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Introduction geneérale

Les phénomenes de transfert simultanés de chaleur et de masse lors de I’évaporation d’un film
liguide en convection naturelle sont présents dans un grand nombre d’applications
industrielles telles que le froid, la climatisation, les réacteurs chimique, le refroidissement des
appareils électroniques, le dessalement de 1’eau de mer, les piles a combustible.... L’étude de
ces phénomenes est toutefois complexe du fait que plusieurs parametres interviennent dans les
écoulements avec changement de phase tels que la vitesse et la température de la vapeur, la
température de la paroi, la pression, la nature du fluide.... Cependant, la résolution et la
compréhension des mécanismes de transfert couplés de chaleur et de masse lors de
I’évaporation par convection revétent un grand intérét et font 1’objet de nombreux travaux

expérimentaux et numériques.

L’objectif essentiel de la plus part de ces travaux est la détermination des gradients de
température, ou de concentration de vapeur, entre une paroi et un fluide ou au sein d'un fluide,
qui sont a la base de la convection naturelle. Dans la pratique, la surface d'échange entre un
solide et un fluide joue un roéle primordial sur les transferts qui se développent dans et au
voisinage de ce solide. Il est donc nécessaire de maitriser I'influence de la forme de la surface

d'échange sur ces transferts.

Notre travail a pour objectif de caractériser les transferts simultanés de chaleur et de masse
qui se déroulent lors de I'évaporation en convection naturelle d'un film liquide d’épaisseur
négligeable ruisselant sur une paroi verticale non plane et d'étudier I'effet de cette topologie

non plane sur les transferts thermiques et massiques.

Afin de situer notre travail nous présentons dans le premier chapitre une étude
bibliographique des travaux antérieurs théoriques et expérimentaux concernant 1’évaporation
d’un film liquide ruisselant sur une paroi pour divers géométries et différents types de

convection.

Le second chapitre est consacré a la formulation mathématique de I'évaporation en
convection naturelle d'un film liquide ruisselant sur une paroi non plane. Nous formulons dans
un réferentiel cartésien les équations qui régissent les transferts dans la phase gazeuse ainsi
que les conditions aux limites qui leurs sont associees. Les discrétisations temporelles et
spatiales de ces équations ainsi que les méthodes de résolution utilisées dans le code de calcul

sont ensuite présentées brievement.



Le troisieme chapitre traite, apres une validation de notre code de calcul, 1’évaporation par
convection naturelle d’un film liquide mince avec un transfert combiné de chaleur et de masse
au sein d’un canal vertical bidimensionnel chauffé symétriquement ou asymétriquement a
température constante puis avec une densité de flux de chaleur constante. Les effets de
certains parametres physiques tels que la température de paroi, la densité de flux de chaleur, la
température et I’humidité a I’entrée du canal sur les échanges thermique et massique sont

discutés.

Le quatrieme chapitre est consacré aux résultats concernant un écoulement dans un canal
vertical a paroi ondulée. Différents parametres physiques (la densité du flux de chaleur,
I’humidité relative, la température d’entrée) et géométriques (nombres de protubérances, leurs
positions, leurs formes et leurs dimensions) ont été étudiés pour montrer leurs influences sur

les transferts thermique et massique a I'intérieur du canal.

Une conclusion générale cloture finalement le manuscrit. Elle rassemble les conclusions
partielles de chaque chapitre, les résultats marquants ainsi que les perspectives envisagéees a
cette étude.



Chapitre 1.

Etude bibliographique




1.1. Introduction

Afin de déterminer I’orientation des recherches, une revue bibliographique des études
existantes sur 1’évaporation en convection naturelle, mixte et forcée pour différentes
géomeétries a éte realisée.

L'intérét manifeste pour les transferts couplés de chaleur et de masse par convection naturelle
est suscité par de nombreux champs d'applications qui sont associés a la vie quotidienne, que
ce soit les phénomenes naturels, les applications technologiques et 1’environnement. Pour les
phénomeénes naturels se développant sur une grande échelle, on distingue les courants marins
froids ou chauds, les courants convectifs géophysiques, les mouvements des vents et leur
influence sur les conditions météorologiques. Pour les applications industrielles et
technologiques, on peut citer : les capteurs thermiques, le séchage, la distillation, les séchoirs,
le confort thermique de I’habitat, la climatisation et le refroidissement des composants
électroniques. Dans le domaine de I’environnement, la diffusion des effluents gazeux dans
I’atmospheére, par exemple, est un phénomene dont la compréhension est nécessaire pour

limiter la pollution.

L’étude des transferts couplés de chaleur et de masse a donc suscité ’intérét de plusieurs
scientifiques, cet intérét se traduit par une multitude de travaux aussi bien théoriques

qu’expérimentaux.

Le but de toutes études théoriques et expérimentales relatives aux transferts dans les
écoulements diphasiques est la détermination des profils de la température, de la vitesse, des
fractions massiques ainsi que des nombres adimensionnels qui caractérisent les transferts
thermiques et massiques tels que les nombres de Nusselt latent, sensible et le nombre de

Sherwood.

Les études expérimentales concernant I'évaporation de film liquide dans un canal permettent
de déterminer le coefficient de transfert de chaleur en effectuant un bilan thermique global a

partir des relevés des températures de paroi interne, de I'entrée et de la sortie du canal.

D'un point de vue numérique on rencontre deux approches dans la littérature. La premiere
approche consiste a prendre en considération les deux phases (liquide et gaz). Dans la phase
liquide, les transferts sont décrits par les équations classiques du ruissellement et dans la
phase vapeur par les équations de la convection naturelle ou forcée suivant le type
d'écoulement étudié. A l'interface liquide-vapeur, les transferts sont couplés par les conditions
de continuité des densités de flux de chaleur et des contraintes de cisaillement. L'épaisseur du
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film est déduite de la résolution, par une procedure itérative, de I'équation représentant le
bilan thermique a l'interface liquide-vapeur. La deuxiéme approche consiste a considérer
I'épaisseur du film liquide comme négligeable et de résoudre les équations uniquement dans la
phase vapeur. Dans cette approche on considere qu’a la paroi la vapeur est a sa pression de
vapeur saturante et qu'il y a une vitesse d'évaporation proportionnelle au gradient de la
fraction massique de la vapeur (loi de Fick). Dans les deux approches les équations de
transfert sont en général discrétisées par des méthodes implicites aux différences finies ou la
méthode des volumes finis. Les systémes d'équations algébriques obtenus sont ensuite résolus

a l'aide d'algorithmes tels que celui de Thomas ou de Gauss.

1.2. Etudes numériques

1.2.1. Approche considérant un film liquide mince

Dans cette partie, nous présentons les travaux qui ne tiennent pas compte de la dynamique du
film liquide. En effet, la complexité du probleme qui résulte de la prise en compte des deux
phases a incité plusieurs chercheurs a simplifier I’étude. De ce fait, ils se sont intéressés a la
résolution dans la phase gazeuse tout en supposant que le film liquide est extrémement mince.
Plusieurs configurations géométriques ont été traitées pour différents types de convection

(naturelle, mixte et forcée).

Plusieurs études ont été simplifiées en négligeant les mécanismes de transferts dans le film
liquide. Ainsi les parametres d’entrée du film ne sont pas considérés dans cette approche. Yan
et al. (1989) [1] ont étudié numériquement les transferts de chaleur et de matiére en
convection mixte laminaire entre deux plaques paralleles chauffées asymétriquement. Ces
deux parois sont portées respectivement aux températures Ty et T,. Ces deux plaques sont
mouillées par deux films liquides extrémement minces. La paroi sert alors de conditions aux
limites pour les transferts de masse et de chaleur en considérant une vitesse d'évaporation.
Dans cette étude, une grande importance a été accordée aux effets de flottabilité thermique et
massique pour le systeme air-eau. De plus, les effets des températures imposées et du nombre
de Reynolds pour I’écoulement gazeux sur les phénomenes de transferts ont été examinés. Les
résultats obtenus montrent que les transferts de chaleur sont dominés par le transport latent lié
aux phénomenes d’évaporation ou de condensation le long des parois mouillées. Pour T;
¢levée, une importante quantité d’eau est évaporée dans 1’écoulement d’air ce qui engendre

une augmentation de I'humidité de l'air de I'écoulement. La fraction massique de la vapeur



d’eau au voisinage de la paroi chauffée est supérieure a celle du coté de la deuxieme plaque ce

qui provoque le phénoméne de condensation sur cette paroi.

Ait Hammou et al. (2004) [2] ont étudié numériquement les transferts couplés de chaleur et de
masse par convection laminaire mixte au sein d’un canal vertical dont les parois sont
isothermes et mouillées. Une étude paramétrique a été effectuée sur 1’écoulement d’air en
faisant varier sa température, son humidité et par la suite sa fraction massique qui peuvent
déterminer la nature du phénomene ayant lieu. Ils ont montré que la condensation prend place
lorsque la fraction massique de la vapeur a 1’entrée est plus grande que celle correspondant a
la valeur de saturation au niveau de la paroi. Pour des conditions bien déterminées a la paroi,
une augmentation de la température de I’air a 1I’entrée engendre une légére augmentation du

nombre de Nusselt sensible et une diminution du nombre de Nusselt latent.

Huang et al. (2005) [3] ont analysé numériquement le transfert simultané de chaleur et de
matiére en convection mixte laminaire dans un canal vertical de section rectangulaire avec un
film liquide en présence d'évaporation ou de condensation. Le canal est formé de quatre
parois dont deux solides et isolés, alors que les deux autres sont poreuses et maintenues a des
températures constantes. Leurs résultats montrent que de grandes valeurs de température
engendrent une diminution du coefficient de frottement. Les transferts de masse et de chaleur
augmentent avec le rapport de forme de la section rectangulaire et une augmentation de

[’humidité entraine une diminution du transfert de chaleur.

g Vus de dessus
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Figure 1.1: Configuration géométrique étudiée (Huang 2005)

Yan et al. (1991) [4] ont étudié numériquement I’effet d'un film liquide sur le transfert de
chaleur et de masse par convection laminaire dans un canal vertical. Le canal est formé par

deux plaques paralléles et adiabatiques sur lesquelles ruisselle un film liquide de température



supérieure a celle de 1’air a I’entrée du canal. L’écoulement est descendant. Les résultats
obtenus montrent que le rapport entre les chaleurs latente et sensible transférées est plus

important pour de faibles débits d’écoulement et des températures élevées du film.

Boukadida et Ben Nasrallah (2000) [5] ont effectué une étude numérique des transferts de
chaleur et de masse lors de 1’évaporation dans un canal rectangulaire. Ils se sont intéressés a
I’analogie entre les transferts de chaleur et de masse et & son domaine de validité. Ils ont
montré que 1’analogie reste valable pour des valeurs de température et de concentration en
vapeur assez faibles. De plus ils ont mis en évidence 1’effet du rayonnement thermique sur le

rapport entre le nombre de Sherwood et le nombre de Nusselt.

N. Galanis et al. [6] ont étudié numériquement la convection laminaire mixte avec
changement de phase entre deux plaques planes paralléles mouillées avec un film liquide
d’eau a une température constante inférieure a celle de I’air a ’entrée du canal. lls ont montré
I’importance des forces de flottabilit¢ sur les champs hydrodynamiques, thermiques et
massiques. Ces forces réduisent le transfert de chaleur et de masse et causent le renversement
de I’écoulement prét des parois. De plus ils ont confirmé que le transfert par mode latent est
plus important que celui par mode sensible. Le rapport entre le nombre de Nusselt latent et

sensible est de sept a I’entrée du canal alors qu’il est de trois a sa sortie.

Figure 1.2: Canal étudié (Nicolas Galanis 2012)

Salah EI-Din [7] a effectu¢ une étude numérique de I’effet des forces de flottabilité sur le
développement de la convection mixte laminaire entre deux plaques paralléles verticales
soumises a un flux de chaleur uniforme. Les équations décrivant la phase gazeuse sont
discrétisées par une méthode implicite aux différences finies. Une grande importance est

accordée au rapport des forces de flottabilité d'origine thermique et massique N. Les



principaux résultats obtenus dans cette étude sont interprétés par rapport au signe de N. En
effet, les nombres de Nusselt et de Sherwood augmentent si ce rapport est positif et diminuent
si il est négatif. Les profils de la température et de la concentration sont moins sensibles a ce
rapport que les profils de la vitesse. Ainsi, si N est positif, les profils de la vitesse sont
largement perturbés par les forces de flottabilité d'origine massique. Il a été démontré que le
gradient de pression augmente avec la hauteur des plaques. Plus cette hauteur est grande, plus
I’augmentation est linéaire. De méme 1’augmentation de ce gradient peut étre provoquée par

une augmentation de N.

O. Oulaid et al. [8] ont étudié numériquement la convection laminaire mixte avec changement
de phase dans un canal incling, formeé de deux plaques planes paralléles. La paroi inférieure
est couverte par un film d’eau et Soumise a une température supérieure a celle de I’air humide
a I’entrée du canal alors que la paroi supérieure est considérée imperméable. Les auteurs ont
montré que les forces de flottabilité diminuent le transfert de chaleur et de masse et
engendrent le renversement de 1I’écoulement. Ces résultats dépendent essentiellement de
I’inclinaison du canal. Les conditions d’existence du renversement sont présentées par des
abaques ainsi que des expressions analytiques. Ces abaques et expressions donnent le nombre
de Grashof thermique critique en fonction du nombre de Reynolds pour différentes valeurs
du nombre de Grashof massique ainsi que différents rapports de forme et angles

d’inclinaison.

Lee et al. [9] ont réalisé une étude numérique de 1’évaporation d’un film liquide le long d’une
paroi poreuse d’une conduite rectangulaire verticale. Cette paroi est supposée mouillée,
maintenue a une température égale a 40 C° ou 60 C° et soumise a un écoulement d’air
ascendant et d'humidité relative de 10%, 50% et 90%. Le nombre de Reynolds est de 1000 ou
2000. lls ont montré que le transfert de chaleur le long de la paroi mouillée est dominé par le
transport par mode latent. Les forces de flottabilité engendrent une amélioration des transferts
de chaleur et de matiére par rapport a ceux obtenus en convection forcée pure. Cette
augmentation est liée a 1’¢lévation de la température de la paroi ou a la diminution du nombre
de Reynolds. De plus ils ont constaté que les nombres de Nusselt et de Sherwood élevés sont

obtenus pour une configuration géométrique possédant un grand facteur de forme.

Yan et al. [10] ont étudié numériqguement la convection mixte dans un espace annulaire
vertical. Cet espace a pour rayon intérieur Ry et pour rayon extérieur R,. Les deux parois sont
maintenues respectivement aux températures T, et T, supérieures a la température ambiante.

Les influences des températures des parois mouillées, du nombre de Reynolds pour
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I’écoulement gazeux, du rapport des rayons sur les transferts thermique et massique ont été
étudiées. Les auteurs ont démontré que le transport latent est le mode dominant durant
I’évaporation ou la condensation. Ils ont montré que la présence de la diffusion massique
permet ’amélioration du transfert thermique. A 1’entrée du canal, un nombre de Sherwood

élevé, pour les deux parois, est obtenu pour le systeme ayant le plus faible rapport de rayon.

Laaroussi et al. [11, 12] ont effectué une étude numérique de 1’évaporation d'un film liquide
mince en convection mixte le long de la paroi d’un canal vertical. Deux mélanges binaires de
gaz parfaits et non dilués air-vapeur d’eau et air-hexane sont examinés. Le mélange air-vapeur
d’eau ou air-vapeur d’hexane entre dans le canal a une température €gale ou supérieure a la
température de la paroi et une fraction massique nulle. Les auteurs ont considéré la masse
volumique avec I’approximation de Boussinesq alors que les autres propriétés thermo-
physiques sont maintenues constantes. Ces derniéres sont calculées a une température de
référence Tr obtenue a partir de la température de paroi T, et de la température d'entrée T, en
appliquant la regle du 1/3 : T=Ty-1 /3 (Tw-To). Ils ont montré que pour le cas de 1’évaporation
de I’eau, les forces solutale et thermique sont opposées. Au voisinage de I’entrée,
I’évaporation permet 1’augmentation significative de la vitesse axiale au centre du canal. Pour
une fraction massique a la paroi supérieure a 0.2, la vitesse prend des valeurs négatives au
voisinage des parois mouillées par le film d’eau ce qui se traduit par un renversement de
I’écoulement. Pour 1’évaporation de I’hexane, ils ont montré que la force solutale agit dans le
sens descendant. La diffusion massique provoque une forte accélération de 1’écoulement dans
les couches limites et une recirculation de I’écoulement au centre du canal pour une

évaporation importante.

Vachon M. et al. [13] ont étudié numériquement I'écoulement laminaire permanent en
convection naturelle engendré par les effets combinés des transferts de chaleur et de masse au
voisinage d'une surface verticale humide soumise a un flux de chaleur de densité constante.
Deux méthodes numériques sont présentées : la premiere utilise les solutions affines qui
décrivent les phénomenes en termes de variable de similitude ; la seconde est une méthode
implicite aux différences finies. Une comparaison entre ces deux méthodes est présentée afin
de tester les approximations des solutions affines. Cette étude montre l'influence du rapport N
des forces de flottabilité d'origine thermique et massique et fait apparaitre un nombre de
Grashof combiné qui prend en compte les deux flux (flux de chaleur latent et flux de chaleur

sensible). L'intérét de tels résultats est de fournir des solutions approchees et des corrélations



concernant I'évolution des couches limites dynamique, thermique et massique et de permettre

une résolution simple des problémes d'évaporation en convection naturelle.

Jusqu'a maintenant nous n‘avons reporté que des travaux concernant des parois lisses. Les
transferts thermique et massique qui se déroulent au voisinage d'une paroi rugueuse sont
rencontrées dans plusieurs applications technologiques telles que les capteurs solaires ou bien
les réfrigerateurs. Cependant, les études concernant les parois rugueuses sont moins
fréquentes dans la littérature. Parmi les travaux effectués sur des parois non planes on peut

citer :

Kirati et Paison Naphon [14] ont étudié numériquement le transfert thermique dans un canal
horizontal ondulé formé de deux plaques dont la plaque inférieure est ondulée et soumise a
une densité de flux de chaleur constante. Cette étude a été réalisée avec le modele de

turbulence K-& standard et la méthode des volumes finis. Ils ont montré que pour un faible

nombre de Reynolds la géométrie ondulée ne présente pas un grand intérét pour
I’amélioration du transfert thermique alors que pour un nombre de Reynolds éleve il y a
agrandissement des zones de recirculation, un tourbillon se développe pour former un vortex
transversal et en raison de ce vortex le transfert thermique augmente (le débit augmente ainsi

que la température).

Touhami Abdelhamid et al. [15] ont étudié numériquement la convection naturelle thermique
dans un canal vertical de longueur H et de largeur d dont 1’une des parois présente une
protubérance sinusoidale, positionnée au milieu du canal, de longueur L, et d’amplitude ao.
Cette protubérance est soumise a un flux de chaleur uniforme de densité constante. Les parois
du canal sont adiabatiques et la dissipation visqueuse est négligeable. lls ont montré que
I’influence de la protubérance sur les transferts est d’autant plus importante que son amplitude
et la densité de flux de chaleur qui lui est appliquée sont élevées. Ils ont constaté que pour de
grands nombres de Rayleigh il apparait une zone de recirculation localisée dans la partie
supérieure du canal en aval de la protubérance. Ils ont montré egalement que ce nombre de
Nusselt local est maximal au sommet de la protubérance (zone ou les transferts convectifs

sont les plus intenses).

La modélisation des transferts simultanés de chaleur et de masse le long de parois rugueuses
est plus complexe a mettre en ceuvre que pour une paroi lisse. C'est pourquoi I'on trouve plus

de travaux dans la littérature concernant les transferts de chaleur seuls.
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J. H. Jang et al. [16] ont étudié numériquement les transferts simultanés de chaleur et de
masse par convection naturelle le long d’une surface ondulée verticale. La surface est
maintenue & une température uniforme et a une concentration constante. Les équations
régissant le probléeme sont discrétisées par la methode des différences finies. Les effets de
I'amplitude de I’ondulation, du rapport de flottabilit¢ N et du nombre de Schmidt ont été
étudiés en détail. Ils ont montré que le coefficient de frottement a la paroi ainsi que les
nombres de Nusselt et de Sherwood augmentent avec 1’augmentation du rapport de flottabilité
N signifiant une augmentation du transfert de masse. Par contre une augmentation de
I’amplitude de 1’ondulation réduit les nombres de Nusselt et de Sherwood. Plus récemment J.
H. Jang et al. [17] ont analysé le méme probléme de transfert de chaleur et de masse avec les
mémes conditions en convection mixte. lls ont montré que le coefficient de frottement locale
ainsi que les nombres de Nusselt et de Sherwood augmentent avec les transferts de chaleur et

de masse et donc avec le rapport de flottabilité N.
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Figure 1.3: Représentation schématique du systeme physique (H. Jang)

Rahman [18] a analyseé expérimentalement la convection naturelle thermique et massique le
long d’une surface verticale ondulée. L’augmentation du rapport entre 1’amplitude de la
sinusoide et la longueur d’onde (a/2) provoque une diminution du transfert massique. Le
nombre de Sherwood est présenté par une corrélation en fonction du rapport (a/A) :

Sh=0.915 Ra 0.238 (1 +a/ 1)-0.8577

C. Chang et al. [19] ont examiné la convection mixte d'un fluide non newtonien le long d’une
plaque verticale ondulée. Les résultats montrent que I’augmentation du nombre de Prandtl et
du rapport entre les forces volumiques d’origine massique et thermique conduisent & une

croissance de 1’influence de I’état de la surface sur le nombre de Nusselt.
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Prétot [20] a procédé a une étude théorique et expérimentale de la convection naturelle au
dessus de plaques horizontales de différentes topographies. Les équations de transfert sont
discrétisées a I'aide de la méthode des volumes finis et a 1’aide de 1’algorithme de Thomas.
L’adéquation entre les champs de vitesse et de pression est assurée par I’algorithme
SIMPLER. La topographie de la surface de la plaque modifie la morphologie de I'écoulement
et par conséquent les transferts en son voisinage. Ainsi, les transferts sont, pour une plaque
dont la surface n’est pas plane, moins intenses que dans le cas d'une plaque plane de méme
surface projetée. Pour une plaque dont la surface est décrite par un profil sinusoidal, il
apparait dans les creux de la sinusoide des zones de recirculation dans lesquelles le transfert
de chaleur s'effectue essentiellement par conduction. Des corrélations permettant de décrire le
transfert de chaleur entre la plaque et le fluide, incluant le rapport amplitude sur période des
protubérances, sont proposées.

