels que le cuivre et I’aluminium.

» Micro caloducs

Le refroidissement par micro-caloduc fait 1’objet de plusieurs programmes de recherche dont
on peut citer a titre d’exemple : (Scott 1963), (Whalley 1996), un projet européen impliquant
les laboratoires CETHIL (Lyon, France) et ’IKE (Stuttgart, Allemagne)... Le micro-caloduc
dont une photographie est présentée en Figure 1. 10 (a) peut avoir des sections ayant un
diamétre hydraulique inscrit entre 10 et 1000 wm. La section est dotée d’une forme
géométrique particuliére (arétes aigu€s) comme I’illustre la Figure 1. 10 (b), le retour du
liquide contenu dans ces arrétes se fait par les forces de capillarité. Par ailleurs, Cotter (Cotter
1984) définit un micro-caloduc comme étant un systeme dont la section traversée par le fluide
est d’'un diametre hydraulique équivalent au rayon de courbure de ’interface liquide/vapeur.
Cotter affirme que c’est ce dernier qui fixe le niveau de gradient de pression indispensable
pour le pompage capillaire. Ces affirmations annoncent une physique des micro-caloducs
sophistiquée.
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Figure 1. 10: (a) Photo d’un micro-caloduc (ITOH R et D) (b) : Section transversale d’un micro-caloduc.

» Caloduc oscillant
Un caloduc oscillant est un long tube de petit diametre (aucune structure capillaire a

I'intérieur) avec plusieurs courbures comme I’indique la Figure I. 11.

Ce type de refroidisseur peut étre monté soit en boucle fermée (les deux extrémités du tube
sont reliées les unes aux autres), ou en boucle ouverte (les extrémités du tube sont fermées
mais non reliées) (Khandekar. 2004). Le tube est rempli en liquide caloporteur. Lors du
chauffage de I'évaporateur, une oscillation de bulles et de bouchons de liquide se produit entre
I’évaporateur et le condenseur. De cette facon, I'énergie thermique est transportée
principalement sous forme de chaleur sensible du cété chaud vers le c6té froid.
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Figure I. 11: Schéma de principe d’un caloduc oscillant.

Condenseur
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» Micro-canaux paralleles

Une boucle fermée contenant un évaporateur a micro-canaux, une micro-pompe et un
réfrigérant, peut étre performante, trés compacte et relativement peu codteuse. La structure de
micro canaux peut exister soit sous forme d’un paquet de canaux paralléles ou une structure
fractale (a chicane) ou toute autre forme souhaitée (Chen & Cheng 2002). La section
transversale des canaux peut avoir une forme triangulaire, trapézoidale, rectangulaire etc...

Le systéme des canaux paralléles, appelé aussi multicanaux, est couramment investigué en
fonctionnement monophasique et diphasique (Bowers & Mudawar 1994). Lors de 1’¢bullition
dans les micro-canaux, le réfrigérant est pompé a travers un réseau de canaux fixeés sur la
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surface chaude de I’électronique a refroidir. Les flux de chaleur extraits peuvent étre de
l'ordre de 100 W/cm? ou méme plus (Bowers & Mudawar 1994). Il s’avére que la
distribution du fluide de travail dans les mini-canaux est source de probléme. En effet, le
niveau de distribution impacte directement le degré de performance du systéme.

» Ebullition en vase

Le refroidissement dans un vase clos est I'exemple le plus simple des technologies de
refroidissement diphasique. L’ébullition du liquide frigorigéne se produit directement au
niveau de la surface chaude de I’¢lectronique immergée dans un fluide diélectrique contenu
dans une enceinte fermée et contr6lée en pression. Le coefficient de transfert de chaleur est
d'environ 10 a 50 fois plus élevé que celui obtenu en convection forcée monophasique et ce
avec le méme fluide de travail (Chu 1999).

> Refroidissement par jet de liquide

Ce type de refroidissement, voir Figure 1. 12 (gauche) fonctionne avec des jets de liquide
appliqués sur la surface chaude garantissant ainsi un moyen extrémement efficace pour
dissiper des quantités importantes de flux de chaleur. En effet, il est possible d’évacuer des
densités de flux thermique pouvant étre de ’ordre de 7-10° W /cm?2. Le liquide éjecté contre
la surface a refroidir forme au niveau de celle-ci une couche limite thermo-hydraulique, et des
coefficient de convection de ’ordre de 100 W /m2K ont été déja obtenus (Incropera &
DeWitt 2002). Par ailleurs, les performances de tels systémes sont sensibles a la géométrie du
jet, au nombre de Reynolds, le confinement et de la distance entre le jet et les puces
électroniques (Vader et al. 1995). De plus, la nécessité d'une boucle de recirculation, le
contrdle de la vitesse du jet, la possibilité de corrosion de la surface et de 1’encrassement de la
buse sont des exemples d’inconvénients majeurs.

> Refroidissement par pulvérisation

Il s’agit d’une autre variante de refroidissement par jet, voir Figure 1. 12 (droite). Elle permet
d’obtenir une distribution de température de 1’¢lectronique uniforme et d’éviter la corrosion
de la surface de contact. Le fluide caloporteur est appliqué a la surface chaude avec une
vitesse faible. Une formation suivie d’une évaporation du film liquide mince est alors
observée.

Outlet Inlet

Outlet { l Inlet

1
= :

| |l
| ||

—_—mm§Sm§ _
Figure 1. 12: refroidissement par jet de liquide (gauche), refroidissement par pulvérisation(droite) (Azar
2003).
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Bilan

En résumé, vu les systemes de refroidissement ci-haut présentés, il apparait que les méthodes
basees sur la convection naturelle possédent I’efficacité de refroidissement la plus basse, mais
d'autre part ils sont caractérisés par un faible codt, la simplicité et la fiabilite.

Un flux de chaleur de niveau modeéré peut étre extrait a I'aide d’une technologie axée sur la
convection forcée monophasique, mais avec des codts supplémentaires liés au ventilateur ou a
la pompe.

Enfin, le meilleur refroidissement peut étre obtenu en ayant recours a des technologies
impliquant le changement de phase du fluide frigorigéne.

1.3 Solution retenue et demarche

1.3.1 Pourquoi les BFDPM ?

En effet elles constituent la technologie la plus performante en termes de capacité de
transport de puissance thermique comme le montre la Figure I. 13. Elles sont capables
d’évacuer a hauteur de 10 MW.m tout en ayant un encombrement volumique et massique
faible. Dotées d’une architecture modulable, elles sont aisément implantées dans des espaces
particulierement encombrés. Malgré ces atouts, il est curieux de constater que la littérature
scientifique les traite trés peu, et ne les aborde que superficiellement. D’ou le grand intérét
qu’elles suscitent auprés de I’ensemble des grands groupes partenaires impliqués dans le
projet FUI dans lequel s’inscrit cette thése (Kebdani et al. 2015) et (Turki et al. 2015).

4 TECHNOLOGIE

Caloducs oscillants

Caloducs

T T T
1] mn 100 1000 10000 W.m

Figure 1. 13: Performances des technologies de refroidissement LACHASSAGNE (2006).

1.3.2 Le fluide caloporteur : Pourquoi de I’eau ?

Divers fluides sont utilisés pour le refroidissement de 1’électronique de puissance. |l
existe plusieurs agents de refroidissement (a la fois diélectrique et non-diélectrique)
disponibles dans le commerce. Cependant, la sélection du meilleur liquide de refroidissement
pour une application particuliere nécessite une bonne compréhension de toutes les
caractéristiques et des propriétés thermo-physiques de ces fluides. Voici une liste de quelques
raisons faisant de I’eau un bon refroidisseur :
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e Bonnes propriétés thermo-physiques (conductivité thermique et chaleur spécifique
élevées; faible viscosité; chaleur latente d'évaporation élevée pour les applications a deux
phases).

e Température d'ébullition a la pression atmosphérique élevée (ou faible pression de vapeur
a la température de fonctionnement) pour les systemes monophasiques.

e Bonne stabilit¢ chimique et thermique pour une longue durée de vie du systeme
électronique.

e Point d'éclair et température d'auto-inflammation élevés (parfois la non — combustibilité
est une exigence).

e Non corrosif pour les matériaux constituant les composants de la boucle.

e Contraintes réglementaires minimales (respectueux de I’environnement, non toxique, et
éventuellement biodégradable).

e Economique.

Etant donné que le refroidissement étudi¢ est indirect (1’€lectronique n’entre pas en contact
avec le fluide), les caractéristiques du fluide deviennent un facteur important dans le choix du
réfrigérant. Les bonnes caractéristiques thermiques ainsi que les avantages cités ci-dessus
orientent vers le choix de I’eau comme fluide caloporteur.

La mise en place d’un modéle multi-physique capable de retranscrire le comportement
dynamique d’une boucle fluide diphasique pompée est un travail dont I’accomplissement a di
passer par des étapes schématisees en Figure 1. 14:

- Participation a la mise en place d’un banc expérimental et du choix d’un ensemble de
capteurs de pressions, de températures et des débits. Le banc de test, représentatif de la
boucle, est systématiquement sollicité en vue de valider les modeles numériques
développés. Le chapitre 1l est réservé a la description de ce banc et de son
instrumentation.

- Modélisation fine des cinq composants de la boucle indépendamment les uns des autres
(évaporateur, condenseur, pressuriseur, pompe et conduites). La modélisation repose sur
la méthode bond graph (Dauphin-Tanguy et al. 1999) et (Dauphin-Tanguy 2000). Les
chapitres 111, IV et V exposent le travail de modélisation dans son détail (état de 1’art,
hypothéses, phénomenes pris en compte, équation du modele et validation).

- Chaque mod¢le dynamique de composant est validé seul a 1’aide des résultats issus du
banc d’essai. Pour ce faire, les résultats de la simulation sont confrontés aux relevés
expérimentaux issus des capteurs implantés au niveau des endroits stratégiques de la
boucle.

- Une fois les quatre modeles validés un par un, on procede a leur mise en connexion.
Ceci permet d’aboutir a un modéle dynamique complet de 1’ensemble de la boucle

pompée.

- Enfin, la validation expérimentale de 1’ensemble du modéle transitoire obtenu est
I’objectif du dernier chapitre.
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Figure 1. 14: Démarche suivie en vue de valider le modéle global de la boucle diphasique pompée.

1.3.3 Pourquoi les bond graphs ?

Les systemes thermo fluides industriels sont pluri technologiques. Leur fonctionnement
fait appel de maniere systématique a plusieurs domaines de la physique (mécanique,
hydraulique, thermique, chimique, électrique ...). De plus, les divers domaines impliqués sont
associés a un nombre de phénomenes (convection, conduction, diffusion, compressibilite,
inertie ...) susceptibles de rentrer en interaction entre eux favorisant ainsi le développement
d’un comportement fortement non linéaire. Cette complexit¢ phénoménologique rend
difficile, parfois impossible, le développement d’un modéle classique, basé sur des équations
aux dérivées partielles, permettant de remonter au comportement dynamique du systeme.

L’approche bond graph est une approche appropriée aux besoins industriels évolutifs. Henry
Paynter (1923-2002) affirme que « I’énergie est un (pour ne pas dire « le ») concept essentiel
dans la description de I’évolution des systémes technologiques. On le retrouve dans tous les
domaines : il constitue le lien entre ceux-ci ». Ceci le conduit en 1961 a introduire le concept
énergétique de « bond graph ».

Ce concept est fondé sur le principe de la conservation de 1’énergie. |l permet de représenter
graphiquement les transferts de puissance entre composants d’un systéme complexe.
Constitué d’éléments passifs qui recoivent de la puissance et la transforment en énergie
dissipée (effet Joule par exemple) ou stockée, de sources actives qui modélisent I’apport de
puissance et d’¢léments de jonction qui transfeérent cette puissance entre composants, un
modele bond graph est une représentation graphique unifiée pour tous les domaines des
sciences de I’ingénieur car basée sur le principe d’analogie entre les différents domaines de la

physique.

Un modele bond graph est un modéle dynamique, physique (les lois de conservation de la
matiére, de 1’énergie, des quantités de mouvement y apparaissent explicitement) et causal qui
permet de faire de la simulation mais aussi de ’analyse des propriétés du modéle. (Dauphin-
Tanguy et al, 1999).
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Le bond graph permet une modélisation adaptée aux besoins technologiques évolutifs. En
effet le modele peut étre modifié par ajout ou suppression d’éléments, ce qui permet une
approche de modélisation de type « bottom-up » ou « top-down ».

Concréetement, s’il faut, par exemple, modéliser des phénoménes de type dissipatif : transfert
thermique, perte thermique, ou résistance hydraulique (perte de charge) il suffit alors
d’incorporer un élément dissipatif R. Des phénomenes tels que le stockage de masse ou
d’énergie, la compressibilité ou la capacité thermique des parois sont pris en compte par
simple ajout de I’élément capacitif C. Enfin la dynamique des fluides peut amener le
concepteur a s’intéresser a I’inertie du fluide (c’est d’ailleurs notre cas), ceci est pris en
charge par I’élément 1. Le comportement dynamique d’une boucle fluide diphasique a
pompage mécanique est susceptible de connaitre des modifications durant la vie de
I’installation, ce qui peut étre di a plusieurs facteurs tels que le vieillissement de celle-ci,
I’altération des échanges par conduction dans les conduites ou au niveau des échangeurs
(encrassements)... Ces phénomenes déja observés en pratique nécessitent un modele doté
d’une grande flexibilité et d’adaptation, le bond graph répond bien a ces besoins.

Conclusion

Nous assistons a une forte émergence de 1’¢lectronique de puissance déja estimée en 1965
par Gordon comme étant une fonction doublée tous les deux ans. Les années a venir sont en
faveur d’une électrification de plus en plus importante des équipements mécanigues.
Seulement, cette électrification inévitable s’accompagne du probléme de gestion thermique de
I’¢lectronique. En effet, le recours a 1’¢lectronique de puissance permet de gérer de fortes
puissances électriques necessaires au bon fonctionnement des engins mais une prise en
compte thermique optimale de 1’électronique (modules IGBT, MOSFET, etc...) est une
nécessité qui préoccupe les acteurs industriels et notamment les grands groupes comme
MBDA, Safran ...

Afin de maintenir une température de surface des modules uniforme et inférieure a la
température de jonction préconisée par les constructeurs, des systemes de refroidissement plus
ou moins performants ont été présentés et discutés dans la deuxieme partie du présent
chapitre. Le tour d’horizon de ces systémes nous montre que les méthodes d’extraction de la
chaleur recommandées par les électroniciens et basées sur 1’utilisation d’un fluide
monophasique ne sont pas les meilleures en terme d’efficacité de transport de chaleur.

Toujours dans cette optique, une troisieme partie rappelle que les boucles fluides
diphasiques a pompage mécaniques constituent le systéeme de refroidissement le plus
performant, mais a notre connaissance aucune étude approfondie n’est a nos jours disponible.
De ce fait, la technologie des BFDPM est choisie pour une meilleure appréhension de son
comportement thermo hydraulique dynamique.

Enfin, une derniére partie retrace les objectifs de la these et présente succinctement la
démarche adoptée.
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Chapitre II. Description du banc d’essai et de son
instrumentation

L’objectif du présent chapitre est double :
e Décrire I’architecture technique du banc de test :
- Présentation des blocs composant le banc.
- Technologie des différents éléments de la boucle (évaporateur, condenseur ...).
e Décrire D’architecture électrique/électronique mise en place pour le pilotage et la
commande du banc ainsi qu’une présentation succincte des capteurs et leur intégration
dans la boucle.

Le dispositif expérimental ainsi introduit servira de banc d’essai qui permettra, dans les
chapitres suivants, de valider les modeles dynamiques développés pour chaque composant
séparément. Le banc sert également a valider le modéle dynamique global de la boucle.

.1 Présentation du dispositif expérimental

La source chaude communique sa chaleur au corps de I’évaporateur qui monte en température
et transfere a son tour I’énergie au fluide. Le fluide monte en température jusqu’a atteindre
une valeur dite de « température de vapeur saturante ». A ce moment, le fluide s’évapore et
refroidit localement la surface d’échange. Le mélange liquide/vapeur s’échappe vers le
condenseur ou il se condense d’abord puis se refroidit. Une fois liquide, le fluide est ramené a
1’évaporateur par la pompe. Le cycle peut reprendre.

11.1.1 Vue globale du dispositif expérimental

Le dispositif d’essai appelé «banc », visible en Figure Il. 1, est composé des
équipements suivants :
Un PC permettant I’utilisation d’un outil logiciel nécessaire au déroulement des essais.
Une armoire électrique.
Un régulateur de pression ou pressuriseur.
Une pompe pour la source froide.
Un réservoir d’eau pour la source secondaire du condenseur.
Un dispositif de remplissage.
Une résistance chauffante pour la source chaude.
Des capteurs (pression, température, débitmetre, flux, tachymétre).
Une structure mécanique (profilé en aluminium) support de tous les équipements.
La boucle diphasique.

Les éléments de la boucle diphasique présentée sur la Figure 1. 2 sont :
e Un pressuriseur thermo régulé.
e Un évaporateur a mini-canaux.
e Un condenseur a plaques brasées.
e Une pompe volumétrique et des conduites.



Description du banc d’essai et de son instrumentation

Régulation du vase d’expansion H=2.077 4
L=0.970m Lav: abo
H=0.560m
V= 0.176m3 0.6] JArmoire électrique
Réservoir d’eau
Pompe ’ v
€ 06m ?
1 E = .
— =im —
) £ H=1m )
P L 3.350 th
w Gy
Dlsposhf de remplissage 1 =0.4m = =
L=1m 0.5m 0.3m Buc 1=2m Porte?
1=1m Pression_max = 3bar.
V =1 litre d’eau
I=1m
Poste de travail
-
Portel 1m
393 m

Figure Il. 1: Vue d’ensemble du banc d’essai.
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Figure I1. 2: Boucle fluide diphasique a pompage mécanique BFDPM : (a) photo, (b) schéma.
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Le pressuriseur est positionné a la verticale de la boucle afin de s’assurer que sa partie
supérieure reste toujours libre pour étre occupée par la vapeur. Car, c’est la pression de cette
vapeur qui constitue la pression de référence dans toute la boucle.

Deux condenseurs équipent la boucle, ils sont montés en série du coté primaire, alors qu’ils
sont connectés en parallele du coté secondaire.

Une pompe volumétrique est spécialement concue pour le projet FUI (pour une vitesse de
rotation imposee, le débit est pratiquement constant quelle que soit la différence de pression
aux bornes de 1’organe). Cette pompe est placée en aval du pressuriseur et sert a mettre le
fluide en mouvement.

Comme on peut le voir sur la Figure 1l. 2, la boucle est installée sur un support composé de
profilés en aluminium pouvant changer d’architecture. Cette flexibilité modulaire et
structurelle offre la possibilité d’étudier les performances de la boucle dans différentes
configurations plausibles. En ce qui concerne le travail mené dans le cadre de cette these,
nous avons maintenu, pour I’ensemble des essais, une seule configuration : celle de la Figure
. 2.

11.1.2 Le pressuriseur

Le pressuriseur dont on peut voir une photographie en
Figure I1. 3 Figure 11.3 est congu a partir d’un cylindre en inox 316L de référence
316L-HDF4-300, a double extrémité, issu du fabricant Swagelok. Sa pression nominale de
service est donnée pour 124 bar. Ce cylindre a ensuite été usiné :
e En partie supérieure pour pouvoir accueillir un plateau support possédant deux doigts de
gant qui logent :
o Une cartouche chauffante de : 6,5 mm pour la régulation thermique de la partie liquide
contenue dans la partie basse du pressuriseur.
o Un thermocouple pour mesurer la température instantanée du fluide.

e A lautre extrémité du pressuriseur pour pouvoir accueillir un réducteur qui permet de
raccorder le pressuriseur avec la boucle fluide.

La cartouche chauffante ainsi que les thermocouples sont reliés a I’électronique de gestion de
la boucle concgue et réalisée par la société Controlsys. Le diametre du cylindre est de 61.8 mm
sa hauteur est de 220 mm comme le montre le plan de la Figure A. 3. Le pressuriseur est
connecté a la boucle a travers une conduite en acier inox 316 ayant une hauteur de 25 cm avec
6 mm pour diametre intérieur.

Le réle ainsi que le fonctionnement de cette piece maitresse est abordé en détails dans le
chapitre Il entierement consacré a 1’étude de ce composant. Une régulation en température
est assurée par un systeme de régulation visible en Figure Il. 4 et composé des eléments
suivants :

- Un thermocouple plongé dans le liquide contenu dans le pressuriseur.

- Unrégulateur PID relié au capteur de température.

- Une alimentation de puissance commandée par I’intermédiaire du PID.

- Une cartouche chauffante ayant une résistance de 100 €2 plongée dans le doigt de gant
et qui sert a chauffer la partie liquide du réservoir.
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Figure I1. 3: Photographie et schéma de pressuriseur.
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Figure 1. 4: Systeme de régulation du pressuriseur.

11.1.3 L’évaporateur et le dispositif de réchauffage

L’étude de caractérisation thermo-hydraulique réalisée par (Sobierska 2009) et
succinctement présentée au paragraphe V.1.3.2 a orienté le choix vers un évaporateur équipé
des mini-canaux ayant pour diamétre hydraulique 1.5 mm. Ce choix est aussi influencé par les
contraintes liées a 1’intégration des capteurs de pression dans les mini-canaux. Ensuite, en
coopération avec les sociétés partenaires Atmostat et MBDA, une maquette de 1’échangeur est
fabriquee et testée. La Figure 1l. 5 représente des extraits des plans de la maquette. La Figure
A. 4 en fournit de plus amples détails.
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Figure Il. 6: Photographie de I’évaporateur a mini-canaux.

L’évaporateur a mini canaux dont on peut voir une photographie en Figure I1. 6 est constitué
de trois éléments : un distributeur, une barrette de 27 mini-canaux paralléles, et un collecteur,
I’ensemble est fabriqué en aluminium brasé. La barrette des mini-canaux est fabriquée de
canaux extrudés ayant une section rectangulaire de dimensions (1,2-2 mm) comme le montre
la Figure I1. 5. 1l s’agit d’un procédé de fabrication ou le matériau, soumis a une pression, doit
traverser une filiere ayant la forme et les dimensions géométriques souhaitées. Par ailleurs,
cette procédure d’extrusion thermomécanique peut étre pratiquée a froid comme a chaud (350
a 530 °C). Le boitier de ’EMC est en acier 316.

Structure interne de PEMC

En entrée de ’EMC

- le liquide arrive via un « distributeur » tubulaire 1D? 6.5 mm qui distribue cinq tubes 1D 4
mm, ces derniers débouchent, par des trous ID 2,5 mm, dans une cavité ou boite a eau de
section rectangulaire de 1-6 mm. Cette cavité alimente les 27 canaux.

En sortie de ’EMC
- la vapeur et/ou le liquide sortent par 5 trous ID3 mm qui alimentent 5 tubes ID4 mm
(comme a I’entrée du liquide) pour sortir par un tube ID6.5 mm.

2 (ID : Diamétre intérieure).
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Dispositif de chauffage

Notons que ’EMC ne peut étre chauffé que par une seule surface dite surface active. Le
module d’électronique de puissance est simulé par un bloc de cartouches chauffantes posées
sur la face active de 1’évaporateur. L’outillage de chauffe visible sur la Figure A. 5 est alors
complété d’une plaque de cuivre d’épaisseur 5 mm disposée entre les blocs chauffants et la
surface de 1’évaporateur. Cette plaque est nécessaire pour homogénéiser le flux provenant des
multiples blocs chauffants disposés sur toute la surface de 1’évaporateur et assurer une
résistance de contact.

En réalité, le chauffage de la surface active de 1’évaporateur n’est pas homogene. En effet, le
module d’électronique de puissance accolé sur I’évaporateur dissipe une puissance susceptible
de varier au cours du temps. Dans le but de permettre a 1’expérimentateur d’étudier le
comportement de la boucle diphasique dans le cas d’un profil de puissance hétérogéne, le
dispositif de chauffage, constitué des blocs chauffants, a ét¢ congu de telle sorte qu’il soit
réparti selon quatre zones sur la surface active.

Chaque zone est ensuite constituée de deux blocs de chauffe, chacun logeant une cartouche
chauffante. Les cartouches de chaque zone sont alimentées a 1’aide d’une alimentation de
puissance ayant une puissance maximale de 2000 W. De cette fagon, il est possible de
chauffer chagque zone individuellement et indépendamment de 1’autre. La puissance ainsi
injectée peut atteindre 500 W par zone. Ainsi, en plein régime, il est possible d’appliquer une
puissance totale pouvant atteindre 2000 W.

Cartouche chauffante

Emplacement

des thermocouples

Zonel
Zone?2 Surface active

Zone3

Zone d

Figure 1. 7: Répartition des résistances chauffantes sur la surface active.

11.1.4 Le condenseur

Cet échangeur fabriqué par 1’entreprise SWEP est de type condenseur a plaques brasées
(CPB) dont la reférence est B5Tx6. Il est fabriqué en acier inoxydable 316, méme matériau
que pour les conduites. Il est composé de six plaques thermiques, et donc d’une multitude de
canaux présents dans les deux circuits : chaud appelé primaire (CP), et froid nommeé
secondaire (CS), comme schématisé sur la. Figure 1. 8. Il était prévu de monter le banc avec
deux condenseurs pour s’assurer que la vapeur provenant de 1’évaporateur soit condensée et
surtout sur-refroidie afin d’éviter tout risque de cavitation de la pompe. Les deux CPB placés
entre I’évaporateur et le pressuriseur comme I’indique la Figure Il. 2 fonctionnent a co-
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courant. Le fluide secondaire est I’eau du robinet dont la température peut étre régulée a I’aide
d’un thermocryostat. Le CPB est monté dans la boucle par I’intermédiaire des raccords en
inox de type Swagelock.

Figure 11. 8: Structure des canaux d’écoulement.

Toutes les caractéristiques géométriques nécessaires au lancement d’une simulation sont
fournies par le constructeur SWEP et sont rappelées au Tableau 1l. 1. La Figure A. 6 présente
les plans de I’échangeur.

Parametre Notation valeur Parametre Notation valeur
Nombre  de N 6 Volume liquide CS V 3
olagues t CS 0.0741 dm
Epaisseur de t 0.0003 M Volume liquide CP V. 3
la plaque cP 0.0494 dm
Longueur L 0.154 M Surface d’échange Sech 0.048 m2
Hauteur H 0.0174 M Pas d’une corrugation Peo 0.001 M
Largeur | 0.076 M Nombre des canaux Negn = N; -1 5
Angle de Yij 30° Matiere Inox 316
chevron
Nombre de n 2 Nombre de canaux CS m 3
canaux CP

Tableau Il. 1: Récapitulatif des paramétres géométriques nécessaires pour la simulation.
11.1.5 La pompe et les conduites

La pompe volumétrique utilisée dans le projet est congue et développée par 1’entreprise
Atmostat. Les courbes caractéristiques seront présentées plus loin. Les différents composants
sont connectés a 1’aide de conduites en acier inoxydable de diamétre intérieur 4 mm pour le
trongcon entre le CPB et ’EMC, et de diamétre intérieur de 6 mm pour la section entre ’EMC
et le CPB parcourue par le mélange diphasique. Les Figure I1. 10 et Figure Il. 9 présentent un
récapitulatif des différentes dimensions de la boucle étudiée.
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Figure 11. 9: Dimensions de la boucle diphasique (vue de dessus).
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Figure 11. 10: Dimensions de la boucle diphasique (vue de face).
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11.2  Gestion du banc expérimental et son instrumentation en capteurs
11.2.1 Cing conditions limites imposees & la boucle

La boucle de refroidissement possede cing conditions aux limites sur lesquelles
I’utilisateur peut agir en envoyant la consigne de fonctionnement souhaitée a travers
I’interface homme machine « IHM »:

- La puissance appliquée par les blocs chauffants sur la face active de 1’évaporateur.

- Latempérature du liquide contenu dans le pressuriseur.

- Lavitesse de rotation du moteur de la pompe volumetrique.

- La vitesse de rotation du moteur de la pompe c6té source froide, directement réglée sur
I’organe.

- Latempérature d’entrée du fluide dans le circuit secondaire du condenseur.
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11.2.2 Deux types de « contréle commande » pour gérer le banc

La société Controlsys, partenaire industriel, développe la partie électronique. 1l convient

de distinguer les deux systémes de « contrle commande » présents sur le banc; chacun défini
pour une fonction distincte et schématisé par la Figure 1. 13.

11.2.2.1 Cas nl : Contrdle commande boucle : CTR CMD BCL

De maniére autonome et sous réserve d’une alimentation extérieure, le CTRL CMD BCL
présenté sur le schéma de la Figure I1. 11 permet de :

(@]

Paramétrer les conditions de fonctionnement de la boucle : vitesse de rotation de la
pompe et température de consigne du pressuriseur. Il s’agit de la saisie des valeurs
consignes dans I’IlHM.

Réguler les variables de fonctionnement de la boucle avec les contraintes de précision

suivantes :

= +/-1 tour/min pour la vitesse de rotation de la pompe ou +/- 0.125 cm?® /s en variation
de débit. Etant donné un débit nominal de 10 cm?®/s pour 80 tr/min nous avons alors
une variation de debit de 1.25%.

= +/-1°C pour la température.

Mettre en fonctionnement la boucle en « toute sécurité » :
= La pompe pourra étre mise en rotation une fois la température de consigne du
pressuriseur atteinte.

Communiquer avec I’extérieur, en I’occurrence le banc.

Alimentation
Boucle
e
| 1
I |
! l
: Commande Resistance Vase 1
1 Commande 4 d’expansion !
PC + I Carte électronmque de la boucle l
| CTRL CMD BCL !
1
: Commande Moteur :
1 Capteurs ——» Pompe :
! |
| 1
.. !

Figure Il. 11: Schéma fonctionnel du CTRL CMD BCL.

11.2.2.2 Cas n2 : Contrdle commande banc : CTR CMD BANC

De maniére autonome (sous réserve d’une alimentation extérieure), le CTRL CMD BANC,
conformément au schéma de la Figure 11. 12 devra pouvoir :

©)

Paramétrer les conditions de tests en vue de commander les équipements du banc a
savoir :

= Lasource chaude.

= Lasource froide.
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o Acquérir les données par I’interface électronique (capteurs) et traiter ces informations
(export, tracé de courbes...).

o Communiquer avec la boucle pour :
= Paramétrer la configuration de la boucle.
= Réguler les criteres de fonctionnement de la boucle.
= Mettre en fonctionnement la boucle en toute sécurité.

B ____
&
=l

Alimentation — I'ﬂtﬂ'facg
électronique Comman:
+ Data 1 Carte . .
< _.ll électronique  [#— T Alimentation
[ » 1

Requéte utilisateur (THM) !_ (CTR. Cmd) !
Commande
+ Data

PC < > Camera l¢——Alimentation

CTRL CMD BANC

Commande | Reésistance Evaporateur
(source chaude)

l¢—— Alimentation

Y

4— Alimentatior]

Figure I1. 12: Schéma fonctionnel du CTRL CMD BANC.

Interface électronique

PC
Carte électronique
de la boucle Critéres de fonctionnement de la boucle
\ ¢ Vitesse de rotation de la pompe
CTRL CMD BCL { o Température de consigne du pressuriseur
CTRL CMD BANC Conditions de tests.
L * Lasource chaude
Utilisateur *itdsowre frokk

Figure I1. 13: Deux types de contrdle commandent la boucle diphasique.

11.2.3 Spécifications du banc d’essai
Les caractéristiques matérielles des composants sont données en Annexe D.

11.2.4 Capteurs
La Figure 11. 14 montre I’emplacement de 1’ensemble des capteurs équipant la boucle.
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Légendes :
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Figure I1. 14: Répartition des capteurs de : température, pression, débit, tension, intensité, et vitesse de
rotation.

La nomenclature utilisée dans la Figure Il. 14 est détaillée en Annexe D.

i Mesures des températures

Le banc est équipé de 21 thermocouples de type K ayant une précision de +/- 1°C. Une
compensation de soudure froide est utilisée afin de limiter les dérives de température. Les
spécifications techniques sont fournies dans 1’Annexe B (Spécifications capteurs).

Les thermocouples sont insérés dans des trous de diametre 0.6 mm comme le présente la

Figure 11. 15. Pour le condenseur, les capteurs sont fixés grace a un adhésif spécifique sur la
paroi extérieure.

%

Figure Il. 15: Instrumentation du banc en thermocouples.

Sur la face de contact, entre le bloc chauffant et 1’évaporateur, la répartition des capteurs est
donnée par la Figure 1. 7.

Remarque:

La facon d’intégrer les thermocouples impose de considerer une incertitude due au montage.
Distance entre la téte du capteur et le fluide Ah=1.5 mm (voir Figure Il. 15), La densité de
flux thermique appliquée pouvant atteindre : ¢=(2000 W)/ (157 cm?®).et une conductivité

thermique Ajpox =26 W /mK, I’équation (ll. 1) permet alors de calculer une incertitude de
5.7 °C, additionnée a I’incertitude de +/- 1 °C propre au capteur, soit au total : 6.7 °C.

(1. 1)
AT =2 an

A

Inox
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ii. Mesures des pressions

Le banc est équipé de six capteurs de pression de type absolu ayant une gamme de mesure 0-5
bars. La répartition de ces capteurs est donnée par la Figure Il. 14. Les spécifications sont
fournies en Annexe B (Spécifications capteurs). La mesure de la pression d’un fluide circulant
dans un mini-canal de diamétre hydraulique 1.5 mm ou méme dans les conduites de diameétre
4 mm est loin d’étre une tache triviale. Une telle mesure a nécessité de prendre en compte le
probléme lié a I’intégration des capteurs.

L’objectif est de réduire I’impact de I’intégration d’un capteur et de découpler thermiquement
ce qui se passe dans le fluide de ce qui se passe dans le capteur.

Selon Benedect (Benedict 1984), la mesure de la pression d’un écoulement est théoriquement
envisageable a I’aide d’un capillaire de trés faible section et d’une longueur L. Le capteur, téte
en bas, est soudée perpendiculairement au tube principal de circulation de fluide. La Figure II.
16 représente le montage adopté pour I’ensemble des capteurs de pression.

= La zone ainsi perturbée par le capillaire est plus faible que celle perturbée par I’intégration
d’un capteur a membrane affleurante

= En zone monophasique ou diphasique, le liquide contenu dans le capillaire (tube coloré en
bleu sur la Figure 1. 16) sera toujours rempli de liquide a une température inférieure a
celle du fluide présent dans la boucle. De ce fait, le capteur n’interagit pas avec la vapeur
qui passe dans la conduite principal.

= Le liquide dans le capillaire transmet alors la pression : dans ce cas de figure, le moyen de
mesure mis en ceuvre permet d’obtenir des valeurs, a priori, cohérentes.

= Ce montage permet de limiter les problemes d’étanchéité et facilite 1’intégration des
capteurs dans le circuit.

= Le capteur est positionné téte en bas, ainsi la mesure de pression, toujours via un
capillaire rempli de liquide, s’effectue sur la surface froide du bas moins sujette aux
perturbations thermiques dues a 1’évaporation du fluide qui se fera exclusivement au
niveau de la surface d’échange a priori supérieur.
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Figure I1. 16: Plan d’intégration d’un capteur de pression : montage en cavité.

Ce type de montage baptisé « montage en cavité » est source d’erreurs de mesure dans les
régimes transitoires (Erber 1983). Pour trouver la longueur optimale du tube de raccordement

capteur-conduite « L » le modele de résonateur de Helmholtz proposé par (Bajsic et al. 2007)
et (Doblhoff-Dier et al. 2011) a été retenu :
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x|

A v
] T L _! CAV

Figure I1. 17: Schéma du capillaire avec la cavité devant la membrane du capteur

. _a A (1. 2)
° 2. my\L-V,,
Veff :Vcav-'_ﬂ
2

fo = ]:o'\ll_fz
2-u

forp-A

29



Description du banc d’essai et de son instrumentation

Avec

fo : Fréquence de résonance non amortie.

f, : Fréquence de résonance amortie d’une cavité connectée a un tube.
& Amortissement adimensionné.

Ainsi pour avoir une réponse fréquentielle de 4kHz il faut choisir une longueur L du tube, de
31.25 mm (obtenue apres quelques reformulations de 1’équation (l1. 2)).

iii. Mesures de débit dans la boucle
Comme le montre la Figure Il. 14, le banc est équipé de 4 capteurs de débit masse dont les
caractéristiques techniques sont rappelées en Annexe B (Spécifications capteurs).
Nous nous contentons de rappeler a ce niveau que trois débitmétres sont de type « Coriolis »,
un quatriéme appelé « électromagnétique », tous montés au niveau des conduites parcourues
par le fluide a 1’état liquide. Le Coriolis « Dv » est monté en entrée du pressuriseur, le « Dee »
est en amont de I’évaporateur, les deux autres « Dsfel et Dsfe2 » sont implantés du coté
circuit froid du condenseur. L’intérét des débitmetres de type Coriols est lié a :

- Une grande précision de mesure.

- Une perte de charge réduite.

- Lapossibilité de mesurer en temps réel la masse volumique du fluide.
La Figure Il. 14 montre qu’il n y a pas de débitmétre monté sur la ligne séparant I’évaporateur
du condenseur. Ce choix est justifié par I’expérience de Lachasagne (Lachasagne 2006) qui
consiste a mesurer le débit d’un écoulement diphasique dans une conduite. L’auteur constate
que le signal enregistré est loin de représenter le débit du mélange.

11.2.5 Pilotage du banc d’essai et enregistrement des mesures
La Figure I1. 18 montre les interactions entre composants (maquette de refroidissement

et instruments). La gestion du banc est assurée par le logiciel Labview connecté a ’interface
électronique (réservée a I’acquisition des mesures) et les alimentations de puissance.

pressions et debits

régulation du réservoir

alimentations de puissance

Figure Il. 18: Interactions entre différents composants du banc de test.
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Acquisition des mesures

L’acquisition des données est assurée par le boitier National Instrument référencé :
CompactRio. Equipé de deux cartes électroniques, ce dernier enregistre et traite les signaux
issus des capteurs de pression et de débit.

Etant donné la basse fréquence d’acquisition des signaux de température, une centrale
d’acquisition de type HP Agilent a été choisie.

A TDactivation de la boucle, le logiciel de pilotage lit, traite et enregistre les mesures
disponibles sur les deux centrales d’acquisition. Un fichier est ainsi généré pour sauvegarder
en continu les paramétres de la boucle et du banc ainsi que toutes les valeurs relevées par les
capteurs. Ce fichier de type xls est exploitable pour une impression ou une importation vers
un logiciel de traitement.

Par ailleurs, le logiciel de pilotage gére les alimentations de puissance commandées a I’aide
d’une carte de communication par voie USB. L’expérimentateur peut programmer le profil de
puissance a appliquer sur 1’évaporateur le long de la durée de 1’essai.

Chronologie de lancement d’un essai :

Avant la mise en fonctionnement de la pompe

Pour éviter le phénomene de cavitation en entrée pompe, la résistance chauffante du
pressuriseur est alimentée. L’¢élévation de la température dans le pressuriseur entraine
I’évaporation du liquide (vu le niveau de pression) et occasionne une élévation de pression.
Toute autre zone vapeur dans le circuit dont la pression est inférieure a la pression du
pressuriseur se condense du fait que la température de ces zones vapeur est inférieure a la
température du pressuriseur.

La pompe volumétrique est alors mise en route.
Aprés un temps T, lié a la montée en température du liquide contenu dans le pressuriseur, la
pompe volumétrique est mise en fonctionnement.

La source chaude (via une résistance de chauffe) est mise en fonctionnement
L’objectif est d’atteindre des températures avoisinant les 100-110 °C pour simuler la

puissance de chauffe (500 a 2000W) d’un composant ¢lectronique. L’¢élévation de
température du liquide occasionne une élévation de pression au niveau de 1’évaporateur.

Lancement du refroidissement et acquisition des données
L’acquisition des mesures est simultanée a la mise en fonctionnement de la source froide.
Conclusion

Le présent chapitre est dédié a la description du banc expérimental développé au cours
de cette these en coopération avec les entreprises Atmotat et Controlsys.

Le banc de la boucle diphasique pompée est composé de cing equipements : évaporateur,
conduites, condenseur, pressuriseur et pompe.
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La premiere partie est une description de la technologie adoptée de chaque équipement avec
une présentation de la géométrie interne. Ces données détaillées auront leur importance dans
la partie modélisation. Le systeme de régulation du pressuriseur ainsi que le dispositif de
chauffe sont définis dans cette premiére partie qui s’intéresse plus a I’architecture technique
du banc.

Une seconde partie est réservée a la description de ’architecture électrique / électronique mise
en place pour la gestion du banc et son instrumentation. Deux types de contr6le commande
assurent la gestion du banc. Les fonctionnalités de chacun des deux types sont spécifiées
(paramétrage, régulation, sécurité¢, communication...). Enfin, une présentation succincte des
nombreuses spécifications propres au banc est abordée. Tous les blocs sont connectés et
pilotés en vue d’enregistrer les mesures de pression, température et débits qui serviront a la
validation du modéle dynamique de la boucle diphasique.
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Chapitre I1l.  Pressuriseur

Le pressuriseur joue un role déterminant dans le fonctionnement global des boucles de
refroidissement. Historiquement, un tel composant n’équipait pas les premieres boucles de
refroidissement (Friec 1997) et (Stenger 1966). Cependant, vu ses nombreux atouts
confirmés, son introduction s’est vite avérée de I’ordre de I’indispensable. Notons que deux
concepts de pressuriseurs existent. Tout d’abord la technologie des réservoirs monophasiques
(absence de toute vapeur), ou la pression du liquide est contr6lée par I’intermédiaire d’un
piston dont la membrane est mobile. Sujet a de nombreuses défaillances mécaniques, ce
concept fut rarement privilégié. La seconde technologie est celle des réservoirs diphasiques
faisant 1’objet de nos investigations.

Dans cette premiere section une présentation succincte desdits avantages est d’abord abordée.
Ensuite, certaines caractéristiques des pressuriseurs sont évoquées et discutées.

I11.1 Principales fonctions d’un pressuriseur
I11.1.1 Réle d’un pressuriseur

Le réservoir diphasique, assure simultanement trois roles lors du fonctionnement de la
boucle diphasique (Kebdani (a) et al. 2016)

i Contréle thermodynamique de la boucle

La partie basse du réservoir est remplie de liquide. La vapeur occupe la partie haute comme le
montre la Figure 111.1. L’interface entre les deux fluides, liquide et vapeur, se trouve dans un
état d’équilibre thermodynamique communément appelé état de saturation. Ainsi, il est
possible de contréler la pression du liquide en agissant simplement sur sa température, par
I’intermédiaire d’un dispositif de chauffage approprié symbolisé sur la Figure I11.1 par
I’élément rouge. Ensuite, & quelques pertes de charge prés imposees dans le circuit, on
parvient a contréler la pression qui régne au sein de 1’évaporateur et méme celle dans le
condenseur. De ce fait, on commande indirectement la température de saturation dans
I’évaporateur, température au voisinage de laquelle I’ébullition nucléée saturée se déclenche
autorisant ainsi un refroidissement par voie diphasique. La propriété de chaleur latente de
vaporisation est alors pleinement exploitée. Par ailleurs, il est aussi possible de prévoir la
température de condensation. A la lumiere de ces éléments, on conclut qu’effectivement le
réservoir joue un rble thermodynamique primordial en imposant la référence du cycle
frigorifique du fluide circulant dans la boucle.

ii. Le réservoir, un volume tampon.

Appelé encore chambre de compensation (Soler 2009), il sert a compenser les variations de
volume que connait le fluide dans les différents organes. En effet, lors du fonctionnement, le
fluide circulant dans la boucle passe par des phases transitoires, parfois séveres (démarrage,
changement de puissance appliquée sur 1’évaporateur, changement d’état ...), durant
lesquelles le volume fluide augmente (expansion) sous I’effet de la chaleur regue par le
composant électronique a refroidir. Cette augmentation de volume liquide s’accompagne
d’une élévation de sa pression, mettant ainsi en peril toute la structure de la boucle. Avec le
pressuriseur ce risque ne se manifeste pas, puisque la quantité de volume en excédent s’y
trouve directement propulsée, et les fluctuations de pression sont absorbées.



Pressuriseur

Cartouche Milieu extérieur

Vapeur

Interface liquide/vapeur

Liquide

Bulles vapeur

Figure 111.1: Schéma d’un pressuriseur rempli de liquide et de vapeur.

iii. Protection de la pompe

Le pressuriseur permet a la pompe de tourner sans cavitation. En effet, dans la phase de mise
en route de la boucle, il est nécessaire de chauffer d’abord le liquide contenu dans le
pressuriseur jusqu’a une valeur consigne (pré-conditionnement du pressuriseur) et ce, avant
méme de lancer la pompe ou d’appliquer un flux de chaleur a 1’évaporateur. La montée en
température du liquide dans le pressuriseur induit donc une élévation de pression partout dans
la boucle. Par ailleurs la température du fluide dans la boucle ne croit pas sous ’effet de cette
chauffe. Ainsi, le fluide remplissant la boucle voit sa pression croitre tout en gardant sa
température initiale constante. Ces conditions thermodynamiques forcent alors la
condensation de toute trace de vapeur qui pourrait subsister quelque part dans la boucle, et
donc assurent un démarrage de pompe sans cavitation.

Comme nous venons de le décrire, le rble clé que joue un tel composant vis-a-vis du
fonctionnement d’une boucle fluide diphasique a pompage mécanique justifie I’intérét
particulier qui lui a été accordé dans le cadre de cette thése.

111.1.2 Interface d’évaporation

La masse volumique de la phase liquide d’un fluide est plus importante que celle de sa
phase vapeur. Entre les deux phases la chute de cette densité est loin d’étre brutale, mais
plut6t continue dans le temps et I’espace. Ceci nous conduit a imaginer 1’existence d’une zone
diphasique non franche dans laquelle la densité décroit progressivement avant d’atteindre
celle de la vapeur saturante. Une illustration est proposée par laFigure 111.2. Par ailleurs, en
référence aux travaux de (Carey 1992) et (Guo et al. 2000) qui se sont intéresses a
I’évaluation de 1’épaisseur de cette interface diphasique pour différentes températures de
fonctionnement, il s’avére que 1’épaisseur d’une telle zone (quelques nanométres) croit trés
lentement avec la température et peut étre négligée tant que celle-ci reste petite devant la
température critique. Ceci est parfaitement assuré dans le cadre de notre application de boucle
fluide diphasique a pompage mécanique fonctionnant avec de I’ecau a des températures dites
basses [280, 393K].
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Figure 111.2: Profil de la masse volumique dans la zone de transition liquide/vapeur.

111.1.3 Problématique des gaz non condensables (GNC)

Ce sont des gaz dont les conditions de condensation sont différentes de celles propres au
fluide caloporteur contenu dans la boucle de refroidissement. De ce fait, les GNC ne se
condensent pas et se répartissent dans 1’ensemble de la boucle en fonction de la température
du fluide. Dans le cas ou ils se trouvent au niveau de I’évaporateur, ils peuvent contraindre les
échanges thermiques qui s’y opérent jusqu’a méme provoquer 1’assechement précoce, en
particulier si ces poches de gaz incondensables s’intercalent entre le fluide caloporteur et la
surface d’échange. En plus de ’affaiblissement d’échange thermique qu’ils causent au niveau
des échangeurs (augmentation de la résistance thermique entre le fluide et la surface
d’échange), ils vont décaler la référence du cycle thermodynamique de la boucle. En effet,
supposons une valeur de consigne a atteindre T, (cette valeur est a choisir en fonction de la
température de 1’électronique de puissance que 1’on souhaite refroidir par voie diphasique) ;
etant donné que la vapeur contenue dans le pressuriseur est en saturation, la pression p, est
une conséquence de T, , or les GNC qui se trouvent mélangés avec cette vapeur possedent
aussi une pression partielle P, . De ce fait, la pression totale exercée par le mélange vapeur
et GNC sur le volume liquide du pressuriseur est la somme des deux pressions (P, +P,.), C&
qui signifie qu’au final la pression, et donc, la température au niveau évaporateur, sont
Iégerement surestimées (Kebdani (a) et al. 2016).

ons

Dans la pratique, I’ampleur de ces GNC est amortie par un choix judicieux du couple fluide
frigorigéne/matériaux. Cependant, trés peu d’études sont engagées dans ce sens. Aussi faut-il
citer, une fois de plus, le rdle stabilisateur qu’assure le pressuriseur. En effet, des études
chromatographiques (Lachassagne 2010) montrent que les GNC sont constamment entrainés
par 1’écoulement liquide vers le pressuriseur, ou ils migrent vers la partie haute et finissent par
se mélanger avec la vapeur qui s’y trouve déja. Un dégazage manuel du pressuriseur permet
de purger et évacuer ces GNC nuisibles. Notons enfin, qu’il est possible de vérifier aisément
si des GNC existent ou non au niveau du pressuriseur en comparant la pression de saturation
de la vapeur P, (calculée en fonction de la température de la vapeur T, ) avec la pression P

exp

mesurée expérimentalement par un capteur de pression plongé dans la partie haute du
pressuriseur. Si P,_ > P, , alors des GNC sont présents dans le milieu vapeur.

exp sat !
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111.1.4 Quel volume pour le pressuriseur ?

11 s’agit d’un composant placé en amont de la pompe, et dont le volume pourrait étre
estimée en se basant sur deux cas extrémes:

Premier cas : I’ensemble de la boucle est a 1’arrét. Le pressuriseur doit alors étre en mesure
d’approvisionner 1’ensemble de la boucle en liquide.

Deuxieme cas : I’évaporateur est soumis a la puissance maximale autorisée. Dans ce cas, le
pressuriseur diphasique doit étre capable d’accueillir une quantité de liquide équivalente a
celle contenue dans I’évaporateur, la conduite évaporateur/condenseur, et la totalité du
condenseur.

111.2 Etat de ’Art sur la modélisation d’un pressuriseur et contributions

A Theure actuelle, la littérature publiée ne recense aucun travail de recherche dedié a
I’étude dynamique des boucles fluides diphasiques a pompage mécanique (BFDPM), encore
moins a leur modélisation, contrairement aux boucles a pompage capillaire (CPL).
Néanmoins, le pressuriseur reste un composant commun aux deux technologies de
refroidissement. De plus, son étude théorique peut étre abordée indépendamment de la source
d’entrainement du fluide (pompe ou thermo-capillarité) dans la boucle. Il importe alors
d’effectuer un état de l’art sur la modélisation de ce composant dans les systémes de
refroidissement a pompage capillaire afin de mieux positionner notre travail et souligner son
originalité par rapport aux travaux déja menés par les prédecesseurs (Kebdani (a) et al. 2016).

