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Introduction générale

Contexte de l’étude

Un échangeur de chaleur est un dispositif indispensable dans la plupart des systèmes énergétiques
plus ou moins complexes. Il permet de transférer une énergie thermique d’un fluide vers un autre à des
températures différentes. En général, le transfert d’énergie thermique est effectué à travers une surface
d’échange qui sépare les fluides.

La puissance échangée entre les deux fluides dépend essentiellement de l’écart de température
lorsque l’échange se réalise par chaleur sensible (échange monophasique), ou alors essentiellement de
la chaleur latente lorsqu’il y a un changement de phase (échange diphasique). La puissance maximale
de transferts des échangeurs est un facteur limitant dans de nombreux systèmes industriels. L’opti-
misation de ces échangeurs fait l’objet d’importants efforts de recherche. Dans ces conditions, il est
nécessaire d’augmenter aumaximum la puissance échangée et pour ce faire, les systèmes à changement
de phase permettent un gain considérable du fait de l’énergie potentielle importante de changement
de phase. Au-delà des performances intrinsèques des échangeurs, les encombrements sont également
un paramètre à estimer et la réduction de leur taille un challenge. Enfin, le choix du fluide caloporteur
est un enjeu stratégique.

Approche scientifique

Dans le cadre de la thèse, les travaux de recherches se sont orientés principalement vers les études
expérimentale et numérique des mécanismes de condensation de vapeur d’eau au sein d’un mini-canal
d’échangeur.

Pour cela, il a été nécessaire de réaliser au préalable une revue bibliographique importante concer-
nant les études expérimentales des mécanismes de condensation dans un échangeur, afin d’identifier
les paramètres d’influence sur les caractéristiques étudiées en privilégiant les géométriques de type
mini-canaux.

Ensuite, un choix s’est opéré et a orienté nos travaux vers une boucle diphasique, pouvant ré-
pondre à la problématique. Finalement, un montage fondamental de recherche a été conçu et réalisé
au sein du laboratoire afin de caractériser le comportement de la boucle en phase stationnaire comme
en régime transitoire avec l’eau utilisée comme fluide de travail. En effet, la plupart des travaux de la
littérature mettent en jeu des fluides de type frigorigène, et l’eau n’a finalement été que peu étudiée.
Notre idée est alors d’utiliser ce fluide abondant et peu onéreux comme fluide caloporteur. Les tra-
vaux menés permettent aussi dans ces conditions de caractériser expérimentalement des mécanismes
de condensation dans un échangeur.

En parallèle de ces travaux expérimentaux, la simulation numérique des écoulements en chan-
gement de phase permet d’approfondir nos connaissances sur les phénomènes physiques qui sont en
jeu lors de la condensation. Un schéma numérique, qui prend en compte le transfert de masse, a été
implémenté dans un code de calcul développé au sein du laboratoire. Les résultats numériques seront
confrontés aux résultats expérimentaux. De plus, les résultats pourraient permettre de constituer une
base de données pour les tests et la validation des modèles numériques.
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Organisation du manuscrit

Le présent document s’organise autour de deux grandes parties présentées dans la suite :
Première partie − Étude expérimentale
∙ Le premier chapitre est consacré à une synthèse bibliographique des différents mécanismes de
condensation qu’on peut rencontrer dans un échangeur.

∙ Ensuite, nous présentons de manière détaillée le dispositif expérimental, la boucle diphasique
et les métrologies associées, que nous avons entièrement élaboré dans le cadre de cette thèse.

∙ Dans le troisième chapitre, nous montrons l’ensemble des résultats expérimentaux obtenus re-
latif aux mécanismes de condensation.

Deuxième partie − Étude numérique
∙ Dans le quatrième chapitre, nous décrivons la procédure de simulation numérique des écoule-
ments diphasiques et la prise en main du code de calcul DFMVOF.

∙ Puis, nous décrivons la procédure suivie pour modéliser les écoulements diphasiques avec chan-
gement de phase.

∙ Le dernier chapitre est, quant à lui, dédié aux résultats numériques obtenus dans un effort de
modélisation des configurations de la thèse.

Pour terminer, ce manuscrit s’achèvera par une conclusion des travaux menés, une synthèse des
principaux résultats obtenus, et fera aussi l’objet d’une proposition de perspectives concernant les
recherches à mener pour poursuivre ces travaux de thèse.

Ce travail a été réalisé dans l’équipe COST (Convection − Optimisation − Systèmes Ther-
miques), du département FTC (Fluides − Thermique − Combustion) de l’Institut Pprime, situé sur
le site de l’ISAE-ENSMA (École Nationale Supérieure de Mécanique et d’Aérotechnique) au Futu-
roscope.
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Première partie

Étude expérimentale de la condensation
de vapeur d’eau dans un condenseur à

mini-canal
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Chapitre 1

Introduction et revue bibliographique

Sommaire
1.1 Introduction . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 6
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1.3 Revue bibliographique à propos de la condensation . . . . . . . . . . . . . . . 13
1.4 Conclusion partielle . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 24

Ce premier chapitre présente tout d’abord des généralités sur l’échangeur de chaleur industriel
ainsi que les technologies mises en œuvre. L’échangeur à changement de phase, en particulier par
condensation, est de plus en plus indispensable dans les systèmes énergétiques.

La complexité des mécanismes mis en jeu au cours de la condensation rend difficile leur prédic-
tion. À partir de là, une analyse bibliographique a permis d’identifier de nombreux facteurs jouant un
rôle déterminant : conditions du fluide (débit, état de saturation), condition de température à la paroi,
état surface de cette dernière, etc.



6 Chapitre 1. Introduction et revue bibliographique

1.1 Introduction

L’échangeur de chaleur occupe une place essentielle et indispensable dans tous les systèmes éner-
gétiques plus ou moins complexes, qu’il soit pour un usage industriel (chimie, sidérurgie, agroalimen-
taire, production d’énergie), pour l’automobile, l’aéronautique ou le bâtiment résidentiel ou tertiaire.
En effet, plus de 90% de l’énergie thermique utilisée dans les procédés industriels se fait moyennant,
au moins une fois, un échangeur de chaleur [1]. Il s’agit d’un système qui permet, comme son nom
l’indique, d’échanger de l’énergie thermique entre deux fluides qui ne sont pas en contact. Le transfert
de chaleur est organisé à travers des surfaces d’échange. En général, le fluide chaud est couramment
appelé fluide primaire et transfère son énergie au fluide froid, ou fluide secondaire. L’échange de cha-
leur peut s’effectuer sous forme de chaleur sensible (transfert monophasique) ou de chaleur latente
(transfert diphasique). Dans le premier cas, les fluides en présence restent sous une même et unique
phase. Les échanges de chaleur se traduisent uniquement par une élévation ou une baisse de leur tem-
pérature. Dans le second cas, les fluides vont changer d’état entre l’entrée et la sortie de l’échangeur.
Le phénomène de changement de phase va modifier, de manière importante, le transfert thermique et
l’écoulement. La puissance possible n’est pas uniquement de la chaleur sensible mais met en jeu sur-
tout la chaleur latente disponible lors du changement d’état. Ceci augmente de manière significative
les puissances à échanger. Dans le contexte énergétique actuel, la hausse des prix de l’énergie et la ra-
réfaction des sources d’énergies fossiles poussent les sociétés industrielles à chercher des échangeurs
les plus performants et les plus compacts possibles. Les échangeurs à changement de phase permettent
ainsi d’obtenir un échange de chaleur plus important par rapport aux échangeurs traditionnels.

Précisons que ce chapitre n’a pas pour ambition de présenter un bilan complet des appareils se
trouvant dans les divers domaines de l’industrie en matière d’échangeurs de chaleur. Effectivement,
il existe une multitude de formes géométriques et d’applications, qu’il nous est évidement impossible
en un chapitre d’en produire une liste exhaustive. Dans un tel contexte, nous limitons notre présenta-
tion sur les mécanismes des échangeurs à condensation, dénommés condenseurs, qui jouent un rôle
important depuis longtemps dans le domaine industriel et civil. En effet, le transfert thermique par
condensation est notamment présent dans les systèmes de récupération d’énergie, les échangeurs de
chaleur à haut flux, les processus de refroidissement et d’échauffement, les boucles diphasiques utili-
sées pour le refroidissement des composants électroniques, etc. Ainsi, ce travail vise en particulier à
mieux caractériser les mécanismes mis en jeu lors de la condensation et améliorer notre connaissance
sur ces thématiques.

Tout d’abord, il est nécessaire de connaître les échangeurs d’une manière générale. Nous allons
donc rappeler les fonctionnements et la technologie des échangeurs rencontrés dans l’industrie. En-
suite, la revue bibliographique s’effectue afin d’appréhender les mécanismes physiques mis en jeu lors
de la condensation. Enfin, à partir de l’état de l’art, nous décidons de concevoir et réaliser entièrement
un banc d’essais fondamental permettant de traiter les problématiques de la présente recherche.

1.2 Généralités sur les échangeurs de chaleur

Il existe deux catégories d’échangeurs se définissant par l’état physique des fluides qui les tra-
versent. La première catégorie d’appareils pour lesquels les fluides utilisés ne subissent aucun change-
ment d’état est l’échangeur monophasique. La seconde catégorie pour lesquels un changement d’état
est observé de la part d’un ou même des deux fluides est l’échangeur diphasique. Les paragraphes sui-
vants présentent une synthèse des informations recueillies, y compris celles concernant les échangeurs
de chaleur, la technologie ainsi que les enjeux énergétiques et environnementaux liés aux échangeurs.
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1.2.1 Échangeurs monophasiques

Le fait que l’énergie traverse la surface d’échange impose l’existence d’un gradient de tempé-
rature entre le fluide chaud et le fluide froid, ce qui montre que l’énergie utilisée lors de l’échange
n’est pas totale. Pour réduire cet effet, les dimensions sont augmentées, donc la surface d’échange,
ce qui ne va pas sans en augmenter le coût. Un autre paramètre important à prendre en compte est
l’efficacité d’échange thermique. Alors une dimension optimale de l’échangeur conduisant à un écart
de température acceptable doit être définie afin de maintenir une bonne efficacité et un prix de revient
raisonnable pour l’industrie.

Définissons dès à présent les différents schémas d’écoulement des fluides utilisés et la manière
dont les thermiciens et les industriels les qualifient. En général, une classification est réalisée en fonc-
tion de la direction et du sens de l’écoulement dans la section considérée, comme le montre la figure
1.1 pour 2 types d’échangeur coaxial (à co-courant et à contre courant).

Entrée du
fluide froid

Sortie du
fluide froid

Entrée du
fluide chaud

Sortie du
fluide chaud

z

T

Fluide f
roid

Fluide chaud

(a) Échangeur à co-courant

Sortie du
fluide froid

Entrée du
fluide froid

Entrée du
fluide chaud

Sortie du
fluide chaud

z

T

Fluide froid

Fluide chaud

(b) Échangeur à contre-courant

FIGURE 1.1 – Évolution de températures dans les échangeurs monophasiques

L’échangeur à co-courant est constitué de deux tubes coaxiaux, dans lesquels les deux fluides
évoluent parallèlement et dans le même sens. Cette technologie élémentaire n’offre pas la possibilité
de mettre en œuvre de grande surface d’échange, même en réalisant plusieurs spires pour en aug-
menter la longueur. Rapidement un volume important devient nécessaire pour les accueillir, ce qui va
à l’encontre d’obtenir une grande compacité, ou de présenter la plus grande surface d’échange pour
un volume extérieur minimum. Schématiquement les profils de températures le long d’un échangeur
monophasique sont présentés figure 1.1a, où la courbe rouge et la courbe bleue matérialisent respec-
tivement l’évolution de température du fluide chaud et du fluide froid. Pour les échangeurs utilisant
ce mode d’écoulement, la température du fluide primaire (chaud) est toujours supérieure à celle du
fluide secondaire (froid). De plus, l’écart de température est maximum en entrée de l’échangeur, ce qui
permet d’obtenir un transfert de chaleur important. Mais au fur et à mesure que les fluides progressent
dans l’appareil, l’échange diminue. Avec ce mode d’écoulement, une surface infinie induirait un écart
de température nul entre les fluides à la sortie, comme pour des échangeurs où s’opère un mélange
direct entre les fluides.

En ce qui concerne l’échangeur à contre-courant, la technologie et l’architecture employées
sont identiques à celles utilisées pour les échangeurs vus précédemment. La différence se fait par les
deux fluides qui évoluent ici parallèlement mais en sens contraire. Enfin ce système permet de réduire
la surface de contact entre fluide par rapport à la technologie précédente par exemple. Ainsi nous les
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retrouvons également intégrés à des systèmes qui nécessitent une faible compacité. Cependant, le fait
que les fluides circulent à contre-courant permet d’améliorer le transfert de chaleur par rapport à un
écoulement à co-courant. La figure 1.1b présente l’une des trois formes d’évolution des profils de
température obtenus dans cette configuration à contre-courant. Outre le fait que cette configuration
optimise l’échange et améliore l’efficacité, elle nous permet de remarquer deux points qui vont la
distinguer du cas précédent. D’une part, l’écart de température est plus uniforme et donc caractérise un
transfert de chaleur plus régulier sur la longueur de l’échangeur. D’autre part, il est possible d’obtenir
une température de sortie du fluide froid supérieure à celle de sortie du fluide chaud.

Une autre construction élémentaire offrant la possibilité d’améliorer le transfert est l’échangeur
à courants croisés. Dans ce cas, chacun des fluides emprunte une voie d’écoulement et évolue perpen-
diculairement l’un à l’autre. La figure 1.2 présente des échangeurs à courants croisés.
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(a) Deux fluides non brassés
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GazLiq
uid

e
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(b) Un fluide brassé et un fluide non brassé
FIGURE 1.2 – Schéma des échangeurs à courants croisés

À l’intérieur des tubes circulaires s’écoule le fluide chaud (liquide), et à l’extérieur le fluide froid
(gaz) circule perpendiculairement au tubes circulaires. Le fluide est dit non brassé s’il s’écoule dans
une veine divisée en plusieurs canaux parallèles distincts et de faible section, comme le montre la
figure 1.2a, les deux fluides sont non brassés. Le fluide est dit brassé dans le cas contraire, comme le
présente figure 1.2b, le gaz est brassé et le liquide est non brassé. Le brassage a pour effet d’homogé-
néiser les températures dans la section droite de la veine. En effet, en brassant le fluide, la régularité
de l’écoulement est rompue, ce qui permet de générer de la turbulence, des instabilités dynamiques
et d’améliorer le transfert de chaleur. Si d’un point de vue purement thermique, l’augmentation du
nombre de Reynolds permet d’accroître l’efficacité de l’échange, les lois physiques de l’hydraulique
nous disent le contraire. Un accroissement du nombre de Reynolds se traduit toujours par une perte
de charge accrue et donc des systèmes de pompage plus puissants, plus lourds et plus onéreux.

1.2.2 Échangeurs diphasiques

Les points qui nous permettent de différencier les échangeurs monophasiques des échangeurs
diphasiques sont liés au fonctionnement interne de l’appareil. Les fluides frigorigènes en présence
vont changer d’état entre l’entrée et la sortie de l’échangeur, généralement sans élévation ni baisse de
leur température, par exemple pour un fluide pur. Il existe deux catégories d’échangeur diphasique :
évaporateur et condenseur.

L’évaporateur est un échangeur de chaleur entre le fluide à refroidir et le fluide frigorigène. La
chaleur sensible cédée par le fluide à refroidir est absorbée sous forme de chaleur latente par le fluide
frigorigène. Si le fluide à refroidir est de l’air, il est alors possible d’observer le phénomène de déshu-
midification (un dépôt de condensat sur l’échangeur). La figure 1.3a représente la distribution des
températures obtenues pour un évaporateur noyé ou considéré comme idéal, i.e. le titre de vapeur
varie de 0 à 1 respectivement de l’entrée à la sortie de l’échangeur.
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FIGURE 1.3 – Évolution de températures dans les échangeurs diphasiques

La température du fluide chaud et celle du fluide froid sont matérialisées par une courbe rouge et
une courbe bleue, respectivement. Au-delà d’une représentation purement théorique, les appareils qui
présentent ces profils de températures sont habituellement appelés évaporateurs noyés ou évaporateurs
à regorgement. Dans ce cas de figure, le fluide frigorigène reste à une température constante durant
son passage dans l’échangeur alors que le fluide à refroidir se refroidit de manière significative.

En ce qui concerne le condenseur, il s’agit d’un échangeur de chaleur pour lesquels les échanges
s’effectuent entre le fluide frigorigène et le fluide de refroidissement. La chaleur latente libérée par
le fluide frigorigène est absorbée sous forme sensible par le fluide de refroidissement. La figure 1.3b
présente l’évolution des températures dans un condenseur. Le fluide frigorigène reste à une température
constante alors que le fluide de refroidissement voit sa température augmenter demanière significative.
De la même façon que pour les évaporateurs, ces profils de température traduisent un fonctionnement
idéalisé. En fait, de légères variations de température seraient alors à considérer. Lors de l’entrée du
fluide frigorigène souvent surchauffé dans l’échangeur, une désurchauffe est observée, et ensuite, à
la sortie du fluide de l’appareil un sous-refroidissement se met en place aussi. Cependant, vu que la
chaleur latente est très importante par rapport à la chaleur sensible, dans beaucoup de situations cette
énergie sensible associée à ces variations de températures pourrait être négligée ou intégrée à l’énergie
latente de changement d’état. Ceci permet de considérer la température constante pendant la phase de
changement d’état.

L’écart de température qui règne entre les deux fluides mis en jeu à la sortie de l’échangeur, tant
pour un évaporateur que pour un condenseur, est appelé « pincement » permettant d’apprécier la qualité
de l’échange thermique. Chercher à le minimiser se traduit en première approche par une augmenta-
tion de la surface d’échange et, en conséquence, par une augmentation de la masse de l’échangeur,
donc de la matière première. Cela se traduit par un coût de production plus élevé. Dans le cas idéal, les
chutes de pression subies par les fluides qui traversent l’échangeur n’ont pas été prises en considération.
Bien évidemment, une étude énergétique d’un échangeur est systématiquement accompagnée d’une
analyse de mécanique (des fluides et des solides). Alors et seulement après cette phase de dimension-
nement préalable, il devient possible de déterminer un compromis raisonnable entre l’efficacité et les
coûts (fabrication, exploitation, etc.). Cette dernière phase parfois négligée passe en général par une
minimisation de la puissance des turbomachines : coût, consommation, encombrement, etc. Les para-
graphes suivants présentent la technologie généralement rencontrée dans les applications industrielles
afin d’améliorer l’efficacité des échangeurs de chaleur.
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1.2.3 Technologie des échangeurs

Les trois schémas d’écoulement précédemment exposés, à co-courant, à contre-courant et à cou-
rants croisés, peuvent très bien se conjuguer entre eux. En effet, un échangeur de chaleur est rarement
un système qui se résume à un tube unique. Cependant, ces représentations élémentaires sont né-
cessaires pour étudier les échangeurs industriels qui combinent ces géométries afin d’aboutir à des
architectures d’une plus grande complexité. En matière de réalisation ou de production de tels échan-
geurs, qu’ils soient monophasiques ou diphasiques, les fabricants disposent alors de deux géométries
principales : la géométrie de type tubulaire ou la géométrie de type plaque. Les échangeurs tubulaires
(tubes et calandre, coaxial et autres) sont les plus répandus et représente, par exemple, quasiment 34%
des parts de marché mondial en 2020 [2] (cf. figure 1.4). Les échangeurs dits compacts tels que les
échangeurs à plaques et joints (27%) et les échangeurs à tube et ailettes (19%), qui connaissent une
croissance importante depuis les années 1990s, tendent à faire diminuer ce pourcentage mais la grande
adaptabilité des échangeurs tubulaires (tenue en pression et en température, diversité des matériaux)
fait qu’il est difficile d’assurer leurs remplacements par d’autres technologies.

Autres

9%Tours de refroidissement
11%

Tube et ailettes
19%

Plaques et joints

27%

Tubulaires
34%

FIGURE 1.4 – Marché mondial des échangeurs de chaleur dans l’industrie en 2020 [2]

Les échanges tubulaires sont des appareils qui équipent un grand nombre de systèmes indus-
triels où s’opèrent des échanges de chaleur soit entre deux fluides liquides, soit entre un fluide liquide
et une vapeur condensable. Cette technologie est particulièrement bien adaptée aux industries qui uti-
lisent des liquides présentant une forte turbidité, comme par exemple des eaux qui proviennent de
nappes phréatiques chargées de sable et de petites algues. Leur coût relativement bas, leur tenue aux
contraintes mécaniques et thermiques ainsi que leur facilité d’accès pour des travaux de maintenance
en font alors de bons candidats pour certains industriels malgré leur encombrement. La figure 1.5 pré-
sente la constitution de ce type d’échangeur disposant de faisceau de tubes pour multiplier les passages
des fluides dans l’appareil.
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FIGURE 1.5 – Schéma d’un échangeur tubulaire
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Dans cette configuration, le fluide froid peut circuler dans la calandre et le fluide chaud peut
s’écouler dans les tubes, ou inversement. Les chicanes sont disposées transversalement au faisceau de
tubes afin de brasser et d’augmenter la distance de parcours du fluide qui le traverse. Notons également
que le fluide brassé s’écoule parallèlement et perpendiculairement au faisceau tubulaire. Ces appareils
permettent d’obtenir des valeurs de compacité qui sont de l’ordre de 500 m2/m3 ([3], [4]). Avec cette
technologie d’échangeur et pour un régime eau/eau, le coefficient d’échange global se situe enmoyenne
entre 1 000 et 1 200 W/m2K ([3], [4]). Concernant les échangeurs diphasiques multitubulaires et à
calandre, ils possèdent une compacité identique aux échangeurs monophasiques, 500 m2/m3 ([3], [4]).
Quand aux coefficients d’échange pour les évaporateurs ou pour les condenseurs, les valeurs se situent
dans les mêmes ordres de grandeur.

Notons que la notion de compacité est liée à un rapport de surface d’échange divisée par le volume
de l’échangeur, exprimée enm2/m3. Pour des valeurs de ce rapport supérieures à 700m2/m3, échangeur
sera considéré comme compact [1]. Plus les échangeurs sont compacts, plus leur diamètre hydraulique
est réduit. Ce caractère est observé en général pour des diamètres hydrauliques inférieurs à quelques
millimètres puis en dessous, alors les écoulements s’apparentent à ceux rencontrés en micro-canaux.

Par rapport à la valeur du coefficient global, elle est principalement gouvernée par la résistance
thermique convective (échange fluide/paroi). En effet, les matériaux utilisés pour la fabrication des
échangeurs de chaleur sont généralement de bons conducteurs thermiques et les parois sont de faibles
épaisseurs, ce qui permet d’avoir des résistances de conduction très faibles devant celles des résis-
tances convectives. Une solution pour réduire cette résistance convective est donc soit d’augmenter
les coefficients de transferts locaux, soit le plus souvent d’augmenter la surface d’échange en ajoutant
des ailettes du côté où le fluide présente le plus faible coefficient d’échange convectif.

Si l’environnement dans lequel se trouve installé l’appareil impose de travailler avec des fluides
gazeux, il faut s’orienter vers des échangeurs à tubes et ailettes, qui sont équipés de tubes sur les-
quels sont serties ou soudées des ailettes. Les ailettes sont fines et la distribution de température y est
monodimensionnelle, les échanges ne sont importants qu’à la surface. Elles sont utilisées afin d’aug-
menter le flux de chaleur transféré du solide vers l’environnement. En effet, l’échange thermique étant
toujours plus faible du côté balayé par le fluide gazeux, il devient indispensable d’augmenter la sur-
face si l’on souhaite maintenir un niveau de transfert thermique acceptable. De multiples technologies
existent et sont employées pour pallier à cette difficulté. La figure 1.6 montre plusieurs exemples de
ces technologies rencontrées pour des échangeurs à tubes et ailettes.
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FIGURE 1.6 – Ailettes droites et circulaires disposées sur différentes canalisations

Certains de ces appareils présentent une architecture qui leur permet de brasser le fluide qui tra-
verse la section où sont disposées les ailettes. Cette technologie d’échangeur permet d’atteindre des
valeurs de compacité qui avoisinent les 1 000 m2/m3 ([3], [4]), ce qui par ailleurs en fait des systèmes
très bien adaptés aux industries du génie climatique et du traitement d’air. En terme d’échange ther-
mique, on peut raisonnablement approcher des valeurs du coefficient d’échange global qui se situent



12 Chapitre 1. Introduction et revue bibliographique

entre 25 et 70 W/m2K pour les échangeurs monophasiques ([3], [4]). En ce qui concerne les échan-
geurs diphasiques de ce type, sur le plan géométrique, peu d’éléments permettent au premier coup
d’œil de les différencier des échangeurs monophasiques. Cependant, le pas des ailettes qui sont distri-
buées sur la tubulure peut être un critère de distinction. En effet, la répartition des ailettes est différente
selon qu’il s’agisse d’un évaporateur ou d’un condenseur. Pour les condenseurs, le pas d’ailettes reste
relativement constant, entre 2 et 4 mm, tant pour la climatisation que pour le froid industriel. Pour
les évaporateurs, le pas d’ailettes varie entre 1,2 mm pour des échangeurs de climatisation de confort
à détente directe et 16 mm pour des échangeurs de chambres froides où un taux d’humidité relative
élevé doit être maîtrisé. Évidemment, la réduction du pas d’ailettes risque de favoriser la création de
ponts aqueux qui entraveraient l’écoulement de l’air autour des conduites et favoriseraient sa prise en
glace. Une compacité observée pour les échangeurs diphasiques est de l’ordre de 1 200 m2/m3 et le
coefficient d’échange global se situe plutôt entre 20 et 30 W/m2K ([3], [4]).

Concernant les échangeurs à plaques, ces appareils sont généralement rencontrés sur des sys-
tèmes qui exigent d’évacuer de grande densité de flux thermique et qui demandent un encombrement
minimum. Avec cette architecture d’échangeurs, les valeurs de compacité peuvent atteindre les 1 500
m2/m3 ([3], [4]). En général, il existe 2 techniques de fabrication : échangeurs à plaques à joints dé-
montables et échangeurs à plaques brasées, comme le montre la figure 1.7.
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FIGURE 1.7 – Schéma des échangeurs à plaques

Les échangeurs à joints démontables (cf. figure 1.7a) sont constitués d’un ensemble de plaques
embouties maintenues serrées entre deux plateaux au moyen de tirants de serrage. Chaque plaque est
munie d’un joint d’étanchéité qui assure la séparation entre les fluides et avec l’extérieur. Cette techno-
logie n’offre pas une étanchéité suffisante pour être utilisée avec des fluides frigorigènes qui génèrent
et nécessitent des pressions de fonctionnement élevées. Le coefficient d’échange global obtenu peut
atteindre les 4 000 W/m2K ([3], [4]).

Les échangeurs à plaques brasées (cf. figure 1.7b) présentent de très grandes similitudes sur le
plan technique avec les échangeurs à joints. Ils permettent, par leurs techniques de fabrication, de
travailler avec des fluides frigorigènes. Le fait qu’ils soient brasés leur assure un niveau d’étanchéité
convenable pour être utilisés avec n’importe quel fluide à changement de phase sous réserve de leur
compatibilité avec les matériaux utilisés. L’échangeur diphasique à plaques brasées (évaporateurs et
condenseurs), comme l’échangeur à plaques à joints, se compose d’une série de plaques métalliques
embouties mais sans joint, sans tirant, sans barre, ni bâti. Les plaques sont brasées ensemble dans
un four sous vide, formant ainsi un appareil compact et résistant à haute pression. Ces appareils pré-
sentent plusieurs avantages : leur compacité est proche des 1 500 m2/m3 et le coefficient d’échange
global est également très élevé de l’ordre de 2 500 à 3 000 W/m2K ([3], [4]). Ajoutons que leur faible
volume intérieur permet de diminuer la quantité de fluide frigorigène par rapport à des échangeurs
multitubulaires.
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1.2.4 Enjeux énergétiques et environnementaux

Dans la majorité des installations industrielles, l’utilisation rationnelle de l’énergie est un facteur
primordial qui détermine la rentabilité du système et la protection de l’environnement. Le transfert
énergétique s’effectue généralement au niveau des échangeurs de chaleur, qui sont des dispositifs es-
sentiels dans la plupart des systèmes énergétiques plus ou moins complexes. Ainsi, la maîtrise du
design de ces appareils d’échange est une nécessité dans un contexte de sobriété et d’efficacité éner-
gétiques assurant une amélioration des performances du transfert énergétique. Un autre point est à
considérer, la majorité des échangeurs de chaleur utilisent des fluides frigorigènes à fort impact envi-
ronnemental. À titre d’illustration, la climatisation automobile utilise à ce jour des hydrofluorocarbures
(HFCs) comme fluide frigorigène, majoritairement du C2H2F4 connu sous le nom de R134a qui contri-
bue grandement à l’effet de serre. Un autre point est à considérer, que le véhicule fonctionne ou pas, la
climatisation rejette une partie du fluide réfrigérant présent dans son circuit (entretien, maintenance,
accident, fuites, etc.). Pour un véhicule de gamme moyenne, la climatisation est responsable d’une
augmentation de 6 à 10%, voire plus, de ses émissions annuelles de gaz à effet de serre. Au niveau
mondial, l’utilisation des HFCs n’a pas cessé d’augmenter. La France et les autres pays industriels
enregistrent une émission importante des HFCs : la consommation et l’émission des HFCs en 2015
sont environ quatre fois plus élevées qu’en 2000 [5].

Bien que la technologie des échangeurs soit actuellement bien maîtrisée, devant de tels enjeux
énergétiques et environnementaux, de nombreuses études se focalisent sur l’amélioration de l’efficacité
énergétique des systèmes de climatisation. De plus, la mise au point et le développement des systèmes
fonctionnant avec de nouveaux fluides frigorigènes (R1234yf, CO2, mélange CO2/HFC, etc.) sont
prometteurs. Dans ce contexte, notre étude s’oriente particulièrement vers la condensation de vapeur
d’eau dans un condenseur puisque l’eau est un fluide abondant sur Terre, peu coûteux, peu étudié et
s’avérant prometteur par l’avenir.

1.3 Revue bibliographique à propos de la condensation

À partir des généralités sur les échangeurs de chaleur, précédemment abordées § 1.2, notre étude
se porte sur le phénomène de condensation de vapeur d’eau dans un échangeur. Une revue bibliogra-
phique au préalable permet de mettre en lumière les problématiques clés, i.e. la topologie des écoule-
ments, le coefficient de transfert thermique et la perte de charge. Mais avant tout, nous allons présenter
les caractéristiques thermodynamiques de l’eau ainsi que la classification des écoulements.

1.3.1 Caractéristiques thermodynamiques de l’eau

Dans les conditions atmosphériques, l’eau peut se trouver sous trois formes différentes : solide
(glace), liquide ou gaz (vapeur). Elle a la capacité de se changer entre ces trois états, ce qui offre des
propriétés thermodynamiques bien différentes. La condensation se définit comme le transfert ther-
mique qui résulte d’un processus physique de changement de phase d’une vapeur en liquide. Pour
amener une substance de l’état gazeux à l’état liquide, l’expérience montre qu’il est nécessaire de
réaliser une compression et un refroidissement du gaz ; les deux actions peuvent se réaliser simultané-
ment ou séparément. Ces mécanismes de compression et de refroidissement font diminuer l’énergie
potentielle et l’énergie cinétique des molécules en réduisant la distance moyenne qui les sépare et en
baissant la température. Devant ces contraintes, les molécules ne peuvent plus vaincre les forces de
liaison qui les maintiennent à l’état liquide et se disperser comme elles le font à l’état gazeux. L’ex-
périence révèle également que deux cas peuvent se produire selon que la pression dans le fluide soit
inférieure ou supérieure à une pression qualifiée de critique pc. Pour une pression inférieure à pc, le
gaz est amené à l’état de vapeur saturée, puis se condense. Pourtant, pour une pression supérieure à
pc, il n’existe plus la distinction de frontière entre l’état liquide et l’état gazeux.
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La figure 1.8 illustre le diagramme de phase représentant l’état physique de l’eau en fonction de la
pression et de la température. Les phases solide, liquide et gazeuse sont matérialisées respectivement
par les zones de couleur jaune, bleue et rouge. Ce diagramme présente les évolutions possibles que peut
suivre l’eau entre les différents phases : solide/liquide (processus de solidification/fusion), liquide/gaz
(processus de condensation/vaporisation) et gaz/solide (processus de sublimation/désublimation).
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FIGURE 1.8 – Diagramme de phase de l’eau

Les deux points importants étant propres à la nature de l’eau sont le point triple et le point critique.
Le point triple se situe à une pression de 6mbars et à une température de 0,01 ◦C. En ce point coexistent
les trois phases solide, liquide et gaz. D’après la règle des phases de Gibbs, la variance (ou le nombre
de liberté) du système est nulle et il n’y a plus aucune liberté en ce point. Ainsi, ce point est unique,
i.e. les trois phases ne peuvent coexister qu’à une température et une pression bien précises dépendant
uniquement du corps pur considéré (de l’eau dans notre situation). Le point critique, lui, se situe à une
pression de 220 bars et à une température de 374 ◦C. Au-delà de ce point, les états liquide et gazeux
ne sont pas discernables. Le fluide est dit « supercritique » ayant une viscosité proche de celle des gaz,
une densité proche de celle des liquides, et une diffusivité élevée. À pression atmosphérique de 1 atm
ou 1,013 bar, l’eau est à l’état liquide entre 0 ◦C et 100 ◦C, il s’agit des températures définissant les
deux points de référence de l’échelle Celsius. L’eau est à l’état gazeux au-delà de 100 ◦C, et à l’état
solide en deçà de 0 ◦C.

Dans la pratique, les conditions de fonctionnement ou d’essais sont toujours inférieures à la pres-
sion critique. Par conséquent, la condensation est toujours précédée d’une phase de formation de va-
peur d’eau. Dans un échangeur de chaleur de type condenseur par exemple, les molécules de vapeur
adhèrent tout d’abord en petite quantité aux parois où s’opèrent le refroidissement et/ou la compres-
sion. Après avoir cédé de l’énergie cinétique aux parois froides, les molécules se rapprochent les unes
des autres et forment une mince pellicule qui adhère à la surface d’échange. Il s’établit alors un état
d’équilibre au cours duquel le nombre de molécules qui s’échappent de la pellicule de liquide est égal
au nombre de molécules qui y retournent. Si l’on évacue de nouveau une certaine quantité de chaleur
par les parois et/ou qu’on comprime quelque peu le fluide, la densité de vapeur d’eau augmente et la
condensation reprend jusqu’à atteindre un nouvel état d’équilibre. Dans le mécanisme de condensa-
tion, en présence d’une paroi froide, la totalité de la chaleur évacuée doit traverser un film de condensat
qui peut être discontinu et dont l’épaisseur varie en fonction du régime de condensation.
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1.3.2 Classification des écoulements

Afin de permettre une meilleure compréhension des phénomènes mis en jeu, il faut d’abord pré-
ciser les différentes appellations attribuées aux canaux de faibles diamètres hydrauliques où se produit
la condensation. Selon des paramètres géométriques, la classification de Kandlikar [6] est largement
utilisée. En effet, elle se réfère aux différentes catégories de dimensions rencontrées dans l’industrie :

∙ les micro-canaux ont le diamètre hydraulique Dh inférieur à 0,2 mm,
∙ les macro-canaux ou les canaux conventionnels ont Dh supérieur à 3 mm,
∙ et les mini-canaux ont Dh compris entre 0,2 mm et 3 mm.

Collier et Thome [7] soulignent néanmoins que ces classifications doivent être utilisées avec précaution
car elles ne font référence à aucun mécanisme physique de l’écoulement diphasique interne mais se
basent uniquement sur des considérations géométriques.

Selon des phénomènes physiques, la classification de Chen et al. [8] se base sur le nombre de
Bond :

∙ les micro-canaux présentent un nombre de Bond inférieur à 0,05,
∙ les macro-canaux sont définis pour des nombres de Bond supérieurs à 3,
∙ et au delà de ces valeurs, les mini-canaux ont un nombre de Bond compris entre 0,05 et 3.

L’avantage de cette classification est qu’elle tient compte des propriétés thermodynamiques du fluide
et des effets physiques intervenant lors de l’écoulement diphasique. Rappelons ici que le nombre de
Bond est un nombre adimensionnel permettant de mesurer la prédominance des forces de flottabilité
par rapport à celle de tension superficielle. Il est défini par le rapport du diamètre hydraulique Dh et
de la longueur capillaire Lc. Sa définition est donnée par l’équation suivante :

Bo =
(

Dh
Lc

)2

(1.1)

avec Lc la longueur capillaire s’exprime par :

Lc =
√

�
(�liq − �vap)g

(1.2)

permettant de caractériser le rapport des forces de tension superficielle et de pesanteur s’exerçant sur
une interface. Ce nombre exprime la longueur à partir de laquelle les forces de capillarité et de gravité
sont équivalentes. La longueur capillaire est de l’ordre de 2,7 mm pour une solution aqueuse sur Terre.
Alors, pour l’eau circulant dans une conduite :

∙ les micro-canaux sont définis par un Dh < 0,6 mm,
∙ les macro-canaux par Dh > 4,7 mm,
∙ et les mini-canaux par Dh compris entre 0,6 mm et 4,7 mm.

1.3.3 Régimes de condensation

Le phénomène de condensation peut se produire soit de manière spontanée, soit sur une surface.
Dans le premier cas, condensation spontanée ou condensation homogène, la phase liquide apparaît
sans l’intervention de surface étrangère. Ce phénomène se traduit par l’apparition d’un brouillard de
condensation formé de gouttelettes uniformément réparties dans le volume considéré. Dans le second
cas, condensation hétérogène, ce phénomène peut être observé dans la nature sous forme de rosée ou
de nuage. En effet, la condensation est alors amorcée par des germes ou des surfaces à température plus
basse que la température de la vapeur et qui agissent comme catalyseur pour l’agglomération de molé-
cules de vapeur en goutte d’eau. La phase liquide évolue en équilibre thermodynamique avec la phase
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vapeur dans le volume considéré. Les phénomènes mis en jeu dans les échangeurs à condensation sont
de ce type.

Au niveau d’une surface froide, le dépôt de condensat peut se former par l’entraînement des par-
ticules vers la surface et par la condensation directe sur cette surface. La dynamique de l’interaction
liquide/solide pilote la forme de ces dépôts de condensat. Le cas le plus simple à analyser est sûre-
ment celui d’une goutte liquide en contact avec une surface plane horizontale. Dans ces conditions,
des forces cappilaires viennent forcer l’interface vers une condition d’équilibre. Le mouvement de la
frontière d’une telle goutte à partir du premier contact suit une réduction de l’angle entre la surface
froide (ou substrat) et la tangente à la surface de la goutte en proche paroi comme l’illustre la figure
1.9a.

Surface froide (T < Tsat)

�c

LIQUIDELIQUIDE

VAPEUR
(T = Tsat)

(a) Définition de l’angle de contact, �c

Film
liquide

Vapeur

(b) Condensation en film

Gouttes

Vapeur

(c) Condensation en gouttes
FIGURE 1.9 – Topologie des écoulements en condensation externe

Cet angle de contact �c est réduit d’une valeur initiale de 180◦ vers une valeur minimale de
0◦, définissant respectivement une goutte parfaitement sphérique (surface non mouillable) ou un film
liquide (surface parfaitement mouillable). La condensation sur des parois présentant des conditions de
faible angle de contact peut s’effectuer sous la forme d’un film liquide couvrant toute la surface (cf.
figure 1.9b), tandis que pour de plus grands angles de contact, la couverture de la surface sera partielle
avec la présence de gouttes (cf. figure 1.9c).

Qu’en est-il, cette fois, si le fluide est « en écoulement » dans une conduite, et non plus en espace
libre? La figure 1.10 présente un synoptique des différents écoulements observés pendant la conden-
sation d’une vapeur pure à l’intérieur d’un tube horizontal.

Vapeur
surchauffée

Écoulement
à brouillard

Écoulement
annulaire

Écoulement
à vagues

Écoulement
stratifié

(a) Débit massique faible

Vapeur
surchauffée

Écoulement
à brouillard

Écoulement
annulaire

Écoulements à poches,
à bouchons et à bulles

Liquide
sous-refroidi

(b) Débit massique élevé
FIGURE 1.10 – Topologie des écoulements diphasiques en condensation dans un tube

circulaire, en fonction du débit massique [7]
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Du fait du ruissellement du condensat sur la paroi interne, une accumulation du condensat peut
intervenir dans la partie basse du tube. De plus, le débit vapeur introduit une contrainte de cisaillement
à l’interface liquide-vapeur du condensat accumulé. Il en résulte une interaction complexe donnant
naissance à différents régimes d’écoulement diphasique. À l’entrée, la condensation du film autour
de la circonférence du tube engendre un écoulement dispersé avec quelques gouttelettes entraînées
dans le noyau central de vapeur à grande vitesse. Au fur et à mesure que la condensation se poursuit,
la vitesse de la vapeur diminue et réduit l’influence du cisaillement de la vapeur sur le condensat et
l’influence des forces de gravité et de capillarité augmente [7].

Pour de faibles vitesses d’écoulement de la vapeur, le film liquide a tendance à s’écouler par
gravité le long de la paroi et perpendiculairement à l’axe du tube. Un écoulement ayant tendance à se
stratifier est observé (cf. figure 1.10a). Pour de grandes vitesses d’écoulement de la vapeur, une couche
annulaire de liquide se forme sur le périmètre du tube et son épaisseur augmente avec la distance
d’écoulement. Un écoulement de type annulaire est observé dans lequel un film liquide annulaire se
forme et la vapeur s’écoule dans la partie centrale. Au fur et à mesure que la vapeur se condense,
l’épaisseur du film liquide augmente et la vapeur se transforme progressivement en bulles de vapeur
avant de disparaître totalement (cf. figure 1.10b).

Dans le cas des mini-canaux et micro-canaux, les effets de la tension superficielle ne sont plus
négligeables devant les effets de gravité. Ils sont d’autant plus importants que le diamètre hydraulique
du tube est petit. Ainsi, le régime stratifié n’est pas observé dans les tubes horizontaux, même à basse
vitesse massique [7]. En effet, lorsque les effets visqueux peuvent être négligés, les effets capillaires et
ceux de gravité sont en compétition dans le tube. Le liquide mouille toute la circonférence du tube pour
les régimes d’écoulements annulaire, à poches, à bouchons et à bulles, avec un film liquide plus épais
dans la partie inférieure du tube à cause des effets de gravité. Lorsqu’on augmente le débit massique,
les effets visqueux deviennent significatifs et tendent à uniformiser l’épaisseur du film liquide sur le
périmètre du tube. À grande vitesse massique, les effets visqueux dominent les effets de gravité et
l’écoulement devient axisymétrique.

Pour résumer, la topologie des écoulements résulte des interactions entre les forces mises
en jeu lors de la condensation (contrainte de cisaillement, capillarité et gravité). Ces dernières
sont fonctions de différents paramètres tels que l’état de surface, la géométrie, la vitesse des
phases, etc.

1.3.4 Coefficient de transfert thermique

Le coefficient de transfert thermique de la vapeur peut être calculé globalement (ℎ) ou localement
(ℎ). L’approche globale est souvent utilisée afin d’estimer l’ordre de grandeur du coefficient et d’avoir
une vue générale sur les influences des paramètres physiques mis en jeu.

La figure 1.11 à la page 18 illustre deux principaux types de condensation : la condensation
externe (sur une paroi plane et à l’extérieur d’un tube) et la condensation interne (à l’intérieur d’un
tube).

Par rapport à la condensation en film sur une paroi plane (cf. figure 1.11a), il revient à Nusselt
[9] d’avoir été le premier à étudier analytiquement la formation d’un film continu de condensation
d’une vapeur pure et stagnante sur une surface verticale. Par ailleurs, cette théorie a initié de nom-
breuses études du phénomène de condensation sur des tubes verticaux et horizontaux dans les échan-
geurs de chaleur à condensation. Cela a permis de déterminer le coefficient de transfert thermique
global, noté ℎ, entre la vapeur et les surfaces constituées par les tubes.
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Film
liquide

Vapeur

(a) Sur une paroi plane

Paroi du
tube

Condensat
(b) À l’extérieur d’un tube

Liquide

Vapeur

(c) À l’intérieur d’un tube
FIGURE 1.11 – Schéma de 2 principaux types de condensation

Cependant, la théorie proposée par Nusselt comporte plusieurs hypothèses qu’il est nécessaire
d’examiner de plus près :

∙ le fluide est constitué d’une vapeur pure et stagnante 1 ,
∙ le condensat forme un film uniformément réparti 2 ,
∙ la vapeur est en condition de saturation 3 ,
∙ les forces de cisaillement entre la vapeur et le film de condensat formé sont négligées 4 ,
∙ les variations de vitesse dans le film de condensat sont pratiquement nulles en supposant que le
régime d’écoulement du condensat est laminaire 5 ,

∙ les propriétés thermodynamiques des phases en présence sont constantes 6 ,
∙ et le sous-refroidissement du film de condensat est négligé 7 .
L’ensemble de ces hypothèses limite considérablement les applications de cette théorie puisque

les conditions réelles de condensation sont généralement très éloignées de celles posées par Nusselt
[9] et qui permettent de vérifier l’expression générale suivante où H est la hauteur de la paroi froide
et la température de la paroi Tp est supposée constante :

ℎ = 0,943

[

�liq(�liq − �vap)gLvap�3liq
�liq(Tsat − Tp)H

]0,25

(1.3)

Au cours du siècle dernier, de nombreux chercheurs ont repris le problème étudié par Nusselt
pour étendre son champ d’application en réduisant le nombre d’hypothèses. La première correction
apportée au modèle de Nusselt est due à Rohsenow [10]. Il a proposé de remplacer le terme de chaleur
latente Lvap par L′vap afin de prendre en considération le sous-refroidissement du film de condensat,
négligé avec l’adoption de l’hypothèse 7 . Rohsenow [10] propose donc :

L′vap = Lvap (1 + 0,68Ja) (1.4)
avec le nombre de Jacob Ja défini par :

Ja =
cliq(Tsat − Tp)

Lvap
(1.5)

qui n’est autre que le rapport entre la chaleur sensible due au sous-refroidissement du liquide par
rapport à la chaleur latente de changement d’état liquide/vapeur.
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La deuxième correction est due à Mikowcycs et Sparrow [11]. Usuellement, les propriétés phy-
siques du film de condensat sont évaluées à la température moyenne du liquide donnée par :

Tliq =
1
2
(

Tsat + Tp
) (1.6)

Pour tenir compte des variations des propriétés dans la couche liquide ou le film de condensat, et ainsi
éliminer la restriction liée à l’hypothèse 6 , les auteurs ont proposé d’utiliser plutôt une expression de
la forme :

Tliq = Tp +
1
4
(

Tsat − Tp
) (1.7)

Collier [12] a montré l’influence du nombre de Prandtl, qui compare la rapidité des phénomènes
thermiques et des phénomènes hydrodynamiques dans un fluide, sur les variations de la vitesse dans
la couche de condensat. Il précise que seuls les fluides qui présentent une valeur inférieure à l’unité
sont concernés, ce qui permet de confirmer l’hypothèse 5 , sauf pour les métaux liquides.

Shekriladze et Gomelauri [13] ont étudié la condensation de vapeur en écoulement laminaire et en
convection forcée le long d’une plaque plane horizontale. Ils supposent que la contrainte tangentielle
à l’interface liquide/vapeur est égale à la perte de quantité de mouvement de la vapeur condensée pour
un taux de condensation infini, ce qui vient par ailleurs contredire l’hypothèse 4 . Mais cette hypothèse
leur a permis, entre autre, de simplifier le problème en découplant les équations des deux phases.

Dans le cas d’une vapeur surchauffée, l’hypothèse 3 ne peut plus être maintenue, Mills [14] a
proposé alors de remplacer la chaleur latente Lvap par :

L′vap = Lvap(1 + 0,68Ja) + cvap(T∞ − Tsat) (1.8)
où T∞ est la température de la vapeur loin de la paroi.

Pour la condensation en film à l’extérieur d’un tube horizontal (cf. figure 1.11b), Nusselt [9]
a proposé une corrélation concernant la condensation sur un seul tube lisse horizontal où D est le
diamètre externe du tube et la température de la paroi Tp est supposée constante :

ℎ = 0,725

[

�liq(�liq − �vap)gLvap�3liq
�liq(Tsat − Tp)D

]0,25

(1.9)

À l’aide d’une approche similaire à celle présentée par Rohsenow [10], les travaux de Dhir et
Lienhard [15] réalisés sur des géométries axisymétriques ont permis d’abord de confirmer la cor-
rélation proposée par Nusselt [9]. Ils ont permis d’apporter ensuite une légère modification à cette
corrélation en modifiant le premier coefficient de l’équation (1.9) de 0,725 à 0,729.

En considérant la vapeur stagnante, Incropera et al. [16] ont proposé, pour un écoulement ver-
tical et laminaire du film de condensat provenant d’un arrangement de plusieurs tubes horizontaux,
d’utiliser l’expression :

ℎ′ = ℎ(N)−0,25 (1.10)
où le coefficient moyen est donné par l’expression de Dhih et Lienhard [15] pour un tube seul et N
est le nombre de tubes de l’arrangement.

Dans le cas d’un simple tube balayé par de la vapeur mise en mouvement par convection forcée,
les travaux menés par Tetsu et al. [17] ont permis de déterminer une expression qui présente une bonne
concordance avec les points obtenus expérimentalement pour des vitesses importantes. Cependant, ils
préconisent d’utiliser le modèle de Nusselt pour des vitesses qui avoisinent les 1 m/s. Le coefficient
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d’échange est obtenu par la détermination du nombre de Nusselt :
Nu = 0,96F 0,2Re0,5∞ (1.11)

pour 0,03 < F < 600 où le paramètre F est défini par :

F =
�liqLvapDg

�liqU 2
∞(T∞ − Tp)

(1.12)

Ce paramètre permet d’évaluer l’importance relative entre la gravité et la vitesse de déplacement de la
vapeur par rapport au film de condensat. Plus la vitesse de l’écoulement est importante, plus la valeur
de F est faible et par conséquent l’écoulement des condensats est considéré comme forcé.

En ce qui concerne la condensation en film à l’intérieur d’un tube (cf. figure 1.11c), les condi-
tions d’écoulement de ce film liquide sont complexes et dépendent fortement de la vitesse d’écou-
lement de la vapeur et du titre massique de vapeur. Rappelons que le titre de vapeur représente le
pourcentage massique de la vapeur contenu dans un mélange et cette grandeur n’a pas de dimension.
Sa valeur varie de 0 à 1 et peut s’exprimer comme un pourcentage. Si x = 0, il n’y a pas de vapeur,
le fluide est du liquide saturé. Si x = 1, il n’y a pas de liquide, le fluide est de la vapeur saturée.
Plusieurs travaux ont déjà été entrepris par de nombreux scientifiques pour étudier les échanges de
chaleur pendant la condensation à l’intérieur de tubes en convection forcée.

Shah ([18],[19]) a proposé une corrélation largement utilisée qui prend sa forme d’une autre cor-
rélation, issue de 780 points provenant de 19 bases de données expérimentales différentes, développée
par le même auteur pour l’ébullition convective des fluides dans des tubes en absence des bulles à
la paroi (ébullition). La corrélation a été déterminée pour la condensation des fluides dans les tubes
en position verticale, horizontale et inclinée, basée sur une campagne expérimentale regroupant 474
points de mesure. Lors de cette campagne d’étude, les paramètres et conditions de mesure concernent
le fluide de travail (vapeur d’eau, R11, R12, R22, R113, méthanol, éthanol, benzène, toluène et tri-
chloréthylène), les diamètres des tubes de 7 à 40 mm, les vitesses massiques de 10,8 à 210 kg/m2s, les
variations de titre de 0 à 1 et les pressions réduites de 0,002 à 0,44. Notons que la pression réduite est
le rapport entre la pression du fluide et la pression critique :

pr =
p
pc

(1.13)

L’expression de la corrélation de Shah [18] s’exprime par :
ℎDh
�liq

= 0,023Re0,8lo Pr
0,4
liq

[

(1 − x)0,8 +
3,8x0,76 (1 − x)0,04

p0,38r

]

(1.14)

où le nombre de Reynolds liquide pur Relo est donné par :

Relo =
GDh
�liq

(1.15)

La corrélation de Shah [18] est basée sur le nombre de Nusselt de la phase liquide turbulente.
En tenant compte du changement de phase, Shah [18] a multiplié ce nombre de Nusselt pour la phase
liquide par un polynôme qui est fonction du titre de vapeur x et de la pression réduite pr. Il est recom-
mandé de limiter l’utilisation de cette corrélation pour Reliq > 350 à cause du manque de résultats
à faibles nombres de Reynolds. L’écart moyen entre la corrélation et les mesures est de ±15,4%. La
corrélation de Shah [18] a montré la tendance générale du coefficient de transfert thermique en fonc-
tion du titre de vapeur. En effet, le coefficient d’échange diminue au fur et à mesure que la vapeur se
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condense. En se basant sur la corrélation de Shah [18], les autres auteurs comme Charre et al. [20] et
Meziani et al. [21] l’ont modifiée afin de corréler leurs résultats expérimentaux.

Carpenter et Colburn [22] ont utilisé différents fluides de travail (vapeur d’eau, méthanol, éthanol,
toluène et trichloroethylène) pour étudier l’évolution du coefficient de transfert thermique dans un
tube vertical d’un diamètre de 11,66 mm. Ils ont comparé leur base de données avec l’équation de
Nusselt et montré que cette dernière a sous-estimé les valeurs expérimentales en raison des influences
de contrainte de cisaillement de la vapeur. Ils ont proposé une corrélation d’échange local qui est
fonction de l’épaisseur du film liquide, des propriétés du fluide et des forces agissant sur la couche de
condensat. La force de gravité s’est révélée sans importance par rapport à celle de cisaillement pour
le régime annulaire.

Soliman et al. [23] ont étudié la condensation des fluides frigorigènes (R22, R113, éthanol, mé-
thanol, toluène et trichloroethylène) dans des tubes dont le diamètre varie de 7,44 à 11,66 mm. Ils
ont remarqué que Carpenter et Colburn [22] n’avaient pas pris en compte, de manière appropriée, la
contrainte de cisaillement à la paroi. Ils ont alors évalué cette contrainte comme une combinaison des
contributions du frottement, de la quantité de mouvement et de la gravité. Les analyses paramétriques
leur ont permis de déterminer l’importance de chaque terme le long de la longueur de condensation.
Pour les titres de vapeur plus ou moins élevés, le terme de frottement domine mais diminue au fur et
à mesure que la vapeur se condense. Le terme de quantité de mouvement devient plus important pour
les faibles titres de vapeur en raison de la quantité de mouvement ajoutée au film liquide par la vapeur
condensée. Ils ont remarqué que certains chercheurs ont pu obtenir une concordance raisonnable entre
leurs données et leurs corrélations de transfert de chaleur, même en ignorant ou en tenant compte de
manière incorrecte des effets de quantité de mouvement. Cela peut être simplement dû à la relative
insignifiance de ces termes dans les conditions d’essais.

Traviss et al. [24] ont étudié la condensation de R12 et de R22 dans un tube d’un diamètre de 8
mm et développé une corrélation pour le régime annulaire en fonction de l’épaisseur du film liquide.
D’une manière analogue à celle utilisée par Soliman et al. [23], ils ont calculé le terme de frottement
en utilisant le paramètre de Martinelli Xtt et le terme de gravité est également fonction de l’angle
d’inclinaison du tube et du taux de vide, qui est défini comme le rapport entre la section de conduite
occupée par la phase vapeur et la section totale. Pour le terme de quantité de mouvement, ils ont
supposé que l’épaisseur du film liquide est négligeable par rapport à la longueur du tube, l’écoulement
du condensat peut s’assimiler à un écoulement plan. Finalement, le coefficient d’échange s’écrit en
fonction de l’épaisseur du film liquide, caractérisée par le titre de vapeur :

ℎDh
�liq

=
0,15PrliqRe0,9liq

FT

(

1
Xtt

+ 2,85
X0,476

tt

)

(1.16)

où le nombre de Reynolds Reliq est donné par :

Reliq =
G(1 − x)Dh

�liq
(1.17)

et FT est fonction de Reliq. Le paramètreXtt est utilisé en considérant que les phases liquide et vapeur
comme turbulentes, d’où l’indice « tt » dans Xtt. L’expression de ce paramètre est donnée par [25] :

Xtt =
(1 − x

x

)0,9(�vap
�liq

)0,5( �liq
�vap

)0,1

(1.18)

Pour les fluides à haute tension de surface (mercure, certains fluides organiques, vapeur d’eau,
etc.), l’occurrence d’une condensation en gouttes couvrant partiellement la surface peut amplifier les
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transferts thermiques ([26], [27]). En effet, les gouttes peuvent être entraînées, cela provoque la libé-
ration d’une nouvelle surface de condensation où de nouvelles gouttes viennent se former.