X. Chesneau et B. Zeghmati [21] ont étudié numériquement la convection naturelle thermique
et massique dans un canal vertical formé de deux plaques verticales dont I'une présente une
protubérance imbibée d’eau soumise a un flux de chaleur uniforme de densité constante. Les
¢quations régissant 1’écoulement sont discrétisées par la méthode implicite aux différences
finies. Les systémes d’équations obtenus sont résolus a I’aide des algorithmes de Thomas et
Gauss. lls ont montré I’existence d’une convection naturelle ascendante au voisinage de la
protubérance et descendante le long de la paroi qui lui est opposée. Cette derniére est d’autant
plus intense que I’espace entre les deux plaques est éleve. Les transferts dans le canal sont
d’autant plus intenses que le rapport de forme de la protubérance et la température imposée a

celle-ci eta la paroi opposée sont élevées.
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Figure 1.4: Géometrie du canal étudié avec protubérance (X. Chesneau)
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1.2.2. Approche considérant un film liquide d'épaisseur non négligeable

Yan et al. [22] ont montré que ’hypothése d'un film extrémement mince n’est valable que
pour des débits massiques trés faibles. Pour un systéme avec un débit important de liquide a
I'entrée 1’hypothése devient inappropriée. Nous présentons dans ce qui suit les travaux tenant

compte des mécanismes de transfert dans les deux phases, gazeuse et liquide.

Yan et al. ont étudié numériquement [23] et expérimentalement [24] le refroidissement d’un
film liquide dans un canal vertical. L’écoulement de 1’air ainsi que le film d’eau ou d’éthanol
sont laminaires et co-courant. Les équations régissant le probleme sont discrétisées par la
méthode des différences finies. Les systémes concernant 1’air et 1’éthanol sont résolus
simultanément. Les auteurs ont démontré que les transferts de chaleur le long de I’interface
liquide-gaz sont dominés par le transport latent du fait de 1’évaporation du film liquide.
L’influence du transfert de chaleur latente sur le refroidissement du film liquide dépend
largement de la température du film a I’entrée et de son débit massique. Les résultats obtenus

numériquement sont en bon accord avec ceux trouvés expérimentalement.

Yan [25] a étudié numériquement les effets du transfert de chaleur par mode latent associé a
I’évaporation d'un film liquide sur les transferts simultanes de chaleur et de masse en
convection mixte laminaire dans un canal vertical. Il a examiné deux différents systemes air-
eau et air-éthanol pour un nombre de Reynolds égal a 2000. Pour une température pariétale
élevée, le nombre de Nusselt latent est important ce qui met en évidence I’importance du
transfert par mode latent associé a 1’évaporation du film. Puisque 1’étude concerne le régime
laminaire pour les deux phases liquide et gaz, I’augmentation des débits massiques de ces
deux phases nécessite d’élargir cette analyse et d’aborder la convection mixte en régime

turbulent.

Agunaoun et al. [26] ont analysé numériquement 1’évaporation d’un film d’eau ruisselant, en
régime laminaire et sans onde, sur une plaque plane inclinée. Les équations régissant le
phénomene sont résolues a 1’aide d’une méthode aux différences finies. Dans ces conditions,
ou la chaleur est fournie par la surface, ils ont montré que I’interface eau-air se comporte, eu
égard a I’écoulement gazeux, comme une paroi rigide plane et isotherme dont la température
est voisine de celle de la paroi solide. Ainsi ils ont mis en évidence I’existence de distance

d’asséchement et leur ordre de grandeur.

En 1994, Yan et al. [27] ont étudié numériquement les transferts de chaleur et de masse le

long d’une plaque inclinée et soumise a un flux de chaleur. Les auteurs ont montré que le
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transport par mode latent est dominant (six fois plus grand que le mode sensible). La
diminution de I’angle d’inclinaison cause 1’élévation de la température interfaciale ce qui
favorise le transfert latent. lls ont montré en particulier que le nombre de Nusselt augmente

avec I’angle d’inclinaison, 1’épaisseur du film et la vitesse de I’air.

K. Fahem et al. [28] ont conduit une analyse numérique des transferts de chaleur et de masse a
I’intérieur d’une cellule de distillation. La cellule est une cavité rectangulaire de rapport de
forme égal a 10. La premiére plaque verticale sur laquelle ruisselle un film d’eau est soumise
a un flux de chaleur de densité constante. La deuxieme est maintenue a une température
constante Ty et joue le role d’un condenseur. Les deux parois horizontales sont supposées
adiabatiques. lls ont modélisé les transferts dans le film liquide et la phase gazeuse mais
également dans les parois solides. Une attention particuliére a été accordée a la conductivité
de la plaque chauffée. Ils ont montré 1’existence d’une zone de condensation de la vapeur
d’eau sur le film liquide. Cette zone est située en haut de la cavité. Ce phénomeéne est lié a

I’intensité du flux de chaleur ainsi qu’au débit de 1’eau d’alimentation.

M. Feddaoui et al. [29] ont étudié numériquement I’influence du phénoméne d’évaporation
d’un film d’eau le long d’un canal vertical sur la protection thermique des parois. Le film
liquide ruisselle en co-courant d’un écoulement descendant laminaire d’air humide chaud en
régime permanant. Les équations dans le gaz et dans le liquide ainsi que les conditions aux
limites associées sont discrétisées a 1’aide d’une méthode aux différences finies implicite. Les
systémes d’équations obtenus sont résolus a 1’aide de 1’algorithme de Thomas. Ils ont montré
que I’augmentation de 1’épaisseur du film liquide obtenue pour des valeurs importantes de
température d’entrée du gaz et du nombre de Reynolds permet de protéger la paroi en

réduisant le transfert de chaleur et de masse entre 1’air chaud et la paroi.

R. Mansour [30] a étudié numériquement le transfert thermique et massique par convection
naturelle d’un film liquide ruisselant sur une plaque plane inclinée et soumise a un flux de
chaleur de densité constante. Il a montré que le transfert par mode latent est plus intense que
par mode sensible. Ainsi, il a montré que la convection naturelle massique est prédominante
au voisinage du bord d’attaque supérieur de la plaque et augmente avec 1I’augmentation de

I’angle d’inclinaison.

Tsay et al. [31] ont étudié expérimentalement et numériquement le refroidissement d’un film
liquide d’éthanol tombant sur une plague verticale isolée thermiquement. Le film est supposé

préchauffé a 1’entrée de la plaque. Un bon accord a été trouvé entre les résultats

expérimentaux et les calculs numériques. lls ont démontré que le refroidissement du film
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liquide est causé essentiellement par le transfert de chaleur par mode latent accompagnant
I’évaporation du film liquide. De plus, si la température du film a 1’entrée est plus importante
que la température du gaz, les forces de flottabilité ascendantes d'origine thermique peuvent
dépasser les forces de frottement a I'interface et les forces de flottabilité d'origine massique.

Dans ce cas, on peut assister au renversement de 1’écoulement dans certaines parties du canal.
1.3. Etudes expérimentales

L’évaporation d’un film liquide en présence d’un écoulement gazeux a fait I’objet de

nombreux travaux expérimentaux :

Cherif et al. [32] ont réalisé une étude expérimentale de 1’évaporation de deux films liquides
ruisselant sur les parois d’un canal vertical en convection naturelle et forcée. Ces deux
plaques sont métalliques et ont une conductivité thermique élevée. Elles sont symétriquement
soumises a un flux de chaleur de densité constante. Le rendement thermique et le flux
massique évaporé sont calculés pour différentes densités de flux de chaleur et différentes
vitesses de 1’écoulement. L’influence de la densité du flux de chaleur sur le nombre de
Sherwood a été étudiée. La variation de ce nombre est une fonction exponentielle de la
densité du flux de chaleur. Les auteurs ont montré que 1’évaporation croit avec la vitesse

d’écoulement de I’air et le flux de chaleur.
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Figure 1.5: Principe du dispositif expérimental (A. Cherif)

Rahman et al. [33] ont analysé expérimentalement la convection naturelle thermique et
massique le long d’une surface verticale ondulée. Une corrélation a été proposee qui permet la
prédiction du nombre de Sherwood qui caractérise les transferts de masse le long de la surface

ondulée en fonction du rapport (a/4) : Sh = 0.915 *Ra>*® *(1 + a/ 1) %"’ 1Is ont montré que
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I’augmentation du rapport entre I’amplitude et la longueur d'onde de la sinusoide (a/A)

provoque une diminution du transfert massique.

J.P. Corriou et al. [34] ont étudié expérimentalement les transferts simultanés de chaleur et de
masse dans une cellule de distillation. Cette derniére est un parallélépipede, de facteur de
forme important. La cellule est alimentée avec de I'eau salée, et I'eau pure est évaporée a
partir d'un film mince qui se situe le long d'une paroi chauffée tandis que la paroi opposée est
maintenue a une température plus faible et est utilisée comme surface de condensation. Les
résultats expérimentaux montrent que le transfert de chaleur dans la cellule de distillation est
dominé par le transfert de chaleur par mode latent associé a I'évaporation. Une étude
paramétriqgue du comportement de la cellule de distillation a été effectuée. Un choix
convenable des paramétres de fonctionnement est suggéré afin d'optimiser le rendement de

distillation.

En 1998, He et al. [35] ont développé un modéle numérique pour la simulation d’un film
liquide ruisselant sur la paroi interne d’un tube vertical avec un écoulement d’air ascendant et
turbulent. Une étude expérimentale est menée pour comparer le modéle numérique portant sur
le refroidissement du film d’eau. Le tube est supposé soumis a un flux de chaleur uniforme et
le film liquide est préchauffé. A partir de cette étude, deux phases de transfert de chaleur ont
été identifiés : la phase d'évaporation et la phase de refroidissement du film. Lorsque le film
est alimenté a une température élevée, le phénomeéne d’évaporation prend place. L’énergie
fournie par la paroi est utilisée pour 1’évaporation du film liquide. La température de 1’eau et
le débit de I’écoulement vapeur sont les deux facteurs importants qui contrélent I’efficacité du
transfert thermique. Lorsque la température du film liquide est relativement faible, le systéme

fonctionne en mode de refroidissement direct du film.

W.W. Baumann et F. Thiele [36] ont conduit une étude expérimentale pour 1’étude de
I’évaporation d’un film liquide binaire en convection forcée turbulente. Le film est un
mélange de méthanol-benzéne s’écoulant sur la paroi interne d’un tube vertical de section
circulaire en présence d’un écoulement gazeux. La méthode numérique pour résoudre les
équations couplées de bilan reliees avec les conditions aux limites et les conditions a
I’interface est basée sur une procédure de variation pour la détermination de la température a
I’interface gaz-liquide. Le calcul montre I’influence de 1’équilibre de phase et son interaction

avec le processus de transport local.
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D. Saury et al. [37] ont effectué une étude expérimentale concernant 1’évaporation flash d’un
film d’eau. Les expériences ont été réalisées pour une gamme de températures entre 35°C et
60°C, des pressions variant de 50 a 200 mbar et une hauteur d’eau de 15 mm. Ces expériences
ont identifié les paramétres qui influent sur la cinétique d’évaporation flash : la température
initiale du liquide et la surchauffe. Une relation de proportionnalité entre la masse finale du
liquide évaporé par détente et la surchauffe est proposée. Ainsi ils ont montré que ce facteur
de proportionnalité peut-étre obtenu a partir d'un bilan thermique dans la chambre de détente.

X.G.Huang et al. [38] ont étudié expérimentalement 1’évaporation d’un film liquide ruisselant
dans un canal rectangulaire de grande dimension dans le but de concevoir et améliorer un
systeme de refroidissement passif confiné. Les résultats expérimentaux indiquent que
I'augmentation du débit d'air semble améliorer le coefficient de transfert de masse tandis que

la température du film et son débit ont peu d'effet sur le coefficient de transfert de masse.
1.4 Conclusion

Nous avons présenté dans ce chapitre les travaux portant sur 1’évaporation par convection
naturelle, forcée ou mixte dans plusieurs configurations géométriques. Ces travaux concernent
aussi bien des études expérimentales que numériques. Concernant les travaux numériques,
nous avons choisi de les classer en deux catégories : La premiere catégorie concerne les
travaux considérant le film d’épaisseur extrémement mince ce qui se traduit par le fait que
seule la résolution des équations de la phase gazeuse est réalisée. La deuxiéme partie est
consacrée aux études tenant compte de la dynamique du film ruisselant ce qui nécessite la
résolution simultanée des transferts dans le film liquide et dans la phase gazeuse. Cette étude

bibliographique montre que :

e L’intense production scientifique dans le théme de I’évaporation traduit ’intérét de ce
phénomene qui mérite d’étre encore étudié vu son importance dans plusieurs
applications industrielles. L’évaporation par convection naturelle, forcée ou mixte a
été largement étudiee. La paroi ou ruisselle le film liquide est dans la plupart des cas
soumise a une température uniforme ou a un flux de chaleur de densité constante.

e [’étude de la dynamique du film liquide a été simplifiée par plusieurs auteurs. Méme
si elle est faite, les hypotheses simplificatrices reflétent la complexité des phénomeénes
intervenant a I’interface liquide-gaz lors du couplage des transferts de chaleur et de
matiere. En effet, les approximations de couches limites sont adoptées dans plusieurs

études. Dans d’autres, le terme d’inertie dans 1’équation de quantité de mouvement
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ainsi que le terme de transport convectif selon la direction normale a celle de
1’écoulement sont négligés.

e Les surfaces ondulées modifient la morphologie de I’écoulement et les transferts
thermique et massique. Les parametres (amplitude, longueur d’onde,...) ont un role
tres important sur les caractéristiques de 1’écoulement et des transferts thermique et
massique. L’ensemble des connaissances acquises sur les transferts de chaleur
permettent d’optimiser les échanges, et cela dans des conditions économiquement
viables. Ces études font appel a divers modes d’investigation : analyse théoriques
associées a des méthodes de résolution analytiques ou numériques, et techniques

d’investigation expérimentales.

Suite a cette analyse bibliographique, il apparait donc intéressant d'étudier les transferts de
chaleur et de masse au sein d’un canal vertical bidimensionnelle dont 1’une de ces deux parois
présente une ou plusieurs protubérances imbibées d’un film liquide d’eau d’épaisseur
négligeable. Il serait également intéressant d'étudier l'influence de différents paramétres
physiques (tels que la température d’entrée, la température de la paroi, I’humidité relative) et
géomeétriques (tels que le rapport de forme de la protubérance, la position, le nombre et la
taille des protubérances) sur les transferts thermiques et massiques.
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Chapitre 2.

Modelisation du probleme et
hypotheses simplificatrices




2.1. Introduction

Dans ce chapitre, nous nous proposons d’établir en premier lieu les équations régissant
I’écoulement en convection naturelle de 1’air dans un canal vertical bidimensionnel formé de
deux plaques paralleles mouillées par un film liquide d’eau d’épaisseur négligeable et
soumises a un flux de chaleur de densité constante. L une de ces deux parois est ondulée par
la présence d’une ou plusieurs protubérances, Nous présentons ensuite les méthodes de
résolution utilisées. Un certain nombre d’hypothéses et de conditions aux limites seront
adoptées pour simplifier les équations de Navier-Stokes, 1’équation de diffusion de la vapeur
et celle de la chaleur pour la prédiction des champs thermiques, massiques et dynamiques. La
validation du code de calcul est réalisée en comparant nos résultats obtenus avec ceux de la

littérature.
2.2. Description et modélisation mathématique du probleme

2.2.1. Présentation de la geométrie étudiée

La figure 2.1 schématise les différentes configurations géométriques étudiées.

. X v

e * 14

Air humide Air humide

Figure 2.1 : Les configurations géométriques étudiées

Il s’agit d’un canal vertical bidimensionnel de longueur L formé de deux plaques paralléles
séparées par une distance b, dont 1’une est lisse alors que I’autre est rainurée (présence d’une
ou plusieurs protubérances de longueur A et de largeur a). Ces deux plaques sont chauffées
symétriquement ou asymétriquement par un flux de chaleur de densité constante g et

mouillées par un film liquide d’eau d’épaisseur négligeable. Le canal est traversé par un
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écoulement ascendant laminaire d’air humide en régime permanant. A 1’entrée, ce dernier a

une humidité relative H, et une température Ti,.
2.2.2. Hypotheses simplificatrices

Les phénoménes de transfert simultanés de chaleur et de masse lors de I’évaporation en
convection naturelle sont toutefois complexes du fait que plusieurs parametres interviennent
dans les écoulements avec changement de phase tels que la vitesse, la température de la

vapeur, la température de la paroi, la pression, la nature du fluide....

Pour étudier ces phénomeénes, nous avons pris en considération les hypotheses simplificatrices

suivantes :

e L’écoulement est laminaire, incompressible, bidimensionnel et en régime permanant.

e Le film liquide est mince.
Cette hypothese a été largement utilisée dans la littérature [Lin et al [1] (1988),
Yan [4] (1993)]. Dans cette hypothése on traite le film liquide comme une condition
aux limites, donc la température est égale a celle imposée sur la paroi. Ceci nous
permet de résoudre les équations seulement dans la phase gazeuse.

e L’air humide est considéré comme un gaz parfait.
Cette hypothese nous permet de déterminer la masse volumique de I’air a 1’aide de la
loi des gaz parfaits et de déterminer la pression totale comme étant la somme des
pressions partielles des deux gaz.

e Ladissipation visqueuse et le travail des forces de pression sont négligés.
La diffusion d’énergie d’origine purement mécanique est négligée du fait que la
vitesse et la viscosité de 1’air sont faibles.

e L’interface liquide-vapeur est en équilibre thermodynamique.
Cette hypothese a €té prise en considération du fait que le changement de phase ne se
produit que sous des conditions de saturation. Donc I’interface est considérée saturée a
la température T.

e Les effets Soret et Dufour sont négligeables.
Le flux de masse induit par le gradient de température (effet Soret) ainsi que le flux de
chaleur induit par le gradient de concentration sont considérés négligeables. Ces effets
secondaires ne sont pas pris en compte car les gradients de température et de

concentration sont faibles.
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e Le transfert par rayonnement est négligeable.
L’intervalle de température considéré restant faible, I’effet radiatif des parois peut étre
considéré négligeable. Cette hypothése a été utilisée par plusieurs auteurs [Gebhart et
pera [47] (1971), Agunaoun [26] (1996)].

e Les propriétés physiques sont considérés constantes dans un premier temps, ensuite
elles sont variables en fonction de la température et de la concentration.

e L’approximation de Boussinesq est adoptée.
Pour tenir compte des effets de flottabilité, la plus simple approximation est celle de
Boussinesq. Cette approximation est fondée sur I’hypothése que la masse volumique
est constante sauf dans le terme de flottabilité [Boussinesq, [40] (1903)]. Elle fournit
un modele trés utilisé, confirmé par une littérature abondante et rapportant un
excellent accord entre calculs et expériences. Cette approximation est exprimée par la

relation suivante :

p=,0in[1-ﬁ-|- (T 'Tin)'ﬁM (C'Cin)

Avec :

poo— - (Z—:) c e pocos - COeFficient d’expansion volumique di a la température.
Pin

Et

By = - L(?_”)T:m s - Coefficient d’expansion volumique da a la concentration. D’apres
Pin O

la loi des gaz parfaits : p - 2
RT

P : pression totale du mélange et M sa masse molaire, on peut facilement montrer que :
1

By =—
Tin

On a aussi :

1 op 1 P oM

Bu =- ( )T:ccns P=cons — ( )T:cons P =cons

P, 0C p, RT &8C
En effet la loi de Dalton nous permet d’écrire P = P, + P,

RT

Ainsi, en utilisant la loi des gaz parfaitsona: p - —.—
vV M

Aprés simplification on obtient : z,, - :/'A -1
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2.2.3. Mise en équation et conditions aux limites

2.2.3.1. Mise en équation

En adoptant les hypothéses simplificatrices précédentes, les équations régissant les transferts

de chaleur et de masse dans un canal vertical s’écrivent :

e Equation de continuité

ou W
+ =0 (2.1)
o X 0z

e Equation de conservation de la quantité de mouvement suivant X

au au ou 100p, o’u  a%u
+U +W —= - — +v( + ) (2.2)
ot o X V4 p 0 X ox? 5z?

e Equation de conservation de la quantité de mouvement suivant Z

oW oW ow 100p, o'W a’w
+U +W = - — +v( S 2)+g(ﬁT(T7Tin)+ﬂM(C*Cin)) (2.3)
ot o X 0z p 0Z o X o0z

e Equation de conservation de I’énergie

T T aT 2 9T a2
+U +W —= ( + ) (2.4)

at a X 0z pc, ax’ oz

e Equation de diffusion de la vapeur

ocC ac ac a’c  a’c

+ W = D( +
ot a X oz ox? oaz?