Face au grand nombre des travaux de modélisation des BFDPT (Wang et al. 2008) réalises
depuis leur apparition en 1978, la classification présentée par la Figure 111.3 est proposée:

Modele

Modéle permanent Modgle transitoire

Modéle analytique Modéle numérique

Figure I11.3: Structure de la classification des modéles.

Cette étude bibliographique permet de dresser un récapitulatif non exhaustif des travaux de
modélisation des pressuriseurs implantés dans les boucles fluidiques a pompage capillaire.
Premiérement, il s’avére que les modéles stationnaires sont les plus nombreux. Ensuite, la
grande majorité des modeles permanents est basée sur une solution analytique. L état de I’art
révele que peu de modeles a solution numérique sont développés pour des simulations en
régime permanent. En effet, le numérique reste majoritairement destiné aux études
instationnaires (phénomenes transitoires, instabilité, cyclage thermique...) ou un couplage
thermo hydraulique important doit étre pris en compte. Notons enfin que I’apparition tardive
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des modeles numériques serait principalement due aux avanceées importantes qu’a connue la
science de I’informatique.

Le nouveau modele de pressuriseur proposé dans le cadre de cette thése est un modéle a
solution numérique destiné a 1’é¢tude dynamique de la boucle fluide diphasique dont les
originalités sont multiples :

= Premiérement, c’est un modele basé sur [’approche bond graph: A ce jour, la
littérature montre bien qu’aucun modele de ce type n’a été publié.

= Deuxiemement, le modeéle dynamique de pressuriseur développé prend en
considération des phénomeénes n’ayant jamais été pris en compte, tels que
[’évaporation et la condensation. De plus, la méthodologie bond graph adoptée
facilite, & tout moment, I’enrichissement du modeéle en intégrant d’autres phénomeénes
sans la moindre altération du modéle de base.

= Troisiemement, les différents échanges thermiques conducto-convectifs sont modélisés
sans avoir recours au recalage expérimental des coefficients d’échanges thermiques,
contrairement aux modeles instationnaires proposés par (Pouzet et al. 2004) et
(Launay, Platel, et al. 2007).

111.3 Description du modéle dynamique de pressuriseur
111.3.1 Hypotheses

Le modéle de pressuriseur propose ici s’appuie sur les hypothéses suivantes :

e Le matériau constituant le pressuriseur est supposé homogéne, isotrope de conductivité
thermique A indépendante de toute variation spatio-temporelle.

e Lavapeur est traitée comme un gaz parfait.

e La vapeur contenue dans la partie supérieure du pressuriseur est a 1’état de saturation.

e Le pressuriseur est constitué de deux volumes évolutifs dans le temps:

Un volume de la partie basse du pressuriseur, qui contient exclusivement du liquide.
Un volume de la partie haute du pressuriseur, qui contient exclusivement de la vapeur.

e Une interface franche de vaporisation/condensation sépare les deux volumes.

En réalité, dans un pressuriseur, subsistent toujours une partie basse liquide, et une partie
haute vapeur en toute rigueur subdivisée elle-méme en trois parties : liquide dans des
conditions de saturation, mélange diphasique d’un certain titre massique de vapeur et
vapeur pure en saturation.

e Lors d’un changement de puissance appliquée au niveau de 1I’évaporateur (modification du
point de fonctionnement de la boucle) le fluide contenu dans le pressuriseur est
susceptible de sortir de ce dernier ou d’y entrer. Nous supposons alors que ce fluide ne
peut sortir qu’a 1’état monophasique liquide.

e En pratique, le pressuriseur est régulé en température a I’aide d’un régulateur PID. Cette
régulation n’intervient pas dans le modéle présenté ici, étant donné qu’on s’intéresse a la
dynamique du composant indépendamment de toute régulation extérieure.

e La possibilité de présence de gaz non condensables GNC dans la partie haute du
pressuriseur est écartée.

e Le fluide caloporteur utilisé dans les essais de validation est de 1’eau pure mélangée avec
4% de PAG (Polyalkylene Glycol) pour assurer une lubrification optimale de la pompe
positionnee en aval du pressuriseur. On assimile le fluide de travail a de I’eau pure dans
les travaux de modélisation.
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e Le niveau d’isolation thermique du pressuriseur de son environnement est faible, ce qui
est vérifié expérimentalement. Ceci nous conduit a modéliser finement les pertes
thermiques avec I’extérieur.

e Le pressuriseur est ici séparé de la boucle, aucun échange thermo-hydraulique ne subsiste
entre ce composant et la boucle. Cette hypothese signifie surtout que le débit massem” du
liquide échangé avec la boucle est constamment nul.

e La température du liquide contenu dans le pressuriseur est considérée homogeéne en tout
point du volume de calcul (hypothese de modele a parameétres localisés).

111.3.2 Choix des variables et corrélations des propriétés thermo physiques

Dans un « vrai » bond graph le produit des variables effort et flux est égal a la puissance
instantanée échangeée entre deux sous-systémes. En thermodynamique, il est plus commode de
travailler en « pseudo » bond graph. Le modéle pseudo bond graph a ici pour variables:
Température et flux d’enthalpie (convection) ou flux de chaleur (conduction) pour le réseau
thermique. Pression et débit masse pour le réseau hydraulique.

Les proprietés thermo-physiques du fluide de travail (a 1’état liquide pur comme a 1’état
vapeur en saturation) dépendent de 1’état thermodynamique du fluide. Les propriétés thermo
physiques considérées sont:

c Chaleur spécifique du liquide.

p.liq

C,wp Chaleur spécifique de la vapeur.

Piq Masse volumique du liquide.
Pup  Masse volumique de la vapeur.
tyq  Viscosité dynamique du liquide.
o Tension interfaciale.

Les essais de simulation issus du modele développé montrent que les grandeurs
thermodynamiques (pressions, températures, débits, épaisseur du film de condensat ...) sont
trés sensibles aux variations des propriétés thermo physiques. Ceci impose de prendre en
compte la variation de ces propriétés en fonction de 1’état thermodynamique du fluide. Le site
NIST (site2) propose les tables thermodynamiques de I’eau et de sa vapeur pour des
températures qui vont jusqu’a 1275 K et des pressions qui peuvent atteindre 10000 bar. Notre
domaine de travail étant restreint a 395 K pour les températures et 5 bar pour les pressions, il
est possible de générer des interpolations tres précises, qui sont d’ailleurs de différents types:
polynomiale, gaussienne, ou de Fourrier. Ces interpolations ont été élaborées spécialement
pour ces travaux de thése et restent évidemment valables tant que les pressions et
températures s’inscrivent dans les intervalles précisés Ci-dessus.
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= Masse volumique de 1’eau liquide en kg /m? :

527,3 T, ~174.9Y 855, 4 Tiy —4165) n. 1
. =527,3-exp| | ————— | |+855,4-exp| | ——— _
Piq P 165,9 P 258.2 (. 1)
Ty, —441,4Y T, —389,8Y
+5,948-exp| -| ——— | |+0,01094-exp| -| ———
38,21 6,458

T,, —460,6)’ T, —329,7Y
+9.13-exp| | = | |+0.1026-exp| —| = _—"—
26,57 21,77

= Masse volumique de la vapeur d’eau en kg/m?:

T, —493,3Y T 4817 (.2)
P = 2,883-exp| |~ 2| |0 49.exp| —| 2l
g 37,05 53,04

T, —470,2
+2,45-eXp — '}QT

= Chaleur spécifique de I’eau liquide en J/kg-K :

1.3
C . —=4709-exp| — w 2 9669 _ w 2 ( )
lig = p + exp
P 408,7 220

T, —311,4Y
+493,9-exp - quT

= Chaleur spécifique de la vapeur d’eau en J/kg-K:

c... =-01-P®+2,2-P°-17,7-P*+70,7-P°—154-P? + 267-P+1912,3 (. 4)

p.vap

= Viscosité dynamique de 1’eau liquide en Pa-s:

A4, =0,00427 —0,005535 - cos(0, 0164 T, ) +0,001837 - sin(0, 0164 - T, ) (111.5)
+0,001649 - cos(2-0,0164-T, ) — 0,001581-sin(2- 0,0164-T, )
-0.0001286 - cos(3- 0,0164 T, ) +0,000389- sin(3- 0, 0164-T, )

= Tension inter-faciale:

1 (. 6)
o =61.23.10° [1—T—‘]

C

Cette expression est écrite en fonction de la température critique T, et de la température de
saturation T, . L’allure de la tension inter-faciale est présentée par la Figure 111.4.
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Figure 111.4: Tension inter-faciale de 1’cau.
Une autre expression et rapportée par (Loussouarn 2008) s’écrit comme :

(mn.7)

T

T B+°'(i]+o{f]2
oA (1__j

c
A =0,18548

B=2717
C =-3,554
D = 2,047

Lors de la montée en température du liquide contenu dans le pressuriseur, le volume liquide
ainsi que le volume du métal constituant le pressuriseur se dilatent (dilatation due a une
masse volumique qui décroit avec la température). Faut-il alors se soucier de la modélisation
des phénomeénes de dilatation que connait le pressuriseur lors de son fonctionnement? Un
simple calcul, au premier ordre, révéle que la dilatation de la matiére est minime vis-a-vis de
celle du liquide. En effet, le volume interne Av,, se dilate en fonction de la température
moyenne du pressuriseur Aé :

AV,, =3.16.10°.A8V,

0_int

(. 8)

Quant au volume de liquide av,,, il se dilate en fonction du coefficient de dilatation
volumique du liquide, de I’ordre de 4-10° par degré et ’on a:

=4.10".A0V,

0_liq

AV,

liq

(. 9)

Selon les deux équations (I1l. 8) et (IIl. 9) il est clair que la dilatation du liquide est
effectivement plus elevée, comparée a celle du volume de la matiére constituant le
pressuriseur.

111.3.3 Description physique des phénoménes modélisés

Le liquide recoit une certaine densité de puissance q (w/m?) provenant de la cartouche
chauffante, qui entraine une élévation de sa température. Quand celle-ci atteint la température
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correspondant a la pression dans le volume liquide P, 1’ébullition nucléée

liq
saturée (ENS) est amorcée. Des bulles de vapeur prennent alors naissance au sein du liquide.
Ensuite, vue leur masse volumique p, , les bulles montent sous forme de cellules de

convection, vers la surface d’échange ou elles se vaporisent comme le montre la Figure 111.5.

de saturation T

sat

Cartouche Milieu extérieur

Vapeur

Film de condensat
(Condensation)

Evaporation
a Pinterface
Liquide liquide/vapeur
Bulles vapeur

(ENS)

Figure 111.5: Schématisation des phénoménes de convection et de condensation.

La température de la vapeur T, est le résultat d’un processus complexe d’évaporation a

I’interface liquide-vapeur diminué d’un processus de condensation au niveau de la surface
interne du pressuriseur comme schématisé sur la Figure I11.5. En effet, la vapeur en contact
avec la paroi interne du pressuriseur est susceptible de se condenser sur celle-ci a partir du
moment oU sa tempeérature est supérieure a celle de la paroi T, ., -
Ce phénomeéne appelé condensation en film, pouvant coexister avec le phénoméne
d’évaporation, fait apparaitre un film de liquide continu de largeur &, qui s’intercale
progressivement entre la vapeur et la paroi. La largeur du film &, , le débit masse de
condensation m les flux thermiques engendrés par la
condensation H,,,, et par I’évaporation H sont désormais modélisés. Aussi, compte
tenu du fait que la vapeur se trouve en contact avec le film de condensat, le flux thermique

échangé entre cette vapeur et la paroi Hvap,pami_imm doit étre pris en compte.

et celui d’évaporation m

cond evap 7

liq/vap

Par ailleurs, ’étude bibliographique effectuée sur les pressuriseurs ne présente aucun
travail de modélisation des phénoménes d’évaporation et de condensation pouvant se
produire simultanément. Leur modélisation est une des contributions de ce travail de thése.

La resistance chauffante fournit a la masse liquide un flux de chaleur H_,,,,, une partie de ce
flux thermique H,iq,pami_imm est transmise par convection naturelle a la paroi plus froide qui se
trouve en contact avec le volume liquide. Ensuite, une certaine quantité de flux de chaleur
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Q',c,ng_VE recue par la paroi est propagée le long de celle-ci par conduction. Ce flux thermique
est responsable d’une augmentation de la température de la paroi supérieure T, ..~ €n

contact avec la vapeur, et intervient, par voie de conséquence, dans le phénoméne de
condensation ayant lieu dans cette partie du pressuriseur. Enfin, deux flux de chaleur notés:

Har oarporoi ey, €0 Hair s or,, SONt transférés par convection naturelle depuis la paroi (parties

inférieure et supérieure) vers I’extérieur du pressuriseur, constituant ainsi une perte thermique,
indispensable pour le processus de la régulation PID. La Figure 111.6 résume la répartition de
I’ensemble des flux évoqués ci-dessus.

Un intérét particulier est porté a la modélisation de I’ensemble des flux par convection
naturelle :

e entre le liquide et la paroi interne H,,q,pa,o, it

inf "

e ecntre Iair extérieur et la paroi externe Ha oy perci_eq, €0 Hair_easparoi_ex,, -

En effet ce sont des flux qui interviennent, comme on le verra plus loin, dans I’équation de
bilan d’énergie utilisée pour le calcul de la température du liquide T, . De plus, toute erreur

commise sur ces flux se répercute directement sur le calcul de la température T, . Enfin, il est

important de rappeler qu’aucun recalage des coefficients d’échanges thermiques n’a été
effectué avec I’expérience, contrairement a I’ensemble des travaux de modélisation consultés
dans la littérature ou, a chaque fois, les auteurs (Pouzet et al. 2004), (Launay et al. 2007),
(Launay et al. 2010), (Chuang 2003) et (Kaya et al. 2007) ont recours a une identification
expérimentale des conductances thermiques.

La modélisation de [’ensemble de ces phénomeénes conducto-convectifs, sans le moindre
recalage expérimental est une des importantes contributions du présent travail de theése
(Kebdani (a) et al. 2016).

Cartouche Milieu extérieur

air/paroi_extsyp

Liquide

Bulles vapeur

H air/paroi_extiys

Figure 111.6: Distribution des différents flux au sein du pressuriseur.
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111.3.4 Modélisation par BG

Le corps du pressuriseur est discrétisé en cing volumes :
-Volume liquide: vol,,

-Volume vapeur: vol,,,

-Volume de la paroi du pressuriseur en contact avec le liquide.
-Volume de la paroi du pressuriseur en contact avec la vapeur.
-Volume de la paroi de la cartouche chauffante.

Ces volumes sont représentés par des éléments C a 2 ports, un port hydraulique et un port
thermique. Les équations de bilan de masse pour un systeme ouvert sont représentées en
théorie des bonds graphs par les jonctions : hydraulique 0, et thermiqueo, . Aussi, ces deux

mémes jonctions traduisent I’hypothése d’uniformité de la pression et de la température en
tous points des cing volumes concernés.

Quant a I’équation de conservation de la quantité de mouvement, elle est écrite a 1’aide de la
jonction 1 et représentée par 1’élément inertiel I comme 1’indique la Figure 111.7.

Compte tenu de la forme des lois d’échange, tous les phénomeénes de transfert thermiques (liés
a la convection et la conduction) sont modélisés par des éléments dissipatifs R qui sont au
nombre de huit. Le modéle bond graph complet du pressuriseur est donné par la Figure 111.7.
La modélisation de tous les phénomeénes pris en compte dans le bond graph et les équations
associees sont detaillés dans les prochains paragraphes

;'Z; 0

Constantt puissance,_ Carfoushe

Famiextsp R} 1

pr.a‘._ww Ha:)‘_exr paoi_exigy
i m 0

H paroiy, _asc
& T Vapeur P
Garouchz MSF Farai_inf_sup R ] 1t - 0‘- I - s m - e y 0,} -
- Hopipwoi it Hup o My zee N M.
1
parcart ¥ ifsce y '
—-C : " Hige ARK Mg -
paro]_ext_cart - H]:q condensat -
it = pani R b 1
1 IR T
T Q!ung 1
- [
H i I T 3
Faoiit ot R 1 B 0] \—ta ¢ . ) .
Hﬁ;q parei _int; HJEq e L m]:q_acc A cond
o - !
g @ o0 w
Hparof,, e Ha;r_m pai_ ety v
- comexin R
i .
izt it R} 1 -
ol
10 H lig_ boucle m |

T_lig_boucl:
R T

MSe 10 10 P
1 Y, IO 15+ @

debif _pompe

Figure I11.7: Modele pseudo-bond graph du pressuriseur.
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111.3.4.1 Equations associées aux élements C
La résolution de I’ensemble des équations est assurée par la méthode Runge-Kutta intégrée
dans le logiciel 20sim (Site 1) support du module bond graph. L’ensemble des flux conducto-
convectifs ayant lieu au sein du composant diphasique sera détaillé au 111.3.4.2.

i Volume liquide dans le pressuriseur
Le volume Vol,, est représenté en bond graph par un élément C a 2 ports de puissance
L’¢équation de conservation de masse exprimée a la jonction 0, fournit le débit masse de
liquide accumulé dans le volume :

m

lig_acc

— iy, (111. 10)

cond ~ ' levap

L’équation de bilan d’énergie écrite a la jonction 0, fournit le flux de chaleur stocké dans le
volume :

(1. 11)

H lig_acc = H qu/boucle+ H lig/cart + H lig/condensat — H lig/ paroi _int;;; — H lig/vap

inf

La masse liquide, et la chaleur stockées dans 1’élément multiport C associé au volume

Vol,, sont:

liq

liquide

mliq_acc (t) = J.mliq_acc (t)dt + mqu,O (I I I 12)
t

: .13
Hiiq_aee (©) = [ Hiig_see (1)t + Hy (111 13)
t

My,o €St 1a masse du liquide contenu dans le composant a I’instant initial a la température T, ,

et H,,, I’enthalpie initiale.
Migo = Pigo Vigo (1. 14)

Piqo - 12 masse volumique du liquide a la température T, ,est donnée par I’équation (I11. 1). A

I’instant initial, avant le lancement de la chauffe, le liquide et la vapeur sont a la 1’équilibre
thermodynamique et ’on a :

T

vap,0 =

Tiqo =To (111. 15)

ouUT, est une donnée du probléme. v,
pressuriseur, on a :

. Il s’agit du volume liquide initial occupant le

iq,0

Vigo = (7R X0 )~ (7 Ry - Hepe ) (I11. 16)

La hauteur x,, est directement déduite d’un calcul de volume lors du remplissage de la

boucle. En effet, connaissant la quantité du liquide introduite dans la boucle et le volume
géométrique total de celle-ci, il est possible de remonter a la hauteur x,_, par simple

liq,0
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déduction des deux volumes. Le détail du calcul des flux de chaleur ou d’enthalpie est abordé

au paragraphelll.3.4.2. Les lois constitutives de 1’élément C,_;,, Sont:
Pour la partie hydraulique :
La pression dans le liquide s’obtient par 1’équation suivante :
Pio () = Py 0 +( 1 -9 %0 (1)) (17
Avec
Xqu (t) = HVE _Xvap (t) (“I 18)

Oux,,(t) est la hauteur de la vapeur dans le pressuriseur dont I’expression est donnée par
I’équation (I11. 116).La pression P, (t) est calculée par 1’équation (l11. 35).

Pour la partie thermique
La température du liquide s’obtient par :

Hiig_ace (1) (111. 19)
Tliq ®= m, —_(t)'C |<

Equation de conservation de quantité de mouvement
Cette équation établie pour un systeme ouvert s’applique pour le volume liquide étudié et
s’écrit comme:

(111. 20)
w = (Pvap (t)'SVE )_ ( Pliq,boucle (t)'Sinf7VE )"’ Ff + Fa
Avec :
S - Section du pressuriseur au niveau de I’interface liquide/vapeur.
St ve - Section de ’entrée du pressuriseur.
N (9 Pression exercee a ’entrée du pressuriseur.
F . Force des frottements pariétaux.
F, Force due a la tension superficielle.

Les deux termes (P, (1)S,c) €t (Pguuee(®)Swve) représentent respectivement les forces de

pression au niveau de ’interface liquide-vapeur et a I’entrée du pressuriseur.

e La force de frottements pariétaux F, s’exprime par :

V2 (t (1. 21)
Fo=f ',Oliq's"J
2
avec :

S=2-7-Rg X (1. 22)

Si Re <1180 alors :
16 (1. 23)

" Re

45



Pressuriseur

Si Re<1180alors :

f =0.078-Re % (1. 24)
e La force de tension inter-faciale F s’écrit :
F =0-(2-7-Rg -cos(d)) (111. 25)

avec : o tension inter-faciale dont I’expression est donnée par 1’équation (lll. 6). L’angle 6
est pris égal a 60°.

La résolution de I’équation de quantit¢ de mouvement donne la vitesse de 1’écoulement
liquide :

l ”:( |?/ap (t)SVE )_(Pliq,boucle (t)'sinf_VE)+ Fr + FO' :}dt (“I 26)

mliq_acc (t) t

Vliq (t) =

Un pressuriseur échange de la matiere avec la boucle de deux manieres différentes :

= Entrée du liquide dans le pressuriseur lorsque de la vapeur est formée dans la boucle et en
particulier dans 1’évaporateur. L’évaporateur se vide alors de liquide qui se trouve injecté
dans le pressuriseur. C’est le mode dit « pressuriseur plein a 1’état diphasique ».
D’ailleurs, s’il n’y avait pas cet élément compensateur, la pression dans la boucle croitrait
dangereusement et pourrait engendrer une dégradation codteuse.

= Sortie de liquide du pressuriseur lorsque de la vapeur se recondense dans la boucle.
Quand c’est le cas, le pressuriseur se vide en approvisionnant ainsi la boucle en liquide
afin de permettre son refroidissement partiel. C’est le mode dit « pressuriseur vide a 1’état
monophasique ».

Donc si la pression dans le pressuriseur est plus élevée que la pression dans 1’évaporateur,
alors :

I?iq,boucle (t) = I:1iq (t)

avec R, (t) correspond a la pression du liquide contenu dans le pressuriseur. De ce fait, le
débit liquide m" est sortant du pressuriseur et s’écrit:

M = p(Tiq)-Sine ve Viig () (1. 27)

Sinon
I:)qu,boucle (t) = Pevap (t)

Le débit liquide m" est alors entrant dans le pressuriseur et s’écrit:

m* = p(TboucIe)'Sinf_VE 'Vliq (t) (I 1. 28)

46



Pressuriseur

i Volume vapeur dans le pressuriseur
L’équation de conservation de masse exprimée a la jonction o, fournit le débit masse de
vapeur accumulée dans le volume :

rhvap_acc = mevap _mcond (”l 29)

La masse de la vapeur dans 1’¢lément multiport C,,, associé au volume vol,,, est:

vapeur

mvap_acc (t) = J.mvap_acc (t)dt + mvap,o (I 1. 30)
t

M, €St |a masse de vapeur contenue dans le pressuriseur a I’instant initial :

m\/ap,O = pvap,O'Vvap,o (l“ 31)

V.. - 11 8’agit du volume initial de vapeur occupant le pressuriseur, on a :

vaj

Viapo =Ve ~Viigo (1. 32)

Calcul de la masse volumique de la vapeur
L’équation (111.30) permet de calculer la masse volumique p,, (t) de la vapeur:

Mgy acc (1) (111. 33)

Puap(t) = )

avec le volume vapeur V,, (t) calculé par I’équation (I11. 115).

Calcul de la pression de la vapeur
Le volume vapeur est supposé¢ a 1’état de saturation. Cette hypothése nous permet d’exprimer
la pression de vapeur P, en fonction de la masse volumique p,, de la vapeur. La relation

reliant les deux variables est obtenue a 1’aide des tables thermodynamiques fournies par le site
NIST (site 2), sous forme de valeurs numériques. Une interpolation est alors développée.
Finalement, la loi constitutive de I’élément C,, ., donnant la pression de la vapeur s’écrit

alors :
e Pour p,, <0.01(kg/m’) :

Prap (Puap) =31093.0,,,° —1083L.p,,,° +1556.1.0,," (1. 34)
~122.93.p,,,° +6.742.p,5,° +1.2773.p,,, —0.0002

e Sinon:

0.03539.p,,,° +1.859.p,,,> +0.6709.p,,, —0.001328 (1. 35)
Pap +0.4596

Pap (Prp) =
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Calcul de la température de la vapeur

La température de la vapeur saturée dans le pressuriseur est liée a la pression (conditions de
saturation). La relation liant les deux variables est obtenue a 1’aide d’une interpolation
Gaussienne en se basant sur les valeurs numériques fournies par les tables thermodynamiques
de NIST (site 2).Finalement, la loi constitutive de 1’élément C,,, donnant la température de

la vapeur s’écrit comme :

P ~3.252 P, ~1.636)’ (111. 36)
Tvap(Pvap)=392'7'eXp - - +273.7.exp - —
1.23 0.7764
Py —0.9858 ' P,, —0.6574Y’
+151L.1.exp| -| ———— +445.exp| -| —
0.5366 0.3601
I::Iap _01384 ’ R/ap —2414 2
+297.2.exp| -| ——— | |+52.64.exp| -| ——
0.6353 0.5595

ii Corps inférieur du pressuriseur
La température considérée homogeéne est calculée & I’aide du bilan d’énergie. Autrement dit,
c’est I’équation de la chaleur résolue dans I’espace limité par le volume Vol ., qui donnera

le profil de la temperature T, . (t). Par ailleurs, la paroi est soumise a deux flux thermiques,

schématisés sur la Figure 111.6. Les deux flux sont: Hugpari_im,, calculés en bond graph par

élément Ry e €t 1€ FIUX Har ovpaoi_eq, calculé par 1’élément dissipatif Ry o u - CES

deux flux sont discutés et explicités au paragraphe 111.3.4.2 (ii). Enfin, notons que la paroi est
un siége de stockage d’énergie et est modelisée en bond gaph par 1’élément multiport C . .

comme le montre la Figure 111.7.
L’équation de conservation d’énergie est écrite dans la jonction 0, :

(. 37)

H paroi,; _acc = H lig/ paroi _intj,s — H air _ext/ paroi _exty,; — Qlong

= Le stockage d’enthalpie dans le volume Vol ; ;. €st modélisé en bond graph a I’aide de
I’élément multiport C dont la loi constitutive donnant la température de la paroi

inférieure est:

paroi _inf

( ) _ H paroij,; _acc (t) (”I 38)
P 0 m L (b)C,
paroljye P, paroti,¢
Avec :
: (111. 39)
H paroiy; _ace (t) = I H paroi,; _acc (t)dt +H ParOiyy 0
t
H oo, o €Nthalpie initiale dans la paroi :
H paroi .0 — mparoimf,o 'Cp,paroiinf 'Tparoimf,o (“I 40)
Co e, - Chaleur spécifique de la paroi du pressuriseur fabriquée en inox316, est supposee
constante @ ¢, . —416(3/kg.K) - La température initiale de la paroi 7  est une donnée du
modele.
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Mearoiny () = Prarciy, Vparaiy, (©) (111. 41)
ou , . estsupposee constante valant 7ssokg/m* €t le volume de la paroi est donné par :
Voaroiy, (0) = (2-7.Re)-Xiq (0 €0 pares (111. 42)
La hauteur x,_(t)est calculée par I’équation (111.18).

iv Corps supérieur du pressuriseur
La paroi est soumise a deux flux thermiques présentés sur la Figure I11.6. Les deux flux

enthalpiques sont: Huepperoi i, Calculé en bond graph par 1’élément R et le flux

Sup paroi _int_sup

Har_ewsparoi_ew,, Calculé par I’élément dissipatif r, .. .. Ces deux flux sont discutés et

explicités aux paragraphes 111.3.4.2 (vii). La paroi est un accumulateur d’énergie et est
représentée en bond graph par I’élément c

paroi _sup "

L’équation de conservation d’énergie est explicitée par la jonction 0; :

' —H ) X I1. 43
H paroi,, _acc — |"vap/ paroi _int,, +Qlong - |"air_ext/ paroi _ext,, ( )

= Le stockage d’enthalpie dans le volume vol est modélisé en bond graph a I’aide de

paroi _sup

I’élément multiport C dont la loi constitutive donnant la température de la paroi

supérieure est:

paroi _sup

H paroi,,, _acc ®) (111. 44)

Toaror (©) =
paroi,,
’ Mparoi,, (t)-cp, paroi,,

. (111, 45)
H paroi,, _acc )= J. H paroi,, _acc (tydt+H paroi,, ,0
t

Hparoi, 0 €st Ienthalpie initiale dans la paroi en contact avec la vapeur, Tharoi,, 0 étant une

donnée du modeéle, on a :

Tparoisup,o :Tparoimf,o :Tparoi,o (I11. 46)

(1. 47)

H paroi_ ,0 = mparoi O-Cp, paroi,, -Tparoi 0

sup ? sup ! sup !

Cp, paroi,, - la chaleur spécifique de la paroi est supposée constante le long de la simulation:
Cp, paroi,, = Cp, paroi,, = Cp, paroi = 416(J / kg.K) (111. 48)
La masse de la paroi est donnée par :
Mparoi,, (t) = Pparoi,, Vparoi,, (1) (111. 49)

ou Pparoi,, €St supposeée constante et vaut :

Pparoi,, = Pparoi,, = 7850kg / m° (111. 50)
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VparoiSup (t) = (Z'H'R\/E)')g/ap (t)'eVEfparoi (I 1. 51)
La hauteur x,, () est calculée par I’équation (l1l. 116).

v Corps du pressuriseur
Comme mentionné au paragraphe 111.3.3, la cartouche chauffe I’eau qui elle-méme chauffe la
paroi. Ensuite, une partie de ce flux est propagée longitudinalement dans le corps de la paroi.

Ce flux de chaleur noté leg est modélisé a 1’aide de la conductance donnée par 1’équation

(111. 87) et représentée en bond graph par 1’élément dissipatif R comme le montre la

Figure 111.7. L’intérét est justifié par l’intervention de ce flux dans le phénoméne de
condensation, en particulier a travers la température T ce qui influence le calcul de la

paroi _VE

paroig,,
pression vapeur. Cette derniére contrble la température d’évaporation dans 1’évaporateur, et
donc marque le debut de refroidissement par voie diphasique.

111.3.4.2 Description des flux conducto-convectifs associés aux éléments R
Les flux conducto-convectifs ayant lieu au sein du composant diphasique et qui sont pris en
compte dans le modele du pressuriseur sont modélisés par des éléments dissipatifs R a 2 ports.

I. Flux thermique provenant de la cartouche chauffante

Nukiyama en 1934, a effectué une expérience permettant de visualiser les différentes
configurations d’échanges thermiques dans un pressuriseur clos apparues au cours de la
chauffe. Une analyse de la courbe obtenue Figure 111.8 montre que le mode d’échange
thermique (évalué gréce au coefficient h_,) est fortement associé a la configuration observée
(liquide, bulles, poche bouchon, annulaire ...). Il est alors important, d’un point de vue
modélisation, d’identifier le régime en cours a I’aide d’indicateurs appropriés pour pouvoir
appliquer le coefficient d’échange correspondant. En effet, la courbe de la Figure 111.8 montre
que la densité de flux thermique g (w/m2) imposée par le bloc chauffant au liquide varie en

fonction de 1’écart entre la température de la paroi de la cartouche T, .. €t la température du
liquide : AT =T ;.. —Ti,- La pente de la courbe q= f(AT) représente le coefficient d’échange
thermique par convection h_,, . qui varie d’un régime a 1’autre.

Une étude détaillée des corrélations proposees pour ce coefficient est abordée dans ce
paragraphe, elles sont prises en compte dans le modéle développé.

Le flux thermique fourni par la source chaude (cartouche) au liquide s’écrit :

Hiareart = Ny * Seare *(Toarotcart — Thi) (111 52)
avec :
S =2-7-R . H_ (111. 53)
e Ladensité de flux thermique q (w/cm?) est definie par
P=U-1=q-7-d, -l (1. 54)
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avec :
q Densité de flux thermique.

P Puissance électrique dissipée dans la cartouche.

U Différence de potentiel aux bornes du fil.

I Intensité du courant passant dans le circuit électrique qui alimente la cartouche.
d Diamétre de la cartouche chauffante.

cart

Longueur effective de la cartouche chauffante.

cart

La pente obtenue dans chacun des troncons de la courbe donnée par la Figure 111.8 (OA, AB,
BC, CD, DE) représente en réalité le coefficient h_, qui décrit le transfert thermique

correspondant a la configuration visualisée.

q (W.cm=2)

116+

4 35 200 AT (°C)

AC ébullition nucléée
CD ébullition de transition
DE ébullition en film

Figure 111.8: Courbe de Nukiyama (Delhaye 1990).

Coefficient de transfert thermique associé au troncon OA :

Durant cette phase préliminaire, le transfert thermique Hiqere €ntre la cartouche chauffante et
le liquide s’effectue par simple convection naturelle en obéissant a la loi de Newton :

: 1. 55
H lig/cart = hconv . Scart AT ( )
AT =Tparoi,,can _Tliq (III 56)
On pose, par définition, les nombres suivants:
= Le nombre de Nusselt :
Nu = hconv 'dcart — q 'dcart (III 57)
ﬂ'liq AT 'ﬂ'liq
= Le nombre de Rayleigh :
. 9- B AT .djart (111. 58)
a=———
ﬁ'liq g
= Le nombre de Prandtl :
oy _ Vi (111. 59)
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Le coefficient de convection naturelle h__ est alors calculé a ’aide de la corrélation de

conv

Churchil et Chu (I11. 60) valable pour 10° < Ra<10” (Delhaye 1990) :
2 (111. 60)

0.387-Ra"®

9/16 8/27
[1+(0.559j J
Pr

Nu=| 0.60-

Avec :
Seur Surface de contact entre la cartouche et le fluide.
g Conductivité thermique du liquide.
q Densité de flux thermique.
g Accélération de la pesanteur a la surface de la terre.
Biq Coefficient de dilatation volumique du liquide.
Vig Viscosité cinématique du liquide.
g Diffusivité thermique du liquide.
Remarque :

Toutes les propriétés thermo-physiques sont calculées a la température moyenneT,

T +T (111.61)

__ paroicart lig
T =——"——

2

Coefficient associé au troncon AC. Vers une ebullition nucléée saturée (ENS)

Partie AB : L’ébullition nucléée a bulles isolées

Des bulles de vapeurs (ou sites de nucléation), sont réparties régulierement le long de la zone
de chauffe. Elles y prennent naissance, et se déplacent sous forme de colonnes de vapeur, a
une fréquence de 1’ordre de 100 bulles par seconde, vers I’interface liquide/vapeur du
pressuriseur (car masse volumique faible) comme le montre la Figure 111.9. Au niveau de cette
interface, les bulles se collapsent ou s’évaporent faisant ainsi augmenter la pression de la
vapeur dans la partie supérieure du pressuriseur.

Figure I11.9: Ebullition nucléée a bulles isolées (Delhaye 1990).

Partie BC: Zone d’ébullition nucléée saturée a poches (ENS a poches)

Des chapelets de bulles de vapeur proliférent avec le flux de chaleur émis par la cartouche.
Ces chapelets sont en forme de poches ou de colonnes de vapeur. Ils s’intensifient jusqu’a ce
qu’ils isolent ’ensemble de la paroi d’échange par un film de vapeur trés instable comme
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I’illustre 1la Figure 111.9 et la Figure 111.10. A ce stade, 1’extraction de la chaleur permettant de
chauffer le liquide contenu dans le pressuriseur est principalement due a la chaleur latente de
vaporisation.

Il se trouve que les échanges thermiques, au niveau de l’interface séparant la cartouche
chauffante, et le volume liquide sont de la méme complexité que les échanges se produisant
au niveau de I’évaporateur. Dans les deux cas, on est amené a considérer chaque type
d’écoulement séparément, afin de lui affecter le coefficient d’échange correspondant.

Figure 111.10: Ebullition a poches ou colonnes de vapeur (Delhaye 1990).

La densité de flux de chaleur q transférée le long du troncon AC présenté par la Figure 111.8
est calculée a 1’aide de la corrélation de Rohsenow (Delhaye 1990):

033 s (111. 62)
Cparoi,liq : (rparoi,cart _Tsat) -C.. q ) ‘9 o ‘{:uliq ' Cpalroi,liq J
L, ! Hiig * L, \]g '(pliq _pvap) j'"CI

Rohsenow suggere les valeurs suivantes : s=1 pour I’ecau et s=1.7 pour les autres fluides.
Quant au coefficient C , il est recommandé de prendre la valeur C, =0.013 (Delhaye 1990).

Indicateur de changement de configuration

D’un point de vue modélisation, il faut renseigner un indicateur permettant au code de
basculer de la corrélation de Churchil et Chu (modélisant 1’échange thermique par convection
naturelle et correspondant au trongcon OA) a la corrélation de Rohsenow associée a 1’ébullition
nucléée saturée (segment AB de la Figure 111.8).

On remarque sur la Figure I11.8 qu’il ne suffit pas d’avoir T .« pour assister a la

naissance des bulles de vapeur. En effet, il faut une certaine surchauffe supplémentaire avant
de parler de 1’ébullition nucléée saturée (ENS). Cette surchauffe est d’une part, liée au rayon
de la cavité r_, ou apparait, pour la premiére fois, le chapelet des bulles de vapeur. D’autre

part, la surchauffe est étroitement liée a la tension inter-faciale, qui subsiste au niveau de
I’interface entre le liquide et la vapeur. Ainsi, en premiere approximation, la surchauffe
permettant I’amorgage de 1’ébullition nucléée saturée peut étre évaluée comme suit (Delhaye
1990) :

=T

sat

20T, (I11. 63)
M Lv *Puap

AT

=1 T =

paroi,cart ! sat

avec :
o Tension inter-faciale donnée par 1’équation(l11. 6) ou directement depuis le Tableau I11.2.
T, Température de saturation.

sat

r,, Rayon de la cavité d’ou s’échappent les bulles de vapeur.

cav

53



Pressuriseur

L, Chaleur ou enthalpie massique de vaporisation.
P Densite de la vapeur.

Remarque :
Les rayons des cavités r_, au niveau d’une surface métallique lisse sont de ’ordre de 5 um

pour I’eau. Ainsi, nous proposons I’indicateur ind.,, Suivant implanté dans le modeéle:

Si
o 20T, (Ill. 64)
p.cart sat
e Lv * Puap
Alors :
ENS =1

Ce qui veut dire que I’(ENS) est amorcée, et la corrélation utilisée est celle de Rohsenow (l11.
62). Sinon, ENS=0, il n” y a pas encore d’(ENS). La corrélation utilisée est alors celle de
Churchil et Chu (I11. 60).

Température de saturation °C

Tension superficielle (10° Nm™)

0 75.6
15.6 73.3
37.8 69.8

60 66.0
93.3 58.8
100 46.1

Tableau 111.2: Valeur de la tension superficielle pour ’eau en fonction de la température de saturation

Le point C : connu sous le nom de la crise d’ébullition, ou point de burn-out.

Figure 111.11: Allure générale de la courbe de Nukiyama (Delhaye 1990).

C’est le point critique qu’il faut éviter, si I’on souhaite épargner la cartouche chauffante d’un
endommagement prématuré. En effet, si la densité de flux critique ¢, (communément
appelée densité maximale) est atteinte, alors un volume de vapeur vient épouser parfaitement
toute la paroi d’échange, provoquant ainsi la séparation entre le liquide contenu dans le
pressuriseur et le doigt de gant contenant la cartouche (voir la Figure 111.10). Or, étant donnee
la faible conductivité thermique de la vapeur (grande résistivité), la chaleur émise par la
cartouche aura du mal a franchir I’espace vapeur pour arriver dans le liquide. L’évacuation du
flux de chaleur s’effectue alors par conduction-convection et rayonnement.

L’expérience de Nukiyama montre que lors d’un flux critique, la quantité AT =T .. T
monte en fleche; ce qui est visible sur la Figure 111.11 ou le point de fonctionnement passe
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presque brutalement du point C au point C’. Ceci se manifeste en réalité par une augmentation
conséquente de la température de la paroi de la cartouche chauffante qui peut facilement
dépasser sa température de fusion (1000°C) et donc entrainer sa dégradation.

La crise d’ébullition susceptible de se produire a ce niveau de la boucle peut survenir aussi au
niveau de 1’évaporateur (piéce maitresse de la boucle).

La densité de flux critique g, est calculée dans le modéle proposé du pressuriseur. La
corrélation retenue est celle du Sun et Lienhard donnée par 1’équation (I11. 65):

1/4 (111, 65)

= . —_— . 1/2 . . 1l2. . —_— .
Oit =[0.116+0.3-exp(-3.44-RY?) | L, P {0' (Plig ~Puap)9

avec R. rayon adimensionnel dont I’expression est:

12 (111. 66)
o
J

R.= Rcan N
g '(pliq _pvap

Une autre formule proposée dans la littérature par Zuber (Zuber 1958) est donnée par
I’équation (I1l. 67) en vue d’une comparaison des résultats.

1/4 172 (1. 67)
|1y Vapr

Plig

_ﬂ"pvap.L ‘ O‘Q(P“q_PV )

ap
9erit = 24 v

2
P vap

A propos des autres sections de la courbe de Nukiyama :

La section CD de la Figure 111.8 appelée 1’aval de la crise d’ébullition ou encore ébullition de
transition illustrée par la Figure 111.13, ainsi que la zone CD sur la méme Figure 111.8 nommée
zone d’ébullition en film ou pelliculaire visible sur la Figure I11.14 ne sont pas modélisées
pour I’instant. On estime, que si la crise d’ébullition est atteinte, il vaut mieux revoir les
conditions limites imposées a I’essai.

v £ v v £ v !

£ YANIRVAN
t
o T O\ T o 1 /j \\ i ;H\
-4 9 0
(@ ébullition nucléée avec (B) crise d’ébullition
colonnes de vapeur
0 liquide v vapeur

Figure 111.12: Configuration d’écoulement: ébullition nucléée (a), crise d’ébullition (b) (Delhaye 1990).
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Figure 111.14: Ebullition en film ou pelliculaire (Delhaye 1990).

ii. Flux thermique échangé entre le liquide et la paroi
Les pertes thermiques acheminées depuis le liquide jusqu’a I’extérieur sont dues a trois modes
d’échanges thermiques:

1. Convection naturelle entre le liquide et la paroi du coté intérieur du pressuriseur.
Le coefficient de transfert thermique s’écrit:

b Nu-y, (111. 68)
int DVE
Nu=C-(Gr-Pr)" (111. 69)

avec :
e Si(Gr-Pr)e[10°,10°] donc le régime est laminaire, alors: C=059 et m=1/4.

Si (Gr-Pr)e[10°,10° ] donc le régime est turbulent, alors: C=0021 et m=2/3.

e D, : Diametre du pressuriseur.
e Lenombre Pr est donné par 1’équation (I11. 59). Gr est le nombre de Grashof :

=Dvae'P|?q'9‘/3'AT (111. 70)

Gr
fuI?q

Il s’agit d’un nombre adimensionnel permettant de caractériser le phénoméne de convection
naturelle, dite aussi libre. Il est le rapport des forces de gravité sur les forces visqueuses. Le
nombre de Grashof constitue pour la convection naturelle ce que représente le nombre de
Reynold pour la convection forcée.
Au final, le flux thermique transféré par convection s’écrit :
H tia/paroi _intise = M+ Sive (i =T paroi_ine,, ) (1. 71)
avec :
Sy = 27 R+ X (1. 72)
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2. Conduction radiale dans la paroi
L’expression analytique de la résistance thermique a I’intérieur d’un cylindre creux se déduit
facilement de la loi d’échange par conduction (®=-4-S-grad(T) : loi de Fourier) et 1’on a:

(111, 73)
|n [ gE,ext J
Rth _ E.int

2'”'/1\/E'X|iq

Selon la loi de Newton, le flux thermique transféré par conduction radiale a travers la paroi du
pressuriseur s’écrit:

1 (1. 74)

—-(T

h

H paroi = paroi _ int; _Tparoi_extinf )

Par ailleurs, le nombre adimensionnel de Biot (Bi) permet de simplifier les calculs. En effet, il
s’agit d’un nombre qui permet d’évaluer la résistance thermique R, due & la conduction au

sein de la paroi. Selon Jean-Baptiste Biot (1774-1862), si le nombre Bi est grand devant 1 cela
veut dire que le gradient de température dans la paroi n’est pas négligeable et que le flux
thermique par conduction est a prendre en compte. Dans le cas contraire (Bi < 0.1) la
résistance thermique est négligeable et le gradient de température est nul (température
uniforme a I’intérieur du corps). Le nombre de Biot s’écrit :

. .75
gi_ ML ( )
2

(4

avec :

c: Corps.

L. : Une longueur caractéristique définie par le rapport entre le volume du corps et sa surface,
ou encore le rapport entre une section du corps et son périmetre.

Dans notre cas, le nombre de Biot est toujours inférieur a 0.1 ce qui nous conduit a omettre la
résistance R et considérer que :

=T =T (1. 76)

paroi _int;; — ' paroi _extj; paroi; ¢

3. Convection naturelle entre la paroi du coté extérieur et I’air.
Le coefficient de transfert thermique par convection laminaire s’écrit :

- (1. 77)
h,, =1.42- (EJ
Xliq
avec .
AT :Tparoifext,,,f _Tair (l“ 78)

Cette expression de h,, présuppose un régime d’écoulement air/paroi laminaire correspondant

a un nombre de Grashof inférieur 210°, ce qui est largement le cas dans le type d’application
étudié. Ainsi, les flux thermiques transférés par convection s’écrivent comme :
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. (1. 79)

H air_ext/ paroi _ex, ext Sext,nf ’ (-I-pami_extInf _Tair )

avec .
S

extin

:2'7['(R/E+eVE)'Xqu (|||.80)
e . est ’épaisseur de la paroi du pressuriseur.

Le niveau de perte de chaleur vers I’extérieur est commandé apriori par le coefficient
d’échange h . La prise en compte d’une isolation du pressuriseur de son environnement est

incluse par I’intermédiaire d’un facteur « qui vient corriger le coefficient h,,. Notons qu’il

s’agit d’une phase importante dans le processus de modélisation : le pressuriseur est régulé en
température par I’intermédiaire d’un régulateur PID, ce qui veut dire que tout apport de
chaleur en vue d’augmenter la température (et donc la pression) au sein de la boucle est assuré
par la cartouche chauffante. Dans le cas ou il s’avére nécessaire de faire chuter cette
température (pression), le seul moyen pour y parvenir est d’autoriser une déperdition de
chaleur vers I’extérieur depuis la partie basse du pressuriseur, en jouant sur 1’isolation. Dans
le modeéle c’est le coefficient «-h,, qui le prend en compte.

ext

iii. Flux thermique échangé entre le liquide et le film de condensat
Le flux enthalpique recu par le liquide de la part du film de condensat est :

T (1. 81)

Hcond/liq = mcond 'Cp,liq *ap
La section 111.3 (iv.c) présente une étude détaillée permettant d’établir I’expression analytique
du débit masse de condensation m_, dont la formule est donnée par 1’équation (I11. 104),

ainsi que les expressions d’autres grandeurs intervenant dans le phénomene de condensation
telles que la largeur du film s (lIl. 105), et la vitesse d’écoulement du film de condensat

Vena (111. 103). Le terme de la chaleur spécifique c,, est calculé en fonction de la température
T., du film de condensat selon la corrélation (I1l. 3) développée avec un grand souci de
précision.

iv. Flux thermique échangé entre le liquide et la vapeur

Au niveau de I’interface d’évaporation, définie et discutée dans la section (111.1.2), les bulles
de vapeur quittent le liquide pour aller dans I’espace vapeur. Ces bulles transportent avec elles
un certain débit enthalpique dont I’expression est donnée par:

T (1. 82)

Higivap = Mevap * Cootig * Tig

L’expression dec_,, est calculée dans (Ill. 3). Le terme m, sera établi au paragraphe

111.3.4.2 (viii)

plig evap

V. Flux thermique échangé entre le liquide dans le pressuriseur et celui de la boucle
Le pressuriseur peut échanger du liquide avec la boucle en fonctionnement, comme
schématisé sur la Figure 111.5. Ceci dépend particulierement de la pression dans 1’évaporateur.
Cet échange thermo-hydraulique crée un flux thermique généré par convection :

' ] : II1. 83
H iig/boucle = M “Coiig T ( )
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L’expression du débit m* est établie au paragraphe 111.3.4.1 (i).

Dans le cas ou la pression au niveau de 1’évaporateur croit, une quantité de volume liquide se
trouve injectée dans le pressuriseur. C’est un mode de fonctionnement diphasique (I’état du
pressuriseur est dit plein). Dans ce cas de figure, le flux enthalpique entrant est de la forme :

. (1. 84)

boucle

H lig/boucle =M - Cp,liq(boucle) :

La chaleur speécifique c, e €St calculée en fonction de la température du liquide qui

provient de la boucle T, . Notons que ce fluide est sous refroidi, puisqu’il vient de sortir du

condenseur et donc possede une temperature inférieure a celle du liquide contenu dans le
pressuriseur.

De méme, la chute de pression a I’évaporateur s’accompagne d’un rejet d’une certaine
quantité de liquide du pressuriseur. Dans ce cas de figure, le flux enthalpique sortant est :

T (I11. 85)

H lig/boucle = m -c lig

p.liq(VE) *

La chaleur spécifique ¢
dans le pressuriseur T, .

e, etant calculée en fonction de la température du liquide contenu

Vi, Flux thermique longitudinal propagé par conduction au sein de la paroi.
Le pressuriseur est un cylindre de diamétre extérieur D, ., et diamétre intérieurd,. ,,, sa

section est alors :

r (111. 86)
SVE = Z’(D\fE_ext _d\fE_int)
La résistance de transfert de chaleur est alors :
. Hye (111. 87)
long_ VE — , o
- Ae " Sve
Selon la loi de conduction de Fourier:
. 1 (111. 88)
Q,O,,g e '(Tparoimf _Tparoisup)
- RIonngE
avec :
T, - T€Mpérature de la paroi en contact avec le volume liquide.
oo, - T€MPpérature de la paroi en contact avec le volume vapeur.
Vil. Flux thermique échangé entre la vapeur et la paroi du pressuriseur

La chaleur spécifique totale L transférée par la phase vapeur a la paroi du pressuriseur est
I’aboutissement de deux contributions : la chaleur spécifique de condensation AH_, ajoutée a

cond

la chaleur spécifique due au sous-refroidissement du condensat (0.68-C, s, (Tuy ~Toai i, )) - Lo

sup

s’écrit alors :
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L, = AH g +0.68-Cy iy (Tup ~ T i) (I11. 89)

La chaleur spécifique c,,, est donnée par I’équation (lIl. 1). La chaleur specifique de

condensation AH_, est une fonction de la pression de vapeur. Elle est calculée grace aux
équations : (I11. 90), (I11. 91)et (111. 92).