Les études de Leipertz et al. [28] et de Rausch et al. [29] sur l’implémentation ionique des surfaces
métalliques ont montré la possibilité de condensation en gouttes avec une augmentation caractérisée
du transfert thermique par rapport à une condition de film liquide. Néanmoins, ce genre de traitement
ne présente pas encore une durée de vie suffisamment grande pour justifier son application industrielle.

Sakay et al. [30] ont étudié expérimentalement la condensation de l’air humide sur une surface
horizontale plane correspondant à 3 substrats différents. Dans des conditions similaires, la topologie
des gouttes est fortement liée à la qualité du substrat.

Koch et al. [31] ont analysé la condensation sur une couche hydrophobe, obtenue par l’applica-
tion d’une pellicule rigide de carbone hydrogénée de faible épaisseur sur un substrat. Dans cette même
étude, ils montrent expérimentalement que le recours à un traitement de surface hydrophobe engendre
une augmentation significative du transfert de chaleur. En effet, recouvrir 19% de la surface totale par
une substance hydrophobe permet d’obtenir 86% du flux obtenu pour une surface intégralement recou-
verte par le même produit, et ce dans les mêmes conditions d’essais, d’écoulement et de température.
Particulièrement, pour la vapeur d’eau pure en conditions atmosphériques, la condensation en gouttes
peut atteindre 8 fois plus de transfert de chaleur que pour un film liquide [32].

Pour résumer, l’état de l’art montre que le coefficient de transfert thermique a été bien
étudié pour une variété de configurations d’essais. Toutefois, la condensation de la vapeur d’eau
s’avère peu étudiée.

En se basant sur les bases de données expérimentales, différentes corrélations ont été
proposées, ce qui permet de prédire le coefficient d’échange pour des conditions d’essais par-
ticulières. Différentes méthodes ont été utilisés, tels que l’approche statistique classique (Shah
[18]) ou le développement des modèles en tenant compte de l’épaisseur du film liquide (Nusselt
[9]) et de l’interaction entre les forces d’influence (Soliman [23]).

Malgré les différentes approches, les auteurs s’accordent à dire que les comportements
thermiques d’un fluide en condensation peuvent s’expliquer uniquement en se basant sur la to-
pologie d’écoulement, ce qui montre l’importance de la visualisation des régimes d’écoulement
mis en jeu en changement de phase.

1.3.5 Perte de charge

Les performances dynamiques d’un échangeur sont aussi importantes que les performances ther-
miques. En effet, le calcul de la perte de charge joue un rôle essentiel pour la conception des systèmes
diphasiques car il détermine la puissance de pompe nécessaire pour entraîner le fluide. La perte de
charge d’un écoulement diphasique circulant dans des canaux conventionnels (Dh > 3 mm) est lar-
gement étudiée. Pour les canaux plus petits (Dh < 3 mm), la plupart des études se focalise sur les
écoulements adiabatiques et en évaporation.

La perte de charge totale comprend 3 contributions principales dues aux frottements, à l’accélé-
ration et à la gravitation :

Δp = (Δp)f + (Δp)a + (Δp)g (1.19)
où Δp est l’écart de pression entre l’entrée et la sortie de l’échangeur pour que le fluide s’écoule avec
un débit donné. La valeur de Δp est alors positive.

La perte de charge due à la gravité (Δp)g est due à la dénivellation qui peut être soit positive, si l’on
monte entre le point d’entrée et le point de sortie, ou négative, si l’on descend entre le point d’entrée
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et le point de sortie. Cette perte de charge s’annule lorsque la conduite est positionnée à l’horizontale.
Concernant la perte de charge due à l’accélération (Δp)a, Thome [33] a souligné que la valeur de
(Δp)a est négative pour l’écoulement en condensation dans une conduite. En effet, la condensation
engendre une augmentation de pression à la sortie, i.e. une reprise de pression. Cela peut s’expliquer
par le fait que l’énergie cinétique du liquide à la sortie est inférieure à celle de la vapeur à l’entrée.
D’après lui, cette reprise de pression peut être communément ignorée. De plus, Coleman et Garimella
[34] ont constaté que la perte de charge due à l’accélération est négligeable par rapport à celle due
aux frottements. Ainsi, dans le cadre de notre étude, nous nous intéressons uniquement à la perte de
charge liée aux frottements.

Les corrélations classiques proposées par Lockhart et Martinelli [25], Chisholm [35] et Frie-
del [36] constituent la base de nombreuses corrélations issues de la littérature. Parmi les 3 auteurs,
seulement Friedel [36] a directement pris en compte des effets de la tension superficielle, qui s’avère
significatif pour des faibles diamètres de conduite (Dh < 3 mm). En effet, il a développé une corré-
lation en se basant sur une base de données constituée de 25 000 mesures expérimentales de perte de
charge due aux frottements. Cette base de données a été obtenue pour les écoulements diphasiques
(eau, air-eau, air-huile, R11, R12, R22, R113, etc.) s’écoulant dans les tubes circulaires horizontaux
et verticaux. Cette corrélation empirique prend en compte des forces de gravité et de tension superfi-
cielle en utilisant respectivement les nombres adimensionnels de Froude et de Weber. La corrélation
de Friedel [36] a montré un meilleur accord avec les données expérimentales de Chisholm [35].

La corrélation de Friedel [36] s’est avérée bien prédire les données à basse pression réduite, mais
avait tendance à surestimer les données lorsque la pression réduite devenait plus importante. Afin de
prendre en compte des effets de pression, les auteurs ont proposé une modification de la corrélation de
Friedel [36] en remplaçant les nombres de Froude et deWeber par la pression réduite. Ils ont remarqué
un bon accord entre les données expérimentales et leur corrélation, et ils ont proposé une gamme de
validité : diamètres hydrauliques entre 1 et 7 mm, et pression réduite supérieure à 0,2. Ils ont également
comparé leur corrélation avec celle de Tran et al. [37] et trouvé que pour les pressions réduites élevées,
les deux corrélations s’accordaient bien à de faibles titres de vapeur mais au fur et à mesure que le titre
augmentait, l’écart entre les deux prédictions s’est aggravé. Les auteurs l’ont attribué à la différence
des propriétés thermodynamiques du fluide à pression réduite élevée.

Mishima et Hibiki [38] ont étudié l’influence de petits diamètres pour le mélange air-eau adiaba-
tique s’écoulant dans les tubes circulaires verticaux dont le diamètre varie de 1,05 à 4,08 mm. Ils ont
constaté que le paramètre de Chisholm [35] : rapport des termes de pertes de charge de l’écoulement
monophasique, diminue exponentiellement avec le diamètre. Ils ont donc développé une corrélation
empirique pour en tenir compte. Leur résultats ont été comparés avec les données expérimentales et
ont été validée pour les tubes circulaires à l’horizontale et à la verticale.

De manière similaire à Mishima et Hibiki [38], Andresen [39] a également modifié le paramètre
de Chisholm [35] afin de tenir compte de l’influence du diamètre sur la condensation de R410A et
de R404A s’écoulant dans les tubes dont le diamètre varie de 0,76 à 9,40 mm. Les effets de tension
superficielle et de petits diamètres sont traités, ainsi que l’inertie de l’écoulement sont traités en inté-
grant le nombre de Reynolds de la phase liquide dans la corrélation de perte de charge. Son modèle a
été capable de prédire 85% des données avec une marge de 25%.

En ce qui concerne la perte de charge des fluides en condensation, Cavallini et al. [40] ont proposé
une corrélation de perte de charge de différents fluides frigorigènes (R22, R32, R125, R134a, R236ea,
R407C et R410A) circulant dans un tube d’un diamètre de 8 mm. Leur corrélation est basée sur celle
développée par Friedel [36], qui a été modifiée pour tenir compte de différents régimes d’écoulement.
En effet, en régime laminaire, les auteurs ont constaté que les effets de gravité étaient négligeables et
ainsi, le nombre de Froude peut être supprimé de la corrélation. Néanmoins, ils ont proposé de ne pas
changer ce nombre adimensionnel dans les régimes à poches, à bouchons et à bulles.
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Pour résumer, l’état de l’art montre que la perte de charge a été bien étudiée pour une
variété de configurations d’essais. Pourtant, la condensation de la vapeur d’eau s’avère peu
étudiée. La plupart des études s’est focalisée sur le mélange adiabatique air-eau. Les au-
teurs ont proposé des corrélations en développant les modèles prenant en compte des influences
de la géométrie (Mishima et Hibiki [38]) ou de différents régimes d’écoulement (Cavallini et
al. [40]). La plupart des corrélations utilise les paramètres adimensionnels afin de caractériser
la perte de charge dans les phases liquide et vapeur.

1.4 Conclusion partielle

La revue bibliographique effectuée fournit une vue générale sur les problématiques à prendre en
compte dans notre étude. En effet, les travaux effectués s’articulent autour de trois thèmes : régimes
d’écoulement, coefficient de transfert thermique et perte de charge. L’état de l’art montre que les études
qui ont été consacrées aux échangeurs diphasiques sont nombreuses mais il existe très peu d’études sur
la condensation de la vapeur d’eau dans un échangeur. Nous avons cité dans les paragraphes précédents
les plus en lien avec notre sujet de recherche.

Devant la grande complexité du fonctionnement des échangeurs où il y a présence d’écoulement
diphasique en condensation, nous avons décidé de traiter le problème d’un point de vue expérimen-
tal tout en espérant ouvrir des pistes en vue d’applications industrielles. Le principal objectif est de
mieux comprendre l’influence des différents paramètres sur la condensation au sein des échangeurs de
chaleur. De plus, les données expérimentales permettraient de constituer des bases de validation des
modèles numériques encore en phase de développement.

C’est dans ce contexte que cette thèse a été conduite avec comme objectif principal l’étude des
mécanismes d’un échangeur à condensation. Dans cette approche expérimentale, nous avons choisi de
nous focaliser sur le phénomène de condensation de vapeur d’eau dans le mini-canal d’un diamètre
de 3 mm. L’étude effectuée dans un seul canal est avantageuse par rapport à celle dans un réseau
de plusieurs canaux parallèles car elle permet des études à différentes conditions d’essais connues et
contrôlées (température, pression, débit). Également, la puissance évacuée par l’eau de refroidissement
peut être mesurée.

L’objectif de ce travail est d’apporter des informations expérimentales portant sur la topologie des
écoulements dans le condenseur, le coefficient d’échange local et la perte de charge. Nous proposons
dans le chapitre suivant de présenter le banc d’essais spécifique qui sert de base à cette étude de la
condensation. Nous en profiterons pour décrire également la métrologie déployée pour des paramètres
thermodynamiques de la vapeur d’eau.
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Comme évoqué au chapitre précédent, très peu de travaux scientifiques ont abordé les méca-
nismes de condensation avec de la vapeur d’eau dans un échangeur, ce fluide n’étant pas considéré
comme un fluide habituel ou traditionnel dans ces systèmes au contraire des fluides frigorigènes. Pour-
tant, il s’agit d’un fluide facilement disponible et en abondance. C’est la raison pour laquelle nous
avons choisi délibérément l’eau comme fluide de travail.

Ce deuxième chapitre s’articule en deux parties. Tout d’abord, nous proposons de montrer la
conception, la réalisation et la mise au point d’une boucle diphasique utilisant l’eau comme fluide
de travail au sein de notre laboratoire. Les choix technologiques adoptés permettant de générer et de
condenser la vapeur d’eau seront détaillés. Les spécifications techniques des éléments du montage
seront fournies. Par ailleurs, nous évoquerons les systèmes d’acquisition et de visualisation actuel-
lement mis en place ainsi que la métrologie associée permettant de caractériser les mécanismes de
condensation dans le mini-canal. Dans une seconde partie, nous procéderons à la validation du dis-
positif expérimental afin d’évaluer la réponse du système ainsi réalisé aux variations des paramètres
pilotes.
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2.1 Objectif et principe du banc d’essais expérimental

2.1.1 Motivation

À partir de l’état de l’art présenté précédemment §1.3, il existe très peu d’études sur la conden-
sation de vapeur d’eau au sein d’un échangeur. Par ailleurs, la plupart des études sur la condensation
de vapeur d’eau identifiées dans la littérature s’inscrit dans la détermination des grandeurs thermody-
namiques globales. Des études sur des grandeurs locales sont cependant nécessaires pour une com-
préhension plus approfondie des transferts thermiques. La réalisation d’un banc d’essais fondamental
utilisant l’eau comme fluide de travail nous semble donc essentielle. Le dispositif expérimental devrait
permettre d’appréhender les mécanismes physiques et le comportement du condenseur, et d’évaluer
ses performances en fonction des paramètres influents. Rappelons que la recherche de la condensation
s’articule autour de trois axes thématiques principaux : topologie des écoulements, pertes de charge et
coefficient local de transfert thermique.

2.1.2 Éléments de conception

Dans une application industrielle ou domestique, la chaleur est prélevée à une source chaude
(évaporateur) et transmise à une source froide (fluide externe) au niveau d’un échangeur (conden-
seur). Dans des conditions idéales, il n’y a aucune perte de chaleur au condenseur. Alors, nous devons
imaginer une source thermique à fournir à l’évaporateur, et un système de refroidissement qui prélève
la chaleur du condenseur. Les mécanismes de condensation mis en jeu lors de la condensation pourront
être étudiés à travers le fonctionnement et le comportement du condenseur en fonction des paramètres
influents présentés dans la bibliographie du chapitre précédent (G, x, psat, etc.).

Ainsi, notre choix se porte sur la mise en place d’une boucle diphasique constituée de deux zones
principales : zone « évaporateur » et zone « condenseur ». Entre ces deux zones se trouve la zone
« adiabatique ». La boucle utilise le processus de changement de phase d’un fluide caloporteur pour
assurer le transfert d’énergie de la zone évaporateur vers la zone condenseur. La figure 2.1 présente
ce principe de base. Le fluide de travail, circulant comme le montre le sens des flèches dans la boucle,
permet de transférer de la chaleur de la source chaude vers la source froide. Un système électrique
pilotable apporte la puissance nécessaire à l’évaporateur. En même temps, un système de refroidisse-
ment permet de piloter la chaleur extraite aux différentes régions du condenseur. Le pilotage de cette
dernière pourrait permet de voir évoluer des conditions différentes au sein du condenseur : variation
du titre de vapeur, comportement du mélange liquide-vapeur, etc.

Échangeur à cryostat

Alimentation électrique
Vapeur

Liquide

Zone condenseur

Zone évaporateur

FIGURE 2.1 – Schéma du principe de la boucle diphasique à concevoir



2.1. Objectif et principe du banc d’essais expérimental 27

Tout d’abord, sur le plan thermique, le système doit être isolé pour minimiser les pertes ther-
miques dans l’environnement et assurer au mieux les bilans d’énergie dans la zone condenseur. En-
suite, sur le plan métrologique, il est nécessaire d’avoir le maximum d’information (températures,
pressions et débits) tout au long de la boucle ; ceci doit permettre de vérifier le bon fonctionnement du
système et d’estimer les puissances thermiques échangées au niveau de la zone condenseur. Enfin, un
dispositif de visualisation doit permettre d’observer les régimes d’écoulement en condensation.

La figure 2.2 précise les dispositifs principaux qui devront être mis en place pour le fonction-
nement de la boucle et la visualisation des régimes d’écoulement. D’une manière générale, le banc
d’essais expérimental développé au sein du laboratoire devra être composé de 4 parties principales :

∙ La zone « évaporateur » qui comprend le bouilleur générant la vapeur d’eau.
∙ La ligne « vapeur » qui assure la circulation de la vapeur depuis le bouilleur jusqu’au condenseur.
∙ La zone « condenseur » qui doit permettre la condensation totale de la vapeur d’eau et la visua-
lisation des régimes d’écoulements diphasiques.

∙ La ligne « condensats » qui assure le retour du liquide produit dans la zone « condenseur »
jusqu’au bouilleur.
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FIGURE 2.2 – Schéma représentatif de la boucle diphasique

À partir du schéma de principe précédemment réalisé, nous avons développé entièrement un
banc d’essais expérimental au sein de notre établissement. Bien évidemment, celui-ci comporte des
éléments supplémentaires à la fois sur la ligne « vapeur » et sur la ligne « condensats » :

∙ Sur la ligne « vapeur », seront ajoutés un système de surchauffe afin de contrecarrer les pertes
thermiques avant le condenseur, mais aussi un débitmètre permettant de quantifier le débit de
vapeur circulant dans la ligne.

∙ Sur la ligne « condensats », il sera nécessaire d’ajouter un système de post-condenseur afin d’as-
surer un sous-refroidissement, et un réservoir permettant de contrôler les points de fonctionne-
ment du système. Enfin, une pompe assurera le retour des condensats à l’entrée du bouilleur.
Les paragraphes suivants présentent brièvement la réalisation, la mise en place et la mise en

fonctionnement du dispositif expérimental décrit sur la figure 2.2 en appuyant sur les éléments qui
nous ont paru essentiels pour l’exploitation et l’analyse qui seront faites par la suite dans le chapitre
3.
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2.2 Présentation détaillée du dispositif expérimental

Le banc d’essais expérimental réalisé est composé de 4 zones décrites précédemment. La partie
évaporateur génère de la vapeur d’eau qui sera ensuite condensée dans la partie échangeur. Une fois
que la vapeur est entièrement condensée, le condensat revient à la partie évaporateur pour être chauffé
et porté à l’ébullition, et le processus continue. La circulation du fluide forme une boucle fermée. Nous
décrivons ci-dessous successivement les 4 zones principales de la boucle diphasique.

2.2.1 Zone « évaporateur »

Le bouilleur a pour objectif de générer la vapeur d’eau circulant dans la boucle (cf. figure 2.3).
Il s’agit d’un réservoir en acier inoxydable, d’une épaisseur de 5 mm et d’un volume de 10 L, qui est
conçu pour supporter des niveaux élevés de pression et de température.
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FIGURE 2.3 – Schéma représentatif du bouilleur

L’eau froide rentre dans le bas du bouilleur pour être chauffée et portée à ébullition sous l’effet de
la chaleur générée par des cartouches électriques chauffantes. Le bouilleur est équipé de 4 cartouches
pour une puissance totale de 4 kW. Ensuite, la vapeur circule vers le haut du réservoir et traverse un tube
d’observation en verre transparent. Le tube permet d’observer l’état de vapeur à la sortie du bouilleur et
de s’assurer qu’il n’y a pas de liquide en sortie du bouilleur. De plus, le bouilleur est instrumenté d’un
capteur de pression et d’une sonde de température Pt100 pour suivre l’état d’ébullition d’eau en continu
au cours des essais expérimentaux. Un hublot d’observation permet de contrôler le niveau d’eau dans
le bouilleur. En effet, un niveau d’eau trop bas pourrait provoquer une augmentation excessive de la
température de vapeur et endommager les cartouches chauffantes.

Ce dispositif permet d’assurer un certain débit de vapeur dans des conditions de saturation me-
surées sur le bouilleur par le capteur de pression et la sonde Pt100.

2.2.2 Ligne « vapeur »

La ligne « vapeur » assure la circulation de la vapeur depuis le bouilleur jusqu’au condenseur.
Celle-ci doit être munie d’un débitmètre permettant de mesurer le débit de vapeur généré par le
bouilleur et circulant dans la ligne. La conséquence de cette installation est :

∙ Création de perte de charge dans les conduites d’une part, mais surtout dans le débitmètre.
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∙ Pertes thermiques par les parois des conduites et par le débitmètre.
En conséquence, le point de saturation issu du bouilleur ne peut-être maintenu qu’à condition de

surchauffer la vapeur circulant dans la ligne, afin de permettre d’une part la mesure correcte du débit
de vapeur et d’autre part, d’avoir un état de la vapeur très légèrement surchauffé en entrée de la zone
« condensation ». Pour cela, la ligne vapeur comprend 4 éléments : un premier surchauffeur N◦1, un
débitmètre à effet Coriolis, un second surchauffeur N◦2 et un pré-condenseur. Par principe, les sur-
chauffeurs sont alimentés par des cartouches chauffantes électriques, tandis que le pré-condenseur est
un échangeur vapeur/huile dont la température est pilotée par un cryostat. Ces éléments sont détaillés
dans les paragraphes suivants.

2.2.2.a Surchauffeur(s)

En raison des pertes de charge et des pertes thermiques dans les conduites et surtout au niveau du
débitmètre à effet Coriolis, la vapeur pourrait être partiellement condensée avant d’arriver en entrée de
la zone « condenseur ». De fait, on pourrait se retrouver avec un mélange liquide-vapeur dans la ligne
et notamment dans le débitmètre. Ceci provoquerait une erreur de mesure du débit. Le surchauffeur
N◦1 permet alors d’assurer l’état surchauffé de vapeur en entrée du débitmètre et d’assurer une mesure
correcte du débit de vapeur. La traversée de la vapeur dans le débitmètre induit des pertes de charge
et un refroidissement. Le surchauffeur N◦2 permet d’assurer des conditions de surchauffe suffisantes
pour que la vapeur soit légèrement surchauffée en entrée de la zone « condenseur ».

Les surchauffeurs, comme le présente la figure 2.4, sont constitués chacun d’une pièce en cuivre
(L = 400 mm, section droite 50×50 mm2) qui est équipée de deux cartouches chauffantes pour une
puissance maximale de 2 kW.
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FIGURE 2.4 – Schéma représentatif du surchauffeur

À l’intérieur du surchauffeur, deux thermocouples mesurent la température des cartouches chauf-
fantes et sont connectées à un boîtier de contrôle. Au cas où la mesure de température atteigne le seuil
critique de 250 ◦C (valeur de sécurité des cartouches), l’alimentation électrique serait immédiatement
interrompue afin de préserver l’intégralité des systèmes utilisés. Un surchauffeur est placé en amont
et un autre en aval du débitmètre de vapeur.

2.2.2.b Débitmètre vapeur

Le débit de vapeur d’eau est mesuré par un débitmètre massique à effet Coriolis, comme le pré-
sente la figure 2.5. Le modèle retenu et son principe de fonctionnement sont présentés dans les para-
graphes liés à la métrologie (cf. § 2.3).
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FIGURE 2.5 – Schéma représentatif du débitmètre vapeur

2.2.2.c Pré-condenseur

Lors de la conception, compte tenu de l’inertie des deux surchauffeurs, comme on le verra ulté-
rieurement, il nous est apparu nécessaire d’ajouter un élément de contrôle des conditions de surchauffe
en entrée de la zone « condenseur ». En effet, si la vapeur est trop surchauffée à la sortie du surchauffeur
N◦2, il serait nécessaire de la refroidir : c’est la raison pour laquelle nous avons imaginé un échangeur
vapeur-huile piloté par un cryostat.

Le pré-condenseur est un échangeur coaxial, d’une longueur de 400 mm, constitué de deux tubes
concentriques en cuivre (cf. figure 2.6).
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FIGURE 2.6 – Schéma représentatif du pré-condenseur

La vapeur circule dans le tube interne, tandis que le liquide de refroidissement (huile) circule
dans l’espace annulaire entre les deux tubes. Afin d’améliorer le transfert de chaleur par convection
forcée, une ailette hélicoïdale est insérée dans la partie annulaire. À l’entrée/sortie du tube interne sont
disposés des thermocouples qui permettent de contrôler la surchauffe de la vapeur. Le pré-condenseur
permet de réduire la température de vapeur surchauffée à un état proche de l’état de saturation en entrée
de la zone « condenseur ».

Le cryostat utilisé pour le pré-condenseur est de marque HUBER, de modèle Unistat® 385w
utilisant l’huile comme fluide de travail. Son échelle de température de consigne varie de -85 ◦C à 350
◦C et la puissance maximale évacuée est de 2,3 kW.

2.2.3 Zone « condenseur »

La zone condenseur est composée de 2 éléments principaux placés en série : 3 tubes en verre
transparent et 2 condenseurs identiques. Les contraintes de fabrication, la métrologie associée et sur-
tout la possibilité de visualiser le mélange diphasique au sein du condenseur nous ont contraint à
fabriquer 2 condenseurs identiques reliés par une zone de visualisation. Les tubes en verre doivent
permettre de visualiser le fluide qui traverse la zone « condenseur » entre une vapeur pure en entrée
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de cette zone (tube N◦1), un mélange diphasique entre les 2 condenseurs (tube N◦2) et un condensat
pur en sortie de cette zone (tube N◦3). L’objectif de ce paragraphe est de présenter la conception de
ces différents éléments primordiaux pour notre étude.

2.2.3.a Condenseur(s)

Le condenseur permet de condenser partiellement ou entièrement la vapeur d’eau. Notre choix
s’est porté sur la conception d’un échangeur coaxial (ou tube-in-tube) constitué de deux tubes concen-
triques : la vapeur d’eau circule dans le tube interne ; l’eau de refroidissement qui doit assurer la
condensation de la vapeur, s’écoule dans l’espace annulaire entre les deux tubes. Les composants
principaux du condenseur sont présentés figure 2.7.
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FIGURE 2.7 – Composants principaux du condenseur

D’après la bibliographie, pour l’eau circulant dans une conduite, les mini-canaux sont définis par
un diamètre compris entre 0,6 et 4,7 mm [8]. C’est la raison pour laquelle notre choix s’est porté sur
un tube de diamètre interne de 3 mm et de diamètre externe de 4 mm. Les contraintes de fabrication
nous imposent une longueur maximum de 900 mm. En ce qui concerne la nature du tube, il s’agit d’un
tube en cuivre pour 2 raisons. D’une part le cuivre est tout à fait compatible avec l’eau. D’autre part,
la métrologie utilisée (mesure de température de paroi externe, cf. § 2.3.1.c) nécessite un matériau
très conducteur comme il a été mentionné d’ailleurs dans certains travaux ([41], [42]). Dans notre
cas, le tube retenu est un tube de conductivité thermique � = 390W/mK. La figure 2.7a présente les
dimensions du tube interne.

Le tube externe est basé sur le principe d’un tube circulaire muni de chicanes afin de générer la
turbulence dans le fluide de refroidissement et donc d’améliorer les transferts à la paroi du tube en
cuivre interne. Pour réaliser cette structure (cf. figure 2.7b), nous avons décidé de partir de 2 demi-
coques pleines, qui seront usinées afin de respecter la géométrie finale souhaitée, c’est-à-dire un canal
annulaire muni de différentes chicanes.

Le tube externe a une longueur de 800 mm, un diamètre interne de 12 mm et un diamètre externe
de 50 mm. Les chicanes sont disposées en quinconce. La distance entre deux chicanes consécutives
d’une demi-coque est de 40 mm. Chaque chicane possède un creux au centre, dont le diamètre est
de 4 mm. Deux rainures parallèles dans le sens de la largeur sont nécessaires pour l’insertion des
joints d’étanchéité. Les demi-coques sont munies de perforations pour la mise en place des vis/écrous
de fermeture. Les deux manchons, de diamètre similaire au tube externe, permettent la fermeture du
condenseur. Le manchon dispose également de rainures pour la mise en place des joints d’étanchéité.
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À l’extrémité du tube externe se trouvent l’entrée et la sortie de l’eau de refroidissement. Le schéma
d’assemblage du condenseur est présenté sur la figure 2.8.
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FIGURE 2.8 – Schéma d’assemblage du condenseur

Le tube interne est placé entre les demi-coques du tube externe. L’extrémité est fermée par le
manchon vissé sur les demi-coques. L’assemblage final du condenseur se fait à l’aide de deux rangées
de vis/écrous placées le long du tube externe. Les joints d’étanchéité sont disposés dans les rainures
du manchon et de la demi-coque supérieure.

2.2.3.b Circuit de refroidissement du condenseur

Pour assurer la condensation partielle ou totale de la vapeur circulant à l’intérieur du tube en
cuivre, on utilise de l’eau de refroidissement circulant dans la partie annulaire entre les coques en
POM-C et le tube en cuivre. La figure 2.9a montre une coupe transversale d’un condenseur.
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(b) Vue de détail de la circulation des fluides au sein du condenseur
FIGURE 2.9 – Schéma du circuit de refroidissement du condenseur

Le fluide de refroidissement circule donc dans le système annulairemuni des 40 chicanes à contre-
courant de la vapeur comme le montre la figure 2.9b. La présence de ces chicanes favorise l’homo-
généité locale de l’écoulement dans le canal annulaire. On utilisera ces chicanes pour y positionner
les thermocouples utiles pour mesurer les températures de la paroi externe du tube en cuivre (cf. §
2.3.1.c).
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2.2.3.c Circuit de l’eau de refroidissement

Cependant, ce système de régulation ne permet pas de contrôler le débit de fluide. C’est la raison
pour laquelle nous avons décidé de recourir à une boucle intermédiaire via un échangeur à plaques. On
distinguera d’une part le circuit primaire, c’est la vapeur, le circuit secondaire, c’est l’eau de refroidis-
sement et le circuit tertiaire, c’est l’eau glycolée. Dans ces conditions, on peut piloter la température et
le débit de l’eau de refroidissement circulant dans le condenseur. Le cryostat permet de régler indirec-
tement la température d’eau de refroidissement à l’entrée du condenseur. Son débit est assuré par une
pompe et mesuré par un débitmètre à ultrasons. Le circuit de l’eau de refroidissement au condenseur
est détaillé figure 2.10.
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FIGURE 2.10 – Mise en place du circuit de refroidissement du condenseur

L’échangeur intermédiaire utilisé dans notre étude est demarqueBROUWLAND, ayant 12 plaques
soudées en acier inoxydable et la puissance échangée maximale de 8 kW. Il possède 4 connections :
l’entrée/sortie d’eau de refroidissement et l’entrée/sortie d’eau glycolée.

La pompe est de marque ISMATECⓇ, de modèle REGLO-Z, qui est composée d’un moteur de
pompe analogique et d’une tête de pompe. Le moteur permet de régler manuellement le débit sur une
échelle entière de 0 à 99%. La tête de pompe assure un débit continu dans la gamme de 40 à 3950
mL/min.

Le cryostat est de marque HUBER, de modèle Unichiller® UC020Tw-H. La circulation est as-
surée par une pression de 3 bars et la liaison entre le cryostat et l’échangeur intermédiaire s’effectue
au moyen des tuyaux souples. Le cryostat est muni d’un régulation interne de type PID basée sur une
température de consigne et permettant d’évacuer une puissance maximum de 2 kW. Le réglage en
température de l’eau glycolée est effectué par une consigne interne du cryostat avec une stabilité de
0,2 ◦C. La température de circulation ne peut alors pas dépasser les limites de -20 ◦C et de 100 ◦C.

Compte-tenu des pertes thermiques potentiellement différentes sur le réseau de refroidissement
et des performances de l’échangeur intermédiaire en fonction du débit d’eau de refroidissement, il est
possible d’avoir des écarts entre la température de consigne du cryostat et celle de l’eau de refroidis-
sement à l’entrée du condenseur. Un système de boucle de rétroaction a été envisagé pour contrôler
le capteur en fonction de la température d’entrée de l’eau de refroidissement dans le condenseur. Ce-
pendant une telle démarche n’a pas été mise en place compte tenu de l’impact indirect de l’échangeur
intermédiaire. Si la température de consigne est déjà stabilisée, il est nécessaire de vérifier que la tem-
pérature de l’eau de refroidissement à l’entrée du condenseur se stabilise et reste constante en phase
de fonctionnement.

2.2.3.d Tube(s) en verre

Comme indiqué précédemment, 3 tubes en verre sont disposés dans la zone « condenseur » (cf.
figure 2.11). Le premier est placé 10 cm en amont du condenseur N◦1, le deuxième est situé entre les
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2 condenseurs et le troisième est placé 10 cm en aval du condenseur N◦2. Ces tubes ont un diamètre
interne de 3 mm identique au tube en cuivre pour respecter la taille de la section de passage de la
vapeur. Le diamètre extérieur est de 6 mm et leur longueur est de 10 cm.

Condenseur N°2 Condenseur N°1

Tube N°1Tube N°2Tube N°3

FIGURE 2.11 – Mise en place des tubes d’observation

La visualisation peut s’effectuer soit à l’œil nu juste pour avoir une information sur la nature
du fluide circulant dans la zone condenseur : vapeur, mélange, liquide. Cependant, une métrologie
spécifique a été mise en place pour identifier très finement les régimes d’écoulement induits par la
condensation. Celle-ci a été mise en œuvre sur le tube N◦2 situé entre les 2 condenseurs (cf. § 2.3.5).

2.2.4 Ligne « condensats »

Après la sortie du condenseur N◦2, le fluide est normalement à l’état liquide. Cependant, dans
le cas où il y aurait des traces de vapeur dans la conduite, nous avons dimensionné et fabriqué un
post-condenseur N◦1 (échangeur liquide/liquide) qui assure d’obtenir un liquide sous-refroidi. Celui-
ci va alors entrer dans un réservoir qui sert à réguler la boucle diphasique, comme on va l’expliquer
ultérieurement. Enfin, une pompe assure le retour du liquide jusqu’au bouilleur. Cependant, pour le
bon fonctionnement de la pompe, il est nécessaire de sous-refroidir le liquide issu du réservoir : c’est
la raison pour laquelle on ajoute un échangeur-refroidisseur dénommé post-condenseur N◦2. Les pa-
ragraphes suivants indiquent les éléments de compréhension décrivant ces systèmes.

2.2.4.a Post-condenseur(s)

Le circuit dispose de deux post-condenseurs permettant de contrôler la température de l’eau li-
quide. Les 2 post-condenseurs sont parfaitement identiques. Le schéma de fonctionnement est présenté
sur la figure 2.12.
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FIGURE 2.12 – Schéma représentatif des post-condenseurs

Le post-condenseur est un échangeur coaxial constitué de deux tubes concentriques en acier in-
oxydable. Les condensats circulent dans le tube interne, tandis que le liquide de refroidissement (eau)
circule dans l’espace annulaire entre les deux tubes à contre-courant.

Le post-condenseur N◦1, placé en amont du réservoir, permet de condenser entièrement la va-
peur éventuellement non-condensée à l’entrée du réservoir. Le post-condenseur N◦2, situé en aval du
réservoir, assure que la température d’eau est inférieure à 60 ◦C − le seuil de température de fonction-
nement de la pompe et joue un rôle important en prévenant la cavitation qui pourrait endommager la
pompe.
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La circulation du fluide de refroidissement est assurée par un cryostat de marque HUBER, de
modèle CC 250wl, ayant l’échelle de température de consigne de -50 à 200 ◦C et permettant d’évacuer
une puissance maximale de 1,6 kW.

2.2.4.b Réservoir

Le réservoir est conçu pour objectif de récupérer l’eau liquide qui est totalement condensée en
sortie du post-condenseur N◦1. La figure 2.13 présente le schéma du système fabriqué au laboratoire.

Capteur de
pression

Capteur de
niveau

Hublot
d'observation

Vanne de
vidange

Vanne de
remplissage

Sonde
Pt100

Cartouche
chauffante

Entrée
d'eau

Sortie
d'eau Alimentation électrique

+ -

Vanne de
remplissage

Capteur de
pression

Hublot
d'observation

Sonde
Pt100

Entrée
d'eau

Sortie de
vapeur

Tube
en verre

Vanne de
vidange

Cartouches
chauffantes

Alimentation électrique

-+

FIGURE 2.13 – Schéma représentatif du réservoir

Le réservoir, d’un volume de 5 L, est fabriqué en acier inoxydable d’une épaisseur de 5 mm. Il
est composé de différents éléments :

∙ Une vanne de remplissage est disposée en haut pour le remplissage initial de la boucle. En temps
normal elle est en position fermée.

∙ Une vanne de vidange est disposée au fond en cas de nécessité de vidange de la boucle. En temps
normal elle est également en position fermée.

∙ Un capteur de niveau permet de mesurer la quantité d’eau contenue dans le réservoir afin de
piloter l’injection d’eau dans le bouilleur.

∙ Un hublot d’observation permet de vérifier le niveau d’eau au réservoir.
∙ Deux capteurs sont disposés sur le réservoir : un capteur de pression et une sonde de température
Pt100. Elles permettent d’évaluer le point de saturation dans le réservoir.

∙ Enfin, une cartouche chauffante électrique d’une puissance maximale de 1 kW et disposée au
fond du réservoir. L’utilisation de cette cartouche permet de maintenir le fluide contenu dans le
réservoir à une condition de saturation souhaitée (pR − TR).

Compte tenu de la complexité des éléments de la boucle diphasique, il est nécessaire de fixer
des conditions de fonctionnement. Dans notre cas, le fonctionnement de la boucle est imposé par la
puissance du bouilleur (débit de vapeur) et le point de saturation au réservoir (pR − TR). Le bouilleur
mis en marche, ces informations au réservoir permettent de piloter le fonctionnement de la boucle
diphasique (cf. protocole § 2.4.3).
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2.2.4.c Pompe volumétrique

Le dernier élément de la ligne « condensats » est la pompe, qui assure le retour de l’eau liquide
du post-condenseur N◦2 (aval du réservoir) jusqu’à l’entrée du bouilleur. La figure 2.14 présente la
pompe utilisée dans la boucle diphasique.
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Sortie d'eau

FIGURE 2.14 – Schéma représentatif de la pompe Cole-ParmerⓇ

Cette pompe de marque Cole-ParmerⓇ, de modèle EW-75211-70, permet réguler le niveau d’eau
dans ces composants. En effet, une chauffe à vide de ces composants pourrait les endommager. Cette
pompe est de même type que celles utilisées dans la partie condenseur, i.e. la pompe est composée
d’un moteur et d’une tête permettant d’assurer un débit continu dans la gamme de 0,6 à 4200 mL/min.
Un panneau de contrôle qui permet de régler le débit manuellement.

2.2.5 Mise en place des éléments de la boucle et isolation

Nous venons de décrire les différents éléments constituant la boucle diphasique qui va servir de
support à l’étude de la condensation en tube de type mini-canal. La suite de ce paragraphe consiste
à présenter la mise place de ces éléments afin de constituer la boucle complète. Un travail complé-
mentaire a été effectué afin d’analyser en parallèle les pertes thermiques le long de la boucle et de
dimensionner les éléments nécessaires à l’isolation thermique afin de minimiser les pertes.

2.2.5.a Mise en place de la boucle diphasique

D’un point de vue pratique, la boucle est divisée en deux zones connectées par les tuyaux flexibles
et des vannes d’arrêt permettant éventuellement d’isoler la zone proche de l’évaporateur et la zone
contenant les condenseurs.

La figure 2.15 à la page 37 présente les éléments de la boucle contenant le bouilleur. On distingue
donc le bouilleur puis le surchauffeur N◦1, le débitmètre à effet Coriolis et une vanne d’arrêt sur la
ligne « vapeur ». De la même façon, on retrouve une vanne d’arrêt puis le post-condenseur N◦1, le ré-
servoir, le post-condenseur N◦2, la pompe volumétrique et le bouilleur sur la ligne « condensats ». Ils
sont placés sur un châssis métallique. Cependant, tous les éléments « chauds » (bouilleur, surchauffer,
débitmètre) sont isolés de la structure métallique soit par des supports en PEEK (matière plastique à
faible conductivité thermique), soit par des tiges céramiques adaptées. Le bouilleur est placé au niveau
le plus bas afin que la totalité partie des condensats, sous l’effet de gravité, soit récupérée lorsque la
boucle n’est pas en fonctionnement. Cela assure également d’avoir une quantité d’eau nécessaire au
bouilleur lors du démarrage du système. Enfin, le débitmètre vapeur est incliné afin d’éviter l’accu-
mulation de potentiels condensats due à la condensation de la vapeur d’eau dans sa tubulure.

Les éléments de la boucle contenant les 2 condenseurs sont présentés par la figure 2.16a à la page
37 et constituent la seconde partie de la boucle. On distingue donc successivement le surchauffeur
N◦2, le pré-condenseur, les 2 condenseurs en série et les 3 tubes en verre transparents. Cet ensemble
est placé sur un support plan en bois. Enfin, ce support en bois lui-même est placé sur une structure
rectangulaire métallique dénommée châssis aluminium. De plus, la structure métallique munie de la
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deuxième partie de la boucle peut être inclinée à l’aide d’un simple dispositif de rotation, constitué
de deux pièces parallélépipédique rectangle, de taille identique, qui sont connectés par un axe de
pivotement (cf. figure 2.16b). Le châssis (support inférieur) est fixe, tandis que la plaque contenant
une partie de la boucle diphasique est inclinable. On notera que le système ainsi réalisé peut tourner
autour de l’axe de pivotement entre la position horizontale pour � = 0◦ et la position verticale � = 90◦.
Les résultats présentés dans ce manuscrit ont été uniquement obtenus pour la plaque positionnée à
l’horizontale.
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FIGURE 2.15 – Vue d’ensemble de la zone « bouilleur »
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FIGURE 2.16 – Vue d’ensemble de la zone « condenseur »
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2.2.5.b Isolation et montage final de la boucle diphasique

Afin d’avoir des conditions de fonctionnement optimales sur le plan thermique et reproductibles,
le dispositif expérimental doit être recouvert d’une couche d’isolant thermique. Cela permet de ré-
duire au maximum les pertes thermiques au niveau des éléments chauds de la boucle diphasique :
le bouilleur, les surchauffeurs, la partie hydraulique du débitmètre massique, le pré-condenseur, les
condenseurs, le réservoir et les conduites. Pour cela, un isolant thermique a été utilisé : il s’agit de
laine de roche Insulfrax® LTX™. Pour des raisons pratiques, on a été amené à utiliser des manchons
thermiques cylindriques permettant de maintenir la laine de roche mise en place.

Une évaluation de la couche d’isolant nécessaire, pour réduire les pertes thermiques du système
et assurer une température de surface externe du dispositif inférieure à 30 ◦C, a été modélisée et permet
de conclure au recours à une épaisseur d’isolant d’au moins 10 cm.

Une fois les deux parties évaporateur-condenseur connectées et isolées, tous les systèmes de
métrologie peuvent être mis en place. C’est l’objet du paragraphe suivant.

2.3 Métrologie et visualisation

Un certain nombre de capteurs sont nécessaire le long de la boucle diphasique pour 2 objectifs
différents : la première série concerne le contrôle du process de production et de circulation de la vapeur
d’eau dans la boucle, ainsi que le contrôle de circulation des condensats ; la seconde série concerne
plus précisément les mesures qui seront exploitées pour comprendre, analyser et identifier les régimes
d’écoulements (visualisation) ainsi que les transferts lors de la phase de condensation (thermocouples,
capteurs de pression). Au final, l’ensemble desmesures effectuées peuvent se regrouper en 5 catégories
principales : températures, pressions, débits, niveau d’eau au réservoir et visualisation. Les techniques
de mesure et l’acquisition des données sont détaillées dans les paragraphes suivants, et on précisera
clairement si les mesures sont réalisées pour le process ou pour la compréhension de la condensation
de la vapeur.

2.3.1 Mesures de température

Concernant les mesures de température, nous avons eu recours à 2 types de métrologie différente :
soit des sondes à résistance, soit des thermocouples.

2.3.1.a Thermométrie par sonde à résistance

La sonde à résistance fonctionne à partir d’une mesure de la résistance électrique d’un composant
interne comme le montre la figure 2.17a.
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FIGURE 2.17 – Principe de thermométrie par sonde à résistance
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Ce composant est constitué d’un matériel pur et homogène et se présente sous la forme d’un fil
très fin bobiné autour d’un cylindre en céramique. Un étalonnage est fait à partir de la variation de
la résistance électrique du composant à différentes températures. Il permet d’effectuer une lecture de
la température entourant la sonde avec une précision de l’ordre de 0,1 ◦C. La sonde Pt100 a comme
matériel interne un fil de platine avec une résistance de 100Ω à 0 ◦C. Le fil de platine est très fragile et
donc protégé par une gaine métallique. Sa résistance augmente avec l’augmentation de la température
et est mesurée avec 4 fils. Le principe de cette technique est d’utiliser une source de courant connue et
de mesurer, à distance, la tension aux bornes de la résistance (cf. figure 2.17b). Les fils de génération
de courant se nomment « source » et ceux de mesure de tension « sense ». Comme aucun courant ne
circule dans les fils de mesure de tension, il n’y a aucune chute de tension et, donc, aucune erreur de
mesure de résistance.

Sur la boucle diphasique, des sondes Pt100 à 4 fils mesurent la température du bouilleur et celle
du réservoir.

2.3.1.b Thermométrie par thermocouple

Le thermocouple est par définition un circuit thermoélectrique dans lequel une force électromo-
trice (f.é.m) est générée à partir d’un gradient de température entre deux métaux de caractéristiques
thermoélectriques différentes. Cette tension de sortie, mesurée, est nommée f.é.m de Seebeck. Elle
dépend uniquement des métaux utilisés comme conducteurs et des températures des jonctions du ther-
mocouple. Ces conducteurs sont liés par deux jonctions nommées soudure chaude et soudure froide.
La jonction froide, qui assure la liaison du système à l’appareil de lecture, constitue la référence. La
jonction chaude est le point où la mesure est effectuée. Les thermocouples utilisés tout au long de ce
travail sont de type T, qui est adapté au mieux aux mesures et précisions souhaitées. Le thermocouple
de type T est composé de deux fils de cuivre et de constantan (un alliage métallique constitué princi-
palement de cuivre et de nickel) (cf. figure 2.18a). Ces couples sont assez sensibles et seront utilisés
pour effectuer les mesures locales. Ici, la liaison entre les thermocouples et la centrale d’acquisition
est réalisée par des câbles de compensation. Ils ont les mêmes caractéristiques thermoélectriques que
le couple, tout en étant moins onéreux du fait d’une fabrication à partir d’un matériau plus ordinaire.

Tmesurée
+
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Constantan
(a) Schéma du thermocouple de type T

Bain froid

Tmesurée

Tréférence

+
−f.é.m

Cuivre

ConstantanCuivre

(b) Schéma de compensation de soudure froide
FIGURE 2.18 – Principe de thermométrie par thermocouple

Une compensation de soudure froide par bain froid thermostaté est mise en place (cf. figure
2.18b). L’objectif est d’éviter les différences de température entre les soudures froides de chaque
couple, ayant une température de référence stable autre que les bornes de la carte d’acquisition. À
la sortie du bain froid, le conducteur originellement en constantan est échangé par des fils de compen-
sation identiques à celui de l’autre conducteur. Après cette étape, les fils conducteurs sont liés à des
jonctions en cuivre, évitant l’occurrence de force électromotrice avec les bornes de la carte d’acqui-
sition. Les connexions avant les bornes sont maintenues à une température identique entre elles, de
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manière à éviter des erreurs supplémentaires (loi des métaux intermédiaires). Le résultat est une me-
sure uniquement proportionnelle à la différence de température entre la zone mesurée et la température
de référence du bain froid.

Ces thermocouples de type T sont positionnés tout le long de la boucle diphasique. On en re-
trouve 7 sur la ligne « vapeur », 60 dans la zone « condenseur », et 5 sur la ligne « condensats ». Les
thermocouples des lignes « vapeur » et « condensats » servent au suivi du process tandis que les 60
de la zone condenseur doivent permettre l’analyse des phénomènes physiques de condensation. Ces
derniers sont présentés plus précisément dans le paragraphe suivant.

2.3.1.c Thermométrie par thermocouple au niveau de l’échangeur

Au niveau des 2 condenseurs, notre objectif est de suivre l’évolution spatiale et temporelle de
la température de la vapeur. Bien évidemment, ceci est impossible par intrusion d’un capteur aussi
petit soit-il, sans perturber le développement du film de condensat à la paroi interne ou des poches de
vapeur au sein du tube de cuivre. Dans ces conditions, il a été décidé de procéder à une mesure de la
température de la paroi externe du tube de cuivre au moyen de thermocouples dits « de paroi ». Cette
technique est d’ailleurs utilisée par [41].

Ainsi, le tube externe est muni d’une première série de perforations pour insérer des thermo-
couples dans les chicanes. La température en paroi notée Tpe est donc mesurée par un thermocouple
inséré dans la chicane et directement soudé sur la face externe du tube interne en cuivre. La chicane
permet d’isoler le soudage et la gaine du thermocouple, de l’eau de refroidissement. La valeur de
température mesurée n’est donc pas influencée par l’écoulement de l’eau de refroidissement.

De la même façon, le tube externe est muni d’une deuxième série de perforations pour insérer des
thermocouples permettant d’accéder à la température de l’eau. Ces perforations sont positionnées entre
les chicanes et la mesure se fait alors au milieu de la région annulaire. On notera Teau la température
de l’eau de refroidissement circulant dans la région annulaire à contre-courant de la vapeur.

Pour chaque condenseur, il existe 13 points de mesures locales de la température de paroi externe
du tube en cuivre (Tpe) et 13 points de mesures locales de l’eau de refroidissement circulant dans la
région annulaire (Teau). Les thermocouples de paroi sont régulièrement espacés de 60 mm tout le long
du condenseur. Il en est de même pour les thermocouples permettant la mesure de la température de
l’eau de refroidissement. La figure 2.19a présente l’instrumentation des thermocouples mis en place.
La figure 2.19b montre une vue plus détaillée de ce système au niveau de l’entrée du condenseur.
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(a) Instrumentation des thermocouples mis en place
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(b) Vue détaillée au niveau de l’entrée du condenseur
FIGURE 2.19 – Détail de placement des thermocouples
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Pour compléter la métrologie sur le condenseur, on ajoute une mesure du couple température-
pression de la vapeur en entrée et en sortie du condenseur. Enfin, deux thermocouples de mesure
complémentaires sont positionnés sur la circulation d’eau de refroidissement, le premier sur le raccord
d’entrée noté Teau,e et le second sur le raccord de sortie noté Teau,s, comme le montre la figure 2.20.

T_eau,e

T_eau,s

T_vap,s

T_vap,e

p_vap,e

p_vap,e

→

→

→
→

→ Vapeur

→ Eau de refroidissement

FIGURE 2.20 – Mise en place des mesures du couple pression-température en entrée
et en sortie du condenseur

Au final, chaque condenseur est donc muni de thermocouples permettant la mesure des tempé-
ratures :

∙ Sur la ligne vapeur : 2 mesures, 1 température en entrée (Tvap,e) et 1 température en sortie du
condenseur (Tvap,s).

∙ Sur la paroi externe du tube en cuivre : 13 mesures de température de paroi (Tpe).
∙ Sur la circulation d’eau de refroidissement : 15 mesures, 1 température en entrée (Teau,e), 13
températures dans la zone annulaire et 1 température en sortie (Teau,s).
Toutes cesmesures doivent permettre d’établir les bilan d’énergie liée auxmécanismes de conden-

sation au sein de chaque condenseur. L’originalité de notre démarche est d’essayer de quantifier le
transfert local du changement d’état liquide/vapeur.

2.3.2 Mesure de pression

Le capteur de pression piézorésistif permet de mesurer la pression de la vapeur (cf. figure 2.21).
La pression à mesurer est transmise à la piézorésistance fixée sur une jauge via une membrane et une
huile de silicone incompressible. Sous l’effet de la pression, cet élément subit une extension minimale
et modifie ainsi la résistance électrique. Cet effet est communément appelé l’effet « piézorésistif ». En
fonction de son type, le capteur de pression piézorésistif mesure la pression par rapport à la référence.
Le capteur de pression absolue mesure la pression par rapport au vide absolu.

Membrane
Piézorésistance

Huile de
silicone

Pression à mesurer

Pression de référence : vide

FIGURE 2.21 – Principe de fonctionnement d’un capteur de pression absolue
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Les capteurs de pression utilisés dans notre étude sont de marque GE M&C, de modèle UNIK
5000. Six capteurs de pression sont positionnés tout le long de la boucle diphasique. On en retrouve
5 d’une plage de mesure de 0 à 2 bars, dont 2 placés respectivement en entrée/sortie du condenseur
N◦1, 2 placés respectivement en entrée/sortie du condenseur N◦1 et 1 placé au niveau du réservoir. Le
dernier est un capteur de plage de 0 à 4 bars, est positionné au niveau du bouilleur. La précision de ces
capteurs est de 2 mbars. La pression mesurée est convertie en signal de sortie analogique proportionnel
0-10 V.

2.3.3 Mesure de niveau d’eau au réservoir

Le capteur capacitif de niveau permet de mesurer le niveau d’eau en continu. Il s’agit d’un boîtier
contenant l’électronique qui est placé à l’extérieur du réservoir. Il est lié à une électrode métallique
protégée par une isolation plastique qui plonge dans le liquide (cf. figure 2.22). L’électrode forme
un condensateur avec la paroi en acier du réservoir. L’eau constitue le diélectrique. La capacité du
condensateur est ainsi fonction du niveau d’eau.

Électrode
métallique

Paroi du
réservoir

Boîtier
électronique

Eau
C

FIGURE 2.22 – Principe de fonctionnement d’un capteur capacitif de niveau

Le capteur de niveau utilisé dans notre étude est de marque NIVELCO, de modèle NIVOCAP
CPR-202-4. Lorsque le réservoir est vide, une capacité initiale se crée entre l’électrode et la paroi du
réservoir. Quand la sonde est recouverte par l’eau, la capacité augmente et l’écart mesuré est converti
en signal de sortie analogique proportionnel 4-20 mA. La précision du capteur de niveau est de 0,3%.

2.3.4 Mesures de débit

Comme on l’a montré précédemment, plusieurs débitmètres sont utilisés sur ce montage pour
évaluer les débits des différents fluides utilisés : 1 pour la vapeur, et 2 pour l’eau de refroidissement
des condenseurs. Nous présentons dans la suite ces 2 débitmètres.

2.3.4.a Débitmètre à effet Coriolis (vapeur)

En ce qui concerne le circuit principal (boucle diphasique), le débit de vapeur d’eau est mesuré
par le débitmètre massique à effet Coriolis. Son principe de fonctionnement s’appuie sur le phéno-
mène d’accélération de Coriolis. L’accélération de Coriolis est proportionnelle à la masse de fluide
circulant dans le débitmètre et aux composantes de vitesse angulaire de translation. La vapeur passe
à travers deux tubes parallèles dans le même sens. La vitesse de translation de la vapeur associée à
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la vibration des tubes génère des composantes de vitesse angulaire, et par conséquent des forces de
Coriolis. Lorsque la vapeur se déplace, l’oscillation est retardée dans la première partie du tube, tandis
que le passage dans la deuxième partie engendre une accélération de ces oscillations, due à la resti-
tution de l’énergie prélevée au départ du mouvement. Le résultat est une légère déformation du tube
qui se superpose à l’oscillation de base générée par une bobine placée à la moitié du parcours (cf.
figure 2.23a). Des capteurs inductifs mesurent un déphasage de l’oscillation entre l’entrée et la sortie
de chaque tube (cf. figure 2.23b), correspondant à un intervalle de temps directement proportionnel
au débit massique de l’écoulement.
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Sortie de
vapeur

Boîtier
électronique
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excitatrice

Capteurs
inductifs

(a) Schéma du débitmètre à effet Coriolis
Δ�

(b) Déphasage de l’oscillation
FIGURE 2.23 – Principe de fonctionnement d’un débimètre à effet Coriolis

Le débitmètre à effet Coriolis utilisé dans notre étude est de marque Micro MotionⓇ, de modèle
CMFS010M, ayant une gamme de mesure entre 0 et 1 g/s avec une précision de 0,25% de la pleine
échelle. Le débit de vapeur mesuré est converti en signal de sortie analogique proportionnel 4-20 mA.

2.3.4.b Débitmètre à ultrasons (eau de refroidissement)

En ce qui concerne l’eau de refroidissement du circuit secondaire (eau de refroidissement au
condenseur), le débit d’eau est mesuré à l’aide d’un instrument utilisant les ultrasons. Son principe de
fonctionnement est montré par la figure 2.24.

Sonde A Sonde B

tABtBA

Sens d’écoulement

FIGURE 2.24 – Principe de fonctionnement d’un débitmètre à ultrasons

La mesure de vitesse se fait par une mesure de la différence des temps de transit de l’onde dans
un fluide. Cette différence est calculée entre le temps de parcours tAB d’une onde ultrasonore d’une
sonde A montée en amont par rapport à une sonde B montée en aval (sens d’écoulement du fluide)
et entre le temps de parcours tBA d’une onde ultrasonore d’une sonde B montée en aval par rapport
à une sonde A montée en amont (sens opposé). Les sondes A et B sont alternativement émettrice et
réceptrice de l’onde ultrason. La différence des temps est mesurée précisément et permet de déterminer
la vitesse d’écoulement du milieu. Le débit volumique est aussi déterminé en ayant rentré le diamètre
de la canalisation et son épaisseur.
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Les débitmètres à ultrasons utilisés dans notre étude sont de marque KEYENCE, de modèle FD-
XS8, ayant une gamme de mesure entre 0 et 8000 mL/min avec une précision de 2,6 mL/min. Le débit
d’eau mesuré est converti en signal de sortie analogique proportionnel 4-20 mA.

