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Cp Chaleur spécifique [/ /(Kg.K)]
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F Facteur correctif [1]

h Coefficient de transfert convectif [W/m®.K]
hq Hauteur des ailettes [m]
m Débit massique de fluide [Kg/s]
P Pression [Pa]
AP Perte de charge [Pa]
P Pas longitudinal des tubes [m]
P: Pas transversal des tubes [m]
S Pas d’ailettes [m]

Température [K]

AT Différence de température [K]
To Température de paroi [K]
Tent Température d’entrée du fluide chaude [K]
TSor Température de sortie du fluide chaude [K]
TFmt Température d’entrée du fluide froide [K]
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\Y/ Vitesse moyenne du fluide [m/s]
X, Y, Z Variable d’espace [m]




Lettre grecques

Symboles Signification Unité
1, Efficacité de I’ailette [/]
A Conductivité thermique [W/m. K]
€ Dissipation de I’énergie turbulente [s*/m?]
U La viscosité dynamique [Kg/m. s]
v La viscosité cinématique [m?/s]
p Masse volumique [Kg/m?]
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Introduction générale

Introduction générale

Un echangeur de chaleur est un appareil thermique de grande importance dans les
installations énergétiques. lls sont utilisés dans de nombreux domaines a savoir (automobile,
climatisation, chauffage, ...etc). La diversité des domaines d’applications des échangeurs
thermiques entraine un foisonnement de formes géométriques (tubulaires, multitubulaires,
plaques, a ailettes, etc.). L'échangeur consiste essentiellement a transmettre la chaleur d’une
source chaude a une autre source de plus faible température. La transmission de chaleur dans
ces appareils est réalisée par: L'échange de chaleur entre le fluide chaude et une paroi
séparatrice par convection thermique, I'échange de chaleur par conduction thermique a
travers la paroi et I'échange de chaleur entre la paroi séparatrice et le fluide froid par

convection de chaleur.

Les contraintes du marché relatives au développement de ces échangeurs s'expriment
en termes de réduction des codts d'investissements de fabrication, de gain d'espace et
d'amélioration de l'efficacité énergétique. Elles conduisent inévitablement a fabriquer des
échangeurs thermiques de plus en plus compacts et a explorer diverses techniques

d'intensification des échanges thermiques.

De nombreuses technigues d'intensification utilisées dans les échangeurs fonctionnant
en mode sec permettent soit d'augmenter la surface d'échange, soit d'augmenter le transfert de
chaleur a la paroi par modification de la structure de I'écoulement a proximité de la paroi.

Selon la compréhension traditionnelle du mécanisme de perfectionnement de transfert
de chaleur, I'idée conventionnelle adoptée dans les surfaces dailettes est de distordre la
structure de I'écoulement et de diminuer la taille de la couche limite. Cependant, la
majorité des ailettes a rendement thermique élevé, telles que les ailettes ondulées, les
ailettes perforées et les ailettes a générateurs des tourbillons sont suivies par des chutes de
pression remarquables. En effet, une étude thermique d'un échangeur doit étre
nécessairement complétée par une autre étude dynamique. Pour éviter les chutes de pressions
importantes ainsi qu'en raison de leur simple configuration, leur fabrication facile et leur
bonne fiabilité, les échangeurs a ailettes annulaires sont couramment employés dans les

applications technologiques.

La présente étude s'inscrite dans le cadre d'une étude énergétique comparative entre
deux formes géométrique d'ailette, une ailette circulaire et une ailette carrée. Une série des

1



Introduction générale

simulations numérique ont été effectués afin de voire et comparer entre les caractéristiques
thermique et dynamique de ces deux configuration d'échangeur. La simulation numérique a
été réalisé par le code de calcul commercial "FLUENT 6.2". Les résultats obtenus, au cours
de cette étude, ont été présentés et analysé sous forme des courbes et des tableaux. La
premiére forme contient une ailette circulaire et I'autre forme a une ailette carrée est tout ¢a
pour un but de la comparaison entre les deux, pour voir I’effet des différents parameétres
géomeétriques sur le flux de chaleur et le perte de charge, et leur arrangement soit en lignée ou
décalée.

Le présent manuscrit comporte trois chapitres:

Dans la premiére partie de ce chapitre, on a donné des notions de base concernant la
conception des échangeurs thermiques. La deuxieme partie présente un état de l'art tres
important concernant I'effet de plusieurs parametres géométriques sur les performances
thermique et dynamique de I'échangeur de chaleur.

Le deuxieme chapitre consacré a la présentation de la méthode de simulation par le
code de calcul Fluent 6.2. L'explication générale de la modélisation numérique (par la
méthode des volumes finis) d'un écoulement incompressible du fluide avec un transfert de
chaleur associé compléte cette présentation.

Le troisieme et le derniére chapitre de ce manuscrit rapporte les résultats numériques
liées aux deux configurations d'ailettes étudiés dans notre travail. Les résultats sont présentés

sous formes des graphes et des tableaux.

Ces trois chapitres sont cl6turés par une conclusion générale ou les principaux

résultats numériques tirés de notre étude seront présentés briévement.



Chapitre 1 Introduction au domaine des échangeurs thermique

1.1 Introduction

Dans ce chapitre nous avons rappelé les définitions et les caractéristiques essentielles
des échangeurs de chaleur. Nous avons présenté ensuite une recherche bibliographique
détaillée sur l'effet des différents paramétres géométriques sur les caractéristiques
thermique et dynamique d'un échangeur de tubes ailetés.