) (2.5)

2.2.3.2. Conditions aux limites

Les conditions aux limites sont les conditions imposées sur les parois, a ’entrée et a la sortie

du canal. Ces conditions sont données sous leurs formes dimensionnelles telles que :

A. Conditions aux limites avec une densité de flux de chaleur constante

® A D’entrée et a la sortie du canal :

0Z
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e Sur les parois du canal

D oC
-A—+pLV,=0;C=C, ;W =0,;U=2V, =~
0z i-c,yoez
« Sur la paroi latérale de la protubérance
oT D oC
-4 +pLVVe:q;C:Cp;u:o;W=iVe=— E—
o X t-c,)aox

Avec Ve : vitesse d’évaporation de 1’eau estimée par Lee et al. [9] (1977) : Cette vitesse a éte
déduite pour un écoulement en régime permanant avec une faible variation de 1’épaisseur du

-D oC

film liquide le long de la plaque. v, =

1—Cp o X

B. Conditions aux limites avec une température imposée

® A I’entrée et a la sortie du canal :

e Sur les parois du canal

D o&cC
(1-Cc,)oz

T=T,;C=C, ;W =0,;,U=2%V, =-

e

P

o Sur la paroi latérale de la protubérance

D o0cC
T=T,,C=C,,U=0,W=2%V, =~ —
(@-c,)ax

2.2.4. Analyse adimensionnel
2.2.4.1 Grandeurs de référence

Les équations et les conditions aux limites qui leurs sont associées sont adimensionnalisées a
I'aide des grandeurs suivantes :

Grandeurs de référence Valeurs de référence | Dimensions
L, - Longueur de référence b [m]
Vi 4fé A .

v, - Vitesse de référence v, - [ms]
pbc »

P, - Pression de référence a? kg mte?

et T T 2 2 [ g .m .S ]

pb c 0
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Y L« bc
t,, : Temps de référence ty = — =2 — [s]
Vréf
T, - Température de référence avec un (aT), - & [K]
. . A
flux imposé
T, : Température de référence avec une | (a7), -1, -7, (K]
température imposee
c . -Concentration de référence avec (AC), = (gb /L,Dp) [okg ]
un flux imposé
¢, :Concentration de référence avec (AC)y = (C, ~C1) I
une température imposee

Tableau 2.1: Les dimensions de référence
2.2.4.2. Grandeurs adimensionnelles

Pour donner une formulation générale du probleme étudié, nous transformons les équations
régissant le phénomene sous leur forme adimensionnelle. Les choix des nombres
adimensionnels se font a partir des paramétres de références qui caractérisent 1’écoulement au

sein du canal. Dans notre cas, ces grandeurs caractéristiques sont :

* X . * Z . * U *
X =— 4 Z :_1U =— ;W =
b b

* « t
e P

’ ’

w
v réf P

t = —

2.2.4.3. Equations adimensionnelles

En introduisant ces grandeurs sans dimensions dans les équations (2.1), (2.2), (2.3), (2.4) et
(2.5) on aura:

e Equation de continuité

* *

ou oW
+

ax" oz’

-0 (2.6)

e Equation de conservation de la quantité de mouvement suivant X

ou’” L ou” LouU” opP” a%u a%u”
—+U —+W —= - —+Pr ( S+ 2) (2.7)
ot o X 02 o X ax az"

e Equation de conservation de la quantité de mouvement suivant Z

ow’” L aw’ Low opP” a’'w " atw ) . .
—+U +W =— —+Pr ( + 2)+Pr (Gr{T +Gr,C ) (2.8)

ot ox’ 0z oz ox 4z
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» Pour une densiteé de flux de chaleur imposée

c (C-Ci)
(gb /L,Dp)

" (T -T4)
T =—"0-
(qb 7 2)

9B (A0), (b )’
Gr, = - ; (A0), = (ab /1 2)
14

9By (AC) (b )’
Gr, = - ;(AC), =(gb /L,Dp)
1%

Covo

A

Pr =

» Pour une température imposéee

ot (C-Cy)
(C,-Cp)

N (T-T4)
T = — 1"

(T ~Ti)

9B (A0) (b )’

GI’T = p ;(Ag)o:(Tp_Tin)
14
3
9By (AC) (b )
GI’M= 2 ;(Ac)o:(cp_cin)
v
c vp
pr =
A

e FEquation de conservation de I’énergie

o1’ L oT LoT Rl S b
+U +W =( o+ 2)(2.9)

ot ax” 0z" s x 5z

e Equation de diffusion de la vapeur

ac” .aoc’ .oc’ pr a’c” a’c”
—+U - - Py
ot o X 0z S oax* 4z

+ _

) (2.10)

%2

2.2.4.4. Conditions aux limites adimensionnelles

Les conditions aux limites sont les conditions imposées sur les parois, a ’entrée et a la sortie

du canal. Ces conditions sont données sous leur forme adimensionnelle telles que :
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» Conditions aux limites pour une densite de flux de chaleur imposée

e A D’entrée et a la sortie du canal :

H ow=* oU* o0T* o0C*
SIW<0 = = = = P*=0
0Z™* 0Z>* o0zZ* o0zZ*

- oW *
Siws>o

1
=U*=T*=C*=0 ; P*=—O.5(—J'W*dx *)
az* A

e Sur les parois du canal

oT * N N (cC-C,) N -
- +pLV, V, =1;C =———— ;W*=0;U ==V
0z* (gb /L,Dp)

« Sur la paroi latérale de la protubérance

oT * . . (C-cy) . .
- +pLV,V, =1;C =———"— ;U*=0 ;W =zV
o X * (gb /L,Dp)

* Pr(gb /L,D oC* oC*
Avec v - P /t.0e) ou
Sc1-C,) az* oX*

» Conditions aux limites pour une température imposée

® A D’entrée et a la sortie du canal :

. ow* oU* o0T* o0C™*
SIW<O = = = =P*=0
0zZ* ozZ* o072* 0Z%*

*

. w
SIW>OO
0ozZ*

1
=U*=T*=C*=0 ; P*:—O.S(—J.W*dX *)
A

e Sur les parois du canal

* *

T =1;¢ =1 ;Ww*=0;U" ==v

e

« Sur la paroi latérale de la protubérance

* * * *

T =1,;C =1 ,;U*= , W ==V

e

. Pr(C,-Ciy)oc~* oC*
Avec v -- ou
Sc(1-C,) az* oaXx*

Dans ce travail, nous proposons une nouvelle condition aux limites sur la pression qui est

appelée pression de type Bernoulli par intervalle. Elle consiste a imposer :

» Une pression nulle ou le fluide est sortant.

2

*

» Une pression px - - ¥ avecw ** - ijw «dx » Avec A lalongueur de I’intervalle
A

2
ou le fluide est totalement rentrant.
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2.2.5. Nombres adimensionnelles caractérisant le probleme

Pour formuler le probléme nous utilisons également d’autres nombres sans dimension. Ces

nombres sont définis comme suit :

e Rapport de forme : C’est le rapport entre la largeur et la hauteur du canal.
b
Ar = —
L

e Nombre de Grashof thermique: C’est le rapport entre les forces de flottabilité
d'origine thermique et les forces de viscosité.

9B (A0) (b )’

2
14

Gr, =

Pour une densité de flux de chaleur imposée : (a6), = (ab / 2)

Pour une température imposée : (a6), = (1, -T,)

p lin

e Nombre de Grashof massique : C’est le rapport entre les forces de flottabilité d’origine

massique et les forces de viscosité.

9By (AC), (b )’
Gry = .
14

Pour une densité de flux de chaleur imposée : (ac), = (ab /L,Dp)
Pour une température imposée : (ac), = (c, -c,,)

Ou c etc ) correspondent respectivement a la concentration en vapeur d’eau a 1’entrée

du canal et a celle de saturation a I’interface air-eau.

e L’expression de la concentration en vapeur est donnée par Yan et Soong [46], 1995 :

C=M,P, (T)/M_ (P-P, (T)+M P, (T)

e P estlapression de saturation a la température T donnée par la relation :

sat
Log 1o Py (T) = 28.59051 —8.2Log ,,T + 2.4804 *10 °T —3142 .32 /T

D’aprés la relation de ¢ on constate que la concentration en vapeur dépend de la

température de 1’air. Donc il y a une interdépendance entre cr,, etcr, .
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La somme de ces deux nombres adimensionnels est défini comme étant le nombre de

Grashof total tel que :

+

Gr  =Gr,, +Gr;

Le rapport entre ces deux nombres de Grashof est défini comme étant le rapport de

flottabilité tel que :

Gr
N = M

Gr;

Nombre de Prandtl : il représente le rapport entre la diffusivité de la quantité de

mouvement et la diffusivité thermique.

c. v
Pr= —

A

Nombre de Schmidt : il représente le rapport entre la diffusivité de la quantité de

mouvement et la diffusivité massique.

v
Sc = —
D

Chaleur sensible : énergie transférée directement au liquide sous 1’effet du gradient de

température. En négligeant 1’énergie échangée par rayonnement, 1’expression de cette

chaleur est donnée par la relation :

oT
q,=-42—[x =0
2 X

Chaleur latente : énergie transférée au liquide pour changer son état en vapeur. Son

expression est donnée par la relation :

DpL, 4C

q, = |X:O

- 1-C 0 o X
Le flux de chaleur total échangé est :
g=9d,+q

Nombre de Nusselt sensible : Il fournit une comparaison entre le flux transmis par
convection thermique et celui transmis par conduction. Il est donné sous sa forme

adimensionnelle par I’expression suivante :

1 oT *

Nu = -

S

(Tp*-T,* & X *
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e Nombre de Nusselt latent: C’est le rapport entre le flux par convection massique et

celui transmis par conduction. Il est donné par la relation :

Dol (AC), 1 ac*
ab L-Cp)Tp*=T,* & X*

Nu =

Pour une densité de flux de chaleur imposée : (ac), = (ab /L,Dp)

Pour une température imposée : (ac), = (c, -c,,)

in

e L’association de ces deux nombres de Nusselt (Nusselt sensible et Nusselt latent)

donne le nombre de Nusselt total tel que :

Nu,; =Nug+Nu

T s

e Nombre de Sherwood : C’est le rapport entre le flux transmis par convection massique

et celui transmis par diffusion des especes. Il est définit par la relation suivante :

K.L

C C

Sh =
D

ocC . . .
Avec «,--p—|x =o :Coefficient de transfert massique
o X

L. : Longueur caractéristique

p : Coefficient de diffusion

1 8C*
(Cp*-C,% aX*

La forme adimensionnelle correspondante est : sh = -

2.3. Méthodes de résolution

2.3.1. Choix de la méthode numérique

Depuis plusieurs années, les scientifiques se penchent sur la résolution des problémes de plus
en plus complexes, pour lesquels des solutions analytiques ne peuvent étre trouvées. Ces types
de problémes sont généralement modélisés par des équations aux dérivées partielles non-
linéaires. Pour obtenir une solution numérique a ces problémes étudiés, on doit transformer
les équations différentielles du modele mathématique en systémes d’équations algébriques
linéaires par une methode de discrétisation avant de résoudre ce systeme par des methodes

directes ou par itérations.
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Parmi les méthodes de discrétisation les plus fréquemment utilisées dans les problémes
d’écoulements et de transfert de chaleur et de masse, on peut citer les méthodes des

différences finies, d’éléments finis et des volumes finis.

Dans notre étude, nous avons choisi la méthode des volumes finis du fait de la géométrie du
probleme et des capacités de calcul. Cette méthode a été développée pour résoudre les
problémes de transfert de chaleur et de masse et d'écoulements de fluide, elle est décrite en
détail dans le livre de Patankar [43] [44]. Son principe consiste a fractionner le domaine
physique en un nombre de volume dit volume fini, ensuite on integre les équations de
conservation dans chaque volume. Le résultat de cette intégration permet l'obtention des

équations algébriques, dites équations discrétisees.
2.3.2. Traitement du couplage pression-vitesse

Le systéeme d’équations aux dérivées particlles établi précédemment est non linéaire. Il
n’admet pas de solution analytique, on va donc le résoudre numériqguement. La résolution
numérique des équations de Navier-Stokes pose le probléeme du traitement du couplage

pression-vitesse.

La difficulté réside dans le fait de calculer un champ de pression donnant un champ de vitesse
qui vérifie I’équation de continuité sans disposer d’équation traduisant de maniére explicite
les évolutions de la pression. Il existe deux catégories de méthodes permettant de pallier cette
difficulté. La premiére catégorie de méthode utilisée est la formulation rotationnel-fonction de
courant qui consiste a éliminer la pression. Cette méthode est couramment utilisée car elle
conduit a un systéme facilement traitable par les méthodes numériques classiques avec une
vérification implicite de 1’équation de continuité a chaque itération. Ses inconvénients
majeurs sont le colit de son extension a des problémes tridimensionnels et la difficulté d’avoir
des conditions aux limites pour le rotationnel. La deuxiéme catégorie de méthode consiste a
résoudre le probléme en variables primitives (vitesse et pression), parmi les méthodes utilisées

on peut citer :

e la méthode de compressibilité artificielle développée par E. Arquis [39],
e La méthode de projection développée par Chorin [40] et Temam [41],

e La méthode PISO développée par H-Boisson et S.L.Estivalez [42],

e La méthode SIMPLER développée par Patankar [43] [44].
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Toutes ces méthodes s’appuient sur une formulation en volumes finis pour la discrétisation
spatiale. Dans notre code de calcul, le traitement du couplage pression-vitesse est réalisé par
la méthode de projection.

2.3.3. Méthode de projection

Cette méthode a été introduite par Chorin [40] et Temam [41] pour approcher numériquement
les solutions des equations de Navier-Stokes instationnaires. Elle permet de découpler les
approximations de la vitesse et de la pression a chaque pas de temps, évitant ainsi les
difficultés inhérentes a la résolution du probléme de Stokes. L’idée générale étant qu’a chaque
pas de temps, une équation de Stokes généralisée, difficile a inverser pratiquement, est

remplacée par une séquence de deux sous problémes, a priori, plus simple.

Dans notre code de calcul, le premier sous probleme est résolu par la méthode des directions

alternées tandis que le deuxieme est résolu par la méthode multi grilles linéaire.
2.3.4. Discrétisation des équations

A. Discrétisation temporelle

Un schéma temporel aux différences finies, d’ordre deux, de type Adams-Bashforth [45] est
utilisé pour I’avancement en temps. Il consiste a traiter explicitement les termes convectifs
(non linéaires) et implicitement les termes diffusifs dans les équations de Navier-Stokes, de

I’équation d’énergie et de diffusion de la vapeur.
L’application de ce schéma au systéme d’équations (2.6), (2.7), (2.8), (2.9) et (2.10) donne :

WK1 K WK1 I 2

3 U -4 U U . ouU Lou’ Lou” Lou” ) a%u a°u
- +2 (U —+W -~ —+W )t (——) P ( —+ 2)K+1
2 At o X 0z o X YA o X ax" 07"
*K+1 K «K-1 * * * * 2, 2
3 W —4W  +W LOW LOW T LOW LOW T K W ka1
" +2 (U —+W —) - U —+W —) =—( =) +Pr ( 5+ 2)
2 At a X 8z a X 0z o X ox sz
2 * K *K
+Pro(Gr, T +Gr,C )
*K+1 K *K-1 2 2.
3T 4T 4T d K . LT 3T T
" +2 (U +W -) - +W ) = ( >t 2)
2 At o X 0 X 0 GXX az*
*»K+1 *K-1 * 2
3 C -4 C +C ;) . 0 K . 0 «.0C ., Pr &8°cC 0°C «u
- +2 (U +W -) +W -) =—( s 2)
2 At o X oz o X oz SC o5 x 0z"
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Ou encore :

o’ a0’ K1 Lou” LOUT LU LOUT
(1- ALPHA .Pr )(1- ALPHA .Pr ) U = ALPHA .(U +W ——) T - 2ALPHA (U +W )
*2 +2 ax” 0z ax” 52"
0z o X o
* «K «K-1
6P  4U -uU
— ALPHA ( —)" +
o X 3
2 2 * P * *
o 8 Ko+l LOW LOWT K 1 LOW LOW T K
(1- ALPHA .Pr )(1— ALPHA .Pr 2)W = ALPHA (U —+ W —) — 2ALPHA (U —+ W —)" — ALPHA (
P o x” o X 0z o X oz
K WK -1
4w —w 2 K K
+ ALPHA .+ Pr=(Gr_T +Gr, C )
3 T M
2 2 « * K <K -1
0 0 K +1 « 0T «0T K -1 x 0 »0T K 4T -T
(1- ALPHA . )(1 - ALPHA . )T = ALPHA (U —+ W —) — 2ALPHA (U —+ W )"+
o x2 «2 o X 0z o X 0z 3
0z o X
2 2 L. - . <K
& & K +1 « 0C «0C k-1 « 0C «0C K 4 C
(1- ALPHA .Pr .Sc. )(1— ALPHA .Pr .Sc. )C = ALPHA (U +W —) — 2ALPHA (U +W oo
2 a X 2z o X 0z

oz" ax”

Avec

o xTTon Aty ;n an) Bt axn -ath)
Ou " est le temps adimensionnel, at”est le pas de temps adimensionnel et « - w " w *.7".c")

2At
3

L ALPHA =

e Les dérivées d’ordre quatre sont supposées négligeables.

B. Discrétisation spatiale
La discrétisation spatiale a été effectuée par la méthode des volumes finis a maillages décalés

(figure 2.2), développée par Patankar et Spalding [39]. Le choix de la méthode des volumes
finis est basé sur le fait que cette méthode assure la conservation des grandeurs physiques.
L utilisation d'un maillage décalé permet d’éviter les oscillations numériques sur le champ de
pression, observées dans le cas d’un maillage non décalé. La méthode des volumes finis
consiste a subdiviser le domaine d’étude en des volumes élémentaires finis dits « volumes de
contréle » (figure 2.3). Les volumes de contréle sont des rectangles de cdté SEW et SNS | ils
sont centrés en un point P, les points E, W, N et S représentent les nceuds Ouest, West, Nord

et Sud entourant le nceud central P. Les faces délimitant un volume de contrble sont a mi-
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distance des nceuds E, W, N et S et on les note e, w, n, et s. Les grandeurs scalaires
(température, pression) sont localisées au nceud central P tandis que les composantes de la
vitesse (U", W) sont définies au point e, w, n, et s. Les équations qui décrivent le systéme
seront intégrées sur ces volumes de controle.
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Figure 2.2: Volume de contréle.

Figure 2.3 : Représentation d’un maillage décalé.
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L’intégration des termes diffusifs et convectifs relatifs a la température s’effectue de la

maniére suivante :

Terme diffusif

. a’1"  atr” P
DIFF (T )=J'( —+ —)dx dz
w 0 X 0z
a1’ a1
* a *
. 8 X - 0z P
DIFE (T ):J’—*dx dz +J'—*dz dX
o X 0z
ve ve

DIFF (T )=

. T e-Te To-T'w TN =T To-Ts
DIFF (T ) = - SNS + - SEW

DIFF (T*):apT*p+aET*E +aWT*w +aNT*N +aST*s

Avec
SNS . SNS . SEW . SEW
[ ] ag = Jay =——— ;ay = ; ag =
DXEP DXPW DZNP DzPS
o a_=a

Terme convectif

. LT L o7 .
Conv (T ):I(u —+W  ——) dX dzZ

oX 0z

vc

. auTT aw T’
Conv (T )= J( —+
oX

vc

—) dX dz~
oz

ou'Tt L. .
Conv (T ):J’—*dx dz +'[—*dz dX
ox ax
Conv (T*):{U*T*‘ —U*T*‘ }SNS +{N*T*‘ —W*T*‘ }SEW
e w n S

T 'w +T p . TN +T p . T 's+T
YSNS *U "y + ( YSEW *W o — (

* T*E +T*P *
Conv (T )= (————)SNS *U . —(
2 2 2 2

YSEW *W

35



Les termes convectifs et diffusifs relatifs & C* sont discrétisés de la méme maniére que les
termes convectifs et diffusifs relatifs & T". C’est la méme chose pour les termes convectifs et
diffusifs relatifs 8 U” et W™ mais il faut respecter le fait que I’intégration de U, W s’effectue

dans des grilles décalées.

2.4. Maillage adopté

I1 est clair que lorsque le nombre de nceuds du maillage croit, nous obtenons un maillage fin
susceptible de fournir une meilleure précision. Cependant un tel maillage est couteux car le
nombre d’itérations est plus élevé. Il est donc souhaitable de trouver un certain compromis

entre la précision des résultats et le codt de calcul.

A. Test de sensibilité au maillage

Nous allons examiner I’influence du maillage sur la précision de la solution numérique. Pour
cela nous allons consideérer la géométrie de N.Galanis [7] qui se compose d’un canal vertical
de rapport de forme égale a Ar=1/50. Tout d’abord, nous avons considéré un maillage régulier
dans les deux directions. Les différents maillages utilisés sont (66*258, 74*290, 82*322,
98*370, 130*402). Cette étude a été effectuée en regardant 1’influence du nombre de nceuds

sur I’évolution du nombre de Nusselt latent.

70 - NI1=66,NJ=258
NI1=74,NJ=290
60 NI1=82,NJ=322

NI1=98,NJ=370

Nu
1

<
Figure 2.4 : Evolution du nombre de Nusselt latent pour différents maillages.

La figure 2.4 représente la distribution du nombre de Nusselt latent le long de la plaque
mouillée et chauffée a température constante, pour différents maillages. Nous constatons que

les courbes sont presque identiques quelque soient les pas d’espace utilisés.
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Le choix du pas de temps a été imposé par la précision et la stabilité numérique des calculs.
Pour assurer la stabilité des calculs ainsi que la réduction du temps de calcul, le méme pas de

temps est choisi pour toutes les configurations : at* = s10

Dans la suite du travail, afin d’avoir un bon compromis entre la précision et le temps de
calcul, nous allons prendre un maillage relativement dense : 82 nceuds suivant X~ et 322

nceuds suivant Z".
2.5. Validation du code de calcul

Pour atteindre les objectifs visés, il est nécessaire de définir une méthodologie bien appropriée
afin d’établir un programme numérique valide qui permet de simuler tous les phénomeénes mis
en jeu. La validation préalable du code de calcul par comparaison de nos résultats avec ceux
de la littérature est nécessaire pour évaluer sa précision et vérifier sa capacité a étudier ce type
de probléme.

Afin de valider notre code de calcul, nous allons reprendre le probleme de N. Galanis [7]
relatif a un écoulement de convection mixte dans un canal vertical formé de deux plaques
planes, paralleles, et distantes de 2W. Ces deux plagques sont maintenues a une température

constante et uniforme (7, ) et mouillées par un film liquide d’eau d’épaisseur négligeable. Le

canal est traversé par un écoulement ascendant laminaire d’air humide chaud en régime

permanent. A D’entrée, ce dernier a une température Tj,, une humidité relative H; et un profil

de vitesse uniformeu . .

2.5.1. Validation thermique

Pour valider le probléme thermique, nous allons reprendre la configuration géométrique du
paragraphe précédent. La figure 2.5 représente la distribution du nombre de Nusselt latent
Nug le long de la paroi mouillée. En comparant les deux résultats, il est clair que les deux
courbes sont presque identiques. Cependant, nous notons un écart pour la valeur du premier
point a I'entrée du canal. Cet écart raisonnable peut s’expliquer par le fait que les maillages
utilisés ne sont pas les mémes. En effet notre maillage comporte plus de points et il est plus

fin que celui utilisé par N.Galanis [7].
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*

X 0.18 2.44 S} 30 50

Nos résultats 12.59 5.23 4.81 3.85 2.69
Résultats de N. Galanis 11.53 5.17 477 3.79 2.81
Ecart (%) 8.41 1.14 0.86 1.55 4.27

Tableau 2.2 : Ecart relatif entre les nombres de Nusselt latent de nos résultats et ceux de N.
Galanis.

—=— Nicolas Galanis et al.

*--Présent resultats

Nu
L
5
1
prrEe e

Figure 2.5 : Distribution du nombre de Nusselt latent le long de la plaque mouillée obtenue
par N.Galanis et notre code de calcul.

2.5.2. Validation dynamique
A. Vitesse d’évaporation
La figure 2.6 représente 1’évolution de la vitesse d’évaporation adimensionnelle v, le long de

la plaque mouillée avec un rapport de forme égale a Ar=1/50, un nombre de Reynolds fixé a

300 (Re=300), et des nombres de Grashof thermique et massique égaux a Gr. = -88000 et
Gr, =10700. En comparant les deux résultats, il est clair que les deux courbes sont presque

identiques. Nos résultats sont en accord avec ceux de la littérature.
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Figure 2.6 : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la plague mouillée obtenue par
N.Galanis et notre code de calcul.