2.3.5 Imagerie numérique rapide par caméra haute vitesse

Comme on l’a présenté précédemment dans la description de la zone « condenseur », la boucle
diphasique est munie de 3 tubes en verre transparents. Le premier permet de s’assurer que le fluide
entrant dans le condenseur N◦1 est de la vapeur surchauffée (visualisation à l’œil nu). Le troisième
permet de s’assurer que le fluide sortant du condenseur N◦2 est du liquide sous-refroidi (visualisation
à l’œil nu). Enfin, le deuxième (tube d’observation) doit nous servir à visualiser l’état du mélange
liquide/vapeur entre les 2 condenseurs selon les paramètres de fonctionnement de la boucle diphasique.
Un dispositif de visualisation est donc mis en place sur notre montage et présenté par la figure 2.25.
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FIGURE 2.25 – Dispositif de visualisation

Ce dispositif est composé de différents éléments dont les 3 principaux sont une source lumineuse,
une caméra rapide et un logiciel d’analyse d’images. Ceci doit permettre d’analyser la topologie des
écoulements du mélange liquide-vapeur en condensation.

∙ Un panneau à rétro-éclairage LED de la taille de 100×100 mm2 est placé derrière le tube d’ob-
servation qui se trouve entre les condenseurs. Le panneau est alimenté par une alimentation élec-
trique qui permet de régler sa luminosité. Le panneau à rétro-éclairage est de marque PhloxⓇ,
de modèle LedW-Backlight-100x100.

∙ Une caméra rapide est placée devant le tube d’observation à une distance réglable de l’ordre
de 20 cm. La caméra rapide utilisée est de marque MIKROTRON, de modèle EoSensⓇ 4CXP.
L’objectif de la caméra est de marque Nikon, de modèle AF Micro Nikkor 60 mm f/2,8.

∙ Le réglage et le pilotage de la caméra ainsi que l’enregistrement des images sont effectués par
un logiciel spécifique installé sur le PC. Celui-ci est le logiciel EyeMotion permet également
d’exporter une vidéo à partir des images enregistrées.

Avant de maîtriser la totalité des opérations à effectuer, il a été nécessaire de reproduire de nom-
breuses fois les tests de visualisation et de réglages des différents appareils du dispositif de visualisation
afin de proposer des images de qualité et exploitables en vue d’analyser la topologie des écoulements
du mélange liquide/vapeur qui se développe lors de la condensation. Les paramètres de configuration
ont été choisis afin d’optimiser la qualité de visualisation.

De plus, le choix de fréquence d’images permet de bien capturer les phénomènes physiques qui
ont lieu dans le tube d’observation. Le protocole repose sur les quelques étapes suivantes :
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Protocole de visualisation

1 Mettre en place des équipements nécessaires pour la visualisation comme indiqué par la
figure 2.25.

2 Alimenter le panneau à rétro-éclairage en 21 V continu.
3 Mettre en marche le logiciel EyeMotion. Détecter la caméra MIKROTRON.
4 Configurer les propriétés de caméra dans le logiciel : taille de région d’intérêt (region

of interest ou ROI) de 2336×432 pixels, fréquence d’images (frame rate) de 200 im/s,
temps d’exposition de 30 secondes.

5 Régler l’objectif de la caméra : ouverture à f/11, mise au point sur le tube d’observation.
6 Démarrer l’enregistrement d’images.
7 Exporter la vidéo à partir des images enregistrées.

En définitive, le réglage des paramètre conduit à une précision de 43 µm/pixel. Ainsi, le diamètre
interne du tube (3 mm) est décrit par 70 pixels. Les figures 2.26a et 2.26b présentent un exemple de
la visualisation réalisée respectivement à l’œil nu et par la caméra rapide.

Épaisseur du
tube (paroi)Tube en verre

Film liquide

Vapeur

(a) Topologie des écoulements observée à l’œil nu
Vapeur

Film liquide

Tube en verre Parois

(b) Topologie des écoulements observée par le système de visualisation
FIGURE 2.26 – Visualisation de la topologie des écoulements

La figure 2.26a permet de voir la circulation du fluide (ici mélange diphasique liquide-vapeur)
dans le tube en verre N◦2. Elle permet de voir clairement les frontières interne et externe du tube en
verre. En ce qui concerne le mélange, on voit ici très nettement même à l’œil nu la circulation de
vapeur au centre du tube, et le développement du film liquide de condensats le long des parois haute
et basse du tube.

En ce qui concerne la visualisation par la caméra rapide, on retrouve parfaitement les parois
du tube en verre : elles sont caractérisées par les lignes droites d’épaisseur de couleur noire (paroi
supérieure) ou grisée (paroi inférieure). Ce résultat est dû à la diffraction non homogène de la lumière
dans la paroi tu tube. Malgré tout, on distingue parfaitement les frontières internes du tube, donc le
fluide qui circule à l’intérieur. Là encore, la figure 2.26b montre un mélange liquide-vapeur en entrée
du tube, caractérisé par la circulation de la vapeur à l’intérieur du tube et le développement d’un film
liquide le long des parois. Un peu avant la sortie du tube, on constate que l’épaisseur du film liquide
s’est renforcée dans la partie basse et interagit avec la zone vapeur. Ceci génère les instabilités de
l’interface liquide-vapeur. Ceci démontre la faisabilité d’analyser des régimes de condensation par
visualisation rapide.
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2.3.6 Acquisition de données et programmation LabVIEWⓇ

Les différentes mesures effectuées sur ce banc sont exploitées par un programme du logiciel
LabVIEWⓇ. Elles concernent au final les mesures de 73 températures, 6 pressions, 3 débits et 1 niveau
d’eau. La figure 2.27 détaille le placement des mesures le long de la boucle diphasique. Les mesures
sont matérialisées par des signes T , P , D , et N correspondant respectivement à la température, à
la pression, au débit et au niveau d’eau.

Condenseur N°1 Condenseur N°2Pré-condenseur

Surchauffeur
N°1

Pompe Post-
condenseur

N°1
Post-

condenseur N°2

Débitmètre
vapeur

Réservoir

Cryo N°3

Bouilleur

Pompe C1 Pompe C2Débitmètre
eau C1

Débitmètre
eau C1

Cryo N°1Cryo N°4 Cryo N°2

T

TT

T

T T T

T T T T

T T

T

T T T T T

T

T

P

P

P P P P

D D

D

N

Échangeur
C1

Échangeur
C2

Alim S1
Alim R

Alim B

Alim S2

26 x T T26 x 

T Température
P
D
N

Pression
Débit
Niveau

+-
+-

+-

+-Su
rc

ha
uf

fe
ur

N
°2

FIGURE 2.27 – Placement final des mesures effectuées

L’ensemble des mesures est collecté au moyen de 3 centrales d’acquisition HP Agilent, de mo-
dèle 34972A, équipées des cartes d’acquisition du type HP-34901A (cf. figure 2.28), comprenant 22
bornes chacune : 20 bornes mesurent la tension électrique et 2 bornes mesurent le courant électrique.
L’acquisition de ces données doit se faire en temps réel pour une exploitation a posteriori. En raison
des différents organes à piloter durant les essais expérimentaux, l’acquisition des données est centrali-
sée sur ordinateur. Les mesures de tension et de courant sont transférées à un PC via une liaison USB,
puis exploitées par un programme du logiciel LabVIEW®. La période d’acquisition utilisée est de 10
secondes correspondant à la fréquence de 0,1 Hz. En effet, les phénomènes thermiques observés sont
très lents. De plus, le régime transitoire ne fait pas l’objet de notre étude.
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Pression
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Câble USB
PC

Centraled'acquisition
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FIGURE 2.28 – Acquisition des données de mesure

Un programme développé sur LabVIEW®, nommé BoucleDiphasiqueCondensation, permet le
contrôle visuel de l’ensemble des paramètres d’essais à l’aide d’une interface Homme-Machine gra-
phique personnalisée comme le présente la figure 2.29.
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(a) Valeurs instantanées des mesures le long de la boucle diphasique

(b) Exemple de suivi graphique en temps réel : évolution du couple pression-température
FIGURE 2.29 – Interface Homme-Machine du banc d’essais expérimental

Les figures 2.30 et 2.31 présentent donc respectivement le schéma final du dispositif expérimental
complet avec toute la métrologie installée et une vue réelle du banc d’essais.
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FIGURE 2.30 – Schéma descriptif du dispositif expérimental complet



FIGURE 2.31 – Vue réelle du banc d’essai pour l’étude expérimentale des mécanismes de condensation
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2.4 Mise en fonctionnement du banc d’essais expérimental

2.4.1 Mise sous vide de la boucle

Avant de mettre en fonctionnement le dispositif expérimental, la boucle diphasique doit être bien
vidée. Le but de cette étape est d’assurer que l’air intérieur de la boucle est complètement évacué et
que la boucle est absolument sous vide pendant une longue période. Pour ce faire, un appareil spécial,
qui est muni d’une pompe à vide et d’un détecteur de fuite intégré, a été utilisé et connecté à la boucle
par un raccord dédié.

Tout d’abord, la mise à vide a été effectuée au moyen de la pompe à vide sur une période de 24
heures afin d’atteindre une pression interne très basse, soit approximativement 1 mbar. Le niveau de
pression à l’intérieur de la boucle peut être observé par l’écran au-dessus de l’appareil. Ensuite, la
boucle a été soumise à des tests d’étanchéité effectués par l’intermédiaire du détecteur de fuite, car de
petites fuites peuvent compromettre le comportement opérationnel de la boucle en laissant pénétrer
des gaz non-condensables dans le système au niveau des raccords de connexion Swagelok® utilisés
entre les différents éléments de la boucle. Le détecteur est très sensible car il utilise un spectromètre de
masse pour détecter de très petites quantités d’hélium aspiré provenant de l’extérieur de l’enveloppe
de la boucle. Le vide est considéré de bonne qualité si le détecteur de fuite d’hélium indique un taux
de fuite de l’ordre de 10−9 mbar⋅L/s. Il s’agit d’une mesure de la quantité de matière perdue par unité
de temps, et par unité de volume.

Finalement, une fois les tests d’étanchéité effectués, l’eau déminéralisée peut être chargée dans
la boucle pour la mise en fonctionnement du dispositif expérimental. Le protocole de remplissage est
détaillé § 2.4.2.

2.4.2 Système spécifique de remplissage de la boucle diphasique

La présence d’éléments externes dans la boucle, i.e. de gaz non-condensables, pourrait modi-
fier significativement le comportement du condenseur lors des essais expérimentaux. Afin d’éviter
au mieux l’introduction non souhaitée de gaz non-condensables, un processus de remplissage par le
vide a été proposé et utilisé particulièrement dans cette étude. La figure 2.32 présente la procédure du
système de remplissage de l’eau.

A

Vanne A

Vanne B

Vanne C

Bouilleur

Capteur
de pression

Raccord
à bride

Capteur de pression Vanne A

Eau déminéralisée

Réservoir de
remplissage d'eau

Raccord
à bride

(a) 1ère étape

A

Vanne A

Vanne B

Vanne C

Bouilleur

Capteur
de pression

Raccord
à bride

Té

Capteur de pression Vanne A

Eau déminéralisée

Réservoir de
remplissage d'eau

Raccord
à bride

(b) 2ème étape
FIGURE 2.32 – Dispositif et principe de remplissage
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La procédure de remplissage est constituée de deux étapes principales : chargement de l’eau dé-
minéralisée dans un petit réservoir (1ère étape) et remplissage de l’eau à l’intérieur du système (2ème
étape). De ce fait, les équipements nécessaires à cette procédure sont : une pompe à vide, un raccord
dédié à la connexion à la pompe à vide, 2 vannes A et B en acier inoxydable, un Té et un petit réser-
voir fermé d’un volume d’un litre. Le remplissage peut se faire dans le bouilleur ou dans le réservoir.
Dans notre étude, l’eau est chargée dans le bouilleur. Les protocoles des étapes se décomposent en
différentes actions successives qu’il convient de respecter scrupuleusement pour réussir avec succès
le chargement en eau et éviter au maximum la présence de gaz non-condensables. Les 2 procédures
sont présentées en détail dans les 2 tableaux suivants.

Protocole de la 1ère étape

Temps de réalisation : ≈ 24 heures
1 Mettre en place des équipements nécessaires pour la 1ère étape comme indiqué figure

2.32a. La vanne A est ouverte.
2 Charger l’eau déminéralisée dans le réservoir (taux de remplissage de 75% ≈ 750 mL

d’eau) et fermer la vanne A .
3 Laisser geler l’eau liquide à l’intérieur du réservoir dans un cryostat dont la température

d’eau glycolée est de -15 ◦C (≈ 8 heures).
4 Une fois l’eau entièrement gelée, mettre en marche la pompe à vide. Ouvrir la vanne A

et vider le réservoir.
5 Après que la mesure de pression donnée par le capteur soit stable, fermer la vanne A .

Le vide est considéré de bonne qualité si la mesure est de l’ordre de 6,1 mbars qui est la
pression de vapeur d’eau saturée à 0°C.

6 Chauffer le réservoir fermé dans un réservoir ouvert d’eau bouillante pour faire fondre
la glace à l’intérieur et la transformer entièrement en liquide (≈ 3 heures).

7 Répéter une nouvelle fois les actions 3−6 avant de passer à la 2ème étape (≈ 12 heures).

Protocole de la 2ème étape

Temps de réalisation : ≈ 30 minutes
1 Mettre en place des équipements nécessaires pour la 2ème étape comme indiqué figure

2.32b. Les vannes A , B et C sont fermées.
2 Mettre en marche la pompe à vide. Ouvrir la vanne B et vider le Té.
3 Une fois la mesure de pression au niveau du Té donnée par le capteur stable, fermer la

vanne B .
4 Chauffer légèrement la paroi supérieure du réservoir par un réchauffeur thermique afin

de monter la pression dans le réservoir.
5 Ouvrir les deux vannes C et B respectivement. Sous l’effet de la gravité et la pression

au réservoir, l’eau s’écoule rapidement dans le bouilleur.
6 Une fois que le réservoir est vide, fermer la vanne C .

Cette procédure incluant les deux étapes présentées précédemment a été répétée plusieurs fois
jusqu’à ce que le taux de remplissage dans la boucle atteigne la valeur désirée. En l’occurrence, l’eau
est chargée de 75% du volume du bouilleur (≈ 7,5 L d’eau) afin d’assurer le bon fonctionnement de
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la boucle. Pour notre banc d’essais, le temps nécessaire à cette procédure de remplissage est de 2
semaines de travail afin d’avoir suffisamment d’eau liquide dans la boucle. Une fois la boucle chargée
d’eau, la pression du système est celle de la vapeur d’eau saturée à la température ambiante, soit 32
mbars à 25 ◦C. Une difficulté ici est de respecter toutes les étapes pour s’assurer au mieux que la phase
de chargement ne s’accompagne pas de gaz non-condensables.

2.4.3 Protocole de mesures du banc d’essais expérimental

Le protocole d’essais consiste principalement à mettre en fonctionnement le dispositif expéri-
mental en respectant un certain nombre d’étapes successives précises. En réalité, 4 paramètres sont
essentiels, imposés directement ou indirectement par l’expérimentateur, afin de fixer les conditions de
fonctionnement de la boucle diphasique :

∙ Le débit de vapeur d’eau (ṁvap) : celui-ci est en fonction de la puissance de l’alimentation
électrique au bouilleur (PB).

∙ La température de saturation (Tsat) : celle-ci est en fonction de la puissance de l’alimentation
électrique au réservoir (PR).

∙ Le débit d’eau de refroidissement (ṁeau) dans les 2 condenseurs : celui-ci est imposé à travers
le débit de la pompe ISMATECⓇ.

∙ La température d’eau de refroidissement à l’entrée du condenseur (Teau,e) : celle-ci est indi-
rectement imposée à travers la température de consigne du cryostat (TCryo).

Par ailleurs, 2 autres paramètres sont également importants afin d’assurer la stabilisation du système :
∙ La puissance aux surchauffeurs (PS) : celle-ci est imposée à travers la puissance de leur ali-
mentation électrique respective.

∙ Le débit de la pompe Cole-ParmerⓇ sur le circuit principal (boucle diphasique) : celui-ci est
manuellement réglé par l’expérimentateur.

Ces paramètres de contrôle sont indiqués schématiquement sur la figure 2.33.
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FIGURE 2.33 – Paramètres de contrôle

Un protocole de mesures du banc d’essais expérimental est proposé afin d’accélérer le temps
de démarrage, tout en respectant les contraintes techniques et physiques de la boucle diphasique. Le
protocole repose sur les quelques étapes suivantes, liées aux comportements physiques du système :
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Protocole de mesures

Préparation du cas test (≈ 15 minutes)
1 Démarrer les centrales d’acquisition, les alimentations électriques et les cryostats. Véri-

fier la circulation du fluide froid des cryostats.
2 Définir les conditions de test, à savoir : le débit de vapeur ṁvap, la température de satu-

ration Tsat, le débit ṁeau et la température Teau d’eau de refroidissement. Déterminer les
puissances électriques PB et PR associées au débit de vapeur.
Démarrage du système (≈ 150−180 minutes)

3 Mettre en marche le programme LabVIEWⓇ BoucleDiphasiqueCondensation afin de
suivre en temps réel le fonctionnement complet du banc.

4 Imposer initialement les températures de consignes : TCryo1 = TCryo2 = 20 ◦C pour les
condenseurs, TCryo3 = 60 ◦C pour les post-condenseurs.

5 Imposer initialement le débit d’eau de refroidissement ṁeau,C1 = ṁeau,C2 ≈ 300 mL/min
pour les condenseurs à l’aide des pompes ISMATECⓇ.

6 Imposer initialement la puissance au bouilleur PB = 1000 W et celle des surchauffeurs
PS1 = PS2 = 150 W.

7 Imposer initialement la puissance au réservoir PR = 300 W lorsque la température at-
teint 50 ◦C au réservoir. À ce moment-là, expérimentalement la pression est de 0,6 bar
au bouilleur.

8 Allumer la pompe Cole-ParmerⓇ lorsque le niveau d’eau au réservoir atteint 5%. Régler
le débit de la pompe afin de stabiliser le niveau d’eau dans la plage de 5% ±1%.

9 La puissance au réservoir est réglée pour que la pression de saturation au réservoir at-
teigne graduellement 1 bar. C’est-à-dire : PR = 150 W à 0,7 bar, PR = 100 W à 0,9
bar et PR ≈ 75 W à 1 bar.
Mise au point de fonctionnement (≈ 180 minutes)

10 Lors que la pression au bouilleur atteint 1 bar, modifier les paramètres initialement im-
posés (étapes 4−6) par ceux définis à l’étape 2.

11 Lors que le débit de vapeur commence à se stabiliser, diminuer la puissance des sur-
chauffeurs PS1 = PS2 = 100 W.

12 Régler manuellement toutes les 30 secondes la puissance au réservoir PR et le débit de
la pompe Cole-ParmerⓇ, afin de stabiliser la température de saturation Tsat et le niveau
d’eau au réservoir dans la plage de Tsat ±0,1 ◦C et 5% ±1% respectivement.

13 Une fois l’état d’équilibre thermodynamique atteint, laisser le dispositif fonctionner pen-
dant une période désirée.
Nouveau test

14 Un nouveau cas test peut être initié à partir de l’état stationnaire du cas précédent en
changeant les paramètres définis à l’étape 2 et revenir aux étapes 12−13.
Exploitation des données et arrêt

15 Arrêter le programmeLabVIEWⓇ. Toutes les données ont été enregistrées dans un fichier
de résultat et permettront une exploitation a posteriori.

16 Finalement, arrêter toutes les alimentations électriques. Laisser fonctionner les deux
cryostats N◦1 et N◦2 (TCryo1 = TCryo2 = 20 ◦C) pendant 30 minutes afin de refroidir
le banc d’essais expérimental.
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Ce protocole a été reproduit de nombreuses fois avant de maîtriser la totalité des opérations à ef-
fectuer. En effet, les paramètres initialement imposés dans les étapes 3−9 reposent sur des expériences
de l’expérimentateur. Son objectif est d’optimiser le temps de démarrage afin d’atteindre l’état d’équi-
libre thermodynamique du système. Une difficulté ici est de respecter toutes les étapes, en particulier
l’étape 12 , afin de s’assurer au mieux que le système est en état d’équilibre. Le comportement de
la boucle, en application de ce protocole, sera détaillé § 2.5.3. En définitive, ce protocole sera mis en
place dans une configuration de référence comme dans tous les tests effectués et exploités par la suite.

2.5 Fonctionnement du système pour une configuration de référence

Désormais tous les éléments demétrologie, de contrôle ainsi que des protocoles demesure sont en
place pour faire fonctionner la boucle diphasique et en particulier la condensation de vapeur au niveau
des deux condenseurs. On se propose ici de montrer la réponse de la boucle pour une configuration
de référence, c’est-à-dire pour un jeu de paramètres de fonctionnement. On présente successivement
dans ce paragraphe des aspects théoriques puis les conditions de la configuration de référence, avant
d’analyser les réponses de la boucle à ces conditions.

2.5.1 Aspect thermodynamique des changements de phase du fluide

Le fonctionnement d’une boucle diphasique repose sur une circulation en boucle fermée d’un
fluide caloporteur transférant de l’énergie par changement de phase. Le cycle thermodynamique de
notre dispositif expérimental est décrit et présenté dans le diagramme entropique (T ,s), comme le
montre la figure 2.34.
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FIGURE 2.34 – Diagramme entropique idéal de la boucle diphasique
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Ce diagramme représente la température du fluide en fonction de l’entropiemassique. Les courbes
d’ébullition et de rosée partagent comme extremum le point critique. L’espace liquide (zone bleue) se
trouve à gauche de la courbe d’ébullition. L’espace vapeur (zone rouge) se trouve à droite de la courbe
de rosée. Au delà du point critique, le fluide est supercritique. Les courbes isobares sont matérialisées
en bleu pour la haute pression (HP) et la basse pression (BP).

La figure 2.34 présente également l’état du fluide aux différents points numérotés de 0 à 9 le
long de la boucle diphasique. Dans le cycle idéal, les pertes thermiques sont négligées.

∙ Initialement l’eau est dans le bouilleur. Ce dernier permet de chauffer l’eau d’un état sous re-
froidi à un état de saturation au bouilleur ( 0 − 1 ). L’eau liquide se transforme en vapeur d’eau
( 1 − 2 ) et l’ébullition a lieu à pression-température constantes. La vapeur se surchauffe par le
surchauffeur N◦1 avant d’entrer dans le débitmètre à effet Coriolis ( 2 − 3 ).

∙ En raison de la perte de charge importante au niveau du débitmètre, la température de vapeur est
réduite verticalement ( 3− 4 ) car ce processus est adiabatique ou isentropique. La vapeur conti-
nue de se surchauffer une nouvelle fois par le surchauffeur N◦2 avant d’entrer dans le condenseur
N◦1 ( 4 − 5 ). En raison de la perte de charge importante le long de la conduite, la vapeur voit sa
température de vapeur diminuer de manière isentropique ( 5 − 6 ). La vapeur reste surchauffée
à l’entrée du condenseur N◦1 au point 6 .

∙ Ensuite, au niveau des condenseurs, la vapeur se désurchauffe ( 6 − 7 ) puis se condense to-
talement jusqu’au point 8 à l’état de liquide saturant. Comme l’ébullition, la condensation a
également lieu à pression-température constantes. Une fois condensé, le fluide est sous-refroidi
( 8 − 9 ).

∙ Le post-condenseur N◦1 permet de fixer la température du fluide en entrée du réservoir ( 9 −
0 ). Le réservoir préchauffe le fluide jusqu’à une température de saturation fixée ( 0 − 8 ), cela
permet de fixer le point de fonctionnement du système au point 8 . Le fluide continue d’être
sous-refroidi au niveau du post-condenseur N◦2 avant d’entrer dans le bouilleur ( 8 − 0 ), et le
cycle continue.
À partir du diagramme entropique idéal de la boucle diphasique, il est constaté que les surchauf-

feurs jouent un rôle important en prévenant la condensation partielle de la vapeur d’eau au débitmètre
et à l’entrée du condenseur N◦1. La principale raison pour laquelle la vapeur est partiellement conden-
sée est la perte de charge. Cela ne peut pas être évité dans une conduite longue, ce qui nous oblige à
disposer du surchauffeur N◦2.

2.5.2 Définition de la configuration de référence

Afin de comprendre le fonctionnement de la boucle diphasique mise en place et présentée dans
les paragraphes précédents, nous proposons de fixer un point de fonctionnement que nous appelle-
rons « configuration de référence ». Il s’agit d’identifier et d’analyser la réponse de la boucle à une
première mise en chauffe au niveau du bouilleur et comprendre comment s’effectuent alors la source
chaude (bouilleur) et la source froide (eau de refroidissement dans les deux condenseurs) de la boucle
diphasique.

Le tableau 2.1 présente les paramètres mis en jeu pour notre configuration de référence. Ces
paramètres servent donc de référence pour notre étude, et les résultats expérimentaux obtenus sont
alors présentés dans les paragraphes suivants.
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Paramètres Valeur
Bouilleur
Puissance de l’alimentation électrique, PB 1400 W
Réservoir
Température de saturation, Tsat 100 ◦C
Condenseur N◦1
Température de consigne du cryostat N◦1, TCryo1 20 ◦C
Débit d’eau de refroidissement, ṁeau, C1 ≈ 300 mL/min
Condenseur N◦2
Température de consigne du cryostat N◦2, TCryo2 20 ◦C
Débit d’eau de refroidissement, ṁeau, C2 ≈ 300 mL/min
Surchauffeurs
Puissance de l’alimentation électrique, PS1 = PS2 100 W

TABLEAU 2.1 – Paramètres de la configuration de référence

2.5.3 Réponses temporelles de la boucle diphasique

La boucle diphasique est donc initialement à l’état d’équilibre avec le milieu ambiant, i.e. à la
température de la salle d’essais climatisée, soit 25 ◦C. Dans ces conditions de température, la pression
de la boucle est celle de la vapeur d’eau saturée à 25 ◦C, soit 0,032 bar. Les puissances électriques
sont alors imposées au système en respectant le protocole présenté § 2.4.3. L’évolution temporelle
des paramètres de contrôle du système (la température, la pression, le débit de vapeur et le niveau
d’eau au réservoir) à partir de l’instant du démarrage de la mise en chauffe t = 0 est présentée sur la
figure 2.35. Nous ne présentons que les mesures importantes qui permettent d’une part, d’expliquer
les mécanismes de transfert de chaleur au sein de chaque zone du système, et d’appréhender, d’autre
part le fonctionnement de la boucle.
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FIGURE 2.35 – Évolution temporelle du couple pression-température de vapeur

À partir de l’évolution des mesures, le comportement temporel de la boucle peut se diviser en 3
phases consécutives :

∙ Le système présente une première phase au cours de laquelle le couple pression-température
augmente à partir de leurs valeurs initiales. Cette phase dure 2 heures 30 minutes (150 minutes)
et correspond à la phase transitoire, représentée par la zone rouge dans la figure 2.35.

∙ Au-delà de 150 minutes, les valeurs de mesure semblent être stabilisées, quasi constantes, ce qui
correspond à la phase stationnaire d’équilibre thermodynamique, représentée par la zone verte.
Elle perdure ici durant 3 heures 50 minutes (230 minutes). Le fonctionnement de la boucle est
donc stable.
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∙ L’arrêt des essais expérimentaux est programmé 6 heures 20 minutes (380 minutes) après le
démarrage de la mise en chauffe. Le système passe par la phase de refroidissement, représentée
par la zone bleue, au cours de 17 heures 40 minutes.
Si ces premiers résultats permettent d’appréhender le comportement global de la boucle dipha-

sique en réponse aux sollicitations thermiques, nous nous interrogeons sur les mécanismes physiques
qui sont liés aux paramètres thermodynamiques suivants. Pour la ligne vapeur : état de la vapeur au
bouilleur pB − TB, débit de la vapeur ṁvap, état du liquide au réservoir pR − TR et niveau d’eau au ré-
servoir ℎeau. Pour le circuit d’eau de refroidissement : température d’eau Teau, e/s et débit d’eau ṁeau, e/s
à l’entrée/sortie du condenseur. D’ailleurs, le comportement de la boucle dépend des sollicitations
thermiques qui ont été imposées au système en respectant le protocole présenté § 2.4.3. Il s’agit des
puissances électrique au bouilleur PB et aux surchauffeurs PS pour la ligne vapeur ; et la température
de consigne du cryostat TCryo et le débit d’eau ṁeau pour le circuit d’eau de refroidissement.

On peut suivre aussi l’évolution du débit de vapeur d’eau ṁvap circulant dans la boucle dipha-
sique (cf. figure 2.36). On constate également que la phase de stabilité décrite par le couple pression-
température (cf. figure 2.35) correspond parfaitement à la zone de stabilité du débit de vapeur. Sur cet
exemple, le débit est de l’ordre de 0,52 g/s.
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FIGURE 2.36 – Évolution temporelle du débit de vapeur

Enfin la figure 2.37 montre l’évolution temporelle du niveau d’eau Heau dans le réservoir. On
observe une stabilité relative dans la zone temporelle entre 2 heures 30 minutes et 6 heures 20 minutes.
Dans ce cas, le niveau d’eau dans le réservoir est de l’ordre de 5%.
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FIGURE 2.37 – Évolution temporelle du niveau d’eau au réservoir
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2.5.3.a Phase transitoire

Dans la phase transitoire, le comportement de la boucle est lié aux sollicitations thermiques im-
posées aux différents moments. Nous proposons d’analyser plus finement la phase transitoire afin
d’appréhender les mécanismes physiques qui y sont impliqués. Le comportement de la boucle peut
être expliqué en fonction des instants de sollicitations thermiques présentés dans le tableau 2.2.

Instant Sollicitation thermique
Démarrage du système
t0 = 0 PB = 1000W; PS1 = PS2 = 150W

TCryo1 = TCryo2 = 20 ◦C; TCryo3 = 60 ◦C
ṁeauC1 = ṁeauC2 = 300 mL/min

Accélération des paramètres
t1 = 35min PR = 300W
Fixation de ṁvap
t2 = 48 min PB = 1400W; PR = 150W
Fixation de l’état de saturation
t3 = 57 min PR ≈ 75W
Fixation de Tvap,eC1
t4 = 90 min PS1 = PS2 = 100W

TABLEAU 2.2 – Sollicitations thermiques dans la phase transitoire

La figure 2.38 rappelle les mesures effectuées tout le long de la boucle diphasique.
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FIGURE 2.38 – Rappels des paramètres de pilotage et de « contrôle » de la boucle

Sur cette figure on notera 2 types de paramètres :
∙ Les paramètres de pilotage de la boucle diphasique : le couple pression-température pB − TB
au bouilleur et le débit de vapeur ṁvap qui sont une conséquence de la puissance imposée au
bouilleur ; le couple pression-température pR − TR au réservoir et le niveau d’eauHeau qui sont
une conséquence de la puissance imposée au réservoir. Le réglage de ces 2 paramètres induit un
point de fonctionnement particulier qu’il est possible de modifier selon les besoins.

∙ Les paramètres de « contrôle » de la boucle situés au niveau des condenseurs. Il s’agit des
couples pression-température respectivement en entrée du condenseurN◦1 noté pvap,eC1−Tvap,eC1,
en sortie du condenseur N◦1 noté pvap,sC1−Tvap,sC1, en entrée du condenseur N◦2 noté pvap,eC2−
Tvap,eC2 et en sortie du condenseur N◦2 noté pvap,sC2 − Tvap,sC2. Les informations recueillies per-
mettent de suivre la réponse de la boucle aux sollicitations du bouilleur et du réservoir et évaluer
alors le degré de stabilité du système au cours du temps.
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La phase transitoire débute à partir de l’instant t = 0 jusqu’à l’instant t = 150minutes, comme le
montre figure 2.39. Cette figure présente l’évolution des paramètres thermodynamiques en fonction du
temps : pression, température, débit de vapeur et niveau d’eau au réservoir. Les instants de sollicitations
thermiques de t0 à t4 sont repérés par des lignes discontinues à la verticale.
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FIGURE 2.39 – Évolution du couple p− T de vapeur (régime transitoire)

Au bouilleur, les mesures sont matérialisées par une courbe rouge. L’apport thermique par ef-
fet Joule à l’instant t0 engendre une augmentation significative du couple pression-température. À
l’instant t2, la puissance électrique augmente de 1000 W à 1400 W, la pente des courbes du couple
pression-température devient plus raide avant que l’état d’équilibre soit atteint à l’instant t = 150
minutes.

Au réservoir, lesmesures sontmatérialisées par une courbe bleue. Le couple pression-température
augmente très peu dans les 15 premières minutes. Ensuite, la température au réservoir augmente ra-
pidement jusqu’à 50 ◦C à l’instant t1. Cela s’explique par l’augmentation de la température aux deux
post-condenseurs. En effet, le cryostat N◦3 nécessite 30 minutes pour voir sa température augmenter
de la température ambiante à la température de consigne, soit 60 ◦C. À l’instant t1, le réservoir subit
une sollicitation thermique importante. Sa pression et sa température augmentent pour rattraper l’état
de saturation au bouilleur. À l’instant t2, la puissance au réservoir est réglée pour diminuer progres-
sivement jusqu’à ce que l’état de saturation désiré soit atteint à l’instant t3. À partir de l’instant t3, la
puissance est minutieusement réglée afin de maintenir l’état de saturation au réservoir.

Ces figures présentent également le couple pression-température de vapeur en entrée et en sortie
des deux condenseurs. Au condenseur N◦1, les mesures en entrée sont matérialisées par une courbe
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continue de couleur rose, et les mesures en sortie sont matérialisées par une courbe pointillée de la
même couleur. En entrée du condenseur N◦1, il est clair que la vapeur prend un certain temps pour
être bien surchauffée. Cela s’explique par les mécanismes de transfert thermique aux surchauffeurs qui
sont effectués par la conduction thermique dans le cuivre et la convection forcée de la vapeur d’eau.
Le surchauffeur nécessite un certain temps pour monter en température vu que son inertie est grande.
De plus, la convection forcée est imposée à partir de l’instant t3 quand le débit de vapeur commence
à monter et être stabilisé. À partir de l’instant t4, la température de vapeur augmente tandis que sa
pression reste stable, ce qui montre que la vapeur est bien surchauffée. En sortie du condenseur N◦1, à
partir de l’instant t3, la température du liquide commence à augmenter pour atteindre la stabilisation.
Une tendance similaire est également observée pour le condenseur N◦2, avec les mesures matérialisées
par des courbes de couleur cyan.

La figure 2.40 présente l’évolution en fonction du temps du débit de vapeur d’eau et niveau
d’eau au réservoir en régime transitoire. Avant l’instant t1, le débitmètre à effet Coriolis donne une
mesure erronée : le surchauffeur n’étant pas encore en fonctionnement, la vapeur issue du bouilleur
s’est refroidie et même probablement condensée en grande partie au sein même du débitmètre ; dans
ces conditions, ce n’est plus de la vapeur pure qui traverse le débitmètre, mais au mieux un mélange
liquide-vapeur, au pire du liquide : dans ce cas, le débitmètre ne fournit pas une information cohérente
car il est étalonné uniquement pour une circulation de vapeur pure. En effet, le surchauffeur nécessite
un certain temps pour augmenter en température. Une fois la vapeur bien surchauffée, le débit monte
progressivement à partir de l’instant t3 pour arriver à une valeur stable.
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FIGURE 2.40 – Évolution du débit de vapeur (régime transitoire)

En ce qui concerne le niveau d’eau au réservoir (cf. figure 2.41), les mesures négatives données
par le capteur de niveau montrent que le niveau d’eau est au-dessous de l’extrémité du capteur. Quand
le niveau d’eau augmente rapidement à partir de l’instant t4, le niveau doit être stabilisé par la mise
en marche de la pompe. Cela permet d’assurer l’état d’équilibre thermodynamique du système.
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FIGURE 2.41 – Évolution du niveau d’eau au réservoir (régime transitoire)
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Le protocole a pour principe de minimiser le temps d’attente et d’arriver le plus rapidement
possible à la phase stationnaire, tout en respectant les contraintes physiques et techniques du système. Il
existe différentesmanières d’atteindre cet objectif et le protocole proposé a été défini afin d’optimiser le
temps, le mieux adapté à notre système. La Foire aux Questions (FAQ) ci-dessous permet de répondre
aux interrogations fréquentes sur le protocole mis en jeu dans la phase transitoire.

FAQ Mise en fonctionnement de la boucle diphasique

Q1 Pourquoi une puissance de 1000 W est-elle imposée au bouilleur au démarrage?
R1 Le bouilleur sert à chauffer l’eau liquide et la faire évaporer sous l’effet Joule. Une puis-

sance électrique importante de 1000 W permet d’atteindre rapidement l’état d’équilibre
thermodynamique dans un délai raisonable.

Q2 Est-il possible d’imposer une autre puissance différemment à 1000 W au bouilleur à
l’instant du démarrage?

R2 Oui, tant que l’écart de pression entre le bouilleur et le réservoir ne dépasse pas 0,5 bar
à basse pression. Car cela permet d’assurer le bon fonctionnement de la pompe à basse
pression. Une puissance trop importante pourrait générer des difficultés pour le réglage
de la puissance au réservoir. En revanche, une puissance trop faible pourrait allonger la
phase transitoire, ce qui est indésirable.

Q3 Pourquoi une puissance est-elle imposée au réservoir 35 minutes plus tard?
R3 Sous l’effet de la gravité, l’eau s’écoule lentement du réservoir, à travers la pompe, vers le

bouilleur. Avant les essais, la plupart de l’eau liquide de la boucle se trouve au bouilleur.
Alors, le niveau d’eau au réservoir n’est pas suffisant au démarrage. Lamise en puissance
à ce moment-là pourrait surchauffer la vapeur d’eau au réservoir et abîmer la cartouche
chauffante en conséquence. Une attente de 35 minutes ou plus permet donc de faire le
niveau d’eau.

Q4 Est-il possible d’imposer la puissance au réservoir plus tôt ou plus tard?
R4 Oui, tant que la température au réservoir n’augmente pas excessivement par rapport à

la température au bouilleur. La température du réservoir doit être inférieure à celle au
bouilleur. La pression au bouilleur est donc supérieure à celle au réservoir, ce qui permet
de créer un écart de pression pour compenser les pertes de charge dans la conduite vapeur
et dans les condenseurs.

Q5 Pourquoi la puissance au réservoir est-elle une fonction échelon?
R5 Le réservoir sert à maintenir le système à l’état de saturation désiré. La puissance im-

posée au réservoir permet de chauffer l’eau liquide et de compenser toutes les pertes
thermiques. Au début, une puissance électrique de 300 W est réglée pour que la tempé-
rature au réservoir augmente rapidement afin de rattraper celle au bouilleur. Quand l’état
de saturation désiré est presque atteint, la puissance est progressivement réduite en éche-
lon, en fonction de la température au réservoir. À l’état de saturation désiré, la puissance
est minutieusement réglée pour maintenir une température constante au réservoir.

Q6 Est-il possible d’imposer toutes les puissances d’un seul coup au démarrage?
R6 Malheureusement non. Car l’écart de pression entre le bouilleur et le réservoir augmen-

terait rapidement au démarrage. Dans ce cas-là, le bon fonctionnement de la pompe ne
serait pas assuré à basse pression, car sa puissance ne pourrait pas compenser la contre-
pression due au différentiel de pression à l’entrée/sortie de la pompe.
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2.5.3.b Phase stationnaire

À partir de l’établissement du système, i.e. après la phase transitoire, la boucle fonctionne en
mode « équilibré » à partir de t = 150 minutes et jusqu’à l’arrêt du chauffage que nous imposons
à t = 380 minutes. La phase stationnaire s’échelonne donc entre t = 150 minutes jusqu’à t = 380
minutes. Cette phase est caractérisée par la stabilisation des informationsmesurées du circuit de vapeur
et de l’eau de refroidissement.

De même manière que la phase transitoire, la figure 2.42 présente l’évolution des mesures sur la
ligne vapeur en fonction du temps dans la phase stationnaire.
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FIGURE 2.42 – Évolution du couple p− T de vapeur (régime stationnaire)

Les pressions de vapeur ont été stabilisées (cf. figure 2.42a), avec un écart de pression de 1,1 bar
entre le bouilleur et le réservoir. En effet, cet écart de pression est engendré par les pertes de charge
importantes dues aux frottements dans la ligne vapeur (conduites, surchauffeurs, débitmètre, coudes,
vannes, etc.) (≈ 0,9 bar) et puis dans la ligne de condensation (conduite, post-condenseurs, vannes,
etc.) (≈ 0,2 bar).

L’analyse des températures indiquées sur la figure 2.42b révèle que :
∙ Les températures de la vapeur le long de la ligne « vapeur » du bouilleur (TB) jusqu’à l’entrée
du condenseur N◦1 (Tvap,eC1) sont parfaitement stables durant les 230 minutes.

∙ La température de l’eau liquide (TR) dans le bouilleur est également totalement stable, confor-
mément au protocole de mesures présenté précédemment.
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∙ Les 3 autres températures ne sont qu’une conséquence du comportement du fluide dans les 2
condenseurs. Ces températures indiquent uniquement la nature du fluide en sortie du condenseur
N◦1 (Tvap,sC1), en entrée du condenseur N◦2 (Tvap,eC2) et en sortie du condenseur N◦2 (Tvap,sC2).
Selon la température, on peut déterminer l’état du fluide circulant dans le tube en verre N◦2 :
soit un mélange liquide-vapeur (Tvap = 100 ◦C), soit du liquide sous-refroidi (Tvap < 100 ◦C).
Dans ce conditions opératoires (point de référence), la figure 2.43 permet de voir l’évolution du

débit de vapeur générée par le bouilleur durant le régime stationnaire. Durant ce régime, le débit est
parfaitement stable autour de 0,52 g/s (G = 74,2 kg/m2s).
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FIGURE 2.43 – Évolution du débit de vapeur (régime stationnaire)

De la même façon, on s’intéresse au niveau d’eau au réservoir durant ce régime stationnaire
2.44. On constate que si le niveau est relativement stable avec une valeur moyenne de 5%, il présente
néanmoins des variations maximum entre 4 et 5,5% dues à la régulation manuelle de la puissance de la
pompe volumique toutes les 30 secondes afin de stabiliser en permanence le niveau d’eau au réservoir.
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FIGURE 2.44 – Évolution du niveau d’eau au réservoir (régime stationnaire)

L’analyse précise des performances de la boucle est présentée dans le paragraphe 2.5.4 sur la base
des mesures réalisées et présentées sur les figures 2.42, 2.43 et 2.44.
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2.5.3.c Phase de refroidissement

La phase de refroidissement débute au moment où le chauffage est mis en arrêt. Cette phase
s’échelonne entre t = 380 minutes jusqu’à t = 24 heures. De la même manière que pour la phase
stationnaire, la figure 2.45 présente également l’évolution des mesures pendant 6 heures à partir de
l’arrêt du chauffage.
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FIGURE 2.45 – Évolution du couple p− T de vapeur (régime de refroidissement)

Dans la phase de refroidissement, le couple pression-température au bouilleur diminue rapide-
ment afin d’approcher l’état de saturation au réservoir (cf. figures 2.45a et 2.45b). Le système continue
à se refroidir et le couple pression-température tend jusqu’à devenir stable à la température ambiante.

Par rapport au débit de vapeur (cf. figure 2.46 à la page 65), le débit diminue progressivement
jusqu’à 0. Ensuite le débitmètre donne les valeurs erronées (t ⩾ 430 minutes) n’ayant aucune signifi-
cation physique, ce qui est dû à la condensation de la vapeur au niveau du débitmètre. Cela permet de
confirmer le rôle essentiel du surchauffeur N◦1 pour avoir de bonnes mesures du débit de vapeur, lors
des phases transitoire et stationnaire.

Concernant le niveau d’eau dans le réservoir (cf. figure 2.47 à la page 65), ce dernier voit son
niveau d’eau augmenter rapidement en raison de l’arrêt de la pompe. Quand le niveau atteint sa valeur
maximale en 20 minutes (t ≈ 400 minutes), le niveau commence à diminuer. En effet, le bouilleur
placé au niveau le plus bas récupère l’eau du réservoir (condensats) sous l’effet de gravité. Le niveau
d’eau est alors au plus bas au réservoir au moment du démarrage t0.
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FIGURE 2.46 – Évolution du débit de vapeur (régime de refroidissement)
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FIGURE 2.47 – Évolution du niveau d’eau au réservoir (régime de refroidissement)

2.5.4 Analyse des performances des condenseurs en régime stationnaire

Le régime stationnaire permet d’appréhender les mécanismes physiques liés à la condensation
dans notre étude. En régime stationnaire, la moyenne arithmétique temporelle d’une valeur de mesure
X (pression p, température T , débit ṁ ou puissance échangée Q̇) est définie par l’équation ci-dessous :

X = 1
n

n
∑

i=1
xi (2.1)

où n représente le nombre d’échantillons temporels acquis durant la phase stationnaire. Pour notre
configuration de référence, les moyennes sont faites sur 1380 échantillons correspondant à la durée du
régime stationnaire (230 minutes).

L’écart-type peut être utilisé afin de nous renseigner sur la dispersion des valeurs de mesure xi
autour de la moyenneX. Plus l’écart-type est élevé, plus les données sont dispersées. L’écart-type est
donné par l’équation suivante :

� =

√

√

√

√

1
n

n
∑

i=1
(xi −X)2 (2.2)

En statistique, la règle des trois sigmas indique que pour une loi normale, la quasi-totalité (99,73%) des
valeurs se situent dans un intervalle centré autour de la moyenne et dont les bornes se situent à 3 écarts-
types de part et d’autre. En notation mathématique, ce fait peut être exprimé comme Pr(X −3� ⩽ X ⩽
X + 3�) ≈ 99,73%.
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Ces analyses statistiques vont porter, d’une part sur les paramètres de process et de contrôle pré-
sentés précédemment (cf. § 2.5.3.b), et d’autre part sur les paramètres liés au circuit de refroidissement
des 2 condenseurs. On présente sur la figure 2.48 les grandeurs mesurées sur ce dernier circuit :

∙ Pour le condenseur N◦1, la température d’eau de refroidissement : Teau,eC1 en entrée et Teau,sC1
en sortie ainsi que le débit ṁeau,C1.

∙ Pour le condenseur N◦2, la température d’eau de refroidissement : Teau,eC2 en entrée et Teau,sC2
en sortie ainsi que le débit ṁeau,C2.

Condenseur N°1 Condenseur N°2

Pompe C1 Pompe C2Débitmètre
eau C1

Cryostat N°1

Échangeur
C1

T_eau,sC1 T_eau,sC2T_eau,eC1 T_eau,eC2

m_eau,C1 m_eau,C2

Échangeur
C2

Débitmètre
eau C2

Cryostat N°2

FIGURE 2.48 – Rappels des paramètres de mesure sur les circuits de refroidissement
des condenseurs

Les résultats obtenus en régime stationnaire pour les circuits de refroidissement sont présentés
sur la figure 2.49.
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FIGURE 2.49 – Évolution des paramètres de mesure sur les circuits de refroidissement
en phase stationnaire
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Pour le circuit d’eau de refroidissement du condenseur N◦1, les courbes de températures (cf.
figure 2.49a) et le débit (cf. figure 2.49b) démontrent là encore une bonne stabilité du système durant
la phase stationnaire. Ceci démontre d’un bon équilibre entre la vapeur circulant dans le tube et l’eau
de refroidissement. Les écarts de température de l’eau indique un échauffement thermique important
(l’eau passe de 26 ◦C à 82 ◦C dans ce condenseur). Le transfert de chaleur de la vapeur à l’eau de
refroidissement est donc conséquent.

Pour le circuit d’eau de refroidissement du condenseur N◦2, les courbes de températures (cf.
figure 2.49a) et le débit (cf. figure 2.49b) démontrent toujours la même stabilité du système durant la
phase stationnaire. Cependant, les écarts de température de l’eau indique un échauffement thermique
plus faible (l’eau passe de 21 ◦C à 28 ◦C dans ce condenseur). Le transfert de chaleur de la vapeur
à l’eau de refroidissement est donc modeste. Ceci est dû au fait que la majorité de la vapeur s’est
condensée dans le condenseur N◦1, et que le condenseur N◦2 ne sert finalement qu’à condenser le
reste de la vapeur issue du condenseur N◦1.

Dans le cas stationnaire, les mesures effectuées sur la ligne diphasique (cf. figures 2.42a, 2.42b,
2.43) et sur les circuits de refroidissement (cf. figures 2.49a et 2.49b) font l’objet de l’analyse statis-
tique. Pour compléter, on définit quelques grandeurs complémentaires, notamment celles correspon-
dant aux conditions de saturation aux condenseurs. Pour la ligne vapeur, nous supposons que l’état de
saturation psat − T sat de la vapeur d’eau est calculé à la pression moyenne entre la pression à l’entrée
du condenseur N◦1 et la pression à la sortie du condenseur N◦2, comme le montre l’équation suivante :

psat =
1
2
(

pvap, eC1 + pvap, sC2
) (2.3)

Un exemple de ces moyennes et ces écarts-types de mesure sont présentés dans le tableau 2.3.
Ces paramètres seront utilisés pour calculer les bilans thermiques au condenseur.

Paramètres Moyenne Écart-type
Ligne vapeur
Débit, mvap 0,521 g/s 0,0078 g/s
État à l’entrée du condenseur N◦1, pvap, eC1 − T vap, eC1 1,198 bar − 118,7 ◦C 0,0059 bar − 0,33 ◦C
État de saturation, psat − T sat 1,107 bar − 102,5 ◦C
État à la sortie du condenseur N◦2, pvap, sC2 − T vap, sC2 1,016 bar − 24,5 ◦C 0,0067 bar − 0,21 ◦C
Eau de refroidissement au condenseur N◦1
Débit, meau, C1 302,4 mL/min 3,09 mL/min
Température à l’entrée, T eau, eC1 26,3 ◦C 1,07 ◦C
Température à la sortie, T eau, sC1 81,8 ◦C 0,42 ◦C
Eau de refroidissement au condenseur N◦2
Débit, meau, C2 311,1 mL/min 2,91 mL/min
Température à l’entrée, T eau, eC2 21,1 ◦C 0,08 ◦C
Température à la sortie, T eau, sC2 28,6 ◦C 0,57 ◦C

TABLEAU 2.3 – Moyenne et écart-type des paramètres de mesure

On notera que les écarts-types obtenus démontrent à la fois d’une précision de mesure importante
et de la stabilité du système durant la phase stationnaire. Par exemple, la variation du débit de vapeur
est de l’ordre de 1,5% durant toute la phase stationnaire. Les variations de pression (pvap, eC1 et pvap, sC2)
sont respectivement de 0,49% à 0,66%. Ces résultats permettent d’avoir un degré de confiance élevé
sur l’état du fluide dans les 2 condenseurs.

Pour les circuits de refroidissement, les variations de débits sont elles aussi très faibles, respec-
tivement de 1,02% sur le condenseur N◦1 et 0,48 sur le condenseur N◦2. Les températures indiquent
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aussi une faible variation inférieure à 0,6 ◦C. Ces 2 informations permettent de penser aussi que les
bilans thermiques effectués sur l’eau seront assez précis et représentatifs des phénomènes physiques.

Nous proposons ici d’évaluer la qualité de précision des bilans d’énergie perdue par la vapeur
et récupérée par l’eau. Pour cela, on se base sur les formulations mathématiques qui suivent. Dans la
ligne vapeur, la vapeur d’eau se désurchauffe de T vap, eC1 à T sat. La vapeur se condense en liquide à
l’état de saturation T sat et l’eau liquide se sous-refroidit de T sat à T vap, sC2. La puissance thermique
libérée par la ligne vapeur est donnée par :

Qvap = mvap
[

cp, vap
(

T vap, eC1 − T sat
)

+Lvap + cp, eau
(

T sat − T vap, sC2
)]

(2.4)

La chaleur libérée par la vapeur est évacuée par l’eau de refroidissement, dont la température
augmente de T eau, e à T eau, s. La puissance thermique absorbée par l’eau de refroidissement dans les
deux condenseurs s’écrit :

Qeau = Qeau, C1 +Qeau, C2 (2.5)
oùQeau, C1 etQeau, C2 sont les puissances calculées pour chaque condenseur. Ces puissances sont don-
nées par :

Qeau, C1 = meau, C1cp, eau
(

T eau, sC1 − T eau, eC1
)

(2.6a)
Qeau, C2 = meau, C2cp, eau

(

T eau, sC2 − T eau, eC2
)

(2.6b)

Les propriétés physiques du fluide au cours du transfert thermique sont estimées à la tempéra-
ture moyenne entre la température initiale en entrée et la température finale en sortie du fluide. Le
tableau 2.4 montre les propriétés thermophysiques du fluide pour notre cas de référence. Néanmoins,
ces valeurs varient très peu en fonction de la température.

Paramètres Valeur
Ligne vapeur
Capacité thermique massique de la vapeur d’eau à 110,6 ◦C, cp, vap 2,071×103 J kg−1 K−1
Enthalpie de changement d’état de la vapeur d’eau à 102,4 ◦C, Lvap 2,250×106 J kg−1
Capacité thermique massique d’eau liquide à 63,5 ◦C, cp, eau 4,187×103 J kg−1 K−1
Eau de refroidissement au condenseur N◦1
Masse volumique à 54 ◦C, �eauC1 0,986×103 kgm−3
Capacité thermique massique à 54 ◦C, cp, eauC1 4,182×103 J kg−1 K−1
Eau de refroidissement au condenseur N◦2
Masse volumique à 24,9 ◦C, �eauC2 0,997×103 kgm−3
Capacité thermique massique à 24,9 ◦C, cp, eauC2 4,181×103 J kg−1 K−1

TABLEAU 2.4 – Propriétés thermophysiques du fluide

La figure 2.50 présente ainsi les puissances thermiques récupérées sur l’eau lors de la phase
stationnaire. Durant toute cette phase temporelle, les puissances récupérées par l’eau sont relativement
stables et, en moyenne, respectivement de 1178,4 W pour le condenseur N◦1 et 168,1 W pour le
condenseur N◦2. L’évaluation de Qvap est donnée par la formulation (2.4). Enfin, on rappelle que les
2 condenseurs sont isolés extérieurement par une épaisseur de laine de roche d’environ 10 cm comme
le montre la figure 2.31.
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FIGURE 2.50 – Puissances thermiques échangées aux condenseurs

Le tableau 2.5 indique le bilan des transferts de chaleur effectués dans le cas de référence en
régime stationnaire. Dans ce tableau, on constate que l’écart de puissance échangée entre la ligne «
vapeur » et l’eau de refroidissement est de 20,7W, soit 1,52 %. À partir du bilan thermique global, nous
pouvons en déduire que les pertes thermiques sont négligeables par rapport à la puissance thermique
échangée, ce qui montre que les condenseurs ont été bien isolés. Compte tenu de ce très faible écart,
reproductible plusieurs fois dans les mêmes conditions opératoires, on peut s’appuyer sur ce bilan pour
une évaluation précise du titre de vapeur.

Paramètres Valeur
Ligne vapeur, Qvap 1366,3 W
Eau de refroidissement, Qeau 1345,6 W
Écart 20,7 W (1,52%)

TABLEAU 2.5 – Calcul du bilan thermique

Par conséquent, le bilan thermique global du système peut donc s’écrire :
Qeau = Qvap (2.7)

Le bilan thermique effectué sur le condenseur N◦1 permet d’exprimer le titre de vapeur en sortie
de celui-ci xsC1, à partir des expressions suivantes :

Qeau, C1 = mvap
[

cp, vap
(

T vap, eC1 − T sat
)

+Lvap(1 − xsC1)
]

(2.8)
d’où

xsC1 = 1 −
1
Lvap

[

Qeau, C1
mvap

− cp, vap
(

T vap, eC1 − T sat
)

]

(2.9)

L’équation 2.9 permet de calculer le titre de vapeur x dans le tube d’observation entre les condenseurs.
Pour le mélange liquide-vapeur, x se trouve dans la gamme (0,1).