1.2 Définition de I'échangeur de chaleur

Un échangeur de chaleur est un systéme qui permet d’échanger la chaleur entre deux
fluides ou plus a des températures différentes. Dans un échangeur thermique, le fluide
chaude et le fluide froid sont, généralement, separés par une paroi solide bien adaptée.
Comme principe, la transmission de la chaleur se fait du fluide chaud vers le fluide
froid. Exemples: radiateur d’automobile, évaporateur et condenseur d'un climatiseur,

...etc.

Une premiére expression du flux de chaleur transféré dans un échangeur peut étre
obtenue par ’application du premier principe de la thermodynamique entre deux fluides
(flux de chaleur perdu par le fluide chaude et le flux de chaleur gagné par le fluide
froid) :

@ = Cpo(TEM — TET) = e Cp (T — TF™ (1.1)

Une seconde expression du flux de chaleur est déterminée en concevant un échange
direct entre les deux fluides (le fluide chaud et le fluide froid) et en introduisant 1’expression

des résistances thermiques en série :

o =UAAT (1.2)
Le rapport % (Eq.1-1.2) représente la résistance thermique globale a 1’échange.

1.3 Principe de fonctionnement

Dans un échangeur, la chaleur est transmise d’un fluide a un autre. Le méme fluide peut
étre conservé son état physique (liquide ou gazeux) ou se présenter successivement sous les
deux phases (cas des condenseurs et des vaporiseurs) voir la figure (1.1). L'échange de

chaleur entre les deux fluides suit trois étapes:
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e Transfert de chaleur par convection du fluide chaude vers la paroi;
e Transfert de chaleur par conduction a travers la paroi;

e Transfer de chaleur par convection de la paroi vers le fluide froid [1].

Phénoménes locaux Phénomeéne global
reel Analogie électrique réel Analogie électrique
Coefficient ' Fm
convectif + écha +
N/ #
Conductivité
thermique K 9 ech R ona q ech R,

Figure 1.1 : Principe de fonctionnement d'un échangeur de chaleur: exemple simplifié, analogie

électrique et notations principales [2].

1.4 Criteres de classement des échangeurs

Il existe plusieurs critéres de classement des d’échangeurs thermiques.

1.4.1 Type de contact

Echangeur a contact direct: Le type le plus simple comprend un récipient ou canalisation

dans lequel les deux fluides sont directement mélangés et atteignent la méme température

finale.

Echangeur a contact indirect: Les fluides s’écoulent dans des espaces séparés par une paroi
[3].

1.4.2 Classement suivant la direction des écoulements

Dans les échangeurs a fluides séparés, les modes de circulation des fluides peuvent se ranger

en trois catégories voir la figure ci-dessous:

e Méme sens « Co-courants ».
e Sens contraire « Contre-courants ».
e Ou bien les vecteurs vitesses sont perpendiculaire 1’un a 1’autre; il s’agit cette fois de

« Courant Croisés » [3].
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8

Figure 1.2 : Types d'échangeurs suivant la direction des écoulements [4].
1.4.3 Classement suivant la nature du matériau de la paroi d’échange

On retiendra deux types de paroi:
1- Les échangeurs métalliques en acier, cuivre, aluminium.

2- Les echangeur non métallique en plastique, céramique, verre,...etc [3].
1.4.4 Classement suivant la construction de la géométrie

Il existe plusieurs configuration des échangeurs de chaleur : échangeurs tubulaires (tube,
coaxial, échangeur multitubulaire: compact, a ailettes), échangeur tube et calandre (tube en
forme U, échangeur de chaleur a plaques a tube, échangeur plaques et joints.. .etc).

1.4.4.1 Les échangeurs a tubes coaxial

Cet échangeur étant le plus simple, il est composé d’un tube a I’intérieur d’un autre tube oU
des fluides traversent les deux tubes. Le déplacement des fluides est a courant paralléle ou a

contre-courant [5].

froid ext froid int

chaud j chaud *.
: | | chaud int " chaud

Int | — . In -— |
—+:} - . i) bext —-n - o= -: = Eﬂ

— I

froid froid ext
int
Figure 1.3.1 : Echangeur tubulaire & courant Figure 1.3.2 : échangeur a tube a contre
parallele [6]. courant [6].
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1.4.4.2 Echangeur compacts

Ces echangeur sont habituellement & courant croisés, les mouvements des deux fluides sont
perpendiculaires 1’un a autre. Nous en retrouvons dans les radiateurs de voitures voire le
figure (1.4) [5].

: ) 4N
L | > 12\
11 1 : \ |
flux croisé —+ L flx croisé '
(sansmétange) ([ O S Q)| (méange) —+
flux de tube
Mk (sans mélange)
 (sans melange)
(a) Les deux fluide non mélange (b) Un fluide mélangé, un fuide non mélangé

Figure 1.4 : Echangeur compact a courant croisé[6].
1.4.4.3 Echangeur a ailettes

Un échangeur a ailettes est un échangeur relativement simple: il consiste en un conduit
cylindrique ou rectangulaire sur lequel sont fixées des lames métalliques (ailettes) de
différentes formes. Le fluide de refroidissement est en général I'air ambiant. La chaleur est
transférée du fluide chaud circulant dans la conduite principale aux lames métalliques par
conduction_thermique; ces lames se refroidissent au contact de l'air, Ce type d'échangeur est

utilisé pour le chauffage dans les batiments.

Avantages Inconvénients utilisation
Bon rendement Craint les chocs Eau-Air
Peut prendre des formes Huile-Air
précises. Solide-Air

Tableau 1.1 : Avantages et inconvénients d'un échangeur a ailettes.
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1.4.4.4 Echangeur a tube U

Le faisceau est constitué de tubes coudés en forme d'épingle, il n‘est donc porté que par
une seule plaque tubulaire. Ce systeme permet la libre dilatation du faisceau. En revanche, le

nettoyage des tubes est difficilement réalisable autrement que par voie chimique [7].