AH_ i (Pop) = (Ry) —h (P.,) (111. 90)
avec :
h'(R,,) : la chaleur spécifique de la portion liquide donnée par :
: P, —0.2626) P_ 0,104 (111. 91)
h'(P,,) = 263,5-exp| —| —2——— | |+92,88-exp| -| —>———
0,1546 0,08743
P —0,04696\’
+34,29-exp| -| 22— —
0,05121
h'(R.,) : la chaleur spécifique de la portion vapeur donnée par :
: P —5.743) P, —0,06863 )’ (1. 92)
h'(Py,) = 2686-exp| —| —2——— | |+19L,4-exp| —| 22— —
i 5,795 0,6253

P., —0,03843Y’ P, —0,1873Y’
+79,63-exp| —| 22— | |4+464,5-exp| —| ="
0,2367 1,363

P, —1844Y P, —1141)
+0,115-exp| -| —==———| |+955,8-exp| -| =2———
0,001972 2,594
Ainsi, la quantité de chaleur Hupperoi_in,, transmise par la vapeur a la paroi s’écrit comme

- - (I11. 93)
H vap/ paroi _intg,, = Mg * Lv

L’expression du débit masse de condensation est traitée au paragraphe suivant I11.3.4.2 (viii).

viii.  Deébit masse de condensation calculé dans I’élément R .. ..

La présente section a pour objectif d’établir I’expression analytique du débit masse de
condensation m_, . D’autres parametres intervenant dans le calcul de condensation telle que

cond *

I’épaisseur et la vitesse de film de condensat (5, V) SONt aussi calculés.

film, " cond

Une hypothese permettant les développements qui suivent suppose que 1’écoulement de
condensat est constamment en régime laminaire. La Figure 111.15 représente un film de
condensat formé sur une paroi verticale. L’ensemble des notations utilisées y sont rappelées.
Pour commencer, considérons le volume constituant le condensat:

dV =(2- 7R )-(Fgp — ) -t (1. 94)
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Inventaire des forces appliquées sur le volume infinitésimal:
e Force de gravité appliquée sur le film de condensat :

Fy =My 9=p4-dV -9 =y '(2'”'R\/E)'(5ﬁ|m_y)'dx'g (I11.95)
D’ou:
Fg=p"q.g.(z'ﬂ.‘R/E)‘(é‘film_y)'dx (|“96)

e Force correspondant a la vapeur entrainée :

I:va\p = rT]vap g :pvap -av ‘g :pvap (2” R\/E)'(aﬁlm _y)dxg (”I 97)
D’ou
Fvap=pvap'g'(2'ﬂ-'R\/E)'(5film_y)'dX (|“98)
0 .
T Tuap

paroi_ints,,

Film de condensat

dx I

Xy

Figure 111.15: Schéma du processus de condensation sur une paroi verticale.

e Force de frottements pariétaux :
Cette force est due aux frottements de condensat contre la paroi de surface (2-z-R -dx)

(111. 99)

dv
Fr =ty d(;]d (2-7- R -dx)

En faisant I’hypothése d’une quantit¢é de mouvement du condensat quasi constante, et en
appliquant le principe fondamental de la mécanique newtonienne on obtient :

—F, +F,, +F, =0 (111. 100)

vap

Donc :
an'9'(2'”'RVE'dX)'(5ﬁ|m—y)'dX= (|||101)

dv
Puap 9 '(2'”' Rie 'dx)'(5fi|m - y)'dx+/“|iq 'ﬁnd'(z'”' Re -dX)
L’équation (I11. 101) se simplifie pour donner :

(1. 102)

Pia 9 .(é}”m B Y)-dX = Puap 9 '(5fi|m - y)-dX+ Hiig * d\;c;nd
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Apreés intégration de 1’équation (I11. 102 entre y=0 ety =45, avec quelques arrangements et la
condition limite u(y =0)=0 on obtient :

cond —

111. 103
(pliq_pvap)'g.(5 ] yzj ( )
Hi film 2

On en déduit le débit masse de condensation

5 (I11. 104)
rﬁcond = _[(pliq (2 T I:\>VE ' dy)'vcond )
0
Ainsi :
. (pliq _pvap)' g ’ éfilm (I“ 105)
Mg = Pig 3
" Hiig

W €st a déterminer. Pour y parvenir on part du fait que
le flux d’enthalpie fourni par le condensat a la paroi ® est justement égal a la chaleur latente

Ou I’épaisseur du film de condensat &

de condensation AH_, (équation. (I11. 90)) évacuée par la portion de vapeur condensée men ,
donc: ®=m_, -AH

cond cond *

e D’une part, le flux d’enthalpie fourni par le condensat a la paroi de surface (2-7-R -dx)
est:

6T paroi _intg,, vap

T _T (1. 106)
q)z—ﬂu(z-ﬂ-RVE-dX)-[Ej =A-(2-7z-RVE-dx)-[ > ]

film

Rappelons ici, que I’on considére que la température de condensat est égalea T, .

e D’autre part, la portion de vapeur condensée m_, s’écrit sous la forme différentielle:

cond

d (Pig = Paap)* 9 S (1. 107)
| Piig -dx =
dx 3'/1|iq
i .(pliq_pvap).g'é‘?ilm 'd—§~dX:
ds Piiq 3'ﬂ|iq X

o .q.-52
[p”q . (pllq pvap) g film ] d5

Hiig

Ainsi, grace aux équations (111. 106) et (111. 107) nous pouvons écrire 1’égalité:

d=m

‘cond

T aroi _in _TVa L= . 52 (I” 109)
ﬂ.(z'ﬂ-'RVE'dX)'(—p - tsup_pJ:[ |iq'(pIIc| Piv) 0 mm:|.d§~AHcond
S Hiig

AH (I11. 108)

cond

Sous la forme :

film
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Ensuite, une intégration de cette équation (I1l. 109) avec la condition limite h, conduit a

I’expression de I’épaisseur de condensat :

ext

va (I11. 110)
4- luliq : ﬂ'liq : Xvap : (Tparoiiintsup _Tvap)

B g 'AHcond 'pliq '(pliq _pvap)

film —

La quantité x,, est variable et représente la hauteur du volume qu’occupe la vapeur dans la

partie supérieure du pressuriseur. En effet, le volume géométrique total du pressuriseur est la
somme des deux volumes : liquide et vapeur. On a:

T (. 111)

condensat/liq — ' 'cond 'Cp,liq " vap

H
D’une part, le volume géométrique total du pressuriseur est :
Ve =7-R% -H (1. 112)
Le volume de la partie vapeur est :
Voo (1) =7 RY - X0y (1) (1. 113)

Le volume de la partie liquide est :

) Miig ace (t) (1. 114)
Viq (t)=7-Re “Xiig t)=| ———
Piiq

Donc :

2 2 mliq acc (t) (III 115)

Vvap (t) =7 I:\)\/E : Xvap (t) =VVE _Vliq (t) = (77’- I%/E : HVE )_ T

Ainsi :

o ace (E (111. 116)

(”' R\EE ’ HVE)_(rTup()J

t =
o0 7R
La masse du liquide accumulé dans le pressuriseur m,, . (t) est calculée dans le modele. Son
calcul est detaillé au paragraphe 111.3.4.1 (i). La masse volumique p,, est calculée grace a
I’équation (l1I. 1). La viscosité ., est donnée par I’équation (Ill. 5). La chaleur spécifique de
condensation AH_,, est calculée grace aux équations : (I11. 90), (I111. 91) et (I11. 92).

cond

viv. Débit massique d’évaporation au niveau de Pinterface liquide vapeur
q P q Y

Un bilan thermique montre que le flux de chaleur Heuiq CEdé par la cartouche chauffante au
volume liquide est la somme des deux contributions suivantes:
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e Le flux d’évaporation ayant pour expression (m -AHevap) .

evap

e Lefluxde fuite(mevap “Co g -(T —T,iqo)) , Servant a ramener la température de la masse liquide

lig
a la température de saturation.

De ce fait, on peut écrire :

: ; : . 117
H -AH + mevap 'Cp,liq '(Tliq _ano) ( )

cart/liq = mevap evap
D’ou:

(1. 118)

H cart/liq

meva =
" (AH +Chiig '(Tliq _Tliqo))

evap

L’expression de flux de chaleur Hennq fait ’objet du paragraphe 111.3.4.2 (i). La chaleur
spécifique d’évaporation AH,,,, est décrite par les equations (I11. 90), (I11. 91) et (I11. 92). La

chaleur spécifique c_,. est obtenue grace a 1’équation (I11. 3).

p.lig
I11.4 Validation expérimentale du modéle thermo hydraulique

Une validation expérimentale s’impose naturellement en vue de mesurer 1’aptitude du
modele a retranscrire le comportement thermo-hydraulique du pressuriseur. Deux validations,
issues du banc expérimental décrit au chapitre I, sont proposées. Cette validation est
effectuée en confrontant 1’évolution temporelle des pressions et des températures mesurées et
simulées.

i Répartition des capteurs

La Figure 111.16 montre la position du thermocouple et du capteur de pression. Aussi, sur la
méme figure sont précisés les endroits ou température et pression sont calculées en vue d’étre
comparées avec les releves expérimentaux.

I Conditions limites des essais

Avant le lancement de chaque essai, le régime stabilisé est supposé établi. Hormis la
puissance appliquée a la cartouche chauffante du pressuriseur, toutes les conditions limites de
la boucle sont identiques et maintenues constantes dans le temps.

La température ambiante est de 20°C.

Aucune puissance n’est appliquée a I’évaporateur.

La pompe est en arrét, le fluide est alors au repos dans la boucle.

La source froide est maintenue a 20°C, aucun débit ne circule dans le circuit secondaire.
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Bloc chauffant

Capteur de température

Vapeur

Volume de calcul de la température

Liquide

Volume de calcul de la pression

Capteur de pression

Figure I11.16: Instrumentation du pressuriseur en capteurs de pression et de température.

iii Sollicitations appliquées
Un créneau de puissance montant puis descendant est appliqué au bloc chauffant logé dans le
pressuriseur.

= Premier essai de validation : créneau de puissance d’amplitude 90W

o A partir de t=115 s, on applique au pressuriseur un créneau de puissance de 0 W a
90 W. Le front montant a pour pente 6 W/s, ce qui correspond a une durée de montée
en chauffe d’environ 15 s.

o Le flux de chaleur 90 W est maintenu pendant une durée de 428 s.

o Le front descendant commence a I’instant t=543 s et & pur pente :-13 W/s. Le créneau
ainsi appliqué est représenté par la Figure 111.17.

o La température initiale du liquide est de 20°C. L’essai dure 2160 s.

Essail
120

= puissance
100

80

60

40

20

20

-40
0 100 200 300 400 500 600 700 800 900
time {s}

Figure I11.17: Créneau de puissance appliqué au réservoir : essai-1.
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Essai 2
120

= puissance

100

80

60

4

20

-20

40
0 100 200 300 400 500 600 700 800 900
time {s}

Figure 111.18: Créneau de puissance appliqué au réservoir : essai2.

= Deuxiéme essai de validation: créneau de puissance d’amplitude 105W

A T’instant t=43 s, on applique au réservoir un créneau de puissance de 0 W a 105 W.
La pente du front montant est de 7.5 W/s, ce qui correspond a un transitoire légerement
moins severe que le précedent.

Le flux de chaleur 105 W est maintenu pendant une durée de 337 s.

Le front descendant débute a I’instant t=380 s, de pente -5 W/s.

Le créneau appliqué est présenté par laFigure 111.18.

La température initiale du liquide est de 57 °C. L’essai dure 5436 s.

\Y Evolution temporelle de la température du liquide et de la vapeur

Les évolutions temporelles de la température du liquide mesurées et simulées, sont
représentées sur la Figure 111.19 pour le premier essai et sur la Figure 111.20 pour le second.
L’évolution temporelle de la température de vapeur calculée par le modele (mais non
mesurée) est reportée sur les mémes figures dans un souci d’une analyse étendue.

Il apparait que le modele donne une évolution montante, puis descendante répartie sur deux
temps exactement comme celle obtenue expérimentalement. Dés que la chauffe est appliquée,
la température du liquide commence a croitre presque linéairement, jusqu’au moment exact
ou on coupe le flux de chaleur. A cet instant, la température chute progressivement jusqu’a ce
qu’elle se stabilise a une valeur correspondante au second régime permanent.

Il apparait, sur les figures Figure 111.19 et Figure 111.20, que la température mesurée se met a
croitre dés 1’application de la sollicitation, sans aucun retard qui serait lie au temps de
propagation de la chaleur dans I’enveloppe métallique séparant la cartouche chauffante du
liquide. Ce constat parfaitement retranscrit par le modéle, trouve son explication dans le
phénomeéne de conduction radiale négligée comme peut le montrer un simple calcul du
nombre de Biot.
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340
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Temperatures
=T_vap (modele) {K}
=T_lig (modele) {K}
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Figure 111.19: Evolution temporelle de la température du liquide et de la vapeur (Essai 1)

Temperatures
390 =T vap (modéle) {K}
=T_lig (modéle) {K}
380 =T lig (exp)
370
360
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Figure 111.20: Evolution temporelle de la température du liquide et de la vapeur (Essai 2)
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Les deux figures Figure 111.19 et Figure 111.20 mettent en évidence 1’aptitude du mode¢le a
retranscrire le comportement thermique du réservoir durant deux transitoires simultanés. Le
premier correspondant a la montée en puissance semble étre bien estimé pour les deux essais.
Ceci traduit le fait que les nombreux coefficients d’échange thermique implémentés sont bien
représentatifs des échanges de chaleur ayant lieu dans le pressuriseur. Le début du second
transitoire (causé par une rampe de puissance descendante) semble moins bien refléter, et ce
d’autant plus que la rampe de puissance est sévere (13 W/s pour le premier essai et 5 W/s pour
le second). Notons par ailleurs, qu’en plus des incertitudes de mesure des thermocouples (1.5
°C), cet écart observé peut aussi étre lié a la discrétisation spatiale pratiquée. En effet, la
cellule contenant le liquide est représenté par un seul volume de contrdle dont la température
est supposée homogeéne. Or la dynamique des échanges thermiques au sein du liquide se
traduit par des cellules convectives, qui pour étre fidelement représentées, necessitent la prise
en compte d’une stratification du milieu. Une discrétisation plus fine permettrait de mieux
prendre en compte ces effets. Ceci dit, I’écart entre les résultats mesurés et simulés s’atténue
rapidement pour devenir pratiqguement nul en se rapprochant du régime stabilisé. Ce dernier
s’instaure trés lentement par simples échanges conducto-convectifs avec le milieu extérieur
qui reste moyennement isolé. La concordance entre mesures et simulation prouve a nouveau
la validité des coefficients de transfert thermique sélectionnés.

Un comportement atypique est observé quant a 1’évolution temporelle de la température de la
vapeur calculée a I’aide du modele lors du premier essai (Figure 111.19 courbe rouge).
Contrairement au deuxieme essai (Figure 111.20), les résultats du premier montrent que la
température de la vapeur ne commence a croitre qu’aprés un certain retard par rapport a
I’évolution de la température du liquide. Ce phénomene, loin d’étre intuitif, est induit de la
dynamique hydraulique du liquide, bien prise en compte dans le modéle. En effet, le flux de
chaleur injecté dans le liquide va d’abord chauffer ce dernier qui possede une certaine inertie
thermique. Il faut donc un certain temps pour chauffer cette inertie avant de déclencher
I’ébullition nucléée saturée. Une fois celle-ci mise en route, la masse de la vapeur commence
a augmenter comme consequence directe du débit évaporé. Cette augmentation tardive de la
masse de vapeur va entrainer une élévation de la densité de la vapeur (le volume vapeur étant
comprimé sous ’effet de la dilatation du liquide), et donc, une montée en pression et en
température de la vapeur, puisque celles-ci sont liées a la densité (hypothese de vapeur
saturée). On comprend alors que le retard est principalement di a I’inertie thermique du
liquide et aux phénoménes hydrauliques (débit d’évaporation et pression). La Figure 111.21,
vient appuyer ce raisonnement en montrant clairement une température de vapeur qui se met a
croitre au moment ou la température du liquide est proche de la température de saturation
représentée par la courbe verte.

Une analyse fine révéle que lorsque la température du liquide est égale a la température de
saturation (a I’instant 152.3 s sur la Figure 111.22) I’¢ébullition nucléée saturée n’est toujours
pas déclenchée. Celle-ci survenant a I’instant 153.8 s (Figure 111.22) montre bien qu’il a fallu
encore une surchauffe supplémentaire du liquide par rapport a sa température de saturation
afin d’amorcer ’ébullition saturée a bulles isolées. Cette surchauffe est étroitement liée a la
tension superficielle comme 1’explicite la formule (I11. 6) intégrée d’emblée dans le modéle.

Le retard constaté ne se manifeste pas lors du second essai. La raison en est la condition
initiale de I’essai lui-méme. En effet, comme on peut le voir sur la Figure 111.20 la
température initiale du liquide est déja 57 °C, ce qui signifie que I’inertie thermique du liquide
et la capacité thermique de la structure sont préalablement chargees et ne nécessiteront pas un
temps de chauffe comme dans le premier cas.
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Enfin, les Figure 111.19 et Figure 111.20 affichent une température de vapeur toujours
inférieure a la température de saturation. Il s’agit d’une conséquence des phénomenes
complexes mis en jeu au sein du pressuriseur. Tout d’abord, la cellule du bas est directement
exposée au flux de chaleur provenant du barreau chauffant, ce qui se répercute, a travers
I’équation de la conservation de I’énergie, sur le calcul des températures. Ensuite plus la
structure metallique du réservoir ainsi que le liquide ont une capacité thermique importante
moins la masse de vapeur verra sa température monter.

Au regard de I’évolution temporelle de la température du liquide, le modele thermo
hydraulique du pressuriseur semble bien estimer la dynamique thermique avec des pentes
parfaitement identiques entre modéle et mesures. Reste a verifier la dynamique hydraulique,
caractérisée par un couplage trés fort avec la thermique.
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Figure 111.21: Température du liquide, sa température de saturation et la température de vapeur.

Temperatures
=T_wvap (modéle) [K}
298 = T_liq (modéle) {K}
e T_saturation
296 = T_lig (exp)
294 W
292
290
250 puissance
200 -
150
100
50
0
50
-100
151 152 153 154 155 156 157
time {s}

Figure 111.22: Mise en évidence de I’effet de la tension inter-faciale.
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% Evolution temporelle de la pression du liquide et de la vapeur

La validation du modé¢le transitoire se poursuit par ’analyse de 1’évolution temporelle de la
pression du liquide visible sur la Figure 111.23 et la Figure 111.24. A nouveau,
I’instrumentation du banc ne donne pas accés a la pression vapeur. Toutefois, celle-ci est
calculée et représentée sur les mémes figures.

Les valeurs calculées et mesurées concordent trés bien durant les régimes permanents. Quant
a la phase transitoire, le modéle predit globalement une progression montante puis
descendante en deux temps, rejoignant ainsi les relevés expérimentaux. Les pentes durant la
phase de montée en puissance semblent bien estimées par le modele. Cependant, une Iégere
surestimation de la pression lors des phases de descente est observée. La raison est contenue
dans I’hypothése de I’équilibre thermodynamique de la vapeur. En effet, cette hypothése se
traduit par une pression vapeur toujours fonction de la densité, alors que cette pression est, en
toute rigueur, fonction de la densité mais aussi de la température. Une compagne d’essais
complémentaires avec d’autres sollicitations appliquées permettrait de mesurer la validité
pressentie de cette hypothese.

Le modéle transitoire semble bien prédire 1’évolution temporelle de la pression du liquide.
Ceci témoigne de deux choses :

Etant donné que la pression liquide est calculée par simple application de la loi hydrostatique,
c’est en effet, la pression vapeur qui s’en trouve indirectement validée par les essais. Et a
travers cette pression de vapeur bien calculée, tous les phénoménes impliqués et modélisés
(évaporation et condensation, compression-détente de la vapeur) semblent enfin bien estimés.

15 Pression

=P_liq (exp)
=P_lig (modele)
= P_vap (modéle)

05

150

= Puissance
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0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500
time {s}

Figure 111.23: Evolution temporelle de la pression du liquide et de la vapeur (Essai 1)
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Figure 111.24: Evolution temporelle de la pression du liquide et de la vapeur (Essai 2)
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Figure 111.25: Evolution temporelle de la hauteur liquide (gauche: essai 1, droite: essai 2).
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Conclusion

Le banc expérimental mis a profit pour la confrontation modele/expérience a été
amplement décrit au chapitre Il. Le présent chapitre démarre par une introduction succincte
du pressuriseur, et un état de I’art sur les travaux de modélisation. Une seconde partie a pour
finalité une description detaillée des phénomeénes complexes et des équations constituant les
éléments bond graph du modele. Ainsi, un modéle pseudo-bond graph permettant I’analyse de
la dynamique thermo hydraulique est développé. Une troisieme partie est consacrée a la
validation du modeéle bond graph ou les résultats de la simulation sont confrontés aux mesures
expérimentales issues de deux essais. Il s’avére que le modeéle est en mesure de prédire avec
une bonne précision la dynamique de la thermo hydraulique du réservoir soumis a un créneau
de puissance plus au moins sévere, hormis une Iégére surestimation de la pression. Cependant,
les analyses soulévent deux points, qui méritent ici d’étre rappelés: le niveau de discrétisation
spatiale et I’hypothése de saturation peuvent avoir tous deux une répercussion tangible sur les
écarts en pression constatés.

Le modé¢le doit son originalité d’abord a 1’approche bond graph adoptée, et aux divers
phénomenes thermo hydrauliques traités et modélisés sans le moindre recalage avec
I’expérience. L’étude bibliographique présentée atteste clairement qu’aucun travail de
modélisation similaire n’a été effectué. Au contraire, des auteurs affirment que la
modélisation des pressuriseurs d’expansion intégrés dans les boucles de refroidissement
manque d’une grande finesse dans la facon dont ils ont ét¢ modélisés. Par ailleurs, rappelons
que le modéle développé peut étre utilisé comme une base pour le développement d’autres
solutions plus précises alors que sa structure générale restera la méme.
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Chapitre IV.  Modele dynamique du condenseur a plaques
brasées (CPB)

Aprés avoir développé et validé au chapitre Ill un modele dynamique original du
pressuriseur, une des pieces maitresses de la BFDPM, le présent chapitre se consacre au
condenseur a plaques brasées (CPB). Une présentation de la technologie est d’abord proposée.
Ensuite, un résumé de 1’état de 1’art sur la modélisation, les corrélations de coefficients de
convection et des pertes de charge est présenté. Enfin, vient une description détaillée du
modele dynamique développée. Le chapitre se clbt sur une étude expérimentale de validation.

IV.1 Cadre de I’étude et état de ’art
IV.1.1 Introduction générale aux CPB

i Technologie des condenseurs a plaques brasees

Le condenseur a plaques brasée est un échangeur thermique construit d’un empilement de
plaques, de forme corruguées, fabriquées en inox316. Ces plaques sont successivement
tournées d’un angle de 180° comme le montre la Figure IV.1. L’ensemble des plaques
thermiques est brasé a 1’aide de cuivre. Le nickel peut également étre employé dans des
applications ou le fluide sélectionné présente des incompatibilités avec le cuivre. Aussi, le
CPB est constitué¢ d’un nombre de connexions appelées « ports », positionnées au niveau des
coins/bords des plaques de couvertures voir Figure IV.1. D’autres piéces auxiliaires telles que
des anneaux de distribution, des bagues aveugles etc. sont freqguemment utilisées. Les plaques
ainsi que I’ensemble des composants sont placés dans un four a haute température ou ils
subissent une opération de brasage pendant une durée d’environ huit heures, voir Figure 1V.2
(a). Durant cette opération, le cuivre est fondu. Puis, a 1’aide d’un controle spécifique de
température, le matériau de brasage est parfaitement conduit jusqu’aux points
d’emboutissement reliant les plaques, comme est visible sur la Figure IV.2 (b), ce qui forme
des jonctions de brasage. L’intérét derriére ce procédé est double. D’une part, il assure un tres
haut niveau d’étanchéité, donc un meilleur contréle de la pression interne. D’autre part, le
brasage garantit une intégrité structurelle qui permet aux CPB de résister a des pressions de
service pouvant atteindre 45 bars (Kebdani (b) et al. 2016), (Kebdani (c) et al. 2016) et (Turki
et al. 2015). Au final, a I’issue de cette opération d’assemblage, on obtient un corps monobloc
dont la performance a déja fait ’objet de dépdt de plusieurs brevets.

a. Dpened plate pack

b. Fixed end cover

c. Moveable end cover

d. Upper carrying bar

e. Lower carrying bar

f. Support column

g. Tightening bolts

h. Corrugated chevron plate
i. Plate gasket

j- Plate port

Figure 1V.1: Vue éclatée d’un condenseur a plaque brasées (Gut et al. 2004).
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sl Ts Sl T 7 &

Figure 1V.2: (a) Opération de brasage des CPB dans un four. (b) Points d’emboutissement (Site 3)

ii. Conception des plaques thermiques du CPB

Le CPB est formé d’un ensemble de plaques brasées de géométrie corruguée, caractérisées
par un angle A dit de chevron comme le présente la Figure IV.3. Cet angle d’inclinaison
possede un impact déterminant sur le type d’écoulement induit dans les canaux. Il s’agit d’un
facteur clé pour toute étude thermo-hydraulique qui vise 1’optimisation de coefficient
d’échange thermique et la réduction des pertes de charge: (Focke et al. 1985).

Ports de sortie

Ports d’entrée

Figure IV.3: Exemple de motif d’une plaque thermique corruguée, fabriquée par SWEP.

D’autres paramétres géométriques associés a la plaque, voir Figure 1V.15, possédent
également une grande influence sur les performances thermo-hydrauliques du condenseur.
Parmi ces parameétres, on évoque :

e Lepas P, et profondeur P de la corrugation.

e L’épaisseur de la plaque.t
e Le rapport d'aspect de la plaque défini par le rapport longueur sur largeur L/I
e Ladimension d'ouverture du port D, et son emplacement.

Pour de plus amples détails concernant la maniére dont ces parametres influencent les
caractéristiques de 1’écoulement le lecteur peut consulter (Gullapalli 2013).

Les quatre ports d’entrée/sortie des deux fluides chaud et froid sont indiqués par la Figure
IV.3. La Figure 1VV.4 montre la structure complexe de ces distributeurs congus de telle sorte
qu’ils causent le minimum de pertes de charge (prises en compte dans notre modele), une
distribution optimale port/canaux (faisant toujours 1’objet de maintes recherches), et une
meilleure tenue mécanique face aux contraintes de service.

Par ailleurs, le lecteur intéresse peut trouver dans les travaux de (Wang et al. 2007) plus
d’informations techniques sur les plaques thermiques : classification des différents types et
méthodes de construction et de fabrication. Notre objectif étant limité a la description interne
du CPB dans le but d’en proposer un modele dynamique, I’exposition de ces travaux de
classification n’est pas rapportée dans ce manuscrit.
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Figure 1V.4:.Coupe transversale des ports d’un CPB.

iii. Configurations d’écoulement
Il existe différents types de montage, dont les trois les plus fréquents sont :

e Co-courant (nommé aussi anti-méthodique) : les deux fluides frigorigenes qui circulent
entre les plaques thermiques adjacentes sont disposés parallelement et entrainés dans le
méme sens. La température de sortie du fluide chaud est obligatoirement supérieure a
celle de sortie du fluide froid, voir. Figure 1VV.5(b).

e Contre-courant (appelé méthodique) : les deux fluides caloporteurs vont dans deux sens
opposeés, comme le schématise la Figure IV.5 (a). En effet, cette configuration favorise un
meilleur échange de chaleur, par rapport aux performances fournies par un échangeur a
co-courant. Dans cette configuration, il est prouvé (sous certaines conditions) que la
température de sortie du fluide de travail T,, .. peut étre inférieure a la temperature de
sortie du fluide secondaire T, .., tel que représenté sur la Figure IV.5 (b), chose
impossible avec ’échangeur anti-méthodique. Cette configuration est généralement la
plus utilisée car, selon la méthode de différence de température logarithmique moyenne

(DTLM), I’écart de température entre les deux fluides est plus important et donc une
évacuation de flux de chaleur plus performante.

e A courant croisés, ou les deux fluides sont piégés dans des canaux Croises
(perpendiculaires).

Le type de configuration d’écoulement adopté dans le cadre du présent projet « Thermo-
fluide » est celui d’un contre-courant, schématisé sur la Figure 1V.5(b).

Tsep

Figure IV.5: (a) Ecoulement des fluides froid (en bleu) et chaud (en rouge) dans le CPB. (b) Evolution
spatiale de la température des fluides froid et chaud dans (a) un échangeur anti-méthodique (b) un échangeur
méthodique.
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iv. Avantages et applications

Les avantages des CPB

Les CPB disposent d’un certain nombre d’avantages inégalés, ce qui octroie a cette famille
d’échangeurs une place trés importante dans de nombreuses applications industrielles.

La compacité (rapport de la surface d’échange au volume) est 1’un des atouts. Il faut noter que
les CPB ont généralement un volume inférieur a celui des condenseurs tubulaires classiques
de 20 a 30% (Eldeeb et al. 2014) et (Longo 2009), ce qui réepond aux applications spatiales qui
visent constamment la miniaturisation.

Aussi, la conception des canaux garantit des transferts de chaleur efficaces. En effet, les
multiples courants de fluide s’entrecroisent au niveau du canal central, induisant ainsi un
écoulement turbulent complexe (Magbool 2012) et (Muthuraman 2011a). La Figure 1V.8
propose une visualisation des écoulements dans différents regimes. La géométrie ondulée des
trajets favorise un Reynolds critique bas (Gullapalli 2013) qui permet un déclenchement
rapide du régime turbulent. Ce dernier, assure de tres bons transferts thermiques (Focke et al.
1985) et (Wang et al. 2007).

Un autre intérét des CPB réside dans leur capacite a réaliser un auto-nettoyage permanent. En
effet, au moment de la condensation, les ions (calcium, magnésium et bicarbonates) renfermés
dans I’eau vont précipiter sous 1’effet d’une variation de la solubilité locale (Cho et al. 2003)
Le dépot de matériaux sur la surface d’échange pénalise le coefficient global de transfert en
augmentant la résistance thermique. Cependant, la turbulence ainsi que les écoulements
secondaires, générés au sein de 1’échangeur, inhibent la formation de cette couche
d’encrassement. Pour plus de détail consulter (Zubair & Qureshi 2006)

a) Les domaines d’applications des CPB:

Le CPB est utilisé dans un large éventail d’applications : domaines de la climatisation,
réfrigération, industrie alimentaire et chimique... Ce composant a fait ses preuves dans des
applications monophasiques ainsi que diphasiques. C’est la raison pour laquelle il a été choisi
pour équiper notre boucle diphasique a pompage mécanique. Les références (Eldeeb et al.
2014), (Muthuraman 2011a) et (Lorenzo et al. 2012) contiennent plus de détails quant aux
différentes utilisations des CPB.

1VV.1.2 Etats de art
1VV.1.2.1 Etat de ’art sur la modélisation des CPB

Contrairement aux condenseurs tubulaires, a ce jour la littérature scientifique recense peu de
travaux de modélisation dédiés aux CPB (Taborek 1992). La grande majorité des travaux de
recherches publiés se contentent d’une exposition sommaire des grands axes de calcul, alors
qu’ils ne renseignent pas certains détails, qui constituent pour un modélisateur le coeur méme
des modeles mathématiques. En outre, des modeles de CPB qui reposent sur la
méthodologie des bond graphs n’existent pas. Par ailleurs, les efforts de modélisation
dynamique déployés restent principalement la propriété exclusive et donc confidentielle des
constructeurs (Kakac & Liu 1998). Notons que pour la majorité des travaux consultés, le
coefficient d’échange global est supposé constant, ce qui induit une simplification non
negligeable dans la formulation des algorithmes.
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i. Classification des modéles mathématiques.
La littérature publiée montre que ces modeéles peuvent étre regroupés selon les trois catégories
résumées dans le tableau 1V.1.

Modeéles thermo hydrauliques de CPB.
Catégorie Modeles a Modeles a Modeéles
parametres localisés | parameétres distribués d’écoulement (ME)
(MPL) (MPD)
Sous- DTLM Zones ASPEN
catégorie E-NUT Eléments GENIUS

Tableau IV. 1: Classification des modeéles de CPB.

Modeles & Paramétres Localisés (MPL).

Les MPL constituent le noyau de la théorie de conception des CPB. Les principes de
fondement liés aux MPL sont relatés dans de nombreuses références (Kuppan 2000) et (Shah
& Sekulic 2003).Cependant, deux méthodes peuvent étre rappelées :

e Meéthode de Différence de Température Logarithmique Moyenne (DTLM)
Comme toute modélisation, la méthode DTLM est a son tour basée sur des hypotheéses :

Régime permanent.

Capacité thermique constante.

Aucun transfert de chaleur vers 1’extérieur.

Pas de propagation de chaleur par conduction.

Coefficient d’échange thermique global constant le long de I’échangeur.

Modéle valable pour des écoulements monophasiques (liquide ou vapeur).

Modeéle a parameétres localisés (La pression et la température sont supposées
homogeénes en tout point du volume de contrdle).

Noogok~whPE

L’expression de la quantit¢ de chaleur évacuée @, est calculée pour les deux cas

d’écoulement: co-courant et contre-courant.

reel

Cas d’un CPB a co-courant :

o, =K-S. (Tee =Tee) = (T =T (IV.1)
reel —
(Tc,s _Tf,s)
Cas d’un CPB a contre-courant :
o, =K-S- (Tee =Te) = (T =Ti) (IV.2)

reel
T,.—T
In ( ce f,s)
(Tc,s _Tf,e)
Toutefois, 1’'usage de la méthode DTLM nécessite la connaissance des quatre températures
d’entrée et de sortie des deux fluides comme le montrent les deux equations (1V.1) et (1V.2).

Malheureusement, dans la pratique, les températures de sorties sont inconnues, ce qui
nécessite un calcul itératif consommateur de mémoire, voire un calcul qui diverge.
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e Méthode de Nombre d’Unité de Transfert (NUT)

Il s’agit d’'une méthode capable d’estimer le pouvoir d’échange d’un CPB. Ce pouvoir est
représenté par le flux de chaleur réel évacue: @ _, défini par 1’équation (IVV.3). Une analyse
dimensionnelle permet d’exprimer I’efficacité E en fonction de deux parametres sans
dimensions: NUT et R définis successivement par les équations : (IV.4) et (1V.5).

£ o, (Iv.3)
q)max
V.4
NUT = 55 Ve
Cmin
R Coin (IV.5)
Cmax
Cas d’un échangeur anti méthodique
1— e—(R+l)NUT (IVG)
R+l
Cas d’un échangeur méthodique
1— e(l—R)NUT (Iv.7)

E= R _e(l—R)NUT

Modeéles & Parametres Distribués (MPD)

Cette catégorie des modeles consiste a discrétiser le CPB en un nombre d’éléments finis
pouvant avoir des dimensions variées, puis, d’appliquer a chacun de ces éléments une des
méthodes a parameétres localisés. Cela signifie que la MPL est appliquée dans un espace
confiné ou les hypotheses de validité, ci-dessus listées, sont encore mieux respectées. Cette
pratique assure une meilleure précision dans les résultats. La subdivision du CPB peut étre
effectuée selon des zones ou des éléments (Seng 2007).

e Discrétisation en zones

La modélisation des condenseurs, voire méme des évaporateurs, passe par la division du
composant en trois volumes de contrdle : liquide monophasique, mélange diphasique et
vapeur monophasique. On est amené alors a appliquer une MPL dans un milieu diphasique ou
justement cette méthode n’est pas fiable (voir hypothése numéro.2). De plus, les expériences
montrent que dans un mélange diphasique, le coefficient de convection thermique ne reste pas
constant, ce qui n’est pas en bon accord avec I’hypothése numéro.3.

e Discrétisation en éléments

La discrétisation par éléments est plus fine que celle effectuée par zones. Cette approche plus
précise, permet d’estimer la longueur diphasique (longueur nécessaire pour que I’écoulement
devienne complétement liquide). La précision sur cette longueur est directement liée aux
dimensions des eléments incorporés (Vardhan & Dhar 1998).
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Modzéles d’écoulement (ME).

Tous ces modeles sont basés sur la résolution des équations 1-D de conservation de masse,
d’énergie et de quantit¢ de mouvement en régime permanent ou transitoire. Les ME sont
majoritairement implémentés dans des logiciels commerciaux tels que: Aspen Plate Fin
Exchanger (Corbenm J et al. 2000) et GENIUS, développé par Linde AG (Steinbauer &
Hecht 1996) et restent d’un caractére trés confidentiel. Les algorithmes utilisés ne sont pas
toujours bien détaillés dans la littérature publiée. Notons, toutefois, que ces modeles utilisent
diverses corrélations pour calculer les propriétés des fluides, les coefficients de convection
thermique et les pertes de charges. Le modele dynamique du CPB développé dans cette these
s’inscrit dans cette catégorie des modeéles.

ii Exemples de modeéles de condenseurs
Les différents modéles sont présentés ici succinctement. Pour plus de détails, voir I’Annexe F
(Méthodes calcul CPB)

Heat Transfer Research, Inc (HTRI)

Le modele stationnaire proposé par HTRI est un modéle unidimensionnel basé sur le
fractionnement de 1’écoulement en sections. Ces derniéres sont supposées échanger la méme
quantité de chaleur. La méthode détaillée dans le manuel d’utilisation de HTRI a pour but
d’identifier la surface d’échange (pour chaque section) nécessaire a 1’évacuation de la charge
thermique. La méthode DTLM constitue le coeur de cette méthode itérative.

Méthode de Corberan

Ce modeéle (Corberan 2000), est dedié au calcul des performances des échangeurs a plaques
brasées. Le modéle est basé sur une discrétisation en volumes finis. 1l permet de traiter a la
fois les condenseurs et les évaporateurs. L’écoulement du fluide est supposé unidimensionnel.
Le modele est stationnaire et repose sur la résolution des trois équations de conservation. Par
ailleurs, 1I’évolution des grandeurs thermodynamiques est déduite a partir d’un flux massique,
une température et une pression d’entrées bien connues pour les deux fluides impliqués.

Méthode d’Arman et Rabas

Arman et Rabas (Arman & Rabas 1995) ont développé un modele thermo-hydraulique,
stationnaire et découplé. Leur modele prévoit 1’état thermo hydraulique de la vapeur, du film
de condensat et du liquide de refroidissement. Ces différents emplacements sont indiqués sur
la Figure 1V. 6. Le modeéle itératif est basé sur une procédure incrémentale.

Coolant Side Condensation Side

?

T,

cool

Figure IV.6: Schéma typique de la condensation sur une paroi froide.

79



Modeéle dynamique du condenseur a plaques brasées (CPB)

Modéle de Jorge-

Jorge (Gut et al. 2004) présente un algorithme qui permet la simulation de I’écoulement en
régime permanent dans un CPB. L’algorithme fait appel a la résolution de 1’équation de
conservation de I’énergie dans les canaux et est fondé sur les hypothéses suivantes :

= Le régime étudié est permanent.

= Aucune déperdition de chaleur vers I’extérieur.

= L’auteur n’aborde pas le probléme de changement de phases.

= Le coefficient d’échange thermique global est considéré constant.

= Enfin, I’écoulement est supposé de forme poche-bouchon le long de 1’échangeur.

ii Synthése de I’étude bibliographique et apport scientifique
Le tableau 1V.2, a la fois récapitulatif et comparatif permet de positionner le travail de
modélisation proposé pour le CPB parmi les autres travaux publieés.

hypothéses/Modéle HTRI (Corberan (Arman & | (Gut et al. Kebdani
2000) Rabas 1995) 2004)
(présente these)

MPL : Modéle a v
paramétres localisés

MPD : Modéle a v v v
parametres Distribués

ME : Modéle d’écoulement

Ecoulement monophasique v v v

Ecoulement diphasique v v

Régime permanent 4 v v v

Régime dynamique

ANERNEENERNERNERN

Approche bond graph

Coefficient d’échange v v
thermique global constant

Coefficient d’échange 4 4 v
thermique global variable

Variation des propriétés v v v
thermo physiques

Perte de chaleur vers 4
I’ambiant

Conduction longitudinale

résolution des équations 1- v v v
D de conservation de masse,
d’énergie et de quantité de

mouvement en régime

Configuration annulaire Poche Poche
d’écoulement bouchon bouchon;
annulaire,

Tableau IV. 2: Synthese bibliographique et comparaison entre modéles du CPB.
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Positionnement et contribution
La contribution de cette these concernant la modélisation numerique du CPB se situe a
plusieurs niveaux :

e Le modéle proposé est congu pour traiter le comportement dynamique du condenseur,
contrairement a la grande majorité des modeéles limités aux régimes permanents.

e Pour cela, I’outil bond graph a été choisi pour le développement d’un modele dynamique.
Aucun modele de condenseur a plaques brasées basé sur cette approche n’est aujourd hui
publié dans la littérature scientifique.

La modularité de ['outil bon graph permet de répondre a un degré de précision
raisonnable en regard du compromis entre exactitude (le modele transcrit-il correctement
le systeme?) et efficacité, synonyme d’une utilisation optimale du modéle. Il est alors
possible d’enrichir le modele en intégrant d’autres phénomenes sans remette en cause la
structure initiale du modele.

e Le modele transitoire développé dans le cadre de cette thése accorde un soin particulier a
la modélisation des multiples coefficients de convection thermique régissant les transferts
des flux de chaleur. Le choix final des corrélations de ces coefficients est le résultat d 'une
étude bibliographique présentée au paragraphe 1V.1.2.2.

L’originalité par rapport aux travaux antécédents est double. Premierement, ce sont des
coefficients variables qui évoluent avec [’évolution des conditions thermodynamiques
locales. Deuxiéemement, le comportement thermique du condenseur est expérimentalement
validé sans aucun recours au recalage ou ajustement de l’ensemble de ces coefficients. Ce
qui signifie que le modéle est assez robuste et autonome.

e Contrairement a la majorité des modeéles existants, le modéle proposé tient compte de
[’échange thermique avec [’extérieur. De plus la conduction longitudinale le long des
parois est modélisée.

e Des corrélations polynomiales et Gaussiennes, précises, des propriétés thermo physiques
sont specialement développées sur la base des données fournies par le site NIST (site 2).

1V.1.2.2 Etat de ’art sur les coefficients de convection thermique.

Les problemes majeurs rencontrés lors de la modélisation du CPB, sont I’expression du
coefficient de convection h_, des deux cotés primaire et secondaire, et le calcul des pertes de

conv

charges dans 1’écoulement. Actuellement il n’existe aucune corrélation universelle fiable. La
raison réside dans la dépendance de ce coefficient a un grand nombre de parameétres:
géomeétrie des plaques, débit masse, propriété thermo-physique du fluide, titre massique, taux
de vide, pression et température, nombre de Reynolds (laminaire ou turbulent); ce a quoi il
faut ajouter la forte dépendance du coefficient h_, avec la structure de 1’écoulement.

conv

Afin de mieux cerner le probleme du coefficient h,, régissant les transferts thermiques au

sein des CPB, il est nécessaire de recenser les différentes configurations d’écoulement qui
peuvent surgir.
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I. Cartographie d’écoulement diphasique

Des travaux d’identification de type d’écoulement dans un CPB basés sur la visualisation
(Grabenstein & Kabelac 2012),ressortent trois configurations classiques: écoulement a bulles,
écoulement annulaire, écoulement en poche bouchon (slug). (Vlasogiannis et al. 2002)
propose une cartographie d’écoulement diphasique, permettant de prévoir la configuration en
fonction des vitesses superficielles du liquide et de la vapeur. Vlasogiannis constate que la
carte obtenue, visible sur la Figure IV.7, est trés différente a celle d’un écoulement diphasique
dans une conduite circulaire standard.

e R365mfc vapor/liquid  sseser Water/Air

L
o

o
[

=
S

k=]
w

o
o

(o
—-

superficial velocity liquid u, in m/s

D
. §
. SIUE OV
. .
. v
.
ubbly flo . ug flow
y g
.
A 8. i
) CEE ) R R R sens

0 —~r—

0 1 2 3 i 5 6 7
superficial velocity vapor u,_ in m/s

Figure IV.7: Cartographie d’un écoulement diphasique air/eau et liquide/gaz R365mfc dans un CPB
(Grabenstein & Kabelac 2012).

Les vitesses superficielles du gaz et du liquide sont définies comme suit (Vlasogiannis et al.
2002).

\

s« =—— Avec: A =w:-b-N
Af

Figure 1V.8: (a) écoulement a bulles (b) écoulement annulaire (c) Ecoulement slug (Vlasogiannis et al. 2002).

Résultat:
Dans le cadre du présent projet, I’hypothése d’un écoulement annulaire est la plus probable,
compte tenu des vitesses d’écoulement expérimentées.
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ii. Quel type d’écoulement, laminaire ou turbulent?

Le régime d’écoulement (laminaire ou turbulent) a sa contribution dans le choix du coefficient
h,, par I’intermédiaire du nombre de Reynolds critique Re, qui impose la limite entre les
deux régimes. Or, a propos des CPB, le débat sur cette valeur fait toujours rage au sein de la
communauté des chercheurs. Une étude bibliographique, résumée dans le Tableau IV. 3attire
’attention sur un important désaccord sur les intervalles de transition entre régime laminaire
et turbulent.

Auteur Référence Intervalle
Shah (Longo 2009) [300, 400]
Ciofalo (Kedzierski 1997) [1500,3000]
Wanniarachchi (Xiaoyang et al. 1995) [100,1500]
Vlasogiannis (Yan et al. 1999) R, >650
Lioumbas (Hsieh & Lin 2002) [500,1200]

Tableau IV. 3: Récapitulatif sur les intervalles de transition laminaire/turbulent dans un CPB

La forte dispersion dans les valeurs de transition, ci-haut mentionnées, est due a la nature de
I’écoulement trés complexe. Toutefois, les travaux de modélisation des phénomeénes
rencontrés sont articulés ici autour d’une approche « systeme ». Cette démarche suppose que
le modele final de la boucle entiere soit capable de retranscrire le comportement
thermodynamique global avec un niveau de véracité raisonnable. Néanmoins, la diversité des
valeurs du coefficient d’échange thermique aura son importance dans [’étude de validation
du modéle.

iii. Condensation, contréle par gravité ou par cisaillement
Généralement, deux régimes de condensation sont possibles :

- Une condensation contr6lée par effet gravitationnel, valable pour des Reynolds usuellement
inférieurs a 800. Dans ce régime, la vitesse du film de condensat et celle de la vapeur sont trés
proches.

- Un second régime de condensation pour des vitesses de vapeur grandes devant celles du
liquide. On parle alors d’une condensation contrdlée par des forces de cisaillement, valable
pour des Reynolds dépassant 1000. Dans ce cas, I’écoulement vapeur cisaille la couche du
liquide ce qui diminue son épaisseur, atténue la résistance et donc améliore 1’échange
thermique. Par ailleurs, les forces de cisaillement favorisent un écoulement trés turbulent ou
ondulé ceci stimulant davantage les transferts de chaleur.

iv. Coefficient de convection thermique pour les CPB

La littérature donne acces a un large éventail de corrélations dont le nombre dépasse la
centaine. (Wang et al. 2007) proposent un travail récapitulatif des corrélations existantes. Par
ailleurs, (Grabenstein & Kabelac 2012) réalisent une étude comparative entre un certain
nombre de ces corrélations. En se basant sur leurs propres releves experimentaux, ils trouvent
que trois corrélations parmi les six étudiées donnent un nombre de Nusselts avec un écart
pouvant atteindre 70% comme le montre la Figure 1V.9.
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Figure IV.9: Comparaison des résultats expérimentaux du nombre de Nusselt avec les prédictions de six
corrélations : Yan, Han, Jokar, Kuo, Shi et Akers.

Ces résultats donnent une idée sur la difficulté d’obtenir une corrélation précise du coefficient
de transfert. On conclut aussi, que la validité des corrélations développées reste étroitement
liee aux conditions opératoires dans lesquelles elles étaient développées. Ce constat aura son
importance dans des travaux de validation présentés au paragraphe 1V.3.

Les Tableaux 1V-4 et 1V-5 présentent différentes corrélations valables pour le diphasique, et
pour le monophasique respectivement.

Coefficient de convection thermique pour des écoulements diphasiques.

Auteur Reference Commentaires Formule
Nusselt (Eldeeb et al. | Film laminaire. 2 H. 28 v/
(1916) 2014) Condensation controlée par - Piq9-AH - A
ey z conv
gravite. 4. Hiig * I *'(Tsat _Tparoi )

Surface verticale.

Le gradient de température
dans le film est linéaire.
Température de la vapeur
constante a la saturation.

Boyko (Santa 2012) Valable en particulier 08 043 i
et pour la vapeur d’eau. &g =0.021-Rey - Pri ™ —
Kruzhilin Valable pour un Reynold D,
(1967) Re & [1500;15000] o0 °°
19
Pour un régime d’écoulement Roon, = @tiq | 1+ X- -1
annulaire. P
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Isashenk (Grabenstein Film turbulent. Nu = 0.0325-Re}*- Pr/?
(1977) &  Kabelac 7107 e
2012) Re e |:400, 7-10 :' Pr. va 4/3
Pre[1;25] Re ={89+0.024- Prﬁ[’f-(P—"qJ -(Z -2300)
r
Pr, : Prandl initial 0
Vi : Vicosite 7 - Cpiia '(Tsat ~ o ) i X
AH Pr,, v e
g
_ NU : A’qu
conv Dh
Shaw (Gullapalli Condensation controlée par | Nu =
(1979) 2013) cisaillement. 0.04
’ 3.8-x"".(1-x)"
Valable pour la vapeur d’eau. 0.023. Reloi,;;_ Pn?;;. [(1_ X)o.s + 0(33 )
Pred
Pred = L
Pcrit
h _ Nu- ﬂ”liq
conv Dh
Yan (1999) | (Muthuraman | Formule empirique Nu = Ge, - Re%%.pr?
2011a) Condensation contrdlée par a

cisaillement.

Ge, et Ge, tiennent en
compte la géométrie du CPB.
Formule valable pour :

Rey, € [300; 4000]

Voir Figure IV.17

pour les parametres
géomeétriques.

I * : longueur parcourue par
le fluide frigorigéne

-2.83 45
Ge, =11.22-(%} -(E—ﬁj

h 2
D 0.23 1.48
T
Ge, =0.35-| = | ==
2 Dh] &
G, D
Requ eq h
Hi
1/2
G, =G, | 1-x+x| 2
Py
G =—"
N, -b-l
Nu- A
hconv:D—
h

Tableau IV. 4: Corrélations du coefficient de convection thermique utilisées en diphasique.