Il est également possible de définir un titre de vapeur surchauffée xeC1 à l’entrée du condenseur
N◦1 à partir du bilan thermique suivant :

mvapcp, vap
(

T vap, eC1 − T sat
)

= mvapLvap(xeC1 − 1) (2.10)
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d’où
xeC1 = 1 +

cp, vap
(

T vap, eC1 − T sat, C1
)

Lvap
(2.11)

L’équation 2.11 permet de calculer un titre de vapeur xs en état de surchauffe. Pour la vapeur surchauf-
fée, xs doit être supérieur à 1.

L’évaluation de ces titres est effectuée en régime stationnaire donc les résultats sont présentés
dans le tableau 2.6.

Paramètres Valeur
À l’entrée du condenseur N◦1, xeC1 1,0148
Entre des condenseurs, xsC1 0,0113
À la sortie du condenseur N◦2, xsC2 0

TABLEAU 2.6 – Calcul des titres de vapeur en régime stationnaire

Les titres de vapeur calculés sont cohérents avec les phénomènes physiques observés dans les
tubes d’observation. À l’entrée du condenseur N◦1, on observe un écoulement de vapeur pure, le tube
N◦1 est vide et sec. En ce point, la température est supérieure à la température de saturation : la vapeur
est bien surchauffée. Le titre calculé ici confirme cette observation.

Par visualisation dans le tube N◦2, on constate un mélange diphasique en sortie du condenseur
N◦1 caractéristique d’un régime à bulles : la vapeur est presque totalement condensée dans ce conden-
seur. Le titre calculé ici est égal à 1,13% qui confirme les observations effectuées.

Le reste de vapeur se condense totalement au condenseur N◦2. En sortie de celui-ci, le tube N◦3
est entièrement rempli par l’eau liquide, ce qui confirme une condensation totale.

2.5.5 Qualité des mesures de température de paroi

Comme indiqué précédemment, on dispose de 13 mesures de température de paroi externe du
tube en cuivre (Tpe) et de 13 températures d’eau de refroidissement (Teau). Dans notre étude, un soin
particulier a été apporté à la première série de mesure (Tpe) car elle conditionne le modèle thermique et
l’évaluation des coefficient d’échange local (cf. § 3.1.2). Nous proposons ici de suivre arbitrairement
2 thermocouples de paroi parmi les 13 du condenseur N°1 : il s’agit de Tpe6 et Tpe13 comme le montre
la figure 2.51.
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FIGURE 2.51 – Évolution de 2 températures de paroi externe du tube (en cuivre) en
régime stationnaire
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La courbe rouge présente l’évolution temporelle du thermocouple Tpe6 durant le régime transitoire
(150 < t < 380 minutes). On observe que cette température est relativement stable avec une valeur
moyenne de 71,96°C. Les variations constatées peuvent correspondre soit à la qualité de la mesure, soit
aux phénomènes physiques se développant à l’intérieur du canal. L’évaluation de l’écart-type conduit à
une valeur de 0,97°C. Cette valeur est supérieure à la précision de la chaine thermocouples (de l’ordre
de 0,15°C). Cependant, nous ne nous intéresserons ici qu’à la valeur moyenne de la température de
paroi. La même analyse est effectuée pour le second thermocouple Tpe13 et montre là encore une bonne
stabilité de la température avec une moyenne de 53,91°C et un écart-type de 0,73°C.

Ces mêmes résultats (stabilité temporelle de la température) ont été obtenus pour les autres
thermocouples tant au condenseur N°1 qu’au condenseur N°2. En conséquence, ces résultats nous
confortent pour l’utilisation de ces températures moyennes dans le modèle thermique local et l’éva-
luation des coefficients d’échange locaux.

2.6 Conclusion partielle

À ce stade de l’étude, nous disposons dorénavant d’une boucle diphasique utilisant l’eau comme
fluide de travail, présentée dans ce chapitre, munie d’un certain nombre d’outils de métrologie per-
mettant de suivre son comportement temporel.

Une configuration de référence a été effectuée, et il a pu être constaté que le système est opéra-
tionnel, fonctionne conformément à nos attentes. L’état d’équilibre thermodynamique, qui peut être
atteint au bout de 3 heures, nous permet d’étudier les mécanismes de condensation au niveau de la
zone « condenseurs ». De plus, la section de test a été bien isolée. Les pertes thermiques sont donc
minimisées, ce qui nous assure une bonne précision sur le titre de vapeur au niveau du tube d’obser-
vation.

Nous terminons ici la description du dispositif expérimental. Les mécanismes de condensation
au condenseur, qui sont l’objectif de notre étude, seront détaillés dans le chapitre 3.
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Chapitre 3

Analyse des mécanismes de condensation
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L’objectif de ce chapitre est de caractériser expérimentalement la topologie de l’écoulement de
manière qualitative. De plus, les coefficients de transfert thermique et la perte de charge sont égale-
ment estimés de manière quantitative et comparés avec la littérature, ce qui permet d’appréhender les
mécanismes physiques mis en jeu et d’évaluer les performances du condenseur à mini canal.
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3.1 Analyse de la configuration de référence

La configuration de référence est retenue afin d’analyser les mécanismes de condensation, qui
s’orientent autour de 3 problématiques principales : régimes d’écoulement, coefficient de transfert
thermique et pertes de charge. Les comportements thermique et dynamique seront analysés en se
basant sur les caractéristiques de l’écoulement. Pour la définition de la configuration de référence,
rappelons qu’il s’agit d’un cas où les 2 paramètres thermodynamiques de la ligne vapeur sont fixés :
G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C. Les autres paramètres du circuit d’eau de refroidissement, tels
que le débit d’eau et la température de consigne du cryostat, peuvent être modifiés afin de contrôler la
puissance thermique échangée. Ainsi, pour unmême débit de vapeur, les études paramétriques peuvent
être entreprises en fonction du titre de vapeur ou de la longueur de condensation. Ce point sera détaillé
par la suite.

3.1.1 Régimes d’écoulement

Avant d’atteindre un régime stationnaire établi, le protocole des essais, décrit de manière exhaus-
tive dans le chapitre 2, requiert environ 150 minutes à partir de l’instant t0 − l’instant de démarrage
du système. Le banc d’essai étant équipé de tubes en verre, circulaire et transparent, l’observation des
écoulements associés peut être réalisée dans un premier temps. La figure 3.1 à la page 75 présente les
écoulements observés en fonction des temps d’établissement. Pendant les 150 minutes de la phase
transitoire, le débit de vapeur augmente progressivement avant d’être stabilisé. Pendant cette phase,
l’état de saturation évolue au cours du temps, et ne peut pas être évalué de manière précise au cours
de la phase d’établissement. En revanche, en fixant le débit du cas de référence (G = 74,2 kg/m2s
et TR = 100 ◦C) avec une consigne du cryostat à ṁeau ≈ 300 mL/min et TCryo = 60 ◦C pour les 2
condenseurs, il est possible de distinguer différents comportements de topologie de l’écoulement.

L’observation de différents régimes d’écoulement peut être qualitativement décrite au cours du
temps. Au début, à l’instant t0, le débit de vapeur est négligeable et instable. La vapeur est alors to-
talement condensée dans le condenseur N°1. Le tube d’observation est donc entièrement rempli par
la phase liquide (cf. figure 3.1a). Les 2 lignes noires parallèles observées sont les parois supérieure et
inférieure du tube comme décrites dans le paragraphe 2.3.5. La région plus claire entre les 2 parois
est l’eau liquide. Ensuite, les régimes d’écoulement évoluent au fur et à mesure que le débit de vapeur
augmente. Différents types d’écoulements apparaissent vu que la vapeur peut se condenser totalement
ou partiellement, ce qui dépend des paramètres tels que l’état de saturation et la puissance thermique
évacuée par l’eau de refroidissement. Dans le cas de référence, nous pouvons observer les régimes
dans l’ordre d’augmentation de la quantité de vapeur dans le mélange. Il apparaît tout d’abord de pe-
tites bulles de vapeur qui flottent dans le liquide à l’instant t0 + 5 min. Ces bulles sont marquées par
leur bord, qui est plus sombre sur l’image en raison de la différence d’indice de réfraction entre la
phase vapeur à l’intérieur et la phase liquide à l’extérieur de la bulle. Ce comportement s’assimile à
un écoulement à bulles ou bubble flow [43]. Ce régime est caractérisé par la phase vapeur sous forme
de bulles dispersées dans la phase liquide. Les bulles ont tendance à monter au sommet du tube en
raison de la différence de densité. À t0 +10min, un écoulement à bouchons ou plug flow est observé,
i.e. avec de grandes bulles qui semblent être convectées vers la sortie du tube et occupent presque
toute la section transversale de la conduite. D’après Collier et Thome [7], ce type d’écoulement est
caractérisé par une plus grande taille des bulles de vapeur, ces dernières sont allongées et séparent
des zones liquides. Puis, à l’instant t0+15 min, la longueur du bouchon augmente, et l’écoulement à
bouchons se transforme en l’écoulement à poches ou slug flow [44]. L’apparition des poches pour-
rait s’expliquer par la formation d’un pont liquide qui sépare l’écoulement de la phase vapeur en 2
poches, comme le montrent les figures 3.1e et 3.1f respectivement aux instants t0+20 min et t0+25
min. Au fur et à mesure que le débit de vapeur devient stable, il apparaît un film liquide sur la paroi
du tube à l’instant t0+30 min. Nous visualisons sur l’image les parois supérieure et inférieure le long
desquelles se développe un film liquide circulant dans le même sens que la phase vapeur. Entre les 2
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parois s’écoule la phase vapeur qui interagit avec le film liquide au niveau de l’interface. Il s’agit de
l’écoulement annulaire ou annular flow [34]. Le film liquide en bas est plus épais que celui en haut
en raison des effets de gravité. L’épaisseur du film liquide diminue jusqu’à ce que l’état d’équilibre du
système soit atteint après 150 minutes à partir du moment de démarrage du dispositif expérimental.
Une fois tous les paramètres thermodynamiques stables, aucune évolution des régimes n’est observée.
Le système est alors dans sa phase stationnaire et le régime alors atteint correspond à la figure 3.1i. Le
régime final, lui, peut être déterminé par la quantité de vapeur dans le mélange ou le titre de vapeur.
Ce dernier sera piloté par les conditions opératoires, notamment dans le circuit de refroidissement
sera varié afin de caractériser les régimes d’écoulement en fonction du titre de vapeur, ce qui va être
détaillé dans les paragraphes suivants.A

Condenseur N°2

Caméra à haute vitesse

Panneau à rétroéclairage

Condenseur N°1

(a) t0

(b) t0+5 min

(c) t0+10 min

(d) t0+15 min

(e) t0+20 min

(f) t0+25 min

(g) t0+30 min

(h) t0+35min

(i) t0+150 min

FIGURE 3.1 – Évolution des types d’écoulement observés en fonction du temps à partir
de l’instant de démarrage t0 du système
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La phase transitoire nous informe qualitativement des régimes d’écoulement apparus lors de la
condensation. La phase stationnaire, elle, permet de caractériser quantitativement les régimes observés
en fonction du titre de vapeur. En effet, le titre de vapeur est la fraction massique de vapeur ; plus le
titre de vapeur est grand, plus la vapeur occupe une plus grande part dans le mélange. Le titre de
vapeur à la sortie du condenseur peut être contrôlé à partir de la puissance thermique échangée avec
l’eau de refroidissement, qui dépend de 2 paramètres principaux : le débit d’eau de refroidissement
ṁeau et la température de consigne du cryostat TCryo. L’idée consiste alors, à partir de la configuration
de référence (i.e. débit de vapeur imposé) de moduler le titre vapeur x à partir des caractéristiques du
réseau de refroidissement afin de caractériser les régimes d’écoulements et d’éventuelles transitions
en fonction de x.

Dans notre étude, le titre maximal que nous pouvons obtenir en sortie du condenseur N°1 est de
0,37 en raison des contraintes physiques en utilisant l’eau comme liquide de refroidissement. En effet,
le débit d’eau et la température de consigne du cryostat doivent être réglés afin que la température
d’eau de refroidissement en sortie du condenseur soit inférieure à 100 ◦C − le point d’ébullition de
l’eau de refroidissement à pression atmosphérique. Dans ces conditions, avec un titre x = 1 en entrée
de condenseur et en jouant sur les conditions de l’eau de refroidissement en entrée de condenseur,
nous pouvons observer différentes configurations d’écoulement selon le titre de vapeur en sortie du
condenseur (0,07 ⩽ x ⩽ 0,37) comme le montre la figure 3.2.

(a) x = 0,37

(b) x = 0,25

(c) x = 0,15

(d) x = 0,07

FIGURE 3.2 – Évolution de l’épaisseur du film liquide en fonction du titre de vapeur

Commençons avec le titre maximal x = 0,37 (cf. figure 3.2a). À ce titre de vapeur, l’écoulement
annulaire s’organise sous la forme d’un film très mince de liquide collé sur la paroi et entraîné par
la vapeur à une vitesse qui est bien supérieure à celle du film liquide. Des vagues à l’interface se
développent et avancent dans le sens de l’écoulement. De plus, l’apparition des vagues aux côtés du
tubemontre que la totalité de la paroi est couverte par le film liquide. La faible épaisseur du film liquide
s’explique essentiellement par le fort cisaillement à l’interface dû à la grande vitesse de la vapeur. Au
fur et à mesure que le titre de vapeur diminue, le film liquide devient plus épais car il y a de plus
en plus de vapeur qui se condense et le cisaillement est réduit. Ainsi, l’épaisseur du film liquide est
favorisée pour les titres réduits (x = 0,25 ; 0,15 et 0,07) et l’inuniformité de ce dernier s’amplifie. Pour
x = 0,37, l’amplitude des vagues ou ondulations est de l’ordre de 10% du diamètre. Pour x = 0,07,
l’amplitude des ondulations est de l’ordre de 50% du diamètre.

La figure 3.3 présente plus en détail l’organisation de l’écoulement en fonction du temps pour
x = 0,07. Les clichés ont été pris avec un pas de temps Δt = 5 ms.
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t0

t0 +Δt

t0 + 2Δt

t0 + 3Δt

FIGURE 3.3 – Prédominance des forces de cisaillement, x = 0,07 (Δt = 5 ms)

Rappelons que le fluide s’écoule de droite à gauche. Suivons l’évolution de l’écoulement à la
position marquée par un triangle rouge à l’envers t sur les clichés. À l’instant de référence t0, les
vagues en bas commence à « grimper » sur les côtés du tube. À l’instant t0 + Δt, le pic des vagues
en bas atteint quasiment le film liquide en haut avant d’être balayé immédiatement par l’écoulement
de vapeur. Ce balayage se caractérise par de fortes perturbations au niveau de l’interface aux instants
t0 +2Δt et t0 +3Δt. Cela peut s’expliquer par la prédominance des forces de cisaillement dans ce cas.
En effet, d’une part, le fort cisaillement de la vapeur empêche la formation d’un « pont » liquide qui
sépare l’écoulement en 2 poches de vapeur. D’autre part, le cisaillement engendre des instabilités au
niveau de l’interface.

La figure 3.4 présente l’organisation de l’écoulement en fonction du temps pour x = 0,06.

t0

t0 +Δt

t0 + 2Δt

t0 + 3Δt

FIGURE 3.4 – Compétition entre les forces du cisaillement et les forces de capillarité,
x = 0,06 (Δt = 5 ms)

À l’instant t0, le pic des ondulations du film liquide en bas du tube commence à atteindre le film
liquide situé en haut. Un pont liquide, qui sépare l’écoulement de vapeur en 2 poches à l’instant t0+Δt,
se crée suivant le développement d’une vague liquide et sa croissance vient séparer la phase vapeur.
Une fois séparée, 2 poches de vapeur sont créées. Cependant, dans ce cas, le pont liquide est instable
et disparaît à l’instant t0 +2Δt car la poche arrière (à droite sur le cliché) se déplace plus vite que celle
en amont (à gauche sur le cliché). La collision entre ces 2 poches est donc observée. À la réunion des
2 poches, une instabilité se crée au niveau de la rencontre des poches de vapeur qui se matérialise par
des ondelettes au niveau de l’interface à l’instant t0 + 3Δt.

Cela pourrait s’expliquer par une compétition entre 2 principales forces dans ce régime : le ci-
saillement et la capillarité. En effet, la force de cisaillement à l’interface liquide-vapeur peut être ca-
ractérisée par la vitesse de la phase vapeur. Plus la vitesse est élevée, plus le cisaillement devient
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important par rapport aux autres forces. Les forces de cisaillement vont provoquer des ondulations à
l’interface, allant de simples ondulations à de l’arrachement de liquide dans la phase vapeur. La force
de tension superficielle, elle, tire le liquide vers le haut et compense le poids du liquide soulevé. Plus
la tension superficielle devient importante, plus le liquide situé en bas du tube monte vers le haut, ce
qui pourrait engendrer l’apparition d’un pont liquide qui divise l’écoulement en 2 poches de vapeur.
La prédominance de tension superficielle est montrée par la figure 3.5, dans laquelle l’écoulement
de vapeur est séparé en 2 poches par un pont liquide. Dans ce cas, le titre est inférieur à celui de la
figure 3.3, la vitesse de vapeur est alors réduite, ce qui nous permet de confirmer que le cisaillement
devient moins important quand la vitesse de vapeur est réduite. Une fois le cisaillement compensé par
la tension superficielle, la transition de l’écoulement annulaire vers un écoulement de type « poches »
est mise en place.

La figure 3.5 présente la topologie de l’écoulement en fonction du temps pour x = 0,05.

t0

t0 +Δt

t0 + 2Δt

t0 + 3Δt

FIGURE 3.5 – Prédominance des forces de capillarité, x = 0,05 (Δt = 5 ms)

Cette figure illustre plus en détail la transition de l’écoulement annulaire vers l’écoulement à
poches. Aux instants t0 et t0 +Δt, un pont liquide commence à se créer. L’écoulement annulaire est
divisé en 2 poches de vapeur aux instants t0 + 2Δt et t0 + 3Δt. Le pont liquide est stable dans ce cas,
ce qui résulte de la prédominance des forces de capillarité vu que la vitesse de vapeur est réduite.

En poursuivant cette démarche, la figure 3.6 présente l’organisation de l’écoulement en fonction
du temps pour x = 0,02.

t0

t0 +Δt

t0 + 2Δt

t0 + 3Δt

FIGURE 3.6 – Formation d’un bouchon, x = 0,02 (Δt = 5 ms)

La transition de l’écoulement à poches vers l’écoulement à bouchons est présentée sur la fi-
gure 3.6. Aux instants t0 et t0 +Δt, un pont liquide commence à se créer à l’extrémité d’une longue
poche. Ce pont liquide est stable et engendre l’apparition d’un bouchon avançant dans le même sens
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aux instants t0 + 2Δt et t0 + 3Δt. Cette transition est similaire à celle de l’écoulement annulaire vers
l’écoulement à poches ayant été précédemment présenté. En effet, à ce titre de vapeur x = 0,02, la
tension superficielle joue un rôle dominant.

Voyons plus en détail l’évolution de la forme d’un bouchon au cours de la condensation. La figure
3.7 présente l’organisation de l’écoulement en fonction du temps pour x = 0,01. Les photographies
ont été prises avec un pas de temps plus élevé, Δt = 15 ms, afin de capturer la topologie du bouchon
circulant sur toute la longueur du tube.

t0

t0 +Δt

t0 + 2Δt

t0 + 3Δt

FIGURE 3.7 – Formation d’une bulle, x = 0,01 (Δt = 15 ms)

À l’instant t0, le bouchon se trouve à droite sur le cliché. Aux instants t0 + Δt et t0 + 2Δt, le
bouchon voit sa longueur diminuer avant d’évoluer vers une bulle à l’instant t0 + 3Δt. Le bouchon
suivant situé à droite sur le cliché voit diminuer également sa longueur. En effet, vu que le tube en
verre n’est pas isolé pour la visualisation, la vapeur continue à se condenser. De plus, l’écoulement du
condensat liquide est laminaire : le nombre de Reynolds de la phase liquide pure Relo est égal à 782,
la bulle de vapeur se déplace alors à basse vitesse en suivant la phase liquide.

Afin de souligner l’évolution de la forme d’une bulle lors de la condensation, suivons également
l’organisation de l’écoulement en fonction du temps aussi pour x = 0,01 et Δt = 15 ms mais ces
clichés ont été pris à un autre moment (cf. figure 3.8).

t0

t0 +Δt

t0 + 2Δt

t0 + 3Δt

FIGURE 3.8 – Coexistence des régimes, x = 0,01 (Δt = 15 ms)

À l’instant t0, la bulle se trouvant à droite sur le cliché occupe quasiment toute la section transver-
sale du tube. Son diamètre est réduit au cours du temps en raison de la condensation. En effet, à l’instant
t0 + 3Δt, la bulle n’occupe que la moitié de la conduite. Le diamètre de la bulle continue à diminuer
jusqu’à ce que la vapeur se transforme totalement en liquide. Il est clair que les écoulements à poches,
à bouchons et à bulles peuvent coexister dans un même instant. Lors de la condensation, le bouchon
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et la bulle voient leur taille diminuer et ils montent vers le haut du tube (sommet de l’écoulement) en
raison de la différence de densité.

Pour résumer, l’observation des régimes est conforme aux descriptions de la topologie d’écou-
lements obtenue dans la littérature pour un débit massique élevé de la phase vapeur [7]. En effet,
l’évolution des régimes d’écoulement en condensation dépend de la quantité de vapeur dans le mé-
lange (ou le titre de vapeur). Les types d’écoulement observés dans notre étude sont classés par ordre
décroissant du titre, i.e. les écoulements annulaire, à poches, à bouchons et à bulles. Pour la configu-
ration de référence, le régime annulaire apparaît pour les titres de vapeur supérieurs à 0,06, ce qui se
caractérise par un film liquide collé à la paroi et par la prédominance des forces de cisaillement. Les
autres types d’écoulement apparaissent pour les titres moins élevés avec la prédominance des forces
de capillarité. Ces régimes peuvent coexister dans un même instant.

3.1.2 Coefficient d’échange

Les mécanismes de condensation intervenant dans l’écoulement sont complexes et mettent en jeu
des contraintes et des forces couplées dont la résultante, les transferts thermiques, peut être affectée.
L’idée est donc de caractériser de manière plus quantitative les transferts en déterminant, de manière
locale, les niveaux de coefficients d’échange. En effet, le coefficient d’échange permet d’évaluer l’ef-
ficacité du transfert thermique de condensation convective.

Rappelons que chaque condenseur est instrumenté de 26 thermocouples de type T destinés aux
mesures de profils des températures tout le long du condenseur. Le nombre et la position des thermo-
couples ont été choisis de manière à pouvoir décrire au mieux le comportement du condenseur. Pour
rappel, sur 800 mm de la longueur, les thermocouples sont positionnés de la manière suivante :

∙ 13 thermocouples notés Tpe1,Tpe2,… ,Tpe13 mesurent la température de la paroi externe du tube
interne,

∙ 13 thermocouples notés Teau1,Teau2,… ,Teau13 mesurent la température de l’eau de refroidisse-
ment,

∙ 2 mesures de température de la ligne vapeur à l’entrée/sortie du condenseur, notées Tvap,e et
Tvap,s,

∙ 2 mesures de température de l’eau de refroidissement à l’entrée/sortie du condenseur, notées
Teau,e et Teau,s, comme le montre la figure 3.9.
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∙
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∙
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∙
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∙

Tpe7
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∙

Teau9
∙
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∙

Teau10∙

Tpe10
∙

Teau11
∙

Tpe11
∙

Teau12∙

Tpe12
∙

Teau13
∙

Tpe13
∙

Teau,s ∙ Teau,e∙

Tvap,e ∙ Tvap,sC1∙Tsat∙

z (mm)0 800

ṁvapC1
ṁeauC1

FIGURE 3.9 – Schéma de positionnement des thermocouples dans chaque condenseur :
ici le condenseur N°1

En connaissant expérimentalement le profil des températures de la paroi externe du tube interne
Tpe et celui de l’eau de refroidissement Teau, et en supposant que la température de saturation Tsat
est linéaire dans la zone de condensation [45], le bilan thermique appliqué pour chaque section de
longueurΔz doit permettre de déterminer le titre de vapeur local moyen x(z) et le coefficient d’échange
thermique interne local moyen ℎi(z) entre la vapeur d’eau et la paroi interne du tube interne.



3.1. Analyse de la configuration de référence 81

La figure 3.10 schématise la modélisation ainsi mise en œuvre. Dans un souci de lisibilité, la barre
supérieure représentant la moyenne temporelle n’est plus indiquée.Les valeurs mesurées et calculées
dans ce chapitre correspondent donc implicitement à des moyennes temporelles calculées dans
la phase stationnaire.

Tpe(z)
∙
Tpi(z)
∙

Tsat(z) ∙

Tpe(z−Δz)
∙

Tpe(z+Δz)
∙

Teau(z)
∙

Teau(z−Δz) ∙
Teau(z+Δz)∙

Δz

zz− Δz
2 z+ Δz

2
z−Δz z+Δz

Di Deṁvap

ṁeau

ℎe(z)
ℎi(z)

FIGURE 3.10 – Schéma représentatif de la modélisation thermique du condenseur

Au regard des résultats de validation présentés dans le paragraphe 2.5, le bilan thermique effectué
sur l’ensemble du condenseur montre un très bon accord entre chaleur latente (source chaude) et la
convection par l’eau de refroidissement (source froide). Les écarts observés sur de nombreux bilans
par différents point de fonctionnement ont toujours été inférieurs à 3%. On considère donc ici un
échangeur parfait.

La puissance de chaleur récupérée par l’eau de refroidissement s’écrit :

Q̇(z) = ṁeaucp,eau
(

Teau(z−
Δz
2
) − Teau(z+

Δz
2
)
)

(3.1)

où
Teau(z−

Δz
2
) = 1

2
(

Teau(z) + Teau(z−Δz)
) (3.2a)

Teau(z+
Δz
2
) = 1

2
(

Teau(z) + Teau(z+Δz)
) (3.2b)

Cette puissance est échangée, entre la vapeur et l’eau de refroidissement, par la conduction thermique
dans la paroi du tube interne :

Q̇(z) =
Tpi(z) − Tpe(z)

1
2��CuivreΔz

ln
(

De
Di

) (3.3)

d’où :
Tpi(z) = Tpe(z) +

Q̇(z)
2��CuivreΔz

ln
(

De
Di

)

(3.4)

En supposant que la température de saturation du fluide et celle de la paroi interne sont constantes
dans chaque section Δz, le coefficient d’échange de la vapeur d’eau est donné par :

Q̇(z) = ℎi(z)�DiΔz
(

Tsat(z) − Tpi(z)
) (3.5)
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d’où
ℎi(z) =

Q̇(z)
�DiΔz

(

Tsat(z) − Tpi(z)
) (3.6)

En connaissant le titre de vapeur x(z− Δz
2 ) à l’entrée de la sectionΔz, le titre de vapeur à la sortieest donné par :

Q̇(z) = ṁvapLvap
(

x(z− Δz
2
) − x(z+ Δz

2
)
)

(3.7)
d’où

x(z+ Δz
2
) = x(z− Δz

2
) −

Q̇(z)
ṁvapLvap

(3.8)

Enfin, le titre de vapeur dans la section Δz s’écrit :

x(z) = 1
2

(

x(z− Δz
2
) + x(z+ Δz

2
)
)

(3.9)

Pour résumer, l’équation (3.1) permet de calculer la puissance thermique échangée au condenseur
à partir des mesures de Teau. L’équation 3.6 permet d’établir le coefficient ℎi à partir des mesures de
Tpe. L’équation (3.9) permet d’obtenir le titre de vapeur du mélange diphasique dans la section Δz.
Les équations (3.6) et (3.9) permettent donc d’établir localement l’évolution du coefficient d’échange
de vapeur en fonction du titre de vapeur.

Dans notre étude, les paramètres géométriques sont Di = 3 mm, De = 4 mm et Δz = 60 mm.
Les résultats de mesure aux 2 condenseurs pour la configuration de référence sont présentés figure
3.11. Nous précisons que pour le cas de référence, G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C, le débit d’eau
de refroidissement est fixé à ṁeau ≈ 300 mL/min et la température de consigne du cryostat est réglée
à TCryo = 60 ◦C pour les 2 condenseurs. Rappelons que le condenseur est un échangeur à contre-
courant : l’entrée de vapeur se trouve alors au point z = 0 et sa sortie au point z = 800 mm; et
inversement pour l’eau de refroidissement.
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(a) Condenseur N°1
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(b) Condenseur N°2

FIGURE 3.11 – Évolution des températures tout le long des 2 condenseurs (G = 74,2
kg/m2s et TR = 100 ◦C)
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Les mesures de température permettent d’obtenir un profil longitudinal tout le long des conden-
seurs. Au condenseur N°1 (cf. figure 3.11a), la température d’eau de refroidissement Teau diminue lé-
gèrement aux 3 premiers points de mesure. Après cela, la température baisse fortement pour atteindre
le point le plus bas de la courbe. En effet, la vapeur surchauffée se désurchauffe jusqu’à la température
de saturation à laquelle a lieu la condensation. La chaleur latente dégagée par le changement de phase
est plus importante que celle de la désurchauffe, d’où un gradient majeur de la température d’eau de
refroidissement lors de la condensation de vapeur. Le changement de la pente de décroissance marque
alors le moment où commence la condensation. Dès lors que la vapeur est entièrement condensée, le
condensat liquide se refroidit de manière monophasique et les niveaux des flux échangées ne mettent
plus en jeu la chaleur latente. Les évolutions de températures sont alors réduites. Ainsi l’expérience
permet de montrer l’importance de la chaleur dégagée lors de la condensation. Aux 2 condenseurs,
nous constatons que la température de paroi Tpe diminue en même temps que celle de l’eau de refroi-
dissement. Les différents travaux tels que [46], [45], [47], etc. soulignent également cette tendance
pour un condenseur à contre-courant. Cela nous permet d’assurer la cohérence des mesures.

À partir des mesures de température, l’évolution du coefficient d’échange de vapeur en fonction
de son titre en est déduit à partir du modèle précédemment présenté. La figure 3.12 décrit la variation
du coefficient d’échange en fonction du titre de vapeur local.
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FIGURE 3.12 – Évolution du coefficient d’échange en fonction du titre de vapeur pour
les 2 condenseurs (G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C)

Le coefficient est une fonction décroissante avec le titre x. Cette tendance est similaire aux ré-
sultats issus de la littérature pour les autres fluides de travail étudiés. En effet, comme nous avons
remarqué dans la section précédente, un film liquide se développe le long de la paroi au cours de la
condensation. Plus le titre diminue, plus le film liquide devient épais. Ainsi, le coefficient d’échange
diminue car le film liquide agit comme une véritable résistance thermique entre la paroi et la vapeur, et
donc contribue à limiter les échanges. De plus, vu que le titre représente la fraction massique de vapeur
dans le mélange, un titre plus élevé montre qu’il existe plus de vapeur à une vitesse plus élevée qui va
se condenser, d’où l’efficacité du transfert thermique par changement de phase. Cependant, le premier
coefficient d’échange estimé en entrée du condenseur est inférieur à celui au deuxième point. En effet,
en entrée du condenseur, la vapeur surchauffée offre un coefficient d’échange très petit (convection en
phase gaz) alors que l’apparition de la condensation engendre de très forts coefficients : changement
d’état par chaleur latente. La valeur présente au premier est obtenue à partir d’un bilan sur Δz = 60
mm offrant une très forte incertitude quant à la valeur obtenue.

Nous proposons d’analyser plus en détail le coefficient d’échange dans chaque condenseur comme
cela est présenté sur la figure 3.13. La vapeur se condense principalement dans le condenseur N°1 avec
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un titre évoluant de 1 à 0,37. Le condenseur N°2 condense totalement la quantité de vapeur restante,
dont le titre évolue donc de 0,37 à 0. L’évolution du coefficient d’échange peut être analysé en se basant
sur la pente de sa décroissance. L’analyse de cette évolution nous permet de proposer une division de la
plage du titre de vapeur en 3 zones : (1−0,8), (0,8−0,06) et (0,06−0) correspondant aux phénomènes
physiques de condensation qui seront expliqués par la suite.

0,30,81
Titre de vapeur

0

5

10

15

C
oe

ffi
ci

en
t d

'é
ch

an
ge

 (
W

/m
²K

)

#103

hC1

(a) Condenseur N°1

00,060,4
Titre de vapeur

0

5

10

15

C
oe

ffi
ci

en
t d

'é
ch

an
ge

 (
W

/m
²K

)

#103

hC2

(b) Condenseur N°2
FIGURE 3.13 – Vue agrandie du coefficient d’échange pour les 2 condenseurs (G =

74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C)

Tout d’abord, commençons avec le condenseur N°2 dans lequel le titre de vapeur varie de 0,37 à
0 (cf. figure 3.13b) car nous pouvons observer les régimes d’écoulement dans cette plage de titre (cf.
§ 3.1.1). Rappelons que la transition du régime annulaire au régime à poches, à bouchons et à bulles
a lieu à x = 0,06 avec un régime piloté par la compétition entre force de cisaillement et de capillarité.
Il est clair que le coefficient d’échange est quasiment linéaire dans la plage du titre (0,06 − 0) avec
une pente de décroissance matérialisée par une ligne pointillée. Le coefficient d’échange diminue pour
atteindre la valeur finale de la phase liquide laminaire, qui est bien inférieure à celle de la phase vapeur
turbulente. La transition a lieu dans une courte gamme du titre, d’où la forte pente de décroissance.
En revanche, la pente est moins raide dans la plage (0,37 − 0,06) car il n’existe qu’un seul régime −
le régime annulaire dans lequel la pente de décroissance est marquée par une ligne continue.

Pour les titres supérieures (x > 0,37), il n’a pas été possible d’observer la topologie de l’écou-
lement. Nous tentons cependant d’expliquer l’évolution du coefficient d’échange au condenseur N°1
en se basant sur les pentes de décroissance. La décroissance du coefficient intervient avec une pente
similaire à celle observée dans la plage du titre (0,8 − 0,3). Cela pourrait indiquer que le régime an-
nulaire existe également dans une gamme importante du titre qui varie de 0,8 à 0,06. Nous observons
également une pente plus raide de décroissance dans la plage (1 − 0,8) pouvant s’expliquer par l’exis-
tence d’un autre régime d’écoulement. En effet, la vapeur saturée qui commence à se condenser peut
engendrer l’apparition de l’écoulement à brouillard ou mist flow (cf. § 1.3.3). Ce régime est décrit
comme le premier régime d’écoulement observé quand la vapeur commence à se condenser, dans le-
quel le film liquide est arraché à la paroi et entraîné sous forme de gouttelettes dans la phase de vapeur
continue, d’où plus de surface de contact entre la phase vapeur et la paroi [7]. Le coefficient d’échange
est donc très important dans ce régime, ce qui est cohérent avec nos résultats expérimentaux.

Pour terminer l’analyse du coefficient d’échange pour le cas de référence, il est important d’étu-
dier si le coefficient dans cette configuration dépend de la puissance thermique échangée pour l’eau
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de refroidissement. L’indépendance de ces 2 paramètres pourrait permettre de confirmer que le coef-
ficient d’échange dépend uniquement du titre de vapeur ou des régimes d’écoulement quand G et TR
sont fixés. Pour cela, aux 2 condenseurs, nous allons diminuer la température de consigne du cryo-
stat, de TCryo = 60 ◦C à TCryo = 20 ◦C, et nous ne changeons pas le débit d’eau de refroidissement,
c’est-à-dire ṁeau ≈ 300 mL/min. Vu que l’écart de température entre la vapeur en saturation et l’eau
de refroidissement augmente, un résultat attendu est que la longueur de condensation soit raccourcie.
L’expérience montre que le tube d’observation est rempli entièrement par la phase liquide ; alors la
vapeur est totalement condensée au condenseur N°1, ce qui est conforme alors nos attentes. Les coef-
ficients d’échange en fonction du titre dans ce cas (TCryo = 20 ◦C) seront comparés avec ceux du cas
précédent (TCryo = 60 ◦C) comme le montre la figure 3.14.

00,20,40,60,81
Titre de vapeur

0

5

10

15

C
oe

ffi
ci

en
t d

'é
ch

an
ge

 (
W

/m
2
K

)

#103

TCryos = 60 /C
TCryos = 20 /C

FIGURE 3.14 – Évolution du coefficient d’échange en fonction du titre de vapeur x
pour TCryos = 20 ◦C et TCryos = 60 ◦C (G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C)

Les résultats expérimentaux montrent la même tendance de décroissance du coefficient en fonc-
tion du titre pour 2 températures de consigne différentes. La puissance thermique échangée n’a donc
peu d’influence sur le coefficient d’échange calculé. Ce résultat a été également souligné dans les tra-
vaux de Haraguchi et al. [46] et Matkovic et al. [45] pour les fluides de travail de R22, R32, R123
et R134a. Nous pouvons alors conclure que le coefficient d’échange ne dépend que du titre au cas
où les paramètres thermodynamiques de la ligne vapeur sont fixés, car les mécanismes physiques de
condensation sont déterminés par la quantité de la phase vapeur dans le mélange ou le titre de vapeur.

La figure 3.14 met également en évidence la raison pour laquelle 2 condenseurs sont utilisés
dans notre étude. En effet, vu que le coefficient d’échange ne dépend pas de la puissance thermique
échangée, il ne dépend pas non plus de la longueur de condensation. Nous pouvons alors contrôler
la puissance échangée pour rallonger cette longueur. Cela nous permet d’obtenir plus de points de
mesure afin de calculer les coefficients d’échange, surtout ceux pour les titres de vapeur moins élevés
(cf. figure 3.13b). Si la vapeur est totalement condensée au condenseur N°1, TCryos = 20 ◦C, nous
obtenons une courbe qui ne reflète pas suffisamment la tendance du coefficient d’échange pour les
titres inférieurs à 0,1 comme présenté figure 3.14.

Pour résumer, il est important de souligner l’évolution du coefficient d’échange en fonction du
titre de vapeur. Au fur et à mesure que la vapeur se condense, le coefficient diminue car l’apparition de
la phase liquide autour de la paroi limite le transfert thermique. La tendance du coefficient d’échange
nous permet de montrer qu’il existe un autre régime qui ne peut pas être visualisé dans notre étude
− l’écoulement à brouillard. De plus, le coefficient d’échange ne dépend pas de la puissance ther-
mique échangée, ce qui permet de calculer plus finement ses valeurs en rallongeant la longueur de
condensation.
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3.1.3 Perte de charge

Avant d’estimer la perte de charge lors de la condensation, observons la tendance des pressions
en fonction du titre de vapeur en sortie du condenseur N°1 pour le cas de référence. La puissance
thermique échangée est contrôlée pour faire varier le titre de vapeur en sortie du condenseur en réglant
le débit d’eau de refroidissement et la température de consigne du cryostat. Par souci de simplicité,
les 2 débits ṁeau ≈ 200 mL/min et 300 mL/min et les 5 températures TCryo = 20 ◦C; 30 ◦C; 40 ◦C;
50 ◦C et 60 ◦C sont retenus et imposés de la même façon aux 2 condenseurs. Nous disposons de 2
capteurs qui mesurent respectivement la pression de la ligne vapeur en entrée et en sortie de chaque
condenseur.

L’évolution des mesures de pression est présentée sur la figure 3.15 en fonction du titre de vapeur
pour le condenseur N°1 à la sortie de celui-ci. Globalement, la pression à l’entrée du condenseur est
bien supérieure à celle à la sortie. En effet, l’écart de pression permet de compenser la perte due aux
frottements qui est très importante lors de la condensation.
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FIGURE 3.15 – Évolution des pressions et de la perte de charge Δp en fonction du titre
de vapeur (G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C)

Voyons plus en détail la tendance des courbes de pression sur la figure 3.15. La pression en sortie
du condenseur N°1 psC1 est fonction du titre de vapeur xsC1. Plus xsC1 augmente, plus psC1 devient
importante. Pour xsC1 = 0, la vapeur est totalement condensée dans le condenseur N°1. La pression
psC1 est proche de celle du réservoir vu que l’écoulement du condensat liquide est laminaire, il y a
donc peu de pertes de pression entre la sortie du condenseur N°1 et le réservoir. Ainsi pR ≈ 1 bar
pour xsC1 = 0 car la température au réservoir est fixée à 100 ◦C. Pour xsC1 = 0,37, i.e. la vapeur est
partiellement condensée au condenseur N°1. La quantité de vapeur restante sera totalement condensée
dans le condenseur N°2. Vu que la perte de charge lors du changement de phase est importante, psC1
doit être supérieure à la pression au réservoir, psC1 > pR ≈ 1 bar, d’où l’augmentation de pression
quand le titre augmente. Pour xsC1 = 0,37, on note que peC1 = 1,36 bar et psC1 = 1,12 bar, d’où une
différence de pression de 0,24 bar engendrée par le changement de phase. Il est également remarqué
que plus le titre de vapeur à la sortie augmente, plus l’écart de pression au condenseur est important
car la longueur de condensation est rallongée.
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Pour mieux caractériser la perte de charge lors de la condensation, les paramètres suivants sont
définis :

∙ Δp = pe − ps est la perte de charge définie par l’écart de pression entre l’entrée et la sortie du
condenseur,

∙ xm = (xe + xs)∕2 est le titre moyen de vapeur défini par la moyenne des titres de vapeur en
entrée et en sortie du condenseur.

Un titre de vapeur moyen plus élevé signifie qu’il y a plus de vapeur dans la conduite.
La perte de charge sera ensuite étudiée pour les 2 condenseurs en fonction du titre moyen. Rap-

pelons que nous nous intéressons à la perte de charge due aux frottements dans notre étude car nous
négligeons les pertes de pression dues à l’accélération et la gravité. Pour la configuration de référence,
G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C, la vapeur est surchauffée (xeC1 ≈ 1) à l’entrée du condenseur N°1 et
totalement condensée (xsC2 = 0) en sortie du condenseur N°2. En contrôlant la puissance thermique
échangée par l’eau de refroidissement, la valeur maximale du titre de vapeur à la sortie du conden-
seur N°1 est xmax

sC1 = 0,37. Le tube d’observation est en configuration « isolé » (pas de visualisation),
supposons alors que xeC2 ≈ xsC1. Ainsi la plage du titre de vapeur moyen est (0,5 − 0,69) pour le
condenseur N°1 et (0 − 0,19) pour le condenseur N°2, d’où une discontinuité de la courbe de perte de
charge dans la figure 3.16, qui présente l’évolution de la perte de charge en fonction du titre moyen
pour les 2 condenseurs.
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FIGURE 3.16 – Évolution de la perte de charge en fonction du titre de vapeur moyen
(G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C)

Plus le titre moyen augmente, plus la perte de charge devient importante. En effet, l’augmentation
de xm signifie qu’il y a de plus en plus de vapeur dans la conduite. Or la vitesse de vapeur est supérieure
à celle du liquide, d’où une perte de charge plus importante dans la phase vapeur. La plupart de la
vapeur est condensée au condenseur N°1, ce qui explique pourquoi la perte de charge est plus grande
au condenseur N°1 que celle au condenseur N°2. Le titremoyen xm = 0 au condenseur N°2 signifie que
la vapeur a été condensée avant d’y entrer ; une perte de charge mineure est observée correspondant à
la perte de charge engendrée par l’écoulement liquide. Cela permet de confirmer que la perte de charge
de l’écoulement monophasique est moins importante par rapport à celle de l’écoulement diphasique
en changement de phase.
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Pour résumer, la perte de charge due aux frottements dépend de la longueur de condensation. De
plus, nous pouvons établir l’évolution de la perte de charge en fonction du titre de vapeur moyen.

3.2 Approche paramétrique

Dans les paragraphes précédents, nous avons analysé les mécanismes de condensation pour une
configuration de référence avec les paramètres thermodynamiques fixées : G = 74,2 kg/m2s et TR =
100 ◦C. Afin de mettre en exergue les influences des paramètres thermodynamiques de la ligne vapeur,
une analyse paramétrique a été réalisée pour 2 paramètres principaux : la vitesse massique de vapeur
G et la température au réservoir TR. Pour cela, nous devons fixer un de ces 2 paramètres et faire varier
l’autre. Afin d’assurer le bon fonctionnement du système, les gammes de paramètres suivantes sont
retenues : 51,4 ⩽ G ⩽ 85,1 kg/m2s et 90 ⩽ TR ⩽ 100 ◦C.

3.2.1 Influence de la vitesse massique G

Pour souligner l’influence de la vitesse massique G sur le coefficient d’échange et la perte de
charge, les essais similaires à ceux détaillés § 3.1 ont été effectués pour différentes vitesses massiques.
La température de saturation au réservoir est fixée à TR = 100 ◦C. Le réglage de puissance PB au
bouilleur permet de faire varier la vitesse massique G.

Le tableau 3.1 indique les puissances au bouilleur retenues et les débits de vapeur correspondants ;
les vitesses massiques et les paramètres adimensionnels de l’écoulement en fonction de la puissance
au bouilleur en sont déduites.

PB (W) ṁvap (g s−1) G (kgm−2 s−1) Revo Relo
1000 0,36 51,4 12,4 × 103 542
1200 0,45 63,7 15,6 × 103 677
1400 0,52 74,2 17,9 × 103 782
1600 0,60 85,1 20,8 × 103 903

TABLEAU 3.1 – Puissance au bouilleur retenue

À partir des nombres de Reynolds calculés, l’écoulement de vapeur surchauffée est toujours
turbulent (Revo > 10 × 103) et l’écoulement de liquide sous-refroidi est toujours laminaire (Relo <
2,3 × 103) dans notre étude.

Une fois G et TR fixés, le titre de vapeur en sortie du condenseur N°1 ou la longueur de conden-
sation peuvent être contrôlés en réglant le débit d’eau de refroidissement et la température de consigne
du cryostat. Afin d’assurer le bon fonctionnement du dispositif expérimental, les 2 débits d’eau ṁeau ≈
200 mL/min et 300 mL/min et les 5 températures de consigne TCryo = 20 ◦C; 30 ◦C; 40 ◦C; 50 ◦C
et 60 ◦C sont retenus. Ces paramètres peuvent être séparément réglés pour chaque condenseur. Mais
dans un souci de simplification, ces paramètres sont pris identiques pour les 2 condenseurs.

Nous allons analyser l’influence de la vitesse massique de vapeur sur le coefficient d’échange et la
perte de charge. L’évolution du coefficient d’échange en fonction de la vitesse massique est présentée
sur la figure 3.17 à la page 89.

Nous constatons que la vitesse massique ou le débit de la vapeur joue un rôle significatif sur le
coefficient d’échange, ce qui permet de mettre en évidence une évolution qui est conforme à celle issue
de la littérature. Pour une valeur fixée du titre de vapeur, plus la vitesse massique augmente, plus le
coefficient d’échange devient important, surtout pour les titres élevés. En effet, une vitesse massique
élevée génère plus de turbulences dans la phase vapeur, ce qui favorise le transfert thermique par
convection entre la vapeur en condensation et la paroi. Même si les valeurs sont différentes, la tendance
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FIGURE 3.17 – Évolution du coefficient d’échange en fonction du titre de vapeur pour
51,4 ⩽ G ⩽ 85,1 kg/m2s (TR = 100 ◦C)

des courbes est la même pour les 4 vitesses massiques. Un écart plus important entre des courbes
est observé pour les titres supérieurs à 0,4, ce qui permet de souligner une nouvelle fois le rôle de la
turbulence dans le transfert thermique. En effet, plus le titre est élevé, plus la vitesse de la phase vapeur
dans le mélange diphasique devient importante. Par exemple pour x = 0,50, le coefficient évolue de
4,3 kW/m2K pour G = 51,4 kg/m2s à 7,5 kW/m2K pour G = 85,1 kg/m2s. Le transfert thermique est
alors plus efficace car il y a plus de turbulence générée dans la phase vapeur.

Nous observons plus en détail l’évolution du coefficient dans les plages du titre (1 − 0,6) et (0,2−
0) pour les 2 vitesses massiques G = 51,4 kg/m2s et G = 74,2 kg/m2s, comme le montre la figure
3.18.
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FIGURE 3.18 – Vue agrandie du coefficient d’échange en fonction du titre de vapeur
pour G = 51,4 kg/m2s et G = 74,2 kg/m2s (TR = 100 ◦C)
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Plus la vitesse massique augmente, plus le titre de vapeur où a lieu le changement de la pente de
décroissance diminue. La transition des régimes a lieu à un titre moins élevé pour une vitesse massique
plus élevée. En effet, nos résultats de visualisationmontrent que la transition de l’écoulement annulaire
à celui à poches, à bouchons et à bulles a lieu à x = 0,08 pour la vitesse massique G = 51,4 kg/m2s,
ce qui est conforme avec l’évolution du coefficient d’échange. Pour G = 74,2 kg/m2s, ce titre est
moins élevé, et nous avons obtenu cela pour x = 0,06. Cela a également été souligné par Coleman
et Garimella [34] dans leur travaux sur le R134a, ce qui nous permet de confirmer une nouvelle fois
notre hypothèse de l’influence des régimes d’écoulement sur le coefficient d’échange local (cf. figures
3.18a et 3.18b). Alors, le changement des pentes de décroissance du coefficient d’échange est dû au
changement des régimes d’écoulement. Ce dernier joue un rôle décisif dans l’évolution du coefficient
d’échange.

Pour résumer, le coefficient d’échange est fonction de la vitesse massique ou du débit de vapeur.
Plus le débit augmente, plus le transfert de chaleur est efficace. De plus, la tendance du coefficient
d’échange peut être expliquée par les régimes d’écoulement. D’où l’importance de la visualisation
dans notre étude.

Nous continuons l’analyse d’influence de la vitesse massique sur la perte de charge. L’évolution
de la perte de charge en fonction du titre de vapeur moyen est présentée sur la figure 3.19 pour les 4
vitesses massiques.
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FIGURE 3.19 – Évolution de la perte de charge en fonction du titre de vapeur moyen
pour 51,4 ⩽ G ⩽ 85,1 kg/m2s (TR = 100 ◦C)

La vitesse massique joue un rôle important sur la perte de charge. Plus la vitesse massique est
élevée, plus la perte de charge devient importante pour un même titre de vapeur moyen, car il y a
plus de turbulences qui sont générées dans la phase vapeur. Par exemple pour x = 0,60, on note une
augmentation de la perte de charge de 10,5 kPa (G = 51,4 kg/m2s) à 22,5 kPa (G = 85,1 kg/m2s).
L’évolution n’est pas linéaire et le gain de perte de charge croit sous forme de loi de puissance. Ce
résultat est conforme aux résultats issus de la littérature.

Pour résumer, la vitesse massique joue un rôle important sur les comportements thermodyna-
miques de l’écoulement en condensation, ce qui est attribué à la turbulence de la phase vapeur. Plus la
vitesse massique augmente, plus l’écoulement de vapeur devient turbulent. Cela favorise le transfert
thermique par convection mais engendre plus de perte de charge due aux frottements.
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3.2.2 Influence de la température TR
Afin d’appréhender le rôle de la température au réservoir sur le coefficient d’échange et sur la

perte de charge, les essais similaires à ceux décrits § 3.1 ont été effectués pour une autre température
que celle utilisée dans la configuration de référence (TR = 100 ◦C). En effet, en conservant l’ensemble
des autres paramètres de la configuration de référence (G = 74,2 kg/m2s, ṁeau ≈ 300mL/min, TCryo =
40 ◦C) et en fixant TR = 90 ◦C et non plus TR = 100 ◦C, il est possible d’analyser directement
l’influence de TR.
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FIGURE 3.20 – Rappel du schéma de la boucle diphasique

Rappelons tout d’abord le rôle du réservoir. Au delà de récupérer l’ensemble du condensat comme
le montre la figure 3.20, il dispose d’une puissance de chauffage propre permettant de réguler la tem-
pérature au sein du réservoir. En modulant sa valeur, par exemple en fixant une température à 90 ◦C
au lieu de 100 ◦C, les conditions thermiques en sortie du condenseur N°2 sont modifiées et donc le
réservoir (avec ses conditions thermiques) va moduler l’état de saturation de la vapeur en sortie du
condenseur. En fait, plus TR est réduit et plus la vapeur se condense à une température de saturation
réduite. Les résultats des essais pour les 2 températures TR = 90 ◦C et 100 ◦C sont reportés dans le
tableau 3.2.

Paramètres TR = 100 ◦C TR = 90 ◦C
Pression au réservoir, pR 1,01 bar 0,72 bar
Température d’eau en entrée, Teau,eC1 39,1 ◦C 39,2 ◦C
Température d’eau en sortie, Teau,sC1 93,1 ◦C 88,9 ◦C
Puissance de chaleur échangée, q̇eau,C1 820,9W 746,3W
Titre de vapeur en sortie, xs,C1 0,32 0,40

TABLEAU 3.2 – Évolution des mesures au réservoir et au condenseur N°1 en fonction
de la température TR au réservoir (G = 74,2kg/m2s, ṁeau ≈ 300mL/min)

À partir du tableau 3.2, il est clair que le changement de la température modifie les conditions de
saturation. En effet, le titre de vapeur en sortie du condenseur N°1 passe d’une valeur de 0,32 à 0,40
respectivement pour TR = 90 ◦C et 100 ◦C. La longueur de condensation est donc favorisée avec la
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réduction TR. En réduisant TR, on réduit l’écart entre les niveaux de température du réseau et celle de
l’eau de refroidissement, réduisant d’autant les flux échangés.

La figure 3.21 présente la comparaison des coefficients d’échange en fonction du titre de vapeur
pour les 2 valeurs de TR disponibles.
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FIGURE 3.21 – Évolution du coefficient d’échange en fonction du titre de vapeur pour
TR = 90 ◦C et TR = 100 ◦C (G = 74,2 kg/m2s)

Clairement, la variation de TR ne joue pas de rôle sur les coefficients d’échange. La variation de
TR de 10 ◦C engendre une faible de variation de la pression de saturation, égale à 0,29 bar. Une aussi
faible variation ne permet pas de modifier de manière notable les caractéristiques et les propriétés
thermodynamiques de l’eau dont la pression critique est de pc = 220 bars : ici la pression réduite est
respectivement de 0,0041 (TR = 90 ◦C) et 0,0045 (TR = 100 ◦C). Pourtant la variation de TR permet
une modulation de la longueur de condensation et sa variation peut s’assimiler à une augmentation de
la consigne de 10 ◦C de la consigne du cryostat, i.e. une réduction de l’écart de température et donc
au final du flux thermique échangé sans une modification du coefficient d’échange.

Pour compléter cette analyse, l’évolution de la perte de charge en fonction du titre de vapeur
moyen est présentée sur la figure 3.22 pour les 2 températures au réservoir.
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FIGURE 3.22 – Évolution de la perte de charge en fonction du titre de vapeur moyen
pour TR = 90 ◦C et TR = 100 ◦C (G = 74,2 kg/m2s)
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Il est clair que la perte de charge pour TR = 90 ◦C est supérieure à celle pour TR = 100 ◦C. Cette
tendance est bien marquée au condenseur N°1 (xm ⩾ 0,5) car une plus grande part de vapeur y est
condensée ; au condenseur N°2, il y a peu de différence entre 2 conditions d’essais pour les faibles
titres moyens (xm < 0,2). En effet, cela a été souligné précédemment, la diminution de température
au réservoir va avoir pour conséquence de rallonger la longueur de condensation, d’où l’augmentation
de pertes de charge.

Pour résumer, la température au bouilleur TR semble jouer un rôle négligeable sur le coefficient
d’échange car les propriétés thermodynamiques de l’eau ne varient pas beaucoup. Par contre, la perte
de charge est fonction de TR car cette dernière fait varier la longueur de condensation.

Intéressons nous enfin dans cette dernière partie de ce chapitre à confronter nos résultats à ceux
de la littérature.

3.3 Confrontation aux corrélations existantes

Les corrélations empiriques jouent un rôle essentiel dans la conception des systèmes thermiques.
En effet, le coefficient d’échange pilote directement les puissances échangées et la perte de charge
détermine la puissance des turbomachines nécessaire pour entraîner le fluide. Les corrélations per-
mettent donc de dimensionner les systèmes à développer. En confrontant nos résultats expérimentaux
aux corrélations disponibles dans la littérature, notre objectif est de positionner nos essais dans l’état
de l’art et surtout de situer les effets de la géométrie et du fluide utilisé.

En effet, rappelons que les tubes utilisés sont des mini-canaux (D = 3 mm) alors que la plu-
part des gammes de validité est donné pour des tubes macro-canaux ou conventionnels. L’utilisation
des diamètres de cette taille peut favoriser les forces de tension superficielle sans pour autant corres-
pondre à des régimes de micro-canaux. De plus, les corrélations sont principalement obtenues pour
des fluides frigorigènes différents de l’eau et, comme nous l’avons indiqué dans l’introduction, très
peu d’études sont dédiées aux mécanismes de condensation entre l’eau liquide et sa vapeur. Même
si notre volonté n’est pas d’ajouter une corrélation dédiée, il est intéressant de souligner en effet les
éventuelles différences.