Avantages Inconveénients Utilisation
Résiste aux fortes pressions | Encombrement Vapeur-Eau
Libre dilatation des tubes et | Prix de revient élevé Eau surchauffée-Eau
du corps
Toute puissance Débouchage difficile Huile-Eau

Tableau (1.2) : Avantages et inconvénients d'un échangeur a tubes en U.
1.4.4.5 Echangeur a plaques

Dans un échangeurs a plaques et joints la surface d’échange est composée de plaques
métalliques, equipées de joints, serrées les unes contre les autres a 1’aide de tirants entre deux

flasques, I’un fixe, I’autre mobile [6].

B |
e

Figure 1.5 : Echangeur de chaleur a plaques [8].
1.5 Coefficient d’échange global

La détermination du coefficient global de transfert de chaleur U est essentielle dans le calcul
des échangeurs thermique [4, 9].

Dans le cas d’un échangeur de tube ailetés, I’expression du coefficient d'échange U est
(Eq.1.3)
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1 1 in,tub In(de/d;) tub 1
= [ RERESS + Reontace + el 4 RESELS + | (13)

* 1et sont, respectivement les efficacités du tube et de l'ailette,

f.,tube c,ailette . Lad H H .
o Rconvection et Rconvection sont, respectlvement, les résistances thermlques convectives:

entre Pailette et le fluide froid et entre le tube et le fluide chaud.

R in,tube et R ex,tube

OTICTaSS encrass sont les résistances thermiques dues a 1’encrassement des fluides

respectivement a I’intérieur et a I’extérieur du tube.

. %est la résistance thermique de nature conductive du tube, avec d, et d; sont,
t

respectivement, les diametres extérieur et intérieur du tube.

* R.ontact ©Stlarésistance thermique de contact entre le tube est 1’ailette.
1.6 Méthodes de calcul thermique des échangeurs
L’étude thermique d’un échangeur peut se faire selon deux méthodes différentes.

1.6.1 Méthode DTLM

La méthode de la différence de température logarithmique moyenne (DTLM) est la
méthode classique de calcul; grace a elle, la puissance thermique pour un échangeur

tubulaire concentrique a contre-courant est déterminée avec la relation suivante:
TCent_T;or)_(TCsor_T]gnt)
in Tgnt_chor
Tsc'or_Tle;nt

Pour les échangeurs plus complexes que le type contre-courant pur, la quantité ATy évaluée

o = UAAT y = UA( (1.4)

selon la méthode précédente ne représente plus exactement la différence de température
moyenne effectuée. On continue cependant a calculer AT comme s’il s’agissait d’un
échangeur a contre-courant pur, en corrigeant néanmoins le résultat obtenu, par I'introduction
d'un facteur de correction "F" tenant compte de la véritable configuration des écoulements.

Onadonc:

Le facteur correctif "F" est toujours inférieur a lI'unité, la littérature fournit les valeurs de "F"

sous la forme d'abaques pour la plupart des configurations courantes d'écoulements [5].
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1.6.2 Méthode NUT

Cette méthode est basée sur le calcul de 'efficacité n de 1I’échangeur. L'efficacité fonctionnelle
d'un échangeur n est définie comme le rapport entre la puissance thermique réelle de

I’appareil considére et sa puissance thermique maximale :

n= Proel (16)

Pmax

Le fluide qui a le plus faible taux de capacité thermique subit le maximum de différence de

température.

Pmax = Comin (TE™ = TE™) (1.7)
Ou :

C =mc, (1.8)

Les expressions des flux échangés sont :

@ = C(TEM = TET) (1.9)
or = Cp(T2°7 = TF™) (1.10)
Preet = rICmin(Tcent - Tfent) (1.11)

Le groupement sans dimension NUT (Eq. 1.11) est appelé nombre d’unités de transfert. Il
représente le pouvoir d’échange de I’appareil et s’exprime comme le rapport

adimensionnel ;

NUT = 24 (1.12)
C .
L’efficacité de 1’échangeur est alors fonction du NUT, du rapport MR ot de la
max

configuration d’écoulement [4].
1.7 Efficacité d'un échangeur de chaleur

On définit Pefficacité d’un échangeur comme le rapport du flux de chaleur effectivement
transféré dans 1’échangeur au flux de chaleur maximal dans les conditions d’une surface

d’échange illimitée.
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L’efficacité d’un échangeur est un nombre adimensionnel inférieur ou égal a 1’unité (0<n<I)

[10].

10}
= 1.1
T Pmax ( 3)
Avec :
Omax = Min (mlcpl,mlcpz) (1.14)

Ou d’un autre fagon, on peut écrire :

— Mmax(ATy,AT;) (1.15)

ATmax

1.8 Généralités sur les ailettes

1.8.1 Définition d’une ailette

Une ailette est un dispositif thermique visant a augmenter la surface de contact avec un
fluide extérieur pour augmenter les échanges convectifs, et donc le transfert de chaleur. La
chaleur se propage par conduction a travers l’ailette qui est refroidi ou réchauffé (par

convection) par le fluide environnant [1].

D'une autre parte, I’ailette permet aussi de crées des perturbations et de la turbulence au
niveau de 1’écoulement du fluide entourant I’ailette (elle permet d’augmenter le niveau de la
turbulence dans la couche limite), donc elle permet d'intensifie le transfert convectif dans la
partie extérieur de l'ailette. Elle est utilisée, en particulier, dans les échangeurs industries, les
radiateurs de véhicules, de chauffage central, le refroidissement des composantes

¢lectroniques,...etc. [11].

sommet =

pied

1 /1 |/ 7

Figure 1.6 : Exemple d'une surface a ailettes [12].