Coefficient de convection thermique pour des écoulements monophasiques
Parmi les nombreuses corrélations disponibles, nous avons retenu les quatre suivantes :

Auteur Reference Commentaires formule
Heavner (Gullapalli 2013) | Valable pour I’eau. Nu N
(1993) J= —=h-Re

pris. H
H paroi
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Chevron Angle Combination Mean Chevron Angle  a n b "
45°/0° 2.5° L715 00838 0278  0.683
67°/0° 335° 1645 01353 0308 0667
45°/45° 45° 0810 01405 0195  0.692
67°/45° 56° 0649 01555 0118 0720
67°/67° 67° 0571 01814 0089 0718
Muley et (Gullapalli 2013) | Valable pour I’eau. Pour :
Manglik Pour un Prandtl :
Re €(20;400
(1997) Pr c[2.4;4.5] &[20:400]
04
Nu = 0.471-Re®.Pri3.| £
/uparoi
Pour :
Re >1000
0.14
Nu =0.1-Re®™.pr3.| £
Iuparoi
Nu-4
hconv = D—
h
Boyko Valable pour I’eau. A
Et Peony = 0.0021- Ref- Pro.| %
Kruzhilin h
Muley et (Longo 2009) Valable pour I’eau. A
i iq 0.766 ,.0.333
1969) Pr, <[5:10] N =027 { o et
h
Re,,, € [200;1200]
Kim (1999) | (Eldeeb et al. Valable pour I’eau. A . 0.09
2014) h = 0.295~(J]- Re%®. Pro.sz.(_ —ﬁj
conv
D, 2
Alpha laval Valable pour I’eau. 0.3274
Nu =234- 1, -Pr’. Pig AP
iq
Hiig

Tableau IV. 5: Corrélations du coefficient de convection thermique utilisées en monophasique
(refroidissement)

1VV.1.2.3 Etat de ’art sur les coefficients de frottement associés au CPB

La variation de pression entre ’entrée et la sortie d’'un CPB sont la somme de quatre
contributions :

e Perte de charge au niveau des ports.

e Variation de pression due a la gravitation.

e Terme d’inertie due a I’accélération du fluide.

e Perte de charge due aux frottements du fluide diphasique.

La présente section a pour but de présenter les équations ou corrélations donnant acces a ces
differents termes. L’ensemble de ces corrélations est implémenté dans le modéle du CPB.

I. Variation de pression due a la gravitation.
La variation de la pression due a la gravité est déterminée grace a [’équation de
I’hydrostatique :

AP, =+p -g-L (IV.8)

grav

Le terme est positif pour des ecoulements ascendants, et négatif dans le cas contraire. p, la
densité moyenne de 1’écoulement diphasique donnée par :
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m

l: X 1—x}1 (IV-9)
= +
pvap pliq

ii. Perte de charge due a I’accélération du fluide
La perte de pression associée a 1’accélération du fluide est estimée par Lockart et Martinelli

(Eldeeb et al. 2014).

, (1-x, )2 2 (1-x, )2 2 (Iv.10)
APact: = G : + : 2 | + : 2
pliq '(1—6(5) pvap KA pliq '(1_ae) pvap A
oM (IV.11)
N-b-1*

a, et o, sont les fractions du taux de vide en section d’entrée et de sortie du CPB, le taux de
vide étant alors défini par le rapport :

S. (IvV.12)

a=—"
Squ

] Smp

R Sf."q
Figure IV.10: Section d’un canal traversé par un fluide diphasique.
Le taux de vide est estimée par Zivi (Eldeeb et al. 2014):
(1vV.13)

1 237t
X Piiq

iii. Perte de charge dans les distributeurs et les collecteurs

Les pertes de charge généreées au niveau des distributeurs (entrée d’écoulement), et des
collecteurs (sortie d’écoulement) sont empiriquement estimées (Shah & Sekulic 2003).
Notons que ces pertes de pression sont principalement dues a I’expansion ou la contraction du
fluide frigorigene traversant ces ports.

2 (IV.14)
AP, = 15-G

2'pm
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iv. Perte de charge due aux frottements du fluide diphasique

Comme pour le coefficient de convection thermique, le coefficient de frottement en
écoulement diphasique reste tres compliqué a déterminer. Ce coefficient qui sert a estimer les
pertes de charge par frottement dans un CPB a fait ’objet de nombreuses investigations. Le
Tableau 1V. 6 reprend un certain nombre des corrélations disponibles dans la littérature.

Corrélations en monophasique :

Auteur Reference Commentaires formule
pour
Muley_et (Gullapalli 2013) Valable pour Re e [2; 200]
Manglik I’eau.
(1997) Pour un Prandtl : 4032 (812 \° 02
. f=|| —— 1 +| =
Pr e [2.4, 4.5] ( Re J (Re-o.s j
pour
Re >1000
f =1.274-Re ™"
) f=a-Re™
Heavner (Gullapalli 2013) Valable pour - . .
Peau. Chevron Angle Combination Mean Chevron Angle  a n
(1993) 45°/0° 2250 1715 0.0838
67°/0° 33.5° 1645 0.1353
45°/43° 45° 0810  0.1405
67°/45° 56° 0649 01555
67°/67° 67° 0571 0.1814
Darcy 64
Weisbach Hagen-poiseuille pour un écoulement laminaire f = R_
e
. ) 0.3164
Blasius pour un écoulement turbulent f = o
Re™

Tableau IV. 6: Corrélations du coefficient de frottement pour un écoulement monophasique.

Correélations en diphasique :

Auteur | Reference Commentaires formule
.I: . Re0.4. BO—O.S . P—((j).S — 9475 . Re—0.0467
Yan (Gullapalli 2013) CPB positionné verticalement. e &
(1999) CPB composé de deux canaux. Bo = q
G-AH
G, D
Re,, = ——
Hiig
1/2
G =G-|1-X+X- P
pvap
m
G= "
Ncan ‘bl
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f = Ge, -Reg;"

Yan (Muthuraman Ge, et Ge, tiennent en tr e
(1999) | 2011b) compte la géométrie du CPB. Ge =3521.| P | . Z_ﬁ
Formule valable pour : : D, 2
R(i‘eq S [300; 4000] 0.0925 13
Ge, = -1.024.| P -(f—ﬂj
D, 2
G, -D
Reeq _ eq h
Hs
1/2
G, =G-|1-x+X- Pia_
pvap
G=—™m
N, -b-1*
Kuo (Gullapalli 2013) CPB composé de trois plaques f =21500-Re**. Bo™*%°
(2005) brasées. “
1
Martin | (Valencia 2007) Formule semi-empirique F =
@ facteur d'agrandissement,
généralement égale & 1.17 cos(f3)
Valable pour : ; 172
Re, [400;10000 0.18-tan(3)+0.36-sin(B)+—=2
nel ] [ (8) (P)* os ﬁ)j
1-cos
Jmeos(h)
3.8-f,
Re, = ®-Re,,
G, -D
Reeq — eq h
Hi
1/2
G, =G, | 1-Xx+x- Pr
Py
G, =—m
N -b-1*

pour : Re, <2000
_ 6
Re,
f,= o7 +3.85
Re,

pour : Re, = 2000
f, =(1.81-log,, (Re, ) -1.5)"
39

= 5A0289
Re,

fy

fl

Tableau IV. 7: Corrélations du coefficient de frottement pour un écoulement diphasique.

Dans le cas de notre application, les résultats de la corrélation de Darcy-Weisbach sont
compares avec ceux des autres correlations présentées dans le Tableau 1V. 6. Elle présente de
trés bonne concordances avec les résultats expérimentaux, raison pour laquelle elle a été
finalement retenue en monophasique. Quant au régime diphasique, une confrontation des
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résultats de calcul issus de 1’ensemble des corrélations introduites au Tableau IV. 7avec ceux
obtenus expérimentalement a permis de sélectionner la corrélation de yan (Muthuraman
2011b).

IVV.2 Description du modéle dynamique du condenseur a plaques brasées CPB

1V.2.1 Hypothéses

Un nombre d’hypothéses a été formulé pour la construction du modeéle du CPB:

Aucune présence des gaz non condensables n’est considérée.

Les échanges thermiques avec I’ambiant sont pris en compte.

Le fluide contenu dans le circuit secondaire est a débit masse constant.

Le modéle est basé sur I’hypothése de fluide unidirectionnel, dont le sens est celui de

I’écoulement.

Le volume diphasique noté V6 sur la Figure IV.12 occupe la moitié du volume totale du

circuit primaire (CP) du CPB.

Comme pour le pressuriseur, le matériau du condenseur (inox 316) est considéré

homogeéne, isotrope, de conductivité thermique constante.

Le réfrigérant utilisé pour la simulation est de 1’eau pure, alors que les essais de validation

sont menés avec de I’eau contenant 4% de PAG. Les propriétés thermo physiques du PAG

sont rapportées dans Annexe H (PAG).

La température et la pression du fluide (liquide ou mélange) sont considérées homogénes

en tout point du volume considéré (hypothése de parameétres localisés).

hypothéses de Nusselt :

1) L’écoulement se fait sur une paroi verticale. (c’est effectivement le cas du banc
d’essai)

2) Le gradient de température dans le film de condensat est supposé linéaire. Cette
supposition est vraie vue les diamétres hydrauliques faibles des canaux d’écoulement.

1VV.2.2 Principe de discrétisation volumique

Le CPB fonctionne en configuration dite méthodique, appelée aussi a contre-courant. Il est
composé de six plaques thermiques, et donc d’une multitude de canaux (Figure I1V.11.)
présents dans les deux circuits : chaud appelé primaire, et froid nommé aussi secondaire

Figure IV.11: Structure des canaux d’écoulement
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L’approche « systeme » adoptée dans ces travaux de thése a amené (dans un souci de
simplification) a concevoir le CPB comme I’union de six volumes, détaillés sur la Figure
IV.12:

CIRCUIT SECONDAIRE

A

V2: Volume de paroi ——p

V4: Volume du

circuit secondaire

V3: Volume du

circuit secondaire

V1: Volume de paroi —

V6: Volume diphasique:
Mélange: liquide/vapeur

.

™\

Interface de condensation

I N\ V3: Volume monophasique:

liquide

Sens de I’écoulement primaire

Sens de I’écoulement secondaire

HAIVIANTAL LINDAILD

Figure 1V.12: Répartition des différents volumes lors de la condensation dans un CPB

1) V6 : un volume diphasique: mélange homogéne de liquide et de la vapeur.

Le circuit chaud (primaire), est similaire a un tube de longueur équivalente a la longueur
parcourue réellement par le fluide chaud. Quant a son diamétre hydraulique, il est égal a
celui du CPB. En écoulement diphasique, ce circuit est divisé en deux volumes séparés
par une interface dite de condensation, comme indiqué sur la Figure 1V.12. Chaque
volume correspond a un état de fluide :

2) V5: un volume monophasique formé du film de condensat et du liquide circulant vers
le bas du condenseur.
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Le corps matériel du condenseur est représenté par deux volumes égaux: V1et V2.

Le circuit froid (secondaire), également modélisé sous forme de cylindre, contient de
I’eau toujours a 1’état monophasique. Sa longueur est prise égale a celle parcourue
réellement par le fluide de refroidissement. Son diamétre est le diametre hydraulique du
CPB. Ce circuit est représenté par les deux volumes : V3 et V4.
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1VV.2.3 Description succincte de la structure générale du modele bond graph
Le modeéle bond graph du CPB est représenté par la Figure 1V.13.
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Figure 1V.13: Modele bond graph transitoire du CPB.

Etape technologique de la modélisation (bond graph & mot):
Le modeéle du CPB est globalement composé de quatre sous modeles.

e Enrouge, (CP): modele du circuit primaire du CPB.
e Enbleu, (CS): modele du circuit secondaire du CPB.
e Envert, (Paroi_int): modele de la paroi intérieure séparant le CP du CS.
e Enviolet, (Paroi_ext) : modéle de la paroi séparant le CS de I’extérieur.
Etape physique :
Les six volumes spécifiés sur la Figure 1V.13 sont modélisés par des éléments bond graph
comme suit :
Volume désignation Elément bond graph
V1etV2 paroi externe du CPB Eléments C a 1 port thermique.
V3etV4 Circuit secondaire CS Eléments RC & 2 ports (thermique et hydraulique).
V5 partie liquide du CP Elément RC a 2 ports (thermique et hydraulique).
V6 partie diphasique du CP Elément C & 2 ports (thermique et hydraulique).
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Le réseau indiqué par des traits bleus correspond a la partie hydraulique du condenseur, tandis

que celui représenté par des traits orange traduit la partie thermique de 1’échangeur.

L’hypothese de température homogene est assurée par les jonctions : 1, 2, 3, 4, 5, 6 en orange.
L’hypothése de pression homogéne est assurée par la jonction : 2 en bleu.de la Figure 1V.14.

Tous les phénomeénes de transfert thermique (par convection ou conduction) pris en compte
dans cette étude, sont modélisés par des éléments bond graph dissipatifs R selon la

distribution des différents flux thermiques décrit en Figure 1V.14.

Il est intéressant d’observer la forte correspondance entre la structure du bond graph, Figure
V.13, et celle du systéeme étudié et représente par la Figure 1V.12. En effet, le bond graph
permet de reproduire graphiquement, avec grande souplesse, tous les échanges thermiques

représentes sur la Figure 1V.14.

B i1, o (diph)
Vé6

Figure IV.14: Répartition des flux thermiques dans le CPB.
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IV.2.4 Description mathématique du modele bond graph dynamique du CPB

Objectif

Nous procédons a présent a une description détaillée des équations de conservation (de
masse et d’énergie) qui sont implémentées dans le modele du CPB dans les éléments de
jonction 0, et 0,, ainsi que les phénoménes de stockage d’énergie et de matiére dans les

capacitifs C ou RC. La résolution de 1I’ensemble de ces équations est assurée par la méthode
Runge-Kutta intégree dans 20sim (site 1). Le modéle pseudo bond graph possede les mémes
variables « effort/flux » que celles choisies pour le pressuriseur au paragraphe 111.3.2. Pour
rappel, ces variables sont: la pression et le débit masse pour le lien hydraulique; la
température et le flux d’enthalpie (en convection) ou le flux de chaleur (en conduction) pour
le lien thermique (Kebdani (b) et al. 2016) et (Kebdani (c) et al. 2016).

Volume V1 de la paroi extérieure.
Le volume V1 est constitué de la moitié du volume des deux plaques du CPB. Sa température
T,,(t) est calculée a I’aide du bilan d’énergie. Par ailleurs, ce volume est soumis a deux flux

thermiques, schématisés sur la Figure 1V.14. Le flux H,,,, est modélisé en bond graph par
I’élément R, vy wr» Hyyans €St modélisé par I’élément R, vy oxr -

= L’équation de conservation de I’énergie est écrite dans la jonction 0, sur la Figure IV.13:

(IV.15)

H paroi_V1_acc HVS/\/l - HVl/amb

= Le stockage d’enthalpie dans le volume V1 est calculé dans 1’élément multiport C,,; ,, €t

s’écrit comme :

H paroi_V1_acc (t) = I H paroi_V1_acc (t)dt + H paroi_V1,0 (IV16)
t

H .o vio €St I’enthalpie initiale dans la paroi qui se calcule comme :

(IV.17)

H paroi_v1,0 — My1 " Cpy1 'Tv1,0
m,; = A, V1 (1V.18)

La température initiale de la paroi T,,, est une entrée du modele. p,, est supposée constante
valant 7850kg/m® et le volume V1 est donné par :

2 2 (Iv.19)
Vl:”'[(%"‘ewj _[%j ] Ly

= La loi constitutive de I’élément C donnant la température de la paroi s’écrit alors :

Paroi _V1

H (1V.20)
TVl(t) — paroi _V1_acc

1Cpv1
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c,v: est la chaleur spécifique de la paroi du CPB fabriquée en inox316, est supposeée constante
le long de la simulation : c,,, =416(J / kg.K) .

Volume V2 de la paroi extérieure.
L’évolution de la température T,,(t) du volume V2 est obtenue en adoptant le méme

raisonnement que celui exposé pour le volume V1. La loi constitutive de I’élément C,,; .,
donnant cette température de la paroi s’écrit comme :

H (1IV.21)
TVZ (t) — paroi_V 2_acc

Z'Cp,VZ
avec: c,,,=c¢,,, =416 (J/kgK) et m,,=m,, .

Volume V3 du liquide dans le CS
Dans cette partie du volume de 1’échangeur on consideére que le débit masse du fluide de
refroidissement mm, ,, est constant. Par ailleurs, le fluide circulant dans ce circuit étant

purement liquide il n’y a pas de stockage de mati¢re dans le volume V3.

L’équation de bilan de I’énergie est écrite dans la jonction 0, :

me_V3

Hacc_v3 = He_v3 + Hv5/v3 + Hv3/v1 - Hs_V3 +Ava :
Pliq_v3

(IV.22)

me . A r
Le terme: [AP\,3 A:l correspond a I’échauffement du fluide di aux frottements pariétaux.
lig_Vv3

La densité¢ p,, ,, est calculée a la temperature T, ., du liquide entrant dans le CS grace a
I’équation (111.1).

= Le stockage d’enthalpie dans le volume V3 est calculé dans I’élément multiport RC, -

Hacch3(t) = J. |_‘|a&:c7v3(t)dt + HqufVS,O (IVZS)
t

me7V3

H, vao€st I'enthalpie initiale du liquide de masse qui se calcule comme :

y Movs . (IV.24)

lig_V30 — 2 plig_v3,0 " 'lig_v3,0

La division de la masse m, ,, par deux dans I’équation

(1V.22) est justifiée par la division du volume total du CS en deux volumes notés : V3 et V4,

me V3
contenant chacun une masse =

. La chaleur spécifique c,,,, est calculée a la température

du liquide a I’état initial T,,, a I’aide de 1’équation (I11.3).

= La loi constitutive de 1’élément RC donnant la température de la paroi s’écrit alors :

Lig_V3
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H t V.25
Tvg(t) — — acc_V3( ) ( )

e_V3

'Cp,liq,vs
Dans cette équation, la chaleur spécifique c,, ., est calculée par I’équation (II1.3).

= La variation de pression AR, dans le volumeV3, représentée par 1’élément multiport R
du RC,, ,, est obtenue grace aux équations : (1V.26), (IV.27), (1V.28) et (IV.29) abordées

en détail au paragraphe 1V.1.2.3. Les pertes de pression par frottement en monophasique
AP, sont calculées a 1’aide de la formule de Darcy-Weisbach. L’estimation de

Wanniarachchi, voir Tableau IV. 3, est adoptée pour déterminer le régime d’écoulement
(laminaire ou turbulent). On a enfin:

AR5 = APgrav + AP + AR i (1V.26)
Ou:
APgrav = Plig_v3~ g- Lv3 (|V27)
15.G* (IV.28)
APcol/dist = 2—
P
L2

ap =L webvs g Mevs (1IV.29)

frot 2 pliq_v3 D = 5 D3

h Pliig vz T Ly

davec .

Si: Re>100, (régime laminaire selon Wanniarachchi) alors la formule de Hagen-Poiseuille
permet d’écrire :

64 (IV.30)

f=
Re

Sinon, (régime transitoire ou turbulent), I’expression de Blasius pour un écoulement turbulent

est:

0.3164 (Iv.31)
" Re®

A présent, il reste a déterminer le diamétre hydraulique D,. Pour ce faire, il est nécessaire

d’utiliser certaines grandeurs géométriques propres a I’échangeur. Pour une meilleure
compréhension du probleme géométrique, ces grandeurs sont rappelées sur la Figure 1V.15.

Ona:
4:S,5 4l _2:b (1V.32)

Dh =

B Per,, 2:1-®

Avec :
e ®=1.17, une valeur donnée par le constructeur SWEP.
e b=p-t.Oup est la profondeur d’une corrugation, et t son épaisseur, voir Figure IV.15.

e | estlalargeur de I’échangeur.
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1 H
3 [ ] A
I ////\\\,}
_LJ.D_ _c'}_\,_
Nt .
t
PCO
r . ]
—-b;—
Section A-A

Figure IV.15: Répartition des grandeurs géométriques sur la plaque thermique

Volume V4 du liquide dans le CS

Le formalisme mathématique décrivant le comportement thermique du liquide contenu dans le
volume V4 est similaire & celui propre au volume V3. La température du liquide contenu dans
le volume V4 est donnée par :

T Hoee va(t) (1V.33)
'z (t) = m—
e_V4

é 'Cp,liq,VA

Volume V5 du liquide dans le CP

Tant que la température du liquide traversant 1’évaporateur n’atteint pas la température de
saturation correspondant a la pression dans le méme échangeur, le condenseur contient
uniquement du fluide en phase liquide. Cette condition permet d’introduire un indicateur de
phase, pouvant se définir comme suit :

Si: T, vs <T. (P, le fluide est dans un état liquide, (aucune trace de vapeur ne subsiste
dans le liquide). Nous écrivons alors par convention : ind,, =0. Dans ce cas, I’ensemble du
CP est modélisé uniquement pas 1’élément RC,, .. tandis que I’élément C,, ,, est désactivé.
Si: Ty vs >Tw(P,,), alors: ind,, =1. Dans ce cas, on admet que le volume total du CP est
scindé en deux volumes égaux, représentés successivement par les deux éléments bond
graph : Cy, ve € RCl s -

Casou: ind,, =0
Le CP ne contenant que du liquide est modélisé par I’élément RC, ;. Durant la phase
monophasique, on suppose que le debit masse du liquide frigorigene m, . traversant le CP est

invariant. Il est égal au débit assuré par la pompe et imposé par 1’utilisateur en tant que
condition limite connue de la boucle. Donc, aucune accumulation de la matiére dans le
volume V5 du condenseur n’est a considérer.

L’équation de conservation de 1’énergie est écrite dans la jonction 0, :
M, s (IV.34)

S

Hacc_VS = He_CP(mono) + HDiph/Liq - Hvs/vs - Hs_VS +AR/5

Piig_vs
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m
Le terme: [AR,S S—VS} correspond a I’échauffement du fluide di aux frottements pariétaux.
Plig_vs

La densité p,, ,s est calculée a la température du liquide contenu dans le CP grace a
I’équation (IIL.1).

Le stockage d’enthalpie dans le volume V5 est calculé dans I’élément multiport RC,,, s -

Hacc_vs )= _[ Hacc_vs (t)dt + H|iq_v5,0 (IV'SS)
t

H,, vso €st Ienthalpie initiale du liquide de masse m., qui se calcule comme :

Hliq_v3,0 =Mep - Cpliig_vso 'Tliq_vs,o (IV'36)
La masse Mcp est donnée par :
D 2 (IV.37)
Mep = Piig_vs.o Vo= Plig_vs0 " ”(%J “Lys

La densité g, s, est calculée a I’aide de I’équation (IIL.1) a la température T, ,.,. L€
diamétre hydraulique D, est donné par 1’équation (1V.32). La longueur L,, est une entrée du
modele. Enfin, la chaleur spécifique c_,, s, est calculée a la température du liquide a I’état
initial T, ., a I’aide de I’équation (II1.3).

La loi constitutive de I’élément RC,, ,, donnant la température de la paroi s’écrit alors :

H t (1v.38)
T\/5(t) — acc_vs( )

s_Vv5 " Vplig_V5
Dans cette équation, la chaleur spécifique c,,, ,, est calculée par I’équation (IIL.3). La
variation de pression AR, dans le volumevs, représentée par 1’élément multiport RC,, ,est
calculée exactement de la méme fagon que AR, .

Casou indg, =0
La zone liquide v5 du CP composée de la moitié du volume total du condenseur, est
modélisée par 1’élément RC, ,,. Les équations associées a RC, ,; sont exactement

identiques a celles presentees au cas précédent, mais avec un volume de (v5/2) et d’une
longueur de conduite de (L, /2).

Volume V6 du mélange diphasique dans le CP
Dans le cas ou : ind., =1, la zone diphasique V6 composée de la moitié du volume total du CP

du condenseur, est modélisée par I’élément C,,, ;-
L’équation de conservation de masse est assurée par la jonction 0,. Ona:
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m M, v —M (1V.39)

acc_V6 = e_ cond
e Le débit m, ,, est celui du fluide provenant de I’évaporateur et entrant dans le

condenseur. Son évolution temporelle est calculée grace a la résolution de 1’équation de
quantité de mouvement régissant le déplacement du fluide dans la conduite qui relie les
deux échangeurs. Le paragraphe suivant aborde en détail le calcul de ce debit.

e Le débit de condensation m_, dans le condenseur est établi sur la base de la théorie de

Nusselt, en se conformant aux hypotheéses citées au paragraphe 1V.2.1. L’expression de ce
débit masse est :

. (Pig = Puep )" 9 S D, (IV.40)
Meong =p|iq' 3 . 272-7

* Hiig

(IV.41)

1/4
= 4 Hig ﬂliq L/2: (T""a” _Tvap)
film g-AH * Plig '(pliq _pvap)

Le stockage de masse dans le volume V6 est modélisé en bond graph a 1’aide de 1’élément
Coinn ve & 2 ports, et est donné par I’équation (1V.42) :

Maee_ve ®= I macc_v s (Dt (Iv.42)

L’équation de bilan de I’énergie est écrite dans la jonction 0, :

(IV.43)

Hace ve = He_ve(dipny— H piphrLig— Hvernva

Le stockage d’enthalpie dans le volume V6 est calculé dans 1’élément multiport C,,, ., €t

s’écrit comme :

Hacc_ve (t) = J. H acc_V6 (t)dt (IV44)

Les lois constitutives de 1’élément C, ,, donnant la pression R, ainsi que la température
T,, du mélange est le résultat d’un calcul complexe qui nécessite, a chaque pas de temps, une
connexion entre les logiciels Matlab et 20sim (support du module bond graph). La connexion
a pour but de résoudre une €quation polynomiale d’ordre 12 dont la racine (réelle, positive,
minimale) est la pression du mélange diphasique a ’instant t. D’autre part, cette méthode,
détaillée ci-dessous, posséde I’avantage de prédire 1’évolution temporelle du titre massique
x(t) du mélange diphasique.

Schéma général de calcul :

D’un point de vue programmation, le modéle bond graph calcule a chaque pas de temps
I’enthalpie spécifique h,,(t), et le volume spécifique v,,(t) grace aux équations (IV.46) et
(IV.47). Puis, il envoie ces deux valeurs au logiciel Matlab. Ce dernier résout 1’équation
établie en Annexe G (Calcul de la pression) et renvoie en contrepartie la pression R (t). A

partir de cette pression le modéle calcule le titre massique et la température T, (t) et un certain
nombre d’autres variables comme détaillé en Annexe G (Calcul de la pression). La Figure IV.
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16, représente le diagramme de Mollier de I’eau, et schématise graphiquement la relation
entre h, (), ve(t), R(t) et T,4(t).

Enthalpie spécifique du mélange diphasique :

Hacc_Ve(t) (IV45)

macc _Vé (t)

h/e(t) =

H. vs(t) est I'enthalpie du mélange a D’instant t, obtenue a ’aide de I’équation (1V.44).
M, vs(t) €st la masse du mélange calculée a chaque instant t grace a I’équation (1V.42).

Volume spécifique du mélange diphasique :

V6 (1V.46)
macc_Ve (t)

We (t) =

By e
o
=]

Pression (bar)

0.1 §

1000 190 2000 2500 3000 3500 000 4500
h Enthalpie spécifique (J/kg)
Vé

Figure IV.16: Diagramme P-h de Mollier.

Expression des flux conducto-convectifs.

Les flux thermiques attribués aux phénoménes de conduction et de convection sont modélisés
a ’aide des éléments bond graphs dissipatifs : R . Ces différents flux sont répertoriés dans les
deux tableaux V.8 et IV.9. Il convient de rappeler qu’un flux thermique de conduction,
appelé convection par abus de langage, et qui s’opére au niveau de la couche limite épousant
une paroi de surface s, se calcule a I’aide de I’équation de Newton comme sulit:

ech !

D= hconv : Sech AT (|V47)
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Elément BG Flux thermique | Coefficient de convection hconv Surface d’échange AT
Sech
e Alfalaval: 2.(| . |_)
Rearoi : AR T | Leliquide dans le CS
Parci _V1_INT Hyavs Nu =234 4, Prm'l:p“q V3 } échaﬂge e .
Hiiq I’ambiant par vaT vt
AR, , : Perte de charge en (kPa) I’intermédiaire des
Vi ite P deux plaques de
Hiiq - VViscosité en (cP). recouvrement \Voir
Figure I1V.15.
RParoi _VI_EXT H Vi/amb Tv1 _'|'amb 025
hext =1.42. W 2(' ’ L) Tv1_Tamb
1
0.3274
Piq AR,
Nu =234- 4, =[] [ E—_
Hiig 2'("'—) Tv4 _Tvz
Rearoi v2_int Hyan 2 AR, : Perte de charge en (kPa)
Lyq - Viscosité en (cP).
RParoi_V 2_EXT HVZ/amb 0 140, T, -T,, 0.25 2 .(I . L) Tyo =T
ext L/ 2
1
hconv = ﬁ
%_‘_mﬁ_’_hﬁ 0.0240m? Tys —Tys
paroi 5 3
Valeur renseignée par
Lig_Li ' ilin: €
Ria_Liq H e Boyko et Kruzhilin le constructeur du
VeIV3 CPB utilisée dans ces
h,s =0.021-Re}%- Pr°-43-(ﬂJ travaux
5 . V5 V5
Dh
e Alfalaval:
AP 0.3274
hy, =234 4, .prlf.l:M}
lig
1
hconv = ﬁ
parol y = 4+ — 0.0240m2 Ts—Tva
RDiph Liq H ﬂ’paroi h/5 I'\/3
- V6/V4a
e Boyko et Kruzhilin : Valeur renseignée par
A le constructeur du
a, =0.021-Rels-Prls. ZMiq CPB et utilisée dans
D, ces travaux
0.5
he=a; | 1+x- Pia _q
pvap
AP 0.3274
h,, =234-4, prﬁf{M}
liq

Tableau IV. 8: Récapitulatif de I’ensemble des flux de conduction modélisés.

Un flux d’enthalpie (associé a la convection de la matiére) induit par un fluide qui s’écoule a

un débit massem , s’écrit

®=m-c,-T
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Elément BG Flux thermique Débit massique Chaleur spécifique Température
® m c, T

MSF (H, ) H. vs M. vs Coevs(Tevs) Teva

Rinter Hsi\/3 me_v3 Covs (Tvs) Tus

MSF (H, ) H, v, M, v Cove(Tua) T

MSF (1) He vt M, ys Coevs(Te_e) T e

MSF (I1) He vt M, ve Coeve(Ts ) L
Ruver_on o M o apnva(Tve) ™ T,

MSF (111) He s M, ys Covs(Tvs) Ts

Tableau IV. 9: Récapitulatif de I’ensemble des flux de convection modélisés.

Avec : Co_diphve (Tye)*=x- Covap (Tve ) +(1-%)- Cpiiq (TVG )

IV.3 Validation expérimentale du modéle dynamique du CPB

Dans cette section, sera présentée une confrontation entre les relevés expérimentaux et les
résultats de modélisation issus du modéle dynamique en vue d’examiner I’aptitude du modéle
proposé a retranscrire le comportement thermo hydraulique du CPB, toute en accordant une
attention particuliére au régime transitoire. Une premiére partie est consacrée a la description
du protocole expérimental utilisé pour la validation. Un récapitulatif des caractéristiques
géomeétriques est ensuite résumé sous forme d’un tableau. Enfin, I’essai de validation est

succinctement décrit. Ces résultats de 1’essai sont présentés et analysés.

i Capteurs et principe de validation expérimentale
Le CPB apparait sur la Figure 1VV.17, entre 1’évaporateur et le pressuriseur « VE ».

Pe_CP Ps_EV
a

(abs)
Entrée CP

Evaporateur

Ps_CS
{abs)

Sortie CS .

; 0 — I;wh_cp(modéie); &zpﬁz_CP (mOd éle)
Entrée CS

T}y _cp(modéle) , P, .(modéle)

i~
(O |Pompe
4

Sortie CP

Ps_CP ]
(abs) VE

Figure IV.17: Schéma de la boucle avec la répartition des capteurs de pression, de température et de débit.
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P T Q € .
pression Température débit volume Entrée Sortie
abs CP CS EVA VE

Absolue Circuit primaire | Circuit secondaire | Evaporateur | Pressuriseur

L’ensemble des 8 capteurs affichés sur la Figure IV.17 est partagé en deux groupes.

e Un premier groupe, constitué de quatre capteurs en rouge, servent a valider les résultats du
modele.

e Un deuxieme groupe, formé de trois capteurs colorés en vert, fournit des données
expérimentales (pression et température) considérées comme entrées pour le modeéle
développé.

Il importe de préciser que la température, la pression du liquide ainsi que celles du mélange
sont calculées dans le condenseur par le modéle alors qu’elles sont comparées aux mesures
prises aux bornes de 1’échangeur.

ii. Description de I’essai de validation

Les trois relevés expérimentaux : T, oo, P, ., m_dot_CS=q_CS/p,, €t P . assures par les

capteurs verts, traduisent tous ensemble, la sollicitation appliquée au condenseur. Ces données
sont tracées sur la Figure 1V.18. La pression P, . est prise égale a 1 bar.

S

Il s’agit d’un essai composé de quatre phases :

e La premiere phase, spécifiée par le numéro I, représente le régime permanent de départ.

e La deuxiéme phase, numérotée Il sur la Figure 1V.18, représente la mise en chauffe du
liquide frigorigene traversant le condenseur. Durant cette phase, le liquide s’échauffe tout
en restant liquide monophasique.

La phase I, toujours liquide monophasique, montre une légére élévation de la pression :
P, ... Cette augmentation est due a la densité du fluide qui décroit avec la température et donc

provoque 1’expansion du liquide. La boucle étant d’un volume constant, I’excés en volume se
trouve alors propulsé dans le pressuriseur. Ceci provogue une augmentation de la pression de
la phase vapeur occupant le haut du réservoir, ce qui génere une élévation de la pression dans
toute la boucle remplie encore de liquide.

e Le début de la phase Il est marqué par un saut brutal de la pression P, ., (entouré par un

S

cercle violet sur la Figure 1V.18 courbe rouge). En effet, ce pic traduit 1’apparition de la
premiére bulle de vapeur dans 1’évaporateur. Et donc le début d’un refroidissement par
voie diphasique. D’ailleurs, contrairement aux phases I et 11, le releve de la pression P, .,

le long des zones 111 et 1V présente des oscillations trés fortes dues au passage des bulles
de vapeur devant la membrane du capteur correspondant.

e La phase IV est caractérisée par la mise en circulation du fluide de refroidissement

contenu dans le circuit secondaire. Le debit est donné par la courbe bleu m_dot_CS du
graph 3 de la Figure 1V.18.
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Figure 1V.18: Sollicitations appliquées au CPB.

iii. Résultats analysés de I’essai de validation

La validation du mode¢le repose sur la comparaison de 1’évolution temporelle des valeurs
simulées et celles mesurées de deux variables stratégiques: les températures et les pressions,
dans les deux volumes: liquide V5 et mélange diphasiqueVé, schématisés sur la Figure 1V.12.

Températures
La Figure 1V.19 récapitule I’évolution temporelle de :
e latempérature du liquide, mesurée en sortie condenseur : T, .. (exp) (courbe violette).

e latempérature du liquide, calculée dans le condenseur : T, ..(modéle) (courbe bleue).
e latempérature du mélange, mesurée en entrée condenseur : T, ..(exp) (courbe verte).

e latempérature du mélange, calculée dans le condenseur : T, .(modéle) (courbe rouge).

Phase monophasique (I et I1):
Précisons d’abord, que la température du mélange T,, .(modéle) est considérée égale a

Tiq_cr(modéle) tant que le diphasique n’apparait pas, en I’occurrence tant que ind =0.

Globalement, durant cette phase de montée en température, on constate que la dynamique
traduite par la température calculée T, ..(modéle) est tres similaire a celle mesurée en entrée
condenseur T, ., (exp) . Cependant, un écart persiste entre les deux grandeurs. Il faut garder a
’esprit que la position du capteur de température T, ..(exp), Voir Figure V.17, se situe au

niveau du port d’entrée du condenseur, alors que la température du liquide T, ..(modéle) est

calculée dans le circuit primaire représenté par le volume V5 de la Figure 1V.12. Cet écart est
justifié par le gradient de température subsistant entre le point de mesure et celui de calcul.
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Plusieurs raisons expliquent le niveau bas de la température en sortie du condenseur T, . (exp)
par rapport a la température calculée T, ., (modéle) :

e || faut d’abord noter, que le capteur est placé sur la paroi extérieure de la conduite reliant
le condenseur au pressuriseur. Donc le gradient de température dans la paroi peut
expliquer une partie de la différence entre les deux résultats.

e Ensuite, le capteur n’est pas thermiquement isolé de I’extérieur. Donc, la mesure de cette
température est perturbée par les échanges convectifs avec 1’air ambiant.

e Enfin, rappelons que le capteur utilisé est d’une précision de 1.5 °C.

| L IV

kXl

. T, »(exp)
A SNV W——
- p—- T 4 cp(modéle)
/ /?
Y/
3% {/ :

32 /

10 f

300
1/ ____// S——
2%
I, cp(exp)
my st 1000 1500 20 2500

tme {5}

Figure 1V.19: Evolution temporelle des températures calculées dans le condenseur et celles mesurées aux
bornes.

Phase diphasique (I11 et 1V):

Une fois que le diphasique s’installe, le modele du condenseur est traité comme deux volumes
séparés par une interface dite de condensation, voir Figure 1V.12. C’est ce qui justifie la
presence des deux températures calculées: T, .(modéle) et T,, ..(modele) sur la Figure IV.19.

Commencons par ’analyse de la température : T, ..(modéle) . En effet, en régime diphasique,

I’eau est en saturation, donc sa température est fonction de la pression du mélange. Or, la
pression dans le port d’entrée du condenseur, juste au niveau du capteur de température
T, - (exp) est tres proche de celle qui regne en entrée du condenseur (volume V6 du Figure

IV.12), ceci étant le résultat d’une faible perte de charge. Par conséquent, la température du
mélange diphasique mesurée T, ..(exp) et celle calculée T, ..(modéle) doivent étre proches,
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ce qui est bien obtenu par le modeéle transitoire, compte tenu de la position de la courbe rouge
par rapport a la verte sur la Figure 1V.19.

Au niveau de I’analyse la température du liquide T, ..(modéle), on retrouve la dynamique

thermique renseignée par le capteur de tempeérature. L’écart entre les la courbe expérimentale
et celle issue de la simulation peut étre expliqué par la position du capteur.

Aussi, lors de déclenchement du refroidissement, phase 1V, le modele prévoit une
decroissance de la température du liquide T, ..(modéle) suivant une pente tres rapide et

correctement estimée. Le temps de retour a 1’équilibre (second régime permanent) semble
identique a celui constaté expérimentalement.

Pression du liquide dans le circuit primaire

L’étude du modeéle se poursuit en analysant, cette fois-ci, sa capacité a prédire le champ de
pressions. Pour ce faire, les évolutions temporelles de pression du liquide, calculée
R4 ce(Mmodéle) et mesurée P, . (exp)sont représentées sur la Figure IV.20. Tandis que la

S

pression du melange diphasique, calculée P, ..(modele) et celle mesurée P, (exp) sont
affichées par la Figure 1V.21.

e

permanent que transitoire.

Les pressions mesurée P, .. (exp) et calculée P, . (modéle)sont treés proches tant en régime

Le pic brutal de la pression (entouré par un cercle violet sur la Figure 1V.20 et la Figure
IV.21), marquant I’amorcage de 1’¢bullition nucléée, est numériquement retrouvé. Ceci
témoigne de la capacité du modele a prévoir, avec une bonne précision, le passage du
monophasique au diphasique. Cette transition est assurée par I’intermédiaire de I’indicateur de
phase introduit au paragraphelV.2.

Par ailleurs, on observe le modéle dynamique reproduit les oscillations de pression observées

expérimentalement. Ces dernieres trouvent leur origine dans la dynamique dictée par le
pressuriseur.
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Figure 1V.20: Evolution temporelle de la pression du liquide, calculée et mesurée, dans le condenseur.
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Figure IV.21: Evolution temporelle de la pression diphasique, calculée et mesurée, dans le condenseur.
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Bilan

La confrontation des résultats de la simulation avec les relevés expérimentaux de la pression
et de la température montre que le modéle instationnaire développé est apte a prédire, trés
convenablement, la dynamique hydraulique ainsi que la thermodynamique du condenseur a
plaques brasées. Malgré les hypotheses simplificatrices de modélisation, le modele ne réagit
pas comme un filtre passe-bas et permet Il'identification des phénomenes soudains tels que
I’apparition du diphasique.

Conclusion

Ce chapitre a permis de décrire succinctement la technologie du condenseur a plaques
brasées équipant la boucle diphasique & pompage mécanique. Il s’avere que cette technologie,
basée sur une géométrie de plaques corrugées, confére a 1’échangeur un niveau de
performance concurrentiel. Ceci est dQ, en particulier, a sa compacité réduite, et aux transferts
de chaleur efficaces. Ces atouts ont élargi les champs d’utilisation des CPB.

Toujours dans cette premiére partie du chapitre, sont menées deux études bibliographiques : la
premiere a pour but de conduire une investigation sur les tentatives de modélisation, déja
existantes dans la littérature scientifiqgue. Cing modeéles ont été alors retenus et présentés.
Finalement, cette revue a permis de mettre en avant 1’originalité du modéle développé. Ainsi,
la littérature ne présente aucun modele de CPB basé sur 1’approche bond graph.

La deuxiéme étude de 1’état de 1’art commence par une discussion sur la complexité¢ des
écoulements dans les passages confinés du CPB. Différentes configuration de 1’écoulement
existent, la transition du laminaire au turbulent est un point de divergence entre les auteurs.
Ces éléments sont mis a profit dans les travaux de modélisation. Par ailleurs, 1’état de I’art a
permis de faire une synthese sur les corrélations de coefficient de convection thermique et des
pertes de charge, aussi bien en milieu monophasique que diphasique. Cette étude est d’un
grand intérét, puisqu’elle nous oriente dans le choix des coefficients régissant les phénomenes
de transferts.

Ensuite, une seconde partie de ce chapitre est destinée a la description du modele
mathématique du CPB. Le modele est basé sur la méthodologie bond graph. La grande
modularité de cette approche confere au modéle un caractére évolutif, ou 1’on peut changer
les équations (vers une modélisation plus fine) sans pour autant modifier sa structure. La
modélisation des échanges thermiques est engagée avec une attention notable. En effet, aucun
recalage expérimental des coefficients d’échange n’a été pratiqué. Enfin, le modéle discrétisé
en cinq volumes repose sur la résolution des équations de conservation de masse et d’énergie.

Une derniere partie du chapitre est consacrée a la confrontation des résultats de simulation
obtenus par le modéle instationnaire aux relevés expérimentaux issus du banc expérimental.
Une analyse des résultats de modélisation permet enfin de conclure que le modele a une
bonne capacité a retranscrire 1’évolution temporelle de la température et de la pression, et ce
dans les deux régimes, transitoire et permanent.

A ce stade, nous avons élaboré et validé les modeles dynamiques du pressuriseur et du
condenseur, deux composants importants de la boucle. Il reste a faire le méme travail pour
I’évaporateur (piéce maitresse de la boucle), la pompe et les conduites. Le chapitre suivant
aborde ces trois derniers éléments en vue de présenter et valider des modéles dynamiques
pour chacun.
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Dans ce chapitre, 1’objectif est de développer un modele dynamique de I’évaporateur a
mini canaux (EMC), piéce maitresse de la boucle diphasique. Une premiere partie a pour but
d’introduire les notions de base concernant la physique des écoulements dans les passages
confinés ainsi qu’un état de 1’art sur les différentes approches de modélisation numérique,
ainsi que sur les échanges thermiques et les pertes de pression. Une seconde partie du
chapitre constitue une description détaillée des formalismes mathématiques sur lesquels
repose le nouveau modéle d’EMC proposé. Enfin, une validation expérimentale permettra de
vérifier I’aptitude du modele a prédire le comportement thermo hydraulique de 1I’évaporateur.

V.1 Etatde ’art des évaporateurs a mini canaux
V.1.1 Généralités et notions physiques
V.1.1.1 Technologie et avantages de PEMC.

Le premier évaporateur a mini canaux a été congu en 1993 par Trauger et Hughes(Trauger &
Hughes 1993). L’échangeur destiné a la climatisation automobile est constitué de deux
rangees, comme le montre la Figure V. 1, et devait fonctionner avec le fluide caloporteur R-
134a. L’évaporateur ne fut commercialisé que 13 ans apres son apparition. Aujourd’hui de
pareils échangeurs ont largement montré leur efficacité dans le domaine du froid. En
particulier, cette technologie est privilégiée quand il s’agit de refroidir I’électronique de
puissance embarquée.

Figure V. 1: Evaporateur a mini canaux de Trauger et Hughes (Trauger & Hughes 1993)

Avantages

a) Performances thermiques

Les évaporateurs a mini-canaux sont connus par leurs multiples atouts. Premierement, ils
présentent des performances thermiques exceptionnelles. Pour le montrer, rappelons que le
coefficient convectif qui gouverne les transferts thermiques est exprimé a 1’aide de
I’équation :

A (V. 1)
conv Dh
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L’écoulement dans les mini-canaux est souvent supposé laminaire (Kandlikar & Grande
2003) a cause du diamétre hydraulique trés petit. Si a présent, on suppose que 1’écoulement
laminaire est thermo hydrauliquement établi, alors le nombre de Nusselt Nu devient constant,
par voie de conséquence, plus le diamétre hydraulique est petit, plus le coefficient h,,, est

grand. Les échanges thermiques sont donc d’autant plus intenses que le canal est miniaturisé,
comme I’illustre la Figure V. 2.

100000 ¢

10000

-
o
o
o

100 L .

Heat transfer coefficient,
Wim?2 °C

10

0.1 1 10

Channel Diameter, mm

Figure V. 2: Variation du coefficient de transfert thermique en fonction du diameétre hydraulique pour un
écoulement laminaire établi (KANDLIKAR 2007).

La Figure V. 2 montre bien que pour le R-134a s’écoulant dans un mini canal de 10 mm de
diametre hydraulique, le coefficient de transfert vaut 35 W /m2°C alors qu’il atteint une valeur
de 350 w/mz2°C pour un diameétre 10 fois plus petit et 700 W /m2eC pour un diametre 20 fois
plus petit.

Dans la méme optique, dans un mini-canal le gradient de température entre la paroi et le
fluide est réduit puisque la distance 1’est, ce qui se traduit, pour un flux de chaleur ¢

uniforme (condition de Neumann), par une amélioration du coefficient global de transfert :

q (V. 2)
T T

paroi fluide

b) Compacité

La compacité (surface d’échange thermique S, par le volume total (Kays & London 1964))
d’un échangeur tubulaire de diamétre hydraulique D, et de longueur L se calcule comme
suit :

7-D,-L 4 (V. 3)

Sech _
V  (z/4)-D,-L D,

Il en resulte que la compacité est inversement proportionnelle au diametre hydraulique de
I’échangeur. La Figure V. 3 montre une compacité d’environ 400 m*/m® pour un diameétre de
10 mm, cette compacité est respectivement multipliée par 10 puis par 20 pour des diamétres
de 1 mm et 0.5 mm. Ceci veut dire que pour un méme volume géometrique, un mini-canal de
I mm de diamétre assure une surface d’échange 10 fois plus grande que celle associée a un
diamétre de 10 mm. Il est a remarquer qu’un diameétre hydraulique de 1 mm assure un
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coefficient d’échange thermique h_, et une surface d’échange s dix fois plus grande,

comparé aux mémes grandeurs obtenues pour un diametre de 10 mm.
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Figure V. 3: Variation de la compacité avec le diamétre hydraulique (KANDLIKAR 2007).

C) D’autres avantages
e Le volume réduit de I’échangeur répond aux besoins industriels qui visent
constamment la miniaturisation et le gain en poids.

e Le volume réduit, suppose moins de matiére (souvent chére) pour la fabrication de
I’échangeur.

e Le volume réduit du composant implique également un volume et donc une masse
réduits de fluide. Ceci est particuliérement utile quand il s’agit d’utiliser des fluides
qui présentent un danger potentiel pour la nature, ou qui sont parfois colteux.

e La compacité est en faveur d’une longueur d’établissement du régime thermique
relativement réduite. Rappelons que cette longueur a pour expression (Leblay 2013):

L"=0.1-Re-Pr-D, (V. 4)

e Enfin, la procédure de fabrication basée sur I’extrusion est elle-méme a I’origine de
nombreux avantages, parmi lesquels:

- Une précision importante dans les dimensions de chaque mini-canal. Il faut noter que
les imprécisions geéométriques peuvent avoir des répercussions tangibles sur le
fonctionnement de 1’évaporateur, comme il sera discuté plus loin.

- Une résistance a des pressions de fonctionnement élevées.

- La possibilité de reproduire des mini-canaux ayant des sections de formes différentes.

De tels échangeurs nécessitent une distribution optimale du liquide caloporteur. En effet, en
absence d’une alimentation homogene des mini-canaux en liquide, le phénoméne
d’asséchement apparait et prend de ’ampleur jusqu’a provoquer une chute dans les
performances thermiques pouvant atteindre 20% (Kulkarni et al. 2004). Le lecteur intéressé
par les causes d’une distribution hétérogene peut se reporter aux travaux de (Mueller & Chiou
1988) et de (Kitto & Robertson 1989).
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V.1.1.2 Physique des mini-canaux

I. Phénomeéne de confinement

Lors d’une €bullition, on parle de phénoméne de confinement lorsque le diamétre d’une bulle
de vapeur se rapproche du diamétre hydraulique de tube. Dans ce cas, les bulles de vapeur ne
gardent plus leur forme sphérique mais deviennent d’une forme allongée (Bonjour 1996).
Sous I’effet de 1’écrasement, les bulles sont de plus en plus confinées au sein du tube, ce qui
augmente la surface de contact entre ces bulles et la paroi chaude. De ce fait, le confinement
favorise I’amorcage des sites de nucléation et apporte une amélioration accrue dans les
échanges thermiques (Schalbart 2006).

D’un point de vue modélisation, il s’avere nécessaire de définir un parametre qui permet de
savoir si le phénomene de confinement est présent ou pas. En effet, selon le cas, la
cartographie d’écoulement et les corrélations d’échanges thermiques ne sont plus les mémes.
Dans cette optique, Kew et Conwell (Kew & Cornwell 1997) introduisent un nombre
adimensionnel, baptisé nombre de confinement et défini comme :

5 (V. 5)
Co Dbulle _ g '(pliq _pvap)
Dh Dh

Pour un nombre de confinement inférieur a 0.5, I’effet de confinement n’est pas présent
(bulles séparées), par contre s’il est supérieur a 0.5, une seule bulle peut exister au niveau
d’une méme section (confinement probable).