3.3.1 Coefficients d’échange

Les corrélations issues de la littérature sont données sur la base d’études expérimentales, obte-
nues sur une grande quantité de fluides différents, de diamètres hydrauliques ou encore de conditions
d’essais. Il existe une innombrable quantité de corrélations mais 2 tendances sont identifiées comme
nous avons pu déjà le mentionner dans la revue bibliographique : les corrélations de type Shah et celles
de type Martinelli.

La corrélation de Shah [18] est largement utilisée pour la condensation des fluides en raison de
sa grande plage de validité. En effet, elle détermine le coefficient d’échange en se basant sur une cam-
pagne expérimentale de 11 auteurs différents, qui regroupe 474 points de mesure dont les paramètres
et conditions d’essais concernent les fluides de travail (eau, R11, R12, R22, R113, méthanol, éthanol,
benzène, toluène et trichloréthylène), les positions des tubes (verticale, horizontale et inclinée), les
diamètres hydrauliques de 7 à 40 mm, les vitesses massiques de 11 à 211 kg/m2s, les variations de
titre de vapeur de 1 à 0, et les pressions réduites de 0,002 à 0,44. La corrélation pour le coefficient
d’échange prend la forme suivante :

ℎDh
�liq

= 0,023Re0,8lo Pr0,4liq

[

(1 − x)0,8 +
3,8x0,76 (1 − x)0,04

p0,38r

]

(3.10)

où :
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∙ pr est la pression réduite, rapport entre la pression p et la pression critique pc du fluide :
pr =

p
pc

(3.11)

∙ Relo est le nombre de Reynolds de la phase liquide pure défini par :

Relo =
GDh
�liq

(3.12)

La corrélation de Shah est basée sur le nombre de Nusselt de la phase liquide turbulente en
raison de la ressemblance des paramètres utilisés par rapport à ceux de l’équation de Colburn [9], qui
détermine le nombre de Nusselt pour un écoulement turbulent monophasique :

Nu =
ℎDh
�

= 0,023Re0,8Pr0,4 (3.13)

En tenant compte du changement de phase, Shah a multiplié ce nombre de Nusselt pour la phase
liquide par un terme correctif sous la forme d’un polynôme qui est fonction du titre de vapeur et de la
pression réduite.

Une seconde tendance dans les corrélations est d’intégrer le paramètre de Martinelli Xtt. Par
exemple, Huang et al. [48] propose une corrélation à partir d’essais de condensation de R410A dans
des tubes horizontaux, pour des diamètres variant de 1,6 à 4,7 mm et une vitesse massique variant
de 200 à 800 kg/m2s. En se basant sur la théorie du film liquide turbulent et la théorie de Nusselt, le
coefficient local d’échange s’exprime par :

ℎDh
�liq

= 0,0152Re0,77liq
(

−0,33 + 0,83Pr0,8liq
)

(�vap
Xtt

)

(3.14)

où les paramètres Reliq, �vap et Xtt sont définis par :

Reliq =
G(1 − x)Dh

�liq
(3.15a)

�vap = 1 + 0,5
⎡

⎢

⎢

⎢

⎣

G
√

gDh�vap
(

�liq − �vap
)

⎤

⎥

⎥

⎥

⎦

0,75

X0,35
tt (3.15b)

Xtt =
(1 − x

x

)0,9(�vap
�liq

)0,5( �liq
�vap

)0,1

(3.15c)

Dans cette corrélation, le paramètre de Martinelli Xtt est utilisé en considérant que les phases liquide
et vapeur comme turbulentes, d’où l’indice « tt » dans Xtt. Ces 2 corrélations seront comparées avec
nos résultats expérimentaux comme le montre la figure 3.23.

La figure 3.23 présente les corrélations de ces 2 tendances, i.e. Shah [18] et Huang et al. [48],
en traçant le coefficient d’échange en fonction du titre de vapeur. Les valeurs obtenues dans notre
étude sont également présentées et la figure 3.23 permet une confrontation directe. La confrontation
des coefficients d’échange souligne de très fortes disparités en terme de valeur que ce soit entre nos
résultats expérimentaux, ceux de la corrélation obtenue par Shah [18], mais également entre les 2
corrélations de la littérature entre elles.
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FIGURE 3.23 – Comparaison avec 2 corrélations (G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C)

En effet, à x = 0,8 par exemple, les coefficients sont respectivement égaux à 30, 20 et 8 kW/m2K
pour les corrélations de Huang et al. [48], Shah [18] et nos mesures. Il existe donc un écart de plus
d’un facteur 3 entre les valeurs et bien que ces différences soient réduites avec les réductions de x,
les différences demeurent notables. Tout d’abord, et comme nous l’avons signalé, les corrélations de
la littérature sont principalement basées sur des fluides de type fluides frigorigènes tels que le FC-
72 [47] et pas sur l’eau. Même si cela joue très certainement un rôle sur les niveaux de coefficients
obtenus, cette sur-estimation est sans doute également due à d’autres origines. En fait, les valeurs des
corrélations de la littérature sont obtenues en se basant sur un état turbulent de la phase liquide. De
notre côté, l’écoulement liquide dans notre étude est laminaire et peut alors limiter les flux échangés.
Néanmoins et malgré les différences d’ordre de grandeur, force est de constater que des tendances
d’évolution similaires se dégagent. Cependant, l’évolution du coefficient d’échange de chaleur offre
une tendance similaire pour les 3 courbes en fonction du titre x et de la plage du titre considérée.

L’ensemble des débits étudiés dans notre étude expérimentale varie de 51,4 à 85,1 kg/m2s et les
coefficients d’échange sont comparés sur cette plage de débit de vapeur aux résultats des corrélations
empiriques disponibles, comme le montre la figure 3.24 à la page 96.

Les corrélations utilisant le paramètreXtt sont nommées « type Martinelli » et représentées par
des courbes pointillées dans les graphes et celles n’utilisant pas ce paramètre sont de « type Shah
» et indiquées par des courbes continues. Les résultats expérimentaux seront comparés avec les 4
corrélations de type Shah, telles que Akers et al. [49], Cavallini et Zecchin [40], Shah [18] et Bohdal
et al. [50] et avec les 4 corrélations de type Martinelli, telles que Haraguchi et al. [46], Dobson et
Chato [51], Koyama et al. [52] et Huang et al. [48].

Les résultats issus de ces différentes corrélations permettent de souligner que plus la vitesse
massique augmente, plus le transfert thermique est efficace. Pourtant, il existe encore un désaccord
entre les corrélations de même type ; par exemple la prédiction d’Akers et al. [49] est 1,5 fois plus
grande que celle de Shah, ou la corrélation de Haraguchi et al. [46] est 2 fois plus élevée que celle de
Huang et al [48]. De plus, les 2 types de corrélations ne sont pas en accord entre eux. Pour la prédiction
du coefficient d’échange, il n’existe pas donc de formule empirique universelle pour tous les fluides
de travail. En effet, chacun possède des propriétés thermodynamiques différentes qui influencent sur
le transfert thermique par changement de phase.
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(a) G = 51,4 kg/m2s
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(b) G = 63,7 kg/m2s
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(c) G = 74,2 kg/m2s
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(d) G = 85,1 kg/m2s
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103 FIGURE 3.24 – Confrontation du coefficient d’échange de notre étude aux corrélations
issues de la littérature, 51,4 ⩽ G ⩽ 85,1 kg/m2s et TR = 100 ◦C

Pour résumer, les corrélations existantes, qui utilisent les paramètres pour l’écoulement turbulent
tels que Nu et Xtt, ont une tendance à surestimer le coefficient d’échange pour nos conditions d’es-
sais, et doivent être modifiées afin de prendre en compte l’écoulement laminaire de la phase liquide.
Les corrélations de type Martinelli donnent une meilleure prédiction sur la tendance du coefficient
d’échange offrant cependant un ordre de grandeur de différence avec les résultats expérimentaux de
l’étude.
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3.3.2 Perte de charge

Le calcul de la perte de charge joue un rôle important dans la conception des systèmes diphasiques
car il détermine la puissance des systèmes de turbomachines nécessaire pour entraîner le fluide. Dans
la littérature, il existe de nombreuses corrélations, notamment la corrélation de Mishima et Hibiki
[38] et celle de Cavallini et al. [40]. Ces 2 corrélations déterminent le gradient de pression dû aux
frottement, en se basant sur la formule classique d’un écoulement monophasique, qui s’exprime par :

−
dp
dz
=
fG2

2Dh�
(3.16)

avec f le coefficient de frottement qui peut être déterminé par une corrélation empirique comme Chur-
chill [53] :

f = 8
[

( 8
Re

)12
+ 1
(A+B)1,5

]

1
12 (3.17)

où :

A =
{

−2,475 ln
[

( 7
Re

)0,9
+ �
3,7Dh

]}16

(3.18a)

B =
(37530

Re

)16
(3.18b)

Mishima etHibiki [38] ont étudié la perte de charge d’unmélange adiabatique air-eau concernant
les vitesses de la phase (0,0896 ⩽ jvap ⩽ 79,3 m/s ; 0,0116 ⩽ jliq ⩽ 1,67 m/s) et les diamètres
hydrauliques de 1,05 à 3,9 mm. D’après eux, la perte de charge sur une unité de longueur est exprimée
en fonction du multiplicateur de frottement �2liq et du gradient de pression (dp∕dz)liq :

Δp
L
= −�2liq

(

dp
dz

)

liq
(3.19)

où :
�2liq = 1 +

C
X
+ 1
X2

(3.20)
et le coefficient C est défini par :

C = 21
[

1 − exp
(

−0,319Dh
)] (3.21)

Le paramètre de Martinelli X est défini par :

X2 =

(

dp
dz

)

liq
(

dp
dz

)

vap

(3.22)

où les valeurs du gradient de pression sont données par :

−
(

dp
dz

)

liq
=
fliqG2(1 − xm)2

2Dh�liq
(3.23a)

−
(

dp
dz

)

vap
=
fvapG2x2m
2Dh�vap

(3.23b)
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avec fliq et fvap calculés respectivement en remplaçant Re de l’équation 3.17 par Reliq et Revap. Nous
rappelons que :

Reliq =
G(1 − xm)Dh

�liq
(3.24a)

Revap =
GxmDh
�vap

(3.24b)

Malgré l’utilisation d’un même nom (paramètre de Martinelli), le calcul de X pour la prédiction
de la perte de charge est différent par rapport à celui de Xtt de l’équation 3.15c pour le coefficient
d’échange. En effet, Xtt est fonction d’un titre local x et calculé pour l’écoulement turbulent de la
phase liquide et vapeur, tandis queX est déterminé à partir d’une valeur moyenne xm et des pertes de
charges dues aux frottements pour les 2 phases.

Concernant la corrélation de Cavallini et al. [40], les auteurs ont étudié la perte de charge de
différents fluides de travail (R22, R32, R125, R134a, R236ea, R407C et R410A) concernant le dia-
mètre hydraulique de 8 mm et les vitesses massiques de 100 à 750 kg/m2s. Ils ont proposé une version
modifiée de la corrélation de Friedel [6] afin de l’appliquer uniquement à l’écoulement annulaire. La
perte de charge sur une unité de longueur est calculée en fonction du multiplicateur de frottement �2loet le gradient de pression (dp∕dz)lo :

Δp
L
= −�2lo

(

dp
dz

)

lo
(3.25)

où :
�2lo = E +

1,262F ×H
We0,1458

(3.26)
et les coefficients E, F etH sont exprimées comme suit :

E = (1 − xm)2 +
�liqfvo
�vapflo

x2m (3.27a)

F = x0,6978m (3.27b)

H =
( �liq
�vap

)0,3278(�vap
�liq

)−1.181(

1 −
�vap
�liq

)3.477

(3.27c)

Le nombre de Weber est défini par :

We =
�TPu2liqDh

�
(3.28)

avec �TP la densité du mélange donnée par :

�TP =
[

xm
�vap

+
(

1 − xm
�liq

)]−1

(3.29)

Finalement, le gradient de pression (dp∕dz)lo s’écrit par :

−
(

dp
dz

)

lo
=
floG2
2Dh�lo

(3.30)
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avec flo calculé en remplaçant Re de l’équation 3.17 par Relo. Nous rappelons que :

Relo =
GDh
�liq

(3.31)

Il est remarqué que le modèle de Cavallini et al. [40] utilise les paramètres en considérant une
seule phase liquide (liquid only ou « lo ») ou vapeur (vapor only ou « vo ») circulant entièrement dans
la conduite à la vitesse massique totale et le modèle de Mishima et Hibiki [38] utilise les paramètres
calculés à partir de leur vitesse de la phase. Ces 2 corrélations sont comparées avec nos résultats
expérimentaux comme le montre la figure 3.25.
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FIGURE 3.25 – Comparaison avec 2 corrélations (G = 74,2 kg/m2s et TR = 100 ◦C)

Les 2 corrélations semblent cohérentes avec nos résultats expérimentaux. En effet, elles ont la
même tendance que la perte de charge de notre étude, i.e. la diminution de la perte de charge en
fonction du titre vapeur moyen. En particulier, le modèle deMishima et Hibiki [38] donne des résultats
extrêmement proches des valeurs expérimentales aux 2 condenseurs. Rappelons queMishima et Hibiki
[38] ont effectué des travaux pour évaluer la perte de charge du mélange adiabatique air-eau. Leur
conditions d’essais sont proches des nôtres, cela permet de montrer qu’il existe peu de différence entre
la perte de charge du fluide adiabatique et celle de l’écoulement en changement de phase. En effet,
la perte de charge est liée aux frottements dus à la viscosité du fluide et à la variation de vitesse des
éléments. Ces paramètres dépendent uniquement de la nature des fluides et des conditions d’essais,
telles que le diamètre du tube, le débit de l’écoulement et le titre vapeur moyen.

De manière similaire à la présentation des coefficients de transfert de chaleur, comparons nos
résultats (51,4 ⩽ G ⩽ 85,1 kg/m2s et TR = 100 ◦C) avec les autres corrélations issues de la littérature
comme le montre la figure 3.26 à la page 100.

Dans notre étude, les corrélations utilisant les paramètres de la phase liquide du mélange dipha-
sique (« liq », cf. équation (3.19)) sont indiquées par des courbes continues dans les graphes, telles
que Lockhart et Martinelli [25], Souza et al. [54], Mishima et Hibiki [38] et Lee et al. [55]. Les corré-
lations utilisant les paramètres de la phase liquide pure (« lo », cf. équation (3.30)) sont représentées
par des courbes pointillés, telles que Chisholm [35], Friedel [6] et Cavallini et al. [40].

Les résultats donnés par différentes corrélations permettent de confirmer une nouvelle fois la
tendance de la perte de charge en fonction du titre vapeur moyen xm et de la vitesse massique G, ce
qui est en accord avec notre étude. En effet, plus le débit vapeur augmente, plus la perte de charge
devient importante.
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Par rapport aux corrélations utilisant les paramètres « liq » ou liquid (courbes continues), les
tendances sont proches des valeurs expérimentales, sauf la corrélation de Souza et al. [54] qui semble
surestimer la perte de charge. Concernant les corrélations utilisant les paramètres « lo » ou liquid
only (courbes pointillés), les 3 corrélations donnent 3 prédictions différentes, dans lesquelles celle de
Cavallini et al. [40] est cohérente. En effet, le type de corrélation qui donne une meilleure prédiction
exprime les gradients de pression en fonction du titre vapeur moyen (cf. équation 3.19), tandis que ces
paramètres ne dépendent pas du titre (cf. équation 3.30) dans l’autre type de corrélation.
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(a) G = 51,4 kg/m2s
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(b) G = 63,7 kg/m2s
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(c) G = 74,2 kg/m2s
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(d) G = 85,1 kg/m2s
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103 FIGURE 3.26 – Confrontation de la perte de charge de notre étude aux corrélations
issues de la littérature (51,4 ⩽ G ⩽ 85,1 kg/m2s et TR = 100 ◦C)
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3.4 Conclusion partielle

Un montage expérimental fondamental, capable de contrôler le débit massique G, l’état de satu-
ration psat−Tsat) et le titre x de vapeur a été conçu, mis en place et utilisé dans ce travail pour permettre
de mieux comprendre le comportement thermodynamique du fluide au cours de la condensation (to-
pologie des écoulements, coefficient d’échange local ℎi et perte de charge Δp), selon l’influence des
paramètres mentionnés précédemment. Les données expérimentales recueillies pour différents points
de fonctionnement ont pu faire l’objet de comparaisons avec les corrélations issues de la bibliographie.

L’approche expérimentale sera complétée par la simulation numérique présentée par la suite dans
la seconde partie de ce manuscrit.
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Deuxième partie

Étude numérique du changement de
phase par le couplage

Level-Set/Volume-of-Fluid
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Chapitre 4

Simulations numériques d’écoulements
diphasiques sans changement de phase
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La première partie de ce manuscrit a analysé expérimentalement les mécanismes physiques mis
en jeu lors de la condensation. Cette analyse a permis de souligner la topologie d’écoulements lors des
changements de phase et de les relier aux comportements thermodynamiques. Une étude numérique
serait alors nécessaire pour évaluer (qualitativement et quantitativement) ces comportements.

La seconde partie est donc dédiée au développement numérique du changement de phase par la
méthode de couplage Level-Set/Volume-of-Fluide. Le premier chapitre de cette partie, le chapitre 4,
a pour objectif principal de présenter les caractéristiques fondamentales de cette méthode de suivi
d’interface liquide-vapeur, ainsi que la résolution des équations gouvernant la dynamique des fluides
diphasiques incompressibles sans changement de phase.
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4.1 Introduction

Comme mentionné précédemment dans la première partie, le phénomène de condensation est
très présent dans la nature et exploité dans de nombreux procédés industriels. Ce type de transfert per-
met d’échanger de fortes densités de flux de chaleur, ce qui est très intéressant pour l’optimisation des
échangeurs compacts. Par ailleurs, la simulation numérique des écoulements, qu’ils soient monopha-
siques ou diphasiques, adiabatiques ou avec changement de phase, a connu un essor considérable au
cours des dernières décennies. Il est donc indispensable de développer une méthode numérique pour
la simulation d’un écoulement diphasique en changement de phase, ce qui doit permettre de parvenir à
une meilleure compréhension de ces phénomènes, et par conséquent de mieux caractériser le transfert
de chaleur et de masse à l’interface entre les deux phases.

Dans un écoulement diphasique liquide-vapeur, l’interface est définie comme étant la frontière
entre deux phases. Il s’agit d’une zone où certaines grandeurs physiques sont discontinues, ce qui pose
de nombreux problèmes numériques affectant la précision de la description géométrique de l’interface.
De plus, la topologie de l’écoulement évolue au cours du temps et il est nécessaire de recourir aux
méthodes de suivi d’interface pouvant être couplées avec les méthodes de résolution des équations
gouvernant le mouvement des fluides. Enfin, dans le cas du changement de phase, le transfert de masse
est modélisé numériquement par un terme source localisé à l’interface et rajouté dans les équations
gouvernantes.

Aux vues de telles complexités, un outil numérique complètement développé au sein de notre
laboratoire existe déjà mais ne permet de modéliser que les écoulements diphasiques sans le chan-
gement de phase. De plus, cet outil fiable et flexible peut être étendu à différents types de phénomènes
de transfert de chaleur et de masse tels que la condensation et l’ébullition. Avant de mettre en œuvre
des évolutions du modèle, il est tout d’abord important de rappeler les méthodes de suivi d’interface
et les équations gouvernant la dynamique du fluide utilisé dans notre modèle. Ensuite, nous allons
présenter les caractéristiques principales de notre code numérique pour la simulation des écoulements
diphasiques sans changement de phase. Finalement, les cas tests classiques permettront de valider
le code et les résultats de validation seront détaillés.

4.2 Généralités des méthodes de suivi d’interface

L’étude numérique du mouvement d’un écoulement diphasique pose de nombreux problèmes,
notamment ceux qui concernent l’évolution de l’interface, auxquels des solutions diverses ont été ap-
portées. Les méthodes de suivi d’interface peuvent se diviser selon deux approches principales : l’une
traite des particules individuelles et calcule la trajectoire de chaque particule séparément (description
lagrangienne) et l’autre considère l’écoulement dans sa globalité en tout point du domaine de calcul
(description eulérienne).

4.2.1 Méthodes de l’approche lagrangienne

Une des méthodes pionnières permettant de localiser l’interface est la méthodeMarker-and-Cell
(MAC) ([56], [57]). Dans cette méthode, l’interface est localisée à l’aide des marqueurs dans une
phase, par exemple dans la phase liquide comme illustré par la figure 4.1a. L’advection des marqueurs
se réalise à l’aide du champ de vitesse locale u par l’équation suivante :

)x
)t

= u (4.1)

où x est le vecteur de position des marqueurs. Une éventuelle redistribution est nécessaire si les mar-
queurs sont trop proches. Cette méthode a été créé initialement pour l’étude dynamique d’un fluide
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incompressible avec une surface libre. Mais au cours du temps, elle devient obsolète car la reconstruc-
tion précise de l’interface semble difficile à réaliser. Cependant, elle sert d’inspiration pour la méthode
de Front-Tracking plus performante et exploitable.

1

Chapitre 1

TEST

Liquide

Vapeur
Marqueur

Interface

Liquide

Vapeur

Interface
Marqueur

(a) MAC

1

Chapitre 1

TEST

Liquide

Vapeur
Marqueur

Interface

Liquide

Vapeur

Interface
Marqueur

(b) Front-Tracking
FIGURE 4.1 – Illustration des méthodes de la description lagrangienne

En effet, en s’inspirant de la méthode MAC, la méthode Front-Tracking ([58], [59], [60], [61],
[62]) repère également les fluides par des marqueurs, mais de manière plus précise car les marqueurs
sont présents uniquement sur l’interface (cf. figure 4.1b). Cette méthode ne permet pas à priori la
conservation de la masse, et alors n’est pas adaptée pour réaliser des jonctions ou des ruptures d’inter-
face. Comme pour la méthodeMAC, il est nécessaire de redistribuer les marqueurs à certains endroits.

Lesméthodes de l’approche lagrangienne demandent lamise en place d’un assez grand nombre de
marqueurs en comparaison du nombre de nœuds de discrétisation pour le champ hydrodynamique, ce
qui peut être couteux en terme de temps de calcul. De plus, les problèmes de rupture ou de coalescence
sont complexes à mettre en œuvre en 3D car ils nécessitent la prise en compte des modèles appropriés,
ce qui rend ces méthodes de moins en moins populaires.

4.2.2 Méthodes de l’approche eulérienne

À la différence de l’approche lagrangienne, l’approche eulérienne utilise une autre philosophie
dans la façon de repérer l’interface. En effet, cette approche ne suit pas l’interface de manière explicite
mais recourt à une fonction définie à chaque point du maillage qui détermine la fraction des fluides
dans le volume de contrôle (méthode Volume-of-Fluid ou VOF) ou la distance signée du volume de
contrôle à l’interface (méthode Level-Sel).

4.2.2.a Méthode Volume-of-Fluid

L’idée fondatrice de la méthode VOF ([63], [64], [65], [66], [67], [68], [69]) est d’utiliser une
fonction discrète F (x,t) qui représente dans chaque volume de contrôle, repéré par le vecteur x, la
fraction volumique du liquide par rapport au volume total. Cette fonction s’exprime comme suit :

F (x,t) =
⎧

⎪

⎨

⎪

⎩

1 100% liquide,
0 < F < 1 mélange liquide−vapeur,
0 100% vapeur.

(4.2)

Cette méthode s’inpire de la méthode MAC en remplaçant les marqueurs par la fonction F pour
quantifier le volume d’une phase. À partir de la définition (4.2), la fonction F vaut 1 dans une maille
entièrement recouverte par la phase liquide, 0 s’il n’y pas du tout la phase liquide, et 0 < F < 1 si
l’interface traverse la maille comme présenté par la figure 4.2a pour une interface réelle. Afin de suivre
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l’interface dans son mouvement, la fonction F est advectée par le champ de vitesse u selon l’équation
d’advection classique :

)F
)t

+ u ⋅∇F = 0 (4.3)

1 0,9 0,45 0,13
1 1 1 0,15 0

1 0,95 0,45 0 0

1 0,45 0 0 0

1 0,75 0 0

Liquide

Vapeur

(a) Interface réelle

1 0,9 0,45 0,13
1 1 1 0,15 0

1 0,95 0,45 0 0

1 0,45 0 0 0

1 0,75 0 0

Liquide

Vapeur

(b) SLIC

1 0,9 0,45 0,13
1 1 1 0,15 0

1 0,95 0,45 0 0

1 0,45 0 0 0

1 0,75 0 0

Liquide

Vapeur

(c) PLIC
FIGURE 4.2 – Illustration de la méthode VOF

L’avantage de la méthode VOF est qu’elle assure la conservation de la masse. Néanmoins, les
problèmes de reconstruction de l’interface peuvent être engendrés par le changement brutal des va-
leurs de F à la traversée de l’interface. Il est donc nécessaire d’utiliser un schéma numérique dédié
permettant la reconstruction géométrique de l’interface. En général, les algorithmes de reconstruction
offrent une approximation linéaire de l’interface dans chaque maille. Cette approximation ne permet
pas de reconstruire une interface continue, seule la continuité par morceaux est vérifiée. La méthode
VOF originale n’inclut aucune reconstruction explicite de l’interface. Différentes méthodes ont été
proposées pour la reconstruction géométrique de l’interface : SLIC et PLIC.

Dans la méthode SLIC (Simple Line Interface Calculation) ([63], [64]), l’interface se compose
seulement des segments de droite qui sont alignés avec les mailles (cf. figure 4.2b). Le caractère ver-
tical ou horizontal du segment est déterminé à partir des valeurs de F dans les mailles voisines. La
distance du segment dans une maille est fixée par la valeur locale de F . Cette méthode se caractérise
par la simplicité de mise en œuvre, mais elle n’est plus guère utilisée en raison de son manque de
performance pour les interfaces plus complexes.

La méthode PLIC (Piecewise Linear Interface Calculation) [70] est une amélioration de la mé-
thode SLIC. En effet, l’interface se compose de lignes droites avec une pente constante (cf. figure 4.2c).
L’algorithme cherche à déterminer le vecteur normal n à l’interface à partir des fractions volumiques
données dans les mailles voisines :

n = ∇F
‖∇F‖

(4.4)
En connaissant la fraction volumique et le vecteur normal, l’interface est reconstruite par morceaux.
Néanmoins, il est difficile de déterminer, de manière précise, le vecteur normal n car la fonction F est
discontinue.

4.2.2.b Méthode Level-Set

À la différence de la méthode VOF, le principe de la méthode Level-Set ([71], [72], [73]) est
de définir une fonction continue dans le domaine de calcul, notée �(x,t), qui est la distance signée à
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l’interface. La ligne de niveau zéro représente l’interface.

�(x,t) =
⎧

⎪

⎨

⎪

⎩

� < 0 si x ∈ Ωvap,
0 si x ∈ Γ,
� > 0 si x ∈ Ωliq.

(4.5)

Il est évident que le signe de �(x,t) permet de savoir immédiatement à l’instant t dans quelle phase
se trouve le point x (cf. figure 4.3a). Dans cette méthode, la fonction � est également advectée par
l’équation de transport similaire à celle de la méthode VOF. Son expression est donnée par :

)�
)t
+ u ⋅∇� = 0 (4.6)

Vu que � est une fonction distance continue, l’interface peut être simplement reconstruite en
calculant le vecteur normal n à l’interface :

n = ∇�
‖∇�‖

(4.7)

Ainsi, le vecteur n peut être également déterminé sur tout le domaine de calcul en raison de la continuité
de �. Le vecteur normal est orienté vers la phase liquide comme illustré figure 4.3b.

Liquide

Vapeur

� > 0

� < 0

� = 0

(a) Définition de la fonction �
Liquide

Vapeur

n

(b) Un vecteur normal
FIGURE 4.3 – Illustration de la méthode Level-Set

Un algorithme de réinitialisation permet de corriger la position des lignes de niveau par rapport
à l’interface, de façon que la fonction � reste la distance algébrique à l’interface [72].

Malgré la description précise du comportement de l’interface, les erreurs numériques dissipatives
dans la résolution de l’équation de transport entraînent des pertes de masse importantes. D’une part,
cela est dû au fait que le champ de vitesse est sous-résolu. D’autre part, la présence de zones de
cisaillement ou d’étirement dans le champ de vitesse va fortement étaler ou resserrer les lignes de
niveau, altérant ainsi ses remarquables propriétés géométriques.

4.2.2.c Méthodes CLSVOF

La méthode Coupled Level-Set and Volume of Fluid (CLSVOF) [74] se base sur l’idée de coupler
les méthodes VOF et Level-Set afin de bénéficier des avantages de ces deuxméthodes et de s’affranchir
de leurs inconvénients majeurs. D’une part, la fonction Level-Set assure la reconstruction de l’interface
avec un simple calcul du vecteur normal et de la courbure. D’autre part, la fonction VOF permet de
compenser la perte de la masse engendrée par la méthode Level-Set. La méthode CLSVOF se réalise
en deux étapes principales : reconstruction et réinitialisation de l’interface. Une fois les fonctions F et
� advectées par le champs de vitesse u, la fonction � est corrigée localement par la fonction F dans
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les mailles où se trouve l’interface. Dans les mailles où ne se trouve pas l’interface, la fonction � est
ré-initialisée.

4.3 Dynamique du fluide incompressible

La dynamique d’un écoulement peut être modélisée par les équations de Navier-Stokes. Il s’agit
des équations aux dérivées partielles non linéaires qui décrivent le mouvement des fluides dans un mi-
lieu continu. Leur principe repose sur la conservation de la masse et celle de la quantité de mouvement.
Pour un fluide diphasique incompressible sans changement de phase, les équations de Navier-Stokes
peuvent être résolues numériquement par la méthode de projection.

4.3.1 Équations de Navier-Stokes

4.3.1.a Équations de Navier-Stokes pour un écoulement monophasique

Un fluide est considéré incompressible lorsque sa masse volumique est constante et ne dépend
pas de la pression. Les équations de Navier-Stokes pour un écoulement incompressible s’écrivent :

∇ ⋅ u = 0 (4.8a)
)u
)t
+ (u ⋅∇)u = −1

�
∇p+ 1

�
∇ ⋅ (2�D) + g (4.8b)

où D est le tenseur des déformations défini par :

D = 1
2
[

∇u+ (∇u)⊤
] (4.9)

Ces deux équations permettent de calculer le champ de vitesse u et de pression p dans le fluide.
Dans le cas monophasique, la viscosité dynamique du fluide est continue dans le domaine de

calcul, donc ∇ ⋅ (2�D) = �∇ ⋅ (2D). Le terme visqueux peut se réécrire, de manière simplifiée, en
utilisant la propriété suivante :

∇ ⋅ (2D) = ∇ ⋅
[

∇u+ (∇u)⊤
]

= ∇ ⋅∇u+����
�:0∇ (∇ ⋅ u) = ∇2u = Δu (4.10)

Finalement, les équations de Navier-Stokes pour un écoulement incompressible monophasique sont
données par :

∇ ⋅ u = 0 (4.11a)
)u
)t
+ (u ⋅∇)u = −1

�
∇p+

�
�
Δu+ g (4.11b)

4.3.1.b Équations de Navier-Stokes pour un écoulement diphasique

À la différence de l’écoulement monophasique, la dynamique des deux phases liquide et vapeur
doit être prise en compte dans l’écoulement diphasique. Elle est également régie par les équations de
Navier-Stokes en tenant compte des conditions physiques à l’interface.

Dans l’écoulement diphasique sans changement de phase, l’interface liquide-vapeur est advectée
de manière passive par le champ de vitesse local. La vitesse du fluide est alors continue à la traversée
de l’interface. La vitesse de la phase liquide et celle de la phase vapeur doivent être égales à la vitesse
de l’interface. Cette relation est exprimée mathématiquement par l’équation suivante :

[u]Γ = uΓliq − uΓvap = 0 (4.12)
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Cependant, l’interface subit une force liée à la tension superficielle du fluide comme le montre
la figure 4.4a. Cette force engendre alors une discontinuité de pression [p]Γ au niveau de l’interface :

[p]Γ = pΓliq − p
Γ
vap = �� (4.13)

avec � la courbure de l’interface donnée par :

� = ∇ ⋅ n = ∇ ⋅ ∇�
‖∇�‖

(4.14)

Un terme supplémentaire lié à la force surfacique se rajoute donc au second membre de l’équation de
bilan de la quantité de mouvement. Les équations de Navier-Stokes pour un écoulement diphasique se
réécrivent alors [74] :

∇ ⋅ u = 0 (4.15a)
)u
)t
+ (u ⋅∇)u = −1

�
∇p+ 1

�
∇ ⋅ (2�D) − ��n

�
�Γ + g (4.15b)

où �Γ est la fonction de Dirac définie par �Γ(�) = ∇Γ(�) ⋅ n et Γ est la fonction de Heaviside
exprimée par :

Γ(�) =

{

1 si � ≥ 0,
0 sinon. (4.16)

Liquide

Vapeur

��dS

(a) Force de tension superficielle
�0

Γ(�)
1

(b) Fonction de Heaviside
�0

�Γ(�)

(c) Fonction de Dirac
FIGURE 4.4 – Illustration de la force de tension superficielle au niveau de l’interface,

et des fonctions Γ(�) et �Γ(�)
La figure 4.4b illustre graphiquement la fonction de Heaviside Γ en fonction de �. Il s’agit

d’une fonction discontinue dont le créneau matérialise le passage de la zone vapeur (� < 0) à la zone
liquide (� > 0). La dérivée (au sens des distributions) de la fonction de Heaviside Γ est la fonction
de Dirac �Γ qui prend une « valeur » infinie en 0, et la valeur zéro partout ailleurs comme présenté par
la figure 4.4c. Ainsi, le terme ��n�Γ∕� dans l’équation (4.15b) signifie que la force liée à la tension
superficielle s’applique uniquement à l’interface (� = 0).

4.3.2 Méthode de projection

La complexité des équations de Navier-Stokes est due essentiellement à deux termes : le terme de
convection (u ⋅∇)u qui rend l’équation de bilan de la quantité de mouvement non linéaire et le terme
de diffusion visqueuse ∇ ⋅ (2�D)∕� qui introduit les dérivées du second ordre. Dans la littérature,
de nombreuses méthodes numériques ont été développées pour résoudre ces équations, entre autres,
la méthode de projection est retenue pour notre calcul numérique en raison de sa rapidité et de son
efficacité ([75], [76]).
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4.3.2.a Méthode de projection pour un écoulement monophasique

La méthode de projection consiste à calculer, sur un pas de temps Δt, une vitesse intermédiaire
u∗ ne respectant pas la condition de divergence nulle. La pression p est ensuite calculée à partir de u∗
pour finalement la projeter dans un champ de vecteurs solénoïdal, i.e. sa divergence est nulle. Ainsi,
la méthode se décompose en 3 étapes consécutives : étape de prédiction, étape de calcul de la pression
et étape de correction.

Tout d’abord, le champ de vitesse intermédiaire u∗ est obtenu en négligeant les forces dues au
gradient de pression :

u∗ − un
Δt

= − (un ⋅∇)un + �
�
Δun + g (4.17)

Ensuite, la résolution de l’équation de Poisson permet d’obtenir le champ de pression pn+1 :

∇ ⋅
(

1
�
∇pn+1

)

= ∇ ⋅ u∗
Δt

(4.18)

Finalement, le terme intermédiaire u∗ est corrigé en prenant en compte ces forces de pression pour en
déduire le champ de vitesse un+1 à divergence nulle :

un+1 − u∗
Δt

= −1
�
∇pn+1 (4.19)

L’équation de continuité montre que, pour un fluide incompressible et monophasique, ∇ ⋅ un+1 =
0. L’équation de Poisson (4.18) se déduit alors par l’application de l’opérateur divergence à la relation
(4.19). L’équation de bilan de la quantité de mouvement peut se retrouver simplement en faisant la
somme des équations (4.17) et (4.19).

4.3.2.b Méthode de projection pour un écoulement diphasique

Dans un écoulement diphasique, lamasse volumique et la viscosité dynamique varient en fonction
de la phase du fluide. Elle peuvent être définies en utilisant la fonction de HeavisideΓ(�), égale à 1
dans la phase liquide et à 0 dans la phase vapeur :

� = �vap + (�liq − �vap)Γ(�) (4.20a)
� = �vap + (�liq − �vap)Γ(�) (4.20b)

Avec cette définition, les propriétés thermophysiques du fluide varient abruptement à la traversée de
l’interface. L’interface est dite « raide » ou sharp interface. Néanmoins, ce changement abrupt pose
des problèmes pour la discrétisation du terme de contrainte visqueuse ∇ ⋅ (2�D). Ainsi, différentes
méthodes ont été proposées pour traiter cette problématique.

Méthode Continuous Surface Force (CSF)

La méthode CSF consiste à lisser le changement abrupt des paramètres en utilisant la fonction
de Heaviside �(�) continue à travers l’interface. La figure 4.5 illustre graphiquement la fonction de
Heaviside lissée et sa dérivée (ou la fonction de Dirac). Les valeurs de� varient de manière continue
de 0 à 1 dans la bande d’une épaisseur de 2�.

Comme dans le cas monophasique, les équations de Navier-Stokes sont résolues par la méthode
de projection avec des modifications nécessaires. La vitesse intermédiaire u∗1, la pression pn+1 et la
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FIGURE 4.5 – Illustration des fonctions continues �(�) et ��(�)

vitesse à l’instant tn+1 sont calculées comme suit :
u∗1 − un

Δt
= − (un ⋅∇)un + 1

�
∇ ⋅ (2�Dn) − ��n

�
�� + g (4.21a)

∇ ⋅
(

1
�
∇pn+1

)

=
∇ ⋅ u∗1
Δt

(4.21b)

un+1 − u∗1
Δt

= −1
�
∇pn+1 (4.21c)

où les paramètres � et � sont continus à l’interface en utilisant la fonction de Heaviside lissée :
� = �vap + (�liq − �vap)�(�) (4.22a)
� = �vap + (�liq − �vap)�(�) (4.22b)

L’inconvénient de cette méthode réside dans le fait que l’interface est lissée sur quelques mailles
de calcul, tandis que par définition, l’interface est un domaine singulier. C’est pourquoi d’autres types
de méthodes ont été mises en œuvre en considérant les termes de viscosité et de tension superficielle
comme des conditions de saut à l’interface.

Méthode Ghost Fluid Primitive Viscous Method (GFPVM)

À la différence de la méthode CSF, la méthode GFPVM suppose que la viscosité est constante
par morceaux (cf. équation (4.20b)). Le terme de contrainte visqueuse est interprété comme suit :

∇ ⋅ (2�D) = �∇ ⋅ (2D) + 2D ⋅∇� (4.23)
En utilisant la définition de la fonction de Dirac �Γ et du tenseur de déformation D, il est possible de
montrer que :

∇ ⋅ (2D) = Δu (4.24a)
∇� = ∇

[

�vap + (�liq − �vap)Γ
]

= [�]Γ∇Γ = [�]Γ n�Γ (4.24b)
Le terme visqueux se réécrit alors par ∇ ⋅ (2�D) = �Δu + 2 [�]ΓD ⋅ n�Γ et peut être arrangé, de
manière plus simple, en utilisant la propriété suivante :

n⊤ ⋅D ⋅ n = n⊤ ⋅∇ (u ⋅ n) =
)un
)n

(4.25)



114 Chapitre 4. Simulations numériques d’écoulements diphasiques sans changement de phase

Finalement, le terme de contrainte visqueuse est donné par :

∇ ⋅ (2�D) = �Δu+ 2 [�]Γ
)un
)n

n�Γ (4.26)

La vitesse intermédiaire est calculée de manière identique à celle définie dans le cas monopha-
sique. La discontinuité des viscosités dynamiques, ignorée dans le calcul de la vitesse intermédiaire,
est traitée comme une condition de saut de pression qui se rajoute au terme de tension superficielle.
Alors, la vitesse intermédiaire u∗2, la pression pn+1 et la vitesse à l’instant tn+1 sont données par :

u∗2 − un

Δt
= − (un ⋅∇)un + �

�
Δun + g (4.27a)

∇ ⋅
(

1
�
∇pn+1

)

=
∇ ⋅ u∗2
Δt

+∇ ⋅
[

1
�

(

�� − 2 [�]Γ
)un
)n

)

n�Γ
]

(4.27b)

un+1 − u∗2
Δt

= −
∇pn+1

�
− 1
�

(

�� − 2 [�]Γ
)un
)n

)

n�Γ (4.27c)

L’avantage de cette méthode est que le terme de viscosité peut être traité de manière implicite
puisque chaque équation sur les composantes de la vitesse est indépendante des autres. Néanmoins,
cette méthode n’est cependant pas adaptée aux changements de phase car elle ne tient pas compte
d’une éventuelle discontinuité des vitesses au niveau de l’interface.

Méthode Ghost Fluid Conservative Viscous Method (GFCVM)

Dans la méthode GFCVM, le terme lié à la tension superficielle est considéré comme une condi-
tion de saut de pression à l’interface. En effet, la vitesse intermédiaire est calculée sans le terme de
tension superficielle. Ce dernier est pris en compte dans le calcul de la presion. Ainsi, la vitesse inter-
médiaire u∗3, la pression pn+1 et la vitesse à l’instant tn+1 sont données comme suit :

u∗3 − un

Δt
= − (un ⋅∇)un + 1

�
∇ ⋅ (2�Dn) + g (4.28a)

∇ ⋅
(

1
�
∇pn+1

)

=
∇ ⋅ u∗3
Δt

−∇ ⋅
(

��n
�
�Γ

)

(4.28b)

un+1 − u∗3
Δt

= −
(

∇pn+1

�
+ ��n

�
�Γ

)

(4.28c)

L’avantage de cette méthode est qu’elle peut être adaptée afin de tenir compte d’une éventuelle
discontinuité des vitesses due au changement de phase. Elle est donc retenue pour notre code numé-
rique.

Méthode Ghost Fluid Method (GFM)

À la différence de l’écoulement monophasique, l’équation de Poisson dans un écoulement dipha-
sique doit être résolue avec une condition de saut, i.e. une discontinuité de pression à l’interface. Pour
cela, la méthode GFM est utilisée car elle permet de traiter une discontinuité au niveau de l’interface
comme une condition de limite. Pour ce faire, un terme source singulier se rajoute au second membre
de l’équation de Poisson ([77], [78]).
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À titre d’illustration, considérons l’équation de Poisson mono-dimensionnelle pour un champ
scalaire p. Cette équation est satisfaite partout dans le domaine de calcul Ω sauf sur l’interface Γ où p
présente un saut constant aΓ :

{

∇ ⋅ (∇p) = 0 dans Ω ⧵ Γ,
[p]Γ = aΓ sur Γ. (4.29)

xxi−1 xi xi+1 xi+2

pi−1

pi
pGi+1

pGi

pi+1

pi+2

aΓ

LiquideVapeur

FIGURE 4.6 – Condition de saut à l’interface
La discrétisation naturelle de l’équation (4.29) au point i s’écrit :

1
Δx

(pi+1 − pi
Δx

−
pi − pi−1
Δx

)

= 0 (4.30)

Cette discrétisation est effectuée dans les mailles où p est continu. Supposons que l’interface soit
localisée au point xΓ entre les points i et i+ 1 comme illustré figure 4.6. Une telle condition de saut à
la traversée de l’interface se fait en remplaçant pi+1 par une grandeur « fantôme » pGi+1 :

1
Δx

(

pGi+1 − pi
Δx

−
pi − pi−1
Δx

)

= 0 (4.31)

où la valeur pGi+1 est obtenue par pGi+1 = pi+1 − aΓ. Le point i+ 1 est dit point « fantôme ». La discré-
tisation finale de l’équation (4.29) est obtenue comme suit :

1
Δx

(pi+1 − pi
Δx

−
pi − pi−1
Δx

)

=
aΓ
Δx2

(4.32)

En comparant les deux équations (4.30) et (4.32), il est possible de démontrer l’équivalence entre
l’équation de Poisson avec une condition de saut à l’interface et l’équation de Poisson avec un terme
source singulier ajouté au seconde membre. Cette relation est mathématiquement formulée par :

{

∇ ⋅ (∇p) = 0 dans Ω ⧵ Γ,
[p]Γ = aΓ sur Γ. ⇔ ∇ ⋅ (∇p) =

aΓ
Δx2

dans Ω. (4.33)

Cette méthode peut se généraliser à des équations de Poisson dans lesquelles le champ scalaire p
subit une discontinuité égale à a(xΓ) au passage de l’interface :

{

∇ ⋅ (∇p) = 0 dans Ω ⧵ Γ,
[p]Γ = a(xΓ) sur Γ. ⇔ ∇ ⋅ (∇p) = ∇ ⋅

[

a(xΓ)n�Γ
] dans Ω. (4.34)

Cela est un avantage important de cette méthode par sa simplicité de mise en oeuvre dans les solveurs
existants.
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4.4 Prise en main du code de calcul DFMVOF

Le code DFMVOF a été développé pour la simulation numérique des écoulements diphasiques,
en particulier des écoulements liquide-vapeur sans changement de phase. La résolution des équations
de Navier-Stokes s’effectue par la méthode des volumes finis pour obtenir le champ de vitesse d’écou-
lement u ainsi que le champ de pression p. La fraction volumique F et la distance algébrique � sont les
grandeurs passives. Ces dernières sont résolues par la méthode CLSVOF couplée avec la méthode de
projection. La figure 4.7 présente, de manière générale, l’algorithme de résolution du code DFMVOF.

Début Initialisation

Méthode CLSVOF

Méthode de projection

t < tmax Fin

Maillage et F 0, �0, u0, p0

F n+1, �n+1

un+1, pn+1

oui

FIGURE 4.7 – Algorithme du solveur numérique DFMVOF

L’algorithme peut se décomposer en différentes étapes principales. D’abord, la première étape
consiste à initialiser la solution sur le maillage. Cette initialisation se base sur la lecture des données
d’entrée concernant les caractéristiques géométriques du domaine de calcul, la distribution des phases
dans l’écoulement, les caractéristiques thermophysiques des fluides considérés ainsi que les condi-
tions aux limites imposées. Les 4 paramètres principaux évoluant au cours du temps sont F , �, u et
p. Ensuite, une fois les paramètres initialisés, une boucle de calcul permet de résoudre les équations
mises en jeu en fonction du temps. Pour les paramètres géométriques (F et �), la résolution des équa-
tions de transport se réalise par la méthode CLSVOF. En ce qui concerne les paramètres dynamiques
(u et p), la méthode de projection assure l’incompressibilité de l’écoulement. Finalement, la boucle
s’arrête lorsque le temps de calcul t dépasse une valeur prédéfinie tmax. Nous allons présenter les ca-
ractéristiques principales de cet outil numérique, tels que le maillage de discrétisation et les schémas
numériques mis en jeu.

4.4.1 Rappels sur la méthode des volumes finis

Laméthode des volumes finis (FVM) est utilisée pour résoudre numériquement des équations aux
dérivées partielles. Ces dernières sont résolues de manière approchée à l’aide d’un maillage constitué
de petits volumes disjoints appelés « volumes de contrôle ». Le flux entrant dans un volume donné est
égal au flux sortant du volume adjacent, cette méthode est donc conservative et parfaitement adaptée
à la résolution des lois de conservation.

La forme différentielle des lois de conservation décrivant l’évolution en temps et en espace d’une
grandeur conservative �  est donnée par l’équation suivante :

)(�  )
)t

+∇ ⋅
(

�  u
)

−∇ ⋅
(

Γ ∇ 
)

= Φ (4.35)

où ∇ ⋅ (�  u
), ∇ ⋅ (Γ ∇ 

) et Φ sont respectivement le terme d’advection, le terme de diffusion et
le terme source. Les équations de bilan de masse et de bilan de quantité de mouvement sont obtenues
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par analogie à la relation (4.35). Le tableau 4.1 présente les valeurs de � ,  , Γ et Φ pour chacune
des équations.

Équations �  Γ Φ 
Bilan de masse � 1 0 0
Bilan de quantité de mouvement � u � −∇p+∇ ⋅

(

�(∇u)⊤
)

− ��n�Γ + �g

TABLEAU 4.1 – Valeurs des paramètres correspondant aux équations de conservation

L’équation de transport (4.35) peut se réécrire sous forme intégrale sur un volume de contrôle
fixe VP et sur un pas de temps Δt de manière suivante :

∫

tn+Δt

tn

[

∭VP

)(�  )
)t

dV +∭VP
∇ ⋅

(

�  u
)

dV −∭VP
∇ ⋅

(

Γ ∇ 
)

dV
]

dt

=∫

tn+Δt

tn

(

∭VP
Φ dV

)

dt

(4.36)

En appliquant le théorème de la divergence, les intégrales de volume d’un terme de divergence
sont transformées en intégrales de surface, les termes d’advection et de diffusion deviennent donc :

∭VP
∇ ⋅

(

�  u
)

dV =∯)VP
�  u ⋅ ndS (4.37a)

∭VP
∇ ⋅

(

Γ ∇ 
)

dV =∯)VP

(

Γ ∇ 
)

f ⋅ ndS (4.37b)

Ces termes de flux sont ensuite discrétisés et évalués aux interfaces entre les volumes de contrôle.
La figure 4.8 illustre le volume VP et un volume adjacent VN étant séparés par une face f . Le

vecteur normal nf est orienté vers l’extérieur par convention.

nf
fP

N

FIGURE 4.8 – Volume de contrôle VP et un volume adjacent VN

À partir des valeurs discrètes de  sur les points nodaux du volume VP et des volumes voisins,
l’approximation de Ψ et ∇Ψ sur la face f permet de calculer leur flux à travers cette face. Il existe
différents schémas numériques, tels que les schémas Up-Wind, QUICK, TVD, etc. pour le terme d’ad-
vection et le schéma de différence centrée pour le terme de diffusion, dont les performances varient
selon le problème à résoudre. Finalement, les termes d’advection et de diffusion sont évalués par la
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somme des flux traversant chaque face du volume :

∯)VP
�  u ⋅ ndS =

∑

f

(

�  
)

f uf ⋅ nfSf (4.38a)

∯)VP

(

Γ ∇ 
)

f ⋅ ndS =
∑

f

(

Γ ∇ 
)

f uf ⋅ nfSf (4.38b)

Par rapport au terme source, en général, ce terme peut être fonction de  . Dans de telles condi-
tions, le terme source est linéarisé comme Φ ( ) = a + b où le premier terme représente la partie
implicite du terme source et le dernier terme la contribution explicite, les coefficients a et b pouvant
également dépendre de  . La discrétisation du terme source est la suivante :

∭VP
Φ ( )dV = (a + b)VP (4.39)

Lorsque l’équation (4.36) est intégrée sur le volume de contrôle et chaque terme de l’équation
intégrale est approchée en termes de valeurs discrètes de  , nous obtenons un système d’équations
permettant de calculer les valeurs  pour chaque point nodal à l’instant tn+1 :

aP 
n+1
P +

∑

N
aN 

n+1
N = RP (4.40)

où l’indice N se rapporte aux nœuds voisins du point de calcul P . Il s’agit d’un système d’équations
linéaires pouvant être résolu par les différentes méthodes telles que la méthode du pivot de Gauss, la
factorisation de Cholesky, la méthode TDMA (Tridiagonal matrix algorithm), etc.

4.4.2 Maillage de discrétisation

Dans le code DFMVOF, le domaine de calcul de dimension Lx ×Ly ×Lz est discrétisé de ma-
nière régulière en volumes de contrôle en nombre fini comme le montre la figure 4.9a.

x

z
y

Lx

Lz

L y

(a)

pi,jpi−1,j pi+1,j

pi,j−1

pi,j+1

(b) Pression p

uI,juI−1,j uI+1,j

uI,j−1

uI,j+1vi,J
vi−1,J vi+1,J

vi,J−1

vi,J+1

(c) Vitesse u
FIGURE 4.9 – Schéma de maillage décalé

La représentation discrète des champs scalaire et vectoriel s’effectue sur un maillage cartésien
décalé. En effet, les grandeurs scalaires sont évaluées au centre du volume de contrôle. Les compo-
santes de la vitesse u sont évaluées au niveau des faces du volume de contrôle en les décalant d’une
demi-maille. Les figures 4.9b et 4.9c illustrent un schéma de maillage décalé en deux dimensions. Les
paramètres scalaires (p, F et �) sont localisés au centre de la maille (cf. figure 4.9b). Les composantes
de la vitesse, u et v, sont décalées respectivement en amont du maillage dans les directions longi-
tudinale et transversale (cf. figure 4.9c). Le choix du maillage décalé permet d’éviter d’éventuelles



4.4. Prise en main du code de calcul DFMVOF 119

solutions physiquement irréalistes pouvant survenir lorsque les champs de pression et de vitesse sont
calculés pour les mêmes nœuds [56]. De plus, en localisant les composants normaux de la vitesse sur
les faces des volumes de contrôle, ils sont directement utilisables pour le calcul des flux convectifs et
diffusifs.

4.4.3 Algorithme de la méthode CLSVOF mis en œuvre

Rappelons que laméthode CLSVOF consiste, d’une part, à résoudre les équations de transport des
paramètres géométriques (F et �). D’autre part, le couplage des méthodes de suivi d’interface (VOF
et Level-Set) assure une conservation de la masse et permet d’augmenter la précision de l’interface.
La figure 4.10 présente l’algorithme de la méthode CLSVOF mis en œuvre.

�n F n

Reconstruire l’interface

Advecter VOFAdvecter LS

F n+1�∗

Reconstruire l’interface

Réinitialiser �

�n+1 F n+1

FIGURE 4.10 – Algorithme de la méthode CLSVOF

L’algorithme va produire les valeurs de F et de � à l’instant tn+1 à partir des valeurs d’entrée à
l’instant tn. Par rapport à la fonction VOF, l’interface est reconstruite afin de calculer des flux convec-
tifs sur les faces des volumes de contrôle. La solution à l’instant tn+1 est obtenue en résolvant l’équation
de transport par la méthode des volumes finis. En ce qui concerne la fonction Level-Set, la résolution
de l’équation de transport par la méthode de différence finie permet d’obtenir une valeur intermé-
diaire �∗. Le couplage CLSVOF se réalise par la reconstruction de l’interface et la réinitialisation de
la fonction �. Après ce couplage, la solution de � à l’instant tn+1 est obtenue.

4.4.3.a Résolution de l’équation de transport de VOF

Par souci de simplicité, toutes les équations de conservation s’écrivent sous la forme différentielle.
Rappelons que l’advection de la fraction volumique F est décrite par l’équation de transport (4.3). En
développant ∇ ⋅ (uF ) = u ⋅∇F + F∇ ⋅ u, l’équation de transport se réécrit sous forme conservative
pour la résolution par méthode des volumes finis :

)F
)t

= −∇ ⋅ (uF ) + F∇ ⋅ u (4.41)

Cette équation est résolue en utilisant la méthode dite « Strang splitting » [79]. Cette dernière
consiste à résoudre successivement sur un pas de temps Δt les équations suivantes :

F̃i,j,k − F ni,j,k
Δt

= −∇x ⋅ (unF n) (4.42a)
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F̂i,j,k − F̃i,j,k
Δt

= −∇y ⋅
(

unF̃
) (4.42b)

F̄i,j,k − F̂i,j,k
Δt

= −∇z ⋅
(

unF̂
) (4.42c)

F n+1i,j,k − F̄i,j,k
Δt

= F n+1i,j,k∇ ⋅ u
n (4.42d)

Sachant que la fraction volumique F est une fonction discrète, le calcul des flux de F sur les
faces du volume de contrôle se réalise en utilisant une méthode géométrique [80] pour que F reste une
grandeur conservative.

4.4.3.b Résolution de l’équation de transport de Level-Set

L’advection de la fraction volumique F est décrite par l’équation de transport (4.6). Vu que la
fonction distance� est continue dans le domaine de calcul et que� n’est pas une grandeur conservative,
l’équation (4.6) peut être discrétisée et résolue par la méthode des différences finis. L’équation de
transport est réécrite :

)�
)t

= −u ⋅∇� (4.43)

Les dérivées spatiales de l’équation (4.43) sont calculées par approximation à l’aide du schéma
WENO d’ordre 5 en espace. La résolution temporelle est faite grâce à un schéma de Runge-Kutta TVD
d’ordre 3 en temps [81]. Cette méthode consiste à résoudre successivement sur un pas de temps Δt les
équations suivantes :

�(1)i,j,k = �
n
i,j,k +Δt (−u

n ⋅∇�n) (4.44a)

�(2)i,j,k =
3
4
�ni,j,k +

1
4
�(1)i,j,k +

1
4
Δt

(

−un ⋅∇�(1)
) (4.44b)

�n+1i,j,k =
1
4
�ni,j,k +

2
3
�(2)i,j,k +

2
3
Δt

(

−un ⋅∇�(2)
) (4.44c)

4.4.3.c Reconstruction de l’interface

Pour chaque pas de temps, la reconstruction de l’interface permet de construire une ligne droite
divisant le volume de contrôle en deux parties, chacune d’entre elles contient son propre volume de
fluide. La reconstruction se base sur l’idée que la fraction volumique et le vecteur normal déterminent
une surface plane unique. Cette procédure se réalise, en deux étapes, dans les mailles où se trouve
l’interface. La figure 4.11 illustre ces deux étapes.