10



Chapitre 1 Introduction au domaine des échangeurs thermique

1.8.2 Différents types d’ailettes
Les differents types d'ailettes sont regroupés en deux grandes parties :

e Ailettes continues.

e Ailettes indépendantes.

Les ailettes continues sont souvent utilisées dans les echangeurs de chaleur employés dans

I'nabitat, tandis que les échangeurs de chaleur industriels ont plutdt des ailettes indépendantes.

Dans chacun de ces parties, on distingue plusieurs catégories d’ailettes entrant dans la

conception des échangeur de chaleur industriels [11].
1.8.2.1 Ailettes continues

Les ailettes continues sont traversées par plusieurs tubes, de forme généralement
rectangulaire, elles sont souvent fabriquées par emboutissage puis fixées par dilatation des
tubes. Un collet fixe 1’écartement entre les ailettes, elles peuvent étre planes ou ondulées.
L’ondulation provoque une perturbation de I’écoulement qui améliore 1’échange thermique.
Les trois principaux types d’ailettes sont les ailettes plans et lisses, les ailettes ondulées et les

ailettes persiennes (voir la figure 1.7) [13].

Figure 1.7 : Différentes configurations d'ailettes continues: (a) ailettes planes, (b) ailettes ondulées

lisses,(c) ailettes ondulées interrompues [4].

e Les ailettes planes et lisses : constituent les géométries les plus couramment utilisées
grace a leur simplicité. Dans ce cas, le pas d’ailettes est généralement compris entre 1 et

8.7 mm, les tubes qui les traversent ont des diametres variant entre 6 et 13 mm [13].

11
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e Les ailettes ondulées : sont caractérisées par des ondulations réguliéres qui permettent
une augmentation significative du coefficient convectif d’échange de chaleur. Ces ailettes
sont, de nos jours, couramment utilisées et font 1’objet de nombreuses publications sur
I’évaluation expérimentale de leurs performances thermo aérauliques. Cependant, elles
accroissent les pertes de charge [13].

e Les ailettes persiennes : sont des géometries tres complexes mais permettent un gain
significatif du coefficient d’échange thermique. Elles sont cependant pénalisantes en
termes de perte de charge et sont sujettes a I’encrassement. Il n’existe que trés peu de
travaux publiés sur les ailettes persiennes malgré leur large utilisation notamment dans les

radiateurs automobiles du fait de leur complexité [13].
1.8.2 .2 Ailettes indépendantes

Les ailettes indépendantes ou annulaires sont traversées par un seul tube (Figure 1.8). Elles

peuvent étre pleines ou segmentées.

K, \
\ F’le(i)nue

Segmentée

Figure 1.8 : Ailettes annulaires circulaires [13] .

Dans les ailettes indépendantes, on distingue deux catégories essentielles : ailettes

transversales et longitudinales.

e Ailettes transversales :

Ailettes transversale géneralement en forme carrée, rectangulaire, circulaire, elliptique, etc.

peuvent étre constituées de différents types:

- Ailettes annulaires, en principe des ailettes pleines.
12
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- Ailettes hélicoidale (spiralée), pleine ou segmentée, bien adaptée aux grandes longueurs de
tubes. Elle est généralement obtenue par enroulement d’un ruban serti ou soudé sur le tube. Si

la hauteur de ’ailette est grande devant le rayon du tube , I’ailette est segmentée [14].

Collet
e W S—— - — S —_ e
Ailettes intégrées  Ailettes rapportées Ailettes
par extrusion ou par sertissag - biométalliques

moletage

Vv v W
AR B

A A

vV v Y

Alilettes poinconnées

(b)

Figure 1.9 : Configurations des ailettes annulaires : (a) ailettes annulaire (b) ailette spiralée [13].
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e Ailettes longitudinales
Elles sont disposées suivant 1’axe des tubes (Figurel.10); elles peuvent étre situées a
I’intérieur ou a I’extérieur des tubes. Pour améliorer le transfert de chaleur, elles sont quelques

fois localement torsadees[13].

Figure 1.10 : Ailette longitudinales [13].

1.8.3Efficacité de l'ailette

L'efficacité d'une ailette est définie comme étant le rapport de la puissance thermique
réellement échangée par l'ailette a la puissance thermique théorique qu'elle serait capable
d'échanger si toute la surface de l'ailette est a la température de sa base T, [15]. L’efficacité

d’une ailette est comprise entre 0 et 1. Elle est donnée par [15]:

y = et (1.16)
Qth

1.9 Analyse de I'effet des parameétres géometriques

Dans cette partie de mémoire nous avons présentés quelques travaux de recherche
concernant 1’étude de 1’effet des paramétres géomeétriques sur les caractéristiques de transfert
de chaleur et des pertes de pression d'un échangeur de chaleur de tube a ailettes. Les différents
parametres géométriques definissants un échangeur de chaleur ont été présentés sur la figure

(1.11).
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Figure 1.11 : Différentes paramétres géométriques définissant un échangeur thermique.
1.9.1 Effet de la geométrie d'ailette

L'addition des ailettes conduite a une augmentation du prix des échangeurs, leur poids et
la puissance de pompage du fluide requise dans le cas de la convection forcée. Pour cette
raison, il existe de nombreuses recherches dans la littérature sur l'optimisation des profiles

d'ailettes.
1.9.1.1 Ailettes continues

Nous retrouvons dans la littérature plusieurs travaux concernent les ailettes continues.
Wang et al. (1996) ont conduit une étude expérimentale sur 15 modeles d'échangeurs de
tubes a ailettes planes. Les auteurs analysent et comparent l'effet des différents parametres

géométriques, y compris le nombre de rangée et I'espacement entre tubes [16].