B. Lignes de courants
Les figures 2.7 (a) et 2.7 (b) représentent les lignes de courant dans le canal avec un rapport
de forme égale a Ar=1/50, le nombre de Reynolds est fixé a 300 (Re =300), les plaques du

canal sont maintenues a une température constante 7, =298.15 K et I’air a I’entrée est & une

température T, = 323.15 K, ce qui correspond aux valeurs suivantes pour les nombres de

Grashof thermique et massique Gr, = -229000,Gr,, = -12900. La structure de 1’écoulement
fournie par notre code est presque analogue a celle trouvée par N.Galanis [7].
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Figure 2.7: Lignes de courants dans le canal :
(a) Notre code de calcul pour Re=300
(b) Résultats de N.Galanis.
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En comparant nos résultats a ceux de N.Galanis, on remarque que le long du canal les
résultats sont en bon accord. Notre code est donc bien adapter pour étudier ce type

d'écoulement.

e Suite aux différentes comparaisons, nous pouvons conclure que notre code de calcul
est capable de capter la structure de 1’écoulement et retrouver les différents taux de

transfert thermique et massique au sein des configurations géometriques étudiées.

Conclusion

Dans ce chapitre nous avons formulé en variables primitives, et dans le systtme de
coordonnées cartésien (X, Z) les équations régissant 1’écoulement naturel de 1’air dans notre
configuration géométrique étudiée. Un certain nombre d’hypothéses et de conditions aux
limites ont ¢été adoptées pour I’écriture et la simplification de ces équations. Les
discrétisations temporelle et spatiale de ces équations ainsi que les méthodes de résolution
utilisées dans le code de calcul sont présentées brievement. Une série de tests de validation a
été présenté. Ces tests de validation montrent que le code de calcul dont nous disposons est
bien valide et peut étre utilisé pour simuler les écoulements en convection naturelle avec

transferts simultanés de chaleur et de masse.
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Chapitre 3.

Transferts couples de chaleur et de
masse lors de [’évaporation d’un film
liguide dans un canal vertical simple

oo
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3.1. Introduction

Dans ce chapitre, nous présentons nos résultats concernant la convection naturelle thermique
et massique en régime permanant qui se déroule dans un canal vertical bidimensionnel dont
les parois sont soumises & une température imposée ou a un flux de densité constante et sur

lesquelles ruisselle un film d’épaisseur négligeable.

Le canal est de longueur L et de largeur b et les résultats présentés dans ce chapitre ont été
obtenus pour un rapport de forme L/b=10. Cette étude va étre utilisée comme référence pour
analyser les résultats concernant un canal dont I’une des parois présente une ou plusieurs

protubérances poreuses.

Nous étudions I’influence de différents parameétres tels que la température de paroi, la densité
de flux de chaleur, la température et I’humidité a I’entrée du canal sur les profils de vitesse,
concentration, température a I’intérieur du canal ainsi que sur les nombres de Nusselt sensible

et latent et sur le nombre de Sherwood.

3.2. Résultats avec une temperature imposee sur les deux parois du

canal

3.2.1 Profils de température

Sur les figures 3.1(a) et 3.1(b) nous avons représenté 1’évolution de la température le long du

canal pour une température a I’entrée 7, =293 K, une humidité relative H,=30% et pour une

température a la paroi T =303 K (figure 3.1(a)) et 7, =313 K (figure 3.1(b)).

On observe que la température du fluide augmente le long du canal pour se rapprocher de la
température de la paroi vers la sortie du canal (figures 3.1(a) et 3.1(b)). Les profils de la
température obtenus pour une température a la paroi de 313 K sont similaires a ceux obtenus
pour une température de paroi de 303 K. Cependant, la différence de température entre
I’entrée et la paroi étant plus importante, la température a la sortie du canal n’atteint pas la
température de paroi. Pour atteindre au milieu du canal les températures de paroi il devient

nécessaire d’augmenter la hauteur du canal.
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Figure 3.1(a) : Profils adimensionnels de la temperature T,=303 K

—.—Z‘
0.8 ——7
< <t Z'
—v—7z
S
——7z
S
1
0,2 0.8 1,0

1,0 4

P ® o A N B O

X,
0.6 o

«

'_
0,4 o
0,2 4

0.0 Y t T f
0,0

Figure 3.1(b) : Profils adimensionnels de la température T,=313 K
3.2.2 Profils de concentration

Pour les mémes conditions d’entrée utilisées précédemment, nous avons représenté sur les
figures 3.2(a) et 3.2(b) les profils de concentration dans le canal obtenus respectivement pour
une température de paroi égale a 303 K et 313 K. Ces profils de concentration sont similaires
a ceux de la température. En effet, les nombres de Schmidt et de Prandtl pour ’air sont tres
proches. Pour une température de paroi égale a 303 K, du fait de 1’évaporation, 1’air se charge
en vapeur d’eau tout le long du canal pour arriver presque a la saturation en sortie de canal.
Une augmentation de la température a la paroi qui est considérée a la pression de vapeur
saturante engendre une augmentation de la fraction massique a la paroi. Cette augmentation
de la fraction massique a la paroi s’accompagne d’une augmentation de I’écart entre la
fraction massique a I’entrée et la fraction massique a la paroi. Ainsi, pour une température a la
paroi plus importante, on obtient en sortie du canal un profil de concentration moins aplati

(figure 3.2(b)) puisque I’air dans le canal n’arrive pas a la saturation.
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Figure 3.2(b) : Profils adimensionnels de la concentration T,=313 K

3.2.3 Profils de vitesse

Sur la figure 3.3 nous avons représenté les profils de vitesse obtenus au voisinage de 1’entrée
du canal pour différentes températures imposées a la paroi. On remarque que plus la
température imposée a la paroi est importante, plus la vitesse moyenne a I’entrée du canal est
importante. Cette augmentation de la vitesse moyenne a I’entrée est due & une augmentation
du débit d’air aspiré a I’entrée sous ’effet de 1’augmentation des gradients de température et

de concentration au voisinage des parois.

En partant d’un profil de vitesse constant a I’entrée du canal, le long du canal un profil type
convection naturelle va se développer avec une augmentation de la vitesse en zone de proche
paroi du fait des gradients de température et de concentration (figure 3.4). Cette augmentation
de vitesse en zone de proche paroi est d’autant plus importante que la température imposée a
la paroi est élevée puisque les forces de flottabilité d’origine thermique et massique

augmentent (figure 3.5).
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Figure 3.3 : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a I’entrée du canal
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Figure 3.4 : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a différentes hauteurs
du canal
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Figure 3.5 : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a la sortie du canal
(2 =10)

3.2.4 Lignes de courant

Afin de mieux décrire la structure de 1’écoulement nous avons représenté sur la figure 3.6 les

lignes de courant a I’intérieur du canal. Cette figure nous montre que les filets fluides sont
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paralleles a la paroi en zone de proche paroi, la ou les gradients de température et de fraction
massique sont importants. Par contre au milieu du canal 1’écoulement présente deux cellules
contrarotatives. Cela signifie que les forces de flottabilité d’origine thermique et massique
sont insuffisantes pour créer un écoulement ascendant au milieu du canal. Une augmentation
de la température a la paroi engendre une augmentation des forces de flottabilité d’origine
thermique et massique, il s’ensuit une augmentation de la zone ou les filets fluide sont

paralleles a la paroi et un déplacement des cellules contrarotatives vers la sortie de canal.

T,=303 K T,=313K T,=323 K
Figure 3.6 : Lignes de courant : T,=303 K (a), Tp=313 K (b) et T,=323 K (c)

3.2.5. Vitesse d’évaporation

Sur la figure 3.7 nous avons représenté 1’évolution de la vitesse d’évaporation a la paroi le
long du canal pour une température de paroi égal a 303 K. Cette vitesse d’évaporation est plus
importante a 1’entrée du canal ou le gradient de concentration entre la paroi et le fluide en son
voisinage est important. Le long du canal I’humidité du fluide augmente et donc le gradient de

concentration entre le fluide et la paroi diminue ainsi que la vitesse d’évaporation.

Une augmentation de la température a la paroi engendre une augmentation de la fraction
massique a la paroi considérée comme saturée. Il s’ensuit également une augmentation du
gradient de concentration entre la paroi et le fluide en son voisinage et donc une augmentation
de la vitesse d’évaporation (figure 3.8(a)), contrairement a 1’augmentation de la température,

une augmentation de I’humidité de ’air a I’entrée du canal engendre une diminution du
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gradient de concentration entre la paroi et le fluide au voisinage et donc une diminution de la

vitesse d’évaporation (figure 3.8(b)).

0,8 o

0.6 4

ve

0,4+

0,2 4

0,0 T T T T 1

Figure 3.7 : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la plaque chauffée et mouillée
aT,=303K
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Figure 3.8(a) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la plague chauffée et
mouillée en fonction de la température de la paroi
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Figure 3.8(b) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la plague chauffée et
mouillée en fonction de I’humidité de I’air a I’entrée
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3.2.6. Nombre de Nusselt sensible

Sur la figure 3.9 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Nusselt sensible a la paroi le

long du canal pour différentes températures imposees a la paroi.

Les transferts de chaleur par mode sensible sont plus importants a I’entrée du canal puisque
les gradients de température y sont également plus importants. Le nombre de Nusselt sensible
est donc important a 1’entrée du canal et diminue ensuite le long du canal. En effet, le long du

canal le fluide s’échauffe et donc les transferts par mode sensible diminuent.

Une augmentation de la température a la paroi engendre une augmentation du gradient de
température entre la paroi et le fluide au voisinage, il s’ensuit une augmentation des transferts

de chaleur par mode sensible et donc une augmentation du nombre de Nusselt sensible.
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Figure 3.9: Variation axiale du nombre de Nusselt sensible pour différentes valeurs de la
température de la paroi

Sur la figure 3.10 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Nusselt sensible le long du
canal pour différentes humidités de 1’air a ’entrée du canal. Cette influence de 1’humidité
n’est pas trés importante et n’est visible que dans la partie proche de 1’entrée du canal. En
effet la température de paroi étant imposée, la variation du nombre de Nusselt vient d’une
modification des profils de température due a la variation de la vitesse d’écoulement. Cette
influence de ’humidité de I’air a I’entrée du canal sur le nombre de Nusselt sensible n’est pas

visible a la sortie du canal puisque le long du canal I’humidité de 1’air augmente.
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Figure 3. 10 : Variation axiale du nombre de Nusselt sensible pour différentes valeurs de
P’humidité relative Hr

3.2.7. Nombre de Nusselt latent

Comme pour le nombre de Nusselt sensible le nombre de Nusselt latent est plus important a
I’entrée du canal puisque les gradients de fraction massique entre la paroi et son voisinage y
sont plus importants (figure 3.11). Comme nous I’avons déja remarqué, une augmentation de
la température de paroi engendre une augmentation de la fraction massique a la paroi et donc

des transferts par mode latent.
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Figure 3.11 : Variation axiale de nombre du Nusselt latent pour différentes valeurs de la
température de la paroi

Sur la figure 3.12 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Nusselt latent pour
differentes valeurs de I’humidité de I’air a I’entrée. L’augmentation de I’humidité de 1’air a
I’entrée du canal engendre une diminution des transferts de chaleur par mode latent puisque la

fraction massique de 1’air dans le canal se rapproche de celle de la saturation a la paroi.
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Figure 3.12 : Variation axiale du nombre de Nusselt latent pour différentes valeurs de
Phumidité relative Hr

3.2.8. Nombre de Sherwood

Sur la figure 3.13 on remarque que les évolutions des nombres de Sherwood et de Nusselt
sensible sont similaires. Ceci s’explique par le fait que dans le cas de la vapeur d’eau, les
nombres de Schmidt et de Prandtl qui caractérisent respectivement les transferts de masse et

de chaleur sont trés proches.
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Figure 3.13 : Profils du nombre de Sherwood et du nombre de Nusselt sensible

3.3. Résultats avec une température imposée sur une seule paroi du

canal

3.3.1 Profils de température

Sur les figures 3.14(a) et 3.14(b) nous avons représenté 1’évolution de la température

adimensionnelle le long du canal pour une température a I’entrée T, =293 K, une humidité

relative H =30% et pour une température a la paroi 7 =303 K (figure 3.14(a)) et T =343 K
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(figure 3.14(b)). Avec une température a la paroi de 303 K (figure 3.14(a)), la température de
I’air dans le canal augmente continument jusqu'a la sortie du canal ou elle se trouve proche de
la température de paroi. Pour une température a la paroi de 343 K (figure 3.14(b)) a la sortie
du canal la température du fluide n’est plus homogene puisque 1’écart entre la température de

la paroi et la température d’entrée est plus important.
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Figure 3.14(a) : Profils adimensionnels de la température pour T,=303 K
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Figure 3.14(b) : Profils adimensionnels de la température pour T,=343 K
3.3.2 Profils de concentration

Pour les mémes conditions d’entrée utilisées précédemment, nous avons représenté sur les
figures 3.15(a) et 3.15(b) les profils de la fraction massique adimensionnelle dans le canal
obtenus respectivement pour une température de paroi égale a 303 K et 343 K. Ces profils de
concentration sont similaires a ceux de la température. En effet, les nombres de Schmidt et de

Prandtl pour I’air sont trés proches.
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Figure 3.15(a) : Profils adimensionnels de la fraction massique pour T,=303 K
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Figure 3.15(b) : Profils adimensionnels de la fraction massique pour T,=343 K
3.3.3 Profils de vitesse

Sur la figure 3.16 nous avons représenté les profils de vitesse obtenus pour une température a
la paroi égale a 303 K, une température a I’entrée égale a 273 K et une humidité relative égale
a 30% a différentes hauteurs du canal. A I’entrée du canal le profil de vitesse est constant.
Dans le canal il se développe un écoulement le long de la paroi chauffée engendré par les
gradients de température et de concentration. Une augmentation de la température a la paroi

engendre une augmentation de 1’évaporation.

On remarque également sur cette figure une zone au milieu du canal ou la vitesse
longitudinale prend des valeurs négatives. Ceci correspondant certainement a une zone de

recirculation.

En augmentant la température de la paroi, les forces de flottabilité d’origine thermique et

massique sont plus importante et le débit a I’intérieur du canal augmente (figure 3.17).
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Figure 3.16 : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a différentes hauteurs
du canal a T,=303 K
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Figure 3.17 : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a la sortie du canal
(Z =10) pour différentes température a la paroi
Une augmentation de I’humidité relative de I’air a I’entrée du canal engendre une diminution

du gradient de la concentration entre la paroi et le fluide au voisinage. Il s’ensuit une

diminution de I’évaporation et donc une diminution du débit dans le canal (figure 3.18).

Figure 3.18 : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a la sortie du canal
(Z =10) pour différentes humidité de I’air a ’entrée
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3.3.4 Lignes de courant

Afin de mieux décrire la structure de 1’écoulement nous avons représenté sur la figure 3.19 les
lignes de courant a I’intérieur du canal. On remarque, que des I’entrée du canal les lignes de
courant se rapprochent de la paroi chauffée. Le long de cette derniere, les lignes de courant
sont paralleles entre elles et suivent la paroi. Cela montre le développement d’un écoulement
ascendant le long de cette paroi. Au milicu du canal il y’a une zone de recirculation qui
représente une entrée du fluide par la sortie du canal. Cela signifie que les forces de
flottabilité d’origine thermique et massique ne sont pas suffisantes pour engendrer un

écoulement ascendant sur toute la largeur du canal.

[0} 1

Figure 3.19 : Lignes de courant a T,=303 K
3.3.5. Vitesse d’évaporation

Sur la figure 3.20 nous avons représenté 1’évolution de la vitesse d’évaporation a la paroi le
long du canal pour différentes températures imposées a la paroi, une humidité relative de
30% et une température a D’entrée égale a 293 K. Cette vitesse d’évaporation est plus
importante a I’entrée du canal ou le gradient de concentration entre la paroi et le fluide en son
voisinage est important. Le long du canal I’humidité du fluide augmente et donc le gradient de
concentration entre le fluide et la paroi diminue ainsi que la vitesse d’évaporation. Une
augmentation de la temperature imposée a la paroi de 303 K a 343 K engendre une forte
augmentation de la fraction massique a la paroi. Il s’ensuit une augmentation du gradient de la
concentration entre la paroi et le fluide et par conséquent une augmentation de la vitesse

d’évaporation. Contrairement, a 1’augmentation de la température imposée a la paroi une
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augmentation de I’humidité de Dl’air a I’entrée engendre une diminution de la vitesse

d’évaporation (figure 3.21).
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Figure 3.20 : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la plaque chauffée et mouillée
pour différentes températures imposees
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Figure 3.21 : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la plaque chauffée et mouillée
pour différentes humidité de I’air a I’entrée

3.3.6. Nombre de Nusselt sensible

Sur la figure 3.22 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Nusselt sensible le long du
canal pour différentes températures imposées a la paroi. Les transferts de chaleur par mode
sensible sont plus importants a I’entrée du canal du fait des forts gradients de températures.
Au fur et a mesure que 1’air avance dans le canal il s’échauffe ce qui engendre une diminution
du nombre de Nusselt sensible. L.’augmentation de la température imposée a la paroi engendre
une augmentation du transfert de chaleur par mode sensible et donc une augmentation du

nombre de Nusselt sensible.

L’influence de I’humidité de I’air a I’entrée du canal dans le cas d’une température imposée a
la paroi sur le nombre de Nusselt sensible n’est pas significative. En effet, le nombre de
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Nusselt sensible dépend essentiellement du gradient de température entre la paroi et le fluide
environnant, les températures a la paroi et a I’entrée étant toutes les deux imposées. Le

gradient de température ne varie pas avec I’humidité (figure 3.23).
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Figure 3.22: Evolution du nombre de Nusselt sensible pour différentes températures
imposées a la paroi
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Figure 3.23: Evolution du nombre de Nusselt sensible pour différentes humidités de I’air a
Dentrée

3.3.7. Nombre de Nusselt latent

Sur la figure 3.24 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Nusselt latent le long du
canal pour différentes températures imposées a la paroi. On remarque que le transfert de
chaleur par mode latent est tres influencé par la variation de la température a la paroi. Comme
nous I’avons déja remarqué, une augmentation de la température a la paroi engendre une
augmentation de la fraction massique a la paroi et donc I’augmentation du transfert par mode

latent.

Afin d’étudier ’effet de "humidité de 1’air a ’entrée, nous avons fixé la température imposee

a la paroi a 303 K et celle a I’entrée a 293 K. Sur la figure 3.25 nous avons représenté
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I’évolution du nombre de Nusselt latent le long du canal pour différentes valeurs de
I’humidité de I’air a I’entrée. L augmentation de 1’humidité de 1’air a ’entrée du canal (10% a
70%) engendre une diminution des transferts de chaleur par mode latent puisque la fraction

massique de I’air dans le canal se rapproche de celle de la paroi considérée comme saturée.
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Figure 3.24: Evolution du nombre de Nusselt latent pour différentes températures imposées
a la paroi
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Figure 3.25: Evolution du nombre de Nusselt latent pour différentes valeurs de I’humidité
de Uair a ’entrée

3.3.8. Nombre de Sherwood

La figure 3.26 représente 1’évolution du nombre de Sherwood caractéristique du transfert de
masse le long du canal pour différentes températures imposées a la paroi, avec une
température a I’entrée égale a 293 K et une humidité égale a 30%. L’augmentation de la
température imposée a la paroi engendre une augmentation de la fraction massique a la paroi,
il s’en suit une augmentation du gradient de concentration entre la paroi et le fluide au

voisinage et donc une augmentation du nombre de Sherwood.

Sur la figure 3.27 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Sherwood le long du canal
pour différentes valeurs de 1’humidité de 1’air a ’entrée du canal, avec une température a
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I’entrée égale a 293 K et une température a la paroi égale a 303 K. L’augmentation de

I’humidité de I’air a I’entrée du canal n’a pas d’effet sur 1’évolution du nombre de Sherwood.
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Figure 3.26 : Evolution du nombre de Sherwood pour différentes températures de paroi

40 4

35 -

_'_H':lO%

—*—H =30%

30
25 H,:E’O%
—¥—H =70%

20

Sh
!\
}

Figure 3.27 : Evolution du nombre de Sherwood pour différentes valeurs de I’humidité de
Dair a Uentrée du canal

3.4. Résultats avec une densité de flux de chaleur imposée sur une

seule paroi du canal

Dans ce paragraphe, nous présentons les résultats d’une étude numérique de la convection
naturelle, d’un écoulement laminaire d’air humide en régime stationnaire au sein d’un canal
vertical bidimensionnel de longueur L et de largeur b forme de deux plaques planes paralléles,
I’une est mouillée par un film liquide d’eau d’épaisseur negligeable et soumise a une densité
de flux de chaleur constante, alors que 1’autre est adiabatique. L’étude est basée sur les
influences de certains paramétres physiques tels que la densité de flux de chaleur, la
température et I’humidité de 1’air a ’entrée du canal et le rapport des forces de flottabilité afin

d’améliorer les transferts thermiques et massiques a I’intérieur du canal.
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3.4.1. Effet de la densité de flux de chaleur

Afin d’analyser les transferts thermiques et massiques au sein du canal étudié, nous allons
fixer tout d’abord la température d’entrée T;,=298K, I’humidité de 1’air a H,=30% et nous

allons faire varier la densité de flux de chaleur appliqué a la paroi q de 200Wm™ & 1000Wm™,
3.4.1.1. Profils de température et de concentration

Les figures 3.28 et 3.29 representent respectivement les évolutions de la température et de la
fraction massique dimensionnelle le long de la plaque mouillée par un film liquide d’eau et
soumise a différentes densité de flux de chaleur. Le domaine de variation de la densité du flux
de chaleur est assez large de 200Wm™ & 1000Wm™. Pour un flux imposé la température a la
paroi augmente continument de I’entrée du canal a la sortie. Cette augmentation de la
température de paroi le long du canal engendre également une augmentation de la fraction

massique a la paroi qui est considérée comme étant saturée.
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Figure 3.28 : Variation de la température le long de la plague mouillée pour
différentes densités de flux de chaleur
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Figure 3.29 : Variation de la concentration le long de la plague mouillée pour différentes
densités de flux de chaleur
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Les figures 3.30(a) et 3.30(b) illustrent la variation axiale de la température dimensionnelle, a
différentes hauteurs du canal, pour deux densités de flux de chaleur q=400Wm? et
q=800Wm?.