Liquide

Vapeur
ni,j

(i,j)

�∗i,j

(a) Première étape
Liquide

Vapeur

F n+1i,j

ni,j

�n+1i,j

(b) Deuxième étape
FIGURE 4.11 – Reconstruction de l’interface



4.4. Prise en main du code de calcul DFMVOF 121

Dans la première étape, en connaissant la fonction Level-Set intermédiaire �∗, le vecteur normal
n peut être obtenu par un schéma centré d’ordre 2 en espace. Une interface, sous forme d’une ligne
droite dans les figures, peut être déterminée à partir de �∗ et n. Cette ligne divise la maille en deux
parties contenant les deux phases liquide et vapeur (cf. figure 4.11a). Néanmoins, la fraction volumique
de la phase liquide n’est pas égale à F n+1 car la conservation de la masse n’est pas vérifiée. Ainsi, la
position de l’interface doit être ajustée pour que la fraction volumique de chacune des phases soit
respectée. Pour ce faire, l’interface est translatée suivant le vecteur normal jusqu’à ce que la fraction
volumique de la phase liquide soit égale à F n+1 dans la deuxième étape (cf. figure 4.11b). L’interface
reconstruite permet également de déterminer la fonction Level-Set dans la maille (i,j) à l’instant tn+1.

4.4.3.d Réinitialisation de la fonction Level-Set

Une fois l’interface reconstruite, il est nécessaire de mettre en œuvre un algorithme de réinitiali-
sation afin de corriger la fonction Level-Set dans les mailles où ne se trouve pas l’interface. Cette cor-
rection permet de s’assurer que � est une fonction distance signée. La réinitialisation peut s’effectuer
par la résolution de l’équation d’Hamilton-Jacobi ou par la méthode géométrique. Afin d’optimiser le
temps de calcul, la réinitialisation s’effectue dans les mailles dont la distance à l’interface est inférieure
à � où la valeur de � est au moins trois fois la taille de la maille. La zone de calcul est matérialisée par
la bande d’une épaisseur de 2� sur la figure 4.12a.

Liquide

Vapeur

2�

(a)
Liquide

Vapeur

�n+1i−1,j

�n+1i+1,j+1

�n+1i,j−1�n+1i−1,j−1

(i,j)

(b)
FIGURE 4.12 – Schéma de la réinitialisation de la fonction Level-Set

La figure 4.12b présente le schéma de la réinitialisation de la fonction Level-Set. La résolution
itérative de l’équation d’Hamilton-Jacobi associée à la fonction Level-Set permet cette réinitialisation :

)�
)�

+ sign(�0) (1 − ‖∇�‖) = 0 (4.45)

où sign(�0) est la fonction signe qui extrait le signe de �0. L’idée de cette méthode est de chercher une
valeur de �, lorsque le temps fictif � tend vers l’infini, la valeur initiale �0 converge vers une valeur �
telle que ‖∇�‖ = 1, ce qui est une propriété intéressante de la fonction distance signée. Lorsque cette
condition est remplie, � est la fonction distance et le signe de � est déterminé par la fonction sign(�0).
Rappelons que � est positif dans le domaine liquide et négatif dans le domaine vapeur. Le signe de �
nous permet de distinguer les propriétés thermophysiques des fluides dans le domaine de calcul.

Au lieu de résoudre une équation aux dérivées partielles, l’interface peut être réinitialisée par la
méthode géométrique [82]. L’idée de cette approche consiste à chercher géométriquement la distance
minimale entre le centre d’une maille et l’interface. Cette méthode est plus complexe à mettre en
œuvre car elle nécessite la reconstruction géométrique de l’interface et demande un temps de calcul
relativement long. Cependant, cela permet d’éviter les problèmes liées à la convergence des solutions
numériques.
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4.4.4 Algorithme de la méthode de projection mise en œuvre

La méthode de projection originale est couplée avec le schéma d’Adams-Bashforth et le schéma
de Crank-Nicolson. Le code DFMVOF utilise cette méthode de projection couplée pour obtenir une
meilleure précision temporelle sans alourdir le temps de calcul. La figure 4.13 présente l’algorithme
de la méthode couplée pouvant se décomposer en 4 étapes : prédiction, première correction, résolution
de l’équation de Poisson et deuxième correction.

un, pn Prédiction

Première Correction

Équation de Poisson

Seconde Correction

u∗

pn+1

un+1

FIGURE 4.13 – Algorithme de la méthode de projection

Pour l’étape de prédiction, on définit le champ de vitesse intermédiaire u∗ en prenant en compte
les forces volumiques et surfaciques :

û− un
Δt

= 1
2
(

3an − an−1
)

+ 1
2
(ĉ+ cn) −

(

∇pn

�
+ ��n

�
�Γ − g

)

(4.46)

où a est le terme du schéma d’Adams-Bashforth et c est le terme du schéma de Crank-Nicolson :
a = −∇ ⋅ (u⊗ u) + 1

�
∇ ⋅

(

�∇u⊤
) (4.47a)

c = 1
�
∇ ⋅ (�∇u) (4.47b)

Le terme intermédiaire û est ensuite corrigé pour la première fois par :
u∗ − û
Δt

= +
(

∇pn

�
+ ��n

�
�Γ − g

)

(4.48)

Ensuite, l’équation de Poisson est résolue afin d’obtenir le champ de pression pn+1.

∇ ⋅
(

1
�
∇pn+1

)

= ∇ ⋅ u∗
Δt

−∇ ⋅
(

��n
�
�Γ − g

)

(4.49)

Finalement, le terme intermédiaire u∗ est corrigé pour la deuxième fois pour en déduire le champ de
vitesse un+1.

un+1 − u∗
Δt

= −
(

∇pn+1

�
+ ��n

�
�Γ − g

)

(4.50)

La résolution de l’équation de prédiction (4.46) se réalise à l’aide de l’algorithme de Thomas pour
les matrices tridiagonales (méthode TDMA). L’équation de Poisson (4.49) est résolue par la méthode
de Krylov en utilisant le solveur PETSc. Au cours de la résolution numérique, une contrainte pour le
pas de temps Δt doit être imposée pour que la solution soit stable. Le pas de temps à l’instant tn est
déterminé par les restrictions dues au nombre de CFL lié à la convection CFLC , à la viscosité CFLV
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et à la gravité CFLG [83]. Son expression est donnée par :

Δt ⩽ 1

CFLC +CFLV +
√

(

CFLC +CFLV
)2 + 4CFLG

2
(4.51)

où les expressions des différents CFL sont :

CFLC =
1

|u|max
Δx

+
|v|max
Δy

+
|w|max
Δz

(4.52a)

CFLV =
1

�
(

2
Δx2

+ 2
Δy2

+ 2
Δz2

) (4.52b)

CFLG =
√

‖g‖
Δz

(4.52c)

Le code DFMVOF est un outil disponible au sein de l’équipe de recherche mais aucune étude
exhaustive n’avait jusque là été entreprise pour une validation capitale. Ainsi, et avant d’utiliser cet
outil et procéder à des évolutions, notamment en intégrant des modifications relatives à la prise en
compte des transferts de masse, une telle étude a été engagée.

4.5 Validation du code DFMVOF

Afin de valider le code DFMVOF, 4 cas tests en 2D et en 3D ont été réalisés et comparés aux
résultats analytiques ou expérimentaux. Les deux premiers tests permettent d’évaluer les performances
des schémas numériques utilisés. Les deux derniers tests vérifient la capacité du code à simuler des
problèmes pratiques d’écoulements diphasiques sans changement de phase.

4.5.1 Cas test 1 : équation de transport

La résolution de l’équation de transport permet d’étudier le comportement de la méthode de suivi
d’interface CLSVOFmise en œuvre. Deux configurations classiques en 2D ont été choisies : évolution
dans le plan d’un cercle soumis à un champ tourbillonnaire et évolution du même cercle soumis à un
champ de déformation. La figure 4.14 présente les caractéristiques du domaine de calcul et les champs
de vitesse imposés pour les deux configurations de test.

x

y

10,50

1

0,75
R0 = 0,15

(a) Domaine de calcul
0 0,5 1

0

0,5

1

(b) Champ tourbillonnaire
0 0,5 1

0

0,5

1

(c) Champ de déformation
FIGURE 4.14 – Caractéristiques du domaine de calcul et champs de vitesse imposés
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Le domaine de calcul est un carré [0 1] × [0 1] m2 et maillé par une grille cartésienne régulière
de 128× 128 éléments. La condition initiale est l’interface constituée par le cercle de rayonR0 = 0,15
m centrée en x0 = (0,5 0,75) m (cf. figure 4.14a). La vapeur est à l’intérieur du cercle et le liquide est
à l’extérieur. La fonction Level-Set initiale s’exprime alors :

�0(x,y) =
√

(x− 0,5)2 + (y− 0,75)2 − 0,15 (4.53)

Pour la configuration du champ tourbillonnaire, le cercle est soumis à un champ dont la fonction
de courant s’exprime par :

 = 1
�
sin2 (�x) sin2 (�y) (4.54)

En prenant la différentielle partielle de la fonction de courant, les composantes de vitesse sont données
alors :

u = −
) 
)y

= − sin2 (�x) sin (2�y) (4.55a)

v =
) 
)x

= sin2 (�y) sin (2�x) (4.55b)

La figure 4.14b présente les lignes de courant (en bleu) et les vecteurs de vitesse de l’écoulement
(en rouge) dans le champ tourbillonnaire. Le fluide dans le tourbillon s’écoule autour du point central
(0,5 0,5)m dans le sens des aiguilles d’une montre. La vitesse du fluide s’annule au centre de rotation.
En direction radiale à partir du centre de rotation, la vitesse augmente progressivement, atteint sa
valeur maximale à la distance r = 0,25 m et diminue progressivement à zéro aux bords du domaine
de calcul.

Pour la deuxième configuration, le cercle est soumis à un champ de déformation dont la fonction
de courant s’exprime par :

 = 1
4�
sin

[

4�
(

x+ 1
2

)]

cos
[

4�
(

y+ 1
2

)]

(4.56)

De manière similaire à la configuration précédente, les composantes de vitesse sont données par :

u = −
) 
)y

= sin
[

4�
(

x+ 1
2

)]

sin
[

4�
(

y+ 1
2

)]

(4.57a)

v =
) 
)x

= cos
[

4�
(

x+ 1
2

)]

cos
[

4�
(

y+ 1
2

)]

(4.57b)

La figure 4.14c présente également les lignes de courant et les vecteurs de vitesse de l’écoulement
dans le champ de déformation. À la différence du cas précédent, le mouvement fluide est organisé
en carrés et au centre de chaque carré se trouve un tourbillon. Les tourbillons dans les deux carrés
adjacents ne tournent pas dans le même sens.

Dans ce cas test, seul le couplage CLSVOF est pris en charge car le champ de vitesse est imposé.
Ce cas test permet alors de vérifier la conservation de la masse et la précision de suivi de l’interface.
Le calcul est avancé dans le temps avec un pas de temps Δt = 0,1 ms.

La figure 4.15 présente l’évolution de la topologie du cercle en fonction du temps pour les deux
configurations. La zone vapeur et la zone liquide sont matérialisées par les couleurs rouge et bleue,
respectivement.
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t = 0,00 s t = 0,50 s t = 1,00 s t = 2,00 s t = 3,00 s
(a) Champ tourbillonnaire

t = 0,00 s t = 0,25 s t = 0,50 s t = 0,75 s t = 1,00 s
(b) Champ de déformation

FIGURE 4.15 – Évolution en fonction du temps de la topologie du cercle dans les
champs de vitesse imposés

En ce qui concerne le cercle de vapeur soumis au champ tourbillonnaire (cf. figure 4.15a), il est
cisaillé en raison du gradient de vitesse en direction radiale et sa topologie initiale se transforme en un
long serpentin qui s’affine au fur et à mesure du temps. Lorsque l’épaisseur du filament devient faible,
il apparait des gouttelettes de vapeur qui se détachent de l’extrémité du serpentin (cf. figures à t = 2 s
et t = 3 s). En effet, il s’agit des erreurs numériques dues à la sous-résolution qui se caractérisent par
des pertes de surface.

Dans la configuration du champ de déformation (cf. figure 4.15b), le cercle de vapeur est séparé
en deux parties, gauche et droite, se localisant dans les deux petits carrés adjacents. La partie gauche
évolue dans le sens des aiguilles d’une montre et la partie droite dans le sens opposé. Nos résultats
numériques sont cohérents avec la littérature ([57], [84], [70], [62]).

Afin de quantifier la précision de laméthode CLSVOF, les deux configurations ont été poursuivies
avec un temps inversé [57]. L’idée est donc de refaire le chemin inverse i.e. à partir des déformations
observées, de revenir à l’état initial d’une goutte de vapeur et d’observer l’état de la goutte. Pour
ce faire, la fonction courant  est multipliée par le facteur sign [cos(�t∕T )] indiquant le signe de
cos(�t∕T ) à l’instant t. En effet, ce facteur est positif à t < T ∕2 et négatif à t > T ∕2, i.e. le champ de
vitesse change de signe à t = T ∕2.

L’évolution de la topologie du cercle en fonction du temps, de t = 0 à t = T avec T = 2 s, est
présentée sur la figure 4.16 à la page 126.

Pour le cercle soumis au champ tourbillonnaire (cf. figure 4.16a), sa topologie évolue dans le sens
des aiguilles d’une montre à partir de l’instant initial t = 0 jusqu’à t = T ∕2, et dans le sens inverse
lorsque t est supérieur à T ∕2. Le cercle revient à sa position initiale et maintient sa forme circulaire
au bout du temps t = T .

Une évolution similaire est observée pour le cercle soumis au champ de déformation (cf. figure
4.16b). Néanmoins, la topologie initiale du cercle est altérée en raison des pertes de surfaces dues
à la sous-résolution. De plus, le détachement des gouttelettes à l’interface liquide-vapeur contribue
également aux difficultés de reconstruction d’interface à l’instant final t = T .
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t = 0 t = T ∕4 t = T ∕2 t = 3T ∕4 t = T

(a) Champ tourbillonnaire

t = 0 t = T ∕4 t = T ∕2 t = 3T ∕4 t = T

(b) Champ de déformation

FIGURE 4.16 – Évolution de la topologie du cercle dans les champs de vitesse inversés
dans le temps à l’instant t = T ∕2 avec T = 2 s

Les performances de la méthode CLSVOF peuvent être évaluées par rapport à l’erreur concernant
la conservation de la masse. À l’instant t, cette erreur s’exprime comme suit :

E(t) =
∑

i,j,k
|

|

F (i,j,k,t) − F0(i,j,k)||
∑

i,j,k F0(i,j,k)
(4.58)

À l’instant final t = T , ces erreurs sont E(T ) = 0,3 × 10−3 et E(T ) = 15,3 × 10−3 pour le cercle
soumis respectivement au champ tourbillonnaire et au champ de déformation. Les valeurs obtenues
sont du même ordre de grandeur que celles de la littérature ([57], [66], [84]), ce qui assure la conser-
vation de la masse par la méthode CLSVOF mise en œuvre dans le code DFMVOF. En effet, la valeur
E(T ) = 15,3 × 10−3 indique une erreur relativement faible provenant de l’advection et de la recons-
truction de l’interface, tandis que la valeur E(T ) = 0,3 × 10−3 indique une excellente conservation de
masse [66]. De plus, il est clair que l’erreur de la première configuration est bien inférieure à celle de
la deuxième configuration, cela s’explique par le fait que le détachement des gouttelettes engendre la
perte de masse importante due à la sous-résolution. Ce problème peut être résolu par la discrétisation
plus fine du domaine de calcul, notamment au niveau de l’interface et s’effectue au prix de calculs
plus conséquents.

4.5.2 Cas test 2 : tension superficielle

Rappelons que l’interface liquide-vapeur subit une force liée à la tension superficielle qui en-
gendre un saut de pression au niveau de l’interface. Un cas test dédié doit permettre d’évaluer les
performances de la méthode GFM dans laquelle une interface est raide et la discontinuité de pression
s’impose comme une condition aux limites. De plus, ce cas test doit également permettre de vérifier
la condition de saut de pression à l’interface.

La figure 4.17 présente les caractéristiques du domaine de calcul et ainsi que les paramètres des
simulation. Le domaine de calcul est un carré [0 1] × [0 1] m2, maillé par une grille cartésienne ré-
gulière de 128 × 128 éléments. Un cercle de vapeur d’un rayon R0 = 0,25 m est mis au centre du
domaine de calcul et immergé dans le liquide (cf. figure 4.17a). Dans ce cas test, la force gravitation-
nelle est négligée afin d’annihiler la pesanteur et la flottabilité s’exerçant sur le cercle de vapeur. Les
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x

y

10,50

1

0,5

R = 0,25

(a)

Paramètres Valeur
Lx ×Ly 1 × 1 m2
Nx ×Ny 128 × 128
Δt 0,0002 s
�liq 1000 kg/m3
�vap 10 kg/m3
�liq 0,1 kg/ms
�vap 0,001 kg/ms
� 1,0 N/m
g 0 m/s2

(b)
FIGURE 4.17 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres des simulation

paramètres des simulations et les propriétés physiques des fluides sont présentés par la figure 4.17b.
La méthode de suivi d’interface CLSVOF est couplée avec celle de projection pour la résolution des
équations de Navier-Stokes. Le calcul est avancé dans le temps avec un pas de temps Δt = 0,02 ms.
La figure 4.18 présente les résultats obtenus à l’instant final t = 0,1 s.

(a) t = 0,1 s
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FIGURE 4.18

Le cercle de vapeur maintient sa topologie et sa position initiale en raison d’absence de force
gravitationnelle (cf. figure 4.18a). Afin de vérifier la condition de saut de pression à l’interface, traçons
la pression p sur la ligne horizontale passant par le centre du cercle. L’évolution de pression en fonction
de x est présentée sur la figure 4.18b, rappelons que l’interface se trouve à x = 0,25 m et x = 0,75 m.
Le résultat numérique est comparé avec le résultat analytique exprimé par l’équation de Laplace-Young
pour le cas bidimensionnel :

Δp = �
R

(4.59)

Il est clair que le saut de pression à l’intérieur du cercle est prédit avec une précision raisonnable.
L’écart par rapport à la solution analytique est en effet de 2,5%, ce qui indique que le modèle de tension
superficielle et la condition de saut de pression ont été mis en œuvre correctement. Afin d’expliquer
cet écart, voyons plus en détail le champ de vitesse au niveau de l’interface (cf. figure 4.18c). Rap-
pelons que le cercle de vapeur n’est pas en mouvement car aucune force volumique n’est appliquée.
Néanmoins, il existe des tourbillons engendrés par les courants dits « parasites » à l’interface. Alors,
ce mouvement des fluides modifie légèrement la distribution de pression par rapport au cas analytique.
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4.5.3 Cas test 3 : bulle soumise à la poussée d’Archimède

Ce problème permet d’évaluer les performances de la méthode de suivi d’interface CLSVOF en
estimant la forme finale d’une bulle sphérique soumise à la poussée d’Archimède et le nombre de
Reynolds terminal associé à ce mouvement. Les calculs numériques sont réalisés sur un domaine de
calcul en 3D et comparés avec les résultats expérimentaux de la littérature.

Le domaine de calcul est représenté par un parallélépipède rectangle ayant les dimensions 0,04 ×
0,04× 0,12 m3 et maillé par une grille cartésienne de 40× 40× 120 éléments. La figure 4.19a présente
une coupe verticale du domaine de calcul selon le plan y = 0,02 m. Une bulle sphérique de vapeur
d’un rayon R0 = 0,006 m est placée centrée en x0 = (0,02 0,02 0,01) m. La bulle est immergée dans
le liquide dont la surface libre est plane et horizontale à la position z = 0,1m. Le champ de gravitation
terrestre est imposé suivant la direction z. La valeur de tension superficielle varie de 0,01 à 5 N/m (cf.
figure ).

0 0,040,02

0,1

0,12

0,01
R = 0,006

x

z

(a) Coupe selon le plan y = 0,02 m

Paramètres Valeur
Lx ×Ly ×Lz 0,04 × 0,04 × 0,12 m3
Nx ×Ny ×Nz 40 × 40 × 120
x0 (0,02 0,02 0,01) m
R0 0,006 m
Δt 0,00002 s
�liq 1000 kg/m3
�vap 10 kg/m3
�liq 0,1 kg/ms
�vap 0,001 kg/ms
� 0,01 ⩽ � ⩽ 5 N/m
g 9,81 m/s2

(b) Paramètres des simulations
FIGURE 4.19 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres des simulations

Commençons tout d’abord avec � = 0,5 N/m. L’évolution en fonction du temps de la topologie
de la bulle dans ce cas est présentée sur la figure 4.20.

t = 0,00 s t = 0,04 s t = 0,08 s t = 0,12 s t = 0,16 s t = 0,20 s t = 0,24 s t = 0,28 s

FIGURE 4.20 – Évolution de la topologie de la bulle soumise à la poussée d’Archimède
pour la tension superficielle � = 0,5 N/m

Sous l’effet de la flottabilité, la bulle monte vers la surface libre. Au fur et à mesure de son ascen-
sion, sa forme évolue et devient elliptique. Une fois atteint la surface libre, la bulle éclate et entraîne
des oscillations au niveau de la surface. Dans notre démarche, nous recourons au diagramme de Grace
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[85] afin de caractériser l’ascension de la bulle. En effet, ce diagramme basé sur les observations expé-
rimentales nous permet de déterminer la topologie finale de la bulle et le nombre de Reynolds terminal
Re∞ que nous devrions obtenir en fonction de deux nombres adimensionnels : le nombre de Morton
Mo et le nombre d’Eötvös Eo. Rappelons que le nombre de Morton est utilisé pour la description des
écoulements à phase dispersée, notamment dans le cas de l’étude des déformations des bulles dans un
fluide porteur et que le nombre d’Eötvös correspond au rapport de la poussée d’Archimède et de la
tension superficielle. Ces deux nombres sont utilisés pour caractériser la topologie des bulles ou des
gouttes se déplaçant dans un fluide. Leur expressions sont données par :

Mo =
g�liqΔ�
�2liq�3

(4.60a)

Eo =
gΔ�D2

�
(4.60b)

Le nombre de Reynolds terminal est calculé à partir de la vitesse terminale constante de la bullew∞ :

Re∞ =
�liqw∞De
�liq

(4.61)

Pour déterminer la vitesse terminale w∞, suivons l’évolution des vitesses au point le plus bas
(point A) et au point le plus haut (point B) sur l’axe de symétrie de la bulle en fonction du temps (cf.
figure 4.21).
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FIGURE 4.21 – Évolution des vitesses de la bulle en fonction du temps

La vitessewA augmente et atteint un maximum pour finir par diminuer et se stabiliser. La vitesse
wB augmente et se stabilise finalement à une valeur très proche de wA vers t = 0,12 s. À partir de
t = 0,12 s, le mouvement de la bulle est stable et sa topologie n’évolue plus dans le temps, ce régime
est dit « stationnaire » et maintenu jusqu’à ce que la bulle atteigne la surface libre à t = 0,2 s. Ce
régime stationnaire s’explique par l’équilibre entre les forces de pesanteur, de flottabilité et de traînée.
Pour notre calcul, la vitesse terminalew∞ est la moyenne dewA etwB une fois le régime stationnaire
établi. Pour ce cas test, w∞ est égal à 0,42 m/s, ce qui permet d’en déduire le nombre de Reynolds
terminal Re∞ = 50,2.

Ensuite, la topologie de la bulle et le nombre de Reynolds terminal seront comparés avec les
prédictions du diagramme de Grace [85]. À partir des paramètres géométriques et des propriétés phy-
siques des fluides de ce cas test, nous pouvons calculer le nombre de Morton Mo = 9,71 × 10−4 et le
nombre d’Eötvös Eo = 14. En remontant les valeurs de Mo et Eo sur le diagramme de Grace [85], la
bulle est dans un domaine de bulle elliptique et le nombre de Reynolds termninal est Re∞ = 51,6. Les
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résultats numériques obtenus sont donc cohérents avec ceux donnés par le diagramme de Grace [85]
concernant la forme finale de la bulle et le nombre de Reynolds terminal.

Finalement, afin de mettre en exergue les influences de la tension superficielle � sur la topologie
finale de la bulle, nous faisons varier ce paramètre dans la gamme 0,01 ⩽ � ⩽ 5 N/m. L’évolution de
la forme de la bulle en fonction du temps est présentée sur la figure 4.22 pour 3 valeurs de � : � = 0,01,
� = 0,5 et � = 5 N/m.

t = 0,00 s t = 0,04 s t = 0,08 s t = 0,12 s t = 0,16 s t = 0,20 s t = 0,24 s t = 0,28 s
(a) � = 0,01 N/m

t = 0,00 s t = 0,04 s t = 0,08 s t = 0,12 s t = 0,16 s t = 0,20 s t = 0,24 s t = 0,28 s
(b) � = 0,1 N/m

t = 0,00 s t = 0,04 s t = 0,08 s t = 0,12 s t = 0,16 s t = 0,20 s t = 0,24 s t = 0,28 s
(c) � = 5 N/m

FIGURE 4.22 – Topologie de la bulle soumise à la poussée d’Archimède en fonction
de la tension superficielle � pour 0,01 ⩽ � ⩽ 5 N/m
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Pour � = 0,01 N/m (cf. figure 4.22a), la bulle est déformée et sa forme tend vers une calotte
sphérique. Aux extrémités radiales de la bulle apparaissent les gouttelettes de vapeur détachées de
sa surface. Pour � = 0,5 N/m (cf. figure 4.22b), la bulle s’apparente également à l’équilibre à une
calotte sphérique. Néanmoins, aucune gouttelette détachée n’est observée. Rappelons que la forme de
la bulle est elliptique pour � = 0,5 N/m (cf. figure 4.20). Pour � = 5 N/m (cf. figure 4.22c), la bulle
maintient sa forme sphérique. Les observations permettent de souligner l’importance de la tension
superficielle � dans la topologie finale de la bulle en ascension. Plus la tension superficielle � est
importante, moins la bulle est déformée. En effet, au cours de son mouvement, la bulle tend vers un
équilibre qui correspond à la configuration de plus basse énergie. La tension superficielle modifie donc
sa géométrie pour diminuer l’aire de son interface.

Le tableau 4.2 présente les nombres adimensionnelsMo et Eo permettant d’identifier la topologie
finale de la bulle ainsi que le nombre de Reynolds terminal Re∞ sur le diagramme de Grace [85] pour
les 4 valeurs testées de �. Les résultats obtenus sont comparés avec nos résultats numériques.

Paramètres � = 0,01 N/m � = 0,1 N/m � = 0,5 N/m � = 5 N/m
Mo 9,71×10−1 9,71×10−4 7,7×10−6 7,7×10−9
Eo 139,9 14,0 2,8 0,28
Topologie finale (Grace et al. [85]) Calotte sphérique Élliptique Élliptique Sphérique
Topologie finale (DFMVOF) Calotte sphérique Calotte sphérique Élliptique Sphérique
Re∞ (Grace et al. [85]) 33,6 30,0 51,6 60,0
Re∞ (DFMVOF) 32,1 28,8 50,2 61,5

TABLEAU 4.2 – Comparaison des résultats numériques avec le diagramme de Grace

En ce qui concerne la topologie finale de la bulle, il est clair que notre code numérique donne
les mêmes résultats que ceux prédits par le diagramme de Grace [85], sauf pour le cas de � = 0,1
N/m. En effet, dans ce cas, le point déterminé par les nombres adimentionnelsMo et Eo se trouve dans
la zone de transition des formes de « calotte sphérique » à « élliptique ». La forme finale est donc
difficile à identifier. Par rapport au nombre de Reynolds terminal Re∞, les valeurs obtenues par notre
code numérique et par le diagramme de Grace [85] sont cependant très proches.

4.5.4 Coalescence de bulles soumises à la poussée d’Archimède

Ce problème permet d’évaluer les performances du code DFMVOF dans la simulation d’un pro-
blème pratique : la coalescence de bulles de vapeur ascendantes dans un fluide au repos. Les calculs
sont réalisés sur un domaine de calcul en 3D. La figure 4.23 présente les caractéristiques du domaine
de calcul et les paramètres des simulations
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Paramètres Valeur
Lx ×Ly ×Lz 0,04 × 0,04 × 0,1 m3
Nx ×Ny ×Nz 40 × 40 × 100
Δt 0,0002 s
�liq 1000 kg/m3
�vap 10 kg/m3
�liq 0,1 kg/ms
�vap 0,001 kg/ms
� 0,1 N/m
g 9,81 m/s2

(c) Paramètres des simulations
FIGURE 4.23 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres des simulations
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De manière similaire au cas test précédent, le domaine de calcul est représenté par un parallé-
lépipède rectangle ayant les dimensions 0,04 × 0,04 × 0,10 m3 et maillé par une grille cartésienne
de 40 × 40 × 100 éléments. Les figures 4.23a et 4.23b présentent une coupe verticale du domaine de
calcul selon le plan y = 0,02 m pour les deux configurations de test : configuration co-axiale et confi-
guration oblique, respectivement. Deux bulles sphériques de vapeur sont placées légèrement séparées,
l’une au-dessus de l’autre dans le liquide. Les positions initiales des bulles et de la surface libre sont
également indiquées dans les figures.

La figure 4.24 présente la confrontation entre les résultats numériques et expérimentaux [86] pour
le cas de coalescence co-axiale.
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Fig. 7. Snapshots at different times of the co-axial coalescence of two initially spherical bubbles of 0.010 m diameter released from positions (0.020,
0.020, 0.010 m) and (0.020, 0.020, 0.025 m) in an initially quiescent liquid in a square column of 0.04 m× 0.04 m× 0.08 m, using a 80× 80× 160 grid
and a time step of 5× 10−5 s. Eo = 16 andM = 2× 10−4. Included are a liquid phase velocity map in the central vertical plane att = 0.100 s and the
photographs (time difference between subsequent photographs is 0.03 s) taken fromBrereton and Korotney (1991).

First a couple of simulations were carried out to warrant
that the size of the computational domain was sufficiently
large to mimic the condition of an infinite quiescent liquid.
In Fig. 5 the computed shapes of the bubbles are shown to-
gether with the computed terminal Reynolds numbers for
a number of sizes of the computational domain. Free-slip
boundary conditions were applied at all confining walls. The
data used for these simulations are given inTable 6. It can be
seen that the terminal rise velocity is not affected anymore
in case the lateral dimensions of the box in the horizontal
directions (i.e. thex- andy-direction) exceed 3–4 times the
(initial) bubble diameter. Another issue is concerned with
the required number of computational cells initially present
inside the gas bubble. For the simulations shown inFig. 5
the gas bubble initially contained 12 computational cells in
each direction. It was verified that the computed rise ve-
locities were not affected by this relatively low number of
computational cells.

Subsequently the simulation results for a number of im-
portant regimes given in the bubble diagram of Grace will

be presented. InTable 7the values of the selected Morton
and Eotvos numbers are given for simulations of bubbles in
different regimes according to this diagram (also indicated
in Fig. 4). In this tableReG andReC represent, respectively,
the bubble Reynolds number obtained from the diagram and
the computed bubble Reynolds number. InFig. 6 snapshots
are given of the computed shapes of the bubbles. It can be
seen that the computed Reynolds numbers and bubble shapes
compare very well with the data obtained from the bubble
diagram.

4.4. Multiple bubbles

The first example involves the co-axial coalescence of
two gas bubbles in an initially quiescent liquid where the
bubbles are initially spherical with their centres separated
by three-bubble radii. InFig. 7 the computed evolution of
the bubble shapes is shown together with photographs of
the experimentally observed bubble shapes just before and
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t = 0,00 s t = 0,03 s t = 0,06 s t = 0,09 s t = 0,12 s t = 0,15 s
(a) Essais expérimentaux (Brereton et al. [86])

t = 0,00 s t = 0,03 s t = 0,06 s t = 0,09 s t = 0,12 s t = 0,15 s
(b) Simulation numérique (DFMVOF)

FIGURE 4.24 – Confrontation entre les résultats expérimentaux et numériques pour le
cas de coalescence co-axiale, Eo = 16 et Eo = 20 × 10−3

Sous l’effet de la poussée d’Archimède, les deux bulles montent et se rencontrent. La bulle en haut
se comporte comme une bulle isolée tandis que la bulle en bas la rattrape et atteint une forme nettement
différente lorsqu’elle entre dans le sillage de la bulle en haut. Une fois rencontrées, les bulles partagent
donc leurs volumes ou coalescent pour devenir une seule bulle. Cette dernière ajuste sa topologie afin
de former la plus petite surface possible. Les résultats numériques sont en excellent accord avec les
observations expérimentales.

Demanière similaire à la configuration précédente, la confrontation entre les résultats numériques
et expérimentaux [86] pour le cas de coalescence oblique est présentée sur la figure 4.25. La bulle en
bas rattrape la bulle en haut et subit une déformation considérable lorsqu’elle entre dans son sillage.
Les résultats numériques sont également en excellent accord avec les observations expérimentales.
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Fig. 8. Snapshots at different times of the oblique coalescence of two initially spherical bubbles of 0.010 m diameter released from positions (0.020,
0.020, 0.025 m) and (0.028, 0.020, 0.010 m) in an initially quiescent liquid in a square column of 0.04 m× 0.04 m× 0.08 m, using a 80× 80× 160 grid
and a time step of 5× 10−5 s. Eo = 16 andM = 2× 10−4. Included are a liquid phase velocity map in the central vertical plane att = 0.100 s and the
photographs (time difference between subsequent photographs is 0.03 s) taken fromBrereton and Korotney (1991).

after the coalescence process as reported byBrereton and
Korotney (1991). The Morton and Eotvos number for this
case are, respectively, equal to 2× 10−4 and 16 (based on
the individual bubbles) which, according to the Grace dia-
gram, would correspond with a terminal Reynolds number
of 50 (case indicated with an asterisk inFig. 4) which agrees
reasonably well with the experimental value of 43 and the
computed value of 40. Apparently the leading bubble expe-

riences very little effect of the trailing bubble. However, the
behaviour of the trailing bubble is completely different as
can be seen clearly fromFig. 7. The trailing bubble catches
up with the leading bubble and attains a distinctly different
shape than the leading bubble when it enters the wake re-
gion of the leading bubble which is in excellent agreement
with the experimental observations. InFig. 7also a velocity
map is included just before the coalescence of the bubbles
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(b) Simulation numérique (DFMVOF)

FIGURE 4.25 – Confrontation entre les résultats expérimentaux et numériques pour le
cas de coalescence oblique, Eo = 16 et Eo = 20 × 10−3

4.6 Conclusion partielle

Parmi les méthodes de suivi d’interface, la méthode CLSVOF est retenue et couplée avec la mé-
thode de projection pour la résolution des équations gouvernant la dynamique des fluides diphasiques
sans changement de phase. En effet, cette méthode assure la conservation de masse et la localisation
très précise de l’interface. Ainsi, elle est mise en œuvre dans notre outil numérique DFMVOF.

Dans ce chapitre nous avons pu vérifier le bon comportement du code DFMVOF sur 4 cas tests
standards considérés dans la littérature comme les cas de base souvent utilisés. Les simulations nu-
mériques ont été comparées aux données expérimentales disponibles. Les résultats numériques sont
cohérents avec les résultats expérimentaux, et confirment la validation de ce code numérique.

L’idée pour nous est donc de se baser sur cet outil numérique et le faire évoluer pour une prise
en compte des mécanismes de transfert avec changement de phase. C’est l’objet du chapitre suivant.
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Ce chapitre a pour objectif de décrire les schémas numériques permettant de modéliser le phé-
nomène de changement de phase dans le code DFMVOF. Rappelons que le changement de phase
est le changement d’un état de la matière vers un autre état sous des variations de température ou de
pression. Alors, l’équation du bilan de conservation de l’énergie doit être tout d’abord résolue afin de
déterminer la température dans le domaine de calcul.

Ensuite, le transfert de masse aux interfaces introduit trois autres problématiques demodélisation
spécifiques : (i) le champ de vitesse est discontinu à la traversée de l’interface ; (ii) le flux thermique
est également discontinu et (iii) le taux de changement de phase est une variable additionnelle qui est
fonction de la condition de saturation de l’interface. Ces problèmes sont également traités dans ce
chapitre.

Finalement, les cas tests classiques sont proposés pour valider les schémas numériques mis en
jeu dans le codeDFMVOF afin de prendre en compte le transfert de masse. Les solutions numériques
obtenues sont comparées aux solutions analytiques et les résultats de validation seront détaillés à la
fin de ce chapitre.
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5.1 Résolution numérique du bilan de conservation de l’énergie

La présence d’une interface impose de fortes discontinuités et autant de discontinuités requiert des
schémas numériques les moins dissipatifs, d’autant plus que l’interface devient le siège de transports,
notamment le transfert de masse. Il est donc déterminant de caractériser la performance des schémas
de discrétisation, notamment les schémas des termes convectifs et diffusifs. Pour les tester, prenons
plusieurs cas tests classiques sur des équations sans changement de phase.

5.1.1 Mise en équation

En l’absence de production locale de chaleur, l’équation de transport de l’énergie d’un fluide
incompressible s’écrit [87] :

)T
)t

+ (u ⋅∇) T = ∇ ⋅ (�∇T ) (5.1)
avec � la diffusivité thermique permettant de quantifier la vitesse de diffusion de la chaleur du fluide.
Son expression est donnée par :

� = �
�cp

(5.2)

5.1.2 Schémas numériques mis en oeuvre

L’équation de transport (5.1) est résolue avec la méthode des volumes finis et se réécrit donc sous
forme conservative comme suit :

)T
)t

= −∇ ⋅ (uT ) + ∇ ⋅ (�∇T ) (5.3)

Dans le cadre de cette présente étude, l’équation (5.3) est discrétisée à l’aide du schéma d’Euler
explicite en temps :

T n+1 − T n
Δt

= −∇ ⋅ (unT n) + ∇ ⋅ (�∇T n) (5.4)
En espace, le terme convectif ∇ ⋅ (uT ) et diffusif ∇ ⋅ (�∇T ) sont discrétisés par le schéma TVD et
le schéma centré, respectivement. Les cas tests suivants permettent de valider les algorithmes implé-
mentés et d’expliquer pourquoi ces schémas numériques sont retenus.

5.1.3 Cas tests de validation

Afin de valider les schémas numériques mis en œuvre, 3 cas tests ont été réalisés et les résultats
numériques obtenus sont comparés aux solutions analytiques. Par souci de simplicité, les schémas
numériques sont validés en résolvant le problème de transport classique d’une substance polluante de
concentration C dans le fluide. En raison de l’analogie entre la température T et la concentration C ,
l’équation de transport de C s’exprime sous forme conservative comme suit :

)C
)t

+∇ ⋅ (uC) = ∇ ⋅ (D∇C) (5.5)

avec D la diffusivité du fluide.

5.1.3.a Test 1 : Problème d’advection pure

Le problème d’advection pure permet de vérifier les performances des schémas de discrétisation
du terme convectif. Pour ce faire, la diffusivité du fluide est mise à 0 et l’équation de transport devient
alors :

)C
)t

+∇ ⋅ (uC) = 0 (5.6)
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Schéma Flux numérique
Up-Wind Si ui+ 1

2
,j ⩾ 0 : (uC)i+ 1

2
,j = ui+ 1

2
,jCi,j

Si ui+ 1
2
,j < 0 : (uC)i+ 1

2
,j = ui+ 1

2
,jCi+1,j

QUICK Si ui+ 1
2
,j ⩾ 0 : (uC)i+ 1

2
,j = ui+ 1

2
,j

(

6
8Ci,j +

3
8Ci+1,j −

1
8Ci−1,j

)

Si ui+ 1
2
,j < 0 : (uC)i+ 1

2
,j = ui+ 1

2
,j

(

6
8Ci+1,j +

3
8Ci,j −

1
8Ci+2,j

)

TVD Si ui+ 1
2
,j ⩾ 0 : (uC)i+ 1

2
,j = ui+ 1

2
,j

(

Ci,j +
1
2Δ

)

Si ui+ 1
2
,j < 0 : (uC)i+ 1

2
,j = ui+ 1

2
,j

(

Ci+1,j −
1
2Δ

)

TABLEAU 5.1 – Calcul du flux numérique au bord droit de la cellule (i,j) selon 3
schémas Up-Wind, QUICK et TVD

Trois schémas différents de discrétisation du terme convectif ont été testés et comparés à la solu-
tion analytique. Rappelons que la méthode des volumes finis consiste à approximer le terme convectif
par la somme des flux traversant chaque face du volume de contrôle. Par exemple, le tableau 5.1
présente les calculs du flux numérique au bord (i + 1

2
,j) de la maille (i,j) selon 3 schémas Upwind,

QUICK et TVD. Le schéma Upwind [87] met en place une condition sur le signe de la vitesse pour
savoir quelle concentration est advectée dans la maille voisine. Le schéma QUICK (Quadratic Upwind
Interpolation for Convective Kinematics) [88], comme son nom l’indique, est un schéma d’ordre élevé
qui considère une interpolation quadratique pondérée en amont en trois points pour les valeurs de face
de la maille. Le schéma TVD (Total Variation Diminishing) [89] est également un schéma d’ordre
élevé basé sur une approche géométrique. En effet, ce schéma suppose que la variable C varie linéai-
rement dans une maille et sa valeur sur la face de la maille est déterminée en appliquant un limiteur
de pente Δ afin de rendre le schéma TVD, i.e. pour éviter l’apparition d’oscillations. L’expression de
Δ est donnée par ([89], [80]) :

Δ =

{

S min
(

2 ||
|

ui+1,j − ui,j
|

|

|

, 2 ||
|

ui,j − ui−1,j
|

|

|

, 12
|

|

|

ui+1,j − ui−1,j
|

|

|

)

si s > 0
0 si s ⩽ 0 (5.7)

où les valeurs de S et s sont respectivement définies par S = sign(ui+1,j − ui−1,j) et s = (ui+1,j −
ui,j)(ui,j − ui−1,j).
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Paramètres Valeur
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Δt 0,1 ms
u u = v = 1 m/s

(b)
FIGURE 5.1 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres de simulation pour

le problème de d’advection pure

Le domaine de calcul est un carré [0 − 1] × [0− 1]m2 et maillé par un maillage cartésien régulier
de 100 × 100 éléments (cf. figure 5.1). L’écoulement est parallèle à la diagonale [00′] du maillage et
le champ de vitesse est uniforme avec u = v = 1m/s. Les conditions aux limites pour la concentration
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C sont C = 0 le long des frontières sud/est, et C = 1 aux frontières nord/ouest. Le calcul est avancé
avec un pas de temps Δt = 0,1 ms jusqu’à l’obtention de l’état stationnaire. La solution analytique
est connue dans ce cas. En effet, comme le fluide s’écoule suivant la diagonale [00′], la valeur de C
à toutes les mailles au-dessus de [00′] doit être égale à 1 et au-dessous [de 00′] elle doit être égale à
zéro.

La figure 5.2a présente la solution numérique obtenue en régime stationnaire pour le schéma
TVD. La concentration change de manière abrupte de 1 à 0 en passant à travers la diagonale [00′].
Afin de comparer les performances des 3 schémas utilisés, traçons l’évolution de la concentration le
long de la diagonale [AA′] (cf. figure 5.2b). Il est clair que que la concentration C diminue de 1 à 0 en
traversant l’interface. De plus, les résultats numériques sont similaires pour les 3 schémas et en accord
avec la solution analytique aux bords du domaine de calcul. Néanmoins, le schéma Upwind présente
la diffusion numérique au niveau de l’interface. Les schémas QUICK et TVD présentent beaucoup
moins d’erreurs diffusives que le schéma Upwind et les résultats donnés par ces deux schémas sont
très proches de la solution analytique. Pour le schéma TVD, la solution numérique ne présente pas
d’oscillations par rapport au schéma QUICK, ce qui explique pourquoi le schéma TVD a été adopté
pour la discrétisation du terme convectif dans le code DFMVOF.
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FIGURE 5.2 – Comparaison des résultats numériques à la solution analytique pour le
problème d’advection pure

5.1.3.b Test 2 : Problème de diffusion pure

Afin de vérifier les performances du schéma de discrétisation du terme diffusif mis en œuvre,
considérons le problème de diffusion unidimensionnelle à travers une interface verticale entre le li-
quide et la vapeur au repos. Pour ce faire, le champ de vitesse est imposé nul en tout point du domaine
de calcul et l’équation de transport devient alors :

)C
)t

= ∇ ⋅ (D∇C) (5.8)

Le terme diffusif est discrétisé par le schéma centré d’ordre 2 en espace. Le flux numérique au bord
(i+ 1

2 ,j) de la maille (i,j) s’écrit donc :

(D∇C)i+ 1
2 ,j
= Di+ 1

2 ,j

Ci+1,j −Ci,j
Δx

(5.9)

où la diffusivité Di+ 1
2 ,j

est déterminée en fonction de �i+ 1
2 ,j
, i.e. Di+ 1

2 ,j
= Dliq si �i+ 1

2 ,j
⩾ 0 et

Di+ 1
2 ,j
= Dvap si �i+ 1

2 ,j
< 0.
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Le domaine de calcul est un carré [0 − 1] × [0− 1]m2 et maillé par un maillage cartésien régulier
de 100 × 100 éléments (cf. figure 5.3a). Les phases liquide et vapeur sont séparées par une interface
verticale à la position x0 = 0,5 m. La condition initiale pour la concentration est C0(x) = C0liq = 1
dans le domaine liquide (x < 0,5) et C0(x) = C0vap = 0 dans le domaine vapeur (x > 0,5). Les
paramètres des simulations et les propriétés physiques des fluides sont présentés par la figure 5.3b. Le
calcul est avancé dans le temps avec un pas de temps Δt = 0,2 ms. La solution analytique est donnée
par ([90], [91]) :

Cliq(x,t) = C0liq

(
√

Dliq
√

Dliq +
√

Dvap

)

+C0liq

(

1 −

√

Dliq
√

Dliq +
√

Dvap

)

erf

(

x− x0
√

4Dliqt

)

(5.10a)

Cvap(x,t) = C0liq

(
√

Dliq
√

Dliq +
√

Dvap

)

+

(

C0vap −
√

Dliq
√

Dliq +
√

Dvap
C0liq

)

erf

(

x− x0
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4Dvapt

)

(5.10b)

x

y

10,50

1

B B′

(a)

Paramètres Valeur
Lx ×Ly 1 × 1 m2
Nx ×Ny 100 × 100
Δt 0,2 ms
x0 0,5 m
Dliq 0,1 m2/s
Dvap 0,01 m2/s

(b)
FIGURE 5.3 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres des simulation pour

le problème de diffusion pure

La figure 5.4a présente la distribution de la concentration dans le domaine de calcul à l’instant
final t = 0,2 s. La figure 5.4b présente l’évolution en fonction du temps de la concentration le long de
la ligne horizontale y = 0,5.
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FIGURE 5.4 – Comparaison des résultats numériques aux résultats analytiques pour le
problème de diffusion pure
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Au fur et à mesure du temps, la substance polluante voit sa concentration diminuer dans la phase
liquide en raison de la diffusion vers la phase vapeur. La valeur de concentration est continue à la
traversée de l’interface car aucune condition de saut n’est appliquée dans ce cas test. Il est clair que
les solutions numériques obtenues sont très proches des solutions analytiques. L’excellente corres-
pondance entre les résultats numériques et analytiques témoigne de la bonne performance du schéma
numérique utilisé pour la simulation d’écoulement diphasique avec l’interface.

5.1.3.c Test 3 : Problème d’advection-diffusion

Le problème d’advection-diffusion permet de vérifier la mise en place des schémas convectif
(schéma TVD) et diffusif (schéma centré) ainsi que le schéma d’Euler explicite en temps. Pour ce faire,
un cercle de vapeur chargé de substance polluante est advecté dans le liquide par le champ de vitesse
uniforme. Sous l’effet d’advection-diffusion, la substance polluante est advectée suivant l’écoulement
et diffusée à travers l’interface liquide-vapeur. La concentration est donc suivie en fonction du temps
et comparée à la solution analytique.
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FIGURE 5.5 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres des simulation pour

le problème d’advection-diffusion

Le domaine de calcul est un carré [0 − 1] × [0− 1]m2 et maillé par un maillage cartésien régulier
de 100 × 100 éléments (cf. figure 5.5a). Un cercle de vapeur d’un rayon �0 = 0,1 m est immergé dans
le liquide et advecté suivant la diagonale [00′] par le champ de vitesse uniforme imposé avec u = v = 1
m/s. La position initiale du cercle est (0,25 0,25) m et le cercle est initialement chargé de substance
polluante d’une concentration initiale C0(x,y) dont la distribution suit la loi gaussienne :

C0(x,y) = exp

[

−
(

x− x0
�0

)2
]

exp

[

−
(

y− y0
�0

)2
]

(5.11)

Les paramètres des simulations et les propriétés physiques des fluides sont présentés par la figure 5.5b.
Le calcul est avancé dans le temps avec un pas de temps Δt = 10 µs. Afin de pouvoir comparer à la
solution analytique, la diffusivité de la phase liquide et celle de la phase vapeur sont imposées égales,
soit Dliq = Dvap = D = 0,01 m2/s. La solution analytique s’exprime par [90] :
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La figure 5.6a présente la distribution de la condensation dans le domaine de calcul à l’instant
t = 0,2 s. La figure 5.6b présente l’évolution en fonction du temps de la concentration suivant la
diagonale [00′]. Au fur et à mesure que le cercle de vapeur se déplace suivant la diagonale, il est
clair que la substance polluante considérée est transportée suivant l’écoulement et diffusée à travers
l’interface. Les résultats de la présente modélisation sont très proches des résultats analytiques de la
littérature.
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FIGURE 5.6 – Comparaison des résultats numériques aux résultats analytiques pour le
problème d’advection-diffusion

5.2 Modèles de changement de phase

Les problèmes de changement de phase sont couplés aux transferts de chaleur et aux transferts
de masse. Ainsi, une condition de saut de vitesse est présente au niveau de l’interface avec un écart
de vitesse entre le fluide et l’interface. La discontinuité de vitesse est schématisée par la figure 5.7
dans laquelle la transformation du liquide en vapeur (ou l’évaporation) est illustrée à deux instants
très proches t0 et t0 +Δt.

uliq

uvap

uΓ

(a) t0 (b) t0 +Δt
FIGURE 5.7 – Illustration des vitesses du liquide, de la vapeur et de l’interface pour

l’évaporation pour deux instants t0 et t0 +Δt

Les particules de la phase liquide et celles de la phase vapeur sont matérialisées par des cercles
de couleur bleue et rouge, respectivement. L’interface est représentée par une ligne continue divisant
le domaine de calcul en deux zones. Pour l’évaporation, les particules liquides se transforment en
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vapeur et voient leur volume augmenter en passant à travers l’interface car la masse volumique de la
phase vapeur est bien inférieure à celle de la phase liquide. Ainsi, l’interface se déplace à sa propre
vitesse pour compenser le changement de volume dû au mouvement des particules liquides. Le champ
de vitesse est discontinu à la traversée de l’interface et la condition de saut s’exprime par la relation
suivante [92] :

[u]Γ = ṁ′′vap
[

1
�

]

Γ
n (5.13)

avec ṁ′′vap le taux de changement de phase surfacique de la phase vapeur, i.e. le débit massique de
vapeur traversant l’interface. Ce flux correspond à une variation de la quantité de mouvement d’une
phase à l’autre et est donnée par la relation de Rankine-Hugoniot comme suit :

ṁ′′vap = �liq
(

uliq − uint
)

⋅ n = �vap
(

uvap − uint
)

⋅ n (5.14)
La variable ṁ′′vap est positive en cas d’évaporation car la phase vapeur est générée, et négative en cas decondensation car la phase vapeur se transforme en liquide. Cette variable n’a de signification physique
qu’à l’interface entre deux phases puisque le changement de phase se fait à cet endroit, elle est donc
nulle ailleurs. Pour la méthode CLSVOF, l’interface est reconstruite avec précision, ce qui permet
de calculer le taux volumique de changement de phase à partir de celui surfacique ([93], [94]) par la
relation suivante :

ṁ′′′vap = ṁ
′′
vap
Sint
Vcell

(5.15)
avec Sint l’aire de l’interface dans la maille de volume Vcell.

Le calcul du taux surfacique ṁ′′ ou volumique ṁ′′′ joue un rôle important dans le couplage des
aspects dynamiques (vitesse, pression) et thermiques (température) de l’écoulement diphasique en
changement de phase. Les paragraphes suivants présentent les modèles les plus souvent retenus pour
déterminer ces termes.

5.2.1 Modèle de Lee

Le modèle de Lee [95] se base sur l’hypothèse que le processus de changement de phase, qui était
à l’origine un phénomène de surface, est un phénomène volumétrique dans un volume de contrôle
traversé par l’interface liquide-vapeur. En effet, le changement de phase est dû à la déviation de la
température locale par rapport à la température de saturation, et le taux volumique de transfert de
masse est proportionnel à cet écart :

ṁ′′′vap = −ṁ
′′′
liq =

⎧

⎪

⎨

⎪

⎩

rvapFvap�vap
T−Tsat
Tsat

pour condensation, T < Tsat
rliqFliq�liq

T−Tsat
Tsat

pour évaporation, T > Tsat
(5.16)

où rvap et rliq sont les paramètres empiriques de relaxation. La relation ṁ′′′vap = −ṁ′′′liq signifie que lamasse est conservée lors du changement de phase, i.e. la masse échangée de la phase liquide et celle
de la phase vapeur sont égales. Les coefficients empiriques doivent être déterminés afin de minimiser
l’écart de la température de l’interface et la température de saturation. Leur valeurs recensées varient
de 0,1 s−1 [96] à 10−7 s−1 [97], ce qui est fonction de la taille de chaque maille et du pas de temps.

Le modèle de Lee est simple à mettre en place dans les solveurs numériques car il ne nécessite
pas de reconstruction de l’interface et de calcul de ses caractéristiques géométriques tels que le vecteur
normal n et la courbure �. Il est donc souvent utilisé pour maintenir la condition de saturation T = Tsat
à l’interface tout en transférant de la masse d’une des phases vers l’autre.
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5.2.2 Modèle de Schrage

Le modèle de Schrage ([98], [99]) est basé sur l’hypothèse que la température de saturation d’une
des phases est différente de celle de l’autre phase et le transfert de masse entre les deux phases s’ef-
fectue uniquement à l’interface.

En effet, le taux de changement de phase est déterminé comme la différence des flux massiques
allant de la phase liquide vers la phase vapeur et vice-versa. En appliquant la théorie cinétique des gaz,
ces flux peuvent être calculés par la relation de Hertz-Knudsen et le taux surfacique de changement
de phase s’exprime alors :

ṁ′′vap = −ṁ
′′
liq =

2
2 − 
c

√

M
2�R

(


c
pvap
√

Tvap
− 
e

pliq
√

Tliq

)

(5.17)

où 
c et 
e sont respectivement les « coefficients d’accommodation » de condensation et d’évaporation
sans unité. Chacun de ces coefficients représente la fraction des molécules transférées d’une phase
à l’autre lors du changement de phase : 
c = 1 et 
e = 1 représentent la condensation complète
et l’évaporation complète, respectivement. Lorsque l’interface est à l’équilibre, ces coefficients sont
égaux et représentés par un coefficient d’accommodation unique 
 = 
c = 
e.

Tanasawa [100] a simplifié la relation (5.17) en supposant que le flux de chaleur est fonction
linéaire de l’écart de température entre le fluide et l’interface à saturation. Le taux de changement de
phase se réécrit alors :

ṁ′′vap = −ṁ
′′
liq =

2

1 − 


√

M
2�R

[

�vapLvap(T − Tsat)

T 3∕2sat

]

(5.18)

De manière similaire au modèle de Lee, ce modèle consiste également à déterminer la valeur du
coefficient d’accommodation 
 dans la gamme 0 et 1. En effet, 
 = 0,01 pour le changement de phase
turbulent dans un réservoir de stockage cryogénique en microgravité, 
 varie de 0,02 à 0,04 pour l’eau
lors de l’évaporation, 
 = 0,5 pour l’ébullition en film ascendant, 
 = 1 pour l’ébullition pelliculaire,
etc [101]. Sa valeur optimale varie d’un problème à l’autre et doit être obtenue à partir des données
expérimentales.