Une étude expérimentale suivie d'une simulation numérique a été effectuée par Xie et
al. (2009) pour analyser I'effet des différents parametres géométriques sur le fonctionnement
d'un échangeur a ailettes planes. Le nombre de Reynolds est varie dans I'intervalle (300 <
Re < 7500) [17].
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1.9.1.2 Ailettes annulaires

Dans cette partie du travail, nous donnons un apercu général sur les différentes geométries de

ce type dailettes. Il existe principalement deux configurations de l'ailette annulaire :

A. Ailettes annulaires planes

La sélection d'un type particulier d'ailette annulaire dépend principalement de leur géométrie.
Mokheimer (2002) a étudié I'effet de variation du coefficient de transfert thermique local sur
I'efficacité d'une ailette annulaire avec différents profiles: rectangulaire, triangulaire, concave
parabolique et convexe parabolique. L'étude montre que I'écart entre I'efficacité d'ailette
déterminée avec un coefficient d'échange thermique constant et celle basée sur un coefficient
d'échange variable augment avec le rapport des rayons dailette et une variable
adimensionnelle m (qui dépend de la variation locale du coefficient de transfert thermique h)
[18].

Leonid et al. (2003) ont présenté une étude analytique pour trouver un volume minimal
d'ailette de refroidissement en tenant compte de la longueur de I'arc. Le volume optimal de
l'ailette circulaire trouvé, dans cette étude, est 6,21 a 8 fois plus petit que la forme
parabolique optimale donnée par Schmidt. L'ailette optimale circulaire tend a étre plus courte
et a une longueur de sa base supérieure a l'ailette de Schmidt [19]. Une étude expérimentale
de I'effet de la perforation des ailettes circulaires sur la performance thermique et dynamique
d'un échangeur de chaleur a été réalisée par Lee et al. (2012). Ils montrent que le coefficient
de transfert de chaleur convectif a c6té de l'air augmente de 3,55% et 3,31% pour
respectivement 2 et 4 trous. Ces augmentations ont été suivies par une augmentation de la

chute de pression de 0,68% et 2,08%, respectivement [20].

B. Ailettes annulaires elliptiques

Jang et al. (1998) ont étudié numériquement et expérimentalement le comportement du
fluide et du transfert thermique sur des ailettes elliptiques situées dans un faisceau de quatre
rangées de tubes qui sont aussi elliptiques. Pour les deux arrangements des tubes, les résultats
trouvés montrent que le coefficient de transfert thermique moyen pour les tubes a ailette
elliptique était de 35-50% plus grand que celui de la forme circulaire, tandis que la chute de
pression pour les tubes elliptiques est inferieure de 25-30% par rapport a la configuration
circulaire. A la fin, les auteurs concluent que le rapport du coefficient d'échange thermique sur

la chute de pression de la géométrie elliptique est 1,5 fois celui de la forme circulaire [21].
16
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Dans cette tendance, Kundi et al. (2007) ont résolu I'équation gouvernant la conduction
de la chaleur a travers des ailettes annulaires circulaires et elliptiques, en considérant un
coefficient d'échange convectif uniforme le long de la surface d'ailette. L'étude montre que,
pour une restriction d'un coté de l'ailette, la chaleur dissipée par les ailettes elliptiques est trés
inférieure a celle cédée avec l'ailette excentrique. Cependant, pour une restriction de I'espace
des deux cotés, l'ailette elliptique a un tres bon taux de transfert thermique par rapport a celui

de l'ailette circulaire.

L'avantage de choisir une ailette elliptique au lieu d'une ailette circulaire est la

performance élevée avec un volume particulier du premier type [22].

Restriction d'espace

Restriction d'espace

d
Ailettes elliptiques po e = NN
( | )

- —--D Elliptique
Annulaire
Tube circulaire meveunnnt | |
Restriction d'espace Ailette circulaire Annulaire excentrique

Figure 1.12 : Différentes géométries et profils d'ailette pour une et deux restriction d'espace [22].

1.9.1.3 Ailettes dentelées

Dans le cadre de I'amélioration de la performance thermique et dynamique des ailettes
annulaires, plusieurs chercheurs se sont intéressés a la géométrie dentelée dailettes.
L'efficacité des ailettes dentelées a été analysée théoriquement par Kenichi et al. (2010), en
utilisant un modele analytique simplifié avec deux prétentions : coefficient d'échange
thermique uniforme sur la surface d'ailettes et isolation thermique de I'extrémité de la section

segmentée[23].

Dans un faisceau de trois rangées de tubes, Lemouedda et al. (2011) ont effectué une
étude numérique comparative des performances thermiques pour deux types d’ailettes
denteleées différents (Figure 1.13). La premiere partie d'étude compare la performance
thermique des tubes a ailettes avec et sans dentelures. La deuxiéme partie concerne I'effet du

vrillage de la partie extérieure d'ailette sur la performance des tubes a ailettes dentelées [24].

17



Chapitre 1 Introduction au domaine des échangeurs thermique

(a) (b) (c)
Figure 1.13 : Géométries d'ailettes: (a) ailette dentelée sans vrillage (b) ailette dentelée avec vrillage
(c) ailette pleine [25].

Une étude expérimentale a été réalisée par Ma et al (2012), pour caractériser le transfert
thermique et les pertes de charge des faisceaux de tube a ailettes dentelées en disposition
quinconce. Il ont conclu que le pas transversal de tubes a un effet négligeable sur le transfert
thermique. Cependant, la variation du pas longitudinal de tubes a des effets important sur le

transfert thermique et la chute de pression [25].