Intérét

Nous avons utilisé [’équation (V. 5) pour tracer 1’évolution du nombre de confinement en
fonction de la température de saturation. La Figure V. 4 montre cette évolution, il en résulte
que le confinement est bien supérieur a 0.5, ce qui signifie que nous sommes en présence de
phénomene de confinement. Ce constat va nous orienter dans [’état de [’art mené sur les
corrélations des transferts thermiques.

Confinement

5,2
51

5
4,9
4,8
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255 275 295 315 335 355 375 395

Figure V. 4: Evolution du nombre de confinement en fonction de la température de saturation.
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ii. Classification des canaux

A ce jour, il n’existe pas de classification universelle permettant de fixer les limites entre un
micro-canal, un mini-canal et un canal dit standard ou conventionnel. Cependant, plusieurs
tentatives de classification ont été menées (Mehendale et al. 2000).

Nous en citons deux dans ce mémoire.

e La premiére est celle de Kew et Conwell (Kew & Cornwell 1997) qui se basent sur le
phénomene de confinement pour proposer une convention de classification. En effet, en se
basant sur le nombre de confinement (V. 5), ils parviennent a établir, en premiere
approximation, I’expression d’un diamétre hydraulique dit de seuil D, au-dessous duquel
on peut supposer que le canal étudié est un mini-canal. Le D, est alors défini comme suit :

4.0 (V. 6)

g '(pliq _pvap)
e Par ailleurs, (Kandlikar & Grande 2003) proposent la classification suivante :

D, =

Nature de canal Diametre hydraulique du canal
Canal conventionnel D, >3mm
Mini-canal 0.2mm< D, <3mm
Micro-canal 0.0lmm < D, <0.2mm

Tableau V. 10: Classification des canaux selon (Kandlikar & Grande 2003).

Remarque
Le critére de Kandlikar a été retenu pour [’étude présente, ce qui améne a conclure qu’avec
le diamétre hydraulique choisi (1.5 mm) /’évaporateur considéré est a mini-canaux.

iii. Force de tension superficielle ou de gravité ?

La force de pesanteur prédomine dans le domaine des macro-canaux (Ayad 2007),
contrairement au cas des mini-canaux ou c’est la force de tension superficielle qui est la plus
importante. Ce changement dans la prédominance des forces présente un impact sur la
topologie de 1’écoulement et par voie de conséquence sur les performances de 1’échangeur.
Afin d’avoir une idée sur la force qui prédomine, Bond propose un nombre adimensionnel
noté Bo qui représente le rapport de la force de gravité par la force de tension superficielle :

Bo = i _ Dbzulle _ 1 (V. 7)
F, . \JCo
g- (pliq - pvap)

Selon (Kandlikar 2004) , si le nombre Bo est inférieur a 1 c’est la tension superficielle qui
prédomine.

Intérét

L’équation (V. 7) est alors utilisée pour tracer 1’évolution du nombre de Bond en fonction de
la température de saturation. L objectif étant d’évaluer ['impact des deux forces dans le cas
d’étude présent. La Figure V. 5 montre un nombre de Bond qui croit avec la temperature de
saturation Ceci est d0 au fait que la tension superficielle o de l’eau diminue avec cette
température. Cependant le nombre de Bond reste inférieur a ['unité ce qui permet de conclure
que la force de tension superficielle est la prédominante.
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Nombre de Bond
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Figure V. 5: Evolution du nombre de Bond en fonction de la température de saturation.

iv. Transition du laminaire au turbulent

Plusieurs travaux de recherche (Bucci et al. 2003), (Kandlikar 2004) et (Owhaib & Palm
2004) consacrés a la caractérisation de la transition du laminaire au turbulent ont été menés
dans le domaine des mini-canaux. Ces travaux permettent, entre autres, de conclure que cette
transition est attendue pour un nombre de Reynolds critique entre 2150 et 2290, pourvu que la
rugosité relative soit de € < 0,3 %. Sous cette condition, les auteurs (Hrnjak & Tu 2007)
montrent que la transition est similaire a celle constatée pour les tubes conventionnels.
Cependant, il est tout a fait possible d’assister a une transition précoce. C’est en particulier
dans les cas suivants :

e Des pressions de fonctionnement susceptibles de déformer la structure interne du canal.

e Agostini (Agostini 2002) conclut dans son étude qu’une erreur de mesure de 2% sur les
dimensions d’un canal induit 14% d’erreur sur le coefficient de frottement, et un Reynolds
critique qui ne refléte pas fidelement la transition.

e Un diameétre hydraulique qui varie le long du canal a cause de la rugosite.

e Une rugosité de ¢ = 0,35 % permet de passer a un Reynolds critique de 1570 au lieu de
2200 pour une rugosité de ¢ < 0,3 % (Hrnjak & Tu 2007). Cet écart est fondamentalement
di aux aspérités surfaciques qui favorisent le passage au turbulent.

Intérét
Une rugosité de 0.3% a été recommandée dans le cas présent pour la fabrication des mini-
canaux équipant I’évaporateur, ce qui permet d’opter pour la valeur 2200 comme Reynolds
critique.

V.1.2 Etat de I’art sur la modélisation des EMC

L’objectif du présent chapitre est de mettre au point un modele dynamique capable de
simuler le comportement thermodynamique de I’EMC. Pour ce faire, il est important
d’effectuer, d’abord, une étude de I’art sur les différentes approches numériques existantes et
les hypotheéses associées. De plus, I’étude bibliographique permettra de mieux classer le
travail de modélisation réalisé et de mettre en relief son originalité.
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Globalement, les travaux de modélisation publiés sont fondés sur I’une des quatre hypothéses
reprises et commentées dans le tableau suivant :

Modéle homogéne

Modeéle a flux séparés

Modele a deux
fluides

Modele
phénoménologique

Le mélange L’écoulement est | o Les frottements Nécessite une
diphasique est traité constitu¢  de  deux entre les phases bonne maitrise des
entant qu’un  seul fluides  (liquide et sont pris en différentes

fluide monophasique.

La vitesse vapeur est
identique a la vitesse
liqguide  (glissement
nul).

Les propriétés thermo-
physiques du fluide
sont la moyenne des

vapeur) artificiellement
sépares.

Fluides a I’équilibre.
Les  vitesses  sont
constantes.

Glissement non nul.
Donc, il est primordial
d’estimer le glissement
entre les phases ainsi
que le taux de vide.

Les équations de

compte.

Les équations de
conservation sont
appliquées  aux
deux phases
séparément.

configurations de
I’écoulement.
Connaissance des
limites de
changement de
régime.

Une cartographie
de I’écoulement
doit étre établie.
Les équations sont
adaptées aux

deux phases. conservation sont configurations
appliquées sur rencontrées.

C’est une démarche Iintégralit¢ des deux

qui n’est pas trop fluides.

sophistiquée sur le
plan théorique.

Les frottements entre les
phases sont pris en
compte.

Incompatible avec des
débits et pressions

La résolution demande
moins de temps de

Temps de calcul
assez

Modélisation tres
sophistiquée,

faibles (Branescu calcul et de mémoire. conséquent. puisqu’elle est
2000) et (Schalbart basée sur la
2006). Notre modeéle est basé topographie de

sur cette hypotheése.

I’écoulement.
Temps de calcul
conséquent.

Tableau V. 11: Principales hypothéses des différentes modélisations.

Approches numériques

La littérature scientifique est riche en modéles (Domanski 1991) et (Mirth & Ramadhyani
1993).Tout d’abord, il est constaté que ces modeles different dans la facon de discrétiser
I’échangeur. En effet, une premiere catégorie de modeles consiste a discrétiser 1’évaporateur
en volumes finis avant d’appliquer les équations de conservation a chaque élément. Une
seconde catégorie va plutot traiter I’échangeur comme 1’union de trois zones, chacune
contenant le fluide sous une phase différente : (liquide, mélange et vapeur). Notre modele
d’EMC s’inscrit dans cette derniere famille des modéles.

Le tableau V-14 présente une classification sommaire des travaux de modélisation dédiés a
I’é¢tude du comportement diphasique dans 1’évaporateur. Il faut préciser que des travaux de
recherche consacrés a 1’étude du comportement thermo hydraulique du fluide monophasique
sont multiples et donnent des estimations géneralement satisfaisantes (Acrivos et al. 1959),
(Datta & Majumdar 1980), (Bassiouny & Martin 1984) et (Oh et al. 2006).
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Classification des Modeles

Prédiction des pertes de
pression.

Modélisation analytique du
comportement fluidique.

Codes industriels.

(Taitel et al. 2003) :
Le banc d’essai réalisé est
formé de :
un distributeur et un collecteur
ayant une section circulaire.

quatre canaux de section
circulaire.
Le fluide de travail est un

mélange air-eau.

Le banc est capable de changer
son inclinaison de 15°.

Les résultats du modeéle sont
comparés aux releves
expérimentaux, et donnent de
bonnes estimations des pertes
de charge.

(Watanabe et al. 1995)

Deux bancs d’essai ont été
réalisés.

Un banc est composé¢ d’un
distributeur horizontal

connecté aux 4  canaux
verticaux.

Un second banc est composé
d’un  distributeur  vertical
branché sur 5  canaux

horizontaux.

Le titre massique et le flux
hydraulique sont calculés et
confrontés aux relevés
expérimentaux.

Leur modele fourni de bonnes
approximations.

(Fei & Hrnjak 2004)

Les auteurs ont congu un
banc d’essai dédié a la
validation des résultats de
leur modele.

Le banc est composé d’un
distributeur  ayant  une
section carrée) et 5 mini-
canaux de section
circulaire.

Le modéle est développé
avec le logiciel FLUENT 6.
Le modéle permet de
calculer le taux de vide, le
champ des pressions et des
vitesses dans 1’échangeur.

(Cho & Cho 2004) :

Un banc d’essai a été réalisé.
Les résultats du modéle sont
comparés aux relevés
expérimentaux et sous estiment
les pertes de charge.

(Horiki & Osakabe 1999)

L’étude de [I’influence des
paramétres géométriques sur la
réponse des grandeurs
thermodynamique a été établie.
Les résultats du modéle sont
confrontés aux relevés
expérimentaux.

Ces résultats sont fiables pour
des quantités faibles d’air
injectées dans le 1’eau.

(Choi et al. 2006)

L’estimation de I’influence
des parametres
géometriques sur la réponse
thermodynamique du R-134
a été le vecteur directeur de
leur étude.

L’évaporateur  étudié est
composé de 4 distributeurs
et 3 barrettes de 4 mini-
canaux.

Les auteurs se distinguent
par la mise au point d’un

modéle qui se  veut
dynamique.

Selon les auteurs, il est
possible d’améliorer les

résultats en minimisant le
nombre d’hypothéses en
vue de mieux se rapprocher
aux conditions opératoires.

(Poggi 2008) :

Un banc d’essai a été réalisé.
Les résultats du modeéle sont
comparés aux relevés
expérimentaux et donnent de
bonnes estimations des pertes
de charge.

(Lee 2009)

Lee propose une modélisation
fine de la décomposition du
fluide au niveau des jonctions
dans le distributeur  qui
alimente les 4 tubes.

Les résultats théoriques sont en
bonne entente avec les relevés

(Ahmad et al. 2007)

Les auteurs ont développé
deux modeles dynamiques
basés sur le logiciel
FLUENT et NEPTUNE.

Les résultats théoriques ont
été confrontés aux résultats
expérimentaux avec un
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expérimentaux de la succes.
température et de la pression. e Selon les auteurs, il est
possible d’améliorer,

encore plus, les résultats en
affinant le maillage.

(Bielskus 2011)

e L’auteur traite des écoulements
diphasiques (liquide et sa
vapeur).

e Le schéma des pertes de charge
(corrélations empiriques) dans
les différentes parties de
I’évaporateur  semble  bien
représenter la réalité.

e Les pertes de charges
singuliéres (intrusion des mini
canaux dans le distributeur),
réguliéres (frottement) et celles
dues a la gravitt et au
changement de phase sont
toutes modélisées.

(Ablanque et al. 2010)

e Le systeme global est discrétisé
en volume finis.

e Le modele stationnaire repose

sur la résolution des trois

équations de conservation dans
chaque volume.

e La validation expérimentale est
concluante.

Tableau V. 12: Récapitulatif de 1’état de 1’ Art sur la modélisation des EMC.

L’¢étude bibliographique résumée dans le Tableau V. 12 met en avant un nombre limité de
modeles analytiques stationnaires ; quant aux modeéles numériques dynamiques, les tentatives
restent modestes.

L étude dynamique de la boucle diphasique a pompage mécanique (objectif principal de la
these) passe par le développement d’un modéle numérique dynamique de |’évaporateur que
[’on peut classer parmi les modéles de la troisieme famille intitulé « codes industriels », ci-
haut citée. Le modéle développé et présenté ici est original comme il sera justifié plus loin.

V.1.3 Etat de ’art sur les configurations d’écoulement, transferts thermiques et
pertes de pression dans les EMC
Remarque préliminaire
Plusieurs travaux de recherche ont montré des différences notables entre les mini et macro-

canaux :

- sur le plan hydraulique et pertes de charges (Inasaka et al. 1989) et (Fouran & Bories
1995)
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- sur le plan thermique, performances et régimes de transfert (Inasaka et al. 1989) et (Peng
& Wang 1993)

- sur le plan topographique d’écoulement (Suo & Grith 1964) et (Galbiati & Andreini
1994).

Etant donné que I’évaporateur utilisé dans le cadre de cette thése est un évaporateur a mini-
canaux, il importe alors de ne s’intéresser dans cet état de I’art qu’aux investigations réservées
aux mini-canaux.

Problématique et objectifs

La mise au point d’un modéle thermo hydraulique d’évaporateur requiert une bonne
compréhension des phénoménes d’échanges thermiques, des pertes de pression et le type
d’écoulement comme le récapitule la Figure V. 6.

Pour déterminer les mécanismes de transferts thermiques qui gouvernent le processus de
vaporisation et les expliciter mathématiquement, il faut effectuer les taches suivantes :

- Définir les configurations d’écoulement (bulles, poche, bouchon, intermittent, stratifié,
annulaire...) susceptibles de se produire dans un mini-canal au fur et a mesure de
1’ébullition.

- Introduire une cartographie d’écoulement exploitable pour I’EMC étudié. Cette carte sera
codée et implémentée dans le modéle développé.

- Discuter le lien entre les configurations d’écoulement et les régimes thermiques
(mécanismes de transfert).

- Dresser un récapitulatif des coefficients d’échanges convectifs valables pour les mini-
canaux.

- Effectuer une étude de I’art sur les corrélations des pertes de pression applicables aux
mini-canaux.

V.1.3.1 Couplage de trois phénomenes lors de la vaporisation
Comme le résume la Figure V. 6, la vaporisation dans un mini-canal est le résultat d’un
ensemble d’interactions thermo hydrauliques qui s’interprétent comme suit :

- une fois que le liquide chauffé (A) a atteint la température de saturation, 1’ébullition
nucléée saturée (ENS) est amorcée et le titre massique croit provoquant ainsi une
modification dans le régime d’écoulement (B) qui change d’un écoulement a bulles
isolées ou confinées vers un écoulement poche bouchon voire annulaire.

- le changement de la topographie d’écoulement (B) entraine une augmentation du taux de
vide (fonction de titre massique) qui, lui-méme affecte le gradient de pression (C).

- En régime saturé, la pression (C) impacte le profil de température et par voie de
conséquences (loi de Newton) le coefficient de convection et le transfert de chaleur (A).
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- Par ailleurs, 1’échauffement du fluide (A) est a la base d’une régression de la viscosité
(forte dans le cas de 1’eau), ce qui signifie un abaissement des pertes de charges par
frottement, et donc un gradient de pression total réduit (C).

- Enfin, la pression (C) dans 1’échangeur est susceptible d’entrainer une altération dans la
cartographie d’écoulement (B) en contrdlant la nucléation.

(A)
Transfert de
chaleur

Profil de
température

Titre de vapeur

Perte de Mécanisme
charge de transfert
par e chaleur
frottenylent
(€) (B)
Pertes de charges Configuration de I’écoulement

Nucléation

Taux de vide

Figure V. 6: Interactions entre les trois phénomeénes survenant lors d’une ébullition.

V.1.3.2 Configurations d’écoulement diphasique dans un milieu confiné

Configurations d’écoulement

Dans un mini-canal parcouru par un mélange diphasique, il est possible de visualiser
différentes configurations d’écoulement (Tabatabai & Faghri 2001) et (Revellin 2005). La
forme de 1’écoulement dépend en I’occurrence des conditions opératoires (débit et flux
appliqueés), du titre massique et des propriétés thermo physiques du fluide (nombre de Prandtl
donnée par I’équation (II1.59)). Les dimensions du canal ont aussi un impact sur les régimes
d’écoulement et les limites de transition en imposant les forces prédominantes. Le nombre de
BO donné par I’équation (V. 7)et fonction du diametre hydraulique permet, par exemple, de
prédire laquelle des deux forces (gravitation ou tension superficielle) prédomine. Selon le
nombre de Reynolds, la force de cisaillement peut aussi prédominer par rapport a la
gravitation. Dans cette optique, la littérature scientifique recense un bon nombre de travaux
expérimentaux consacrés a 1’étude des configurations d’écoulement diphasiques dans un
mini-canal, le Tableau V. 13en résume un certain nombre.

Auteur Type de conduite | Position de la | Régimes d’écoulement observés
conduite
(Kozlov 1954) Conventionnelle Verticale bulles (bubbly).

bouchon de vapeur (Slug).

(Bennett et al. 1965) poche de vapeur (Plug).
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annulaire agité (Churn).
annulaire (Annular).
brouillard/disperse (mist,
fog, dispersed).

(Mishima & Ishii. 1984) Mini-canaux Verticale bulles
poche de vapeur (Plug).
annulaire agité (Churn).

(Cornwell & Kew. 1992) Mini-canaux Verticale bulles isolées (isolated bubbles).
bulles confinées (confined
(1.7 mm) bubbles).
poche-annulaire.
(Bonjour & Lallemand 1998) | narrow Verticale bulles isolées (isolated bubbles).

bouchon et poche de vapeur.
Asséchement partiel.

(Feng & Serizawa 2000) Mini-canaux Horizontal bulles dispérsées.
poche-annulaire.
(Tabatabai & Faghri 2001) 1mmal2.3mm Horizontal bulles (bubbly)

bouchon (Slug).

poche (Plug).

annulaire (Annular).
annulaire agité (Churn).
brouillard/disperse (mist, fog,
dispersed.stratified.)

(Sheng &Palm 2000) Mini-canaux Horizontal bulles isolées.
(Steinke & Kandlikar 2003) poches de vapeur (bulles allongées
(Revellin et al. 2006) (0.5 mm) ou confinées).

semi-annulaire (churn) et annulair.
asséchement partiel.

Tableau V. 13: Récapitulatif des régimes d’écoulement expérimentalement observés dans les conduites.

Résultat

Les différentes études citées dans le Tableau V. 13 montrent que les configurations
d’écoulement visualisées ne sont pas toujours les mémes dans les mini-canaux. En effet,
comme mentionné ci-dessus, le type de configuration est sensible au diamétre thermo-
hydraulique® et aux conditions opératoires (flux et débit) appliquées. Deux solutions se
présentent alors en vue de prédire les régimes d’écoulements qui régnent dans 1’évaporateur
équipant la BFDPM:

1. Choisir un évaporateur a mini-canaux du commerce puis procéder a une étude
expérimentale de visualisation d’écoulement a ’aide d’un systeme de vidéo rapide. Cette
étude, assez ardue, permet de caractériser thermo hydrauliquement I’évaporateur et
d’aboutir a une cartographie d’écoulement spécifique a ce composant.

2. Partir d’une étude de caractérisation (coefficient de transfert de chaleur et pertes de
charges) déja réalisée et qui sert de support pour concevoir un évaporateur spécifique.

Il a été décidé, en cooperation avec les societés partenaires Atmostat et MBDA, de fabriquer
un évaporateur a mini-canaux dont les caractéristiques géométriques sont proches a celles
expérimentées par (Sobierska 2009).

Description du mini-canal de référence de (Sobierska 2009)
La rugosité dans le domaine mini-échelle est un paramétre important comme discuté au
paragraphe V.1.1.2 (iv). Le mini-canal de Sobierska est d’une rugosité relative inférieure a

® Par définition, le diamétre hydraulique est : 4.SeCtio%érimétre
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0.5%. Afin de négliger I’effet de ce paramétre, les mini-canaux équipant I’EMC de la boucle
ont une rugosité relative de 0.3%. Le Tableau V. 14 et la Figure V. 7 résument la géométrie
du mini-canal experimenté par Sobierska et adopté dans cette étude.

Largeur Longueur | Diametre Rapport Surface de la | Surface chauffée
(mm) (mm) hydrauligue (mm) | d’aspect section (mm?) (mm?)
0.807 0.346 0.484 0.43 0.279 449.66

Tableau V. 14: La géométrie du mini-canal étudié par (Sobierska 2009).
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Figure V. 7: Section d’essai (Sobierska 2009).

Conditions expérimentales et régimes d’écoulement observes par Sobierska
Les conditions opératoires des essais réalisés par Sobierska sont rappellées au Tableau V. 15.

Caractéristique Condition
fluide frigorigene Eau dé-ionisée
Pression sortie évaporateur en bar [0.6,0.9]
Densité de flux massique en kg /m2-s En monophasique :  [200,2600]
En diphasique : [100,2500]
Flux de chaleur en kw /m2 En monophasique :  [8,400]
En diphasique : [16,335]

Tableau V. 15: Récapitulatif des conditions expérimentales testées par (Sobierska 2009).

Régimes d’écoulement observés

L’objectif principal de la visualisation, ici rapportée, est de cerner les configurations
d’écoulement qui correspondent aux conditions opératoires mentionnées dans le Tableau V.
15, le but final étant de mieux appréhender les mécanismes des transferts thermiques dans le
mini-canal étudié en vue de le modeliser. Trois configurations d’écoulement diphasique ont
fait leur apparition. La Figure V. 8 en montre une illustration.
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24 .
Vu en coupe de I’écoulement Pliotos d"Gooulemantt : Vu en profile de I’écoulem ent

(a) a bulles, (b) bouchons de vapeur, (c) annulaire

Figure V. 8: Trois régimes d’écoulements observés : (a) a bulles, (b) bouchons de vapeur et (c) annulaire
dans un mini-canal de dimensions :
W =0.807mm; h = 0.346mm;d, =0.484mm, selon (Sobierska 2009).

1. Ecoulement a bulles isolées (en anglais bubbly flow) Figure V. 8 (a): les bulles de
vapeur se présentent sous la forme de sphéres d’un diamétre inférieur au diameétre
hydraulique. Ces bulles sont dispersées au sein du liquide qui remplit tout le canal.
Cependant, 1’écoulement a bulles disparait vite (Ayad 2007). En effet, les bulles
croissent et rentrent en collision (coalescence). De ce fait, leur diametre tend rapidement
vers le diamétre hydraulique du canal induisant ainsi une modification du type
d’écoulement.

2. Ecoulement a bouchons de vapeur (slug flow) : la Figure V. 8 (b) montre des zones de
liquide séparées par des formes confinées de bulles de vapeur. L’effet de confinement a
été justifié au paragraphe V.1.1.2 (i) voir Figure V. 4 . Ce régime d’écoulement, souvent
nommeé a bulles allongées, apparait en particulier pour des vitesses de vapeur élevées qui
favorisent la prédominance des forces de cisaillement vis-a-vis des forces de gravitation.

3. Ecoulement annulaire (annular flow) : pour des vitesses d’écoulement diphasique assez
élevées le cisaillement inter-faciale (liquide / vapeur) prend de ’ampleur et tend a
expulser la phase liquide vers la paroi; une couche fine de liquide épouse cette derniere
et I’écoulement devient a flux séparés (voir Figure V. 8 (c)). Cependant, (Sobierska
2009) affirme qu’un écoulement purement annulaire n’a pas été observé et qu’il y avait
toujours des portions liquides qui interrompent l’annulaire. Par conséquent, cette
derniéere configuration peut étre assimilée, selon lui, a un écoulement a bouchons tres
allonges.

Par ailleurs, d’autres auteurs comme (Cornwell & Kew. 1992), (Morgante & Fabre. 2005) ont
aussi étudié les régimes d’écoulement dans un mini-canal de section rectangulaire, horizontal,
de diametre hydraulique de 1mm. Ils repérent les mémes configurations que celles
mentionnées ci-dessus.
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V.1.3.3 Carte d’écoulement diphasique dans un mini-canal

L’étude de référence (Sobierska 2009) adoptée dans les travaux de modélisation de ’EMC qui
sont présentés dans ce chapitre montre trois configurations d’écoulement, chacune associée a
un mécanisme de transfert déterminé. A présent, restent a caractériser mathématiquement les
frontiéres qui délimitent les trois configurations.

Cette problématique trouve une réponse dans les cartes d’écoulement. En effet, ces dernieres
sont capables de prédire le type d’écoulement local susceptible de se produire pour un
ensemble donné de parameétres liés au flux. Une carte est présentée sous forme d’un
diagramme bidimensionnel ou les frontieres entre les différentes configurations sont tracées.
Les coordonnées décrivant la topographie de 1’écoulement changent d’un auteur a 1’autre en
raison d’une absence de consensus sur un systéeme de coordonnées optimal. Ceci dit, la
littérature présente, souvent, une vitesse superficielle du liquide j,, en fonction de la vitesse

superficielle de la vapeur j, ou encore une densité de flux massique G appelée encore
vitesse massique en fonction du titre en vapeur x.

La densité de flux massique est le débit masse divisé par la section droite du canal. Soit

g_m (V. 8)
S

Le titre massique du mélange diphasique est par définition :

X = mvap (V 9)
rhvap + n"]qu

OU miy et mwp représentent respectivement les débits masse de la phase liquide et vapeur
avec
My, =M-(1-x)=G-S-(1-x) (V. 10)

My =M-X=G-S-X (V. 11)

Ou m est le débit masse moyen de 1’écoulement diphasique.

La vitesse superficielle est le débit volume : vV de la phase concernée divisé par la section
droite du canal : s . Ainsi
Vig My G-(1-X) (V. 12)

jliq = e

s Piiq -S Piig

(V. 13)

Vap _ My _G-x

S Puap * S Phap

Jvap =

Il faut noter que les cartes établies pour des canaux conventionnels ne sont plus valables dans
le cas des mini-canaux. Cette incompatibilité est due aux frontieres gouvernees par des forces
de tension superficielle dans un mini-canal, alors que dans un macro-canal ces mémes
frontieres sont plutdt regies par des forces gravitationnelles. Le nombre de Bond inférieur a
I’unité justifie bien la prédominance des forces de tension superficielle. Dans cette logique,
Tabatabai et Faghri (Tabatabai & Faghri 2001) ont souligné I’importance de la tension
superficielle dans un mini-canal horizontal d’un diamétre hydraulique de 1 mm.
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Cartes de Triplett

Triplett (Triplett et al. 1999) ont élaboré des cartes topographiques d’écoulement diphasique
applicables pour des mini-canaux horizontaux de diamétres hydrauliques 1.097 mm (Figure
V. 9) et 1.450 mm (Figure V. 10). Ces cartes, basées sur les vitesses superficielles retracent
les frontieres entre les trois configurations d’écoulement (bubbly, slug, annular).

Description de la premiére transition du (bubbly) au (Slug) :

Modele de Mishima et Ishii

Mishima et Ishii (Mishima & Ishii. 1984) ont développé une cartographie d’écoulement
diphasique valable pour les mini-canaux selon la classification de Kandlikar (Kandlikar &
Grande 2003). Les auteurs supposent que la transition du régime a bulles (bubbly) vers le
régime a bouchons de vapeur (Slug) se produit pour un taux de vide d’environ 0.3. Partant de
cette hypothése, ils parviennent & décrire la frontiere entre ces deux configurations
d’écoulement (Ishii 1977) a I’aide de 1’équation suivante :

0zs V. 14
, _(@_1]_. 076 [ 99-(Pig ~ Pao) V.19
A G - G pl?q

Le paramétre de distribution C,pour une conduite rectangulaire est donné par la formule :

P (V. 15)
C,=135-0.35: LU
Piiq

Ainsi, d’un point de vue modelisation, on calcule d’abord les vitesses j,, et j,,, selon les
formules (V. 12) et (V. 13) puis si: j,, > j;, alors I’écoulement est principalement a bulles
(Bubbles), sinon il est constitué de bouchons de vapeur (Slug).

10 pe—————— “ia
i ® o s of =\
T e L@ o o ® ,‘ I Fxe®e,
e ' Ba—t fg ax x K°* e
o 0g o » TN R ne® o . S
oo x“x x x ** x\ e e . L
1§ o= x . IR . B °
x x x  x,x x '-)-_'.'._-.;.-:_.-.-
E ) ™ x x ox x e fx x X
o x x x x x LI o a X X X x
:n .§ = x " = = = .l a6 A a a6 a h x ,‘l x
x x x x x x x X & & & & a & :K = x x
0.1 + / !/
+ = x = = X x X ,A A A - Ayx X N O
x = 4 a I % x
:_"—'—"___E—_ X =® x 1 & o5 s lx x x %
0.01 et LW
0.01 0.1 1 10 100
Ugs (m/s)
o Bubbly * Slug ) = Churn
4 Slug-Annular x Annular == = B/S Transition (Suo/Griffith)
« = = B/S Transition (Taitel) = =S/I Transition (TaitelDukler) ———S/I Transition (Barnea)
= = Experimental Transition Lines

Figure V. 9: Carte d’écoulement horizontal au sein d’un mini-canal de diametre hydraulique 1.097 mm
(Triplett et al. 1999).
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Figure V. 10: Carte d’écoulement horizontal au sein d’un mini-canal de diamétre hydraulique 1.450 mm
(Triplett et al. 1999).

Description de la deuxieme transition du (Slug) au (annular) :

Modele de Mishima

Le modéle de Mishima et Ishii (Mishima & Ishii. 1984) propose une description de la
transition de 1’écoulement bouchons de vapeur (Slug) a un écoulement annulaire (annular).
L’équation est la suivante :

(V. 16)

J =
" Piig

- \/g'Dh.(p"q_p"ap)-(a—O.ll)

Avec « : taux de vide.

D’un point de vue modelisation, on calcule d’abord la vitesse j_ , selon la formule (V. 13)
puissi: j,, <., alors I’écoulement est principalement constitué de bouchons de vapeur
(Slug), sinon il est annulaire (Anular).

Modele de Steiner

Steiner (Steiner 1983) cité par Zurcher (Zurcher et al. 2002) publie un critere décrivant la
transition d’un régime d’écoulement a bouchons de vapeur (Slug) vers un régime annulaire
(annular) au sein d’un mini-canal horizontal. Selon I’auteur, la configuration bouchons de
vapeur prend naissance pour des titres de vapeur faibles. Le critere est le suivant :

0875 05 0.125 (V. 17)
X, :[l_xj | Peo || Hia =034
X pliq /uvap

Si X, <X, alors I’écoulement est supposé formé de bouchons de vapeur (Slug) sinon il est
annulaire).
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Modeéle de Morgante et Fabre

Morgante et Fabre (Morgante & Fabre. 2005) s’intéressent au probléme de la phénoménologie
des écoulements diphasiques dans un mini-canal. Ils proposent le critére suivant pour une
transition d’une configuration bouchons de vapeur (Slug) a annulaire :

. RV V. 18
pliq'(Jliq_'_Jvap) 'tho- ( )

D’un point de vu programmation, ils calculent d’abord les vitesses j, et j., selon les
formules (V. 12) et (V. 13) puis si :

. . 2
pliq ( Jliq + Jvap) ' Dh <o
L’écoulement est alors a bouchon sinon il s’agit d’un annulaire.

Bilan et objectifs

Nous avons montré au paragraphe V.1.3.2 que trois configurations d’écoulement peuvent
exister dans un mini-canal dont les conditions opératoires sont celles adoptées par Sobierska.
Ensuite, dans le paragraphe V.1.3.3 a été discuté la facon de prédire, par le calcul, le type de
configuration d’écoulement courant. Il reste maintenant a établir le lien entre les
configurations d’écoulement opérées et les mécanismes de transferts thermiques, en vue de
choisir judicieusement les corrélations donnant le coefficient de transfert de chaleur et des
pertes de pression Figure V. 6.

V.1.3.4 Régimes thermiques associés aux configurations d’écoulement
En thermodynamique, la vaporisation traduit le changement progressif d’un état liquide a un
état vapeur. Ce changement de phase est gouverné par des mécanismes de transfert de chaleur
qui restent toujours difficile a retranscrire mathématiquement.

Mécanismes de transfert

Deux mécanismes de transfert thermique peuvent coexister ou 1’'un des deux peut prédominer
lors du phénomeéne de vaporisation (Vlasie et al. 2004), (Diaz et al. 2004) et (Lazarek &
Black. 1982).:

e Ebullition nucléée (EN) : les conditions de I’apparition des bulles de vapeur au niveau de
la paroi chauffée, voire dans le cceur du fluide, sont satisfaites®. C’est le début de
refroidissement de la source chaude par voie diphasique. En effet, le bulles naissent a la
paroi, puis grandissent et finissent par se séparer de cette derniére. Ce détachement rompt
la couche limite thermique au niveau de la paroi (Schalbart 2006), ce qui fait varier le

gradient de température (Tparoi —Tsat) et par définition le coefficient h_ . L’EN est un

mécanisme typique a 1’ébullition d’un fluide au repos dans un pressuriseur (expérience de
Nukiyama (Delhaye 1990).

e Ebullition convective forcée (ECF) : La vapeur est produite au niveau de I’interface
liquide / vapeur au sein du fluide diphasique en écoulement. Les échanges thermiques sont
subordonnés a I’existence d’un film liquide qui enveloppe la paroi et sont similaires a
Ceux propres aux écoulements monophasiques.

*Voir paragraphe 111.3.4.2 (i)
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La vaporisation donne lieu a différents régimes thermiques basés sur les deux mécanismes de
transfert, et associés aux configurations d’écoulement mentionnées Ci-dessus.

Quatre régimes d’écoulement sont repérés par Sobierska (Sobierska 2009) : convection forcee
liquide, ébullition nucléée sous saturee, ébullition nucléée saturée et ébullition convective
forcee a travers un film liquide. La Figure V. 11 donne une illustration de ces régimes
thermiques.

Convection forcée liquide : le fluide est a 1’état liquide monophasique. Le transfert de chaleur
se fait par convection forcee (CF) tant que la surchauffe de la paroi (Tparoi —Tsat)n’atteint pas

une valeur seuil minimale qui favorise 1’amorcage de 1’¢ébullition nucléée. Cette valeur est
estimée, en premiere approximation, grace a I’équation (V. 19). Le coefficient de convection
varie peu, ¢tant donné que I’écart entre les deux températures fluide et paroi est pratiquement
invariant face au flux thermique ¢ supposé constant. Le coefficient hen, intervenant dans la

loi de Newton reliant (T, - T, )et g s’écrit :

g (V. 19)

h e S
S- (Tparoi _Tsat )

conv

e Ebullition nucléée sous-refroidie : Une fois la surchauffe suffisante pour I’apparition des
premieres bulles de vapeur, le transfert de chaleur se fait par convection forcée (ECF) de
la phase liquide et par ébullition nucléée (EN). Les bulles qui naissent a la paroi sont
entrainées vers le ceeur du fluide dont la température est encore sous-saturée ; de ce fait,
une partie de ces bulles se condensent immédiatement. Lors de I’ébullition nucléée sous
saturée la température de la paroi est quasi invariante tandis que la température du fluide
continue a évoluer vers la température de saturation. Conformément a la formule (V. 19)
le coefficient d’échange croit en conséquence.

e Ebullition nucléée saturée : la température de I’ensemble du fluide atteint la température
de saturation qui correspond a la pression dans le canal. Des bulles et des bouchons de
vapeur sont majoritaires dans 1’écoulement. Le mode de transfert de chaleur est partagé
entre (ECF) et (EN). Dans ce domaine, les températures paroi et fluide sont invariantes.

e Ebullition convective : 1’écoulement devient annulaire, 1’ébullition nucléée disparait au
profit d’une ébullition convective forcée (ECF) qui se fait a travers un film liquide de plus
en plus fin. La vapeur étant de conductivité faible, le transfert de chaleur est de ce fait
freiné, ce qui explique la chute du coefficient convectif.

Bilan

Apres avoir discuté des configurations d’écoulement et des régimes des transferts thermiques
typiques aux mini-canaux faisant [’objet de notre étude, il est & présent envisageable
d’introduire les corrélations des coefficients d’échanges thermiques. Ces équations
empirigues ou semi-empiriques ont pour finalité de décrire le processus de vaporisation dans
toute sa complexité.

127



Evaporateur a mini-canaux (EMC)
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Figure V. 11: Tllustration de I’évolution du coefficient de convection, configurations d’écoulement, régimes
de transfert et profils des températures.

V.1.3.5 Récapitulatif des coefficients d’échanges convectifs dans les mini-
canaux.
Classification globale des corrélations du coefficient convectif
Avant de faire une synthese bibliographique sur les corrélations du coefficient h_ il est
Iégitime de rappeler dans ce contexte le travail de Webb et Gupte (Webb & Gupte 1992) qui a
pour but de classer les modeles de h_,, recensés dans la littérature. Cette classification se veut

conv

en fonction des mécanismes de transferts pris en compte.

e Modeéle de superposition : h=heee +hey
e Modéle d’intensification : h=y he .
e Modele asymptotique d’ordre n: h" =hle +hiy -

e Modele phénoménologique proposé par Kattan (Kattan et al. 1998). Le modéle donne une
expression explicite du coefficient convectif pour chaque configuration d’un écoulement
diphasique mais dans un canal conventionnel.

La forme des trois premiers modeles montre finalement que le coefficient h_, est fortement

influencé par le mécanisme physique qui régit les transferts thermiques dans une
configuration d’écoulement spécifique. La Figure V. 12 proposée par Agostini (Agostini
2002) permet de comparer 1I’évolution du coefficient h,, en fonction du modéle et des

conditions opératoires.
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évaporation convective
(ECF) iy

coefficient d'¢change de chaleur
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flux de chaleur

Figure V. 12: Coefficient de convection en fonction du flux de chaleur, vitesse massique G et des
mécanismes de transfert (EN) ou (ECF) selon Agostini (Agostini 2002).

La littérature scientifique recense un nombre conseéquent de corrélations (environ 150
consultées) de coefficients de convection développées pour les macro-canaux. Cependant, du
moins sur le plan théorique, ces corrélations ne sont plus valables dans le domaine des mini-
canaux. En effet, en macro-canaux, les trois modéles de : superposition, intensification et

asymptotique, sont construits sur la base d’un terme convectif h.. qui décrit un écoulement

turbulent, alors que le régime hydraulique de la phase liquide dans les mini-canaux est
souvent laminaire (Reynolds inférieur a 2200). Aussi, concernant les modeles de
« superposition » pour macro-canaux, le facteur de suppression S de I’ébullition nucléée
reste spécifiqgue a une couche limite tubulée. Le modele asymptotiqgue de Gnielinski
(Gnielinski 1976) est valide pour des écoulements monophasiques turbulents. Avec une
modification du nombre de Reynolds, le modele peut étre adapté aux écoulements diphasiques
mais toujours turbulents, ce qui n’est pas souvent le cas en mini-échelle. Enfin, le modele
phénoménologique de Kattan (Kattan et al. 1998) ne peut étre exploité en mini-canaux
puisque fondé sur une cartographie d’écoulements propre au macro-canaux. Ces éléments
techniques ont permis de mieux orienter la présente étude de I’art dans la recherche des
corrélations des coefficients convectifs appropriés.

Corrélations du coefficient convectif

Ecoulements monophasiques

L’¢étude, menée dans la cadre de cette thése, a propos des corrélations disponibles dans la
littérature montre que le choix d’une corrélation doit passer par un certain nombre de
vérifications de conditions. Ces vérifications permettent d’orienter le choix vers la formule la
plus adéquate possible. Nous proposons dans La Figure V. 13 une synthése de 1’ensemble des
veérifications préliminaires.
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h oy €coulement monophasique dans un mini canal

/\

Régime laminaire Régime turbulent
Re < 2200 Re > 10°
Régime Régime
thermoihydraulique thermo-hydraulique
Etabli Non établi
L_J'rph >0,1«Re«Pr L,.th < 0,1+ Re + Pr
Température Flux
uniforme uniforme

Corrélations tableau

Figure V. 13: Classification des coefficients de convection selon les conditions opératoires.

Les deux tableaux suivants présentent une synthése non exhaustive des corrélations donnant
I’évolution du coefficient de la thermique h,,, exclusivement valables pour les écoulements
monophasiques (Tableau V. 16) et diphasiques (Tableau V. 17) dans un mini-canal horizontal.

Auteur Corrélation Conditions et commentaires
0.0668 DV Re.P régime laminaire.
. . -Re-Pr
(Hausen 1943) h-D, ( Lj tube court : y <10
— =366+ 73 D,
A 1+ 0.04,[( D%) Re- Pr} température de paroi uniforme.
0,1 <RePrDh/L<104 et Re<2200.
h-D régime laminaire.
Nusselt Th =3.66 tube long.
température de paroi.
uniforme.
h-D régime laminaire.
Nusselt " =4.36 tube long.
densité de flux est uniforme.
h-D 1 D régime laminaire.
(GRIETh. 1987) " =0.664——- /Re- Pr— L
P s/Pr L tube court : A)h <10
Régime dynamique et
thermique non établis.
Plaques planes et cylindres.
_ 3 *\0508 4~ régime laminaire.
Shah & London 1978) Nu = 4'3634_8'68'(10 X ) € et en cours  d’établissement
y thermique.
. %)h Canal circulaire.
= Re-Pr y :est la longueur
d’établissement
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(Gnielinski 1976) f Régime turbulent.
h-D, (4)-(Re—1000)~ Pr canal circulaire.
A f 213
1+12.7-./A (Pr2-1)
4-f =(0.790-In(Re)-1.64) "
2300 < Re <5-10°
0.5 < Pr <2000
f Régime transitoire et
(Gnielinski 1976) h-D, (4)-(Re—lOOO)~Pr D. /2 Pr % | turbulent.
= - - . 1+( %) : /Drparoi Proo est le nombre de
1+12'7'\j 4 '(Pr _1) Prandtl & la paroi a la
temperature T . .
f est le facteur de frottement de Darcy : f= 03164
Rel/4
- . G-(1-x)-D,
Cette corrélation est valide pour Re =————
H
1.5<Pr<500
2300 < Re <10°
0< D% <1
0.14 23\| Régime transitoire et
(Hausen 1943) h-D, =0.0116~(Re2/3—125)-Pr”3- M p{ﬂj turbulent.
A Hiaroi L Moo €St la viscosité
dynamique du fluide a la
2300 < Re <10* température T,

Tableau V. 16: Récapitulatif des corrélations du coefficient convectif valables pour des écoulements

monophasiques dans un mini-canal.

Ecoulements diphasiques

Auteur

Corrélation

Conditions et commentaires

(Kandlikar
Balasubramanian 2004)

& h(p :Max(hnb'hcv)

h, =1.136-Co - (1-x)"*-h, +667.2- B0 - (1~

-4

Si Re,, >3000 le régime est turbulent, alors h, est
calculé grace a I’équation de Gnielinski.

Si 1600 < Re,, <3000 le régime est transitoire, alors

h,, est calculé par interpolation linéaire.

Si Re, <1600 alors

— NU 'ﬂ'liq
- D

le régime est laminaire,
h

la structure du canal et des conditions opératoires.

o et le nombre de Nusselt dépend de
h

h,, =0.6683-Cv?-(1-x)"*-h, +1058-Bo®’ - (1|

)QO.S

X)O.S .

tube de diamétre inférieur a
3 mm.

: Hature de  I’écoulement
respectée dans le
tE'Jéveloppement du

coefficient convectif lié a

I’ECF.
Banque de données utilisée
par les auteurs est donnée
par la Figure E. 1.

tp : diphasique

nb : ébullition nucléée.

CV : ébullition convective.

lo : liquide seul.

h, : chaleur latente de
vaporisation.

G :  Densit¢ de flux
massique

q : Flux appliqué.

(Lee & Mudawar 2005)

Si 0<x<0.05 alors : h, = 3.856- % -h

Le paramétre de Martinilli est :
- Pour un écoulement : liquide laminair, vapeur

laminair

[’eau est utilisée comme
fluide frigorigéne.

La section du canal
rectangulaire.

est
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0.5 05 0.5
_ ﬂliq (1_)() pvap
Z_ —_— o —_—— o —_——
luvap X pliq
- Pour un écoulement : liquide laminair, vapeur
turbulent

f . Re®®\* 1-x\% (p 05
_| Qi RO | (12X ] P
d ( 0.078 J (xj (p”qj

_X-G-D,

Re

v oy
Nu, -

1-1.883-y +3.767 - *
Nu, =8.235-| -5.814-»° +5.361- y*
-2-9°

Si 0.05< x<0.55 alors :
h[p — 43648 BOO.522 ‘We|00'351 . Z0.665 . h|

_G*.D _q
We = %'P. et Bo_ﬁ'h@,

Si 0.55<x<1 alors :
h, = Max] (108.6- -, ),h, |

Avec: h, = Nu % en laminaire
h

h, =0.023. Re‘v"S-Prj"“-g en turbulent

h

Les conditions opératoires
sont données par la Figure E.
2.

Les mécanismes
prédominants correspondant
a des titres (x > 0,55), sont
décrits par le modele
d’intensification.

y est le rapport d’aspect

| liquide, Vv vapeur,
We : nombre de Weber.
q : Flux appliqué.

(Lazarek & Black. 1982)

NU — 30 . Re0.857‘ BOO.714

- q
BO_A'%

Une banque de données de
728 points de mesures.

Tube circulaire.

Diametre 3.1 mm.

Ig : liquide/gas

(Yu et al. 2002)
(Shuai. 2004)

-0.2
h=6.4-10° (Bo? -We)"'” (/y ]
Py

_q _G*-D
Bo_ﬁ'h.g et We= %'P.

| liquide, v vapeur

(Shuai. 2004)

Pour :
0.002 < x < 0.55
Bo-10* <7.32
Re,, <2300
Alors :
hrp =664.13-Bo® - xt;"'zw -hy,
Nu-A
et h,=
Dh
Avec :

Si: (Re Pr~%) >0.33

Une banque de données de
600 points de mesures.
Canaux rectangulaires.
Dimensions : 0.86*2 mm.

et 0.54*1.6 mm.

La corrélation approche les
résultats expérimentaux avec
une erreur de 20%.
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D 1/3
alors Nu =1.953(Re- Pr-Th]
. D,
Si: Re-Pr-T <0.33 alors

Nu = 4.364 + 0.0722~(Re~ Pr- %j

Pour :
0.002 < x<0.03

0.06 < Bo-10* < 0.63
Re,, > 2300
Alors :
htp — 434.Bo%’ _)(1;0.2627 -h,

h, = N2 _ ¢ Lo.012. (Rel"—280)-Pr®*
Dh
C =0.78 pour canal : 0.86*2 mm?

C =0.78 pour canal : 0.54*1.6 mm?

(Warrier et al. 2001)

h, =(1+6.0-Bo"** ~5.3-(1-855- Bo)- x** )-h

P

Mini-canal rectangulaire de
diamétre hydraulique 1.75
mm.

La différence maximale
entre résultats
expérimentaux et corrélation
est de 28%.

Sp : monophasique.

(Dembi et al. 1978)

. i G?.h 044 ﬂ1
gy =0.115-(x*-(1-x7)) [ 'v] pro7. A

<
>
S

Valide pour :
0.1<x<0.98.

(Turaga & Guy 1985)

0.8
G-(1-x)-D
h. =34 [0-45-0.023.§-(@] Pr

conv
h H

x est le paramétre de
Lockart et Martinelli
Valable pour :

0.01<1/ y <100

Prévoit les résultats
expérimentaux a 11%..

Tableau V. 17: Récapitulatif des corrélations du coefficient convectif valables pour des écoulements

diphasiques dans un mini-canal.

V.1.3.6 Corrélations des pertes de pression dans les mini-canaux.
Perte de pression en monophasique
(Sobierska 2009)mesure les pertes de charges pariétales et les compare avec celles calculées
par la théorie classique. Il conclut que les équations de Hagen-Poiseuille et de Blasius,

dédiées successivement aux écoulements laminaires et turbulents dans un macro-canal

cylindrique, décrivent bien le coefficient de frottement. Cependant, le choix de ce coefficient
peut étre influencé par la géométrie du canal. Nous proposons alors 1’organigramme de la
Figure V. 14 qui permet de guider le choix de la corrélation appropriée.

La perte de charge globale peut étre calculée a I’aide de 1’équation de Darcy-Weibach :

(V. 20)

Le Tableau V.18 synthétise les corrélations du coefficient de frottement f
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f coefficient de frottement
écoulement monophasique dans un mini canal

Régime laminaire
Re < 2200

O

/\

Régime turbulent
Re =10

T~

Etabli Nom établi
L/p,=01xRexpr

Etabli Non établi

IL - . .
/Dn < 0,1=RexP1

L - . . L - ; - P
'/Dh > 0,1+ Re = Pr /Dh < 0,1+Re* Py

Section Section Section Section Section
circulaire rectangulaire circulaire rectangulaire rectangulaire

Hagen- Shah et Shah et Blasius [Kakac 1995 Phillips cité par
Poiseuille London 1994 London 1978 Kandlikar 2004

Figure V. 14: Module permettant le choix de la corrélation du coefficient de frottement d’un écoulement

monophasique dans un mini-canal.

Auteur Corrélation Conditions et commentaires
Hagen-Poiseuille 64 e  Ecoulement laminaire.
Ou (Rohsenow & Hartnett f=— e  Etabli.
Re o .
1973) e Section circulaire.
1-1.3553- 5" +1.9467 - »° e  Ecoulement laminaire.
(Shah & London. 1978) . . o  Etabli.
f-Re=96-| -1.7012- y" +0.9564- y e Section rectangulaire.
—0.2537- 7/5 e  yestle rapport d’aspect.
e  Ecoulement laminaire.
(Shah & London 1978) Ap; e Non établi.
2 e  Tient en compte la perte de
05-p tia " Vm pression par frottement et les
+ +\05 effets de I’écoulement en cours
13.74- (X* )0'5 + 1.25+64-x"~13.74- (X ) d’établissement.
1+0.00021-(x") e U, vitesse moyenne.
e ylongueur de I’écoulement
% depuis I’entrée du canal.
X+ — h
Re
1 /12 e  Ecoulement laminaire.
(Churchill 1977) f—8. i T 1 e  Cette corrélation est la mise en
Re (A+ 5)3’2 équation des courbes de Moody.
5 e ¢ estlarugosité de la paroi.
(37530)
B =
Re
7 09 . 1 16
A=|2457-In|| — | +0.27-—
Re D,
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. f 0.3164 e  Ecoulement turbulent.
Blasius = W e  Section circulaire.

e  Ecoulement turbulent.