Pour un flux de 400Wm™ (figure 3.30(a)) nous observons un refroidissement de la paroi dans
la zone proche de I’entrée. Cela signifie que le flux imposé a la paroi n’est pas suffisant pour
I’évaporation et donc une partie de la chaleur est prise au fluide au voisinage de la paroi. Ce
phénomeéne de refroidissement se trouve au voisinage de 1’entrée puisque c’est a ’entrée que
I’évaporation est la plus importante. Le long du canal le fluide se chauffe et la température de
paroi se retrouve au dessus de la température d’entrée. Si I’on augmente le flux de chaleur
imposeé a la paroi (figure 3.30(b)) ce flux de chaleur est suffisant pour a la fois évaporer et
chauffer le fluide le long de la paroi. Ainsi, méme proche de I’entrée la température de paroi

est supérieure a la température d’entrée et la zone de refroidissement du fluide a disparu.
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Figure 3.30(a) : Distributions de la température dimensionnelle a différentes hauteurs du
canal pour une densité de flux de chaleur égale & 400Wm™
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Figure 3.30(b) : Distributions de la température dimensionnelle a différentes hauteurs du
canal pour une densité de flux de chaleur égale & 800Wm™
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Sur les figures 3.31(a) et 3.31(b) nous avons representé 1’évolution de la fraction massique le
long du canal pour deux valeurs de flux imposé a la paroi. L’évolution de la fraction massique
est similaire a celle de la température. Ceci s’explique par le fait que pour la vapeur d’eau les
nombres de Schmidt et de Prandtl sont proches. Le long du canal la fraction massique a la
paroi augmente puisque la température de paroi augmente et que la vapeur a la paroi est
considérée saturée. Dans le canal, plus on se rapproche de la sortie, plus la fraction massique
de vapeur augmente du fait de I’évaporation a la paroi. En augmentant le flux de chaleur
imposeé a la paroi (figure 3.31(b)), la fraction massique de la vapeur saturée a la paroi ainsi
que la vapeur dans le canal augmente. En effet, une augmentation du flux de chaleur a la paroi

engendre une augmentation de 1’évaporation et donc de la fraction massique de vapeur d’eau.

Figure 3.31(a) : Distributions de la fraction massique a différentes hauteurs du canal pour
une densité de flux de chaleur égale & 400Wm™
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Figure 3.31(b) : Distributions de la fraction massique a différentes hauteurs du canal pour
une densité de flux de chaleur égale & 800Wm™
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3.4.1.2. Vitesse d’évaporation

Les figures 3.32(a) et 3.32(b) montrent 1’évolution de la vitesse d’évaporation a la paroi le
long du canal pour deux densités de flux de chaleur a la paroi. Cette vitesse d’évaporation est
la plus importante proche de I’entrée puisque les gradients de concentration entre la paroi et le
fluide environnant y sont plus élevés. Une augmentation de la densité de flux de chaleur
engendre  une augmentation du débit d’entrée. Les vitesses dans le canal étant plus
importantes, cela modifie les gradients de concentration au voisinage de la paroi et donc

I’évolution de la vitesse d’évaporation le long de la paroi (figure 3.32(b)).
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Figure 3.32(a) : Evolution de la vitesse d’évaporation pour g=200Wm™
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Figure 3.32(b) : Evolution de la vitesse d’évaporation pour g=1000 Wm™
3.4.1.3 Profils de la vitesse axiale

Les figures 3.33(a) et 3.33(b) représentent 1’évolution du profil de la vitesse axiale le long du
canal pour deux densité de flux de chaleur égale & 200Wm™ et 800Wm™.Ainsi, 1’on peut voir
le développement de 1’écoulement de convection naturelle du c6té de la paroi chauffée ou les

nombres de Grashof massique et thermique sont les plus importantes. Du c6té de la paroi
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adiabatique on peut remarquer la présence de vitesses négatives, ce qui correspond a une zone

de pénétration a la sortie du canal.

Cette analyse se confirme lorsque 1’on regarde la figure 3.34(a) ou I’on représente les lignes
de courant a I’intérieur du canal. Ces derniéres du c6té de la paroi chauffées sont paralleles a
la paroi et montre un écoulement pleinement développé. Par contre du coté de la paroi
adiabatique il y’a une entrée du fluide vers la sortie du canal (Zone de pénétration). Une
augmentation du flux de chaleur a la paroi engendre une augmentation de la zone de
pénétration de I’air au niveau de la sortie (figure 3.34(b)). En effet, avec un flux plus
important a la paroi les gradients de température et de concentration entre la zone chaude et la
zone froide sont plus importants ce qui conduit a une augmentation de la zone de

recirculation.
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Figure 3.33 : Profils axiale de la composante verticale de la vitesse pour différentes
hauteurs du canal pour (a)g=200Wm(b) g=800Wm

Sur la figure 3.35 nous avons regroupé les profils de la vitesse axiale obtenus au milieu du
canal pour différentes valeurs du flux imposé a la paroi gauche. En augmentant le flux a la
paroi les transferts de masse et de chaleur en zone de proche paroi sont plus intenses, il
s’ensuit une augmentation de la convection naturelle thermique et massique et donc une

augmentation de la vitesse axiale.
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(a) (b)
Figure 3.34 : Lignes de courants pour une densité de flux de chaleur
(a) g=400Wm™, (b) g=800Wm™
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Figure 3.35 : Profils axiale de la composante verticale de la vitesse pour différentes
densités de flux de chaleur qa Z =5

3.4.1.4. Nombre de Nusselt latent et sensible

Sur la figure 3.36 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Nusselt sensible le long du
canal pour différentes valeurs de densité de flux de chaleur imposé a la paroi. Comme pour le
cas d’une température imposée, le nombre de Nusselt est plus important a I’entrée du canal
puisque le gradient de température entre la paroi et le fluide en son voisinage est le plus élevé
et donc les transferts par mode sensible sont plus élevés. Cependant, pour un faible flux
(figures a et b) celui-ci n’est pas assez important pour 1’évaporation et 1’on observe un

refroidissement de la paroi. Cela se traduit par une zone a ’entrée du canal ou le nombre de
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Nusselt sensible est négatif. En augmentant la densité de flux de chaleur imposé a la paroi,

cette zone de refroidissement va diminuer jusqu’a disparaitre (figure 3.36(a) et 3.36(b)).

D’une maniere générale, plus on augmente le flux de chaleur et plus les transferts par mode
sensible sont importants ce qui se traduit par une valeur du nombre de Nusselt sensible plus

importante a la sortie du canal.
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Figure 3.36 : Variation du nombre de Nusselt sensible avec la densité de flux de chaleur

Les transferts par mode latent sont caractérisés par le nombre de Nusselt latent dont
I’évolution le long du canal est représentée sur les figures 3.37 pour différentes valeurs de
densité de flux de chaleur appliqué a la paroi. Comme pour le nombre de Nusselt sensible
pour des flux a la paroi faible il y’a apparition d’une zone a I’entrée ou le nombre de Nusselt
latent est negatif puisque la température de la paroi est plus faible que la température du fluide
en son voisinage. Les transferts par mode latent son également comme les transferts par mode
sensible plus importants a I’entrée du canal puisque les gradients de concentrations entre la

paroi et le fluide au voisinage y sont plus important.

En comparant les valeurs obtenues pour les nombres de Nusselt sensible et latent, on

remarque que le nombre de Nusselt latent est plus important, ce qui signifie une
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prédominance du transfert par mode latent. Une augmentation de la densité du flux de chaleur
imposé a la paroi a le méme effet sur 1’évolution du nombre de Nusselt latent que sur celle du
nombre de Nusselt sensible : Une augmentation de la densité de flux de chaleur engendre une
diminution de la zone ou les nombres de Nusselt latent sont négatifs jusqu’a n’avoir plus
qu’une seule zone avec des valeurs du nombre de Nusselt positive pour des valeurs de densité

de flux imposé a la paroi importantes.
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Figure 3.37 : Variation du nombre de Nusselt latent en fonction de la densité du flux de
chaleur
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Figure 3.38 : Comparaison du nombre de Nusselt latent pour deux valeurs de densité de
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Figure 3.39 : Comparaison du nombre de Nusselt latent pour deux valeurs de densité de
flux de chaleur (600Wm™ et 800Wm™)

3.4.1.5. Nombre de Sherwood

Sur la figure 3.40 nous avons représenté I’influence de la valeur de la densité du flux de
chaleur imposé a la paroi sur 1’évolution du nombre de Sherwood. Le nombre de Sherwood
est le plus important a 1’entrée du canal puisque comme le nombre de Nusselt c’est dans cette
zone que 1’évaporation est la plus importante. On remarque que plus on augmente la densité
de flux de chaleur a la paroi, plus le nombre de Sherwood est important. On peut voir
¢galement que 1’évolution du nombre de Sherwood ne présente pas la discontinuité avec des
valeurs négatives comme pour le nombre de Nusselt. En effet, la vapeur a la paroi étant
considérée comme saturée, la concentration de vapeur a la paroi sera toujours supérieure a
celle du fluide en son voisinage.
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Figure 3.40 : Variation du nombre de Sherwood en fonction de la densité de flux de
chaleur

3.4.2 Effet de I’humidité relative de ’air a I’entrée du canal

3.4.2.1 Profils de température et de concentration

Sur la figure 3.41 nous avons représenté les profils de température a mi hauteur obtenus pour

une densité de flux de chaleur de 800wm ~* et pour différentes valeurs de I’humidité relative
du fluide a I’entrée du canal. Sur cette figure 3.41 I’influence de ’humidité relative de I’air
n’est pas clairement visible ¢’est pourquoi nous avons fait un agrandissement de celle-ci sur la
figure 3.42. Ainsi, on note qu’une augmentation de I’humidité de I’air a I’entrée du canal
engendre une légere augmentation de la température du fluide dans le canal. En effet,
I’augmentation de I’humidité de I’air a I’entrée du canal engendre une diminution des
transferts de chaleur par mode latent et donc une augmentation des transferts par mode
sensible. Cette diminution des transferts latents avec une augmentation de I’humidité se
remarque également sur les profils de concentrations (figure 3.43). En effet avec une
augmentation de ’humidité on a un gradient de concentration entre la paroi et le fluide au

voisinage moins important et donc une évaporation plus faible.
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Figure 3.41: Variation de la température & la hauteur du canal égal Z"=5 en fonction de
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Figure 3.42 : Variation de la température & la hauteur du canal Z =5 en fonction de
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Figure 3.43 : Variation de la fraction massique & la hauteur du canal Z"=5 en fonction de
Uhumidité relative H,
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3.4.2.1 Nombre de Nusselt latent et sensible

Pour une densité de flux de chaleur imposé a la paroi de 800wm ~*, nous avons representé sur
la figure 3.44 I’évolution du nombre de Nusselt latent le long de la paroi pour différentes
valeurs de I’humidité a I’entrée du canal. Comme nous I’avons déja signalé, une augmentation
de I’humidité relative engendre une diminution des transferts latents et donc une diminution
du nombre de Nusselt latent (figure 3.44) surtout dans la zone d’entrée du canal ou les
gradients de concentration entre la paroi et le fluide au voisinage sont les plus importants.
Cette diminution du transfert latent s’accompagne d’une augmentation du transfert sensible,
comme 1’0n peut le voir sur la figure 3.45 ou I’on a représenté 1’évolution du nombre de
Nusselt sensible pour une méme valeur de densité de flux imposé a la paroi et pour différentes

valeurs de ’humidité a ’entrée.
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Figure 3.44 (a) : Variation du nombre de Nusselt latent pour H,=10% et 20%
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Figure 3.44(b) : Variation du nombre de Nusselt latent pour H;=30%, 50% et 70%
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Figure 3.45 : Variation du nombre de Nusselt sensible pour différentes humidités relative
de ’air a Uentrée

3.4.2.3 Vitesse d’évaporation

Sur la figure 3.46 nous avons représenté 1’évolution de la vitesse d’évaporation le long du
canal pour une densité de flux de chaleur & la paroi de 800Wm™ et une température & I’entrée
de 298K pour différentes valeurs d’humidité relative de I’air a ’entrée. Une augmentation de
I’humidité relative de I’air engendre une diminution du gradient de la concentration entre la

paroi et le fluide au voisinage et donc une diminution de la vitesse d’évaporation.
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Figure 3.46 : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la plaque chauffée et mouillée
en fonction de I’humidité de I’air a ’entrée

3.4.2.4 Nombre de Sherwood

Sur la figure 3.47 nous avons représenté 1’influence de la valeur de I’humidité de I’air a
I’entrée du canal sur I’évolution du nombre de Sherwood. Le nombre de Sherwood est le plus
important a I’entrée du canal puisque comme pour le nombre de Nusselt ¢’est dans cette zone
que 1’évaporation est la plus importante. On remarque que I’augmentation de 1’humidité de

I’air a I’entrée du canal provoque une légere augmentation du nombre de Sherwood.
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Figure 3.47: Variation du nombre de Sherwood pour différentes humidités relative de ’air
a l’entrée du canal

3.4.3 Effet de la température d’entrée

3.4.3.1 Profils de température et de concentration

Afin de mettre en évidence I’effet de la température d’entrée sur les transferts nous avons
effectué différentes simulation avec une densité de flux imposé & la paroi de 800Wm™ et une

humidité relative de ’air a ’entré du canal de 30%.

L’influence de la température d’entrée sur 1’évolution de la température de paroi le long du
canal est montréee sur la figure 3.48. Comme 1’on pouvait s’y attendre une augmentation de la
température d’entrée engendre une augmentation de la température a la paroi tout au long du
canal. Cette augmentation de température a la paroi engendre également une augmentation de
la fraction massique a la paroi (figure 3.49) puisque a la paroi la vapeur est considérée comme

saturée.
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Figure 3.48 : Variation de la température le long de la plague mouillée en fonction de la
température de ’air & ’entrée pour g=800Wm™
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Figure 3.49 : Variation de la fraction massique le long de plague mouillée en fonction de
la température de l’air a ’entrée pour qg=800Wm™

3.4.3.2 Nombre de Sherwood

La figure 3.50 représente 1’évolution du nombre de Sherwood le long de la plaque chauffée
pour différentes valeurs de la température de I’air humide a ’entrée. Cette figure montre que
I’augmentation de cette température s’accompagne d’une diminution importante du nombre
de Sherwood. L’augmentation de la température de 1’air a I’entrée du canal provoque

également un changement de la fraction massique a 1’entrée.
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Figure 3.50 : Variation du nombre de Sherwood le long de la plaque mouillée en fonction
de la température de ’air & ’entrée pour g=800Wm™

3.4.3.3 Nombre de Nusselt

L'importance des transferts thermiques et massiques est représentée par les nombres de
Nusselt latent et sensible. Sur les figures 3.51 et 3.52 nous avons représenté 1’évolution du
nombre de Nusselt latent le long de la plaque mouillée pour différentes valeurs de la

température de 1’air & ’entrée du canal.
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4000

2000

b
-2000
- —®—T =303K

~4000 7 —e—T =308K

Nu

T =313K
-6000 —v—T =318K

-8000 -
~

-10000 T T T T 1

Figure 3.52 : Variation du nombre de Nusselt latent le long de la plague mouillée en
fonction de la température de I’air a I’entrée pour g=800Wm™

3.4. Resultats avec une densité de flux de chaleur imposée sur les

deux parois du canal

Dans ce paragraphe, nous présentons les résultats d’une étude numérique de la convection
naturelle laminaire thermique et massique qui se déroule dans un canal vertical
bidimensionnel formé de deux plaques planes paralleles de longueur L séparées par une
distance b, mouillées par un film liquide d’eau d’épaisseur négligeable et soumises a un flux
de chaleur uniforme de densité constante. Cette étude montre les influences de certains
parametres physiques tels que la densité de flux de chaleur, la température a I’entrée, ainsi que

I’humidité relative de 1’air a I’entrée du canal sur 1’évaporation.
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A. Influence de la densité de flux de chaleur

En maintenant la température d’entrée et I’humidité relative de I’air a 1’entrée fixes
(Tin=298 K et H,=30%), I’influence de la densité de flux de chaleur imposé aux parois planes

et mouillées a été étudiée dans I’intervalle de 100Wm™ a 800Wm™.

Sur les figures 3.53(a) et 3.53(b) nous avons représenté respectivement la variation axiale de
la température, a différentes hauteurs du canal, pour deux valeurs de la densité de flux de
chaleur g=400 wm ~* et g=800wm ~*.

Pour un flux de 400 wm ~* (figure 3.53(a)) nous observons un refroidissement de la paroi dans
la zone proche de I’entrée. Cela signifie que le flux imposé a la paroi n’est pas suffisant pour
I’évaporation et donc une partie de la chaleur est prise au fluide au voisinage de la paroi. Ce
phénoméne de refroidissement se trouve au voisinage de 1’entrée puisque c’est a 1’entrée que
I’évaporation est la plus importante. Le long du canal le fluide se chauffe et la température de
paroi se retrouve au dessus de la température d’entrée. Si ’on augmente le flux de chaleur
imposé a la paroi (figure 3.53(b)) ce flux de chaleur est suffisant pour a la fois évaporer et
chauffer le fluide le long de la paroi. Ainsi, méme proche de I’entrée la température de paroi

est supérieure a la température d’entrée et la zone de refroidissement du fluide a disparu.
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Figure 3.53(a) : Profils de la température g=400Wm
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Figure 3.53(b) : Profils de la température g=800Wm™

Sur les figures 3.54(a) et 3.54(b) nous avons représenté 1’évolution de la fraction massique le
long du canal pour deux valeurs de flux imposé a la paroi. L’évolution de la fraction massique
est similaire a celle de la température. Ceci s’explique par le fait que pour la vapeur d’cau les
nombres de Schmidt et de Prandtl sont trés proches. Le long du canal la fraction massique a la
paroi augmente puisque la température de paroi augmente et que la vapeur a la paroi est
considérée saturée. Dans le canal, plus on se rapproche de la sortie, plus la fraction massique
de vapeur augmente du fait de 1’évaporation a la paroi. En augmentant le flux de chaleur
imposeé a la paroi (figure 3.54(b)), la fraction massique de la vapeur saturée a la paroi ainsi
que celle de la vapeur dans le canal augmente. En effet, une augmentation du flux de chaleur a
la paroi engendre une augmentation de 1’évaporation et donc de la fraction massique de

vapeur d’eau.
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Figure 3.54(a) : Profils adimensionnels de la fraction massique g=400Wm™
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Figure 3.54(b) : Profils adimensionnels de la fraction massique g=800Wm™

Les figures 3.55 et 3.56 représentent respectivement 1’évolution de la température et de la
fraction massique le long du canal pour deux valeurs de la densité de flux de chaleur g. On
observe que la température ainsi que la fraction massique du fluide augmentent le long du
canal avec l’augmentation de la densité du flux de chaleur pour se rapprocher de la

température et de la fraction massique de saturation de la paroi vers la sortie du canal.
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Figure 3.55 : Variation de la température le long de la plague mouillée en fonction de la
densité de flux de chaleur g
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Figure 3.56 : Variation de la concentration le long de la plaque mouillée en fonction de la
densité de flux de chaleur g

La figure 3.57 représente les lignes de courant a I’intérieur du canal étudié. Ces derniéres sont
paralleles a la paroi et montrent un écoulement pleinement développé. En effet, pour une
densité de flux de chaleur de 800Wm™ les lignes de courants sont plus serrées que celles

obtenues pour une densité de flux de chaleur de 400Wm™.
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Figure 57 : Lignes de courants pour une densité de flux de chaleur
(a) g=400Wm, (b) g=800Wm™
Nous avons représenté sur les figures 3.58(a) et 3.58(b) 1’évolution de la vitesse d’évaporation
a la paroi le long du canal pour deux densités de flux de chaleur g=200Wm™ et g=800Wm™.
Cette vitesse d’évaporation est la plus importante proche de I’entrée du canal puisque les
gradients de concentration entre la paroi et le fluide environnant y sont plus élevés. Une

augmentation de la densité de flux de chaleur engendre une augmentation du débit d’entrée.
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Les vitesses dans le canal étant plus importantes, cela modifie les gradients de concentration
au voisinage de la paroi et donc I’évolution de la vitesse d’évaporation le long de la paroi
(figure 3.58(b)).
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Figure 3.58(a) : Evolution de la vitesse d’évaporation pour g=200Wm™
] q=800 Wm "~

0,52

0,50 —

Ve

0,48 o

0,46 '{\//-—_

Figure 3.58(b) : Evolution de la vitesse d’évaporation pour g=800Wm™

Nous avons représenté sur les figures 3.59(a) et 3.59(b) le champ de la vitesse verticale pour
différentes sections du canal et pour deux densités de flux de chaleur g=100Wm™ et
q=600Wm™. Les résultats numériques montrent que la vitesse augmente avec 1’augmentation
de la densité du flux de chaleur imposé symétriquement sur les deux parois du canal pour les
différentes sections du canal. Ainsi, a I’entrée du canal, les profils de la composante verticale
de la vitesse ont 1’allure d’un profil de Poiseuille. A la sortie du canal, la composante verticale

est maximale du coté des parois chauffées et minimale au milieu du canal.
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Figure 3.59(a) : Profils axiale de la composante verticale de la vitesse pour différentes
hauteurs du canal & qg=100Wm™
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Figure 3.59(b) : Profils axiale de la composante verticale de la vitesse pour différentes
hauteurs du canal & g=600Wm

Sur la figure 3.60 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Nusselt sensible le long du
canal pour différentes valeurs de la densité de flux imposé a la paroi. En effet, le nombre de
Nusselt est plus important a 1’entrée du canal puisque le gradient de température entre la paroi
et le fluide en son voisinage est le plus élevé et donc les transferts par mode sensible sont plus
élevés. Cependant, pour un faible flux (figures 3.60(a) et 3.60(b)) celui-ci n’est pas assez
important pour I’évaporation et I’on observe un refroidissement de la paroi. Cela se traduit par
une zone a I’entrée du canal ou le nombre de Nusselt sensible est négatif. En augmentant la
densité de flux de chaleur imposé a la paroi, cette zone de refroidissement va diminuer
jusqu’a disparaitre (figure 3.60(c) et 3.60(d)).

D’une maniere générale, plus on augmente le flux de chaleur et plus les transferts par mode
sensible sont importants ce qui se traduit par une valeur du nombre de Nusselt sensible plus

importante a la sortie du canal.
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Figure 3.60 : Variation du nombre de Nusselt sensible pour différentes densités de flux de
chaleur q

Les transferts par mode latent sont caractérises par le nombre de Nusselt latent dont
I’évolution le long du canal est représentée sur les figures 3.61 pour différentes valeurs de
densité de flux de chaleur appliqué aux parois. Pour des flux imposés symétriquement aux
parois faibles il y’a apparition d’une zone a I’entrée ou le nombre de Nusselt latent est négatif
puisque la température de la paroi est plus faible que la température du fluide en son
voisinage. Les transferts par mode latent sont plus importants a I’entrée du canal puisque les

gradients de concentrations entre la paroi et le fluide au voisinage y sont plus importants.