1.9.2 Effet de diametre extérieur des tubes

S. L. Jameson (1945) montre que le débit change lorsque le diametre du tube varie et,
par conséguent, la vitesse a la section transversale la plus étroit est augmentée. D'une autre
parte, les résultats de cette étude montrent que la zone de recirculation derriére le tube est

également augmenté [26].

Avec deux rangées de tubes a ailettes plaques planes, Torikoshi et al. (1995)
montrent qu'il n'y a pas un effet significatif du changement de diamétre des tubes sur le
coefficient de transfert thermique moyen [27]. Avec des petits diamétres des tubes, Wang
et al. (2000) ont montré expérimentalement que I'effet du diametre des tubes sur la
performance thermique et dynamique d'un échangeur de chaleur est trés lié au pas d'ailettes.
Cependant, la chute de pression pour d=10,23 mm est 5-15% plus grande que celle de d=8,51
mm [28].

Mon (2003) a étudié I'effet du diametre des tubes sur les caractéristiques dynamiques et
thermiques d'un faisceau de quatre rangées a ailettes circulaires pour un nombre de
Reynolds (8,6x10%< Re <4,3x10%). I trouve que pour les deux types d'arrangement des tubes

et sous un rapport%fixe, le coefficient du transfert thermique et les pertes de charges sont
t
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diminuées avec l'augmentation du diamétre des tubes, tandis que I'efficacité de l'ailette est

augmentee (voir la figure (1.14)) [29].

Quantitativement, les résultats trouvés montrent qu'une augmentation de diametre de
tube de 13,59mm a 24mm résulte une diminution de la chute de pression de 66,7% pour

I'arrangement alignée et de 61,1% pour l'arrangement quinconce.

] 300
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Figure 1.14 : Effet de diametre extérieur des tubes sur : (a) la chute de pression, (b) le coefficient de

transfert convectif [29].

Xie et al. (2009) effectuent une analyse numérique sur un modéle d’échangeur avec
trois rangées de tube a ailettes plaques planes, et montre 1’effet du diametre de tube sur les
caractéristiques de transfert thermique et de I'écoulement. Le diameétre de tube est varié de 16
a 20 millimétres. On peut voir que le nombre de Nusselt Nu et le facteur de frottement
faugmentent avec ’augmentation du diametre du tube. Cependant, le coefficient de
transfert de chaleur h et la chute de pression sont diminués avec 1’augmentation du

diamétre du tube (voir la figure 1.15) [30].
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Figure 1.15 : Effet du diamétre des tubes sur le nombre de Nusselt, le facteur de frottement, le
coefficient de transfert thermique et la chute de pression (Re=3000) [30].

1.9.3 Effet du nombre de rangées

Rich (1975) ont effectué des tests expérimentaux sur quatorze mod¢les d’échangeur
de chaleur, il ont trouvé que la chute de pression ne dépend pas du nombre de rangées des
tubes[31]. Les résultats montrent également qu'il y a une décroissance du taux de transfert de
chaleur si le nombre de rangées de tubes N croit pour des faibles nombres de Reynolds. Toute
fois, pour des forts nombre de Reynolds une légere augmentation du transfert de chaleur est

constaté lorsque N est grande [32].

Jang et al. (1996) affirment aussi par une étude numérique en 3D, que le transfert
thermique est indépendant du nombre de rangées de tubes, mais seulement si ce dernier est
supérieur a quatre. Cependant, le coefficient de transfert thermique et le facteur de
frottement pour 1’arrangement quinconce sont respectivement (15-27%) et (20-25%) plus

supérieur a celui de 1’arrangement en ligne [33].

Wang et al. (2000) indiquent que le coefficient d'échange thermique est diminué avec
l'augmentation du nombre de rangées [34]. Yan et Sheen (2000) ont remarqué que, a base
nombre de Reynolds, le facteur de colburn décroit quand N croit, cependant a forts nombre de
Reynolds I’effet de N est négligeable. Par contre, aucune influence sur le facteur de

frottement n’a été remarquée quelque soit le nombre de Reynolds [35].
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Xie et al.(2009) réalisent une simulation numérique en trois dimensions basées sur
I’algorithme SIMPLE en coordonnées cartésiennes, pour voir I’influence du nombre de
rangées sur un transfert thermique laminaire. La figure ci-dessous (1.16) donne la
variation du nombre de Nusselt et le facteur de frottement en fonction du nombre de

Reynolds et pour un nombre de rangées allant de 2 jusqu’a 7 [17].

Les auteurs ont remarqué, que les caractéristiques du transfert de chaleur et de la chute
de pression sont indépendants du nombre de rangées quand (N>6). Dans la méme étude, les
chercheurs comparent les isothermes pour (N=2 et N=7). lls trouvent qu'un plus grand
gradient de température existe autour des tubes pour (N=2) que pour (N=7), indiquant un plus
grand flux thermique entre les tubes et le fluide extérieur. Le faible gradient de température
autour les trois dernieres tubes pour (N=7) est di principalement a la zone morte
d’écoulement composée apres chaque tube, ce qui réduit de fagcon non négligeable le taux de

transfert thermique.

f 1
) T . T Y T 14 T ) T v 1 15 T -r T v T . T ™ T
1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 2000 3000 4000 5000 6000
Re Re
(a) Facteur de frottement (b) Nombre de Nusselt

Figure 1.16 : Effet du nombre de Reynolds (Re) et du nombre de rangées sur le nombre de Nusselt
(Nu) et le facteur de frottement [17].

1.9.4 Effet de I'espacement entre ailettes

Historiquement, il existe plusieurs travaux expérimentaux et numériques, dont le but est de

voir l'influence de I'espace entre les ailettes sur I'efficacité de I'échangeur de chaleur.
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Ward et Young (1959) ont montré que la chute de pression diminue lorsque 1’espacement
des ailettes passe de 201,97 a 407,87 ailettes par métre [36].