(Incropera &  DeWitt ) e  Les auteurs demandent d’utiliser

1996) f= (0.790 -In(Re) —1.64) Iéquation de Petukhov
(Petukhov 1970).

e  Corrélation valable pour

3000 < Re <5-10°

64 e  Ecoulement turbulent.
(Kakac et al. 1987) f= Re (1.0875-0.1125-) e Section rectangulaire.
f = A-Re® e Valable pour la région
(Kandlikar 2004) d’écoulement turbulent en
A=0.0929 + 1.01612 cours d’établissement et la zone
y ol I’écoulement est établi.
D, e  canaux rectangulaire.
B =-0.268- 0.3293
y
’o,
Re’ = Piig Vi * D,
Hiig
w2/ 411/, (2= .
Rt i N o
Hiig

Tableau V.18: Récapitulatif des corrélations du coefficient de frottement valables pour des écoulements
monophasiques dans un mini-canal.

Perte de pression en diphasique

De nombreux auteurs (Hetsroni et al. 2005), (Celata. 2004), (Shuai et al. 2003) et (Lee & Lee

2001) parviennent a montrer que les corrélations des pertes de charge spécifiques aux macro-

canaux surestiment voire sous-estiment les gradients de pression en mini-canaux. Il faut noter

que la physique qui gouverne le comportement des écoulements demeure la méme en mini et

macro-echelle. Par contre, une fois que le diamétre hydraulique devient suffisamment petit,

des parametres dont ’effet est négligé en macro-échelle deviennent prépondérants, ce qui

explique les différences entre les deux échelles. Parmi ces parametres nous citons :

- La rugosité et son effet sur le nombre de Reynolds et les limites de transition entre les
régimes laminaire et turbulent.

- Laconduction longitudinale non négligée dans le cas des mini-canaux.

- Les forces de gravitation contrebalancées par les forces de tension superficielles.

- Les instabilités d’écoulement en mini-canaux ayant un impact non négligeable sur le
gradient de pression.

Pour ces raisons, il était primordial de s’intéresser aux résultats d’autres investigations dédiées

a 1’étude des pertes de charges dans les mini-canaux. Dans cette optique, et depuis 1949 le

modeéle a phases séparées de Lockart-Martinelli (Lockhart & Martinelli 1949) reste par

excellence la référence de toute étude de perte de pression dans un écoulement diphasique.

L’idée de base consiste a exprimer la perte de charge totale en fonction des pertes de pression

des deux phases liquide et vapeur supposées s’écouler seules, soit avec leurs débits respectifs,

soit avec le débit total du mélange (cas de notre étude). On a donc :

V. 21
dz dz )y, dz 4z J
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Les multiplicateurs @? et ®?sont successivement appelés multiplicateurs de phases liquide et

vapeur. Les pertes de charges dans les deux phases sont calculées a 1’aide de la formule
classique de Darcy, avec le débit total du mélange, on a:

_[dpj .G (V. 22)
dz lig 2'p|iq'Dh
(dp) f.G? (V. 23)
dZ 2'pvap'Dh
Avec :
) V. 24
Re, =S D: (V. 24)
Hiiq
) V. 25
Re,., =_G D, ( )
:uvap
Cas laminaire :
f 16 (V. 26)
Re
Cas turbulent :
0.079 (V. 27)
"“Rre®

Les auteurs introduisent leur parametre défini dans ce cas de figure, comme :

(d Z)..q . ..q (V. 28)

Pal,

Ensuite, ils proposent des abaques permettant de remonter aux multiplicateurs de phase (@,
eto ) en connaissant le parametre » et le régime d’écoulement de chaque phase. Ceci donne,
grace a I’équation (V. 21), la perte de pression globale dans 1’écoulement diphasique.

‘00 - —-—as
“ Lt e
’OLV' ‘Gt{ ~ S
0 -~
e 10 :L'V . St 00
LVV ] stv
- L
,.-F' ﬂ
11 Al
|
0.0 010 100 10 100
PARAMETER X

Figure V. 15: Corrélation de Lockart-martinelli (Lockhart & Martinelli 1949).
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Les investigations réalisées depuis 1’apparition de ce modele portent particuliérement sur
I’é¢tude du multiplicateur diphasique et le coefficient de frottement. Certains auteurs vont alors
proposer des corrélations plus au moins précises et adaptées aux écoulements diphasiques
dans les mini-canaux. Ci-aprés un récapitulatif de ces travaux :

Auteur Corrélation Conditions et
commentaires
CcC 1 e  Chisholm met en
. Oy =1+—+— équation les courbes de
(Chisholm 1967) x X Lockart-Martinelli.
O, =1+C-y+ 7’ e Le régime est considéré
laminaire pour
_ _ Re <1000, turbulent
Liquide Vapeur  Indice C [-] pour Re > 2000.
- i e Recommandé par
Turbulent Turbulent tt 20 Whalley (Whalley 1987)
Laminaire Turbulent It 12 dans le cas ol
Turbulent Laminaire tl 10 ”V ~1000
. . - . ﬂvap
Laminaire Laminaire 1 5

G <100kg / m2s

(Mishima &  Hibiki
1996)

C =21 (1_64).31943h )

Valable pour les mini-
canaux.

(Lee & Lee 2001)

C=A-B* ¢ -Re

Valable pour un mini-
canal horizontal de
section rectangulaire

2
B= Hiiq ayant un diametre
Piq oD, hydraulique entre 0.78
mm et 6.67 mm.
TR Les constantes a, b, ¢ ont
¢= fiq~ été déterminées grace a
o une méthode de

régression.

(Qu & Mudawar 2003)

C = 21-(1-e *¥*"™ }.(0.00418- G + 0.0613)

Valable pour les mini-
canaux de section
rectangulaire.

(Baroczy 1966)
(Chisholm 1973)

@2 =1+

lig

(£ -1) .[B X () Xzfn]

%)
) dz lig

Recommandé par
Whalley (Whalley 1987)
dans le cas ou

“V >1000
ruvap

G >100kg / m2s

X dp
E - Cette formule est la plus
adaptée Lallemand
_ _ : (Lallemand 2006) pour
Z -] G [kgm~*s7"] B -] des pressions élevées.
< 500 4.8 « N » est I’exposant du
> 1900 55/G/? dans la formule du
coefficient de
05 < 7 <28 < 600 520/ (% G'2) frottement : égale a
A A < 600 21/G I’unité dans le cas

Z\.

el

28

8

- 15 000/ (12 G'/?)

turbulent (Blasius) et
0.25 dans I’équation de
Shah-London.
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G? G%.D e Basée sur 25000 points
_ Fr =——We = L de mesure
(Friedel 1979) 9-D; - pig Piq - T e Ladensité dans cette
corrélation est celle du
) 343-A,-A liquide.
Dy =A+ W e Recommandé par

Whalley (Whalley
1987) dans le cas ou

i f
A= (1ox) | D | e ”V <1000
pvap fqu /uvap
A, = X% -(l— X)O‘M. e dp:diphasique
08 022 0.89
p || [Ha .(1_m]
Pap Hiig Hiiq

2 1 X 1-x
Fr _s et —:[—+—]

g- Dh 'pSp pdp pvap pliq
2 3.21-A - e  Basée sur 25000 points
. CI)qu =A+ 00454 %Neﬁzas de mesure.
(Friedel 1979) dp dp e Ladensité dans cette
. , colrrélation_ est qelle du
Fr - G We. — G"-D, mélange diphasique.
®g.D,- £l dp Py C e Recommandée par

Whalley (Whalley 1987)
dans le cas ou

1 X 1-x y7n
= = V <1000
pdp pvap pliq /uvap

e  Collier et Thome
| fen (Collier & Thome 1996)
f affirment aussi que cette
corrélation est
particuliérement précise
quand il s’agit d’estimer

A2 = XO'78 .(1_
le gradient de pression
en diphasique.

0.91 0.19 0.7
A=| Do | A g M e dp: diphasique
pvap :uliq ,uliq

A =(1-x)" +x Pl
pvap

lig

X)0.224 .

Tableau V. 19: Récapitulatif des corrélations du coefficient de frottement et du multiplicateur diphasique
valables pour des écoulements diphasiques dans un mini-canal.

V.2 Description du modéle dynamique de PEMC

Un modéle numérique, dynamique et original de ’EMC basé sur ’approche des bond
graphs est développé dans le cadre de cette these. Cette section a pour but de décrire en détail
le modeéle. Une troisiéme section est consacrée a la confrontation des résultats de la simulation
avec ceux obtenus expérimentalement.

V.2.1 Hypotheses

Le modeéle repose sur les hypotheses suivantes:
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e Les échanges thermiques avec I’ambiant sont modélisés.

e Le modele est basé sur I’hypothése d’écoulement a flux séparés, voir paragraphe V.1.2.

e Une fois I’¢bullition nucléée saturée est amorcée, le fluide diphasique remplit I’ensemble
des canaux (cette hypothése sera justifiée plus loin).

e La temperature et la pression du fluide (liquide ou mélange) sont considérées homogenes
en tout point du volume considéré (hypothése de parameétres localisés).

e Le réfrigérant utilisé pour la simulation est de I’eau pure, alors que les essais de validation
sont menés avec de 1’eau contenant 4% de PAG Les propriétés thermo physiques du PAG
sont rapportées en Annexe H (PAG).

e L’EMC est constitué de 27 mini-canaux. Seul 1 mini-canal est modélisé.

e Le matériau de P’EMC (inox 316) est considére homogeéne, isotrope, de conductivité
thermique constante.

e Le modéle est basé sur I’hypothése de fluide unidirectionnel, dont le sens est celui de
I’écoulement.

V.2.2 Contributions scientifiques

Le modele de I’EMC proposé dans cette étude se distingue des modeles rappelés au
paragraphe V.1.2 par les points détaillés au paragraphe I11.2. A ce jour, la littérature publiée
ne présente aucun modele numérique dynamique d’un évaporateur a mini-canaux, basé sur la
théorie des bond graphs.

V.2.3 Présentation de PEMC et de la démarche de son étude théorique.
Partant de la technologie interne de 1’échangeur le schéma simplifié Figure V. 16 est
déduit et servira de support pour les travaux de modélisation.

Collecteur_2 Collecteur_1

Distributeur_2 Distributeur_1
N
& . Mini-canal équivalent
<= -0 o

!

Sortie Entrée

Figure V. 16: Schéma simplifié des pieces constituant ’EMC.
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a. Mini-canaux
Le modéle bond graph des mini-canaux présenté en Figure V. 17 repose sur la résolution des
€quations de conservation appliquées a 1I’écoulement pouvant changer de phase comme suit:

- Monophasique a l’état liquide : c’est le cas tant que la température de la masse liquide n’a
pas atteint la température de saturation qui correspond a la pression dans le canal. Dans ce

cas de figure, le mini-canal de la Figure V. 18 est représenté par un volume, modélisés en
bond graph par I’élément quatre ports RC . L’¢lément C, associé a la résolution de
I’équation de conservation d’énergie exprimée a la jonction 0 permet le calcul de la

temperature T;,. En supposant qu’il n’y a pas de stockage de masse en monophasique,
I’équation de la conservation de quantit¢ de masse traduit simplement que le fluide
s’écoule dans ’EMC a débit constant. Enfin, avec cette hypothese de débit constant,
I’équation de conservation de quantit¢é de mouvement est réduite a une simple équation

d’hydrostatique permettant de calculer les pertes de charges AR grace a 1’élément
dissipatif bond graph R.

Mini_canal equivalent h
{ Collecteur \ R"°‘*1'\ Distributeur
Cen |
¥
BST: 1-3 0 BS: 1 -3
Cel £5 11 L R Dist 2511
. 1 0 A
A
i : .
Qhgereens T P A — T A — L e Py [ Rm—— @h' S re— 0
| ] H T
| | BP1: 1-2
IBP1: 2-3 v
! 1t 7R
R —_ RCx N naLgR
Col P W i '
A - :
WSt 1) 0 st /\ h J
Hoke et HaarWEV f
k _/ ]
Cartouche Fi_EViF MSe
i TeE B @ Fs_E~_E1F
it ‘ Te EVEXP Pe EVEXP
O’rMSe'l—
Vi L
Tension [HM

Figure V. 17: Mode¢le bond graph dynamique de ’EMC.
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MONOPHASIQUE

MONOPHASIQUE

Collecteur_2 Collecteur_1 — —
|Distributeur_2 Distributeur_1
AP N
‘AP,
|R1 Mini-canal équivalent APgep R3

&

- APg, APy,

RCyq

APgy
Tiiq APy

1
Pe,evn:p |Teeuﬂp
qm _pp

Entrée

Sortie

Figure V. 18: Schéma simplifi¢ de ’EMC fonctionnant a 1’état monophasique.

- Diphasique : dans ce cas, le mini-canal de la Figure V. 19 est discrétisé en un seul
volume de contr6le, modélisé en bond graph de la Figure V. 17 par I’élément double port
Cypm - Cet élément associé a la résolution de I’équation de conservation d’énergie
exprimée a la jonction Ot et a I’équation de conservation de quantité de masse exprimée a
la jonction Ohpermet le calcul de la tempeérature T,, en intégrant le flux thermique
accumulé et le calcul de la masse stockée en intégrant le débit accumulé. Enfin,
I’équation de conservation de quantité de mouvement est assurée par 1’élément inertiel
Ly - Sa résolution permet de calculer le débit entrant dans le mini-canal, le deébit sortant
est celui calculé en sortie du collecteur de 1’évaporateur.

DIPHASIQUE MONOPHASIQUE
Collecteur_2 Collecteur_1 T —
|Distributeur_2 Distributeur_1
4Ppr FN
AP},
|R1 « AP com . Mini-canal équivalent APgep R3
AP, APp, ‘ ¢ AP;, AP, «
ap,, Caiphs 1dipn ar;,
T gipns P aiph, Qdiph

V

. |
| ' qmyp Pe_e‘uap ' |Te_evap

Sortie

Entrée

Figure V. 19: Schéma simplifié¢ de ’EMC fonctionnant a 1’état diphasique.
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b. Distributeur et collecteur

Le distributeur ainsi que le collecteur sont a 1’origine des gradients de pression de différents
types (frottement pariétaux, séparation des courants, coudes, combinaison des courants). De
ce fait, chacun des deux organes est discrétisé en un volume équivalent modélisé en bond
graph grace a des éléments dissipatifs R .

V.2.4 Formalisme mathématique du modele dynamique de PEMC

Comme mentionné plus-haut, le modele propose est le couplage de trois sous modéles,
chacun associé a un des trois composants de ’EMC :

1. Les mini-canaux
2. Ledistributeur
3. Le collecteur.

Nous présentons ci-apres les trois modeles.

V.2.4.1 Modéle dynamique des mini-canaux
I Formalisme des équations constituant les éléments RC (cas monophasique)
Equation de conservation de la masse

En fonctionnement monophasique, on considére que le débit masse du fluide me est
constant, ce qui suppose qu’il n’y a pas de stockage de matiére dans le volume du mini-canal.

me_E\/ t)= ms_EV (t) =g, (V 29)
macc (t) = me_EV (t) - rhs_EV (t) =0

Equation de conservation d’énergie
La température du liquide T, (t) traversant le mini-canal est calculée grace aux bilans

d’énergie. Par ailleurs, la masse de fluide contenue dans chacun de ces volumes recoit
systématiquement trois flux de chaleur :

- H. flux d’enthalpie de la matiére qui rentre dans le mini-canal. Ce flux est modélisé en
bond graph par I’élément MSf,,, . o, (voir Figure V. 17).

- Hs flux d’enthalpie de la matiére qui sort du mini-canal. Ce flux est modélisé en bond
graph par I’élément Msf (voir Figure V. 17).

Hdot _s_mc

- Q flux de conduction appliqué par la source chaude (cartouche chauffante ou composant
de puissance a refroidir par exemple). Ce flux sera détaillé plus loin.

= L’équation de 1’énergie est écrite au niveau des jonctions thermiques 0, , on a:

HachHe—Hs-i-Q (V 30)

= Le stockage d’enthalpie dans le mini-canal est calculé dans 1’élément multiport RC,, :

liq

Hacc(t) :JHacc(t)'dt+ HO (V 31)
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H, est Ienthalpie initiale du liquide de masse(p, V,,) contenu dans le mini-canal, elle vaut :

lig
H, = ('D'iq Vi )’Cp,o “Tiig (V. 32)

La chaleur spécifique c,, est calculée a la température du liquide a I’état initial T, , a I’aide

de I’équation (II1.3).

iq,0

= La loi constitutive de 1’élément RC,, donnant la température du liquide s’écrit alors :

_ Hacc (t) (V 33)
Tliq (t) - ( V"q ) c

Piig p.lig
Equation de bilan de quantité de mouvement
La perte de charge AR, dans le mini-canal est classiquement obtenue grace a la formule de
Darcy-Weisbach :

2 (V. 34)
AP“q:—- y2. . . .G.L

2 h Pig D,

Avec : L : longueur du mini-canal, D, son diamétre hydraulique, v vitesse de 1’écoulement et
f le coefficient de frottement.

Sobierska (Sobierska 2009) a comparé le coefficient de frottement expérimental évalué grace
a I’équation de Darcy-Weisbach (V. 34) avec les résultats obtenus par les corrélations de
Hagen-Poiseuille et Blasius Tableau V.18. La Figure V.20 présente cette comparaison.

10.000

—Hagen-Poiseuille eq
0100 L —Blasius eq.
& R-134a vertical tube d=1.699 mm"
R-134a vertical tube d=1.237 mm > KTH
a R-134a vertical tube d=0.848 mm )
water vertical rectangular channel d=1.203 mm
0.010 b © water vertical rectanqular channel d=0.484 mmL IKE
= water vertical rectangular channel d=0.359 mm
= water vertical rectangular channel d=0.271 mmJ
o water horizontal tube d=0.256 mm\> ENEA
» water horizontal tube d=0.325 mm|
0.001 . Sozy N . " N .
10 100 1000 10000

Reynolds number

friction factor

Figure V. 20 :Evolution du coefficient de frottement de 1’eau dans les mini-canaux (Sobierska 2009).

Il s’avere que les formules de Hagen-Poiseuille (laminaire) et de Blasius (turbulent) corrélent
bien les pertes de charges dans le mini-canal étudié indépendamment méme de la nature du
fluide, l’orientation du canal et de son diamétre hydraulique. En conséquence, ces
correlations ont été sélectionnées dans la présente étude.
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Nous avons :
Si : Re< 2000, alors le régime est laminaire et la formule de Hagen-poiseuille permet d’écrire :

_ 64 (V. 35)
Re

Sinon, le régime est transitoire ou turbulent, I’expression de Blasius donne:

;03164 (V. 36)
- Reo.zs

Remarque :

Le liquide contenu dans les mini-canaux de 1’évaporateur recoit des calories émises par le
module de chauffe ; ainsi, sa température croit jusqu’a amorgage de 1’ébullition nucléée
saturée. Le diphasique apparait et le titre massique de vapeur augmente. Conformément a
I’étude de Sobierska (Sobierska 2009), synthétisée en Figure V. 21,le diphasique apparait (a

faibles titres massiques de vapeur 0<x<0.01 ), il envahit I’ensemble des mini-canaux (plus de
25% bulles, 60% bouchons de vapeur et 15% annulaire).

annular ﬂow
IZIsIug flow
m bubbly flow
Fosy

Q‘D
K."Q‘ K.“:‘ 'S‘ =
4 4= 4

100

50

s0

40

percentage [’]

20

Figure V. 21: Pourcentage d'apparition des configurations d'écoulement en fonction des titres massiques de
vapeur (Sobierska 2009).

D’un point de vue modélisation, I’état monophasique est modélisé a 1’aide des éléments RC

comme expliqué ci-dessus, tandis que 1’état diphasique est intégralement modélisé par des
éléments C comme détaillé ci-apres.

ii. Formalisme des équations constituant les éléments C (cas diphasique)
Equation de conservation de la masse
Cette équation s’écrit :

macc (t) = r.he_EV (t) - r.hs_Ev (t) (V 37)

= Le stockage de masse dans le mini-canal est modélisé en bond graph a I’aide de 1’élément
double ports C,,, et, est calculé comme suit :

Mo () = [, (1) -t +my (V. 38)
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Equation de bilan d’énergie
= L’équation de 1’énergie est écrite au niveau des jonctions thermiqueso, ,ona:
(V. 39)

Hacc :He_Hs+Q

= Le stockage d’enthalpie dans le mini-canal est calculé dans I’¢lément multiport C,, :

: V. 4
Hacc (t) = I H acc (t)dt + H0 ( 0)
t
H, :enthalpie du fluide ayant la masse m,.. au moment ou le diphasique apparait
Ho =My Cpo T (V. 41)

La chaleur spécifique c,, est calculée a la température de saturation T, a ’aide de I’équation
(111.3).

acc

Ayant calculé la masse m_ (t) et ’enthalpie H, (t) du mélange, il est possible de calculer
I’enthalpie spécifique, ainsi que le volume spécifique du mélange diphasique comme suit :

h (t) — Hacc (t) (V 42)
macc (t)
VD)= i (V. 43)

macc(t)
Avec Vv le volume du mini-canal.

A Taide de ces deux grandeurs et de la méthode présentée en Annexe G (Calcul de la
pression), il est possible de calculer la pression du mélange diphasique et d’en déduire la
température. Les lois permettant de calculer ces deux efforts (pression et température)
constituent les lois constitutives de I’é1ément C, .

iii. Formalisme des flux conducto-convectifs constituant les éléments R
Les flux thermiques considérés sont de deux types :

e Flux de convection traduisant les échanges thermiques qui s’opérent au niveau de la paroi
entre le fluide caloporteur et les neuf modules de chauffage (sources chaudes) tel que
représente par la Figure V. 17. Ce flux obéit a la loi de Newton et s’écrit comme suit:*

H =Ny - Seen (T (V. 44)

— "eonv

paroi _Tfluide )

Pour le choix de h

conv

il faut distinguer deux cas :

Cas monophasique
Dans le cas d’un écoulement purement liquide nous adoptons les corrélations suivantes :
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Pour le régime laminaire :

Corrélation d’Incropera et DeWitt (Incropera & DeWitt 1996) Attribuée & Hausen (Hausen
1943) :

V. 45
F D 0.0668-(D%)-Re~Pr (V- 45)
—/1 h —3.66+ —
1+0.O4~[(D%j~Re~Pr}
L : D,
Valable pour un tube court (/3 <10) et pour : 0.1<Re-Pr- K<104 et Re <2200
h

Pour le régime transitoire ou turbulent :
Corrélation de Gnielinski (Gnielinski 1976) :

h .D (%)(Re—lOOO)Pr D 2/3 b 0.11 (V 46)
conv " “h _ ' (pr
A qaa27 V Pre-1 {H( %j j(ﬁ’rmwj
+12.7-\ /g ( r _)
Avec: Re= S 0XDh o gacteur de frottement de Darcy:  f :_051124
Hiig o

Cas diphasique

Sobierska (Sobierska 2009) compare 1’évolution du coefficient de transfert thermique h_,
mesurée expérimentalement avec les prédictions de la corrélation de Lazarek et Black
(Lazarek & Black. 1982), Figure V. 22 (a), et Yu et al. (Yu et al. 2002), Figure V. 22 (b) et six
d’autres corrélations. Apres comparaisons, il conclut que la meilleure concordance a été
trouvée pour 1’équationdeYu et al. La corrélation de Shuai peut aussi étre utilisée. La Figure
V. 22 récapitule les résultats de 1’ensemble des comparaisons établies. Par conséquent, dans

notre travail de modélisation nous adoptons la corrélation Yu recommandée par Sobierska :

-02 V. 47)
hconv =6.4-10° (802 .We)0'27 . [pV J
Puap

- Qg
Wesz'D/
O Piig

h, - chaleur latente de vaporisation, We : nombre de Weber.
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Figure V. 22: Comparaison du coefficient de transfert thermique expérimentale avec les résultats de la
corrélation de : (a) Lazarek et Black et (b) Yu et al.

e Flux de convection subordonné au mouvement global du fluide frigorigéne. Ce flux obéit
a la loi suivante, établie en Annexe I:

H=rm-c, T (V. 48)

iv. Formalisme constituant les éléments inertiels |

Les phases transitoires peuvent étre déclenchées par plusieurs causes, tel qu'un changement
de puissance appliquée ou tout simplement un changement de phase. Ces changements ont un
impact sur la dynamique hydraulique du fluide. Afin de ne pas négliger cet aspect, le débit
dans les mini-canaux est calculé grace a la résolution de 1’équation de quantité de mouvement
assurée par 1’élément 1. Nous avons alors :

A=) s)- (203, v
Avec .
S, =S, : Section du mini-canal.
P(t) : La pression exercée a I’entrée du mini-canal.
P(t) : La pression exercée a la sortie du mini-canal.

La résolution de 1’équation de quantité de mouvement donne la vitesse de I’écoulement:

1 (V. 50)
v (t) = J(P.(1).S,)—(P.(t).S, )dt
macc (t) -!‘( ) ( )
Ainsi, nous obtenons le débit en entrée du mini-canal :
m= P“q,e 'Se V(t) (V 51)
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V.2.4.2 Modéle du distributeur (monophasique)
Le fluide sort du condenseur a 1’état liquide (sous-refroidi) puis rentre dans ’EMC par le
distributeur. Ce dernier est un tube de section circulaire de diameétre 6 mm (branche principale
BP) sur lequel on vient connecter cing conduites (branche secondaire BS) qui permettent
d’alimenter les 27 mini-canaux en liquide. Le distributeur est alors composé d’un seul volume
disposé verticalement tel que le représente par la Figure V. 18. Trois types de pertes de
pression sont modélisés a 1’aide de deux éléments bond graph R :

- Pertes de pression dues aux frottements parietaux du liquide au niveau de la BP.
- Pertes de pression dues a la séparation des courants.
- Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du liquide au niveau de la BS.

Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du liquide au niveau de la BP
Les corrélations de Hagen-Poiseuille et de Blasius sont utilisées ici.

3

Figure V. 23: Schéma de la décomposition des courants dans une jonction T.

Pertes de pression dues a la séparation des courants

Les pertes de pression causées par la décomposition des courants au niveau de la jonction T
sont corrélées par Ablangque et al. (Ablanque et al. 2010) qui proposent les équations
suivantes :

2 V. 52)
Piig *Va v (
AP, :%’ _52_1"'(\/_1) ]
2
2 (V. 53)
Piq Vs v
Apy :%. —S _1"'(\/_1} ]
3

Concernant les parametres &2 et £3, Idel’cik (Idel’cik 1986) et (Idel’cik 1994) proposent les
expressions suivantes :

0.4. 1)@
Vl'sz

] 2
g- V.Z.Sl
V;-S,
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. L 2/ -
Pour : %BP<A.

LBS

Pour : =1:

Le coefficient A dépend des vitesses de 1’écoulement dans les branches BP et BS :

Si ‘%<0.8 alors A=1
Vl

Si \%>0.8 alors A=0.9
1

Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du liquide au niveau de la BS

Les corrélations de Hagen-Poiseuille et de Blasius sont utilisées ici.

V.2.4.3 Modeéle de collecteur

Le fluide peut quitter les mini-canaux a 1’état monophasique ou a 1’état diphasique. Sur le
plan théorique, les corrélations donnant les pertes de charges ne sont pas les mémes, d’ou la

nécessité de traiter chaque phase séparément :

Cas monophasique

Le fluide sort de ’EMC par le collecteur. Ce dernier est un tube de section circulaire de
diametre 8 mm (branche principale BP) sur lequel on vient connecter cing conduites (branches
secondaires BS) qui permettent au fluide de transiter des mini-canaux vers la BP. Le
collecteur est alors composé verticalement en un volume tel que représenté par la Figure V.
18. Trois types de pertes de pression sont modélisés a I’aide de deux éléments bond graph R :

- Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du liquide au niveau de la BS.

- Pertes de pression dues a la réunion des courants.

- Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du liquide au niveau de la BP.
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= e
T

1

Figure V. 24: Schéma de la réunion des courants dans une jonction T

Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du liquide au niveau de la BS
Les corrélations de Hagen-Poiseuille et de Blasius sont utilisées pour ce calcul.

Pertes de pression dues a la réunion des courants
Les pertes de pression causées par la composition des courants au niveau de la jonction T sont
corrélées par Ablanque (Ablanque et al. 2010) de la fagon suivante :

2 V. 57)
PeqVa (vﬂ (
Ap, = . _é’: 1+ =
3-2 2 ( 2 VZ
2 (V. 58)
pVy Vs
Ap, . =21 g 14 B
o2 (2]
Avec :
1 [ X 1_)(] (V. 59)
R +—
pdp pvap pliq

Concernant les paramétres &2 et &3, Idel’cik(Idel’cik 1986) et (Idel’cik 1994) propose les

expressions suivantes :
_ N2 (V. 60)
1.55- ﬁ - ﬁ
VS V3

Szz = _ 2
g1 %
V3
N2 , (V. 61)
A- 1+{\(1'S’*J —2-[1—%}-005(90)
V,-S, v,

&=

) 2
V3'Sl
Le coefficient A dépend du rapport des sections S1/S3.
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Paramétre Valeurs
S1/S3 0-0.2 0.3-0.4 0.6 0.8 1.0
A 1.00 0.75 0.70 0.65 0.60

Tableau V. 20: Valeurs du coefficient A selon Idel’cik(Idel’cik 1986) et (Idel’cik 1994)

Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du liquide au niveau de la BP
Les corrélations de Hagen-Poiseuille et de Blasius sont utilisées a cette fin.

Cas diphasique
Comme pour le monophasique, trois types de pertes de pression sont modélisés a 1’aide de
deux éléements bond graph R :

- Pertes de pression dues aux frottements du melange diphasique au niveau de la BS.
- Pertes de pression dues a la réunion des courants diphasiques.
- Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du mélange au niveau de la BP.

Pertes de pression dues aux frottements du mélange diphasique au niveau de la BS

Les pertes de charge dues aux contraintes de cisaillement dans un mini-canal ont fait 1’objet
des investigations menées par Sobierska (Sobierska 2009). L’auteur compare les pertes de
pression mesurées expérimentalement avec celles calculées par la méthode de Lockart-
Martinelli (Lockhart & Martinelli 1949) détaillée au paragraphe V.1.3.6. La comparaison
(Figure V. 25) lui a permis de conclure que la chute de pression diphasique dans un mini-
canal peut étre prédite par le modele de Lockart-Martinelli. Cette conclusion justifie notre
choix d’adopter le modeéle proposé par Lockart-Martinelli.

2.0E+05 -
lc) d,=0.484 mm e

(21 % w/in =10 % e
L 43 2% w/in =30 %.e -
1.8E+05 | 69 % w/in £50 %6 ¢

1.0E+05 | - 4 LA +30 % _

5.0E+04

calculated total pressure drop [Pa]

0.0E+00 . S P R T P S T T S P
0.0E+DO0 5.0E+04 1.0E+05 1.5E+05 2.0e+05

Figure V. 25: Comparaison des pertes de pression issues des mesures avec le calcul basé sur la méthode de
Lockart-Martinelli pour un mini-canal.

Pertes de pression dues a la réunion des courants diphasiques.

La perte de pression provoquée par la réunion des courants diphasiques est explorée par
Schmidt et Loth (Schmidt & Loth 1994) qui ont proposé le modéle baptis€é modéle de
coefficient de contraction. Les auteurs observent une «zone morte » a proximité de la
jonction comme présenté sur leur Figure V. 26. De ce fait, I’écoulement connait une
contraction maximale au niveau de cette jonction, ce qui les conduit a développer leur modele
fondé sur un coefficient dit de contraction qui tient en compte le phénoméne rencontre.
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Figure V. 26: Structure de 1’écoulement diphasique observée par (Schmidt & Loth 1994).

La perte de pression totale est la contribution des deux pertes suivantes :

2 2 2 (V. 62)
Pp 'Vm,l 1 2 Plp1 'Vm,l Pp,2 'Vm,z
Ap, , =——"=. —F o |+ Paps Vs — - +Ap,
o 2 (502,31 o weme gcz,sfl 55,372 i
2 2 2 (V. 63)
Pup,2 " Vin,2 1 2 PapiVmi Pap2 Vo
Ap, , = . =1+ pPyps Vms — - +Ap,
e 2 (502,3-2 i ? §c2,3-1 55,3—2 ‘
Avec Ap,, perte de pression additionnelle ayant pour expression :
AP,y = Py 'Vri,3 ,(vagﬁ —1) +Apy, (V. 64)
Les pertes de pression par frottement s’écrivent :
2 V. 65)
_ pdp,3 Vm,3 (
Apy == (1-F . )
Ainsi :
V. 66
APy = o5 Ve (e —05-F , —05) (V. 66)

Enfin, Schmidt et Loth (Schmidt & Loth 1994) proposent les équations suivantes pour les
coefficients de contraction &, ., et &, :

& 50 =0.159-w’ —0.418-w’ +0.719-w' +0.018 (V. 67)
&y, =—0583-W +1.277-w* —1.487-wW +0.783 (V. 68)
2 v\ (V. 69)

W= 1+[pdp,2 'Vz,z -5,

Pap1 Vs Sy
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Quant aux facteurs vagi et vazi , nommés facteurs de correction de 1’écoulement, les auteurs
donnent :

m [ (1-x ) (V. 70)
7I3' 2 I 2t 2 : 2
F _ A pvap .gi ,D“q '(1—8i)
P Ppi 'Vr3n,i
m o, en) v. 7
2
= A\ Pun & Piq (1-5)
e Plp,i 'Vrzn,i

Ce modele, assez sophistiqué, a été retenu et implémenté dans le code que nous proposons
parce qu'il traduit deux phénomeénes : la contraction des courants d’écoulement et [’existence
de la zone morte.

Pertes de pression dues aux frottements pariétaux du mélange au niveau de la BP
Ces pertes sont calculées a 1’aide du modele de Lockart-Martinelli (Lockhart & Martinelli
1949) détaillé au paragraphe V.1.3.6.

V.3 Validation expérimentale du modéle thermo hydraulique transitoire de PTEMC

La validation du mode¢le repose sur la comparaison de 1’évolution temporelle des
valeurs simulées et celles mesurées de deux variables: la température et la pression en sortie
de ’EMC. Aussi, des indicateurs d’état permettant d’informer sur la configuration
d’écoulement ont été définis dans cette section.

Définition des indicateurs de configurations d’écoulement dans I’évaporateur

Selon (Mishima & Ishii. 1984) il est possible de connaitre la configuration d’écoulement a
I’aide des critéres donnés par les équations (V. 14), (V. 15) et (V. 16). Grace a ces critéres
des indicateurs d’état ont été définit comme expliqué au paragraphe V.1.3.3.La Figure V. 27
montre une représentation de 1’évolution temporelle de ces quatre indicateurs associés a la
configuration d’écoulement. Par convention, si la valeur de I’indicateur vaut 0, alors
I’écoulement correspondant est absent, si la valeur vaut 1 alors le type d’écoulement indiqué
est présent.

e L’indicateur « ind_LIQ » est associé a 1’écoulement monophasique liquide.

e L’indicateur « ind_BUBBLY » est associ¢ a I’écoulement a bulles.

e L’indicateur « ind_SLUG » est associé a 1I’écoulement caractérisé par des bouchons de
vapeur.

e L’indicateur « ind_ANNULAR » est associé a un écoulement annulaire.
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14 = ind_LID
" -

15 = ind_BUBBLY

=ind_SLUG

15 = ind_ANNULAR

—

o &S00 1000 1800 00m
time =}

Figure V. 27:Configuration d’écoulement (liquide monophasique, bulles de vapeur, bouchons de vapeur et
annulaire).

I. Capteurs et principe de validation expérimentale
L’EMC apparait sur la Figure V. 28, entre la pompe et le CPB.

Ts EV Te EV
s EV % 3

Evaporatgur
@
- ——em Ps_EV @
é %

T, (modéle), I, (modéle)
Pompe <CPE
ﬁ@’ 7

~

Ly, (modeéle) » P, (modéle)

Entrée EV

v

M Pompe

VE

Figure V. 28: Schéma de la boucle avec la répartition des capteurs de pression et de température.

Légende:
P T ms_EV e S EV VE
pression Température | débit volumique | Entrée Sortie Evaporateur Pressuriseur

L’ensemble des 4 capteurs afficheés sur la Figure V. 28 est partagé en deux groupes.

e Un premier groupe, formé de deux capteurs colorés en vert, donne les données
expérimentales (pression et température) considérées comme entrées pour le modeéle

développé. En plus de ces deux entrées, le modele a besoin comme entrée du debit m g,
disponible en sortie de ’EMC (voir Figure V. 28).
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e Un deuxiéme groupe, constitué de deux capteurs en rouge, sert a valider les résultats du
modele.

e Précisons que la température du liquide ainsi que celles du mélange diphasique sont
calculées par le modele dans I’EMC alors qu’elles sont comparées aux mesures prises en
sortie de I’échangeur, tandis que la pression est calculée au méme endroit ou le capteur est
implanté.

ii. Description de I’essai de validation
Les deux relevés expérimentaux : T, ., et P assurés par les capteurs verts, traduisent la

e_ e

sollicitation appliquée a I’EMC. Les courbes correspondantes sont tracées sur la Figure V. 29.

I II| 111 IV

316

34
32 /
310

0.35

=Te EV (exp)

0.3

0.25

=Pe EV (exp)

0.2

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
time {s}

Figure V. 29:Sollicitations appliquées a ’EMC.

L’évolution de la température Te_EV (exp) est composee de quatre phases :

e Phase | : correspond au régime permanent initial. La variation de la température de +/-
2°C est I’effet de la régulation de la source secondaire.

e Phase Il: la surface active de ’EMC est chauffée, le liquide frigorigene aussi, mais
I’écoulement est encore monophasique.

e Phase Il : L’augmentation de la température du fluide caloporteur entraine son expansion
volumique. De ce fait, une portion du liquide est envoyée dans le pressuriseur, la vapeur
est ainsi comprimée, et la pression croit dans la boucle. C’est en I’occurrence ce que 1’on
observe sur la courbe de la pression. Pe_EV (exp) .

e Phase IV : Le fluide atteint la température de saturation et devient diphasique (température
et pression se stabilisent). Les bulles de vapeur qui passent devant la membrane du capteur
de pression justifient les oscillations enregistrées
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iii. Résultats analyses de I’essai de validation
Températures
La Figure V. 30 récapitule I’évolution temporelle de :

e latempérature du liquide, mesurée en sortie EMC : T, ., (exp) (courbe violette).

e latempérature du fluide, calculée dans ’EMC: Thia_ev (Modéle) (courbe rouge).
e la température de saturation dans I’EMC: T.. v (Modeéle) (courbe bleue).
340 T, z(modéle) j
330 T températures
5 =Ts EV
320 Lo v (mod éle) - TiEV {lifox(ll)}}
) ™ =T sat_EV (mod)
310 - — ( ; g(exp)
15
I II III
1
- ind_EV
05 = ind_EV
0
06 T tire
= fitre massique
04
02
1]
0 1000 2000 Jooo 4000 5000 6000
time {s}

Figure V. 30:Evolution temporelle des températures calculées dans I’EMC, mesurées en sortie et I’indicateur
d’état du fluide frigorigéne.

Globalement, selon les criteres de (Mishima & Ishii. 1984), 1’écoulement passe
essentiellement par deux configurations le long de 1’essai de validation ici exploité. Un
premier état liquide monophasique suivit par un écoulement annulaire comme 1’indique la
Figure V. 30. Aussi, vu le titre massique qui ne dépasse pas 60% (voir Figure V. 30), le
phénomeéne d’assechement n’apparait pas pour ce cas test.

Phase monophasique (I et I1):

Globalement, durant cette phase de montée en température, on constate que la dynamique
traduite par la température calculee T, ., (modeéle) est tres similaire a celle mesuree en sortie
de ’EMC T, ., (exp). Cependant, un écart persiste entre les deux grandeurs. Il faut rappeler
que le capteur de températureT, ., (exp), Voir Figure V. 28, se situe sur la paroi extérieur du
tube en sortie de I’échangeur, alors que la température du liquide T,,, ., (modéle) est calculée

dans un mini-canal équivalent. Cet écart est alors justifié par le gradient de température
subsistant entre le point de mesure et celui de calcul.
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La température du liquide T, ., (modéle) croit jusqu’a atteindre la température de vapeur
saturante T, ., (modéle) qui correspond a la pression dans 1’évaporateur. A cet instant, le
fluide change d’état, comme le montre 1’indicateur ind _EV =1 sur la Figure V. 30.

Phase diphasique (I11):
Une fois que le diphasique s’installe, le modele de I’'EMC est traité comme un seul volume de
mélange diphasique homogene.

En effet, en régime diphasique, le fluide est en saturation, donc sa température est fonction de
la pression du mélange. Or, la pression en sortie EMC, au niveau du capteur de température
T, & (exp) est proche de celle qui regne dans ’EMC, ceci étant le résultat d’une faible perte de
charge. La courbe Figure V. 31 montre que la perte de pression aux bornes de I’EMC ne
dépasse pas 0.002 bar. Par conséquent, la température du melange diphasique mesurée
T, o (exp) et celle calculée T, ., (modéle) doivent étre proches, ce qui est obtenu par le
modele transitoire, compte tenu de la position de la courbe violette par rapport a la verte
tracées sur la Figure V. 30.

Preressions

0.35

= Pe_EV(exp)
= Ps_EV(exp)

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
time {s}

Figure V. 31:Evolution temporelle des pressions aux bornes de ’EMC.

Pression en sortie de PEMC

L’étude du modele dynamique se poursuit en analysant, cette fois-ci, sa capacité a retranscrire
le champ des pressions. Pour ce faire, les évolutions temporelles de pression du fluide,
calculée Py, . ., (modéle) et mesurée P, ., (exp) sont représentées sur la Figure V. 32.

S
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Les pressions mesurée P, ., (exp) et calculée P, . ., (modéle) sont trés proches tant en régime

S

permanent que transitoire.
Les multiples pics visibles sur le relevé expérimental de P, ., (exp) sont liés au passage des

bulles de vapeur a proximité capteur. D’ailleurs, on observe qu’ils s’intensifient au fur et a
mesure que la pression augmente. En effet, cette augmentation est justement due a
I’apparition de la vapeur qui tend a vider 1’évaporateur, le pressuriseur se remplit et la
pression croit dans la boucle. L’état d’équilibre est atteint au bout de 4000 s.

Le modeéle prévoit, avec bonne précision, le passage du monophasique au diphasique. Cette

transition est assurée par I’intermédiaire de 1’indicateur de phase ind _EV qui prend la valeur
1 au moment ou la pression P, ., (exp) commence a augmenter avec des oscillations qui

S

informent sur la conséquence de la présence des bulles dans la boucle.

0.35 pression

=Ps_EV (ex
F_py(exp) \I EV o

=Ps_EV (mod_capt)

03
0.25

02
Pryy s zy(modéle)

15
indic EV
=indi_EV
1
05
0
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000

time {5}

Figure V. 32:Evolution temporelle de la pression du fluide, calculée et mesurée, en sortie de I’EMC.

Bilan

La confrontation des résultats de la simulation avec les relevés expérimentaux de la pression
et de la température montre que le modéle instationnaire developpé est en mesure de predire
d’une maniére fiable la dynamique hydraulique ainsi que la thermodynamique de ’EMC
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Conclusion

L’EMC étudié faisant 1’objet de nos investigations a été présenté au chapitre 1l. Le présent
chapitre V est structuré selon trois axes complémentaires : étude de 1’art, puis développement
d’un mode¢le dynamique de ’EMC, enfin, la validation expérimentale du mod¢le.

La premiere partie commence par une discussion des points forts des EMC qui ont agence le
choix d’une telle technologie d’échangeurs dans 1’équipement de la BFDPM. Ensuite, nous
avons presenté quelques notions typiques a la physique des mini-canaux, comme le
phénomene de confinement qui, selon le critéere de Conwell et Kew, est bien présent dans
notre eévaporateur. Parmi les notions également discutées, on rappelle la problématique de
classification des canaux, qui a I’état actuel de la recherche est encore sujet a des discussions ;
il n’existe pas, a ce jour, de critére universel satisfaisant. Cependant, nous avons choisi celui
de Kandlikar. Par ailleurs, un nombre de Reynolds critique de 2200 a été fixé comme limite
de transition entre les deux régimes hydrauliques (laminaire et turbulent).

Cette premiére partie se poursuit par une étude bibliographique qui porte sur les travaux de
modélisation existants. Elle montre un nombre limité de modéles analytiques stationnaires,
quant aux modeles numériques dynamiques, les tentatives restent rares.

Nous avons introduit les travaux de Sobierska qui servent d’étude de base permettant le choix
d’un mini-canal de diameétre hydraulique de 0.484 mm et qui a ’avantage d’étre thermo
hydrauliquement caractérisé par 1’auteur. Nous avons, en particulier, discuté des différents
types d’écoulements pouvant étre rencontrés dans ce mini-canal ainsi que la cartographie
d’écoulement dont les frontiéres sont caractérisées par le calcul. De ce fait, le modeéle proposé
dans cette these est capable de prédire la configuration d’écoulement. Ensuite, nous avons
¢tabli le lien entre la topographie d’écoulement et les mécanismes d’échanges de chaleur.
Enfin, I’état de D’art se termine par I’étude exhaustive des corrélations du coefficient
d’échange thermique et des pertes de charges monophasiques et diphasiques typiques aux
écoulements dans un mini-canal

Une seconde partie du chapitre est consacrée a la description détaillée du modele de ’EMC.
Le modéle numérique dynamique proposé doit son originalité a la théorie des bond graphs qui
permet au modélisateur d’affiner le modéle en intégrant de nouveaux phénomeénes
sophistiqués sans pour autant modifier la structure de base du modéle proposé. Le formalisme
est alors présenté et les choix des corrélations des échanges thermiques et des pertes de
charges sont justifiés en se référant a 1’étude de Sobierska.

Une troisieme section est consacrée a la validation du modele. Le banc d’essai expérimental
présenté au chapitre 11 est utilisé a cette fin. Les conditions opératoires sont précisées dans
cette partie. Une confrontation des résultats de la simulation avec ceux obtenus
expérimentalement est pratiquée. L’analyse des courbes permet de conclure que le modéele
dynamique proposé dans le cadre de la présente thése retranscrit correctement le
comportement thermo hydraulique du fluide dans 1’évaporateur.
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Chapitre VI.  Modele thermo-hydraulique complet de la boucle
pompée fonctionnant en régime transitoire

Comme on a pu le voir précédemment, la boucle diphasique a pompage mécanique étudiée
dans le cadre de la présente thése est composée de cing composants : un pressuriseur, un
évaporateur a mini-canaux (EMC), un condenseur a plaques brasées (CPB), des conduites et
une pompe volumétrique. Le pressuriseur, I’EMC ainsi que le CPB ont été étudiés séparément
dans les chapitres I, 1V et V ou les modeéles dynamiques proposés pour chacun de ces
composants ont été validés expérimentalement. L objectif du présent chapitre est de mettre en
connexion I’ensemble des sous modeles en vue d’aboutir a un modele complet de la boucle.
Une validation expérimentale s’impose alors naturellement pour vérifier I’aptitude du modéle
a transcrire le comportement thermo hydraulique de la boucle en fonctionnement transitoire.

V1.1 Description des modeles des conduites et de la pompe volumétrique

VI1.1.1 Modeéle bond graph des conduites

Comme indiqué sur la Figure V1. 1, la boucle est constituée, en plus des éléments déja
décrits, de trois conduites dont les dimensions géométriques sont:

- Conduite C1 : reliant 1’évaporateur et le condenseur L., =1020mm, D, =6mm.
- Conduite C2 : reliant le condenseur et la pompe Le, =1300mm, D, =4mm.
- Conduite C3 : reliant la pompe et 1’évaporateur Lo, =1174mm, D, = 4mm.

Les conduites sont supposées parfaitement adiabatiques donc aucun échange thermique vers
le milieu ambiant n’est a prendre en compte.

Condenseurs
Debitmetre
I I I
L Capteur pression Capteur pression | Capteur pression 1

| Zi=6mm, Ze=8mm ! Fi=4mm, Ze=6mm

- L -
I
|
i 1
el l‘:-mni £ ¢
| . E 3 . 5 T
| ! E Evap. Mini Canaux | i o
I ! & ) a8
I ¥ 1 % Capteur
[ l ! | | pressien | CLHEIDF@SSIIOH
Capteur pression [ rit
P T Di=4mm, Je=6mm | . I ! il
s "D b — b~ R
| : ! . Zi=4mm, Se=6mm X
I I Pompe |
[ 1 I 1
I ) 1 I 1
I 1020mm i 1 |
[ - ]
I 1
| 1300mm 1
"

E

vl - = -—-

y 1720mm

Figure VI. 1: Dimensions des conduites de la boucle diphasique (vue de dessus).
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Conduite C1 en régime monophasique

La modélisation retenue pour cette conduite suppose qu’il n’y a aucun stockage de matiere ni
de chaleur. Par contre, un échauffement éventuel du fluide di aux frottements pariétaux est
envisagé. Par ailleurs, en régime monophasique le débit de 1’écoulement est imposé par la
pompe tandis qu’en régime diphasique le débit est calculé naturellement en résolvant
I’équation de la conservation de quantit¢ de mouvement c’est le cas de la conduite C2-.
Compte tenu de ces hypotheses, la conduite C1 est modélisée a I’aide de 1’élément bond graph
RS ou R représente les pertes de charges et S désigne I’échauffement di aux frottements. La
Figure V1. 2 représente le modéle de la conduite traversée par le fluide a 1’état monophasique.

1

e @

ys(momo)

:
B

S 777 porge
:

3

P

_EV gﬁl,,,,mi
L

a RS
7:' EV 1‘"1-_' EvV

7;’5 He’_l"S(lnono)

0 0

Figure VI. 2: modéle bond graph de la conduite C1 en régime monophasique.

EV désigne 1’évaporateur, V5 étant le volume du condenseur occupé par le liquide comme le
montre la Figure 1V.13.