En comparant les valeurs obtenues pour les nombres de Nusselt sensible (figure 3.60) et
latent, on remarque que le nombre de Nusselt latent est plus important, ce qui signifie une
prédominance du transfert par mode latent. Une augmentation de la densité du flux de chaleur
imposé aux parois a le méme effet sur I’évolution du nombre de Nusselt latent que sur celle

du nombre de Nusselt sensible : Une augmentation de la densité de flux de chaleur engendre
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une diminution de la zone ou les nombres de Nusselt latent sont négatifs jusqu'a n’avoir plus
qu’une seule zone avec des valeurs du nombre de Nusselt positive pour des valeurs de densité

de flux imposé a la paroi importantes.
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Figure 3.61 : Variation du nombre de Nusselt latent pour différentes valeurs de la densité
de flux de chaleur g

Sur la figure 3.62 nous avons représenté 1’influence de la valeur de la densité de flux de
chaleur imposé aux parois sur 1’évolution du nombre de Sherwood qui caractérise le transfert
de masse au sein de notre configuration géométrique étudie. Le nombre de Sherwood est le
plus important a 1’entrée du canal puisque comme le nombre de Nusselt c’est dans cette zone
que I’évaporation est la plus importante. On remarque que plus on augmente la densité de flux
de chaleur a la paroi, plus le nombre de Sherwood est important. On peut voir également que
I’évolution du nombre de Sherwood ne présente pas la discontinuité avec des valeurs

négatives comme pour les nombres de Nusselt latent et sensible. En effet, la vapeur a la paroi
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étant considérée comme saturée, la concentration de vapeur a la paroi sera toujours supérieure

a celle du fluide en son voisinage.
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Figure 3.62 : Variation du nombre de Sherwood pour différentes valeurs de la densité de
flux de chaleur

B. Influence de I’humidité relative de I’air a ’entrée

Afin de mettre en évidence I’effet de I’humidité relative de 1’air a 1’entrée du canal sur les
transferts thermiques et massiques, nous avons effectué différentes simulations avec une
densité de flux de chaleur égale & 100Wm™ et une température de lair a Pentrée égale a
298 k.

Les transferts par mode latent sont caractérisés par le nombre de Nusselt latent dont
I’évolution le long du canal est représentée sur les figures 3.63 pour différentes valeurs de
I’humidité relative de 1’air a I’entrée (de 10% a 70%). La figure 3.63 montre que
I’augmentation de I’humidité relative diminue le nombre de Nusselt latent puisque, plus
I’humidité relative de 1’air a ’entrée est élevée, plus I’air est saturée d’ou une diminution
remarquable de 1’évaporation. En effet, une augmentation de I’humidit¢ engendre une

diminution de la zone ou les nombres de Nusselt latent sont négatifs.

Sur les figures 3.64(a) et 64(b) nous avons représenté respectivement 1’évolution du nombre
de Nusselt latent pour deux différentes valeurs de I’humidité relative 10% et 70%. Plus I’air
est saturée, plus 1’évaporation est faible et plus la quantité de chaleur nécessaire pour évaporer

est faible ce qui explique la diminution de la zone négative a I’entrée du canal.
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Figure 3.64 (b) : Evolution du nombre de Nusselt latent pour H,=70%

La figure 3.65 représente I’évolution de la vitesse d’évaporation a la paroi le long du canal

pour différentes valeurs de I’humidité relative de 1’air a 1’entrée du canal. Cette vitesse

d’évaporation est la plus importante proche de I’entrée puisque les gradients de concentration
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entre la paroi et le fluide environnant y sont plus élevés. Une augmentation de I’humidité

relative engendre une diminution de la vitesse d’évaporation puisque 1’air devient de plus en

plus saturé.

0,24
0,22 o
0,20
0,18
0,16 o
0,14 o

0,12

Vex

0,10

0,08

0,06

—®—H =10%
+Hr:30%

Hr=50%
+Hr:70%

Figure 3.65 : Evolution de la vitesse d’évaporation pour différentes valeurs de I’humidité

de I’air a ’entrée du canal

Les figures 3.66 (a), 3.66 (b) et 3.66 (C) représentent 1’évolution du profil de la vitesse axiale

le long du canal pour une densité de flux de chaleur égale & 100Wm™, une température a

I’entrée de 298 K et pour différentes valeurs de I’humidité relative de 1’air a 1’entrée en

différentes sections du canal (a ’entrée, au milieu et a la sortie du canal).

350

300 +

250

200 4

150

100 4

50 4

—'_H'=10%
+Hr:30%

H =50%
—V—Hr:70%

0,0

0,2

0.4 0.6

X*

Figure 3.66(a) : Profils axiale de la composante verticale de la vitesse a I’entrée du canal
(Z =5) pour différentes valeurs de I’humidité relative de I’air a I’entrée
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(Z =5) pour différentes valeurs de I’humidité relative de I’air a I’entrée
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Figure 3.66(c) : Profils axiale de la composante verticale de la vitesse a la sortie du canal
(Z =10) pour différentes valeurs de I’humidité relative de I’air a I’entrée

Sur la figure 3.67 nous avons représenté ’influence de la valeur de ’humidité de 1’air a

I’entrée du canal sur I’évolution du nombre de Sherwood. Le nombre de Sherwood est le plus

important a I’entrée du canal puisque comme le nombre de Nusselt c’est dans cette zone que

I’évaporation est la plus importante. On remarque que 1’augmentation de I’humidité de 1’air a

I’entrée du canal provoque une augmentation du nombre de Sherwood.
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Figure 3.67: Variation du nombre de Sherwood pour différentes valeurs de I’humidité
relative de lair a ’entrée

Conclusion

L’évaporation des films liquides est importante dans le domaine des transferts thermique et
massique. Elle sert dans différentes applications industrielles. Dans le domaine du
dessalement le cas de I’évaporation des eaux saumatres en vu de la production de I’eau douce
est un sujet qui préte encore de considérables attentions.

Durant cette étude, on s’est intéressé au phénoméne d’évaporation en convection naturelle
pour un écoulement laminaire, bidimensionnel et stationnaire dans un canal vertical simple.
L’influence des paramétres opératoires tels que, 1’effet du flux de chaleur auquel elle est
soumise la paroi ainsi que 1’effet de I’humidité relative et I’effet de la température de 1’air a
I’entrée du canal ont été clarifies.

Nous explorons en plus la structure détaillée de I’écoulement ainsi que les profils thermiques
et massiques dans le mélange air-vapeur d’eau a différentes hauteurs du canal. Nous

déterminons les nombres adimensionnels caractéristiques du transfert thermique et massique.
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Chapitre 4.

Transferts couples de chaleur et de
masse lors de I’évaporation d’un
film liquide dans un canal vertical
ondulé

cee
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4.1. Introduction

Depuis plus d’un siécle, les scientifiques se penchent sur 1’étude des écoulements avec
transfert de chaleur dans les canaux par convection en présence de géométries de plus en plus
complexes. Pour améliorer ces échanges, plusieurs méthodes sont adoptées parmi lesquelles
I’utilisation de canaux a parois ondulées. Ce type de géométrie est rencontré dans divers
systemes tels que les échangeurs de chaleur de haute performance, les équipements des
procédés chimiques, les chambres de combustion et les systemes de contréle de
I’environnement etc. La forme ondulée de la surface perturbe la couche limite laminaire,
permet ainsi a 1’air frais d’étre en contact avec la paroi chaude, prolonge la surface de

transfert et génere des turbulences d’ou une augmentation du transfert de chaleur.

Dans ce chapitre nous nous sommes intéressés a I’effet de cette géométrie ondulée sur les
transferts simultanés de chaleur et de masse. Nous présentons les résultats concernant la
convection naturelle thermique et massique en régime permanent qui se déroule dans un canal
vertical bidimensionnel dont I’une des parois présente une protubérance poreuse et sur
laquelle ruisselle un film liquide d’épaisseur négligeable. Nous étudions I’influence de la
présence d’une protubérance rectangulaire (sa dimension, sa position, le nombre et I’espace
entre deux) sur la structure de 1’écoulement et sur les performances thermoconvectives ainsi
que I’effet de certains paramétres physiques tels que la température de paroi, la densité du
flux de chaleur imposé a la paroi, I’humidité relative a ’entrée du canal sur les profils de
vitesse, de concentration, de température a I’intérieur du canal ainsi que sur les nombres de

Nusselt sensible et latent et sur le nombre de Sherwood.

Le canal est de longueur L et de largeur b, la protubérance est de longueur A et de largeur a et

les résultats présentés dans ce chapitre ont été obtenus pour un rapport de forme L/b=10.

Dans tout ce qui suit on va fixer la température de I’air a ’entrée a 298 K.
4.2. Reésultats et discussions

Nous avons commencé tout d’abord par I’effet d’une seule protubérance sur les transferts
massique et thermique au sein de notre canal vertical formé de deux plaques parall¢eles, I’une
plane et adiabatique alors que ’autre présente une protubérance rectangulaire de longueur
A*=L*/2 et de largeur a'=1/4 b" chauffée par une densité de flux de chaleur constante et
mouillée par un film liquide d’eau d’épaisseur négligeable. Les parois du canal avant et apres

la protubérance sont adiabatiques.
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La figure 4.1 schématise la plaque du canal avec une protubérance de forme rectangulaire.
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Figure 4.1 : Configuration géométrique étudiée
4.2.1 Influence de la densité de flux de chaleur

Afin  d’analyser D’effet de la protubérance de dimension fixe (A'=5, a =1/4 b") sur les
transferts thermique et massique, nous allons fixer tout d’abord la température d’entrée
Tin=298 K, I’humidité de I’air & H,=30% et nous allons faire varier la densité de flux de
chaleur appliqué & la paroi q de 50Wm™ & 500Wm™.

4.2.1.1 Profils de température et de concentration

Sur la figure 4.2 nous avons représenté 1’évolution de la température le long de la
protubérance chauffée et mouillée pour une température a I’entrée Ti,=298 K, une humidité
relative H,=30% et pour une densité de flux de chaleur de 50Wm™. Sur la premiére face
latérale la température diminue puis elle augmente dans la partie verticale de la protubérance

et enfin elle continue a augmenter le long de la deuxiéme face latérale de la protubérance.

La diminution de la température le long de la premiére face latérale de la protubérance est due
a I’évaporation qui nécessite plus de chaleur que le flux n’en apporte. Le long de la face
verticale, I’humidité relative de I’air augmente et 1’évaporation diminue, il s’ensuit une
augmentation de la température a la paroi. L’augmentation de la densité de flux de chaleur

engendre une augmentation de la température pariétale le long de la protubérance (figure 4.3).

Cette augmentation de la température de paroi le long du canal engendre également une
augmentation de la fraction massique a la paroi qui est considérée comme étant saturée
(figure 4.4).
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Figure 4.3: Evolution de la tempeérature le long de la protubérance pour différentes
densités de flux de chaleur (A =5, a =1/4 b, H,=30%, Ti,=298 K)
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Figure 4.4: Evolution de la fraction massique le long de la protubérance pour différentes
densités de flux de chaleur (A =5, a =1/4b", H,=30%, T;,=298 K)

Les figures 4.5(a) et 4.5(b) illustrent respectivement la variation axiale de la température, a
différentes hauteurs du canal pour une température a I’entrée Ti,=298 K, une humidité relative

H:=30% et pour une densité de flux de chaleur de 1000Wm™. Nous avons analysé les profils de
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température dans tout le canal avant et aprés la protubérance et le long de celle-ci. A I’entrée
du canal vers le début de la protubérance la température est celle de la température de 1’air a
I’entrée. Le long de la protubérance chauffée et mouillée la température augmente en allant
vers la fin de la protubérance. Apres la protubérance, la température de 1’air dans le canal

diminue puisqu’il n’ya plus de flux de chaleur a la paroi.
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Figure 4.5(a) : Distributions de la température a différentes hauteurs de la protubérance
pour une densité de flux de chaleur égale & 1000Wm™ (A*=5, a"=1/4b", H,=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.5(b) : Distributions de la température a ’entrée et a la sortie du canal pour une
densité de flux de chaleur égale & 100Wm™ (A"=5, a'=1/4b", H,=30%, Ti»=298 K)
Sur les figures 4.6(a) et 4.6(b) nous avons représenté 1’évolution de la fraction massique le
long du canal. L’évolution de la fraction massique est similaire a celle de la température. Ce
ci s’explique par le fait que pour la vapeur d’eau les nombres de Schmidt et de Prandtl sont
proches. Le long de la protubérance la fraction massique a la paroi augmente puisque la
température de paroi augmente et que la vapeur a la paroi est considéréee comme saturee.
A Dentrée du canal la fraction massique est constante. Aprés la protubérance, plus on se

rapproche de la sortie du canal, plus la fraction massique de vapeur diminue.
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Figure 4.6(b) : Distributions de la concentration le long de la protubérance pour une
densité de flux de chaleur égale & 100Wm2(A"=5, a'=1/4b", H,=30%, Ti»=298 K)
Sur les figures 4.7(a) et 4.7(b) nous avons regroupé les profils de la température et de la
fraction massique obtenus au milieu de la protubérance (Z'=4.5 et Z'=5.5) pour différentes
valeurs de densité du flux de chaleur imposé a la paroi gauche rainurée. Ainsi I’augmentation
de la densité du flux de chaleur conduit a une augmentation de la température de la paroi et

donc de la température de I’air au voisinage de la paroi.

Sur les figures 4.8(a) et 4.8(b) nous avons regroupé les profils de la fraction massique obtenus
au milieu de la protubérance (Z'=4.5 et Z'=5.5). Ainsi, le long du canal la fraction massique
a la paroi augmente puisque la température de paroi augmente et que la vapeur a la paroi est
considérée comme saturée. Dans le canal, le long de la protubérance, plus on se rapproche de
la sortie plus la fraction massique de vapeur augmente du fait de I’évaporation a la paroi. En
augmentant le flux de chaleur imposé a la paroi, la fraction massique de la vapeur saturée a la

paroi ainsi que celle de la vapeur dans le canal augmente. En effet, une augmentation du flux
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de chaleur a la paroi engendre une augmentation de 1’évaporation et donc de la fraction

massique de vapeur d’eau.
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Figure 4.8 : Profils axiaux de la fraction massique a différentes densités de flux de chaleur
pour Z =45etZ =5.5 (A =5, a =1/4b , H=30%, T;,=298 K)

4.2.1.2 Profils de la vitesse axiale et lignes de courants
Les figures 4.9(a) et 4.9(b) représentent 1’évolution du profil de la vitesse axiale le long du
canal pour une densité de flux de chaleur égale & 100Wm™.Ainsi, ’on peut voir le

développement de I’écoulement de convection naturelle du c6té de la paroi chauffée ou les

nombres de Grashof massique et thermique sont les plus importants.

Ainsi, a I’entrée du canal, les profils de la composante verticale de la vitesse ont I’allure d’un
profil de Poiseuille. A la sortie du canal, la composante verticale est maximale du c6té de la
paroi rainurée chauffée et mouillée et est minimale du coté de la paroi adiabatique. Les
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valeurs négatives de la vitesse a la sortie du canal confirment la présence d’une zone de

pénétration du c6té de la paroi adiabatique du canal.
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Figure 4.9(a) : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a ’entrée et a la
sortie du canal & g=100Wm™(A"=5, a'=1/4b", H,=30%, Ti»=298 K)

400

z' =25
350 *
« —=—7 =35

300 z =45

/ —~—7 =55
250 A [

z =65

200 4 |
* |
150 — |

= |
|4

100 * [

50 +Jf

T T 1
0,250 0,375 0,500 0,625 0,750 0,875 1,000

Figure 4.9(b) : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse pour différentes
hauteurs de la protubérance & g=100Wm™2(A"=5, a'=1/4b", H,=30%, Tin=298 K)
Cette analyse se confirme lorsque 1’on regarde la figure 4.10 ou I’on représente les champs de
température et les lignes de courant a I’intérieur du canal pour différentes densités de flux de
chaleur. Ces derniéres du c6té de la paroi rainurée chauffées et mouillées sont paralleles et
suivent la forme rectangulaire de la protubérance et montrent un écoulement pleinement
développé. Une zone de recirculation se localise en aval de la protubérance. Par contre du c6té
de la paroi adiabatique il y’a une entrée du fluide vers la sortie du canal (Zone de pénétration).
En effet, lorsque la densité de flux de chaleur augmente, le fluide dans la couche limite
thermique est accéléré. Cette couche limite doit étre alimentée constamment par la création
d’un appel d’air au niveau de la partie inférieure du canal ce qui entraine un rabattement des

lignes de courant du co6té de la paroi chaude. Une zone de dépression s’établit du coté de la
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paroi adiabatique du canal qui sera envahi par le fluide provenant de 1’extérieur qui va

pénétrer par I’ouverture supérieure du canal.

Une augmentation de la densité de flux de chaleur a la paroi engendre une augmentation de la
zone de pénétration de I’air au niveau de la sortie. En effet, avec un flux plus important a la
paroi les gradients de température et de concentration entre la zone chaude et la zone froide

sont plus importants, ce qui conduit a une augmentation de la zone de recirculation.

Une augmentation de la densité de flux de chaleur a la paroi engendre une augmentation des

champs de température le long du canal.
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Figure 4.10 : Lignes de courant et champs de température a différentes densiteés de flux de
chaleur (A =5,a =1/4 b, H=30%, T;,=298 K)
Sur la figure 4.11(a) et 4.11(b) nous avons regroupé les profils de la vitesse axiale obtenus au
milieu de la protubérance (Z =4.5 et Z =5.5) pour différentes valeurs de la densité du flux de
chaleur imposé a la paroi gauche rainurée. En augmentant le flux de chaleur a la paroi les
transferts de masse et de chaleur en zone de proche paroi sont plus intenses, il s’ensuit une
augmentation de la convection naturelle thermique et massique et donc une augmentation de
la vitesse axiale. Ainsi I’augmentation de la densit¢ du flux de chaleur conduit & une
augmentation des valeurs négatives de la vitesse du coté de la paroi adiabatique d’ou

I’augmentation de la zone de pénétration.
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Figure 4.11 : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse pour différentes
densités de flux de chaleura Z =4.5etZ =5(A =5,a =1/4 b, H=30%, Ti,=298 K)

4.2.1.3 Vitesse d’évaporation

Pour mieux comprendre le phénomeéne d’évaporation nous avons représenté 1’évolution de la
vitesse d’évaporation le long de la protubérance pour différentes densités de flux de chaleur
de g=50Wm™ & 500Wm"™.

La figure 4.12 représente la vitesse d’évaporation le long de la paroi verticale de la
protubérance pour une densité de flux de chaleur égal & g=50Wm. La vitesse d’évaporation
augmente pour atteindre une valeur maximale vers la sortie de la protubérance. Cette vitesse
d’évaporation augmente avec la densité de flux de chaleur imposé a la paroi.

Une augmentation de la densité de flux de chaleur a la paroi engendre une augmentation de la
fraction massique a la paroi considérée comme saturée. Il s’ensuit également une
augmentation de la concentration et donc une augmentation de la vitesse d’évaporation
(figure 4.13).

Les figures 4.14(a) et 4.14(b) représentent 1’évolution de la vitesse d’évaporation le long des
parois latérales de la protubérance pour une densité de flux de chaleur égal & g=50Wm™. Les
valeurs de la vitesse d’évaporation le long des deux faces latérales de la protubérance sont
deux fois moins importantes que sur la face verticale de la protubérance. Pour la premiére
face latérale (figure 4.14(a)) cette vitesse d’évaporation reste sensiblement constante le long
de la face puis augmente a I’approche de la paroi verticale de la protubérance. Cette
augmentation vient de la diminution de la fraction massique le long de la face. Ce phénomene
est inversé sur la deuxiéme paroi latérale de la protubérance. La vitesse d’évaporation
maximale se trouve cette fois au début de la protubérance du coté de la paroi du canal. Ceci

vient du fait de la présence de vortex au dessus de la protubérance (figure 4.10).
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Figure 4.12 : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la paroi verticale de la
protubérance pour une densité de flux de chaleur de 50Wm
(A'=5,a=1/4Db, H=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.13 : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la paroi verticale de la
protubérance pour une denfité de flux de chaleur de 400Wm™
(A'=5,a=1/4Db, H=30%, Tin=298 K)

Une augmentation de la densité du flux de chaleur a la paroi engendre une augmentation de la
fraction massique a la paroi considérée comme saturée. Il s’ensuit également une
augmentation du gradient de concentration entre la paroi et le fluide en son voisinage et donc

une augmentation de la vitesse d’évaporation (figure 4.15(a) et 4.15(b)).

Avec une augmentation du flux de chaleur, sur la premiére face latérale de la protubérance le
maximum de la vitesse d’évaporation s’¢loigne de la paroi verticale de la protubérance pour
se retrouver du coté de la paroi du canal. Ce ci vient du fait que en augmentant le flux de
chaleur la vitesse d’écoulement est plus importante et il se crée un vortex dans le coin
inferieur de la protubérance. Pour la face latérale supérieure il n’y a pas de modification

puisque méme avec un flux de chaleur faible le vortex était déja présent.
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Figure 4.14(a) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la premiére face latérale de
la protubérance pour une densité de flux de chaleur de 50Wm™
(A'=5,a=1/4b, H=30%, Ti,=298 K)
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Figure 4.14(b) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la deuxiéme face latérale
de la protubérance pour une densité de flux de chaleur de 50\Wm™
(A'=5,a=1/4Db, H=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.15(a) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la premiére face latérale de
la protubérance*pour une derité de flux de chaleur de 400Wm™
(A'=5,a=1/4b, H=30%, Ti=298 K)
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Figure 4.15(b) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la deuxiéme face latérale

de la protubéran(ie pour une dgnsité de flux de chaleur de 400Wm™
(A'=5,a=1/4Db, H=30%, Tin=298 K)

4.2.1.4 Nombres de Nusselt sensible et latent

Pour analyser les transferts de chaleur le long de la protubérance, les évolutions des nombres
de Nusselt latent et sensible sont représentées respectivement sur les figures 4.16 et 4.17. La
diminution de la température de la premiére paroi latérale de la protubérance engendre une
augmentation des nombres de Nusselt sensible et latent. Ensuite les nombres de Nusselt
sensible et latent diminuent continument le long de la paroi verticale de la protubérance
puisque dans le canal la température et la fraction massique de vapeur d’eau augmentent, ainsi
aussi bien les transferts latent que sensible diminuent. Sur la deuxiéme paroi latérale de la

protubérance nous avons vu que la température augmente, ce qui engendre une diminution des

nombres de Nusselt latent et sensible.
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Figure 4.16: Evolution dLl nompre de l\lusselt sensible le long de la protubérance
rectangulaire (A"=5, a'=1/4b", g=50Wm, H,=30%, Ti,=298 K)
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Figure 4.17: Evolution du nombre de Nusselt latent le long de la protubérance

rectangulaire (A"=5, a'=1/4b", g=50Wm, H,=30%, Ti,=298 K)
Sur la figure 4.18 nous avons représenté 1’évolution du nombre de Nusselt sensible tout le
long de la protubérance et pour différentes valeurs de densité de flux appliqué a la
protubérance. Aussi bien sur les faces latérales que sur la face verticale, une augmentation du
flux de chaleur engendre une augmentation du nombre de Nusselt sensible. Sur la face
verticale le nombre de Nusselt sensible est maximum a I’entrée de la protubérance puisque
c’est a I’entrée que les gradients de température entre la paroi et le fluide au voisinage sont les
plus importants, ensuite le long de la face verticale de la protubérance le fluide au voisinage
s’échauffe et les transferts par mode sensible diminue. On remarque également que le nombre
de Nusselt sensible ne présente pas de valeurs negatives comme dans le cas d’un canal simple.
Ceci s’explique par le fait que les gradients de concentration a la paroi sont moins important
ce qui engendre une évaporation plus faible et donc le flux de chaleur apporté est suffisant a la
fois pour évaporer et chauffer.
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Figure 4.18: Evolution du nombre de Nusselt gensible le Io*ng de la protubérance en
fonction de la densité du flux de chaleur (A =5, a =1/4b , H,=30%, Ti,=298 K)
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L’évolution du nombre de Nusselt latent a la surface de la protubérance est représentée sur la
figure 4.19. Les transferts par mode latent sont également, comme les transferts par mode
sensible, plus importants a I’entrée de la protubérance puisque les gradients de concentrations

entre la paroi et le fluide au voisinage y sont importants.