En 1973, Rich a étudié I’influence de 1’espacement des ailettes sur le coefficient
de transfert de chaleur a partir des résultats expérimentaux sur huit échangeurs a quatre
rangées de tubes. Il a conclut que le coefficient de transfert est indépendant du pas d’ailettes,

en paralléle, il corréle le facteur de Colburn au nombre de Reynolds [37].

Zhukauskas (1974) a trouveé que le coefficient de transfert de chaleur augmente lorsque
I’espacement est élevé a 6mm. Une augmentation supplémentaire de I'espacement des ailettes
(avec un intervalle du nombre de Reynolds de 4,8 10* & 7,6 10°) ne change rien le taux de

transfert thermique [38].

Les étude expérimentales de Rabas et Taborek (1987) montrent que le coefficient de
transfert thermique pour un espacement étroit enter les ailettes est plus fort que le coefficient
correspondant a un espacement plus grand en raison de la variation d'épaisseur de la couche
limite [39].

En 2003 Mon et Gross, ont effectué des simulations numériques en trois dimensions
sur un modele d’échangeur de chaleur, tubes a ailettes annulaire, avec quatre rangées de tubes
[40]. La variation du coefficient de transfert thermique et de la chute de pression en fonction
du : rapport pas d’ailettes sur leur hauteur, nombre de Reynolds et le type d’arrangement des

tubes, sont présentés dans la figure ci-dessous.
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Figure 1.17 : Effet de diamétre extérieur des tubes sur le coefficient de transfert convectif et la chute

de pression [40].

Dans le cas de ’arrangement en quinconce, on remarque que le coefficient de transfert

thermique augmente jusqu'a la valeur (S/hf =0,32), puis il reste presque constant avec une
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certaine tendance a diminuer (environ 1,4%). Par contre, dans le cas de I’arrangement en
ligne des tubes, le coefficient de transfert de chaleur est augmenté dans tous les cas
considérés avec 1’augmentation du rapport (S / h¢ ). Dune autre parte, pour les deux types
d’arrangement, la chute de pression diminue avec 1’augmentation du rapport S/hs ou les
interactions des couches limites entre les ailettes sont réduites et méme aussi les pertes par
frottement [40].

En 2009, Xie et al. ont réalisé une investigation numerique en trois dimensions sur un
modele d’échangeur thermique avec trois rangées de tubes a ailettes planes continues et sous
un nombre de Reynolds Re =3000. Le pas d’ailettes varie de 1,5 a 4,5 mm [41]. L’effet du
pas d’ailettes sur le nombre de Nusselt et le facteur de frottement est présenté dans la figure

ci-dessous.
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Figure 1.18 : Effet du pas d ailettes sur le nombre de Nusselt et le facteur de frottement [41].

De la figure, on peut voir clairement qu’avec 1’augmentation du pas d’ailettes, en
parallele, on a une diminution considérable du nombre de Nusselt et du facteur de
frottement, ¢’est-a-dire, une augmentation de taux de transfert thermique et de la chute de
pression avec la diminution du pas d’ailettes. Cela peut étre expliqué comme suite : la
diminution de I’espace entre les ailettes signifie la diminution de la largeur du tunnel de
passage d'écoulement, ce qui conduit a un gradient de vitesse et de température plus

élevé, et par consequent, au transfert de chaleur et une chute de pression plus grande.
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Chen et Lai (en 2012) ont utilisé le schéma numérique inverse en combinaison avec les
mesures  expérimentales des températures pour étudier l'effet du pas dailettes sur le
coefficient de transfert thermique moyen. La vitesse d'écoulement est variée entre (0,5 et 1,5
m/s). L'étude est réalisée sur un faisceau avec deux rangées de tubes (en arrangement en
quinconce) a ailettes plaques planes, continues, en position verticale. Les résultats trouvés
montrent que le coefficient d'échange thermique augmente avec l'augmentation du pas
d'ailettes et de la vitesse d'écoulement jusqu'au pas optimum dailettes (S = 15 mm), ou il reste

par la suite constant [42].

Watel et al (en 1999) ont étudié I’influence de la vitesse d’écoulement et de
I'espacement des ailettes sur le transfert de chaleur par convection forcée a partir d'un seul
tube a ailettes annulaires. Ils ont trouvé que pour un nombre de Reynolds fixe, la réduction de

I'espacement des ailettes conduit a une diminution du transfert de chaleur [10].

1.9.5 Effet de matériau et de I’épaisseur des ailettes

Ward et Young (1959) ont constant que le nombre de Nusselt augmente avec
I’épaisseur d’ailette [36]. Cependant, Briggs et Young.(1959) ont obtenu des résultats
opposes en montrant que le coefficient de transfert de chaleur est indépendant de 1’épaisseur

d’ailette, ce coefficient diminue quand 1’épaisseur de 1'ailette augmente [43].

Wang et al (1996) ont rapporté que I'espacement entre-ailettes a un effet négligeable
sur le coefficient de transfert de chaleur, et que les facteur de frottement fet de colburn jsont

indépendants de 1’épaisseur d’ailette [16].

Abu-Madi et al (1998) ont trouvé un faible augmentation du transfert de chaleur

lorsque I'épaisseur d'ailette diminue [44].
1.9.6 Effet de I'espacement entre tubes

Indépendamment de I'effet de diametre des tubes, l'intensité de turbulence a I'intérieur

du faisceau dépend de I'espacement longitudinal et transversal des tubes et de la vitesse d'air.