Calcul des pertes de charges
Les pertes de pression par frottement en monophasique AP, ., sont calculées & I’aide de la

formule de Darcy-Weisbach :

1
APfrot_Cl = E'pnq 'Vél'

2, VI. 1
i.fu:z.mP"LLCl.fCl ( )

D, Plig -2 Dé1

avec :
Si: Re<2200, (régime laminaire) alors la formule de Hagen-Poiseuille permet d’écrire :

64 (VL. 2)

=2
‘" Re

Sinon, (régime turbulent ou de transition), I’expression de Blasius est :

0.3164 (VL. 3)

f, =
C1 ReO.ZS

Py, €st calculée a I’aide de I’équation (IIL.1).
Ainsi :

Pe_vs(mono) = PS_EV — AP, (VI 4)
P, ¢, estcalculée a I’aide de (V. 34).
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Calcul des deux flux enthalpiques H, ., et H

e_V5(mono)

H, o =t G T e (VI. 5)

s_ pompe * “pliq ©

C,.iq €St obtenue a I’aide de (II1.3) et T, , est calculée a I’aide de I’équation (V. 33).

X Y mpompe (VI' 6)
He_vs(mono) = (mpompe 'Cp,liq 'TV5)+ AP.———
Piiq
. ’ . n.’]ome A
T, est calculée a I’aide de I’équation (IV.39). Le terme {APﬁj correspond a
Piiq

I’échauffement du fluide dii aux frottements pariétaux.

Conduite C1 en régime diphasique

Une fois que la température du liquide dans I’évaporateur a atteint la température de
saturation, le fluide change d’état et devient diphasique (un mélange de liquide et de
vapeur).Ceci entraine une variation du débit masse du liquide sortant de 1’échangeur. Ce débit
est alors calculé en résolvant I’équation de conservation de quantité de mouvement, ce qui se
fait a ’aide de I’¢1ément bond graph inertiel I comme le montre la Figure VI. 3.

Ps EV IDT'"G
[ S\ —. S
ap : ms_EV
|
Apl lr;?;_EI'
/ s ; y i
EV 4
0 =1 RS — 0
Hs ev C1 H. vecapny

Figure VI. 3: modéle bond graph de la conduite C1 en régime diphasique.

V6 étant le volume du condenseur occupé par le mélange diphasique comme le montre la
Figure 1V.13.

Calcul de débit m, .,
Nous avons alors :

_ VI. 7
et a0 v

Avec: s., : Section de la conduite C1.

AP =P,

s_EV

R (VI 8)

Les deux pressions P, ., et R, sont calculées selon la méthode présentée en Annexe G

S

(Calcul de la pression).
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La résolution de 1’équation de quantité de mouvement donne la vitesse de I’écoulement:

! [ (Scy-AP)dt (V1. 9)

mfluid t

v (t)=

D’ou le débit en entrée de la conduite C1 :
M, gy = Pag-Scr V(L) (V1. 10)
Avec p,,.calculée a I’aide de (V. 59).
Calcul des flux d’enthalpie H _ et H,_ ,(diph)
Ho oo =M v Coeq To v (VI. 11)
T, & est calculée comme montré dans Annexe G (Calcul de la pression).

Cooe =X-C .o +(1—X)-C

p.eq p.vap p.lig

Avec c_ .. et c  calculées successivement a 1’aide des équations (III.1) et (IIL.3).

p.lig p.vap

i, L (di m, (VI. 12)
He_ve(dlph) = (ms_Ev "Cpeq 'Tve)"'(AP' _BV j

Conduite C2
La conduite reliant le condenseur et la pompe est modélisée par un élément bond graph RS
comme le montre la Figure VI. 4 ou I’on suppose que le débit masse de 1’écoulement la
traversant est celui de la pompe m

pompe *

le_I 5 lig

e LIl S |
LY e—
C2 RS
Hc>

755 7%
0 - 10 - 10

Hs_l"S Hpompe

Figure VI. 4: modele bond graph de la conduite C2.
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Calcul de flux enthalpique H_,

S h
He, = (mpompe “Chliq 'Tvs)-{AP'%
lig

] (VI. 13)

Avec
AP=P .. —PR

s lig

(V1. 14)

La pression R, est celle calculée en sortie du pressuriseur a ’aide de I’équation (II1.17).
sera explicité dans le paragraphe suivant. De ce fait, il vient :

Hpompe
|_.|57V5 = |_.|pompe - HCZ (VI 15)

Conduite C3. La conduite reliant la pompe et 1’évaporateur est modélisée par un élément
bond graph RC comme le montre la Figure V1. 5. Cette conduite est le siege de stockage de
chaleur, sur le plan hydraulique elle représente une simple perte de charge. Le débit masse de
I’écoulement la traversant est celui de la pompe m

pompe *

]
| &

He m

10

H pompe

.
5_ponpe | M pompe

0 0

Figure V1. 5: modele bond graph de la conduite C3.

Calcul des pertes de pression AP
Pour ce faire, la loi de Darcy- Weisbach est a nouveau utilisée :

22
AP _ 1 VZ LC3 f. =92 mpompe ' LCS (VI 16)
frot_cs—E‘Pliq' c3'D “les = .,0 22.D° o]
c3 lig c3

Le coefficient de frottement f., est calculé a I’aide des équations (VI. 2) et (VI. 3).
Nous avons donc :

e EV I:?s_pompe _Apfrot_C:a (VI 17))

P est calculée dans le paragraphe VI1.1.2.

s_ pompe
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Calcul de la temperature T, , (t)

La masse de fluide contenue dans la conduite C3 recoit deux flux de chaleur :

Home flux d’enthalpie de la matiere qui rentre dans la conduite C3 comme le montre la
figure (VI. 5).

- H, o flux d’enthalpie de la mati¢re disponible en sortie de la conduite C3, calculé grace
a I’équation (V. 31).

= L’équation de I’énergie est écrite au niveau de la jonction thermique 0, ,0na:

acc — I_.|pompe - |_.|efEV (VI 18)

H
= Le stockage d’enthalpie dans la conduite C3 est calculé dans I’¢lément multiport RC,, :
Hioo (©) = [ Ho (0 dt+ H, (V1. 19)
t

H, est ’enthalpie initiale du liquide de masse (,oqu -VC3) contenu dans la conduite C3, elle
vaut :

H, :(an 'VC3)'Cp,o “Tigo (VI. 20))
= Laloi constitutive de I’élément RC donnant la température du liquide s’écrit alors :

_ Hacc (t) (VI. 21)
Te_EV (t) - (p"q 'Vc )'Cinq

VI1.1.2 Modele bond graph de la pompe volumétrique

La pompe équipant le banc d’essai est une pompe volumétrique congue et développée
par D’entreprise Atmostat (une des entreprises partenaires dans le projet FUI). Les courbes
caractéristiques de cette pompe sont présentées par la Figure V1. 6.

deltap=f(débit)
2
1,8
16
& 14 !
£ 1,2 \\ —4— vitesse 106 rpm
% ! \ vitesse 79.5 rpm
> 038 \
Q o5 \
Q 0,4 1\
0,2 \
0 L
0 5 10 15
Débit (cm3/s)

Figure V1. 6: courbes caractéristiques de la pompe volumétrique.
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Le calcul

de cette pression repose sur 1’exploitation des courbes caractéristiques et la connaissance du
débit masse m ce débit est une entrée du modele bond graph de la pompe.

La pompe est modélisée de telle sorte qu’elle délivre en sortie une pression P,

_ pompe *

pompe !

Calcul de la pression en sortie pompe P,

L’utilisateur du banc commande la pompe via I’interface homme machine par 1’intermédiaire
d’une tension U, la vitesse de rotation de la pompe se calcule comme suit :

_ pompe

w,__ =53.U (VI. 22)

pompe pompe

Ou u s’exprime en V, et w____ en tr/min.

pompe pompe

La relation entre la tension et la vitesse de rotation du moteur de la pompe respecte une loi
affine. Les deux points suivants appartiennent a cette droite :
e Pouru_, . =0 nousavons: w,_ =0.

pompe pompe

e Pour U, =4 NOUS avons: w,, =26400/A, aveC A=128 correspondant au rapport de

pompe
reduction du moteur de la pompe. Donc : w,,,, =206.25.
Ainsi la pente de la droite caractéristique de la pompe est de 51.56 tr/min/V. Ayant la vitesse
de rotation, il est possible grace au graphe de la Figure VI. 6 de positionner la courbe
caractéristique qui est une droite. De ce fait les coefficients (a et b ) de ladite droite sont
connus et nous avons :
AP = Pliq - Ps_ pompe — a'mpompe +b (VI 23)
Il vient alors :
a-m,,., +b) (V1. 24)

Pg pompe I:’qu _( pompe

La causalité figurant sur la Figure VI. 7 montre bien que la pompe délivre une pression en
sortie. En effet, cette pression est une fonction de la pression B, imposée par le pressuriseur

qui permet, a quelques pertes de charges prés, d’imposer au niveau de 1’évaporateur la
température de saturation, autrement dit la température a partir de laquelle le refroidissement
par voie diphasique commence.

Calcul de flux enthalpique H

pompe

H =m..-C Ty (VI. 25)

pompe pompe ~ “p

La pompe est modélisée en bond graph par un élément R quatre ports comme présenté en
Figure VI. 7.
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o P/iq 4
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Figure VI. 7: modele bond graphe de la pompe volumétrique.

VI1.1.3 Présentation du modele complet de la boucle diphasique

A présent, I’ensemble des éléments de la boucle a été modélisé et validé
individuellement avec une tres bonne concordance entre résultats numériques et

expérimentaux.
Les sept sous modeles élaborés sont :

Le modele du pressuriseur faisant 1’objet du chapitre III.

Le modéle du condenseur a plaques brasées faisant 1’objet du chapitre IV.

Le mod¢le de I’évaporateur a mini-canaux faisant 1I’objet du chapitre V.

Le modele de la conduite C1 (évaporateur/condenseur), le modele de la conduite C2

(condenseur/pompe), le modele de la conduite C3 (pompe/ évaporateur). Ces quatre

modeles faisant 1I’objet du paragraphe VI.1.1.

e Le modele de la pompe faisant 1’objet du paragraphe VI.1.2.

La connexion de I’ensemble de ces sous modeles donne naissance au modele complet de la
boucle diphasique a pompage mécanique dont une représentation dite éclatée est donnée par
la Figure V1. 8. La Figure VI. 9 donne une vision compacte du modéle dynamique complet de
la boucle. Il s’agit d’un modele bond graph baptisé « Word bond graph », ou « Bond-graph a

mots ».
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am.
gm_cond

qm_entree

;
Ps_Cs
wee—fi]

BP

CS: Circuit

o o [ —
3 e ~e
g EH E E

Figure VI. 8: modéle bond graph éclaté de la boucle pompée.
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Figure V1. 9: modele bond graph encapsulé de la boucle pompée.
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V1.2 Validation expérimentale du modéele complet de la boucle pompée

VI1.2.1 Description de I’essai de validation

La position des capteurs de pression et de température équipant le banc a été présentée

dans les paragraphes (I11.4), (IV.3) et (V.3). Le modéle dynamique est expérimentalement
validé a I’aide du banc décrit au chapitre I1.

Essai de validation :
Comme mentionneé au chapitre 11, le banc dispose de six entrees, rappelées Figure VI1-10

o T, La température de I’environnement de la boucle.

® T sc - La température de I’eau en entrée du circuit secondaire du condenseur.
T pres - La température de consigne du pressuriseur.

® My - Le débit de la pompe du circuit primaire.

® Uy Le debit de la pompe du circuit secondaire (coté condenseur).

e O Le flux de puissance appliqué a 1’évaporateur.

z:zmb

Evaporateur

-~

ﬂ
P‘”\

S w

ompe
cons _Press pomp:

oo

v

H Pompe

Pressuriseur

M pompe

]::on.s_SC

Figure VI. 10: Les six entrées du banc d’essai.

Ainsi, pour lancer un essai, lutilisateur du banc doit spécifier la valeur de chacune de ces
variables et attendre la stabilisation compléte de ces grandeurs avant d’appliquer le flux de

puissance chaud a ’évaporateur. L’essai se déroule donc a partir d’un régime stabilisé
fixe.

Paramétres de pilotage de I’essai de validation
Le Tableau VI. 1 récapitule I’ensemble des données d’entrée.

Param Tamb Tcons sC Tcons Press mpompe I’he_CS Q :

gtre

valeur 22°C 40°C 60°C 0.002 0.014 kg/s 200
ka/s W

Tableau VI. 1: récapitulatif des valeurs d’entrée fixes.
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VI1.2.2 Resultats de la simulation et confrontation avec I’expérience

VI0.2.2.1 Températures

La Figure VI. 11 montre I’évolution de la température calculée par le modéele dans
I’évaporateur T_EV(mod), et celle mesurée en sortie de cet échangeur Ts_EV(exp). Tout
d’abord, on peut observer que le régime permanent initial est parfaitement décrit par le
modele. A partir de I’instant ou le flux de chaleur (Flux (exp)) est appliqué a 1’évaporateur, la
température prédite par le modele T_EV(mod) croit avec une pente quasiment identique que
celle donnée par le capteur de température Ts_EV(exp). Néanmoins, une légére différence est
observée. Cette différence est due a la position du capteur de température qui se trouve fixé
sur la paroi extérieure de la conduite en sortie évaporateur alors que la température
T_EV(mod) est celle du fluide se trouvant a I’intérieur de 1’échangeur (dans 1’élément C). Une
fois que la température T_EV(mod) du liquide atteint la température de saturation
T_sat_EV(mod), le changement de phase s’opére, ce qui est indiqué par 1’indicateur ind_EV.
La température du mélange diphasique est désormais une fonction de la pression. Etant donné
que la perte de charge est faible le long de 1’échangeur, les températures dans celui-ci et celle
en sortie doivent étre aussi trés proches, ¢’est ce qu’illustre le graphe 3 de la Figure VI. 11.

00141 déhit CS (exp)
0.014 = {kols}
0.0139
0.0138
0.0137
150
100 quTux (exp)

50

330 - températures
=Ts_EV (exp)
320 / =T EV (mod)
=T sat_ EV (mod)

310 #—= — =

15

ind_EV
05 =ind_EV

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
time {s}

Figure VI. 11: Evolution temporelle du débit de la pompe du circuit secondaire, flux de puissance appliqué a
I’évaporateur, température dans 1’évaporateur et indicateur de changement de phase.
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La Figure VI. 12 montre I’évolution de la température calculée par le modéle dans le volume
diphasique du circuit primaire du condenseur T_diph_CP(mod), et celle mesurée en entrée du
méme échangeur Te_CP(exp). La dynamique du thermocouple a été modélisée et la
température correspondante est donnée par la courbe T_diph_CP(mod_capt). Il s’avere que
les deux régimes permanents (initiaux et finals) sont convenablement prédits par le modéle.
La phase transitoire présente un certain écart justifié qui ne dépasse pas 2% et qui est justifie
par ’ensemble des hypothéses adoptées :

e la position des capteurs,

e le niveau de discrétisation adopte,

e la précision du thermocouple qui est de I’ordre de 2°C.

e les propriétés thermo physiques du fluide frigorigéne utilisé dans 1’essai sont celles de
I’eau mélangée avec 4% de PAG alors que le fluide modélisé est 1’eau pure.

00141 4énitCS (exp)
0.014 = {kgls}
0.0139
0.0138
0.0137
150
flux
100 = Flux (exp)
50
0t
340 A
330 - Températures
=Te_CP (exp)
320 =T _diph_CP (mod)
310 & =T_diph_CP (mod_capt)
=T_sat_EV (mod)
15
1
indic_CP
05 =indi_CP
0
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000

time {s}

Figure VI. 12: Evolution temporelle du débit de la pompe du circuit secondaire, flux de puissance appliqué a
I’évaporateur, température du volume diphasique dans le condenseur et indicateur de changement de phase.
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La Figure VI. 13montre 1’évolution de la température calculée par le mod¢le dans le volume
liquide du circuit primaire du condenseur T_lig_CP(mod), et celle mesurée en entrée
Te_CP(exp) et en sortie Ts_CP(exp) du méme échangeur®.La dynamique du thermocouple a
été modélisée et la température correspondante est donnée par la courbe T_lig_CP(mod_capt).
Il est important de signaler que le capteur posséde une certaine dynamique, dont la prise en
compte donne des résultats de simulation encore meilleurs. La courbe expérimentale de
Ts_CP(exp) affiche des oscillations dues a la régulation de la température du fluide (eau) qui
alimente le circuit secondaire. Le régime permanent initial est bien retrouvé, par contre la
courbe de la température du liquide dans le condenseur est inscrite entre les deux courbes
expérimentales, ce qui est tout a fait attendu puisque le gradient de température le long du
condenseur est assez important (20 °C). Aussi, il est intéressant de remarquer qu’une fois que
la température du fluide, initialement liquide, atteint la température de saturation le
changement de phase s’amorce comme le montre la courbe de I’indicateur ind_CP.
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Figure VI. 13: Evolution temporelle du débit de la pompe du circuit secondaire, du flux de puissance
appliqué a I’évaporateur, des températures du volume liquide dans le condenseur et de I’indicateur de
changement de phase.

*Rappelons que lors du passage en diphasique la moitié du condenseur est supposée diphasique tandis que
I’autre reste purement liquide.
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Résultat intéressant :

La Figure VI. 14 affiche [’évolution de la température calculée au niveau de surface active de
[’évaporateur et celle mesurée a l’aide d’un thermocouple collé au milieu de cette méme
surface. Cette information est particulierement intéressante, car le role d’une boucle
diphasique est de refroidir [’électronique de puissance déposée sur la surface active de
[’évaporateur. Donc cette température est celle qui servira a refroidir [’électronique. Il s’ agit
d’un résultat primordial qui permet non seulement un pré-dimensionnement efficace mais
donne aussi la possibilité de choisir, d’une maniere optimale, les variables d’entrées de la
boucle. A titre d’exemple, dans notre cas d’étude cette température est de 107°C, ceci signifie
qu 'une puce électronique en silicium peut étre employée dans les conditions choisies pour cet
essai (voir Tableau VI. 1) sans danger de fusion puisque sa température de jonction est de
125°C. La confrontation entre le résultat obtenu a l’aide du modéle et le résultat de [’essai
montre une tres bonne concordance. Premierement, les régimes permanents (initial et final)
calculés sont pratiquement identiques a [’expérience. Deuxiemement, le régime transitoire
présente un écart de 2%, tres proche de [’imprécision de 1.5% des thermocouples qui
instrumentent la boucle. L’évolution de la température au niveau de la surface active est
[’objectif ultime de toute la procédure complexe de modélisation développée dans le présent
mémoire de these. Il convient d’affirmer, a ce stade, que ce résultat montre surtout que les
multiples coefficients d’échanges thermiques et de pertes de charges implémentés dans t0OUs
les modéles dynamiques développés reflétent convenablement [’ensemble des phénomenes
thermo-hydrauliques qui s opérent au sein de toute la boucle pompée.
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Figure V1. 14: Evolution temporelle du débit de la pompe du circuit secondaire, du flux de puissance
appliqué a I’évaporateur, de la température de la surface active de 1I’évaporateur et de 1’indicateur de changement
de phase.
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VI1.2.2.2 Pressions
La Figure VI. 15 montre I’évolution de la pression calculée par le modéle a I’entrée de
I’évaporateur a mini-canaux Pe_EV(mod), et celle mesurée en entrée Pe EV(exp). Tout
d’abord, les résultats théoriques sont trés proches de ceux donnés par le relevé expérimental
de la pression. En second lieu, il est important de conclure de cette figure que le modele
prévoit convenablement 1’instant ou le fluide change de phase (courbe indi_EV). En effet, la
pression Pe_EV(exp) commence a croitre parce que la vapeur apparait au niveau de
I’évaporateur chauffé¢ et tend a vider ce dernier, le liquide est alors inject¢ dans le
pressuriseur (seul composant de la boucle contenant a cet instant un espace libre). De ce fait la
vapeur présente dans cet élément se comprime et la pression croit partout dans la boucle et en
particulier en entrée évaporateur.
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Figure VI. 15: Evolution temporelle du débit de la pompe du circuit secondaire, flux de puissance appliqué a
I’évaporateur, pression en entrée de I’évaporateur et indicateur de changement de phase.

La Figure VI. 16 montre 1’évolution de la pression calculée par le modéle en sortie de
I’évaporateur a mini-canaux Ps_EV(mod), et celle mesurée a sa sortie Ps_EV(exp). La
dynamique du capteur de pression a été modélisée et la pression correspondante est donnée
par la courbe Ps_EV(mod_capt). Globalement, il apparait que la pression en sortie
évaporateur est correctement retrouvée par le modele dynamique. La phase transitoire est
correctement retranscrite par le modéle transitoire, les résultats se trouvent encore améliorés si
I’on prend en compte la dynamique du capteur de pression. Il est judicieux de constater que la
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réponse dynamique du modeéle est identique a celle mesurée expérimentalement : la pression
Ps_EV(mod) commence a croitre exactement au méme moment ou Ps_EV(exp) monte avec
une pente tres similaire. Il faut rappeler a ce niveau que la pression Ps_EV(mod) est le résultat
d’un calcul complexe qui combine I’exploitation paramétrées du diagramme de Mollier et un
calcul dynamique de I’enthalpie et du volume spécifiques.
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Figure VI. 16: Evolution temporelle du débit de la pompe du circuit secondaire, du flux de puissance
appliqué a I’évaporateur, de la pression en sortie de I’évaporateur et de I’indicateur de changement de phase.

La Figure VI. 17 montre I’évolution de la pression calculée par le modele dans le volume
diphasique du condenseur a plaques brasées P_diph_CP (mod), et celle mesurée en entrée
Pe_CP(exp). et en sortie Ps_CP(exp). La dynamique du capteur de pression a été modélisée et
la pression correspondante est donnée par la courbe P_diph_CP (mod_capt). La confrontation
des résultats numériques et expérimentaux semble acceptable dans la mesure ou 1’on tient
compte de la dynamique du capteur de pression ; il faut également garder a I’esprit que le
fluide modélisé est de I’eau pure alors que 1’on mesure la pression de 1’eau mélangée avec 4%
de PAG. Néanmoins, les régimes permanents sont correctement prédits par le modéle, les
phenomenes oscillatoires observés sur les relevés expérimentaux des pressions sont dus a la
régulation de la source secondaire du condenseur. Les pics observés sur la courbe de la
pression Pe_CP(exp) sont expliqués par le passage des bulles de vapeur devant la membrane
du capteur, ceci crée des fluctuations de pression enregistrée par le capteur et qui se traduit
par les pics constatés. Enfin, remarquons que 1’indicateur de phase ind_CP dans le condenseur
informe sur I’apparition du diphasique au méme moment ou la pression Pe_CP(exp)
commence a croitre.
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Figure VI. 17: Evolution temporelle du débit de la pompe du circuit secondaire, flux de puissance appliqué a
I’évaporateur, pression du volume diphasique et indicateur de changement de phase dans le condenseur.

VI1.2.2.3

Autres résultats

La Figure VI. 18 présente le temps que met le fluide pour parcourir la conduite reliant
I’évaporateur et le condenseur, ce temps étant calculé comme le rapport de la longueur du
tuyau par la vitesse de 1’écoulement (calculée théoriquement). Deux remarques sont a prendre
en compte :

1- Ce temps diminue de quelques secondes a partir du moment ou la chauffe est
appliquée a I’évaporateur, puis régresse encore une fois que le diphasique est amorcé.
Ces diminutions s’expliquent par la densité du fluide qui décroit avec la température.

2- Le deuxiéme graphe de la méme figure (voir zoom sur la Figure VI. 19) montre que le
changement de phase dans le condenseur apparait 12 secondes aprés 1’apparition du
diphasique en sortie évaporeur. Ce résultat est en bon accord avec le temps de
parcours estimé de 12s.

Etant donné que les instants de changement de phase ont été expérimentalement prouvés, on
en déduit que le temps de parcours est aussi implicitement validé et par voie de conséquence
la vitesse de I’écoulement que ce soit monophasique ou diphasique.
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Figure VI. 18: temps nécessaire pour parcourir la conduite reliant 1’évaporateur et le condenseur, et
indicateur de changement de phase dans 1’évaporateur et dans le condenseur.
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Figure VI. 19: zoom sur I’indicateur de changement de phase dans 1’évaporateur et dans le condenseur.
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Conclusion

Ce présent chapitre a pour objectif de coupler tous les modéles des composants de la
boucle afin d’aboutir au modéle prédictif complet du comportement thermo hydraulique
transitoire de la boucle diphasique, et de valider le modele complet, aprés la validation de
chacun des modéles de composant isole.

La premiére partie est la description des modeles des conduites et de la pompe volumétrique.
La seconde partie présente une étude de validation expérimentale qui a pour but de confirmer
I’aptitude du modele complet a retranscrire le comportement thermo hydraulique de la boucle.
Pour des raisons de sécurité de fonctionnement de la pompe, le fluide frigorigéne choisi pour
I’essai est de I’eau mélangée avec 4% de polyalkylene glycol (PAG). Le banc décrit au
chapitre 1l est mis au profit pour la validation du modéle. En paralléle, la simulation
correspondant aux conditions opératoires a été lancée a I’aide du modéle complet développé
dans le cadre de cette these. La température de consigne au niveau du pressuriseur est fixée a
60°C, une température d’entrée circuit secondaire de 40°C, un échelon de puissance de 200 W
a été appliqué au dispositif expérimental. Une confrontation des résultats de la simulation
avec les mesures est réalisée.

La comparaison témoigne d’une bonne capacité du modéle a prédire la réponse thermo
hydraulique de la boucle et ce durant les phases permanentes et transitoires. Il est important
de rappeler que ces résultats sont obtenus sans aucun recalage des coefficients d’échange
thermique et de perte de charge, ce qui montre que les corrélations choisies sont
pertinentes.

Toutefois, si le modéle dynamique est représentatif du comportement de la boucle, quelques
écarts entre mesures et calculs sont observés.

Ceci peut étre amélioré par une discrétisation longitudinal du modele de 1’évaporateur ainsi
que de celui du condenseur, en décomposant chaque composant en plusieurs volumes
(discrétisation spatiale) ; ceci permettra de remonter a la longueur diphasique et de localiser
un éventuel phénoméne d’asséchement. Une discrétisation verticale de 1’évaporateur peut
également s’avérer utile et étre envisagé.

De plus, il sera intéressant de mener d’autres essais expérimentaux, avec d’autres données

d’entrée pour déterminer les intervalles de validité du modele dans sa version actuelle pour
une éventuelle amélioration.
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Conclusion générale et perspectives

La démarche d’¢lectrification mise en place depuis une dizaine d’années consiste a
intégrer de nombreux actionneurs électriques faisant appel a des composants d’électronique
de puissance. Les puissances thermiques dissipées étant importantes, une maitrise de la
température se révele nécessaire pour protéger les équipements de tout risque de dégradation.
Les techniques de refroidissement classiques basées uniquement sur 1’exploitation de la
conduction thermique sont insuffisantes pour faire face aux densités de puissance pouvant
atteindre 100W/cm2. Compte tenu de ce fait, la solution adoptée par les industriels partenaires
du projet FUI est celle de la boucle diphasique a pompage mécanique (BFDPM). 1l s’agit
d’une solution prometteuse pour plusieurs raisons : exploitation de la chaleur latente du fluide
dans le transport de la chaleur, régulation en température a 1’aide d’un pressuriseur, présence
d’une pompe volumétrique et architecture flexible facilitant 1’intégration de la boucle dans
des endroits encombres

Le premier chapitre a précisé 1’objectif principal de la thése consistant a développer un
modele thermo hydraulique expérimentalement validé, capable de retranscrire le
comportement dynamique de la boucle diphasique.

Le second chapitre a décrit le banc d’essai et son instrumentation en capteurs de
température, de pression et de débit. Ce banc a permis de valider les modéles développés pour
chacun des composants de la boucle ainsi que le modele dynamique complet pour un premier
essai complet avec passage en diphasique dans 1’évaporateur.

La modélisation par bond graph a été choisie car elle permet de représenter de fagon tres
structurée et unifiée pour tous les domaines de la physique les phénomeénes énergétiques et
dynamiques intervenant dans la boucle, ainsi que les équations de conservation de la quantité
de mouvement, de la masse et de I’énergie sur toutes les mailles de la discrétisation. Les
variables d’état choisies ici pour décrire 1I’état thermo hydraulique du systéme sont: la
pression et le débit massique pour la partie fluide et la température et le flux d’enthalpie ou de
chaleur pour la partie thermique. Il s’agit donc d’une approche en « pseudo-bond graph »
puisque le produit des variables retenues dans chaque domaine (pression et débit massique, ou
température et flux d’enthalpie) ne correspond pas exactement a la puissance échangée.

Chacun des trois chapitres 111, IV et V a été structuré selon le plan suivant :

- Une premiére partie consacrée a un état de 1’art sur les travaux de modélisation relatifs au
composant considéré (pressuriseur, condenseur a plaques brasées et évaporateur a mini-
canaux). Un second ¢tat de 1’art est réservé aux phénomenes d’échanges thermiques
(coefficients de convection) et pertes de charges dans les écoulements monophasiques et
diphasiques.

- Une description du modele bond graph développé.

- Une étude de validation expérimentale du modele mis au point.

Les couplages thermo hydrauliques jouent un role primordial dans le fonctionnement des
BFDPM. Ainsi, pour le dimensionnement et 1’appréhension du fonctionnement de pareils
systemes il a été essentiel de developper un modeéle thermo hydraulique transitoire capable de
traduire le comportement dynamique de la boucle. Les sous modéles dynamiques sont alors
développés tout en accordant une attention particuliére aux différents phénomeénes d’échanges
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thermiques et de pertes de charges au sein des composants. Ces phénomenes se produisant a
une échelle microscopique, leur représentation a nécessité parfois de quitter 1’approche
« systemes » et réaliser une modélisation plus fine (exemple de débit de condensation sur la
paroi intérieur du pressuriseur).

Le fluide frigorigene employé dans les essais de validation est de 1’eau mélangée avec 4%
de PAG. La confrontation des résultats de simulation avec les relevés expérimentaux garantis
par le banc d’essai a confirmé la capacité des sous modeéles a retracer le comportement thermo
hydraulique des composants modélises.

Le dernier chapitre commence par la description des modéles des conduites et de la
pompe avant de présenter le modéle thermo hydraulique dynamique complet de la boucle. La
seconde partie du chapitre présente confronte les grandeurs calculées et mesurées. La
comparaison atteste que le modele dans son état actuel est apte a prédire le comportement
dynamique et fiable de la boucle. Une comparaison avec 1’expérience de la réponse des
différents composants a un échelon de puissance de 200W avec un débit de 2 cc/s, une
température de régulation du pressuriseur de 60°C et de source secondaire de 40°C a montré
une tres bonne concordance entre les résultats numériques et expérimentaux. Compte tenu de
I’objectif de base, et vu les résultats de validation, le modele est finalement thermo
hydrauliquement validé.

Résultats et contributions

La propriété de modularité garantie par I’approche bond graph permet au modélisateur
d’affiner le mod¢le en intégrant d’autres phénoménes complexes par simple ajout d’éléments
dissipatifs R, capacitifs C ou inertiels 1. Il est ainsi possible d’améliorer le modéle et d’élargir
sa gamme de validité.

Le modeéle dans sa version actuelle constitue un outil de dimensionnement trés peu
consommateur en mémoire et en temps de temps de calcul. Il est donc susceptible d’intéresser
les industriels.

e le modeéle thermo hydraulique peut prétendre a des objectifs d’analyses plus poussés
permettant de mieux comprendre le comportement thermo-hydraulique de la BFDPM.

e il est capable de mesurer I’impact des grandeurs géométriques et thermiques sur la
réponse de la boucle diphasique, ce qui offre la possibilité de faire tourner cette
derniéere dans des conditions de fonctionnement optimales.

e il est possible de connaitre 1’état thermodynamique et hydraulique du fluide dans
différents points du systeme et de prévoir, par exemple, un éventuel assechement.

e le modéle propose de calculer un grand nombre de sorties (enthalpies, titres,
coefficients d’échanges thermiques...) aussi intéressantes pour une meilleure analyse
et interprétation des résultats.

Il convient de rappeler que les validations expérimentales sont réalisées sans aucun
recours au recalage expérimental des coefficients d’échanges thermiques ni ceux
des pertes de charges, ce qui constitue un des points forts du modele bond graph
prédictif.
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la cartographie d’écoulement est implémentée dans le code, ce qui offre la possibilité
de connaitre le type d’écoulement (poche bouchon, annulaire ...)

Avec les résultats de modélisation et de validation obtenus et présentés dans ce mémoire il est
tout a fait envisageable de parler d’une premiére tentative concluante dans le domaine de
compréhension comportementale des boucles diphasiques pompées.

Perspectives

Le modele développé étant validé pour un essai, il serait intéressant, a court terme, de
lancer d’autres simulations pour des paramétres d’entrées différents (puissance de
chauffe, températures de consigne et débits) puis de comparer les résultats avec les
essais expérimentaux dans 1’objectif de déterminer les domaines de validité du modele
thermo hydraulique actuel.

Une discrétisation longitudinale plus fine de 1’évaporateur permettra de repérer, avec
précision, les différents types d’écoulement (bulles, poche bouchon, annulaire) le long
des mini-canaux et de détecter un éventuel assechement.

Une étude de sensibilité aux différents paramétres d’entrée serait intéressante pour
remonter aux grandeurs qui influencent le plus le fonctionnement transitoire de la
boucle. Cette étude paramétrique consiste a lancer des simulations pour différentes
températures de source froide, températures de consigne au niveau du pressuriseur et
de debit.

Le banc expérimental développé le long des trois années présente un grand potentiel
qui mérite D’exploitation. De nouvelles campagnes d’essais devraient é&tre
programmées.

L’exploitation d’autres fluides caloporteurs s’annonce primordiale. Ainsi, il serait tout
a fait envisageables de mener des expériences avec des fluides comme le R134 ou
R410.

Le fluide programmé actuellement dans le modele est de 1’eau pure dont les
caractéristiques sont corrélées a partir des valeurs numériques données par le site
NIST. Cependant, les essais de validation utilisent de 1’eau mélangée avec 4% de
PAG. Il serait alors judicieux, a court terme, de calculer les propriétés thermo
physiques de ce fluide afin de les programmer dans le modele développé.

L’architecture flexible du banc expérimental est a exploiter. En effet, I’implantation
des boucles diphasiques se fait généralement dans des milieux encombrés, ce qui
demande de les étudier dans des configurations géométriques différentes.

L’application d’une puissance hétérogéne au niveau de 1’évaporateur mérite une
investigation. En effet, en pratique la puissance appliquée a la surface active n’est
jamais uniforme Une configuration réelle d’un besoin industriel serait amplement
intéressante a tester et a confronter avec la réponse dynamique fournie par le modéle.

Les objectifs qui avaient été définis pour la thése présentée sont atteints. Il s’agit d’un travail
innovant qui vise a mettre en place un modele dynamique permettant une meilleure
compréhension du comportement thermo hydraulique des boucles diphasiques. Les
perspectives a développer sont vastes.
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Annexes

Annexe A (Plans)

Banc

Figure A. 1: Vue globale du banc et la structure de profilé en aluminium.

Armoire électrique

2077 mm

Etat du banc : alimenté (E2) —

Bouton d’acquittement —

Verrouillage de I'armoire —

Ventilation

Plaque
d’identification

Etat du banc : acquitté (prét a
T'utilisation fonctionnement) (E1)

Bouton d arrét
d’urgence

Figure A. 2: Armoire électrique.
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Plan du pressuriseur
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Figure A. 3: Plan du pressuriseur.
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Figure A. 4: Plan de I’évaporateur & mini-canaux.
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Figure A. 5: Plan de I’outillage de chauffe.
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Plan du CPB
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Figure A. 6: Plan du condenseur a plaques brasées.
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Annexe B (Spécifications capteurs)
Nomenclature des capteurs

Tsfel et 2 Température de I’eau de refroidissement en entrée de condenseur. Permet de calculer
le flux thermique échangé avec le fluide de la boucle
Tcs Température du fluide en sortie du condenseur. Permet de connaitre la température
du fluide en sortie du condenseur
Tvlet Tv2 Température du pressuriseur
Tpe Température du fluide en entrée de pompe
Tps Température du fluide en sortie de pompe : permet de connaitre la température en
sortie de pompe et donc en entrée d’évaporateur (circuit calorifugé)
Tee Température du fluide en entrée d’évaporateur
Tela4 Température dans |’évaporateur
Tes Température en sortie d’évaporateur
Tce Température du fluide en entrée du condenseur
Tsfslet 2 Température de la source froide en sortie de condenseur. Permet de calculer le flux
thermique échangé avec le fluide de la boucle
Tcl, Tc2, Température de I’interface condenseur/source froide : permet de connaitre la
Tc3, Tc4, Tch température de la source froide

Figure B. 1: Nomenclature des différents thermocouples de la boucle.

Pcs Pression en sortie de condenseur
Ppe Pression en entrée de pompe
Pps Pression en sortie de pompe
Pee Pression en entrée d’évaporateur
Pes Pression en sortie d’évaporateur
Pce Pression en entrée de condenseur

Figure B. 2: Nomenclature des différents thermocouples de la boucle.

Dee Débitmetre en entrée d’évaporateur : permet de connaitre la
quantité de fluide injectée dans 1’évaporateur. Permet d’assurer la
bonne efficacité de I’évaporateur
Dv Débitmétre du liquide qui entre ou sort dans le pressuriseur
Dsfel et Débitmetre en entrées de la source froide
Dsfe2
Figure B. 3: Nomenclature des différents débitmeétres de la boucle.
Uv Tension d’alimentation du pressuriseur
Up Tension d’alimentation du moteur de la pompe
Urecl a4 Tension d’alimentation du réchauffeur
Upsf Tension d’alimentation de la pompe de la source froide
Figure B. 4: Nomenclature des différents capteurs de tension dans la boucle.
lv Courant consommé par le pressuriseur
Ip Courant consommé par le moteur de la pompe
Irecl a4 Courant consommé par le réchauffeur
I psf Courant consommé par la pompe de la source froide

Figure B. 5: Nomenclature des différents capteurs d’intensité dans la boucle.

Spécifications des thermocouples

Fabricant TC direct
Type Thermocouple de type K
Alimentation Pas d’alim
Puissance consommeée 0
Plage de Minim 10°C
mesure um
Maximum 120°C
Précision 1°C
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Fréquence d’acquisition

1Hz

Signal de sortie

0.397-4.92mV

Dimensions Diametre 0.5 mm
Longueur 150 mm
(minimum)
Impact mécanique Non

Contrainte(s)
d’intégration

Doigt de gant

Figure B. 6: Caractéristiques techniques des thermocouples.

Spécifications des capteurs de pression

Demandeur ARTS/CRIStAL
Fabricant KELLER PAA-25/8797.1 (P/N : 222505.0628)
Référence Fabricant Série 25
Type absolu
Alimentati Minim +15 Vce
on um
Nomin 24 V/ce
ale
Maxi +30 Vce
mum
Puissance consommée Puaxi = 6capteurs x 22.10(-3)W
Plage de Minim 0
mesure um
Maxi 5 bars max
mum
Précision du capteur +/- 0.5% Em
Précision voulue +/- 0.5% Em
Conditionneur de oui
signal
Fréquence 5 kHz
d’acquisition
Signal de sortie 4-20 mA
2 fils
Dimensions Raccord filetés male G1/2"
Impact mécanique Non

Contrainte(s)
d’intégration

de

Intégration d’un capteur de pression absolue sur piece mécanique composée

Un raccord G1/2" (piéce usinée) en interface avec la téte du capteur,
Une cavité @&1/2", hauteur = 2mm entre la membrane capteur et le tube
Zint = 2mm incluse dans le raccord,

Un tube inox 316L, Tint = 2mm, Jext = 3mm (ref Swagelok : SS-
T3M-S-0.5M-6ME), longueur = 30mm soud¢ au raccord d’un c6té et au
centre d’un raccord union (réf Swagelok : SS-6M0-6 ou SS-8MO0-6) de
I’autre.

Etanchéité via Joint Viton.

Couple de serrage du raccord : 5N.m (TBC)

Le capteur doit étre situé sous la ligne fluide (« téte en bas ») pour éviter
toute condensation de vapeur sur la membrane.

Le capteur sera relié a ses 2 zones de prise de mesure via un tube de
Jint 2mm maxi positionné sous le tube de circulation de fluide pour

étre découplé thermiquement de la zone de mesure (perturbation
minimale).

Figure B. 7: Caractéristiques techniques des thermocouples.
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Spécifications des capteurs de débit

Coriolis
= CMF015M pour le débitmetre en entrée d’évaporateur : Dee.
= CMF010M pour le débitmétre du liquide qui entre ou sort dans le pressuriseur : Dv.

Demandeur ARTS/CRIStAL
Fabricant EMERSON EMERSON
Référence Fabricant CMFS015M319N4FZFCZZ. CMF010M
Désignation Débitmetre massique Coriolis Débitmétre massique Coriolis
Micromotion série Elite. Micromotion série Elite.
Alimentatio Minim 14.8Vcc
n um
Nomin 24 Vdc
ale
Maxi 30Vce
mum
Plage de Minim 1 kg/h
mesure um (0.2 cm®fs)
Maxi 1500 kg/h
mum (320 cm’/s)
Précision du capteur +/-0.5%
Précision voulue +/-1.5%
Fréquence d’acquisition 1Hz
Signal de sortie Sortie fréquence 1 impl /cc
4-20 mA
Impact mécanique Raccordement /2> G F Raccordement 2> G F
transmetteur déporté N°15000208 1700R11
Le capteur et son transmetteur sont
physiquement séparés. Ils sont montes
via un tube de déport et une bride type
KF

Figure B. 8: Caractéristiques techniques des coriolis.

Débitmetre Electro Magnétique Rosmount 8732
Plage de débit

= Capable de traiter les signaux générés par des fluides s’écoulant a des vitesses allant de
0,01 a 12 m/s dans les deux sens d’écoulement. Débits : 0-150 cc/s

Alimentation électrique
= 90-250 Vca £+ 10 %, 50-60 Hz ou 12-42 VVcc

Puissance consommée
= 10 W maximum

Limites de température ambiante en fonctionnement
= 504 74 °C sans indicateur, 25 a 65 °C avec indicateur

Signaux de sortie
= Sortie fréquence 1 impl /cc, 4-20 mA.
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Rosemount 8732:
= Incertitude de + 0,5 % du débitde 1 a 12 m/s ;
= Entre 0,01 et 1 m/s, I’incertitude est de + 0,005 m/s.

Tube de mesure pour débitmétre électromagnétique
Matériau du revétement: PTFE / Teflon (température: - 29 °C
a 177 °C)

Matériau des électrodes: Acier Inoxydable 316L, finition
standard

Type d'électrodes: standard - 2 électrodes de mesure
Diamétre nominal: DN 15 mm (1/2")

Brides: Carbon Steel, RF, Slip-on Flange; Class 150 Flange
ASME B16.5 (ANSI) Class 150 (30/36 inch AWA C207 table
2 Class D Flat Face)

Boitier (électrode): Boitier soudé étanche

Certification zone dangereuse: Sans, Marquage CE
Montage du transmetteur: Integral Mount with Model 8732
Transmitter

Transmetteur de débitmétre électromagnétique
Type de transmetteur: Standard

Maontage du transmetteur: Montage Intégré
Alimentation: 90 a 250 VAC, 50-60Hz

Sorties: 4-20 mA avec signal numérique HART superposé et
impulsions

Entrée(s) de cable: 1/2-14 NPT, 2 entrées de cable
Certification zone dangereuse: Sans, Marquage CE
Option d'indicateur: Indicateur avec interface opérateur
locale

Langue: Guide condensé et manuel en francais

Conforme a la DATASHEET

Pos | Qté | Description Prix Unit HT |Prix Total HT | Délai
1 1 DEBITMETRE ELECTROMAGNETIQUE 1940,00€ 1940,00€ 6-8
0-150 cc/s - 20°C - 5 Bar abs max semaines
ARC

Figure B. 9: Caractéristiques techniques des débitmétres Electro Magnétique Rosmount 8732.

Spécifications des capteurs de tension et d’intensité

Uv
Demandeur ARTS/CRIS
tAL

Pla Minim ov
ge de | um
mesure Maxi 24V

mum

Précision du 1%
capteur

Fréquence 4kHz
d’acquisition

Signal de sortie 4-20 mA
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Urec
Demandeur ARTS/CRIStAL
Plage de mesure Minimum oV
Maximum 220V
Précision du capteur 1%
Fréquence d’acquisition 4kHz
Signal de sortie 4-20mA

Figure B. 10: Caractéristiques techniques du capteur de tension de la résistance de chauffe du réchauffeur
« Uv » et capteur dela tension de la résistance de chauffe du régulateur « Urec ».

v
Demandeur ARTS/CRIS
tAL
Pla Minim 0
ge de | um
mesure Maxi 5A
mum
Précision du 1%
capteur
Fréquence 4kHz
d’acquisition
Signal de sortie 4-20 mA
Irecl
Demandeur ARTS/CRIS
tAL
Pla Minim 0A
ge de | um
mesure Maxi 10A
mum
Précision du 1%
capteur
Fréquence 4kHz
d’acquisition
Signal de sortie 4-20mA
Ip
Demandeur ARTS/CRIStAL
Plage de mesure Minimum 0A
Maximum 10A
Précision du capteur 1%
Fréquence d’acquisition 4kHz
Signal de sortie 4-20mA

Figure B. 11: Caractéristiques techniques du capteur de courant de la résistance de chauffe du régulateur
« lv », capteur de courant du moteur de la pompe « Ip » et caractéristiques techniques du capteur de courant de la
résistance de chauffe du réchauffeur « Irecl ».
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Spécifications du capteur de la vitesse de la pompe

Qp
Demandeur ARTS/CRISt
AL
Type Numérique
Alimentation Minimum Dépend du
Nominale moteur (5Vdc ou
Maximum 10Vdc)
Puissance consommée <1w
Plage de mesure Minimum N/A
Maximum N/A
Précision du capteur N/A
Fréquence d’acquisition 10kHz
Signal de sortie Impulsion
Dimensions Dans le
moteur

Figure B. 12: Caractéristiques techniques du capteur de la vitesse de la pompe.

Mesure de tension et d’intensité

Les caractéristiques techniques de ces capteurs sont regroupées dans le tableau B10 et B11.
La mesure d'intensité du courant, et de la tension est assurée par un ensemble de capteurs
« LEM » avec un signal de 1V. lls sont montés sur les cartes d'acquisition de Controlsys.
Comme le montre la Figure Il. 14, ces grandeurs sont mesurées aux points suivant

- aux bornes de la résistance de chauffage du régulateur.

- aux bornes du moteur d'entrainement de la pompe.

- aux bornes de chaque résistance chauffante de I'évaporateur.

- aux bornes du moteur d'entrainement de la pompe du circuit secondaire (boucle froide).

Mesure de la vitesse de la pompe

La mesure de la vitesse de la pompe est effectuée a partir des capteurs a effet hall. Ils
détectent la variation du champ magnétique lors du passage des p6les du rotor ou d'une piece
magnétique disposée de telle sorte qu'elle représente 1'image des poles de la machine. Il s’agit
d’un signal délivré sous forme de créneaux. Le capteur est noté sur la Figure Il. 14 par le

symbole €2,

207



Annexes

Annexe C (Intégration des capteurs)

Intégration des capteurs de pression et de température dans les conduites et PEMC
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Figure C. 1: Plan d’intégration des capteurs de pression et de température dans les conduites.
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Figure C. 3: Piéce d’intégration des capteurs de pression et de température dans les conduites vapeur.
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Intégration du Coriolis
La mesure de débit a 1’aide d’un débitmétre type Coriolis est, certes précise, mais pose, par

ailleurs, un probléme de perturbation thermique. En effet la masse importante d’un
Coriolis qui n’est pas chauffé préalablement perturbe thermiquement 1’écoulement. Afin de
palier a ce probléme, il a été convenu de déporter le Coriolis et de I’isoler thermiquement.

jrmmmmme - Platine processeur
............ Bobine d'excitation

, Bobine de détection

\
==+ Tube de mesure

Sonde de température
(PL 100)

A Raccord de procédé

P Fléche indiquant le sens
d'écoulement du fluide

Figure C. 5: Différents composants d’un débitmeétre de type « Coriolis »
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Annexe D (Spécifications matérielles et sécurité)

1. Caractéristiques matérielles.
1.1 Contréle commande boucle : CTR CMD BCL :

1.1.1. Moteur pompe volumétrique:
- Référence : Moteur EC22 (100 W) — 386674
- Fabricant : Maxon
- Fournisseur : ATMOSTAT
- Couple nominale : 43.7 mNm
- Vitesse nominale : 27300 rpm.
- Le rapport de réduction est : 128 :1)
- Alimentation de puissance :
e Puissance : 100 W.
e Tension : 24Vdc (nominal).
e Courant : 5.83A (nominal), 89.1A (démarrage)

1.1.2. Cartouche chauffante pour le pressuriseur thermo-régulé :
Résistances Vulstar Haut Charge type 10163,

-Alimentation de commande : Pilotage de la puissance de chauffe via I’intensité qui
traverse la cartouche.

-Alimentation de puissance :

e Puissance : 100 W
e Tension d’alimentation 230 V
e Charge spécifique 8.2 W/cm2.

1.1.3. Parametres pour la gestion de la boucle de régulation

Le module se trouvant au cceur du systéme doit €tre le plus petit possible. De ce fait,
uniquement les capteurs servant a la régulation sont utilisés pour le contréle commande de la
boucle. Ci-dessous sont listées les informations necessaires a la régulation des équipements.
La Figure D. 1 illustre la position des capteurs servant pour ladite régulation.

Boucle 1a 1.5 métre environ

Réchauffeur
ou expérience

— Evaporateur
Section
E transparente
Eau % Tcl
froide
]
o Régulateur Pompe
= (©)
On/Off L]
Tr1 I P
Vide + remplissage
S (queusot démontable)
@ Capteurs communs 1
-
Tr-max, Ureg1.Iregl

% Vpi
Carte électronique de la M e (T°

¢

Figure D. 2: Schéma de principe de position et de type des capteurs du CTRL CMD BCL.
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Moteur de la pompe volumétrique:
L’identification définira automatiquement la tension et ’intensité du moteur €lectrique.

La vitesse est saisie grace a I’IHM de I’ordinateur et envoyée vers la carte €lectronique de la
boucle. Lors de I’activation de la boucle, 1a valeur de la vitesse (Vpl) est transférée dans la
carte électronique de la boucle. Un boitier de régulation indépendant de la carte de la boucle
permettra d’assurer une régulation de la pompe en boucle fermée afin d’obtenir une vitesse de
rotation la plus constante possible. La stabilité et la précision sont deux critéres importants, la
rapidité est un critére moins important car contraint par I’inertie thermique de la boucle. Le
temps nécessaire pour atteindre une valeur de consigne stable a maxi +/-1 tr/min est de 2
secondes au maximum.

Une des exigences des grands groupes est la suivante : «la pompe doit avoir un signal
électrique de sortie indiquant son état de fonctionnement ». L’objectif étant de s’assurer de
son etat de fonctionnement.