5.2.3 Modèle d’interface raide

À la différence du modèle de Lee, le modèle d’interface raide (sharp interface model) traite le
changement de phase comme un phénomène de surface ([102], [103]). En effet, ce modèle se base
sur la conservation de l’énergie à l’interface et l’écriture de la relation de Rankine-Hugoniot permet
d’obtenir la condition de saut sur le gradient de température :

q̇′′Γ = [�∇T ]Γ ⋅ n = ṁ
′′
vapLvap (5.19)

d’où :
ṁ′′vap = −ṁ

′′
liq =

[�∇T ]Γ ⋅ n
Lvap

=
�liq∇Tliq ⋅ n− �vap∇Tvap ⋅ n

Lvap
(5.20)

La figure 5.8 précise les notations utilisées dans l’équation (5.20). Le taux surfacique de change-
ment de phase est calculé uniquement pour la maille i traversée par l’interface, sa valeur est égale à
la condition de saut du flux thermique suivant le vecteur normal divisé par la chaleur latente. Les gra-
dients de température sont calculés en utilisant les valeurs locales et extrapolés pour les deux phases
liquide et vapeur.
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i− 1,j i,j i+ 1,j i+ 2,j

x

T
Tsat

T liq
i−1,j

T liq
i,j

T vap
i+1,j T vap

i+2,j

q̇′′Γ

n

FIGURE 5.8 – Estimation de la densité de flux de chaleur échangée pendant le processus
de condensation selon le modèle d’interface raide

Pour résumer, en se basant sur les conditions de saut de Rankine-Hugoniot, le modèle d’interface
raide décrit bien la physique du phénomène de changement de phase au niveau de l’interface. De plus,
ce modèle n’a pas recours à des coefficients empiriques, ce qui est un avantage majeur de ce modèle par
rapport auxmodèles de Lee et de Schrage. L’utilisation de ce modèle a été observée dans les problèmes
concernant l’ébullition pelliculaire, l’écoulement diphasique en évaporation ou condensation, etc. Le
modèle d’interface raide est alors retenu pour modéliser le transfert de masse et de chaleur à l’interface
pour notre problème de condensation au sein d’un échangeur. Les paragraphes suivants présentent les
techniques d’extrapolation et la mise en œuvre de ce modèle dans notre outil de calcul DFMVOF.

5.3 Techniques d’extrapolation d’ordre élevé

La méthode d’extrapolation consiste à créer un champ continu d’une variable scalaire f dans la
zone « fantôme », i.e. au delà du domaine où les données de f sont définies [104]. Trois techniques
d’extrapolation (constante, linéaire et quadratique) ont été mises en œuvre dans le code DFMVOF.
L’extrapolation constante permet de propager un champ f continu suivant le vecteur normal n à l’in-
terface. Les extrapolations linéaire et quadratique assurent respectivement la continuité des dérivées
première et au seconde ordre suivant n.

5.3.1 Extrapolation constante (ordre 0)

La variable scalaire f est définie dans le domaine Ωvap (� < 0) et extrapolée dans le domaine
Ωliq (� > 0). L’extrapolation constante de f se réalise en résolvant l’EDP suivante :

)f
)�

+(�)n ⋅∇f = 0 (5.21)

avec � le temps fictif. La résolution numérique de l’équation (5.21) peut s’effectuer de manière itéra-
tive. Pour ce faire, l’information se propage en fonction du temps fictif � et l’estimation du résidu est
effectuée à chaque sous-itération Δ�. L’algorithme s’arrête lorsqu’un état stationnaire est obtenu, i.e.
la dérivée de f suivant n est nulle dans le domaine Ωliq.

5.3.2 Extrapolation linéaire (ordre 1)

L’extrapolation linéaire permet d’atteindre la précision d’ordre 1 en espace tout en assurant la
continuité de la variable f et de la dérivée∇f suivant le vecteur normal n. Cette technique d’extrapo-
lation se fait en deux étapes. La première étape consiste à calculer la dérivée de la variable f suivant
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le vecteur normal n dans la zone où f est défini, soit Ωvap. Son expression est donnée par :
fn = n ⋅∇f (5.22)

Ensuite, la deuxième étape est de résoudre, de manière itérative, respectivement les EDP suivantes
jusqu’à obtenir l’état stationnaire :

)fn
)�

+(�)n ⋅∇fn = 0 (5.23a)
)f
)�

+(�)
(

n ⋅∇f − fn
)

= 0 (5.23b)

En fait, les équations (5.23a) et (5.23b) sont l’extrapolation constante permettant d’étendre respecti-
vement les variables fn et f dans la zone Ωliq.

5.3.3 Extrapolation quadratique (ordre 2)

L’extrapolation quadratique permet d’atteindre la précision d’ordre 2 en espace tout en assurant
la continuité de la variable f et des dérivées fnn et fn. De manière similaire à l’extrapolation linéaire,
l’extrapolation quadratique se fait en deux étapes. La première étape est de calculer la dérivée au
seconde ordre de la variable f suivant le vecteur normal n dans la zone Ωvap :

fnn = n ⋅∇fn = n ⋅∇ (n ⋅∇f ) (5.24)
Ensuite, les EDP suivantes sont résolues de manière itérative jusqu’à ce que l’état stationnaire soit
atteint :

)fnn
)�

+ (�)n ⋅∇fnn = 0 (5.25a)
)fn
)�

+(�)
(

n ⋅∇fn − fnn
)

= 0 (5.25b)
)f
)�

+(�)
(

n ⋅∇f − fn
)

= 0 (5.25c)

Les équations (5.25a), (5.25b) et (5.25c) sont l’extrapolation constante permettant d’étendre respecti-
vement les variables fnn, fn et f dans la zone Ωliq.

5.3.4 Tests de validation

Afin de valider les algorithmes de l’extrapolation mis en œuvre dans le code DFMVOF, l’extra-
polation de la fonction scalaire f définie sur [0 − 1] × [0 − 1] par :

f (x,y) =

{

0 si �(x,y) > 0,
cos

[

2�
(

x− 1
2

)]

sin
[

2�
(

y− 1
2

)]

si �(x,y) ⩽ 0. (5.26)

où l’interface est définie par la fonction Level-Set :
�(x,y) =

√

(x− 0,5)2 + (y− 0,5)2 − 0,25 (5.27)
Les résultats obtenus sont comparés à la solution analytique exprimée par :

fA(x,y) = cos
[

2�
(

x− 1
2

)]

sin
[

2�
(

y− 1
2

)]

∀(x,y) ∈ [0 − 1]2 (5.28)
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La figure 5.9 présente les lignes isocontours du champ f (x,y) à extrapoler.

0 0,5 1
x

0

0,5

1

y

-1 1

FIGURE 5.9 – Isocontours des champs f

Les calculs sont réalisés avec un maillage cartésien régulier 100 × 100 éléments (Δx = Δy =
0,01) et le pas de temps Δ� = Δx∕10 est choisi pour assurer la stabilité du calcul, i.e. le nombre
CFL est inférieur à 1. La figure 5.10 présente les lignes isocontours du champ extrapolé pour les 3
techniques d’extrapolation mises en œuvre.

0 0,5 1
0

0,5
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(a) Extrapolation constante
0 0,5 1

0

0,5

1

-1 1

(b) Extrapolation linéaire
0 0,5 1

0

0,5

1

-1 1

(c) Extrapolation quadratique
FIGURE 5.10 – Isocontours du champ extrapolé pour les 3 techniques d’extrapolation

Les 3 techniques permettent d’assurer la continuité de f à l’interface. De plus, le gradient de f
est continu à travers l’interface pour les extrapolations linéaire (cf. figure 5.10b) et quadratique (cf.
figure 5.10c), ce qui n’est pas le cas pour l’extrapolation constante (cf. figure 5.10a).

Une analyse d’erreur est effectuée pour vérifier les performances des 3 techniques d’extrapolation.
L’erreur relative par rapport à la solution analytique s’exprime par :

E = max
(

|f (x,y) − fA(x,y)|
|fA(x,y)|

)

(5.29)

et calculée pour les mailles où |�i,j| ⩽
√

Δx2 +Δy2. Pour l’extrapolation constante, linéaire et qua-
dratique, les valeurs d’erreur relative sont E = 365,2%, E = 41,8% et E = 1,4%, respectivement. La
méthode d’extrapolation quadratique donne une erreur relative la plus faible parmi les 3 techniques
utilisées. L’extrapolation quadratique est donc retenue par la suite pour notre code de calcul.
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5.4 Thermodynamique du fluide en changement de phase

En présence de changement de phase, le transfert de masse et de chaleur a lieu au niveau de
l’interface. Dans cette présente étude, le taux de changement de phase est déterminé par le modèle
d’interface raide. Ce terme de transfert de masse est considéré comme un terme source qui doit être
pris en compte dans la résolution numérique des équations de Navier-Stokes.

5.4.1 Équation de continuité

La conservation de la masse est satisfaite en imposant la condition de divergence nulle dans le
champ de vitesse de chaque phase :

∇ ⋅ uliq = 0 (5.30a)
∇ ⋅ uvap = 0 (5.30b)

et la condition de saut de vitesse à l’interface est traitée en prenant en compte le transfert de masse à
l’interface :

[u]Γ = ṁ′′vap
[

1
�

]

Γ
n (5.31)

où ṁ′′vap représente le taux surfacique de changement de phase déterminé par le modèle d’interface
raide (ref. § 5.2.3).

5.4.2 Équation de bilan de la quantité de mouvement

De manière similaire à l’équation de continuité, le bilan de la quantité de mouvement s’écrit
également pour chaque phase comme suit :

)uliq
)t

+
(

uliq ⋅∇
)

uliq = −
1
�
∇p+ 1

�
∇ ⋅ (2�Dliq) −

[p]Γ �Γn
�

+ g (5.32a)
)uvap
)t

+
(

uvap ⋅∇
)

uvap = −
1
�
∇p+ 1

�
∇ ⋅ (2�Dvap) −

[p]Γ �Γn
�

+ g (5.32b)

où [p]Γ est la condition de saut de pression dû à la tension superficielle et au changement de phase.
L’expression de [p]Γ est donnée par ([92], [105], [106]) :

[p]Γ = �� −
[

1
�

]

Γ
ṁ′′2 (5.33)

5.4.3 Équation de bilan de l’énergie

Lors du changement de phase, la température à l’interface liquide-vapeur est égale à la tempéra-
ture de saturation Tsat. Le modèle d’interface raide n’utilise pas le terme source rajouté à l’équation du
bilan de l’énergie. La condition aux limites de Dirichlet est alors imposée dans les volumes de contrôle
traversés par l’interface. Le bilan de l’énergie s’écrit pour chaque phase comme suit :

)Tliq
)t

+∇ ⋅
(

uliqTliq
)

= ∇ ⋅
(

�liq∇Tliq
) (5.34a)

)Tvap
)t

+∇ ⋅
(

uvapTvap
)

= ∇ ⋅
(

�vap∇Tvap
) (5.34b)

avec la condition aux limites TΓ = Tsat imposée à l’interface.
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5.5 Mise en œuvre des algorithmes dans le code DFMVOF

Rappelons que la vitesse subit une discontinuité à l’interface en présence de changement de phase.
Nous proposons alors une adaptation du code DFMVOF pour prendre en compte ces problématiques.
En effet, demanière similaire à la condition de saut de pression, la méthode GFM est également utilisée
pour imposer la condition de saut de vitesse à l’interface.

Début Initialisation

Équation de température

Terme source

Méthode CLSVOF

Méthode de projection

t < tmax Fin

Maillage et F 0, �0, u0, p0, T 0

T n+1

ṁ′′

F n+1, �n+1

un+1, pn+1

oui

FIGURE 5.11 – Algorithme du solveur numérique DFMVOF adapté aux problèmes
de changement de phase

La figure 5.11 présente, de manière générale, l’algorithme de résolution du code DFMVOF
adapté aux problèmes de changement de phase. À la différence du code initial (ref. § 4.4), l’équa-
tion de température est résolue avant les équations dynamiques, ce qui permet de calculer le terme
source au niveau de l’interface. Une fois calculé, ce terme source est rajouté aux équations gouvernant
la dynamique des fluides. Les paragraphes suivants détaillent les modifications apportées.

5.5.1 Résolution de l’équation de température

En présence de changement de phase, la température de la phase liquide (� ⩾ 0) et vapeur (� < 0)
est résolue de manière indépendante ([102], [107]) avec la condition aux limites de Dirichlet TΓ = Tsat
imposée à l’interface :

Si � ⩾ 0 : )Tliq
)t

+∇ ⋅
(

uliqTliq
)

= ∇ ⋅
(

�liq∇Tliq
) (5.35a)

Si � < 0 : )Tvap
)t

+∇ ⋅
(

uvapTvap
)

= ∇ ⋅
(

�vap∇Tvap
) (5.35b)

L’équation de température est discrétisée par le schéma d’Euler explicite sur le pas de temps Δt :

Si � ⩾ 0 : T n+1 − T n
Δt

= −∇ ⋅
(

unliqT
n
liq
)

+∇ ⋅
(

�liq∇T nliq
)

(5.36a)

Si � < 0 : T n+1 − T n
Δt

= −∇ ⋅
(

unvapT
n
vap

)

+∇ ⋅
(

�vap∇T nvap
)

(5.36b)

La condition aux limites est traitée de manière implicite en utilisant la méthode GFM [77]. Pour
illustration, supposons que l’interface soit située au point xΓ située entre les nœuds (i,j) et (i + 1,j)
comme présenté figure 5.12.
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Liquide

Vapeur

Ti−1,j Ti,j

TG
i+1,j

Ti,j−1

TG
i,j+1

Tsat

Tsat

FIGURE 5.12 – Condition de Dirichlet à l’interface

La discrétisation du gradient ∇Tliq suivant x au bord (i+ 1
2
,j) s’effectue comme suit :

Ti+1,j − Ti,j
Δx

⟶
T G
i+1,j − Ti,j
Δx

(5.37)

car le point (i+1,j) n’appartient pas au domaine de calculΩliq. La condition de Dirichlet à l’interface
va intervenir ici où la valeur fantôme TGi+1,j peut être obtenue à partir d’une des formules suivantes, ce
qui correspond à la discrétisation d’ordre 0, 1 et 2, respectivement :

T G
i+1,j = TΓ (5.38a)
T G
i+1,j =

TΓ + (� − 1)Ti,j
�

(5.38b)

T G
i+1,j =

2TΓ + (2�2 − 2)Ti,j + (−�2 + 1)Ti−1,j
�2 + �

(5.38c)

avec le coefficient � donné par :

� =
|

|

xi − xΓ||
Δx

≈
|�i,j|

|�i,j|+ |�i+1,j|
(5.39)

5.5.2 Calcul du terme source

Le modèle d’interface raide est utilisé pour calculer le taux de transfert de masse lors du change-
ment de phase (ref. § 5.2.3). Rappelons que dans ce modèle, le taux de changement de phase est une
variable locale, n’étant physiquement significative que sur l’interface et égale à la condition de saut
du flux thermique suivant le vecteur normal divisé par la chaleur latente :

ṁ′′ =
[�∇T ]Γ ⋅ n
Lvap

=
�liq∇Tliq ⋅ n− �vap∇Tvap ⋅ n

Lvap
(5.40)

Afin d’obtenir une bonne approximation de la condition de saut du flux thermique, la température
de la phase vapeur est extrapolée dans la zone liquide et vice-versa [108] par l’extrapolation quadra-
tique. L’extension de la température de la phase vapeur se réalise en résolvant respectivement les EDP
suivantes :

)Tnn
)�

+(�)n ⋅∇Tnn = 0 (5.41a)
)Tn
)�

+(�)
(

n ⋅∇Tn − Tnn
)

= 0 (5.41b)
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)T
)�

+(�)
(

n ⋅∇T − Tn
)

= 0 (5.41c)

et de manière similaire pour l’extension de la température de la phase liquide :
)Tnn
)�

−(−�)n ⋅∇Tnn = 0 (5.42a)
)Tn
)�

−(−�)
(

n ⋅∇Tn − Tnn
)

= 0 (5.42b)
)T
)�

−(−�)
(

n ⋅∇T − Tn
)

= 0 (5.42c)

où Tn = n ⋅∇T et Tnn = n ⋅∇Tn sont les dérivées première et au seconde ordre de T suivant le vecteur
normal n. Les gradients de température sont approximés par un schéma de différence finie centrée du
second ordre dans les volumes de contrôle traversés par l’interface liquide-vapeur.

Ensuite, une fois calculée, une extrapolation supplémentaire est appliquée à chaque côté de l’in-
terface afin d’étendre de manière continue le taux de changement de phase dans le champ de calcul.
Deux EDP suivantes sont résolues pour l’extension de ṁ′′ dans la phase liquide et vapeur, respective-
ment :

)ṁ′′

)�
+(�)n ⋅∇ṁ′′ = 0 (5.43a)

)ṁ′′

)�
−(−�)n ⋅∇ṁ′′ = 0 (5.43b)

Cette extrapolation constante permet d’éviter de forts gradients sur l’extension du champ de vitesse
en traitant la condition de saut au niveau de l’interface.

5.5.3 Méthode CLSVOF avec changement de phase

5.5.3.a Équation d’advection de fonction VOF

L’équation de transport de fonction VOF est également modifiée pour tenir compte du change-
ment de phase [93]. Pour ce faire, un terme source volumique est rajouté dans le second membre de
l’équation de transport :

)F
)t

+∇ ⋅ (uF ) = −
ṁ′′′vap
�

(5.44)
où � est la masse volumique de la phase créée au cours du changement de phase, i.e. � = �liq lors de la
condensation et � = �vap lors de l’évaporation. Rappelons que le taux volumique ṁ′′′vap est positif pourl’évaporation et négatif pour la condensation.

Sachant que le champ de vitesse u n’est pas continu à l’interface, l’équation (5.44) est résolue
par la méthode de splitting. Il s’agit d’une méthode en deux étapes : prédiction et correction. L’étape
de prédiction consiste à advecter la fonction F à la vitesse continue u :

F ∗ − F n
Δt

+∇ ⋅ (uF ) = 0 (5.45)

avec u = uvap pour l’évaporation et u = uliq pour la condensation. Ensuite, l’étape de correction
corrige la fonction F ∗ en tenant compte du transfert de masse :

F n+1 − F ∗
Δt

= −
ṁ′′′vap
�

(5.46)
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5.5.3.b Équation d’advection de fonction Level-Set

L’équation de transport de fonction Level-Set en présence de changement de phase s’écrit de la
façon suivante :

)�
)t
+ uint ⋅∇� = 0 (5.47)

où uint est la vitesse de l’interface donnée par :

uint = uvap −
ṁ′′

�vap
n = uliq −

ṁ′′

�liq
n (5.48)

Même si la vitesse de l’interface n’a de signification physique qu’à l’interface, elle doit être étendue
de manière continue dans tout le domaine afin de résoudre l’équation (5.47) avec un champ de vitesse
uniforme.

5.5.4 Méthode de projection avec une condition de saut sur la vitesse

La première étape consiste à résoudre simultanément l’équation de prédiction pour les deux
champs de vitesse liquide et vapeur ([105], [106],[107]) :

Si � ⩾ 0 : û− un
Δt

= 1
2

(

3anliq − an−1liq
)

+ 1
2

(

ĉliq + cnliq
)

−
(

∇pn

�
+ ��n

�
�Γ − g

)

(5.49a)

Si � < 0 : û− un
Δt

= 1
2

(

3anvap − an−1vap
)

+ 1
2

(

ĉvap + cnvap
)

−
(

∇pn

�
+ ��n

�
�Γ − g

)

(5.49b)

Le terme intermédiaire û est ensuite corrigé pour la première fois par :
u∗ − û
Δt

= +
(

∇pn

�
+ ��n

�
�Γ − g

)

(5.50)

Sachant que la vitesse est discontinue à l’interface, l’extension suivante est réalisée dans la zone «
fantôme » pour u∗ de la phase liquide :

Si � ⩾ 0 : u∗liq = u∗ (5.51a)
Si � < 0 : u∗Gliq = u∗ − ṁ′′

[

1
�

]

Γ
n (5.51b)

et u∗ de la phase vapeur :

Si � ⩾ 0 : u∗Gvap = u∗ + ṁ′′
[

1
�

]

Γ
n (5.52a)

Si � < 0 : u∗vap = u∗ (5.52b)
Une fois les vitesses corrigées la première fois, l’équation de Poisson est ensuite résolue :

Si � ⩾ 0 : ∇ ⋅
(

1
�
∇pn+1

)

=
∇ ⋅ u∗liq
Δt

−∇ ⋅
(

[p]Γn
�

�Γ − g
)

(5.53a)

Si � < 0 : ∇ ⋅
(

1
�
∇pn+1

)

=
∇ ⋅ u∗vap
Δt

−∇ ⋅
(

[p]Γn
�

�Γ − g
)

(5.53b)
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avec la condition de saut en tenant compte de la tension superficielle et du transfert de masse :

[p]Γ = �� −
(

ṁ′′
)2
[

1
�

]

Γ
(5.54)

Finalement, le champ de vitesse est corrigé pour la seconde fois :
un+1 − u∗

Δt
= −

(

∇pn+1

�
+
[p]Γn
�

�Γ − g
)

(5.55)

5.6 Tests de validation

Afin de valider les schémas numériquesmis en jeu, 3 cas tests classiques ont été réalisés et compa-
rés aux solutions analytiques. Les cas tests effectués, qu’ils concernent le phénomène de condensation
ou d’évaporation, permettent d’évaluer les performances des schémas numériques utilisés.

5.6.1 Problème de Stefan 1D

Pour commencer, nous considérons le phénomène de changement de phase pour une interface
plane. Le problème est supposé monodimensionnel. L’approche de Stefan correspond à une modéli-
sation mathématique du suivi de l’interface liquide-vapeur en présence de mécanismes de transfert de
masse. La solution analytique simple est obtenue dans un cas 1D et permet une validation du modèle
numérique.

0 0,01 0,2

0 x (mm)

T
Tsat

Tp
0,01 0,2

(a)

Paramètres Valeur
Lx 0,2 mm
Nx 100
Δt 1 µs
�liq 957,9 kg/m3
�vap 0,5978 kg/m3
�liq 0,282×10−3 kg/ms
�vap 1,227×10−5 kg/ms
�liq 0,679 W/mK
�vap 0,0251 W/mK
cp,liq 4,217×103 J/kgK
cp,vap 2,029×103 J/kgK
Lvap 2,257×106 J/kg

(b)
FIGURE 5.13 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres de simulation

Ce cas test concerne le problème de Stefan 1D pour le phénomène de condensation. Le domaine
de calcul 1D, de longueur 0,2 mm, est fermé d’un côté par une paroi à gauche et reste ouvert à l’autre
extrémité (cf. figure 5.13a). Ce domaine est maillé par un maillage cartésien régulier de 100 éléments.
Dans ce cas test, le fluide de travail utilisé est l’eau à l’état de saturation Tsat = 100 ◦C. Le liquide
à gauche et la vapeur à droite sont séparés par une interface verticale à la position initiale x0 = 0,01
mm. La température initiale de la phase vapeur saturée est T 0(x) = Tsat et celle de la phase liquide
augmente linéairement de Tp = 20 ◦C à Tsat. Les paramètres des simulations et les propriétés physiques
des fluides sont présentés par la figure 5.13b. Le calcul est avancé avec un pas de temps Δt = 1 µs.
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Les résultats numériques sont comparés aux solutions analytiques données par [109] :

�(t) = 2�

√

�liqt
�liqcp,liq

(5.56a)

T (x,t) = Tp +
(Tsat − Tp
erf(�)

)

erf

(

x
2

√

�liqcp,liq
�liqt

)

(5.56b)

avec �(t) et T (x,t) représentant respectivement la position de l’interface et le profil de température dans
le domaine de calcul à l’instant t. La constante � est déterminée en résolvant l’équation transcendante
suivante :

� exp
(

�2
)

erf(�) =
cp,liq(Tsat − Tp)

Lvap
√

�
(5.57)
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(b) Profil de température
à l’instant final t = 0,5 s

FIGURE 5.14 – Comparaison des résultats numériques aux résultats analytiques pour
le problème de Stefan 1D

La figure 5.14a présente l’évolution de la position de l’interface liquide-vapeur en fonction du
temps et la figure 5.14b montre le profil de température dans le domaine de calcul à l’instant final t =
0,5 s. Au fur et à mesure du temps, l’interface se déplace de gauche à droite en raison de l’accumulation
du condensat liquide lors de la condensation. La température augmente presque linéairement de Tp
à Tsat dans la couche du condensat liquide. Les résultats numériques obtenus sont très proches des
résultats analytiques.

5.6.2 Évaporation à un taux de changement de phase constant

Dans ce cas test, un taux constant de changement de phase ṁ′′vap est imposé au niveau de l’inter-
face. Ce cas test consiste à évaluer les performances des schémas numériques utilisés pour imposer la
condition de saut de vitesse à l’interface.

Le domaine de calcul est un carré [0 − 0,01] × [0 − 0,01] m2 et maillé par un maillage cartésien
régulier de 101 × 101 éléments. Un cercle de vapeur d’un rayon R0 = 0,001 m est mis au centre du
domaine de calcul et immergé dans le liquide, comme le montre la figure 5.15a.

La force gravitationnelle est négligée afin d’annihiler la pesanteur et la flottabilité s’exerçant sur le
cercle de vapeur. Les paramètres des simulations et les propriétés physiques des fluides sont présentés
figure 5.15b. Un taux constant de changement de phase ṁ′′vap = 0,1 kg/m2s est imposé à l’interface, la
valeur de ṁ′′vap est positive car il s’agit d’un problème d’évaporation.
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x

y

0,010,0050

0,01

0,005
R0 = 0,001

(a)

Paramètres Valeur
Lx ×Ly 0,01 × 0,01 m2
Nx ×Ny 101 × 101
Δt 1 µs
�liq 1000 kg/m3
�vap 1 kg/m3
�liq 0,001 kg/ms
�vap 1,78 × 10−5 kg/ms
� 0,07 N/m
ṁ′′ 0,1 kg/m2s

(b)
FIGURE 5.15 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres de simulation

Le calcul est avancé avec un pas de temps Δt = 1 µs. La solution numérique est comparée à celle
analytique [108] donnée par :

R(t) = R0 +
ṁ′′vapt
�vap

(5.58)

La figure 5.16a présente la topologie du cercle à l’instant final t = 1ms et la figure 5.16b montre
l’évolution de son rayon en fonction du temps.
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(a) Topologie du cercle de vapeur
à l’instant final t = 0,001 s
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(b) Évolution de R(t)∕R0 en fonction du temps
FIGURE 5.16 – Comparaison des résultats numériques aux résultats analytiques pour

le problème d’évaporation à un taux de changement de phase constant

Le cercle de vapeur maintient sa position initiale et sa topologie circulaire. Au fur et à mesure
du temps, le cercle voit son rayon augmenter en raison de l’évaporation du liquide. Il est clair que le
rayon du cercle augmente de manière linéaire en fonction du temps et son évolution est prédite avec
une précision élevée.

5.6.3 Évaporation d’une bulle de vapeur dans le liquide surchauffé

Dans ce cas test, les effets thermiques sont introduits et le taux de changement de phase est
directement déduit de la couche limite thermique autour de la bulle à l’aide du modèle d’interface
raide. Ce cas test permet d’évaluer la précision du calcul lorsque les effets thermiques et les effets
dynamiques sont couplés.
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Le domaine de calcul est un carré [0− 0,012] × [0− 0,012]m2 et maillé par un maillage cartésien
régulier. Un cercle de vapeur d’un rayon R0 = 0,001 m est mis au centre du domaine de calcul et
immergé dans le liquide, comme le montre la figure 5.17a. Les paramètres des simulations et les
propriétés physiques des fluides sont présentés par la figure 5.17b.

x

y

0,0120,0060

0,012

0,006
R0 = 0,001

(a)

Paramètres Valeur
Lx ×Ly 0,012 × 0,012 m2
Nx ×Ny 128 × 128 et 257 × 257
Δt 1 µs
�liq 958 kg/m3
�vap 0,59 kg/m3
�liq 2,82 × 10−4 kg/ms
�vap 1,23 × 10−6 kg/ms
� 0,059 N/m
Tsat 100 ◦C
T∞ 103 ◦C

(b)
FIGURE 5.17 – Caractéristiques du domaine de calcul et paramètres des simulation

Pour étudier l’influence du maillage, le calcul est avancé avec un pas de temps Δt = 1 µs pour
deux maillages différents, à savoir 129 × 129 éléments et 257 × 257 éléments. La solution numérique
est comparée à celle obtenue analytiquement donnée par ([108] [93]) :

R(t) = 2�

√

�liqt
�liqcp,liq

(5.59)

où la constante � est déterminée à partir de l’équation transcendante suivante :
�liqcp,liq

(

T∞ − Tsat
)

�vap
[

Lvap +
(

cp,liq − cp,vap
) (

T∞ − Tsat
)] = 2�2 ∫

1

0
exp

[

−�2
(

(1 − x)−2 − 2(1 −
�vap
�liq

)x− 1
)]

dx

(5.60)
La figure 5.18a présente la topologie du cercle à l’instant final t = 0,02 s et la figure 5.18b montre

l’évolution de son rayon en fonction du temps.
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FIGURE 5.18 – Comparaison des résultats numériques aux résultats analytiques
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Le cercle de vapeur maintient sa forme circulaire lors du changement de phase. Comme le liquide
se transforme en vapeur, le diamètre du cerle augmente au cours du temps. De plus, cette augmentation
est quasiment linéaire pour les deux maillages différents. Les résultats numériques sont confrontés
au résultat analytique donnée par l’équation (5.59). Il est clair que le maillage le plus fin (257 × 257)
permet d’obtenir des informations plus proche de la solution analytique que le maillage grossier (129×
129). En effet, plus le maillage est fin à l’interface, plus le terme source calculé est précis.

5.7 Conclusion partielle

La résolution numérique de l’équation du bilan de conservation de l’énergie a été mise en place
dans le code DFMVOF et validée par les cas test classiques. Parmi les modèles de changement de
phase, le modèle d’interface raide est retenu pour la détermination du débit surfacique de transfert de
masse au niveau de l’interface.

Finalement, font de ces nombreuses validations via les différents cas tests effectués, nous sommes
désormais armés avec différents outils de simulation mis en place dans le code DFMVOF pour tenter
de simuler en définitive la condensation de vapeur dans un mini-canal. C’est l’objet de notre dernier
chapitre de ce mémoire.
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Chapitre 6

Simulation numérique de la condensation
dans un mini-canal
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Ce dernier chapitre présente les travaux numériques de simulation des phénomènes physiques qui
ont été identifiés sur le banc d’essais expérimental. Les calculs numériques reposent sur la méthode
CLSVOF et la prise en compte du tranfert de masse à l’interface décrites précédemment dans les
chapitres 4 et 5, respectivement.

Dans un premier temps, un teme source moyen et constant, calculé à partir des conditions d’es-
sais expérimentaux, est utilisé pour les simulations des écoulements à poches, à bouchons et à bulles.
Ensuite, le terme source est calculé directement à partir du champ de température pour simuler l’écou-
lement annulaire. Les résultats numériques obtenus sont comparés qualitativement à ceux obtenus de
manière expérimentale. Les calculs numériques doivent permettre d’appréhender de plus en plus fi-
nement les mécanismes physiques mis en jeu lors de la condensation. Voyons ce qu’il en est.
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6.1 Introduction

Au cours de la condensation dans une conduite, la topologie d’écoulements évolue en fonction
du titre de vapeur. En effet, pour notre configuration de référence (G = 74,2 kg/m2s et TR = 100
◦C), le régime annulaire a été observé pour le titre de vapeur x supérieur à 0,06 et les régimes à
bouchons, à poches et à bulles ont été identifiés pour x inférieur à 0,06. D’un point de vue numérique,
l’apparition d’un film liquide de condensat sur la paroi et le changement d’un régime vers l’autre
peuvent s’expliquer par le transfert de masse entre la phase vapeur et la phase liquide au niveau de
l’interface. L’objectif de ce chapitre est alors de s’intéresser à la simulation numérique des différents
régimes de condensation dans un mini-canal et de les comparer qualitativement avec les résultats
expérimentaux obtenus sur notre banc d’essais (cf. chapitre 3).

La figure 6.1a présente la géométrie du domaine de calcul et les conditions aux limites imposées.
Le domaine de calcul est un domaine rectangulaire de tailleLx ×Ly ×Lz et discrétisé enNx ×Ny ×Nz
mailles régulièrement espacées. Le canal est orienté suivant l’axe Ox avec une condition de vitesse
imposée en entrée.

Lx

Ly

Lz Entrée/Sortie
Paroi verticale
Paroi horizontale

z

yx

(a) Caractéristiques du domaine de calcul

Paramètres Valeur
�liq − �vap 957,9 kg/m3 − 0,5978 kg/m3
�liq − �vap 0,282 × 10−3 kg/ms − 1,227 × 10−5 kg/ms
� 0,059 N/m
�liq − �vap 0,679W/mK − 0,0251W/mK
cp,liq − cp,vap 4217 J/kgK − 2029 J/kgK
Lvap 2,257 × 106 J/kg

(b) Propriétés thermophysiques de l’eau saturée (Tsat = 100 ◦C)
FIGURE 6.1 – Domaine de calcul et propriétés thermophysiques de l’eau saturée

À la sortie de la conduite, la pression de référence est imposée comme condition aux limites.
Le canal est délimitée par les parois latérales (verticales) sur lesquelles les conditions aux limites
particulières sont appliquées. L’ensemble des résultats numériques présentés dans ce chapitre se limite
à une approche 2D et cartésienne. Le plan de simulation correspond au plan médian du tube. En
effet, faute de temps, l’implémentation des modèles à frontière immergée n’a pas pu être effectuée
limitant ainsi l’exploitation numérique. La géométrie a forcément un impact sur le développement des
écoulements mais notre idée est d’apporter un éclairage qualitatif sur les écoulements. De plus, les
temps de calcul sont déjà conséquents en régime cartésien : cela aurait nécessité encore plus de temps
de calcul en géométrie de type cylindrique, conformément aux travaux expérimentaux menés.

Dans le cas d’un calcul 2D, les conditions aux limites de type « paroi », i.e. aucune composante
normale de vitesse, sont imposées aux 2 parois horizontales et celles de type « symétrie », i.e. aucun
gradient de vitesse, sont appliquées aux 2 parois verticales. Dans le cadre de ce chapitre, la vapeur
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d’eau saturée se condense à la température de saturation de 100 ◦C. La figure 6.1b présente les pro-
priétés thermophysiques de l’eau saturée (liquide et vapeur) à la température de saturation de 100 ◦C.
Ces paramètres sont supposés constants au cours des simulations.

6.2 Analyse numérique des écoulements à poches, à bouchons et à bulles

Les régimes à poches, à bouchons et à bulles sont les dernières topologies d’écoulement observées
avant que la vapeur soit entièrement condensée. La simulation de la condensation de ces structures de
vapeur permet d’appréhender les mécanismes de transfert de masse et de quantité de mouvement qui
régissent les écoulements. Ces mécanismes permettent d’expliquer différentes topologies d’écoule-
ment identifiées lors de la condensation. La configuration de référence (G = 74,2 kg/m2s et TR = 100
◦C) est retenue afin d’analyser ces régimes d’écoulement.

6.2.1 Domaine de calcul, conditions initiales et conditions aux limites imposées

Dans le cadre de nos simulations, nous nous intéressons aux aspects qualitatifs dans le but d’iden-
tifier numériquement la transition des régimes d’écoulement. Ainsi, la taille du domaine de calcul ainsi
que les conditions aux limites imposées sont choisies arbitrairement en se basant sur nos conditions ex-
périmentales. L’objectif est de simuler numériquement la topologie d’écoulements et les phénomènes
physiques rencontrés au cours de l’expérience.

6.2.1.a Domaine de calcul et conditions initiales

La figure 6.2 illustre les caractéristiques du domaine de calcul et des conditions initiales imposées
pour trois configurations de simulation numérique étudiée différentes. Le domaine de calcul est un
canal de taille 3 × 0,1 × 60 mm3 et discrétisé en 60 × 2 × 1200 mailles régulièrement espacés. La
hauteur du canal est égale au diamètre du tube interne de l’échangeur, soit 3 mm. Sa longueur est 20
fois plus élevée que sa hauteur, ce qui permet de suivre l’évolution de la topologie de l’interface au fil
du temps.

La figure 6.2 présente les conditions initiales de topologie d’écoulements pour 3 configurations
de simulation différentes. Ces 3 configurations de simulation numérique sont mises en œuvre pour
étudier la condensation et la coalescence des écoulements à poches, à bouchons et à bulles.

60 mm 0
0
3 mm

(a) Condensation d’une poche de vapeur

60 mm 0
0
3 mm

2 1
(b) Coalescence et condensation de deux poches de vapeur

60 mm 0
0
3 mm

2 14 3
(c) Condensation des régimes d’écoulement à poches, à bouchons et à bulles

FIGURE 6.2 – Caractéristiques du domaine de calcul et conditions initiales de la topo-
logie d’écoulements de trois configurations de simulation numérique étudiées
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Pour le premier cas, une poche de vapeur d’une longueur de 15 mm est immergée dans le liquide
et est placée près de l’entrée du canal (cf. figure 6.2a). Pour le deuxième cas, deux poches identiques
de vapeur, numérotées 1 et 2 , d’une longueur de 10 mm chacune sont immergées dans le liquide et
sont placées près de l’entrée du canal (cf. figure 6.2b). Les poches sont sur le point de se rencontrer,
elles sont alors placées très proches l’une de l’autre mais elles ne sont pas en contact. Pour le troisième
cas, deux poches de vapeur (numérotées 1 et 2 ) et deux bulles de vapeur (numérotées 3 et 4 ) sont
immergées dans le liquide et placées près de l’entrée du canal (cf. figure 6.2c).

6.2.1.b Conditions aux limites

Nos simulations numériques ont pour objectif de suivre la condensation des structures de vapeur
en fonction du temps en étudiant leur topologie et le champ de vitesse associé. Rappelons que nous
n’étudions pas la formation et le développement des écoulements à poches, à bouchons et à bulles en-
trant dans le domaine de calcul. Ainsi, ces structures de vapeur sont supposées pré-exister à l’intérieur
du domaine de calcul et mises en mouvement par un débit constant du liquide imposé en entrée. Dans
nos conditions d’essais expérimentales, l’écoulement du condensat liquide est laminaire. Un profil de
vitesse parabolique est alors imposé en entrée du domaine de calcul : la vitesse est nulle aux parois et
augmente progressivement pour atteindre une vitesse maximale u0 au centre du canal (cf. figure 6.3).
En sortie du domaine de calcul, la pression de référence (1 bar) est imposée comme condition aux
limites.

60 mm 0
0
3 mmu0pref ṁ′′vap

FIGURE 6.3 – Caractéristiques des conditions aux limites imposées

Pour tenir compte de la condensation, un taux moyen de changement de phase ṁ′′vap est imposé
au niveau de l’interface directement issu des données expérimentales. L’objectif de ces simulations
est de souligner qualitativement le rôle que joue le transfert de masse sur le changement de phase et
sur la topologie d’écoulements. Ainsi, dans un premier temps, ṁ′′vap est une valeur moyenne constante
à l’interface liquide-vapeur et peut être déduite des conditions d’essais expérimentales.

Prenons le cas où le titre de vapeur x en sortie du condenseur N◦1 égal à 0,01 (cf. § 3.1.1) :
les poches, les bouchons et les bulles de vapeur ont été identifiés au niveau du tube en verre transpa-
rent. Dans ce cas, la majorité de la vapeur d’eau (99%) se condense au niveau du condenseur N◦1,
la longueur de condensation l est donc approximativement égale à celle du condenseur, soit 0,8 m.
L’ordre de grandeur de ṁ′′vap et celui de u0 peuvent être estimés en se basant sur les conditions d’essais
expérimentales :

∙ Par rapport à ṁ′′vap, l’objectif est de déterminer un taux moyen de changement de phase en sup-
posant que la vapeur est entièrement condensée au sein du condenseur N◦1, i.e. la longueur de
condensation l est égale à 0,8 m. Rappelons que le modèle d’interface raide est retenu et im-
plémenté dans notre code de calcul numérique (cf. § 5.2.3). Dans ce modèle, le flux de chaleur
q̇′′Γ traversant l’interface Γ permet de changer la phase des fluides au niveau de l’interface. Le
taux surfacique de changement de phase s’écrit donc :

ṁ′′vap =
q̇′′Γ
Lvap

(6.1)

À partir de la visualisation expérimentale des écoulements (cf. § 3.1.1), nous avons pu confirmer
que le régime annulaire a lieu dans une plage de titre assez large allant de 0,06 à 0,8. Ce régime
est caractérisé par une fine couche de liquide s’écoulant le long de la paroi, dont la surface
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d’échange totale peut être grossièrement estimée par AΓ = �Dil. Le flux moyen de chaleur est
donc calculé par :

q̇′′Γ =
ṁvapLvap
AΓ

=
ṁvapLvap
�Dil

(6.2)
D’où :

ṁ′′vap = −
q̇′′Γ
Lvap

= −
ṁvap
�Dil

(6.3)

où le signe négatif indique qu’il s’agit d’un terme source pour le transfert de masse de la phase
vapeur vers la phase liquide (i.e. de la condensation).

∙ En ce qui concerne u0, cette vitesse peut se déterminer à l’aide de la vitesse moyenne u. Son
expression est donnée pour le canal 2D [110] comme suit :

u0 =
3
2
u (6.4)

où u est calculée à partir du débit massique des fluides. Nous pouvons recourir à la vitesse
superficielle de la phase pour déterminer u. Au cours du changement de phase, les vitesses
superficielles jliq de la phase liquide et jvap de la phase vapeur ne sont pas nécessairement égales.
Ces vitesses sont définies par le rapport du débit volumique des fluide sur la section droite du
canal et peuvent s’écrire en fonction de la vitesse massique G et du titre de vapeur x ([6], [111],
[12]) :

jvap =
Gx
�vap

(6.5a)

jliq =
G(1 − x)
�liq

(6.5b)

Pour résumer, dans notre cas de référence : G = 74,2 kg/m2s, x = 0,01, ṁvap = 0,52 g/s, Di = 3
mm et l = 0,8 m. En appliquant les équations (6.3) et (6.5), nous obtenons l’ordre de grandeur des
paramètres suivants : ṁ′′vap = −0,07 kg/m2s, jvap = 1,23 m/s et jliq = 0,076 m/s. La vitesse moyenne
u imposée en entrée du domaine de calcul est alors choisie telle que jliq ⩽ u ⩽ jvap.

6.2.2 Condensation d’une poche de vapeur

L’idée est de suivre le déplacement d’une poche de vapeur pour deux vitesses différentes en
entrée du canal tout en gardant le même taux de changement de phase, i.e. ṁ′′vap = −0,07 kg/m2s.
L’objectif est d’étudier l’influence de la vitesse de déplacement sur l’évolution de la topologie de la
poche (jliq ⩽ u ⩽ jvap). Dans le premier cas, u = 1 m/s, la vitesse maximale u0 est égale à 1,5 m/s.
Dans le deuxième cas, u = 0,33 m/s, la vitesse maximale u0 est égale à 0,50 m/s, i.e. trois fois plus
petite que celle du premier cas. Pour les deux cas, le pas de temps de calcul Δt est égal à 0,5 µs afin
d’assurer la convergence des calculs numériques.

6.2.2.a u0 = 1,5 m/s

La figure 6.4 présente l’évolution, en fonction du temps à partir de l’instant initial t0, de la to-
pologie de la poche de vapeur (en haut) et des profils de vitesse des phases le long du canal (en bas)
pour u0 = 1,5 m/s. Selon la position axial, on peut avoir soit du liquide pur, soit de la vapeur pure,
soit l’interface : les profils de vitesse décrivent localement le comportement dynamique des phases
considérées. Les résultats numériques obtenus sont montrés à intervalle de temps régulier de 5 ms.
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(a) t0 = 0

(b) t0 + 5 ms

(c) t0 + 10 ms

(d) t0 + 15 ms

(e) t0 + 20 ms

(f) t0 + 25 ms

(g) t0 + 30 ms

(h) t0 + 35 ms

(i) t0 + 40 ms

(j) t0 + 45 ms

FIGURE 6.4 – Évolution spatiale de la topologie de la poche de vapeur et des profils
de vitesse le long du canal (u0 = 1,5 m/s) à différents instants

La poche se déplace dans le même sens que l’écoulement, de sa position initiale à droite vers la
sortie du canal à gauche, et sa taille diminue au cours du temps car la vapeur se transforme en liquide
par condensation (cf. figures 6.4a-6.4d). Au fur et à mesure que la vapeur se condense, la poche évolue
vers un bouchon (cf. figures 6.4e-6.4g) puis une bulle (cf. figures 6.4h-6.4i). Le diamètre de la bulle
diminue jusqu’à ce que la vapeur se transforme totalement en liquide à l’instant t0 + 45 ms (cf. figure
6.4j).
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Par rapport aux vitesses des phases, tout d’abord, nous nous intéressons au profil de vitesse en
sortie du domaine de calcul. Rappelons qu’un profil de vitesse parabolique (u0,e = 1,5m/s) est imposé
en entrée et une pression de référence (1 bar) est imposée en sortie. La figure 6.4 montre que le profil
de vitesse est également parabolique en sortie.

L’évolution en fonction du temps de la valeur maximale u0,s de ce profil est montré par la figure
6.5a où u0,s se matérialise par des cercles de couleur noire. La vitesse u0,s augmente au fur et à mesure
que la vapeur se condense, et atteint sa valeur maximale égale à u0,e lorsque la poche de vapeur se
transforme entièrement en liquide (t = t0 + 45 ms).
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FIGURE 6.5 – Évolution de la vitesse maximale en fonction du temps et illustration
d’une composante de vitesse du liquide en sortie du canal

Pour expliquer l’évolution de u0,s en fonction du temps, prenons un simple exemple dans lequel la
condensation s’effectue dans un canal rectangulaire scellé à une extrémité (cf. figure 6.5b). À l’instant
initial t0, une poche de vapeur est immergée dans le liquide et commence à se condenser. À l’instant
t1, la poche initiale s’est transformée en une bulle. Le volume initial de la poche de vapeur est réduit
et remplacé par le liquide. La masse totale des fluides augmente dans le domaine car la densité du
liquide est plus importante que la densité de la vapeur. Or, selon le principe de la conservation de la
masse, aucune matière n’est perdue et aucune matière n’est créée. Ainsi, un écoulement de liquide
entre dans le domaine de calcul pour compenser la perte du volume de vapeur. Nous précisons que le
terme source ṁ′′vap rajouté dans les équations directrices ne signifie pas que la matière se crée ou se
perd dans le domaine de calcul. En fait, ṁ′′vap indique le débit surfacique de la vapeur transformée en
liquide en passant l’interface.

Revenons à notre problème de simulation dans lequel un profil de vitesse est imposé en entrée du
domaine de calcul (cf. figure 6.5c). Le débit du liquide entrant dans le canal est fixé par la condition
aux limites imposée. Si la condensation n’a pas lieu, le débit du liquide en sortie est égal au débit en
entrée. Dans notre cas, la condensation engendre une composante supplémentaire de vitesse du liquide
en sortie, ce qui permet de compenser la réduction du volume de la poche de vapeur. La superposition
des vitesses ici induit une diminution de vitesse du liquide en sortie par rapport à celle imposée en
entrée. Donc, la vitesse maximale u0,s est moins élevé que u0,e dans un premier temps. La vitesse u0,s
augmente donc, jusqu’à ce que la vapeur soit complètement condensée, pour atteindre u0,e. Une fois
la vapeur complètement condensée, u0,s est égal à u0,e.

La figure 6.6a présente un zoom du champ de vitesse de la simulation à t0 + 15 ms présenté
précédemment par la figure 6.4d. À l’intérieur de la poche de vapeur, les profils de vitesse varient le
long de sa longueur. En effet, le champ de vitesse est plus ou moins homogène en queue de la poche,
tandis que le profil de vitesse semble plutôt parabolique à la tête de la poche.
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QueueTête

(a) Champ de vitesse

(b) Profils de vitesse
FIGURE 6.6 – Vue de détail de la vitesse des phases à l’instant t0 + 15 ms

Voyons plus en détail le champ de vitesse autour de la poche à l’instant t0 + 15 ms. À la tête de
la poche, la vitesse du liquide est nulle aux parois et maximale au centre, ce qui permet d’expliquer
la forme parabolique de l’interface comme le montre la figure 6.6b. En queue de la poche, l’interface
est plus plane en raison de l’homogénéité du champ de vitesse. De plus, deux zones de recirculation
sont présentes dans le sillage du fluide, au niveau des parois haute et basse du domaine. Cela pourrait
s’expliquer par l’effet d’« aspiration » du passage de la bulle de vapeur.

Les résultats numériques obtenus sont confrontés à ceux issus de nos essais expérimentaux (cf.
figure 6.7), dans lesquels les écoulements à poches (cf. figure 6.7a), à bouchons (cf. figure 6.7b) et à
bulles (cf. figure 6.7c) ont été identifiés pour le titre de vapeur égal à 0,01.

(a) Écoulement à poches

(b) Écoulement à bouchons

(c) Écoulement à bulles
FIGURE 6.7 – Topologie d’écoulements observés pour le titre de vapeur égal à 0,01

Les résultats numériques sont en accord qualitatif avec les résultats expérimentaux. Cette com-
paraison est relative puisque les calculs numériques sont en 2D et les clichés ont été pris pour les
écoulements en 3D. Néanmoins, cela ne nous empêche pas de compléter notre compréhension sur
les mécanismes physiques de condensation. Pour cela, nous simulons avec le seconde vitesse initiale
d’écoulement.

6.2.2.b u0 = 0,50 m/s

À la différence du cas précédent, la vitesse maximale u0 à l’entrée du canal est baissée de 1,5
à 0,5 m/s. L’évolution de la topologie de la poche de vapeur et des profils de vitesse des phases en
fonction du temps est présentée sur la figure 6.8.
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(a) t0 = 0

(b) t0 + 5 ms

(c) t0 + 10 ms

(d) t0 + 15 ms

(e) t0 + 20 ms

(f) t0 + 25 ms

(g) t0 + 30 ms

(h) t0 + 35 ms

(i) t0 + 40 ms

(j) t0 + 45 ms

FIGURE 6.8 – Évolution de la topologie d’une poche de vapeur en fonction du temps
(u0 = 0,50 m/s)

De manière similaire au cas précédent, le volume de la poche diminue progressivement en fonc-
tion du temps. En effet, au fur et à mesure que la vapeur se condense, la topologie de la poche évolue
également vers un bouchon (cf. figures 6.8d−6.8e) puis ensuite vers une bulle (cf. figures 6.8f−6.8j) se
déplaçant dans le sens de l’écoulement. La bulle est collée à la paroi haute sous l’effet de la flottabilité.
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Nous nous intéressons au profil de vitesse en sortie du domaine de calcul. La figure 6.9a présente
l’évolution de la vitesse maximale u0,s en sortie du domaine de calcul.
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FIGURE 6.9 – Évolution de la vitesse maximale en fonction du temps

La vitesse u0,s augmente au fur et à mesure que la vapeur se condense. Cela s’explique également
par le fait que l’écart du débit de liquide entre l’entrée et la sortie permet de compenser la réduction
du volume de la poche de vapeur. Plus le débit de liquide est faible en entrée, plus ce phénomène
est prononcé. Cela engendre alors un mouvement à contre-courant des fluides au niveau des parois,
notamment dans la zone entre la tête de la poche de vapeur et la sortie du canal (cf. figures 6.9b et
6.9c). Les résultats numériques obtenus permettent d’expliquer la topologie d’écoulements observés
à quelques minutes après le démarrage du système (cf. § 3.1.1).

(a) t0 = 0 (f) t0 + 25 ms

(b) t0 + 5 ms (g) t0 + 30 ms

(c) t0 + 10 ms (h) t0 + 35 ms

(d) t0 + 15 ms (i) t0 + 40 ms

(e) t0 + 20 ms (j) t0 + 45 ms

FIGURE 6.10 – Exemple d’évolution de la topologie d’une poche de vapeur se déplaçant à une
vitesse relativement faible

Pour rappel, l’écoulement s’organise sous forme de poches de vapeur dont le volume diminue au
cours du temps. À ce moment, la vitesse des phases commence à augmenter progressivement jusqu’à
ce que le régime stationnaire soit établi. Un exemple est présenté sur la figure 6.10. La poche de
vapeur voit sa longueur diminuer (cf. figures 6.10a−6.10e). Ensuite, la poche évolue vers un bouchon
(cf. figures 6.10f−6.10h) avant de se transformer en une bulle (cf. figures 6.10i−6.10j).
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La bulle de vapeur est collée à la paroi haute du tube sous les effets de flottabilité. La poche
de vapeur circulant à une vitesse relativement faible permet d’observer l’évolution de la topologie
d’écoulements le long du tube en verre transparent. Suivons le déplacement des deux points A et B à
deux extrémités de la poche. Il est clair que le pointB se déplace plus vite que le pointA car à l’instant
t0 + 20 ms, les points A et B se déplacent respectivement en A′ et B′ avec [BB′] ≈ 3[AA′]. À l’aide
des résultats de simulation numérique, l’écart de vitesse entre les points A et B peut s’expliquer en
raison du changement de phase. Ainsi, les résultats numériques sont relativement cohérents avec les
résultats expérimentales par rapport à l’évolution de la topologie d’écoulements.

6.2.3 Coalescence et condensation de deux poches de vapeur

Nous nous intéressons désormais à l’étude de l’interaction entre deux poches de vapeur. La simu-
lation numérique permet de mieux comprendre ce phénomène physique de coalescence, fréquemment
rencontré pour les titres de vapeur inférieurs à 0,06. Deux poches de vapeur sont placées initialement
l’une à côté de l’autre, près de l’entrée du canal. Le taux de changement de phase ṁ′′vap et la vitesse du
liquide maximale u0 en entrée sont respectivement de −0,07 kg/m2s et de 1,5 m/s. Le pas de temps de
calcul Δt est égal à 0,5 µs.

La figure 6.11 présente l’évolution, en fonction du temps à partir de l’instant initial t0, de la
topologie de la poche de vapeur (à gauche) et des profils de vitesse des phases le long du canal (à
droite).

00,0150,03

12
00,0150,03

(a) t0 = 0

00,0150,03 00,0150,03

(b) t0 + 1,5 ms

00,0150,03 00,0150,03

(c) t0 + 3 ms

00,0150,03 00,0150,03

(d) t0 + 4,5 ms

00,0150,03 00,0150,03

(e) t0 + 6 ms

00,0150,03 00,0150,03

(f) t0 + 7,5 ms

00,0150,03 00,0150,03

(g) t0 + 9 ms

00,0150,03 00,0150,03

(h) t0 + 10,5 ms
FIGURE 6.11 – Coalescence de deux poches de vapeur (num.)
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La poche de vapeur 1 se déplace plus vite que la poche de vapeur 2 car la vitesse du liquide en
entrée est plus élevée que celle en sortie, comme le montrent les paragraphes précédents. La coales-
cence des poches a lieu donc 3 ms après l’instant initial t0 (cf. figure 6.11c) : 2 poches fusionnent lors
d’un contact pour former une seule poche. Au niveau du point de collision apparaît une « vague » se
propageant dans le même sens que l’écoulement. Voyons plus en détail les profils de vitesse le long
de la poche comme le montre la figure 6.12.

FIGURE 6.12 – Vue en détail du champ de vitesse à l’instant t0 + 9 ms

La vitesse de la vapeur relativement plutôt homogène en queue et parabolique à la tête de la
poche. Néanmoins, au niveau de l’endroit où la vague atteint son sommet, le mouvement de la vapeur
est accéléré (cf. figure 6.12). Cela est dû au fait que la génération des vagues du film liquide réduit
remarquablement la section de passage, la vapeur voit donc sa vitesse augmenter selon le principe de
conservation de la masse.

Les résultats numériques obtenus sont confrontés à nos résultats expérimentaux. La coalescence
des deux poches de vapeur est montrée par la figure 6.13.

(a) t0 = 0 (e) t0 + 6,0 ms

(b) t0 + 1,5 ms (f) t0 + 7,5 ms

(c) t0 + 3,0 ms (g) t0 + 9,0 ms

(d) t0 + 4,5 ms (h) t0 + 10,5 ms

FIGURE 6.13 – Exemple d’évolution de la coalescence de deux poches de vapeur (exp.)