La comparaison des valeurs obtenues pour les nombres de Nusselt sensible et latent, nous
montre une prédominance du transfert par mode latent. Comme pour le nombre de Nusselt
sensible, une augmentation de la densité du flux de chaleur imposé a la surface de la

protubérance engendre une augmentation du nombre de Nusselt latent.

. —m—a=200Wm’—=—gqg=300Wm"

52 q=400Wm°—v—q=500Wm" T
50 o
48
46 -
44 Iy
24 W
204 ¥
pr
38-;
N 4 ¥
SN —F
30-:.“'\
28-'

26 -/.: .-‘\\_/,__—/

24-,
22 ad
20

u

18 .~
16 T T T T T T T T T T 1

X ouz’
Figure 4.19: Evolution du nombre de Nussel'&laten:g le Ion*g de la protubérance en fonction
de la densité de flux de chaleur (A =5, a =1/4b ", H,=30%, Ti,=298 K)
4.2.1.5 Nombres de Sherwood

La figure 4.20 représente 1’évolution du nombre de Sherwood caractéristique du transfert de
masse le long de la protubérance chauffée pour différentes densités de flux de chaleur
imposés a la paroi, avec une température a ’entrée Ti,=298K et une humidité relative
H=30%. L’augmentation de la densité de flux de chaleur imposé a la paroi engendre une
augmentation de la fraction massique a la paroi, il s’en suit une augmentation du gradient de
concentration entre la paroi et le fluide au voisinage et donc une augmentation du nombre de

Sherwood.

102



16

15 —=—q=200Wm"
—e—q=300Wm"
14 -

N q:400Wm2

13 —¥—q =500W m”

Sh

Figure 4.20: Evolution du nombre de Sherwood le long de la face verticale de la
protubérance en fonction de la densité du flux de chaleur
(A'=5,a =1/4b", H=30%, Ti,=298 K)

4.2.2 Effet de ’humidité relative de ’air a I’entrée du canal

4.2.2.1 Profils de température et de concentration

Sur les figures 4.21(a) et 4.21(b) nous avons représenté les profils de température a mi hauteur
du canal (milieu de la protubérance) (Z° = 5.5) et a la sortie du canal (Z = 8) obtenus pour
une densité de flux de chaleur de 200wm * , une température a I’entrée de Ti= 298K et pour

différentes valeurs de ’humidité relative du fluide a ’entrée du canal de 10% a 70%.

Comme dans le cas d’un canal lisse, pour une section donnée une augmentation de I’humidité
de I’air engendre une augmentation de la température a la paroi. En effet, une augmentation
de I’humidité provoque une diminution de I’évaporation et donc une augmentation du

transfert par mode sensible.

L’augmentation de I’humidité de P’air a ’entrée du canal augmente évidement la fraction
massique au sein du canal. De plus a la paroi de la protubérance la vapeur étant considérée
comme saturée celle-ci augmente également avec 1’humidité du fait de I’augmentation de la

température de paroi de la protubérance (figure 4.22(a) et 4.22(b)).
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Figure 4.21(a): Profils axiaux de la température pour différentes humidite relative de I’air
au milieu de la protubérance a Z" =5.5 (A"=5, a'=1/4b", g=200Wm, Ti»=298 K)
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Figure 4.21(b): Profils axiaux de la température pour différentes humidité relative de I’air
a la sortie du canal & Z" =8 (A"=5, a'=1/4b", g=200Wm, Ti,=298 K)
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Figure 4.22(a): Profils axiaux de la fracti*on massigue pour difjérentes humidité relative de
Dair au milieu de la protubérance a Z =5.5 (A =5, a =1/4b , q=200Wm'2, Tin=298 K)
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Figure 4.2*2(b): Profils axiaux de la fraction massique de I'air a la sortie du canal a Z =8
(A =5,a =1/4b", g=200Wm™, Ti»=298 K) pour différentes humidité relative

4.2.2.2 Profils de vitesse axiale et lignes de courant

Les figures 4.23(a) et 4.23(b) représentent 1’évolution du profil de la vitesse axiale le long du
canal pour une densité de flux de chaleur égale & 200Wm™, une température a ’entrée de
298 K et pour différentes valeurs de I’humidité relative de 1’air a I’entrée en différentes
sections du canal (au milieu de la protubérance Z'=5.5 et & la sortie du canal Z*=8). Une
augmentation de ’humidité relative de I’air a ’entrée entraine une diminution de la vitesse.
Ainsi, I’on peut voir le développement de 1’écoulement de convection naturelle du c6té de la
paroi chauffée ou les nombres de Grashof massique et thermique sont les plus importants. Du
cbté de la paroi adiabatique on peut remarquer la présence de vitesses négatives, ce qui
correspond a une zone de pénétration a la sortie du canal. Cette zone diminue avec
I’augmentation de ’humidité relative de 1’air a ’entrée du canal (figure 4.24(a) lignes de
courants).

L’évolution des lignes de courant pour différentes humidités de 1’air a I’entrée du canal nous
montre que pour une faible humidité les lignes de courant sont plus serrées le long de la

protubérance, ce qui signifie un écoulement plus important le long de la protubérance.

Un agrandissement des lignes de courant sur la partie latérale de la protubérance
(figure 4.24(b)) montre que I’augmentation de 1’humidité relative de I’air a I’entrée engendre
la diminution de la température dans cette zone. En effet en aval de la protubérance se forme

une zone de recirculation qui augmente de taille avec 1’augmentation de I’humidité relative.
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Figure 4.23(a) : Profils de la vitesse axiale pour différentes humidité relative de ’air au
milieu de la protubérance @ Z" =5.5 (A"=5, a =1/4b", g=200Wm, T;»=298 K)
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Figure 4.23(b) : Profils de la vit*esse axjale pour différentes humidité
relative de lair a la sortie du canal a Z =8 (A =5, a =1/4b , q:ZOOWm'Z, Tin=298 K)

Figure 4.24(a) : Lignes de courants pour différentes humidités relatives de ’air a Ientrée
(H,=10%, 30% et 70%) (A"=5, a"=1/4b", g=200Wm~, Tin=298 K)



Un agrandissement des lignes de courant sur la partie latérale de la protubérance
(figure 4.24(b)) montre que 1’augmentation de 1’humidité relative de 1’air a I’entrée engendre
la diminution de la température dans cette zone. En effet en aval de la protubérance se forme

une zone de recirculation qui augmente de taille avec 1’augmentation de 1’humidité relative.
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Figure 4.24(b) : Lignes de courants pour différentes humidités relatives de Iair a Ientrée
(A"=5, a'=1/4b", g=200Wm, T;,=298 K)
4.2.2.3 Vitesse d’évaporation

La figure 4.25 représente 1’évolution de la vitesse d’évaporation le long de la paroi verticale
de la protubérance pour une densité de flux de chaleur g=200Wm, une température de 1’air a
I’entrée égale a 298 K et différentes valeurs de ’humidité relative de ’air a 1’entrée. Cette
vitesse augmente le long de la paroi verticale de la protubérance suite a I’augmentation des

gradients de concentration entre la paroi et le fluide. Une augmentation de 1’humidité relative
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de I’air a I’entrée engendre une diminution de la vitesse d’évaporation le long de la paroi du

fait de la diminution du gradient de fraction massique entre la paroi et le fluide au voisinage.
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Figure 4.25 : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la paroi verticale de la

protubérance pour t{ifférelctes hzimidités relative de I’air a ’entrée du canal
(A"=5, a"=1/4b", qg=200Wm™, T;n=298 K)

4.2.2.4 Nombres de Nusselt sensible et latent

L’évolution du nombre de Nusselt sensible le long de la face verticale de la protubérance est
représentée sur la figure 4.26 pour différentes valeurs de ’humidité relative a 1’entrée. Une
augmentation de 1’humidité de I’air engendre une augmentation du nombre de Nusselt

sensible puisque 1’évaporation est moindre.
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Figure 4.26 : Evolution du nombre de Nusselt sensible pour différentes humidités relative
de air a entrée du canal (4"=5, a'=1/4b", g=200Wm?, T;»=298 K)

L’effet de I’humidité de 1’air a 1’entrée sur le nombre de Nusselt latent est montré sur la figure
4.27. L’augmentation de I’humidité de 1’air engendre une diminution de 1I’évaporation et donc

du nombre de Nusselt latent.
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Figure 4.27 : Variation du nombre de Nusselt Latent pour différentes humidités relative de
Dair a entrée du canal (A =5, a =1/4b ", q:ZOOWm'Z, Tin=298 K)

4.2.2.5 Nombre de Sherwood

Sur la figure 4.28 nous avons représenté ’influence de la valeur de I’humidité de ’air a
I’entrée du canal sur I’évolution du nombre de Sherwood. Le nombre de Sherwood est le plus
important a 1’entrée de la protubérance puisque comme le nombre de Nusselt ¢’est dans cette
zone que 1’évaporation est la plus importante. On remarque que 1’augmentation de I’humidité

de I’air a I’entrée du canal provoque une augmentation du nombre de Sherwood.

Sh

Figure 4.28 : Variation du nombre de*Shervyood pour différentes humidités relative de
Dair a entrée du canal (A =5, a =1/4b ", q=200Wm'2, Tin=298 K)

4.2.3. Influences des dimensions de la protubérance

4.2.3.1. Effet de la longueur de la protubérance

Afin d’analyser ’effet d’une protubérance chauffée et mouillée par un film liquide d’eau

d’épaisseur négligeable sur les transferts thermiques et massiques dans un canal vertical, nous
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allons fixer tout d’abord la température d’entrée Tim=298 K, I’humidité de 1’air a H,=30% et

la densité de flux de chaleur appliqué a la paroi g = 200Wm™.

Tout d’abord nous allons faire varier la dimension de la protubérance (En changeant sa
hauteur A" de 1 & 5 et en gardant sa largeur fixe a'=1/4 b"), les parois du canal avant et aprés

la protubérance sont adiabatiques.
4.2.3.1.1. Lignes de courant et champs de température

La figure 4.29 représente les lignes de courant et les champs de températures pour les cing
différentes dimensions de la protubérance. Plus la taille de la protubérance augmente plus la
surface d’échange avec le fluide s’élargie. Les lignes de courants sont serrées a coté de la
paroi chaude et suivent la protubérance rectangulaire. Une zone de recirculation se localise en
aval de la protubérance. Une zone de dépression (recirculation) s’établit du c6té de la paroi
adiabatique du canal qui sera envahi par le fluide provenant de I’extérieur qui va pénétrer par
I’ouverture supérieure du canal. L’augmentation de la taille de la protubérance entraine une
augmentation des champs de tempeérature vers la sortie du canal. Ainsi cette augmentation
influence la taille de la zone de recirculation a coté de la paroi adiabatique. En effet, la zone
de recirculation formée augmente en largeur et diminue en longueur et ce ci s’explique par les

forts gradients de température et de concentration entre la paroi et son voisinage.

Pour une protubérance de longueur A"=2 et a =1/4 b", lorsque la densité de flux de chaleur
augmente, le fluide proche de la protubérance est accéléré. Cette augmentation de la vitesse
engendre un appel d’air au niveau de la partie inférieure du canal ce qui entraine un
rabattement des lignes de courant du c6té de la paroi chaude. Une zone de dépression s’établit
du c6té de la paroi adiabatique du canal qui sera envahi par le fluide provenant de I’extérieur

qui va pénétrer par 1’ouverture supérieure du canal (figure 4.30).
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Figure 4.29 : Lignes de courants et champs de température pour différentes longueurs de
la protubérance (q=200Wm™, H,=30%, Tin=298 K)
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4.2.3.1.2. Profils de la vitesse axiale

Les figures 4.30 (a), (b), (c), (d) et (e) représentent la variation de la vitesse axiale a
différentes sections de la protubérance, a I’entrée, au milieu et a la fin. La composante
verticale est maximale du c6té de la paroi rainurée chauffée et mouillée et est minimale du
c6té de la paroi adiabatique. Une comparaison entre les profils montre que 1’augmentation de
la longueur de la protubérance permet ’accélération de la vitesse dans le canal et donc une
augmentation du débit. Les valeurs négatives de la vitesse a la sortie de la protubérance
confirment la présence d’une zone de pénétration du coté de la paroi adiabatique du canal qui

varie en taille avec la variation de la taille de la protubérance.
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Figure 4.31 (a) : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse au sein de la
protubérance (A"=1, a'=1/4 b", g=200Wm™?, H,=30%, Ti»=298 K)
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Figure 4.31 (c) : Profils a>§iaux ge la composante verticale de la vitesse au sein de la
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Figure 4.31 (d) : Profils a>§iaux ge la composante verticale de la vitesse au sein de la
protubérance (A"=4, a'=1/4 b", g=200Wm™?, H,=30%, Ti»=298 K)
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Figure 4.31 (e) : Profils a>§iaux ge la composante verticale de la vitesse au sein de la
protubérance (A"=5, a'=1/4 b", g=200Wm™?, H,=30%, Ti»=298 K)

Sur les figures 4.32 (a) et (b) nous avons regroupé les profils de la vitesse axiale a la sortie du
canal (Z'=8.5 et Z'=10) pour les différentes protubérances étudiées. Une augmentation de la
longueur de la protubérance engendre une surface plus importante pour les transferts de masse
et de chaleur entre la paroi de la protubérance et le fluide au voisinage. La vitesse
d’écoulement le long de la protubérance est donc plus importante du fait des forces de

flottabilité d’origine thermique et massique qui sont également plus importantes.
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Figure 4.32 (a) : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a la sortie du canal
pour différentes dimensions de la protubérance (qg=200Wm™, H,=30%, Ti»=298 K)
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Figure 4.32 (b) : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a la sortie du canal
pour différentes dimensions de la protubérance (q=200Wm™, H,=30%, Ti»=298 K)

4.2.3.1.3. Profils de température et de concentration

Les figures 4.33(a) et (b) illustrent respectivement la variation axiale de la température et de

la fraction massique, a différentes hauteurs du canal pour une température a ’entrée 7, =298

K, une humidité relative H =30% et pour une densité de flux de chaleur de 200Wm™. Plus la

protubérance augmente de taille, plus la surface d’échange entre le fluide et 1’air augmente,

plus la température ainsi que la fraction massique au sein du canal augmentent.

Sur la figure 4.34(a) nous avons représenté 1’évolution de la température le long de chaque

protubérance chauffée et mouillée pour une température a 1’entrée 7, =298 K, une humidité

relative H  =30% et pour une densité de flux de chaleur de 200Wm™. Sur la premiére face
latérale la température diminue puis elle augmente dans la partie verticale de la protubérance
et enfin elle continue a augmenter le long de la deuxieme face latérale de la protubérance. Le
décalage entre les courbes s’explique par la différence de surface d’échange de chacune

(figure 4.34(c)).

Les variations de la fraction massique le long des protubérances sont représentées sur la figure
4.34(b). La fraction massique a la méme allure que celle la température, sur la premiére face
latérale la fraction massique diminue puis elle augmente dans la partie verticale de la
protubérance et enfin elle continue a augmenter le long de la deuxiéme face latérale de la

protubérance.

L’augmentation de la taille de la protubérance (largeur fixe, longueur variable) engendre
également une augmentation de la fraction massique a la paroi qui est considérée comme étant

saturée.
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Figure 4.34(a): Evolution de la température dimensionnelle le long des protubérances
(q=200Wm™?, H,=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.34(c): Evolution de la température dimensionnelle le long de la face verticale des
protubérances (q=200Wm2, H,=30%, Ti,=298 K)
4.2.3.1.4. Vitesse d’évaporation

La figure 4.35 (a) représente la vitesse d’évaporation le long de la paroi verticale de chaque
protubérance pour une densité de flux de chaleur égal & g=200Wm. La vitesse d’évaporation
augmente pour atteindre une valeur maximale dont I’intensité augmente avec 1’augmentation
de la longueur de la protubérance. Une augmentation de la longueur de la protubérance
engendre une augmentation de la fraction massique a la paroi considérée comme saturée. Il
s’ensuit également une augmentation du gradient de la concentration et donc une
augmentation de la vitesse d’évaporation. La largeur de chaque protubérance etudiée est fixée
aa'=1/4b", I’augmentation de sa longueur n’a pas d’effet sur la vitesse d’évaporation le long
de la premiere face latérale, alors que la vitesse d’évaporation le long de la deuxieme face

latérale augmente avec 1’augmentation de sa longueur (figures 4.35 (b) et 4.35 (c)).
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Figure 4.35(b) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la premiére face latérale
de chaque protubérance (qg=200Wm™?, H,=30%, Ti=298 K)
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Figure 4.35(c) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la deuxiéme face latérale
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4.2.3.1.5. Nombres de Nusselt sensible et latent

Pour analyser les transferts de chaleur le long des protubérances, les évolutions des nombres
de Nusselt latent et sensible sont représentées respectivement sur les figures 4.36 et 4.37. La
diminution de la température de la premiere paroi latérale de la protubérance engendre une
augmentation des nombres de Nusselt sensible et latent. Ensuite les nombres de Nusselt
sensible et latent diminuent continuement le long de la paroi verticale de la protubérance
puisque dans le canal la température et la fraction massique de vapeur d’eau augmentent, ainsi
aussi bien les transferts latent que sensible diminuent. Sur la deuxieme paroi latérale de la
protubérance nous avons vu que la température augmente, ce qui engendre une diminution des
nombres de Nusselt latent et sensible.

Le transfert sur la face verticale de la protubérance est plus important que celui des faces
latérales. Les figures 4.36(a) et 4.37(a) représentent respectivement 1’évolution du nombre de
Nusselt latent et sensible sur la face verticale de la protubérance.

L’augmentation de la longueur de la protubérance n’engendre pas de modification notable sur

I’évolution des nombres de Nusselt latent et sensible.

La figure 4.38 représente les évolutions des nombres de Nusselt sensible et latent pour une
densité de flux de chaleur g=200Wm™, une humidité relative Hr=30% et une température a
I’entrée Ti,=298 K. La comparaison des valeurs obtenues pour les nombres de Nusselt
sensible et latent nous montre une prédominance du transfert par mode latent (prédominance

de I’évaporation).
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Figure 4.36: Evolution du nombre de Nusselt sensible le long des protubérances en
(q=200Wm™?, H,=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.36(a): Evolution du nombre de Nusselt sensible le long des faces verticales des
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Figure 4.37(a): Evolution du nombre de Nusselt latent le long des faces verticales des
protubérances (=200Wm, H,=30%, Ti,=298 K)
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Figure 4.38: Comparaison du nombre de Nusselt latent et sensible le long de la face
verticale de la protubérance (A'=2, a'=1/4 b", g=200Wm, H,=30%, Ti»=298 K)

4.2.3.1.5. Nombres de Sherwood

La figure 4.39 représente I'évolution du nombre de Sherwood caractéristique du transfert de
masse le long de la face verticale de chaque protubérance chauffée pour différentes longueurs
en maintenant la largeur fixe pour une densité de flux de chaleur g=200Wm, une humidité
relative H=30% et une température a ’entrée T;,=298 K. Le nombre de Sherwood est le plus
important a 1’entrée de la protubérance puisque comme le nombre de Nusselt c’est dans cette
zone que 1’évaporation est la plus importante. 1l est a noter que plus on augmente la longueur
de la protubérance, plus le nombre de Sherwood est important. En effet, la vapeur a la paroi

étant considérée comme saturée, la concentration en vapeur au niveau de la paroi sera toujours
supeérieure a celle du fluide dans son voisinage.
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Figure 4.39: Evolution du nombre de Sherwood pour différentes largeurs de la
protubérance (qg=200Wm, H,=30%, Ti»=298 K)
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4.2.3.2. Effet de la largeur de la protubérance

Dans ce paragraphe, nous nous sommes intéress¢ a 1’étude de I’effet de la largeur de la
protubérance sur les transferts thermiques et massiques (a'=1/8 b", a'=1/4 b", a'=3/8 b’,
a=1/2 b eta'=5/8 b") en gardant sa longueur fixe (A"=5). Les parois du canal avant et aprés
la protubérance sont adiabatiques. Aussi, toutes les autres grandeurs sont fixes, la température
d’entrée Tj7=298 K, I’humidité de I’air H,=30% et la densité du flux de chaleur appliqué a la
paroi g =200Wm™,

4.2.3.2.1. Lignes de courants et champs de température

La figure 4.40 représente les lignes de courants et les champs de température pour les
différents cas étudiés. Les lignes de courants sont serrées prés de la paroi chaude et suivent la
forme rectangulaire de la protubérance. L’augmentation de la largeur de la protubérance
provoque une augmentation de la température le long du canal. Il existe une zone de
recirculation en aval de la protubérance. Cette zone de recirculation augmente avec
I’augmentation de la largeur de la protubérance. A partir d’une certaine valeur de la largeur de

la protubérance il y’a formation de deux structures tourbillonnaires contrarotatives.