Cartouche chauffante pour le pressuriseur thermo-régulé :

La tempeérature : 1'utilisateur défini une température de consigne (T1). Les valeurs TrMin et
TrMax peuvent étre définies par d’autres parametres propres a la régulation mise en place.
Ces parametres peuvent étre modifiés. La cartouche chauffante est équipée d’un thermocouple
intégré qui donnera la température (Trl) de paroi de la cartouche. Pour les essais, il est prévu
un thermocouple supplémentaire qui plonge dans le fluide. Un certain nombre d’essais
permettront de définir une loi de comportement pour définir la vitesse de montée en
température du fluide en fonction de la température de la cartouche chauffante. Il y aura deux
valeurs mesurées : Trl de la cartouche chauffante, Tr2 du fluide contenu dans le pressuriseur.
La température Trl sera transmise a 1’électronique de la boucle pour assurer la régulation de
I’intensité a appliquer a la cartouche chauffante.

Thermocouple de ’évaporateur « Tel »:

e Latempérature de seuil qui déclenchera une alerte « incident ».

e Dans la procédure de mise en fonction du banc, il y a des étapes importantes :

o mise en chauffe du pressuriseur. Atteinte de la température de consigne et mise en route
de la pompe. La température de 1’évaporateur « Tevap » pourra, en fonction de sa valeur :

o Phase de démarrage :
= Tevap << Tel: indiquer qu’il n’est pas nécessaire de faire tourner la pompe.
Laissons alors I’électronique chauffer dans un 1°" temps.
= Tevap >> Tel : indiquer une chauffe de la source chaude importante alors que la
boucle n’est pas en route donc alerter 1’opérateur sur un possible
dysfonctionnement de la boucle ou de la commande de boucle. Lui indiquer de
mettre en place une solution de « secours » ou une alternative.

o Phase incident :
= Tevap >> Tel maxi (90 °C) : indiquer une surchauffe de la source chaude que la
boucle ne peut pas absorber. Risque de grosse montée en pression et de destruction
du matériel.
= Tevap >> Tel maxi: dans le cadre du banc: arréter la puissance de la source
chaude tout en conservant la rotation du moteur (pour refroidir 1’installation).
Alerter I’opérateur.
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Thermocouple du condenseur « Tcl »:
e Latempérature de seuil qui déclenchera une alerte « incident ».
e Pour le banc:
o Phase de démarrage ou incident :
= Tcond >> Tcl (ou température de consigne): vérifier que la pompe du
condenseur est activée.

1.2.Contréle commande banc : CTRL CMD BANC
L’alimentation du banc est prévue pour une prise domestique en 230 Vac avec une
consommation inférieure a 16 A.

Alimentation de I’interface électronique
e Tension : 230 Vac
e Courant:16 A

Moteur pompe (source froide)
-Référence : 8000-443-136.
-Fabricant : SHURFLO.
-Fournisseur : SOLARIS-STORE.
-Vitesse maxi : 2000tr/min
-Alimentation de puissance :

e Puissance : 90W maxi.
e Tension: 12VCC.
e Courant: 7.2A maxi.

Cartouche chauffante pour I’évaporateur (source chaude) :
-Alimentation de commande : Pilotage de la puissance de chauffe via ’intensité qui
traverse la cartouche.

-Alimentation de puissance :

Référence : Fabrication spécifique

Fournisseur : ATMOSTAT

Tension : 230Vac

Courant : 10A maxi (variable en fonction de la puissance a apporter)
Puissance unitaire : 2200W (maximum)

Quantité : 2

Puissance maxi utile : 2200W

Source chaude

La source chaude simulera le composant électronique a refroidir. Cette source dont le
comportement s’apparente a une résistance ¢électrique, viendra s’interfacer avec un
évaporateur de la boucle. La puissance de la source chaude sera donc définie par les
parametres via I’IHM du banc.

11 est possible de créer et d’enregistrer des profils de comportement de la source chaude pour
définir des phases transitoires du type : démarrage et arrét normaux, démarrage et arrét
brutaux (simulation de casse matériel ou de dysfonctionnement), évolution de la température
en fonction du temps suivant un profil particulier (simulation d’un décollage, vol stationnaire,
atterrissage).
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Source froide

La source froide simulera le refroidissement du fluide contenu dans la boucle. Cette source
froide sera composée d’un condenseur dont le circuit primaire sera en interface avec la boucle
et le circuit secondaire sera connecté a une pompe d’alimentation en eau urbaine. La pompe
est alimentée via I’¢lectronique du banc. L’activation de la pompe est pilotée a partir de
I’IHM par un tout ou rien et tourne a sa vitesse nominale.

Parameétres pour la gestion du banc

Les données des capteurs sont collectées vers une interface électronique pour conditionner le
signal puis transférées vers une carte d’acquisition vers le PC. Ci-dessous sont listées les
informations nécessaires a la régulation :

Résistance électrique (source chaude) :
La puissance : la tension et I’intensité

Pompe (source froide) :
Vitesse : la pompe tourne a sa vitesse nominale.

2. Sécurité
La sécurité occupe une place indispensable dans les fonctionnalités du banc. Trois types de
sécurité sont présents sur le banc : Utilisateur, matériel et logiciel.

2.1.Sécurité de ’utilisateur a mettre en annexe
La sécurité des personnes est assurée par un arrét d’urgence matériel « ARU » placé sur le
banc permettant de couper instantanément 1’alimentation de puissance.

But : Le bouton d’arrét d’urgence est un bouton coup de poing pour garantir un arrét rapide et
protéger 1’utilisateur. Lorsqu’il est pressé, il coupe la chaine de sécurité.

Condition d’ouverture : L utilisateur veut stopper le banc manuellement et rapidement.
Condition de fermeture : L’utilisateur doit tourner le bouton poussoir

Figure D. 3: ARU (bouton d’arrét d’urgence).
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2.2.Sécurité matérielle

Températures dans I’évaporateur et le condenseur

Il est possible de paramétrer la température maximale admissible dans le condenseur et dans
I’évaporateur. Si I’une des températures mesurées dépasse la valeur définie dans les parameétres,
I’essai s’arréte, I’alimentation de la source chaude se coupe et le moteur se met a tourner a sa
vitesse maximale. L’onglet maintenance se met a clignoter pour avertir 1’utilisateur de la
surchauffe. L utilisateur peut reprendre un essai lorsque le point de mesure atteint la température
définie dans les parametres « moins 10°C ».

Température ambiante de I’armoire
But : Protéger le matériel.
Condition d’ouverture : Le thermostat détecte une température hors de la plage (t<0°C ou
t>60°C).
Condition de fermeture : La température ambiante est dans la plage (0°C<t<60°C).
Un contrdle de la température ambiante de 1’armoire est effectué grace a un thermostat.
Lorsque ’on est hors de la plage définie, la chaine de sécurité s’ouvre.

Figure D. 4: thermostat.

Vitesse du moteur de la pompe

Un controle de la vitesse est effectué en permanence. Si une erreur de +/-15% par rapport a la
valeur consigne apparait, 1’essai s’arréte, I’alimentation de la source chaude et du pressuriseur se
coupent, le moteur s’arréte.

Chaine de sécurité

L’ensemble du systeme est soumis a une validation matérielle. Une chaine de sécurité permet de
relier en série les différents capteurs de sécurité du banc. Pour lancer le banc, il est indispensable
que tous les capteurs soient fermés. L’ouverture d’un de ces capteurs est immédiatement détectée
par le «preventa» qui est I’organe central de sécurité. L’ouverture de la chaine de sécurité
entraine I’arrét immédiat de I’alimentation du moteur, du pressuriseur et de la source chaude.

Watchdog pour la sécurité de I’ordinateur

But : S’assurer du bon fonctionnement de 1’ordinateur.

Condition d’ouverture : L’ordinateur est gelée/bloquée.

Condition de fermeture : L’ordinateur fonctionne correctement et 1’utilisateur active la génération
du signal (automatique lors du lancement de 1’application).

La carte National Instrument génére un signal périodique carré. Ce signal est traité par une
carte électronique détectant le changement de front. Lorsque 1’ordinateur ne fonctionne pas
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correctement, le changement d’état de la sortie n’est plus opéré, le relais de la carte s’ouvre,
ce qui coupe la chaine de sécurite.

Capteur de fermeture des portes

But : Protéger I’utilisateur (acces a la partie puissance).

Condition d’ouverture : la porte de I’armoire électrique est ouverte.
Condition de fermeture : fermer la porte de I’armoire électrique.

Figure D. 5: Capteur de fermeture des portes.

Sécurité logiciel
Les boitiers de régulations ESCON 36/3 et 70/10 préviennent contre :
- Lasurtension, la sous-tension.
- Lasurcharge thermique.
- Une erreur logique de commutation des capteurs & effet hall, une erreur de séquence de
commutation des capteurs a effet hall et contre une fréquence excessive des capteurs a
effet hall.

L’allumage de la « led » rouge indique la présence d’un de ces défauts.
Le boitier de régulation BDE 40 prévient contre :

- Lasurchauffe de la carte de régulation et du moteur.
- Lasurtension, sous-tension.

2.3.Isolation

Il a été convenu d’envelopper I’ensemble des composants de la boucle avec de la laine de
roche. Des transferts thermiques vers I’extérieur sont toutefois présents et doivent étre tenus
en compte dans les travaux de modélisation de la boucle diphasique pompée.
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Annexe E (Conditions opératoires EMC)

sources fluides géométrie D, G Rey, g x
[mm] [kg/m’s] [kW/m?]
Wambsganss R-113  circulaire 292  50-300 1933 - 8.8- 0-0.9
etal. (1993) 2013 90,75
Lin et al. R-141b circulaire 1.1 93-570 536-2955 18-72 0.02-
(2001) 1.8 1.0
Yen et al. R-123  circulawre  0.51: 145-295 410-72 546 - 0.05 -
(2002) 0.19 26.9 0.98
Figure E. 1: Données expérimentales liés au coefficient de convection de Kandlikaret
Balasubramanian(Kandlikar & Balasubramanian 2004).
Source Fliuide Dy Pa q G Xent Xsor
[mm] [bar] [kWm]  [ke/m’s]  [%] [%0]
Leeet R-134a 0,35 l44a66 159a938 159a654 1-25 49 - 100
Mudawar
(2005h)
Quet gau 0.35 1.17 135 a 402
Mudawar
(2003)

Figure E. 2: Conditions opératoires exploitées par Lee et Mudawar(Lee & Mudawar 2005).

o, percentage of experimental data within

MAE [%] 20 % + 30 % + 50 %

0.271 mm Sii8 2.50 4.17 7.5
Chen, 1966 [67] 0.359 mm 555 4.15 6.71 15.65
0.484 mm 452 10.12 17.00 29.96
Lazarek 0.271 mm 70 18.33 35.00 74.17
and Black, 0.359 mm a9 28.43 43.45 67.41
1982 [69] 0.484 mm aa 23.89 34.41 a7.77
- 0.271 mm 576 5.00 6.67 12.50
fggg"[k?ag]’ 0.359 mm 338 6.07 5.90 25.24
0.484 mm 151 14.98 21.86 40.49
- 0.271 mm 189 10.00 15.00 36.67
SRS 0.359 mm 85 21.09 30.67 60.70
‘ 0.484 mm 56 19.43 28.74 48.18
N 0.271 mm 815 5.00 9.17 23.33
\l"gD;'?V\'EgrsTeat'as' 0.359 mm 85 18.85 28.11 49.20
0.484 mm 46 19.03 29.15 41.70
vu et al, 0.271 mm 181 16-67 28.33 54.17
2002 [78] 0.359 mm 51 30.03 a43.77 70.61
0.484 mm 39 31.98 46.15 67.21

- 0.271 mm 2639 3.33 5.00 5.17
;voaor;%;; al-, 0.359 mm 157 6.07 10.86 32.91
0.484 mm 52 30.77 16.15 79.35
0.271 mm 709 10.00 17.50 40.00
Shuai, 2004 [79] 0.359 mm 77 20.45 37.38 70.29
0.484 mm 41 41.70 57.89 79.76

Figure E. 3: Synthése des comparaisons entre le coefficient de convection mesuré par Sobierska et celui
estimé par les corrélations classiques(Sobierska 2009).
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Annexe F (Méthodes calcul CPB)

a) Procédure de calcul pour Heat Transfer Research, Inc (HTRI)

e Partant d’un profil de température. AT,, un flux de chaleur imposé Q , et un coefficient

d’échange arbitraire K la méthode DTLM donne en contrepartie la surface d’échange

n_initial >

requise A, pour chaque section n selon 1’équation:

Q (F.1)
-1
A1 = J-[Kn_initial ATn] dQ
0
e Cette surface permet de sélectionner les paramétres géométriques de 1’échangeur.
e Bas¢ sur la géométrie sélectionnée, et le profil des températures, le coefficient d’échange
thermique réel est alors calculé selon I’équation :

Q . (F. 2)
Kn_new = J-[A1 ATn] dQ

e Ensuite, un calcul itératif permet d’ajuster la géométrie et s’arréte au moment ou 1’écart de
surface entre deux itérations successives est inférieur a une valeur fixee par le concepteur.

e Une fois la géométrie converge, le modéle calcule la perte de pression induite par cette
géométrie. En comparant cette perte de charge avec les pertes de charge souhaitée par le
concepteur, le modele réajuste a nouveau la surface d’échange jusqu’a convergence.

b) Méthode de Corberan

Equation de conservation 1D en régime monophasique
Les équations en régime permanent implémentées dans le modéle sont

G=p-u=cst (F.3)
dp _ d(p~u2)_f' v d(zgp) (F. 4)
dz dz P 2-D, dz

(F.5)

Compte tenu du découplage des équations de quantité de mouvement et d’énergie, la
résolution de chacune est indépendante de I’autre. L’équation de I’énergie donne alors la
température, celle de quantité de mouvement fourni la pression.

Equations de conservation en régime diphasique

Les equations de conservation en régime permanent sont:
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2.§.G2.(1-x) (F.6)
_@:Jq)i +Gz.i

dz D, - p; dz

[pX_ZjLM]JF(a.pg +(1-a) p; ).g-sin(é’)

g & Py '(1_a)
2

P ) G2.x2 . G2~(1—X) 0 . _DP.hAT _
A.G.a{x.[%+2.p§.a2]+(1—x).[|f +mﬂ+A.G.a(z.g-sm(G))—P h-(T,-T)

Notons, que I’auteur considére un écoulement diphasique annulaire. Cette hypothése simplifie
considérablement le choix du coefficient de convection thermique. A ce sujet, la corrélation
semi-empirique développée par Chi Chuan Wang est choisie. Quant au taux de vide «,
’auteur utilise la corrélation de Chisholm.

Contrairement au cas monophasique, les équations de quantité de mouvement et d’énergie en
diphasique sont couplées par 'intermédiaire de la pression qui influence la température.
Cependant, I’hypothése d’équilibre permet a 1’auteur de découpler ses équations, puisque
pression et température sont liées en équilibre thermodynamique. Cette notion de découplage
constitue la particularité du modéle de Corberan.

Température de la paroi

La détermination de la température des parois est assurée par la résolution de 1’équation de
transport de chaleur ou 1’auteur néglige le flux de chaleur propagé par conduction le long des
parois:

k-e-VT, =0 (F.7)

Schéma général de calcul

La méthode présentée par Corberan est itérative. D’abord, la distribution des températures de
la paroi est renseignée au code par défaut, puis une premiere résolution des équations de
conservation donne la pression et la température dans chaque élément. Ces grandeurs servent
a évaluer les propriétés thermodynamiques des fluides. Ensuite, la température de paroi est
estimée a nouveau depuis 1’équation.(F. 7). La méme procédure est répétée tant que le critere
de convergence n’est pas satisfait.

c) Méthode d’Arman et Rabas

1. Le calcul démarre par une valeur estimée de la pression et du titre massique en sortie du j-
ieme incrément.

Baseé sur cette pression initiale, la température de saturation est calculée.

Base sur le titre massique initial, le debit de condensation est déduit.

4. Le bilan thermique du cote du réfrigérant permet alors de calculer le flux de chaleur g, ,

traversant la paroi de I’échangeur.

wmn

q;,'j A= r'ng,,-fyhg‘H +I’ﬁ|,jf1'hg‘H —mg,j'hgvj —rh.,,-~h (F.8)

g.j
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5. Connaissant le flux de chaleur g il est alors possible de calculer la température du
liquide de refroidissement T__, en intégrant(F. 8).

ool

. chooI "
Meool 'Cp,cool . 4z = qw,j W

(F.9)

6. Connaissant la température T, et celle du film de condensat (considerée égale a la
température de la vapeur estimée au départ), les équations (F. 8) et (F. 9) permettent alors
d’accéder a une nouvelle valeur de flux de chaleur g ., et du coefficient d’échange
thermique global.

q\lllv,jfnew = hO (Tc _Tcool) (F 10)

1 (F.11)

7. Avec les deux valeurs g, etq,, .., un test de convergence est programme: tant que la

valeur absolue de la différence est supérieure & 0.0001, la valeur du titre massique initiale
est incrémentée. Les étapes citées depuis le point trois sont alors reprises.

8. Une fois le calcul converge, la valeur du titre massique est connue, d’ou la possibilité de
calculer les nouvelles valeurs de pression en sortie du liquide primaire et secondaire. Cette
pression est basée sur un calcul complexe faisant appel a la théorie de Lockhart et
Martinelli pour la perte de pression par frottement en diphasique, Panchal pour les pertes
de charge en monophasique, et Premoli pour la corrélation du taux de vide adoptée.

9. Enfin, le modéle effectue une comparaison entre ces nouvelles valeurs de pression et
celles initiées au départ. Si la valeur absolue de la différence est supérieure a la valeur
tolérée, fixée a 0.0005, le point deux dans la programmation est a nouveau repris.

Coolant Side Condensation Side

1

’I‘cnnl P

Figure F. 1: Schéma typique de la condensation sur une paroi froide
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Annexe G (Calcul de la pression)

Pression (bar)

] 500 1000 190 2000 2500 3000 3500 400C 4500

h Enthalpie spécifique (J/kg)
Ve

Figure G. 1: Diagramme P-h de Mollier.

Développement théorique de la méthode :

a) Enthalpie spécifique du mélange diphasique :

Hacc_V6(t) (G 1)
macc_v 6 (t)

h\/6(t) =

H.. vo(t) est I’enthalpie du mélange a I’instant t, obtenue a I’aide de 1’équation (IV.44).
M, vs(t) €st la masse du melange calculée a chaque instant t gréce a I’équation (1V.42).

b) Volume spécifique du mélange diphasique :

V6 (G. 2)
macc_V 6 (t)

Vve(t) =
c) Construction du polynéme d’ordre 12

Le volume spécifique du mélange v,,(t) peut aussi s’exprimer comme :

Vs () =XV (R (1) + (LX) V'(R,5 (1)) G. 3)

L’enthalpie spécifique du mélange h,,(t) peut s’exprimer comme :

hys® = X0 (R (1) +(@-%)-h'(R(1)) G 4
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Remarque sur les fonctions thermodynamiques:
v, h"v' et h' sont respectivement le volume et 1’enthalpie spécifique de la portion vapeur
dans le mélange et le volume et I’enthalpie spécifique de la portion liquide du mélange. Ces

quatre fonctions thermodynamiques sont toutes exprimées en fonction de la pression R/e(t) a

I’aide des interpolations polyndmiales, chacune d’ordre 6. Toutefois, la précision nous a
imposé de développer des interpolations sur plusieurs intervalles de pression.

e Pour v' deux intervalles de pression ont été distingués :

6 .

- Si R, €[0,05] alors: Vv (R(t)=> vi,-Ri(t)
i=0
6 .

- Si R e[056] alors: V(R,(t)=D Vi, Ris(t)
i=0

e Pour v" quatre intervalles de pression ont été considéreés :

6 .
Si R,ee[0.01612,0.056079] alors : ( Vs(t)) ZV.,l'R/'e(t)
i=0
6 .
- Si R, €[0.056079,0.5] alors: V"(Rg(t))=D Vi, Rjs(t)
i=0
6 .
- Si Rs€[05.2] alors: V"(Rg(t)) =D Vi3 Ris(t)
i=0
6 .
- Si R, <€[2,6] alors . V"(Rg(t)) =D Vi, Ris(t)
i=0
e Pour h' deux intervalles de pression ont été distingués :
v 6 .
- Si R, €[0.01612,0.5] alors : )= hi-Ris(t)
i=0
6 .
- Si R <[0.5,6] alors: ' (Rs(t))=>_h, Rst)
i=0
e Pour h" quatre intervalles de pression ont été considérés :
6 .
Si R, €[0,0.5] alors: h"(R,(t))=> h, R ()
i=0
6 .
Si B, €[0.5,6] alors: h"(R(t)) =D h,-Ri(t)
i=0
Les deux équations (G. 1) et (G. 2) s’écrivent alors :
6 ) 6 ) (G. 5)
Vve(t) = X'|:Zvi,j 'R/Is(t)}‘F(J-_ X)'|:Zvi,j : Rlls(t)}
i=0 i—0
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(G. 6)

hl,j ' Pvis(t):|+(1_x)'{

h/e(t)zx'{ hl,j'Pvies(t):|

6 6
i=0 i=0

Avec j ’indice associé a I’intervalle de pression de travail.

A partir de ces deux équations, et quelques arrangements, nous sommes en mesure d’obtenir
I’équation polynomiale d’ordre 12, d’inconnue la pression du mélange P, (t) :

Vva(t)'[(ihi"'" 'Pviﬁ(t)j‘[ihij ' Pvie(t)ﬂ—{[iwﬂ . R/ie(t)]'[hve(t)—(gh;yj .pvie(t)m ©

d) Titre massique du mélange diphasique
La résolution de 1’équation (G. 7) donne, a chaque pas de temps, la valeur de la pression
R, (t). Cette valeur étant connue, la détermination du titre massique est alors aisée :

(G. 8)

Vve(t) _[iviu,j ) Pvie(t)j

X(t)=7= :
[_ Vil,j'Pvie(t)]_( VIjPVIG(t)]

e) Latempérature du mélange diphasique

Cette température est obtenue directement a partir de la pression R,e(t), puisqu’on suppose

que le mélange liquide-vapeur est dans un état de saturation. La pression et la température
sont alors liées par I’interpolation suivante :

P, (1)-1078 Y P,(1)-0173Y R, (t)-003264 ) G. 9)
T, (t) =367.5-exp —[Lj +125-exp —[Lj +38.87-exp —(L)
1,081 04797 0.1967
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Annexe H (PAG)

Ingredients and services for the formulation

Lumarfrance e b frue b psrre
: [ Technical data sheet | A

PAG C 150

J

Desciption :  PAG C 150 is a high performance water soluble polyalkylene glycol basestock
with 2 viscosity of 133 mm3/s at 40°C.

Applications ;: * Gear, bearing and calender lubricants
s Compressor lubricants
= M'WF

Typical characteristics :

Unit Typical Value .
{ Unieé J Walewrs bypiguses o
Appaarance Colorless to slightly .
Azpect yellow liguid B
Viscogity at 40°C
wmﬂr & 40°C mme /5 133 E
" s
“mmwté gtltungcc mm? J g 25.5 .
Viscosity index v
Indice de viscosibd 230 x
Pour point -
Point d'droulement =C - 48 A
Density at 20°C N =
Masse volumigue & 20°C g9/ em 1.051 7
Refractive indax at 20°C P |
Indice de réfraction & 20°C .
Vapour préessune at 20 °C
Pression de vapeur & 20 ®C mirmkg < 0.001
Water content
Temeur &n eau o < 0.25
Flash point COC -
Point dclalr COC C 240

The yfbwmation provided i hared an our presenr moviledipe as gutdance for prodasr nse and believed e be acourare, bat no represontason of WarranRty as
B0 omplenames ar aocuracgy b made The dew reportad do Rar comrtinine @ guaoraniee and ave given e good ok I i che wer's respansibitiny o
underiake thelr own fests and amehats i derormime the radabiiity of there producs for felr owe pardonler purpase. Juatine of prodecr & puaranieed wader
LLALAR (Fenerad Comdinons af Zale. Evising propersy mighes, oy e be abseroed.

Lumar Framoe Lumar Qubmilca Lumar Italka
& avenue Effel Milsnesakt, 3%-27 4L 1a. Str. Comunale Fer Campagra n™5
7420 Carridres sur Seine 0B0L Y Baroziona L0078 San Colombano Al Lamibro
Franoe Espafia {Milama) - Irala
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Annexe | (Une démonstration)
Etablissement de la formule :

d(mli Co Th) . .
q (';’t’"q CoH,-H,1Q+V.P

En général la chaleur spécifique C,est définie telle que :

oH
(5 =m0

En dérivant cette expression par rapport au temps on obtient :

PHT,H) _9(m®):-c,)
goT ), ot

Théoreme :
Théoreme de Schwarz : Soit f, une fonction numérique de n variables, définie sur un

ensemble ouvert U de R". Si les dérivées partielles existent a l'ordre p et sont continues en
un point x de U, alors le résultat d'une dérivation a I'ordre p ne dépend pas de I'ordre dans
lequel se fait la dérivation par rapport aux p variables considérées.

Dans le cas particulier de notre fonction H(T,t) on obtient :

PPH(T,t))  &*H(T,1)
otaT - oTat

Cette équation devient alors :

FPH(T,H) _a'm(t)-c,
atet ), ot

M =C am_(t)_}_m(t)a&
aTet ), ¢ at ot

Hypothese
Supposons que la chaleur spécifique c, est constante. En effet, cette hypothese est bien

vérifiée, puisque le c, varie tres peu avec la pression et la température dans le domaine de

fonctionnement de la boucle fluide diphasique a pompage mécanique.
Onaalors:

m = m(t).c
oTat ), ’

Apreés intégration de cette équation par rapport a la variable température en obtient la formule:
H=m(t)-c,-T
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Annexe J (Théorie des bond graphs)

Généralités sur les bond graphs

1. Définition.

La méthodologie de la modélisation par bond graph est basée sur la caractérisation des
phénomenes d’échange de puissance au sein d’un systéme. Cette méthodologie consiste a
exprimer les puissances dissipées sous forme d’un produit « flux-effort », les sous systémes
étant liés par des jonctions de type « 0 » ou « 1 » afin de reproduire les échanges au sein du
systeme (Karnopp & Rosenberg 1975) et (Dauphin-Tanguy 2000).

Il existe aussi quelques bond graphs, que nous verrons plus loin, ou le produit « flux-effort »
ne correspond pas a une puissance. lls sont appelés « pseudo bond graphs », et sont utilisés
principalement pour la modélisation des phénomeénes rencontrés en génie des procedés
(thermiques, chimiques ...).

Les bond graphs permettent, a partir d’'un systéeme physique quelconque, d’obtenir une
représentation graphique indépendante du domaine physique étudié. La construction d’un
modele bond graph est réalisée en trois étapes.

La premiere consiste a décomposer le systétme a modéliser en sous-systemes associés aux
différents composants technologiques. L’interconnexion des composants est assurée par des
variables de liaison. Cette représentation est appelée bond graph a mot ou word bond graph.
On peut dire que c’est 1’étape technologique de la modélisation.

La deuxiéme étape consiste a reproduire graphiquement tous les phénomeénes physiques pris
en compte dans les hypothéses de modélisation. A ce niveau 1’outil bond graph a vocation
pluridisciplinaire, permet par sa nature graphique a I’aide d’un langage unique de mettre en
évidence la nature des échanges de puissance dans le systeme, tels que les phénoménes de
stockage, de transformation et de dissipation d’énergie. L’ordre et le type de dynamique du
systeme sont directement déduits du modéle bond graph. Enfin, grace a son caractere évolutif,
la structure du modeéle graphique obtenu, peut étre modifiée par simple ajout d’éléments (de
frottement, d’inerte, compressibilité,...etc). Ce niveau constitue une étape physique.

La troisiéme étape consiste a écrire les lois constitutives des composants ou des phénomenes,
en tenant compte des causalités affectées, c¢’est la représentation mathématique (Djeziri et al.
2009).

2. Eléments Bond Graphs a un port

2.1. Représentation

Dans chaque systetme fermé, il y a non seulement conservation de 1’énergie, mais aussi
continuité de puissance. On représente le flux d’énergie entre deux systémes A et B en liaison,
par un lien de puissance, désigné par le symbole visible sur la Figure J. 1 qui caractérise le
”bond” (ou lien) du bond graph. Le sens de la demi-fleche correspond a la direction de la

puissance « P » échangée.
€
T/ R,C,1

Figure J. 1: Représentation d’un élément bond graph 1 port.
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2.2. Utilisation des variables dans la modélisation bond graph.
Les variables mises en jeu dans la modélisation par bond graph sont:

Variables de liaison : la puissance échangée « P » s’exprime par le produit de deux variables
dites de puissance, I’effort (e) et le flux (f): P =e.f

Domaine Effort Flux Impulsion Déplacement
[Unités] [Unités] [Unités] [Unités]
e(t) f(?) p(t) q(t)
Electrigue Tension Courant flux magneétique | charge
électrique
[Volt] |Ampere] [Weber] [Coulomb|
mécanigue Couple Vitesse Impulsion Angle
de rotation angulaire angulaire
[N.m)] [Rad/s] [INV.s] [Rad)]
mécanigue Force vitesse linéaire impulsion distance
de translation [_-"\r"] m;s [N.S] m]
hydraulique Pression débit volumique impulsion de Volume
[Pa-] :ms_,.f"s] pression [Pa.s] m3
Thermique Tempe- Flux de chaleur - Energie calorifique
—rature [K] [J/5] []
Thermody- Tempe- Flux d’entropie - Entropie
namigque —rature [K] [J/(K.S)] J/K]
Chimique Potentiel Débit molaire - Nombre de moles
chimique

Tableau J. 1: Variables utilisées dans la modélisation bond graph.

Variables d’énergie : elles sont définies par les relations intégrales suivantes :
p(t) étant I’'impulsion ou la quantité de mouvement généralisé :

t

p(t) = fe(t)dt+ p(0) (1.1

0
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q(t) le déplacement généralisé :

(.2

a(t) = f F()dt + q(0)
0

La signification des variables citées pour les principaux domaines est indiquée dans
le :Tableau J. 1.Par ailleurs, on distingue les éléments bond graphs suivants : passifs, actifs, et
de jonction.

2.3. Eléments passifs

Ils dissipent de la puissance. La demi-fleche est normalement représentée entrante dans ces
éléments. Ces éléments sont désignés par « R », « C » et « | ».

Résistance « R »: modélise tout phénoméne physique liant I’effort et le flux. Citons a titre
d’exemple : résistance électrique, diode, restriction hydraulique, frottement, résistance
thermique. La loi liant le flux et I’effort peut étre linéaire ou non linéaire et est sous forme:

&.(r,f)=0 (.3

Exemple A.1.1:
La loi d’ohm en électricité: U = R * i, ou la loi de Bernoulli en hydraulique : P = K. V2.

Les représentations graphiques respectives sont données par la Figure J. 2.

u P=R-h
Hml’z
R
R

P
u -
—= RR, = Ry
@ ®)

Figure J. 2: Représentations graphiques d’un élément R.
Capacite « C »: modélise tout phénomene physique liant 1’effort au déplacement; exemple :
ressort, condensateur, accumulateur, réservoir de stockage, phénoméne de compressibilité.

« C » est un ¢élément de stockage d’énergie.

(. 4)

®.(e,q) = 0 ou @, (e,ff(t)dt) =0

d

1,. . . s
Exemple: u=fidt ou u= ¢  enélectricité.

P = % en hydraulique.
Les représentations graphiques respectives sont données par la Figure J. 3.
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— C:.C, ?-' C:Al(pg)
(@) (b)

Figure J. 3: Représentations graphiques d’un élément C.

Inertie « I » : modélise tout phénomeéne d’inertie liant le flux a I’impulsion. « I » est un
¢lément de stockage d’énergie. Exemple : masse en translation, inductance. La relation est de
la forme:

& (p,f) = 0 ou @ (f,Je(t)dt) =0 (J.9)

Exemple: u=~L— ou & =1L.i en électricité

P=2v en hydraulique.

£
A P
F
A
P-R-P,
" P *dl
T" I'L IJ'? . i}A{I]
(a) (b)

Figure J. 4: (a) Exemple électrique, (b): Exemple hydraulique.

Les éléments « I » et «C» sont tous les deux associés a un stockage d’énergie. Mais
contrairement a « C », dans 1’élément « | », I’énergie ne se conserve pas lorsque la variable du
flux disparait : 1’énergie est stockée grace a la dynamique du systéme.

2.4. Eléments actifs.

Les éléments actifs sont des sources qui fournissent de la puissance au systéme. On distingue
les sources d’effort « Se » (tel que générateur de tension) et les sources de flux « Sf»
(générateur de courant, vitesse appliquee). On les designe par la Figure J. 5. L’orientation de
la demi-fléche est fixée et supposée toujours sortant de la source.
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] — U, =% MSfm——
Se —— U, — VS e
(@) (b)

Figure J. 5: Eléments actifs. (a): Sources d’effort et de flux. (b): Sources modulées d’effort et de flux

2.5. Eléments de jonction.
IIs servent a coupler les éléments « R », « C » et « | » et composent la structure du modeéle. Ils
sont conservatifs de puissance.

Jonction 0: associe les éléments soumis au méme effort, ce qui correspond a des éléments en
série en mécanique (méme force) et en paralléle en hydraulique et électricité (méme tension,
méme pression). La jonction et la loi constitutive sont données par la Figure J. 6.

Figure J. 6: Jonction 0. (a): Systeme mécanique. (b): Systéme électrique. (c): Systeme hydraulique.
Jonction 1: elle associe les éléments soumis a un méme flux. Elle représente des éléments en

paralléle en mécanique (méme vitesse) et en série en électricité et en hydraulique (méme
courant ou méme débit volumique).

Dans les deux jonctions, nous avons une conservation de puissance qui est exprimée par le
bilan des puissances.

n

Zai.ei.fi =0 (J. 6)

i=1

Avec ai = +1 suivant que la demi-fléche est entrante ou sortante de la jonction.
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a ! b
P& B p R
E
R, 7 -
g
R:.R'I
C:lk A
Fe |3 Rl N7 '!
F wm
SeFl) — > ] —> I Ay | sebe oy 1— § |
Fp_Li SeE(M) £ ] v ‘FI«F v 2%
i _ 2
BEh m,L 1
BRy
@ ®  RE, ©

Figure J. 7: Jonction 1. (a): Systeme mécanique. (b): Systeme électrique. (c): Systeme hydraulique.

3. Eléments bond graphs a 2 ports (Osta 2005)

3.1. Transformateur TF.

L’élément « TF » est un élément a deux ports qui modélise les éléments transformateurs de
puissance tels qu’un transformateur électrique, un systéme d’engrenage ou un bras de levier
Figure J. 8. Si le module « m » n’est pas constant, le transformateur est dit modulé et est noté
par « MT F », la variable « m » peut alors étre continue ou booléenne (0,1).

L= 0
| BIE |-
L= T
m 1y
TF
il - 1'm i1 -
@

Figure J. 8: Elément TF. (a): Transformateur électrique. (b): Piston hydraulique. (c): Levier.

3.2 Gyrateur GY.
Cet élément est un 2-ports représenté par la Figure J. 9.

i
I. o U = o
ing

Figure J. 9: (a): Gyrateur. (b): Gyrateur modulé.
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3.3 Multiport R thermodynamique (Osta 2005)

Les phénomeénes de dissipation d’énergie sont modélisés par un élément deux ports R qui met en
ceuvre des lois matricielles. Les principaux phénoménes modélisés par le multiport R sont le
changement de phase de la vapeur (I’évaporation et la condensation de la vapeur), la convection
d’un fluide a travers une restriction hydraulique (conduite, vanne, filtre, ...), etc...

Les causalités peuvent étre quelconques, mais dans le cas genéral, les efforts amont et aval sont
imposes, et on determine les flux hydraulique f, et thermique f,

Causalité conductance

La causalité conductance est naturelle dans un élément résistif de type convection dans une
conduite ou conduction thermique. En effet, c’est le flux massique transféré qui est la
conséquence d’une différence entre les efforts amonts et avals (gradient de pression, température,
potentiel chimique...). Dans notre cas, nous avons quatre entrées et quatre sorties choisies en
fonction des causalités affectées a cet élement : les efforts amont et aval sont imposés, et on
détermine les flux thermiques H et hydraulique m . Un modeéle bond graph et un schéma bloc de
simulation du multiport R en causalité conductance sont représentés sur la Figure J. 10. Les liens
bond graphs sont entourés par des anneaux pour représenter le couplage des énergies. SE
représente les sources d'effort imposées par I'environnement (la température et la pression) : SE =

[PT].

E—» > m
p,—> R " i,
YD ”FH =R E PRNNGES T, (h)—>| — 5
T, (hy)—»] —> 5,
(@) (b)

Figure J. 10: (a) Modéle Bond Graph d’un multiport résistance en causalité conductance, (b) Schéma Block
de simulation

En général, le 2-Ports R en causalité conductance met en ceuvre des lois matricielles :

Tty Dp(A.1.T.T5)
7, D, (F.5.1,.T,)

H | |@x(R.B.T.T)
H, ©py(A.P.1.T7)

ou les indices 1 et 2 correspondent respectivement aux positions amont et aval de la résistance.

Les quatre relations sont non linéaires et dépendent du phénoméne physique modélisé (saturé,
sous saturé) . La continuité sur la restriction conduit a I’égalit¢ du débit massique et du débit
d’enthalpie, comme exprimé par 1’équation (J. 6) . T1est la température a I'entrée de la restriction
et Cr la chaleur spécifique a pression constante. Dans le cas iso thermique, la continuité sur la
restriction conduit a I’égalité du débit massique et du débit d’enthalpie, on a :

m
,=H,=H=m-C_-T,, T,=T, 3.7
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Les relations constitutives peuvent étre écrites sous la forme :
| | D (R.PT.T5)
H| |®p@P.P.T,.T,) (.8)

Dans la littérature le multiport R se modélise par la Figure J. 11 (a) Karnopp et al. (1990) et (b)
Ould Bouamama et al. (1997).

Ry
B R W AP—TF
Yy R Py P, | | P,
T T, my 1 M,
(@) L p oD (b)
A, H,

Figure J. 11: Modé¢le non linéaire d’un Multiport R.

3.4 Multiport RS

En bond graph, le symbole R signifie un élément dissipatif quelconque. Pour inclure les effets
thermiques, on ajoute a celui ci le symbole S comme source d’énergie. L'élément RS prend en
effet en compte la génération de la chaleur. Cette structure conserve la puissance et le phénomene
associé est irréversible. L’élément RS modélise tout type de résistance qui génere de la chaleur, il
se manifeste surtout par échauffement dans les phénomeénes de frottement. On distingue le
frottement mécanique, hydraulique, ou électrique dans une résistance. Le modéle bond graph de la
dissipation de I’énergie thermique dans une restriction hydraulique a été considéré Cette section
considére la dissipation de I'énergie thermique dans une restriction thermo fluide.

La Figure J. 12 représente le multiport RS en pseudo BG. Le flux thermique généré par la
résistance par échauffement est représenté par le lien thermique

T, -Q . En effet, I’augmentation de la température est souvent importante suite a une variation de
la pression. L’énergie hydraulique P-V provoque un échauffement du fluide. Sur le modele bond
graph, le flux d’énergie dissipée par échauffement Q modélisé par le multiport RS s'ajoute donc
directement a la puissance thermique convectée H,. La température moyenne T2 du fluide est
alors calculée par I'élément C de capacité thermique global C:.

‘P,_ | 1 | B
1 7% | | N 2
™ aPim "
RS T,
T;THI e
Il . T T: T: 4
——— 1 > ppr: B> Msee Hi— 0 —
3 H__ Hl I HE
Cr

Figure J. 12: Bond graph de la dissipation de I'énergie thermique par une restriction
thermo-fluide en utilisant un Multiport RS.
Les équations constitutives déduites du modele bond graph donnent alors :
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)=(P-P W
0 (11’1 B) 5 (.9
;) =_[(Q+Hl—Hl)dr+T1(O):—'+T3(0)

- me,

avec, H,la puissance thermique convectée a la sortie de la résistance hydraulique, U 1’énergie
interne et m la masse du fluide dans le systéme.

3.5 Multiport C thermodynamique : accumulateur d’énergie
La Figure J. 13 représente la représentation symbolique d’un accumulateur général soumis a

des flux thermiques par convection H(i=1..n), par conduction Q(j=1.r) et des flux
hydrauliques r, (k =1..m). n et r sont le nombre des ports de flux par convection et par conduction
respectivement. m, et H, sont respectivement le flux de sortie hydraulique et thermique. Dans les

processus industriels, les multiports C représentent des accumulateurs d’énergies (chaudiere,
réservoir, ballons...) et sont associés a un stockage d’énergie thermique et hydraulique.

Wy H;

Figure J. 13: Représentation Symbolique d’un Multiport C.

En pseudo bond graph, le multiport C en thermodynamique mis en causalité intégrale comporte
deux variables d’état : la quantité d’énergie thermique Hc (associée a la tempeérature) et
hydraulique (la masse mc). Les équations constitutives d'un multiport C sont:

{Pﬂ_ @Cl(((EJfrk.EHi-.E .J-.h"?o-Hg ]df] (3. 10)
Ie

- (qu ity ZH,. T Q, .1, . H, }dr)

ou Pc et Tc sont la pression et la température du réservoir respectivement. En vrai BG, les
variables d’états sont le volume de I’accumulateur V et I’entropie S. Les variables de puissance du
multiport C sont la température (ou ’enthalpie spécifique) et le flux d'entropie (ou le flux
d’enthalpie sur le lien thermique et la pression et le débit volumique (ou massique) sur le lien
hydraulique. Ce phénomene de couplage entre les effets thermiques et hydrauliques est plus
important pour les gaz. Les fonctions @, et ®., sont non linéaires et dépendent de 1’état

thermodynamique du fluide (état saturé ou non saturé).

3.3. Liens d’information.

Lorsqu’une des variables effort ou flux est tres faible, la puissance transmise est négligeable,
on représente alors le signal transmis (par un capteur, un intégrateur, un sommateur) par un
lien d’information Figure J. 14 (c). Les capteurs d’effort D : De, et de flux D : Df sont
représentés par la Figure J. 14 (a) et (b).
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f
(a) (b) (c)

»D e=0
e Dr Il'_,—p
f=0

Figure J. 14: (a): détecteur d’effort et (b): détecteur de flux. (c): Lien d’information.

4. Notion de causalité

Une propriété importante du bond graph par rapport aux représentations graphiques est la
possibilité de mettre en évidence les relations de cause a effet au sein du systéme. Celles-ci
sont mises en évidence par le trait causal placé perpendiculairement au lien. Le trait indique
par convention le sens dans lequel 1’effort est connu, le flux étant toujours considéré comme
connu dans le sens opposé au trait causal.

Dans notre cas Figure J. 15 (a), « A » applique a « B » un “effort” e, qui réagit en envoyant a
« A » un "flux” f. L’effort imposé par « A » est une donnée pour « B ». La notion de causalité
en bond graph permet de résoudre le niveau algorithmique de la modélisation en choisissant
par exemple des causalités intégrales (la résolution numérique d’une intégration étant plus
simple que la dérivation). Soulignons que la position du trait causal est indépendante du sens
de la demi-fleche.

® (& . £
= B

@ A

® (2 ‘
p L=P Bl

P, =%j?_,dr+ﬂ]

(®)
£ est connu pour A
£ est connu pour A
e
B A - B
f =
est B ]
f est connu pour fest conmu pour B

(©)

Figure J. 15: Causalités en bond graph. (a) Effort connu pour B. (b) Flux connu pour B. (c).

1.4.1. Reégle d’affectation de la causalité.

Les relations de cause a effet associées a leurs schémas bloc ainsi que les régles d’affectation
des causalités pour les éléments de bond graph sont présentées par le tableau Tableau J. 1. La
procédure d’affectation des causalités SCAP (Sequential causality application procedure) est
effectuée comme suit :
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=

w

Affecter la causalité aux sources.

Mettre les éléments « 1 » et « C» en causalité intégrale et affecter la causalité
obligatoire sur les « R » non lineaires et répercuter sur I’environnement. On essaiera
toujours d’affecter aux éléments « C » et « | » une causalité associée a une loi de type

intégrale car il est plus aisé et plus robuste d’intégrer que de dériver.
Affecter les causalités aux jonctions 0,1, T F, GY.

Affecter les causalités aux éléments « R » linéaires en fonction des possibilités

restantes.

Rechercher les conflits de causalité. En cas de conflit, reprendre en 2 et modifier la
causalité sur I’élément « | » ou « C » origine du conflit. Quelquefois, on est contraint
d’ajouter des éléments « C » ou « | » (pouvant représenter un phénomeéne physique)

pour obtenir une causalité intégrale.

Element Eond graph Causal equation Bloc diagrams Eule
Effort i I | Systime ;a: hmffrzeﬂ?é}ﬁm (:E
sonrce Se:e —=} & known P opp— de flux) est une domné
Flow € ‘_ISym.n_‘ Cﬁi:ﬂmfﬂfﬂlﬁxﬁﬁﬁi?:: i
gle : La causalité es
source Stf —= f lmovwm SEf =" obligatoire
Syt () Un seul effort peut donner
EJ-E:! | fi=—+) T =5 sa valeur aux autres, (ici e;
Junction 0| L o %2 s f—Q >
e f, 0 £ €= 4 e,—=e | € | Régle Un seule tmit
f.;j:hj fi=—f+fi—Ja e—sle, — g 8 ;maipm; de la jonction
8, = g @€ -
g ==() Un seul flux peut donner sa
. E:JEA . fA=h g; =) E t=pe; | valeur aux aufres (a1 f; ).
. 1 3
function 1 I? 1 I?' f3= 1 el Régle: Un seul lisn sans
! f4-1;43 fa=h fa=h| Ff |trait ml;s:ﬂ prés de In
oy =—ey+e3—ey fi=slf = firef |[J7°
f-i = f| f4
& =may By=t[m  O]r=e
8 ey { Un effort et un flux sont
If ='::[.-F|f r f2=mfh ‘ﬁ*[ﬂ m_*fﬂ m&mTF
1 2
1 -
TF = g,—» 1 >,
“ m . ! ; 0 Régle - Un seul trait
f TF %2 1 1 prés de TF
S TF 2 Py o L
_ﬁ_ m fj ..rl m f! fj-. m | *‘_ﬁ_
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=rfa Sa - =y Deux flux ou deux
oG { [r ul e _ou
A T f €3 = 1. fi=e |0 rlles, :}Y sont Iy m
1
GY rfl =—g 51* _l n_*ﬁ
. ey ; v Régle = Deux trait ou
T{(}:}’T f = e P _ =] aucun trait prés de GY
e
o =G le=wc(fit)=+cla) f—rf2 [ fir}e Casalité intégrale
d | _ d P
—* icc r=2E2E) |—egEdE=rs Couatid dérivée
& f==2;(jedt)=2(p) & edt Caunsalite inté,
— L € k) I usalité intégrale
: o | et ] préferenscle
|T’ 1 f—mE{-lellff}}—r 2| Camsalité dérivée
|Ta'...1t:R1 e=®5(f) N e | Cansalité résistance
R
%4 R:R, f — ‘I’_ll {e) & f Causzalité conductance

Tableau J. 2: Causalité des éléments bond graph.

1.4.2. Chemin causal.
Définition : Un chemin causal dans une structure de jonction (0,1,T F ou GY) est une

alternance de liens et d’¢léments de base (« R », « C » ou « | »), appelés nceuds telle que tous
les nceuds ont une causalité compléte et correcte, et deux liens du chemin causal ont en un
méme nceud des orientations causales opposées. Suivant la causalité, la variable traversée est
I’effort ou le flux. Pour changer cette variable il faut passer par un élément de jonction GY, ou
par un élément passif (« I », « C » ou « R »).

Définition: Un chemin causal est dit simple s’il est parcouru en suivant toujours la méme
variable. Il existe donc pour une méme séquence de liens et de nceuds, deux chemins en
suivant soit I’effort soit le flux Figure J. 16.
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Figure J. 16: Chemin causal simple en suivant I’information “effort”— ou I’information flux
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pompage mécanique avec validation expérimentale

Cette thése s’inscrit dans le cadre du projet FUI THERMOFLUIDE-RT impliquant des Grands
Groupes (Zodiac DS, Safran Hispano, MBDA), des PME (Atmostat, ADR, ControlSys) et cing
laboratoires (CRIStAL, LML Arts et Métiers Paris Tech, LEGI Grenoble, LMT ENS Cachan, CEA-
Liten Grenoble). Le but est d’étudier un nouveau systéeme de refroidissement de 1’électronique
embarquée. La technologie retenue est celle d’une boucle fluide diphasique a pompage mécanique
(BFDPM). La thése étudie la modélisation dynamique et la validation expérimentale des composants
de la boucle. Ceci permet de prévoir I’efficacité du systéme a partir de ses paramétres d’entrée,
d’analyser les problémes de régimes transitoires, et de proposer un outil de dimensionnement. La
méthodologie bond graph est retenue a cause du caractére multi-physique des composants. D’abord,
la problématique de base et le contexte sont présentés. Ceci permet d’introduire la solution retenue,
celle des BFDPM. Les objectifs de la thése sont décrits. Ensuite, une description du banc
expérimental développé est proposée. Les trois chapitres suivants sont consacrés a 1’étude théorique
et expérimentale des équipements de la boucle. Chacun de ces chapitres commence par 1’état de ’art
sur les travaux de modélisation et les corrélations des coefficients d’échange et des pertes de charge.
Une seconde partie décrit les phénoménes et les équations. Une troisiéme partie est réservée a la
validation des modeles. Un dernier chapitre récapitule les travaux de couplage des modéles
dynamiques validés séparément. En conclusion, un récapitulatif des contributions est effectué. Des
perspectives a court et moyen terme sont proposées.
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cooling system for embedded electronic components. The technology chosen consists of a two-phase
fluid loop mechanically pumped (TPLMP). The thesis deals with the dynamic modeling and
experimental validation of the cooling components. The developed dynamic model allows predicting
the efficiency of the cooling loop, to conduct the study of transitional regimes, and provides an
original tool dedicated to design the loop components. The bond graph methodology is adopted
because of the multi physics character of the studied components. First, the basic issues and the
industrial context are presented. This allows introducing the chosen solution (TPLMP). The objectives
of the thesis are described. Then, a description of the rig test is proposed. The following three
chapters are devoted to a theoretical and experimental study of the loop equipment. Each chapter
begins with a state of the art on modeling and correlations of the heat exchange coefficients and losses.
A second part of the chapter describes phenomena and equations. A third part is dedicated to the
experimental validation. A final chapter presents the coupling works of dynamic models validated
separately. Finally, a summary of all contributions is made. Prospects for future developments in short
and medium term are proposed.
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