La collision entre ces deux poches est observée à l’instant t0+4,5ms (cf. figure 6.13d). Les onde-
lettes se créent au niveau de l’interface et se déplacent suivant l’écoulement (cf. figure 6.13e−6.13f).
Ainsi, les résultats numériques sont en accord qualitatif avec les résultats expérimentaux. Par exemple,
on note que la queue de la poche de vapeur présente expérimentalement une forme « swirlée » (cf.
figure 6.13f) qu’on retrouve sur la figure 6.12. La simulation numérique permet cependant de décrire
le champ de vitesse des phases, ce qui n’a pas pu être réalisé sur le plan expérimental.

6.2.4 Condensation des régimes d’écoulement à poches, à bouchons et à bulles

Nos résultats expérimentaux montrent également que les régimes à poches, à bouchons et à bulles
peuvent être observés simultanément. La condensation de la vapeur pour ces régimes peut être numé-
riquement simulée afin de compléter la compréhension des mécanismes de condensation mis en jeu
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pour ce type d’écoulement. Deux poches et deux bulles de vapeur sont immergées dans le liquide et
placées près de l’entrée du canal. La taux de changement de phase ṁ′′vap et la vitesse du liquide maxi-
male u0 en entrée sont respectivement de −0,07 kg/m2s et de 1,5 m/s. Le pas de temps de calcul Δt
est égal à 0,5 µs.

La figure 6.14 présente l’évolution de la topologie d’écoulements et celle des profils de vitesse des
phases, en fonction du temps à partir de l’instant initial t0. Dans ce cas, il n’y a aucune interaction entre
les structures de vapeur puisque ces dernières sont placées suffisamment séparées les unes des autres.
Les structures de vapeur se déplacent dans le sens de l’écoulement et voient leur volume diminuer
jusqu’à ce que la vapeur se transforme totalement en liquide.

1234

(a) t0 = 0

(b) t0 + 5 ms

(c) t0 + 10 ms

(d) t0 + 15 ms

(e) t0 + 20 ms

(f) t0 + 25 ms

(g) t0 + 30 ms

(h) t0 + 35 ms

(i) t0 + 40 ms

FIGURE 6.14 – Évolution de la topologie d’écoulements en fonction du temps
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Les poches 1 et 2 de forme allongée voient leur volume décroitre de t = t0 jusqu’à t = t0 + 25
ms et prennent plutôt une forme de bulle : à t = t0 + 25 ms pour la poche 1 et à t = t0 + 15 ms
pour la poche 2 . Ensuite, elles décroissent, se rapprochent de la face supérieure de la conduite puis
disparaissent. En ce qui concerne les bulles 3 et 4 , on observe les mêmes phénomènes pour les
poches 1 et 2 lorsqu’elle sont devenues des bulles.

Les résultats numériques obtenus sont confrontés à nos résultats expérimentaux. La figure 6.15
montre une poche et une bulle de vapeur se déplaçant le long du tube de visualisation. La poche et
la bulle ne sont pas en interaction l’une avec l’autre. Il est clair que leur volume diminue au fur et
à mesure du temps, la longueur de la poche et le diamètre de la bulle diminuent, ce qui permet de
s’assurer de la cohérence entre les résultats numériques et expérimentaux.

(a) t0 = 0 (f) t0 + 25 ms

(b) t0 + 5 ms (g) t0 + 30 ms

(c) t0 + 10 ms (h) t0 + 35 ms

(d) t0 + 15 ms (i) t0 + 40 ms

(e) t0 + 20 ms (j) t0 + 45 ms

FIGURE 6.15 – Exemple d’évolution de la topologie d’écoulements en fonction du temps (exp.)

Pour résumer, les simulations numériques des écoulements à poches, à bouchons et à bulles per-
mettent de mettre en lumière les mécanismes de condensation mis en jeu. Ces régimes d’écoulements
peuvent exister simultanément :

∙ Au cas où aucune interaction ne se produit entre les structures de vapeur, le régime à poches
évolue progressivement vers ceux à bouchons puis à bulles avant que la vapeur ne se transforme
totalement en liquide.

∙ Au cas où apparaît la coalescence des poches, les vagues sont produites à l’interface liquide-
vapeur et entraînées par l’écoulement de vapeur, dont la vitesse est importante au niveau de leur
sommet.

6.3 Analyse numérique du régime annulaire

L’écoulement annulaire se caractérise par un film liquide laminaire ou faiblement turbulent s’écou-
lant le long de la paroi. Les figures 6.16a et 6.16b rappellent la topologie de ce type d’écoulements
pour les titres de vapeur de 0,10 et de 0,32, respectivement, obtenus expérimentalement dans le cas
de référence. Ici, le régime annulaire s’organise sous forme de vagues [7] à l’interface liquide-vapeur
se développant et se déplaçant dans le sens de l’écoulement. L’épaisseur moyenne du film liquide est
fonction du titre de vapeur. En effet, plus le titre de vapeur est proche de 0, plus l’épaisseur du film
liquide devient importante car il y a de plus en plus de vapeur qui s’est condensée.
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t0

t0 +Δt

t0 + 2Δt

t0 + 3Δt

(a) x = 0,10

t0

t0 +Δt

t0 + 2Δt

t0 + 3Δt

(b) x = 0,32
FIGURE 6.16 – Exemple d’évolution du régime annulaire en fonction du temps (exp.)

De manière similaire au cas précédent, les calculs numériques s’effectuent dans un domaine de
taille 3× 0,1× 60mm3 et discrétisé en 60× 2×1200mailles régulièrement espacés. L’idée est de faire
entrer la vapeur dans le domaine de calcul et d’étudier les mécanismes physiques de condensation mis
en jeu, notamment l’influence de son mouvement sur le film liquide. Pour ce faire, nous allons choisir
les conditions initiales et les conditions aux limites adéquates permettant de simuler la condensation
d’un écoulement de vapeur à l’intérieur du tube. Deux conditions initiales différentes sont retenues
pour effectuer les calculs : le domaine de calcul est initialement rempli soit par le liquide, soit par la
vapeur. Les conditions aux limites sont choisies en fonction des conditions initiales.

6.3.1 Domaine de calcul initialement rempli par le liquide

6.3.1.a Conditions initiales et conditions aux limites

La figure 6.17 présente le domaine de calcul ainsi que les conditions initiales et aux limites im-
posées.

60 mm 0
0
3 mm

(a) Conditions initiales

60 mm 0
0
3 mmpref u0

(b) Conditions aux limites
FIGURE 6.17 – Domaine de calcul initialement rempli par le liquide
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Le domaine de calcul est initialement rempli par le liquide, sauf en entrée où est placée une
demi-bulle de vapeur (cf. figure 6.17a) dont le diamètre (2,8 mm) est légèrement inférieur à la hauteur
du canal (3 mm). En effet, l’initialisation d’une telle structure de vapeur en entrée permet d’une part
d’initialiser un film liquide d’une épaisseur de 0,1 mm en entrée du domaine de calcul. D’autre part,
cela permet également d’imposer une vitesse de vapeur comme condition aux limites en entrée car la
phase vapeur est initialisée auparavant ici.

Par rapport aux conditions aux limites, nous considérons uniquement la vitesse des phases en
entrée, la pression en sortie et le terme source à l’interface. Un profil de vitesse parabolique est imposé
en entrée du domaine de calcul avec la vitesse maximale u0 égale à 1,5 m/s (cf. figure 6.17b). En sortie
du domaine de calcul, la pression de référence (1 bar) est imposée comme condition aux limites. Un
terme source moyen constant ṁ′′vap de −0,07 kg/m2s est également imposé à l’interface.

Nous précisons qu’aucune condition de titre de vapeur n’est imposée, ni en entrée, ni en sortie
du domaine de calcul. En effet, les observations expérimentales montrent que le régime annulaire se
caractérise par unmouvement périodique des vagues du film liquide circulant le long du tube. La valeur
locale x du titre de vapeur à un point fixe sur la paroi varie donc légèrement en fonction de l’épaisseur
du film liquide, i.e. x fluctue au cours du temps. Ainsi, dans ce cas nous ne pouvons pas fixer une
valeur de x en entrée ou en sortie. D’ailleurs, nous cherchons notamment à simuler l’interaction entre
la vapeur et le film liquide.

6.3.1.b Résultats numériques

Le pas de temps de calcul Δt est de 0,5 µs. La figure 6.18 à la page 173 présente l’évolution de la
topologie d’écoulements (en haut) et des profils de vitesse des phases (en bas), en fonction du temps
à partir de l’instant initial t0.

L’évolution de la topologie d’écoulements peut se diviser en deux phases :
∙ Tout d’abord, l’interface liquide-vapeur initiale se propage de l’entrée vers la sortie du canal
(cf. figures 6.18a−6.18c). Cela s’explique par le fait que la vapeur d’eau entre dans le canal et
pousse progressivement le liquide vers la sortie. Un film liquide très mince est alors collé sur
les parois haute et basse.

∙ Ensuite, l’épaisseur du film liquide augmente en raison de la condensation qui a lieu à l’interface.
Cela peut être remarqué facilement en regardant le film liquide en entrée du canal : le film liquide
à l’instant t0 + 600 ms est plus épais que celui à l’instant initial t0.

Le film liquide s’épaissit avec le temps et est entraîné donc par l’écoulement de la vapeur circulant
au milieu du canal (cf. figures 6.18d−6.18m), ce qui engendre la formation des vagues au niveau de
l’interface. Les vagues se déplacent dans le sens de l’écoulement vers la sortie.

Par rapport à la vitesse des phases, les résultats numériques montrent également que la vitesse
de la vapeur est plus élevée que celle du liquide, notamment au niveau des sommets des vagues. Par
exemple, on observe sur la figure 6.18m à t0 + 600 ms que les profils de vitesse dans la phase vapeur
(couleur rouge) ont une forme plutôt parabolique avec une vitesse maximum au centre de la phase
vapeur. Au contraire, la phase liquide (couleur bleue) présente des profils de vitesse quasiment plats
de faible intensité. Cela s’explique par le fait que les vagues du film liquide réduisent la section de
passage de la vapeur, la vitesse de la vapeur augmente donc en passant cette zone.
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(a) t0 = 0

(b) t0 + 50 ms

(c) t0 + 100 ms

(d) t0 + 150 ms

(e) t0 + 200 ms

(f) t0 + 250 ms

(g) t0 + 300 ms

(h) t0 + 350 ms

(i) t0 + 400 ms

(j) t0 + 450 ms

(k) t0 + 500 ms

(l) t0 + 550 ms

(m) t0 + 600 ms

FIGURE 6.18 – Évolution de la topologie d’écoulements et des profils de vitesse fonc-
tion du temps
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Voyons plus en détail comment le film liquide est entraîné par l’écoulement de la vapeur entre
t0 + 532 ms et t0 + 570 ms (cf. figure 6.19). Nous pouvons remarquer que le film liquide situé à la
paroi supérieure s’organise sous forme d’une vague se déplaçant de droite à gauche et suivant le sens
de l’écoulement de la vapeur. L’amplitude de la vague augmente pour atteindre le film liquide situé à
la paroi inférieure. Dans ce cas, le pont liquide n’arrive pas à se former pour diviser l’écoulement en
deux poches de vapeur. En effet, la vitesse de la vapeur est suffisamment élevée par rapport à celle du
film liquide, ce qui permet d’empêcher le contact entre les films liquides supérieur et inférieur.

(a) t0 + 532 ms (b) t0 + 536 ms (c) t0 + 540 ms (d) t0 + 544 ms

(e) t0 + 548 ms (f) t0 + 552 ms (g) t0 + 556 ms (h) t0 + 570 ms

FIGURE 6.19 – Évolution de la structure d’un film liquide entraîné par la vapeur

Ce phénomène a été observé sur notre banc d’essais expérimental et s’explique par le fait que
les forces de cisaillement jouent un rôle dominant dans ce régime (cf. § 3.1.1). D’un point de vue
phénomène physique, nos résultats numériques sont cohérents qualitativement avec nos visualisations
expérimentales. Rappelons que ces dernières ont été effectuées sur un tube circulaire, l’épaisseur du
film liquide en bas est plus élevée que celle en haut en raison de l’effet 3D dans lequel le condensat
liquide s’accumule dans la zone inférieure du tube sous l’effet de la gravité. Dans nos résultats de
simulation numérique en 2D, l’épaisseur du film liquide peut être plus importante en bas (cf. figures
6.18g−6.18k) ou en haut (cf. figures 6.18l−6.18m).

Pour résumer, la condensation de la vapeur au sein d’un tube et le mouvement du film liquide sous
forme des vagues le long de la paroi peuvent être simulés numériquement en imposant les conditions
initiales et aux limites adéquates. Dans ce cas, le domaine de calcul est initialement rempli par le
liquide. L’apparition des vagues s’explique par l’entraînement de l’écoulement liquide par la vapeur :
en effet, la vitesse de la vapeur étant très supérieure à la vitesse du liquide, elle génère un cisaillement
important à l’interface responsable de la création des vagues.

Néanmoins, comme le titre de vapeur n’est pas fixé en entrée comme une condition aux limites,
l’épaisseur du film liquide ici est considérée comme dépendante du terme source à l’interface et de la
vitesse imposée à l’entrée du canal. Cela ne nous permet pas de simuler le développement d’un film
liquide sur les parois lorsque la vapeur commence à se condenser en liquide. Dans les paragraphes sui-
vants, nous cherchons à résoudre cet inconvénient par l’implémentation d’une autre condition initiale
permettant de calculer directement le terme source à partir du champ de température.

6.3.2 Domaine de calcul initialement rempli par la vapeur

6.3.2.a Conditions initiales et conditions aux limites

Cette configuration permet de simuler le développement d’un film liquide sur les parois lorsque
la vapeur commence à se condenser en liquide. La figure 6.20 présente les conditions initiales et les
conditions aux limites.
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60 mm 0
0
3 mm

(a) Conditions initiales

60 mm 0
0
3 mmu0pref

Tp

Tp

(b) Conditions aux limites
FIGURE 6.20 – Domaine de calcul initialement rempli par la vapeur

Contrairement au cas précédent, le domaine de calcul est initialement rempli par la vapeur (cf.
figure 6.20a). Un profil de vitesse parabolique est également imposé en entrée du domaine de calcul
avec la vitesse maximale u0 égale à 15 m/s (cf. figure 6.20b). La vapeur est à l’état de saturation, soit
100 ◦C. Afin de faire condenser la vapeur saturée, la température Tp des parois doit être inférieure à la
température de saturation. Nous choisissons arbitrairement Tp à 20 ◦C. Dans ce cas de calcul, le terme
source à l’interface n’est plus constant mais calculé directement à partir du champ de température.
Comme la vapeur à l’état de saturation entre dans le domaine de calcul, le titre de vapeur x égal à 1
est imposé en entrée comme une condition aux limites, i.e. la fonction Volume-of-Fluid est égale à 0.

6.3.2.b Résultats numériques

Le pas de temps de calcul Δt est de 0,5 µs. La figure 6.21 à la page 176 présente l’évolution de la
topologie d’écoulements (en haut) et des profils de vitesse des phases (en bas) le long du domaine de
calcul et en fonction du temps à partir de l’instant initial t0. Les résultats sont présentés dans la zone
0-30 mm pour mieux observer l’évolution de l’épaisseur du film liquide le long des parois haute et
basse. Nous présentons ici les résultats obtenus sur les 30 premières millisecondes qui ont nécessité
une durée de simulation de l’ordre de 2 semaines. À l’instant t0, le canal est rempli par la vapeur.

Dans les premiers instants, la vapeur commence à se condenser. En effet, le film liquide se déve-
loppe au niveau des parois supérieure et inférieure tout le long du canal, d’épaisseur faible sauf dans
la zone située en entrée repérée par les points A, B, C (cf. figure 6.21b à la page 176). Sur les figures
suivantes (cf. figures 6.21c−6.21f), l’épaisseur du film liquide est renforcée et on constate l’appari-
tion de vagues à l’interface liquide-vapeur. De manière similaire au cas précédent, le film liquide est
entraîné par l’écoulement de vapeur central, ce qui engendre au niveau de l’interface un fort cisaille-
ment responsable de la création des vagues. Cette création des vagues diminue la section de passage
de la vapeur, contribue à l’augmentation de la vitesse de la phase vapeur, et donc amplifie encore plus
le mécanisme du cisaillement (cf. figure 6.21f). La conséquence de cet enchaînement de phénomène
génère une vague de forme différente observée sur la figure 6.21f au point D. Les résultats numériques
obtenus sont donc cohérents avec les observations expérimentales (cf. figure 6.22 à la page 176).

Pour résumer, en changeant la condition initiale et les conditions aux limites correspondantes,
nous pouvons calculer directement le terme source ou le taux de changement de phase à partir
du champ de température. Cela permet de modéliser la condensation de la vapeur saturée lors du
contact de la paroi froide. Avec une plus grande précision cette fois, nous obtenons une tendance
similaire au cas précédent pour le développement et l’évolution de l’épaisseur du film liquide.
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(a) t0 = 0
AB

C

(b) t0 + 5 ms

(c) t0 + 10 ms

(d) t0 + 15 ms

(e) t0 + 20 ms

(f) t0 + 25 ms
D

(g) t0 + 30 ms

FIGURE 6.21 – Évolution de la topologie d’écoulements et des profils de vitesse fonc-
tion du temps

FIGURE 6.22 – Entrainement du film liquide par la vapeur

6.4 Conclusion partielle

L’implémentation du modèle d’interface raide, pour rendre compte de la condensation de la
vapeur d’eau dans un canal, a permis d’obtenir les résultats qualitatifs sur la topologie d’écoulements.
Dans un premier temps, un terme source constant a été utilisé pour modéliser la condensation et le
transfert de masse à l’interface. Dans un second temps, le terme source a été déduit du champ de
température. Les mécanismes de condensation ont été mis en lumière à l’aide du champ de vitesse
des phases obtenues numériquement : génération, développement et cisaillement du film liquide ; re-
circulation dans la phase liquide ; déformation des bouchons ; décroissance des poches et des bulles
de vapeur ; coalescence des poches de vapeur ; et enfin condensation totale de la phase vapeur en li-
quide. Les résultats numériques obtenus sont donc cohérents qualitativement avec nos observations
expérimentales pour les régimes annulaire, à poches, à bouchons et à bulles.
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Conclusion

L’échangeur de chaleur occupe une place essentielle et vitale dans tous les systèmes énergétiques.
Dans le contexte énergétique actuel, il est indispensable de chercher des échangeurs les plus perfor-
mants et les plus compacts possibles. Les échangeurs à changement de phase permettent ainsi d’obtenir
un échange de chaleur plus important par rapport aux échangeurs traditionnels.

L’ensemble des travaux exposé dans ce mémoire concerne la caractérisation des mécanismes ré-
gissant la condensation de vapeur d’eau au sein d’un mini-canal. Cette étude a été motivée par le fait,
qu’à notre connaissance, il existe peu de résultats dans une telle configuration alors que nous recensons
de nombreuses études relatives à la condensation des fluides frigorigènes. Une telle approche a né-
cessité le développement d’une boucle diphasique capable d’appréhender les mécanismes physiques
impliqués lors de la condensation. En parallèle, la mise en œuvre d’un modèle numérique permettant
de traiter le changement de phase, notamment le transfert de masse et de chaleur à l’interface, s’est
effectuée avec un code de calcul DFMVOF basé sur le couplage des méthodes Level-Set et Volume-
of-Fluid (CLSVOF).

D’un point de vue expérimentale, la boucle diphasique a été conçue et mise au point intégralement
dans notre laboratoire. Ce dispositif expérimental dispose de différents éléments dont les principaux
sont deux condenseurs co-axiaux à contre-courant en série. Chacun d’eux est constitué d’un tube
central de 3mmde diamètre, de longueur 800mmpermettant de suivre la condensation de la vapeur. La
visualisation, s’effectuant dans une section adiabatique transparente, a permis d’observer la topologie
des écoulements. La métrologie développée (mesures de température locale et de pression) a permis
de quantifier le coefficient de transfert convectif local et la perte de charge globale. Les mécanismes
de condensation s’orientent alors autour de trois problématiques principales : régimes d’écoulement,
coefficient de transfert thermique et perte de charge. Ces problématiques ont été étudiées par le jeu des
paramètres opératoires : pression de saturation (0,7 ⩽ psat ⩽ 1,2 bar), débit de vapeur (51,4 ⩽ G ⩽
85,1 kg/m2s) et titre de vapeur (0 ⩽ x ⩽ 1). Les résultats expérimentaux obtenus nous amènent à tirer
les principaux enseignements suivant :

∙ L’évolution des régimes d’écoulement en condensation dépend de la quantité de vapeur dans le
mélange ou le titre de vapeur. Les types d’écoulement observés dans notre étude sont classés
par ordre décroissant du titre : écoulements annulaire, à poches, à bouchons et à bulles. Le
régime annulaire se caractérise par la prédominance des forces de cisaillement. Pour les autres
types d’écoulement, les forces de capillarité jouent un rôle plus important que les forces de
cisaillement. La transition de l’écoulement annulaire vers l’écoulement à poches s’explique par
la formation d’un pont liquide divisant l’écoulement en deux poches de vapeur.

∙ Au fur et à mesure que la vapeur se condense, le coefficient de transfert convectif local diminue
car l’apparition de la phase liquide autour de la paroi limite le transfert thermique. La pente de
décroissance du coefficient d’échange varie en fonction du régime d’écoulement et le change-
ment de sa tendance nous permet de montrer qu’il existe un autre régime ne pouvant pas être
visualisé dans notre étude − l’écoulement à brouillard.
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∙ La perte de charge de l’écoulement diphasique en changement de phase est plus importante par
rapport à celle de l’écoulement monophasique. Nous pouvons établir l’évolution de la perte de
charge en fonction du titre de vapeur moyen. Plus le titre moyen augmente, plus la perte de
charge devient importante.

∙ Les influences des paramètres thermodynamiques de la ligne vapeur ont été étudiées en faisant
varier le débit de vapeur G et la pression de température psat. Le débit G joue un rôle important
sur les comportements thermodynamiques de l’écoulement en condensation. L’augmentation
de G favorise le transfert thermique par convection mais engendre plus de perte de charge due
aux frottements. La pression psat semble jouer un rôle négligeable sur le coefficient d’échange.
Néanmoins, la perte de charge est fonction de psat car cette dernière fait varier la longueur de
condensation.

∙ En confrontant nos résultats expérimentaux aux corrélations disponibles dans la littérature, les
corrélations de type Martinelli donnent une bonne prédiction sur la tendance du coefficient
d’échange. Néanmoins, ces corrélations existantes, basées principalement sur des hypothèses
d’écoulements turbulents, ont une tendance de surestimer le coefficient d’échange pour nos
conditions d’essais, et doivent être modifiées afin de prendre en compte l’écoulement laminaire
de la phase liquide. Par rapport à la perte de charge, le type de corrélation donnant une meilleure
prédiction est celui qui exprime les paramètres mis en jeu en fonction du titre vapeur.

D’un point de vue numérique, le code DFMVOF avait été développé initialement pour la si-
mulation numérique des écoulements diphasiques sans changement de phase. En utilisant la méthode
CLSVOF, cet outil numérique bénéficie des avantages importants : précision et continuité de l’in-
terface, ainsi que conservation de la masse à chaque itération. Dans un premier temps, les tests de
validation ont été faits pour des configurations simples : les résultats obtenus convergent vers des
solutions analytiques et expérimentales issues de la bibliographie. Ensuite, un choix de modèle de
changement de phase a été effectué pour retenir le modèle d’interface raide (sharp interface model) :
le terme source est évalué à partir de la loi de Fourier et les conditions de saut de Rankine-Hugoniot au
niveau de l’interface. Celui-ci a été implémenté dans le code existant en tenant compte de l’équation
de l’énergie pour en déduire le terme source introduit aux équations directrices. À notre connaissance,
aucun modèle d’interface raide n’avait jusque-là couplé avec la méthode CLSVOF pour résoudre les
problèmes de condensation. Ce modèle a été intégré dans le code DFMVOF et validé par comparai-
son avec les solutions analytiques disponibles : problème de Stefan (1D) et évaporation d’une bulle
de vapeur (2D). Finalement, les premiers calculs ont permis de simuler la condensation de vapeur en
mini-canal et d’identifier des évolutions spatiale et temporelle de la topologie d’écoulements. L’ana-
lyse numérique a été réalisée se sont réalisée en 2D pour les régimes annulaire, à poches, à pochons et
à bulles. Les résultats numériques obtenus nous amènent à tirer les principaux enseignements suivant :

∙ Au cas où aucune interaction ne se produit entre les structures de vapeur, le régime à poches
évolue progressivement vers un régime à à bouchons et à bulles avant que la vapeur se transforme
totalement en liquide. Au cas où apparaît la coalescence des poches, des vagues sont produites à
l’interface liquide-vapeur et entraînées par l’écoulement de vapeur, dont la vitesse est importante
au niveau de leur sommet.

∙ Par rapport à l’écoulement annulaire, le film liquide collé à la paroi s’entraîne par l’écoulement
de la vapeur, ce qui engendre des vagues à l’interface liquide-vapeur. Le champ de vitesse obtenu
a permis de montrer que la vitesse de vapeur est plus importante que la vitesse de liquide.

Ce travail de thèse engagé sur 3 ans n’a pas permis d’aller totalement au bout de la démarche
expérimentale et numérique. Une suite pourrait être donnée à ces travaux à travers des perspectives
qui s’organise autour d’approches complémentaires.
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Perspectives

Dans un premier temps, l’exploration des comportements thermique et dynamique du conden-
seur reste à poursuivre, notamment vis-à-vis de l’influence des paramètres géométriques figés dans
nos travaux : nature et dimension du tube, rugosité et structuration de la surface interne, angle d’in-
clinaison, etc. Parmi ces paramètres, l’angle d’inclinaison ainsi que la rugosité et la structuration de
la surface interne nous semblent les paramètres à étudier en priorité. De plus, les gammes de pression
de saturation et de débit de vapeur investigués pourraient être étendus.

Malgré les corrélations qualitatives entre les résultats numériques et expérimentaux, il reste des
effort à mener sur la modélisation. Tout d’abord, un travail d’optimisation est nécessaire pour réduire
les temps de calcul demeurant significativement importants. Pour la gestion du maillage, une approche
octree pourrait assurer unemeilleure gestion de la résolution au voisinage de l’interface tout en assurant
une résolution plus large dans les zones au sein de l’écoulement.
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APPENDIX 1

TABLE A–9

Properties of saturated water

Volume
Enthalpy Specific Thermal Prandtl Expansion

Saturation Density of Heat Conductivity Dynamic Viscosity Number Coefficient

Temp. Pressure r, kg/m3 Vaporization cp, J/kg·K k, W/m·K m, kg/m·s Pr b, 1/K

T, �C Psat, kPa Liquid Vapor hfg, kJ/kg Liquid Vapor Liquid Vapor Liquid Vapor Liquid Vapor Liquid

0.01 0.6113 999.8 0.0048 2501 4217 1854 0.561 0.0171 1.792 � 10�3 0.922 � 10�5 13.5 1.00 �0.068 � 10�3

5 0.8721 999.9 0.0068 2490 4205 1857 0.571 0.0173 1.519 � 10�3 0.934 � 10�5 11.2 1.00 0.015 � 10�3

10 1.2276 999.7 0.0094 2478 4194 1862 0.580 0.0176 1.307 � 10�3 0.946 � 10�5 9.45 1.00 0.733 � 10�3

15 1.7051 999.1 0.0128 2466 4185 1863 0.589 0.0179 1.138 � 10�3 0.959 � 10�5 8.09 1.00 0.138 � 10�3

20 2.339 998.0 0.0173 2454 4182 1867 0.598 0.0182 1.002 � 10�3 0.973 � 10�5 7.01 1.00 0.195 � 10�3

25 3.169 997.0 0.0231 2442 4180 1870 0.607 0.0186 0.891 � 10�3 0.987 � 10�5 6.14 1.00 0.247 � 10�3

30 4.246 996.0 0.0304 2431 4178 1875 0.615 0.0189 0.798 � 10�3 1.001 � 10�5 5.42 1.00 0.294 � 10�3

35 5.628 994.0 0.0397 2419 4178 1880 0.623 0.0192 0.720 � 10�3 1.016 � 10�5 4.83 1.00 0.337 � 10�3

40 7.384 992.1 0.0512 2407 4179 1885 0.631 0.0196 0.653 � 10�3 1.031 � 10�5 4.32 1.00 0.377 � 10�3

45 9.593 990.1 0.0655 2395 4180 1892 0.637 0.0200 0.596 � 10�3 1.046 � 10�5 3.91 1.00 0.415 � 10�3

50 12.35 988.1 0.0831 2383 4181 1900 0.644 0.0204 0.547 � 10�3 1.062 � 10�5 3.55 1.00 0.451 � 10�3

55 15.76 985.2 0.1045 2371 4183 1908 0.649 0.0208 0.504 � 10�3 1.077 � 10�5 3.25 1.00 0.484 � 10�3

60 19.94 983.3 0.1304 2359 4185 1916 0.654 0.0212 0.467 � 10�3 1.093 � 10�5 2.99 1.00 0.517 � 10�3

65 25.03 980.4 0.1614 2346 4187 1926 0.659 0.0216 0.433 � 10�3 1.110 � 10�5 2.75 1.00 0.548 � 10�3

70 31.19 977.5 0.1983 2334 4190 1936 0.663 0.0221 0.404 � 10�3 1.126 � 10�5 2.55 1.00 0.578 � 10�3

75 38.58 974.7 0.2421 2321 4193 1948 0.667 0.0225 0.378 � 10�3 1.142 � 10�5 2.38 1.00 0.607 � 10�3

80 47.39 971.8 0.2935 2309 4197 1962 0.670 0.0230 0.355 � 10�3 1.159 � 10�5 2.22 1.00 0.653 � 10�3

85 57.83 968.1 0.3536 2296 4201 1977 0.673 0.0235 0.333 � 10�3 1.176 � 10�5 2.08 1.00 0.670 � 10�3

90 70.14 965.3 0.4235 2283 4206 1993 0.675 0.0240 0.315 � 10�3 1.193 � 10�5 1.96 1.00 0.702 � 10�3

95 84.55 961.5 0.5045 2270 4212 2010 0.677 0.0246 0.297 � 10�3 1.210 � 10�5 1.85 1.00 0.716 � 10�3

100 101.33 957.9 0.5978 2257 4217 2029 0.679 0.0251 0.282 � 10�3 1.227 � 10�5 1.75 1.00 0.750 � 10�3

110 143.27 950.6 0.8263 2230 4229 2071 0.682 0.0262 0.255 � 10�3 1.261 � 10�5 1.58 1.00 0.798 � 10�3

120 198.53 943.4 1.121 2203 4244 2120 0.683 0.0275 0.232 � 10�3 1.296 � 10�5 1.44 1.00 0.858 � 10�3

130 270.1 934.6 1.496 2174 4263 2177 0.684 0.0288 0.213 � 10�3 1.330 � 10�5 1.33 1.01 0.913 � 10�3

140 361.3 921.7 1.965 2145 4286 2244 0.683 0.0301 0.197 � 10�3 1.365 � 10�5 1.24 1.02 0.970 � 10�3

150 475.8 916.6 2.546 2114 4311 2314 0.682 0.0316 0.183 � 10�3 1.399 � 10�5 1.16 1.02 1.025 � 10�3

160 617.8 907.4 3.256 2083 4340 2420 0.680 0.0331 0.170 � 10�3 1.434 � 10�5 1.09 1.05 1.145 � 10�3

170 791.7 897.7 4.119 2050 4370 2490 0.677 0.0347 0.160 � 10�3 1.468 � 10�5 1.03 1.05 1.178 � 10�3

180 1,002.1 887.3 5.153 2015 4410 2590 0.673 0.0364 0.150 � 10�3 1.502 � 10�5 0.983 1.07 1.210 � 10�3

190 1,254.4 876.4 6.388 1979 4460 2710 0.669 0.0382 0.142 � 10�3 1.537 � 10�5 0.947 1.09 1.280 � 10�3

200 1,553.8 864.3 7.852 1941 4500 2840 0.663 0.0401 0.134 � 10�3 1.571 � 10�5 0.910 1.11 1.350 � 10�3

220 2,318 840.3 11.60 1859 4610 3110 0.650 0.0442 0.122 � 10�3 1.641 � 10�5 0.865 1.15 1.520 � 10�3

240 3,344 813.7 16.73 1767 4760 3520 0.632 0.0487 0.111 � 10�3 1.712 � 10�5 0.836 1.24 1.720 � 10�3

260 4,688 783.7 23.69 1663 4970 4070 0.609 0.0540 0.102 � 10�3 1.788 � 10�5 0.832 1.35 2.000 � 10�3

280 6,412 750.8 33.15 1544 5280 4835 0.581 0.0605 0.094 � 10�3 1.870 � 10�5 0.854 1.49 2.380 � 10�3

300 8,581 713.8 46.15 1405 5750 5980 0.548 0.0695 0.086 � 10�3 1.965 � 10�5 0.902 1.69 2.950 � 10�3

320 11,274 667.1 64.57 1239 6540 7900 0.509 0.0836 0.078 � 10�3 2.084 � 10�5 1.00 1.97
340 14,586 610.5 92.62 1028 8240 11,870 0.469 0.110 0.070 � 10�3 2.255 � 10�5 1.23 2.43
360 18,651 528.3 144.0 720 14,690 25,800 0.427 0.178 0.060 � 10�3 2.571 � 10�5 2.06 3.73
374.14 22,090 317.0 317.0 0 — — — — 0.043 � 10�3 4.313 � 10�5

Note 1: Kinematic viscosity n and thermal diffusivity a can be calculated from their definitions, n � m/r and a � k/rcp � n/Pr. The temperatures 0.01�C, 100�C,
and 374.14�C are the triple-, boiling-, and critical-point temperatures of water, respectively. The properties listed above (except the vapor density) can be used at
any pressure with negligible error except at temperatures near the critical-point value.

Note 2: The unit kJ/kg·�C for specific heat is equivalent to kJ/kg·K, and the unit W/m·�C for thermal conductivity is equivalent to W/m·K.

Source: Viscosity and thermal conductivity data are from J. V. Sengers and J. T. R. Watson, Journal of Physical and Chemical Reference Data 15 (1986), 
pp. 1291–1322. Other data are obtained from various sources or calculated.
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FIGURE A.1 – Tableau des propriétés thermodynamiques de l’eau saturée [9]
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FIGURE A.2 – Diagramme de phase (Wikipédia)

https://fr.wikipedia.org/wiki/Diagramme_de_phase
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FIGURE A.3 – Diagramme entropique (université de Lorraine)

http://enim-s-web.enim.site.univ-lorraine.fr/~huynen1/3A_Thermo_C1_Corps_purs/C1_Corps_purs_web.publi/auroraW/co/C1_Corps_purs_26.html
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802 Appendix C: Caloric State Diagrams of Water
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Annexe B

Corrélations empiriques issues de la
littérature

B.1 Coefficient d’échange

Dans la littérature, ll existe 2 principaux types de corrélation : corrélations type Shah et corréla-
tions type Martinelli, qui sont nommés d’après les travaux effectués par Shah (1979) [18] et Lockhart
et Martinelli (1949) [25].

B.1.1 Corrélations de type Shah

Ce type de corrélation n’utilise pas le paramètre de Martinelli. Le coefficient d’échange est ex-
primé en fonction du titre de vapeur et des paramètres thermodynamique de la phase liquide.

Corrélation d’Akers et al. (1959) [49]
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 25,4mm
∙ Fluide : propane
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 0 ⩽ G ⩽ 217kg/m²s

La corrélation d’Akers et al. (1959) [49] s’appuie uniquement sur un nombre de Reynolds équi-
valent défini par :

Reeq = G
[

(1 − x) + x
( �liq
�vap

)0,5
]

Dh
�liq

(B.1)

L’écoulement diphasique est équivalent à celui du liquide à nombre de Reynolds équivalent. Le
coefficient d’échange local est donné par l’expression :

ℎDh
�liq

= 0,0265Re0,8eq Pr
0,33
liq pour Reeq > 50 × 103 (B.2a)

ℎDh
�liq

= 5,035Re0,33eq Pr0,33liq pour Reeq ⩽ 50 × 103 (B.2b)

Corrélation de Cavallini et Zecchin (1974) [40]
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 8mm
∙ Fluide : R11, R12, R21, R22, R113, R1114, R134a, R410A et R407C
∙ Gamme d’application : Reliq > 1,2 × 103
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Cavallini et Zecchin (1974) [40] ont réalisé une analyse basée sur un modèle hydrodynamique
simple de l’écoulement annulaire et sur l’analogie du transfert de quantité de mouvement et de cha-
leur. Ils ont proposé une corrélation issue du modèle qui est bien adaptée à leur base de données. Le
coefficient d’échange local est exprimé par :

ℎDh
�liq

= 0,05

[

Revap
(�vap
�liq

)( �liq
�vap

)0,5

+Reliq

]0,8

Pr0,33liq (B.3)

Corrélation de Shah (1979) [18]
∙ Diamètre hydraulique : 7mm ⩽ Dh ⩽ 40mm
∙ Fluides : eau, R11, R12, R22, R113, méthanol, éthanol, benzène, toluène et trichloréthylène
∙ Orientation : horizontale, verticale et inclinée
∙ Gamme d’application : 11kg/m²s ⩽ G ⩽ 211kg/m²s

La corrélation de Shah (1979) [18] a été développé sur la base des résultats expérimentaux obte-
nus avec plusieurs fluide de travail. Cette corrélation est largement utilisée et écrite comme suit :

ℎDh
�liq

= 0,023Re0,8lo Pr
0,4
liq

[

(1 − x)0,8 +
3,8x0,76 (1 − x)0,04

p0,38r

]

(B.4)

avec pr la pression réduite qui est le rapport entre la pression p et la pression critique pcritique du fluide :

pr =
p

pcritique
(B.5)

Corrélation de Bohdal et al. (2011) [50]
∙ Diamètre hydraulique : 0,31mm ⩽ Dh ⩽ 3,30mm
∙ Fluides : R134a et R404A
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 100kg/m²s ⩽ G ⩽ 1300kg/m²s

Bohdal et al. (2011) ont développé une corrélation dont les paramètres sont basés sur les corréla-
tions d’Akers et al. (1959) [49] et de Shah (1979) [18]. Leur travaux se sont focalisés sur des conduites
de petit diamètre et sur une gamme de vitesse massique plus large. La corrélation pour le coefficient
d’échange prend la forme suivante :

ℎDh
�liq

= 0,023Re0,8lo Pr
0,4
liq

[

(1 − x)0,8 +
3,8x0,76 (1 − x)0,04

p0,38r

]

(B.6)

B.1.2 Corrélations de type Martinelli

Ce type de corrélation est basé sur le paramètre de Martinelli défini dans la section ??. Le coeffi-
cient d’échange est exprimé en fonction du paramètre deMartinelli, du titre de vapeur et des paramètres
thermodynamique de la phase liquide.

Corrélation de Haraguchi et al. (1994) [46]
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 8,4mm
∙ Fluides : R22, R134a et R123
∙ Orientation : horizontale
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∙ Gamme d’application : 90kg/m²s ⩽ G ⩽ 400kg/m²s
Haraguchi et al. (1994) [46] ont appliqué la théorie du film liquide turbulent et la théorie de

Nusselt au transfert de chaleur. Ils ont proposé une corrélation empririque pour le coefficient d’échange
local :

ℎDh
�liq

= 0,0152
(

1 + 0,6Pr0,8liq
)

(�vap
Xtt

)

Re0,77liq (B.7)

Corrélation de Dobson et Chato (1998) [51]
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 3,14mm ; Dh = 4,60mm et Dh = 7,04mm
∙ Fluides : R12, R22, R134a et mélange de R32/R125
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 25kg/m²s ⩽ G ⩽ 800kg/m²s

Dobson et Chato (1998) [51] ont proposé une corrélation pour les écoulements annulaire et stra-
tifié avec un film liquide du haut vers le bas du tube. Leur corrélation s’exprime :

ℎDh
�liq

= 0,023Re0,8liq Pr
0,4
liq

(

1 + 2,22
X0,89

tt

)

(B.8)

Corrélation de Wang et al. (2002) [112]
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 1,46mm
∙ Fluide : R134a
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 75kg/m²s ⩽ G ⩽ 750kg/m²s

Wang et al. (2002) [112] ont développé une nouvelle corrélation basée sur celle de Dobson et
Chato (1998) pour un condenseur à multi-canaux extrudés. Leur corrélation est donnée par : [51].

ℎDh
�liq

= 0,0274Re0,6792liq Prliqx0,2208
(

1,376 + 8X1,655
tt

X2tt

)0,5

(B.9)

Corrélation de Koyama et al. (2003) [52]
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 0,80mm et Dh = 1,11mm
∙ Fluide : R134a
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 270kg/m²s ⩽ G ⩽ 650kg/m²s

Koyama et al. (2003) [52] ont appliqué la méthode de prédiction de coefficient d’échange propo-
sée par Haraguchi et al. (1994) [46], ils ont obtenu une nouvelle corrélation qui donne un bon accord
avec les données expérimentales pour des types de condenseurs à multi-canaux extrudés. Leur corré-
lation est donnée par :

ℎDh
�liq

= 0,0152
(

1 + 0,6Pr0,8liq
)

(�vap
Xtt

)

Re0,77liq (B.10)

Corrélation de Huang et al. (2010) [48]
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 1,60mm et Dh = 4,18mm
∙ Fluide : R410A
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∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 200kg/m²s ⩽ G ⩽ 600kg/m²s

Huang et al. [48] a développé une nouvelle corrélation basée sur celle de Haraguchi et al. (1994)
[46]. Ils ont remarqué que cette dernière pourrait bien prédire le coefficient d’échange car les écou-
lements annular flow et wavy flow ont été pris en compte. Le coefficient d’échange local est exprimé
par :

ℎDh
�liq

= 0,0152
(

−0,33 + 0,83Pr0,8liq
)

(�vap
Xtt

)

Re0,77liq (B.11)

Corrélation de Park et al. (2011) [113]
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 1,45mm
∙ Fluide : R1234ze(E)
∙ Orientation : verticale
∙ Gamme d’application : 50kg/m²s ⩽ G ⩽ 260kg/m²s

Park et al. (2011) [113] ont adapté la corrélation de Koyama et al. (2003) [52] à leur données
expérimentales en optimisant les constantes empiriques pour des conduites de section non circulaire.
Le coefficient d’échange local est donné par :

ℎDh
�liq

= 0,0055Re0,7liq Pr
1,37
liq

�vap
Xtt

(B.12)

B.2 Perte de pression

Il existe 2 principaux types de corrélations basées sur les paramètres�2liq,�2vap définis par Lockhart-
Martinelli (1949) [25] et sur les paramètres �2lo, �2vo développés par Chisholm (1973) [35].

B.2.1 Corrélations basées sur �2liq, �
2
vap

La perte de pression sur une unité de longueur est exprimée en fonction du multiplicateur de
frottement et du gradient de pression pour la phase liquide :

Δp
L
= −�2liq

(

dp
dz

)

liq
(B.13)

où le gradient de pression est donné par l’équation ??.
Corrélation de Lockhart et Martinelli (1949) [25]
∙ Diamètre hydraulique : 1,5mm ⩽ Dh ⩽ 26mm
∙ Fluides : mélange air-benzène, kérosène, eau, et diverses huiles

D’après Lockhart et Martinelli (1949) [25], �2liq est une fonction empirique du paramètre de Mar-
tinelli :

�2liq = 1 +
C
X
+ 1
X2

(B.14)
où C est un paramètre qui dépend du mode d’écoulement du fluide (turbulent ou laminaire) et peut
être déterminé par le tableau suivant :

En basant sur les travaux effectués par Lockhart et Martinelli (1949) [25], certains auteurs ont
modifié l’expression du �2liq et du paramètre C afin de les adapter à leur base de données.

Corrélation de Souza et al. (1992) [54]
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Liquide Vapeur C

Turbulent Turbulent 20
Laminaire Turbulent 12
Turbulent Laminaire 10
Laminaire Laminaire 5

TABLEAU B.1 – Valeurs empiriques de C d’après Lockhart et Martinelli (1949) [25]

∙ Diamètre hydraulique : Dh = 10,9mm
∙ Fluides : R12 et R134a
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 200kg/m²s ⩽ G ⩽ 600kg/m²s

Souza et al. (1992) [54] ont proposé une nouvelle formule empirique de �2liq qui dépend des 2
paramètres C1 et C2 :

�2liq = 1,376 +C1X
−C2tt (B.15)

où C1 et C2 sont déterminés en fonction du nombre de Froude de la phase liquide. Pour Prliq ⩽ 0,7 :
C1 = 4,172 + 5,48Prliq − 1,564Pr2liq (B.16a)
C2 = 1,773 − 0,169Prliq (B.16b)

et pour Prliq > 0,7 : C1 = 7,242 et C2 = 1,655.
Corrélation de Mishima et Hibiki (1996) [38]
∙ Diamètre hydraulique : 1,05mm ⩽ Dh ⩽ 3,90mm
∙ Fluides : mélange air-eau
∙ Orientation : verticale
∙ Gamme d’application : 0,0896m/s ⩽ jvap ⩽ 79,3m/s ; 0,0116m/s ⩽ jliq ⩽ 1,67m/s

Mishima et Hibiki (1996) [38] exprime le coefficient empirique C de l’équation B.14 en fonction
du diamètre hydraulique :

C = 21
[

1 − exp
(

−0,319Dh
)] (B.17)

Corrélation de Lee et Lee (2001) [114]
∙ Diamètre hydraulique : 0,78mm ⩽ Dh ⩽ 6,67mm
∙ Fluides : mélange air-eau
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 0,05m/s ⩽ jvap ⩽ 18,7m/s ; 0,03m/s ⩽ jliq ⩽ 2,39m/s

Lee et Lee (2001) [114] ont également proposé une formule empirique de C de l’équation B.14 :
C = A�qΨrReslo (B.18)

où � = �2liq
�liq�Dh

;  = �liqj
�

avec j la vitesse superficielle totale définie par l’équation ??. Les constantes
empiriques A, q, r et s sont déterminés en fonction du mode d’écoulement du fluide comme le montre
le tableau suivant :
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Liquide Vapeur A q r s

Turbulent Turbulent 0,408 0 0 0,451
Laminaire Turbulent 6,185×10−2 0 0 0,726
Turbulent Laminaire 3,627 0 0 0,174
Laminaire Laminaire 6,833×10−8 −1,317 0,719 0,557

TABLEAU B.2 – Valeurs empiriques des constantes d’après Lee et Lee (2001) [114]

B.2.2 Corrélations basées sur �2lo, �
2
vo

La perte de pression sur une unité de longueur est exprimée en fonction du multiplicateur de
frottement et le gradient de pression pour l’écoulement monophasique :

Δp
L
= −�2lo

(

dp
dz

)

lo
(B.19)

où le gradient de pression est donné par l’équation ??.
Corrélation de Chisholm (1973) [35]
D’après Chisholm (1973) [35], �2lo est une fonction empirique du paramètre de Chisholm :

�2lo = 1 + (Y
2 − 1)

[

Bx
2−n
2 (1 − x)

2−n
2 + x2−n

]

(B.20)
où

B =

⎧

⎪

⎪

⎨

⎪

⎪

⎩

55
√

G
0 < Y < 9,5

520
Y
√

G
9,5 < Y < 28

15000
Y 2

√

G
Y > 28

; n =

{

1 Relo ⩽ 2100
0,25 Relo > 2100

(B.21)

Corrélation de Friedel (1979)

Friedel (1979) a développé une corrélation de �2lo qui tient compte des effets de tension superfi-
cielle :

�2lo = E +
3,24F ×H
Fr0,045We0,035

(B.22)
où

E = (1 − x)2 +
�liqfvo
�vapflo

x2 (B.23a)
F = x0,78(1 − x)0,24 (B.23b)
H =

( �liq
�vap

)0,91(�vap
�liq

)0,19(

1 −
�vap
�liq

)0,7

(B.23c)

et les nombres adimensionnels Fr etWe sont données par les équations ?? et ?? en utilisant la densité
du mélange diphasique qui est définie par :

�TP =
(

x
�vap

+ 1 − x
�liq

)−1

(B.24)

Corrélation de Tran et al. (2000) [37]
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∙ Diamètre hydraulique : Dh = 2,46mm ; Dh = 2,92mm
∙ Fluides : R12, R113 et R134a
∙ Gamme d’application : 33kg/m²s ⩽ G ⩽ 832kg/m²s

Tran et al. (2000) [37] a modifié la formule de Chisholm (1973) [35] en prenant en compte la
tension superficielle :

�2lo = 1 + (4,3Y
2 − 1)x0,875(1 − x)0,875Co + x1,75 (B.25)

avec Co le nombre de confinement donné par l’équation ??.
Corrélation de Cavallini et al. (2001)
∙ Diamètre hydraulique : Dh = 8mm
∙ Fluides : R22, R32, R125, R134a, R236ea, R407C et R410A
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 100kg/m²s ⩽ G ⩽ 750kg/m²s

Cavallini et al. (2001) ont proposé une version modifiée de corrélation de Friedel (1979) afin de
s’appliquer uniquement à l’écoulement annulaire :

�2lo = E +
1,262F ×H
We0,1458

(B.26)

où

E = (1 − x)2 +
�liqfvo
�vapflo

x2 (B.27a)
F = x0,6978 (B.27b)
H =

( �liq
�vap

)0,3278(�vap
�liq

)−1.181(

1 −
�vap
�liq

)3.477

(B.27c)

Corrélation de Wilson et al. (2003) [115]
∙ Diamètre hydraulique : Dh ≈ 9mm
∙ Fluides : R134a et R410A
∙ Orientation : horizontale
∙ Gamme d’application : 75kg/m²s ⩽ G ⩽ 400kg/m²s

Wilson et al. (2003) [115] ont proposé une nouvelle corrélation de �2lo qui dépend du paramètre
de Martinelli :

�2lo = 12,82X
−1,47
tt (1 − x)1,8 (B.28)



ÉTUDE EXPÉRIMENTALE ET NUMÉRIQUE DES MÉCANISMES DE
CONDENSATION DE VAPEUR D’EAU AU SEIN D’UN MINI-CANAL D’ÉCHANGEUR

Résumé :
L’échangeur de chaleur occupe une place essentielle et indispensable dans tous les systèmes énergétiques : plus de 90% de l’énergie

thermique utilisée dans les procédés industriels se fait moyennant, au moins une fois, un échangeur de chaleur. Cette thèse est dédiée à l’étude
des phénomènes physiques mis en jeu dans un échangeur à condensation, siège de transferts par chaleur latente. Notre étude s’oriente
particulièrement vers la condensation dans un mini-canal, ce qui pourrait permettre de répondre à des problématiques de compacité. Si
de nombreux travaux existent pour les fluides frigorigènes, il n’en est pas de même pour l’eau, fluide peu étudié, disponible et qui pourrait
s’avérer prometteur en terme d’efficacité aux transferts. Ce travail a porté parallèlement sur une approche expérimentale et sur des simulations
numériques.

D’un point de vue expérimental, une boucle diphasique conçue et mise au point intégralement au laboratoire est composée de différents
éléments dont les principaux sont deux condenseurs co-axiaux à contre-courant en série. Chacun d’eux est constitué d’un tube central de 3
mm de diamètre (Bo = 0,14), de longueur de 800 mm permettant de suivre la condensation de la vapeur. La visualisation, s’effectuant dans
une section adiabatique transparente, a permis d’observer quatre régimes d’écoulements différents selon les paramètres opératoires tels que
la pression de saturation (0,7 ⩽ p ⩽ 1,2 bar), le débit de vapeur (51,4 ⩽ G ⩽ 85,1 kg/m2s), le titre de vapeur (0 ⩽ x ⩽ 1). On a pu identifier
les écoulements annulaires, à poches, à bouchons et à bulles. La métrologie développée (mesures de températures locales et de pressions) a
permis de quantifier le coefficient de transfert convectif local ℎi et la perte de charge globale Δp. L’analyse des résultats permet de montrer,
d’une part la croissance de ℎi avec le titre de vapeur, et d’autre part la variation de ℎi avec les changements de topologie d’écoulements : la
transition entre le régime annulaire et ceux qui lui succèdent influence le comportement thermique de l’écoulement.

D’un point de vue numérique, le code DFMVOF a été développé initialement pour la simulation numérique des écoulements di-
phasiques, en particulier des écoulements eau-vapeur sans changement de phase. Ce code utilise le couplage des méthodes Level-Set et
Volume-of-Fluid (CLSVOF) afin de bénéficier des avantages des deux méthodes : précision, continuité de l’interface, ainsi que conserva-
tion de la masse à chaque itération. Dans un premier temps, la validation du code a été faite pour des configurations simples à partir du
code DFMVOF : les résultats obtenus convergent vers des solutions analytiques et expérimentales issues de la littérature. Dans un deuxième
temps, un choix de modèle de changement de phase a été effectué pour retenir le modèle d’interface raide (sharp interface model) : le terme
source est évalué à partir de la loi de Fourier et les relations de Rankine-Hugoniot au niveau de l’interface. Celui-ci a été implémenté dans le
code existant : prise en compte de l’équation de l’énergie, introduction d’un terme source aux équations directrices. Le modèle de conden-
sation a été validé par comparaison avec les solutions analytiques (1D : problème de Stefan, 2D : évaporation d’une bulle de vapeur). Dès
lors, des premiers calculs permettent de simuler la condensation de vapeur en mini-canal et d’identifier des évolutions spatiale et temporelle
de la topologie d’un écoulement liquide-vapeur.

Mots clés : Changement d’état (physique), Condensation, Échangeurs de chaleur, Écoulement diphasique, Simulation par ordinateur,
Transfert de chaleur, Vapeur d’eau

EXPERIMENTAL AND NUMERICAL STUDY OF
WATER VAPOR CONDENSATION MECHANISMS IN A MINI-CHANNEL

Abstract :
The heat exchanger plays an essential and indispensable role in all energy systems : more than 90% of the thermal energy used in

industrial processes is done through, at least once, a heat exchanger. This thesis aims to the study of the physical phenomena involved in a
condensation heat exchanger, in which latent heat transfer takes place. Our study is particularly oriented towards condensation in a mini-
channel, which could allow us to respond to compactness issues. While refrigerant fluids have been extensively studied, water as working
fluid has not drawn much attention up to now. This work has been carried out in parallel with an experimental approach and numerical
simulations.

From an experimental point of view, a two-phase loop designed and developed entirely in the laboratory is composed of different
elements, the main ones being two co-axial counter-current condensers in series. Each of them is constituted of a central tube of 3 mm
diameter (Bo = 0,14), of 800 mm length allowing to follow the condensation of the vapor. The visualization, taking place in a transparent
adiabatic section, allowed us to observe four different flow regimes depending on the operating parameters such as saturation pressure
(0,7 ⩽ p ⩽ 1,2 bar), vapor mass flow rate (51,4 ⩽ G ⩽ 85,1 kg/m2s), vapor quality (0 ⩽ x ⩽ 1). Annular, slug, plug and bubble flows
could be identified. The developed metrology (local temperature and pressure measurements) allowed to quantify the local heat transfer
coefficient ℎi and the global pressure drop Δp. The analysis of the results shows, on the one hand, the growth of ℎi with the vapor quality,
and on the other hand, the variation of ℎi with the changes of flow topology : the transition between the annular regime and those that follow
it influences the thermal behavior of the flow.

From a numerical point of view, the DFMVOF code was initially developed for the numerical simulation of two-phase flows, in
particular water-vapor flows without phase change. This code uses the coupling of the Level-Set and Volume-of-Fluid (CLSVOF) methods
in order to benefit from the advantages of both methods : accuracy, continuity of the interface, as well as conservation of the mass at each
iteration. In a first step, the validation of the code has been done for simple configurations using the DFMVOF code : the results obtained
converge with analytical and experimental solutions from the literature. In a second step, a choice of phase change model was made to retain
the sharp interface model : the source term is evaluated from the Fourier law and Rankine-Hugoniot relations at the interface. This model
has been implemented in the existing code : taking into account the energy equation, introducing a source term to the governing equations.
The condensation model has been validated by comparison with analytical solutions (1D : Stefan problem, 2D : evaporation of a vapor
bubble). From then on, first calculations allow to simulate the condensation of vapour in a mini channel and to identify spatial and temporal
evolutions of the topology of a liquid-vapour flow.

Keywords : Change of state (Physics), Condensation, Échangeurs de chaleur, Écoulement diphasique, Simulation par ordinateur,
Transfert de chaleur, Steam
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