TI[K] TIK]

324 |
322 o
320
318
316
314

P oe12
310

308

306

304

302

300

298

{i TIK]
326 |

324 [\
322
320
318
316
314
- 312
310
308
306
304
302
300
298

326
324
322
320
318
316
314
312
310
308
306
304
302
300
298

A'=5 a’=1/8Db" A'=5 a’=1/8b" A'=5 a'=3/8b"

122



TIK]

334
332
330
328
326
324
322
320
318
316
314
312
310
308
306
304
302
300
298

A'=5 a=5/8Db"

Figure 4.40 : Lignes des courants et champs de température pour différentes largeurs de la
protubérance (q=200Wm?2, H,=30%, Tin=298 K)
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4.2.3.2.2. Profils de température et de concentration

Sur la figure 4.41 nous avons représenté 1’évolution de la température dimensionnelle le long
de chaque protubérance. Pour chaque protubérance, sur la premiere face latérale la
température diminue puis elle augmente dans la partie verticale de la protubérance et enfin
elle continue a augmenter le long de la deuxieme face latérale de la protubérance. Pour une
longueur fixe de la protubérance (A'=5), L’augmentation de sa largeur conduit a une forte
augmentation de la température sur les deux faces latérales de la protubérance. Pour la face
verticale de la protubérance la température augmente avec la largeur a de la protubérance

principalement a ’entrée de la protubérance.
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Figure 4.41: Evolution dg la température pour différentes largeurs des protubérances
(A"=5, g=200Wm2, Hr=30%, Ti»=298 K)
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Sur la figure 4.42 nous avons représenté 1’évolution de la fraction massique dimensionnelle le
long de chaque protubérance. La fraction massique a la méme allure que celle la température,
pour chaque protubérance, sur la premiére face latérale la fraction massique diminue puis elle
augmente dans la partie verticale de la protubérance et enfin elle continue a augmenter le long
de la deuxieme face latérale de la protubérance. Pour une longueur fixe de la protubérance
(A"=5), L’augmentation de sa largeur conduit a une forte augmentation de la fraction

massique sur les deux faces latérales de la protubérance.
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Figure 4.42: Evolution de la fractiog massique dimensionnelle pour différentes largeurs
des protubérances (A"=5, g=200Wm™, H,=30%, Ti»=298 K)
4.2.3.2.3. Profils de la vitesse axiale

Les figures 4.43(a) et (b) représentent les évolutions de la vitesse axiale a différentes sections
de la protubérance. Cette protubérance est de longueur fixe et de largeur variable. La
composante verticale est maximale du c6té de la paroi rainurée chauffée et mouillée et est
minimale du c6té de la paroi adiabatique. Les valeurs négatives de la vitesse a la sortie de la
protubérance confirment la présence d’une zone de pénétration du coté de la paroi

adiabatique du canal qui varie en taille avec la variation de la taille de la protubérance.

Les figures 4.44(a), (b) et (c) représentent 1’évolution de la vitesse axiale a différentes
largeurs de la protubérance, a ’entrée, au milieu et a la fin de la protubérance. A 1’entrée du
canal, les profils de la composante verticale de la vitesse ont I’allure d’un profil de Poiseuille.
Ces profils diminuent avec I’augmentation de la largeur de la protubérance. A ’entrée de la
protubérance, la composante verticale de la vitesse est maximale du cété de la paroi rainurée
chauffée et est minimale du co6té de la paroi froide, plus la largeur de la protubérance
augmente, plus la section de passage du fluide diminue, plus la composante verticale de la

vitesse augmente. A la sortie du canal, la vitesse diminue avec 1’augmentation de la largeur de
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la protubérance. Ainsi, les valeurs négatives de la vitesse a la sortie du canal diminuent avec
I’augmentation de la largeur de la protubérance, ce qui explique la taille différente de la zone

de pénétration du coté de la paroi adiabatique du canal.
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Figure 4.43(a) : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse au sein de la
protubérance (A"=5, a'=1/8 b", g=200Wm?, H,=30%, Ti»=298 K)
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Figure 4.43(b) : Profils a>giaux ge la composante verticale de la vitesse au sein de la
protubérance (A'=5, a =1/2 b", g=200Wm™?, H,=30%, Ti»=298 K)
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Figure 4.44(a) : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse au debit du canal
(Z'=2.5) pour différentes largeurs (A=5, g=200Wm, H,=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.44(b)*: Profils axiaux de la composante \ierticale de la vitesse au milieu de la
protubérance (Z'=5.5) pour différentes largeurs (A"=5, g=200Wm?, H,=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.44(c) : Profils axiaux de la composante verticale de la vitesse a la sortie du canal
(Z'=10) pour différentes largeurs (A"=5, g=200Wm, H,=30%, Ti»=298 K)

4.2.3.2.4. Vitesse d’évaporation

La figure 4.45(a) représente la vitesse d’évaporation le long de la paroi verticale de chaque
protubérance pour une densité de flux de chaleur égal & g=200Wm™, une humidité relative a
I’entrée H=30% et une température a ’entrée T;j7=298K. La vitesse d’évaporation augmente
pour atteindre une valeur maximale. Puisque la longueur de la protubérance est fixe, la
variation de la largeur de la protubérance n’a pas de grand effet sur la vitesse d’évaporation le
long de la face verticale de la protubérance, on remarque une petite diminution de la vitesse
d’évaporation avec 1’augmentation de la largeur de la protubérance a I’entrée de celle-ci et
une petite augmentation a la sortie de la protubérance. L’augmentation de la largeur de la
protubérance a également trés peu d’influence sur la vitesse d’évaporation le long des faces

latérales de la protuberance (figures (4.45(b) et (c)).
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Figure 4.45(a) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la paroi verticale de
chaque protubérance (qg=200Wm™?, H,=30%, Ti»=298 K)
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Figure 4.45(b) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de premiére face
latérale de chaque protubérance (qg=200Wm?, H,=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.45(c) : Evolution de la vitesse d’évaporation le long de la deuxiéme face
latérale de chaque protubérance (q=200Wm?, H,=30%, Tin=298 K)
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4.2.3.2.5. Nombres de Nusselt latent et sensible

Pour analyser les transferts de chaleur le long des protubérances, les évolutions des nombres
de Nusselt latent et sensible sont représentées respectivement sur les figures 4.46 et 4.47. La
diminution de la température de la premiere paroi latérale de la protubérance engendre une
augmentation des nombres de Nusselt sensible et latent. Ensuite les nombres de Nusselt
sensible et latent diminuent continument le long de la paroi verticale de la protubérance
puisque dans le canal la température et la fraction massique de vapeur d’eau augmentent, ainsi
aussi bien les transferts latent que sensible diminuent. Sur la deuxieme paroi latérale de la
protubérance nous avons vu que la température augmente, ce qui engendre une diminution des
nombres de Nusselt latent et sensible.

Le transfert sur la face verticale de la protubérance est plus important que celui des faces
latérales. L’augmentation de la largeur de la protubérance engendre une augmentation de la

surface d’échange d’ou une augmentation du transfert thermique et massique.

Les figures 4.48(a) et (b) illustrent 1’évolution du nombre de Nusselt sensible et latent le long
des faces verticales en fonction de la largeur a de la protubérance. L’augmentation de la
largeur de la protubérance influe sur 1’évolution des nombres de Nusselt sensible et latent sur
sa face verticale. En effet, pour une largeur inférieure a la moitié de la largeur du canal étudié,
les nombres de Nusselt latent et sensible prennent des valeurs importantes a I’entrée a cause
des gradients élevées de température et de concentration entre la paroi et le fluide en son
voisinage et donc les transferts par mode sensible et latent a ’entrée de la protubérance sont
plus élevées. Ainsi, au fur et a mesure que I’air avance dans le canal, la température et la
concentration du mélange air-vapeur d’eau tendent vers celles de la paroi humide et les
gradients de tempeérature et de concentration deviennent ainsi plus faibles. Ce qui explique la
diminution des nombres de Nusselt latent et sensible. Aprés avoir atteint leurs minimums, ils

augmentent de nouveau a la sortie de la protubérance.
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Figure 4.46: Evolution du nombre de Nusselt sensible le long des protubérances de

différents largeurs (A"=5, g=200Wm, H,=30%, Tin=298 K)

38 o

36 .

34

324

30 =

28 44 o &

o \
- .
> 24 ¢
Z 22 —; . .
——a'=1/8b \
20 . * la
o] —e—a'=1/4b N
o a'=3/8 b i
10 ] —v—a=1/2b \
12 a'=5/8b

10 T T T T T T T T T T T T 1
25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 7,5 80 85 9,0

X otz

Figure 4.47: Evolution du nombre de Nusselt latent le long des protubérances de
différents largeurs (A"=5, g=200Wm, H,=30%, Ti,=298 K)
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Figure 4.48(a): Evolution du nombre de Nusselt sensible le long de la face verticale de la
protubérance pour deux différents largeurs (A"=5, g=200Wm™, H,=30%, Tin=298 K)
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Figure 4.48(b): Evolution du nombre de Nusselt latent le long de la face verticale de la
protubérance pour deux différents largeurs (A"=5, g=200Wm, H,=30%, Ti,=298 K)

4.2.3.2.6. Nombre de Sherwood

Pour analyser I’effet de la variation de largeur de la protubérance sur le transfert massique
(longueur fixe) le long du canal étudié, nous avons représenté le nombre de Sherwood le long
de la face verticale ainsi que le long des deux faces latérales de la protubérance pour une
densité de flux de chaleur g=200Wm™, une humidité relative H,=30% et une température a
I’entrée T;,=298 K.

La figure 4.49(a) représente I'évolution du nombre de Sherwood le long de la premiere face
latérale de la protubérance. Le nombre de Sherwood augmente avec I’augmentation de la

largeur de la protubérance.

La figure 4.49(b) représente I'évolution du nombre de Sherwood le long la face verticale de
chaque protubérance chauffée. Le nombre de Sherwood est le plus important a I’entrée de la
protubérance puisque comme le nombre de Nusselt ¢’est dans cette zone que 1’évaporation est
la plus importante. Le long de la face verticale de la protubérance, 1’évolution du nombre de
Sherwood est également modifiée avec une augmentation de la largeur de la protubérance. En
effet, la valeur du nombre de Sherwood a I’entrée de la protubérance diminue avec

I’augmentation de la largeur de la protubérance du fait de I’évaporation sur la face latérale.

La figure 4.49(c) représente I'évolution du nombre de Sherwood le long de la deuxiéme face
latérale de la protubérance. La valeur du nombre de Sherwood diminue avec 1’augmentation
de la largeur de la protubérance. En effet, avec une largeur plus importante il y a une
évaporation plus importante sur la premiére face latérale de la protubérance, ce qui engendre
une augmentation de la fraction massique du fluide et donc un nombre de Sherwood, plus

faible a la sortie de la protubérance.
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Figure 4.49(a): Evolution du nombre de Sherwoool le long de la premiéere face latérale de
la protubérance pour deux différents largeurs (A*=5, g=200Wm™, H,=30%, Ti»=298 K)
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Figure 4.49(b): Evolution du nombre de Shervyood le long de la face verticale de la
protubérance pour deux différents largeurs (A"=5, g=200Wm, H,=30%, Ti,=298 K)
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Figure 4.49(c): Evolution du nombre de Sherwood le long de la deuxiéme face latérale de
la protubérance pour deux différents largeurs (A"=5, g=200Wm™, H,=30%, Ti»=298 K)

4.2.3.3. Effet de la position de la protubérance dans le canal

Dans ce paragraphe, nous nous sommes intéressés a 1’é¢tude de I’effet de la position de la

protubérance sur les transferts thermiques et massiques (A'=5, a =1/4 b"). Les parois du canal
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avant et apres la protubérance sont adiabatiques. Ainsi, toutes les autres grandeurs sont fixes,
la température d’entrée Ti;=298 K, I’humidité de ’air H,=30% et la densité de flux de chaleur
appliqué a la paroi g = 200Wm™.

4.2.3.3.1. Lignes de courant et champs de tempeérature

La figure 4.50 représente les lignes de courants et les champs de température pour différentes
positions de la protubérance dans le canal. En déplacant la protubérance vers la sortie du
canal, la zone d’aspiration de la sortie du coté de la paroi adiabatique va diminuer. En effet, le
déplacement de la protubérance vers la sortie engendre a la sortie un déplacement de
I’écoulement et donc une diminution de la section de pénétration a la sortie du coté de la paroi

adiabatique.
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Figure 4.50 : Lignes des courants et champs de température pour différents positions de la
protubérance (A"=5,a=1/4b", g=200Wm™, H,=30%, Ti,=298 K)

4.2.3.3.2. Nombres de Nusselt sensible et latent

Sur les figures 4.51 et 4.52 nous avons représenté respectivement 1’évolution des nombres de
Nusselt sensible et latent le long des faces de la protubérance pour différentes positions de la
protubérance dans le canal. La position de la protubérance dans le canal n’a pas d’influence

notable sur I’évolution des nombres de Nusselt sensible et latent a I’entrée de la protubérance.

L’influence de la position se retrouve vers la sortie de la protubérance. En effet, plus la
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protubérance se rapproche de la sortie du canal et plus la zone de pénétration du cété de la

paroi adiabatique diminue. Il s’en suit une augmentation des transferts aussi bien latent que

sensible.
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Figure 4.51 : Variation du nombre Qe Nugselt sepsible le long de la protubérance pour
différentes positions (A"=5, a'=1/4b", g=200Wm™, T;,=298 K)
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Figure 4.52 : Variation du nombre*de Nl;ISSEH Igtent le long de la protubérance pour
différentes positions (A"=5, a'=1/4b", g=200Wm™, T;»=298 K)

4.2.4. Effet du nombre de protubérances

La figure 4.53 représente les lignes de courants et les champs de température a différentes
densités de flux de chaleur au sein du canal vertical avec deux protubérances. L’influence du
nombre de protubérance se retrouve principalement sur les lignes de courants. Ces derniéres
suivent les contours des protubérances et il y’a formation d’une cellule contrarotative au
dessus de chaque protubérance. L’augmentation du nombre de protubérances engendre une
augmentation de la surface d’échange et du débit a I’intérieur du canal. L’augmentation du

nombre de protubérance engendre également une augmentation des transferts a la sortie de la
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protubérance puisque comme pour 1’influence de la position la zone de pénétration du coté de

la paroi adiabatique est diminuée.

La figure 4.54 représente les lignes de courants et les champs de température pour différentes
largeurs des deux protubérances. L’augmentation de la largeur de la protubérance provoque
une augmentation de la température le long du canal. Il existe une zone de recirculation en
aval de la protubérance. Cette zone de recirculation augmente avec 1’augmentation de la
largeur de la protubérance. A partir d’une certaine valeur de la largeur de la protubérance il

y’a formation de deux structures tourbillonnaires contrarotatives.
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Fig. 4.53 Lignes de courants et*cham*ps de tgmpérature a différentes densité de flux de
chaleur (A =2, a =1/4b ", Hr=30%, Ti,=298 K)
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protubérance (A"=2, g=200Wm, H,=30%, T;»=298 K)

Conclusion

Une étude numérique d’un écoulement en convection naturelle au sein d’un canal vertical
bidimensionnel composé de deux plaques paralléles dont 1’une est plane et ’autre est rainurée
et mouillée par un film liquide d’eau d’épaisseur négligeable, a été effectuée. Le canal est
traversé par un écoulement ascendant laminaire d’air humide en régime laminaire et chauffé
asymeétriquement par un flux de chaleur de densité constante. L’influence de la géométrie non
plane (nombres des protubérances, leurs dimensions, positions sur la paroi du canal) ainsi que
I’effet de la densité du flux de chaleur et D’effet de I’humidité relative de 1’air a 1’entrée sur
les transferts thermique et massiques ont été étudiés. Les résultats montrent que les transferts
de chaleur sont dominés par le mode latent. Nous avons montré qu'une augmentation de la
densité du flux de chaleur induit une augmentation des transferts latents et sensibles.
Contrairement a la densité¢ de flux de chaleur, une augmentation de I’humidité relative a
I’entrée du canal induit une diminution des transferts par mode latent et une augmentation des
transferts par mode sensible. Les positions et la longueur de la protubérance n'ont une
influence notable que sur la structure de I'écoulement. D'autre part, la largeur de la

protubérance a une légere influence sur les transferts sensible et latent.
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Conclusion générale

Notre objectif était de développer un code de calcul capable de simuler le comportement
dynamique, thermique et massique de 1’écoulement thermo-convectif en régime laminaire lors
de I’évaporation d’un film liquide d’épaisseur négligeable pour des géométries ouvertes. Le
probléme retenu est celui du canal vertical dont 1'une de ces parois est lisse, I’autre paroi

présente des rainures ou des chicanes, chauffé symétriquement ou asymétriquement.

Aprés une étude bibliographique ou nous avons présenté un bref recensement des travaux
réalisés autour du probleme mis en jeu. Nous avons opté, parmi les techniques d’amélioration

d’échange, pour I’introduction d’une ou plusieurs protubérances de forme rectangulaires.

Dans le second chapitre, nous avons formulé le probléme a étudier, en établissant les
équations régissant 1’écoulement avec les hypothéses simplificatrices. Nous avons ensuite fixé
les configurations géométriques a étudier, ainsi que les conditions aux limites. Les
discrétisations temporelles et spatiales de ces équations ainsi que les méthodes de résolution
utilisées dans le code de calcul sont présentés. La validation du code de calcul a été faite avec
des travaux numériques et experimentaux antérieurs de la littérature. Un bon accord a été

obtenu entre nos simulations et les données antérieures.

Afin d’étudier I’'impact de la géométrie non plane (géométrie ondulée) sur ’amélioration des
transferts thermiques et massiques, nos simulations numériques on été effectuées pour

différents parametres géométriques et physiques.

Dans une premiére étude, nous avons étudié 1’évaporation d’un film liquide mince dans un
canal vertical simple avec différentes conditions de chauffage symétrique ou asymétrique,
Dans la premiére partie nous avons étudié un canal vertical chauffé symétriquement apres
asymétriguement avec une température impose a la paroi. Dans la deuxiéme partie nous avons
fait une étude avec la méme configuration géométrique mais pour une densité de flux de
chaleur imposé symétriquement puis asymétriquement variant de 100 Wm™ & 100 Wm™.
L’influence des paramétres opératoires tels que, I’effet du flux de chaleur auquel est soumise la paroi
ainsi que D’effet de I’humidité relative et ’effet de la température de 1’air a I’entrée du canal ont été
clarifiés.

Nous explorons en plus la structure détaillée de 1’écoulement ainsi que les profils thermiques et
massiques dans le mélange air-vapeur d’eau a différentes hauteurs du canal. Nous déterminons les

nombres adimensionnels caractéristiques du transfert thermique et massique
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Dans la deuxiéme partie, nous avons étudié 1’évaporation d’un film liquide dans un canal
vertical présentant une ou plusieurs protubérances rectangulaires. Nous avons étudié tout
d’abord I’effet de la densité de flux de chaleur, I’effet de I’humidité relative a I’entrée, 1’effet
de la protubérance (I’effet de sa dimension, I’effet de sa position et I’effet du nombre). Les
résultats montrent que les transferts de chaleur sont dominés par le mode latent. Nous avons
montré qu'une augmentation de la densité du flux de chaleur induit une augmentation des
transferts latents et sensibles. Contrairement a la densité de flux de chaleur, une augmentation
de I’humidité relative a I’entrée du canal induit une diminution des transferts par mode latent
et une augmentation des transferts par mode sensible. La position et la longueur de la
protubérance n'ont une influence notable que sur la structure de I'écoulement. D'autre part, la

largeur de la protubérance a une légére influence sur les transferts sensible et latent.

Comme perspective & ce travail nous envisageons de :

e Traiter ’aspect tridimensionnel du probléme
e Traiter le régime turbulent

e Considérer d’autres géométries, rainures sinusoidales
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Annexe A

Les propriétés de l'air, de la vapeur d'eau et de leur mélange sont calculées par les formules
suivantes données par T.Fujii, K Mihara [42] (1977) et M. Feddaoui [43] (2003).

e Air

6

g, =1.488 *10 °*T"° /(118 +T) [Kgm ‘s ']

2,=1.195 *10 **T™° /(118 +T) [Wm 'K ']

Cp,=(0+25%10 " *T?%)*10° [JKg K]

e La vapeur d’eau

g, =[8.02 +0.0407 (T —273 .16)]*10 ° [Kgm ~'s']

-1 -1

A, =[L.87 +0.65*10 *(T - 273 .16)"" +5.7%10 (T - 273 .16)*'1*10 * [Wm 'K ']

1 -1

(T - 273 .16)°° [IKg 'K ']

-18

Cp,=1.863 *10° +1.65 *10 °(T — 273 .16 )*" +1.2*10

e Mélange (air+vapeur d’eau)

Le mélange gaz et vapeur d’eau se comporte comme un gaz parfait, la densité du mélange

peut se calculer par la relation suivante :

P 12 .0279 P 3
p = = [Kgm ]
w l-w w l-w
RT (—+ ) T(—+ )
M M M M

1 2 1 2

Avec M; et M, les masses molaires de 1’air et de la vapeur d’eau

M, =M _=2896 [KgK ‘mol ']

1 air

-1

M_ =M =18.02 [KgK ~‘mol

2 vapeurd ‘eau

]



2

i M 25
[+ () yo®
¢ij B M i 0.5
B+ )°
Mi
X2 Xl
1+ (Ch)p, 1+ (),
Xl XZ
A A, “1, -1
A= + Wm 'K ']
XZ Xl
1+ (O, 1+ (D),
Xl XZ

Avec x et x, respectivement les fractions molaires de I’air et de la vapeur d’eau

-1

Cp =Cp,w, +Cp,(1-w,)[IKg 'K '] Avec o, la fraction massique de vapeur

10 1.833 [mZ —1]

D =8.07*10 = *T S
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Titre :Etude numérique des transferts de masse et de chaleur en convection
naturelle dans un canal : Influence de la forme de la paroi.

Résumé :Le présent travail apporte une contribution a la compréhension des
meécanismes des transferts combinés de chaleur et de masse en convection naturelle
lors de I'évaporation d’un film liquide d’eau d’épaisseur négligeable dans un canal
vertical ondulé. L’écoulement est laminaire et bidimensionnel. Les équations
régissant le phénomene sont résolues a I'aide d’'une méthode aux volumes finis et le
traitement du couplage vitesse-pression est réalisé par la méthode de projection. Les
influences de la densité de flux de chaleur, de la température ainsi que I’numidité de
I'air a I'entrée et la forme de la paroi du canal sur les transferts sont étudiées. Les
résultats sont présentés sous la forme de ligne de courant, d’isothermes et d’'iso-

concentrations.

Les simulations numériques effectuées ont permis I'étude détaillée de la structure de
I'écoulement ainsi que des champs thermiques et massiques. Nous représentons

également, les nombres de Nusselt et de Sherwood.

Mots clés : Canal vertical, protubérance, convection naturelle, nombre de Nusselt,
transferts thermique et massique, simulation numeérique, évaporation, film liquide.
Title :Numerical study of mass and heat transfer in natural convection in a
channel: Influence of the shape of the wall.
Summary: The present work is a contribution to the understanding of the
mechanisms of combined heat and mass transfers in natural convection during the
evaporation of a liquid film with negligible thickness in a wavy vertical channel. The
flow is laminar and two-dimensional. The equations governing the phenomenon are
resolved using the finite volumes method and the treatment of the coupling between
velocity and pressure is carried out by the projection method. The influences of the
heat flux density, the temperature and the humidity of the inlet air and the shape of
the channel wall on the transfers are studied. The results are presented in the form of

cstreamlines, isotherms and iso-concentrations.

The numerical simulations carried out have allowed the detailed study of the flow
structure as well as the thermal and mass fields. We also represent the Nusselt and

Sherwood numbers.

Keywords : Vertical channel, protuberance, natural convection, Nusselt number,

thermal and mass transfer, numerical simulation, evaporation, liquid film.
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