Pour des arrangements equilatéraux des tubes, Briggs et Young (1963) ont effectué des essais

pour deux espacements différents de tube. Les résultats trouvés montrent que I'échange
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thermique reste presque identique dans les deux cas. Toutefois, la chute de pression augmente

quand I'espacement entre les tubes est changé de 11.0 mm a 27.4 mm [45].

Mirkovic (1974) indique que les nombres de Nusselt et d'Euler augmentent
parallelement avec I'augmentation du pas transversal des tubes. En outre, I'auteur montre que
I'agrandissement de I'espacement longitudinal des tubes, pour lI'arrangement décalé, diminue
les nombres du Nu et d'Eu [46].

Sparrow al. (1985) [26], ont montré que si le rapporte pas transversal sur le diametre
d'ailette (2—;) diminue de 1,52 & 1,07, le nombre adimensionnel de Nu augmente de 35 %. A
des nombres de Reynolds plus élevés (Re= 3.2 x 10%), le nombre de Nu est relativement peu

sensible au pas longitudinal. Par contre, dans le cas de deux rangée de tube en arrangement

quinconcé, le nombre de Nusselt augmente avec l'augmentation de S,, atteint une valeur

maximum a (j—;) = 2.05 puis il diminué [47].

Stasiulevicius et Skrinska (1988) ont effectué une étude sur examiné des faisceaux de

sept rangée, ils ont observé que le coefficient de transfert de chaleur augmente de 3 % si le

rapporte (%) varie de 2,67 a 4,13 et de 20 % si le rapporte (%) augmente de 2,14 a 1,46 [48].
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2.1 Introduction

La difficulté principale d’application des méthodes numérique pour resoudre un
probleme d'échangeur de chaleur muni d’ailettes circulaire est sa géométrie complexe. Dans
la réalité, dans un échangeur thermique, I’écoulement est turbulent, tridimensionnel et le
temps de calcul est tres long en comparant avec un écoulement bidimensionnel. A cause de
cela, les études tridimensionnelles sur les échangeurs de tubes a ailettes annulaires sont trés
rares.

Dans cette étude de mémoire, le logiciel disponible pour la simulation d’écoulement
de fluide FLUENT est utilisé pour déterminer le champ de vitesse et de transfert de chaleur.
FLUENT est basé sur la méthode des volumes finis. La création de la géométrie et son

maillage sont réalisés au niveau du "Gambit".
2.2 Equations gouvernant le probléme étudié

Dans la présente étude, le régime d'écoulement turbulent est choisi pour tous les
calculs. Le nombre de Reynolds est déterminé en se basant sur la
vitesse d'entré d'air et le diamétre extérieur de tube [1, 2]. Ceci donne une variation du nombre
de Reynolds dans l'intervalle (5100 < Re < 15400). Donc, I'écoulement dans le faisceau des
tubes a ailettes a été assumé: tridimensionnel, incompressible, stationnaire et turbulent.
Les équations de Navier-Stokes moyennées (équations de Reynolds), équation de continuité et

I'équation d'énergie sont suffisamment rapprochées par :

e Continuité :
aui _
Fr 0 (2.1)

e Quantité de mouvement :

0 ou;  Ou; 2 ou; ——\ _
a_xj<puiuj+P6ij_#<a_xj+a—x]i—§ 6ij6_xi)+pulu1)_0 (22)

La contrainte de Reynolds est définir suivante I'approximation de Boussinesq par:

1 ou; ou 2 ou;
—pu ) = e (324 52) =2 (K + 1 54) 8 (2.3)

6xi
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e Equation d'énergie:

d ad oT
6_xi (ui(pE + P)) = 6_xl ((Aair + At) B_xl (2.4)

A est la conductivité thermique turbulent.

Dans la région solide des ailettes, I'équation d'énergie qui a été résolue dans le
régime stationnaire prend la forme suivante:

~(Aauzy ) =0 (25)

ax;

Pour le modele de turbulence, nous avons choisir le modele k-& (RNG). Pour plus de

détailles sur les équations de ce modéle voir les références [2, 3].
2.3 Nombres adimensionnelles utilisés

Lorsque le fluide est en écoulement forcé (turbulente), I'écriture sous forme universelle

des corrélations de convection fait intervenir trois groupements adimensionnels :

e Le nombre de Nusselt qui représente le rapport entre les flux de chaleur transmis par

convection et par conduction :

_ht
Nu = 7 (2.6)

e Le nombre de Reynolds:

Dans le cas d'un cylindre:

R, =22 2.7)

v

Dans le cas d'une plaque plane :

R, =%% (2.8)

4

e Le nombre de Prandtl:

_ ko _ v
p=t2=2 (2.9)

2.4 Méthode de résolution

Les équations différentielles aux dérivées partielles (EDP) régissant le transfert de
chaleur dans un échangeur de chaleur peuvent étre résolues numériquement, en tenant compte

des conditions aux limites et initiales. Parmi les méthodes de résolution des EDP, il y a
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essentiellement trois méthodes: la Méthode des Différence Finies (MDF), la Méthode des
Eléments Finis (MEF) et la Méthode des VVolumes Finis (MVF).
L'idée de base de la méthode des volumes finis est développée par Spalding et

Patanker.

2.4.1 Méthode des volumes finis

La méthode des volumes finis est utilisée par la majorité des codes de calcul, elle se
base sur la subdivision du domaine d'étude en un nombre finis de volumes de contréle
(maillage) sur lesquels les équations de conservation sont intégrées. En plus de ¢a la méthode
des volumes finis consiste a :

e Division du domaine en volumes de contréle discrets en utilisant une grille (maillage)
de calcul.

e [’intégration des équations gouvernantes sur les volumes de controle individuels, afin
de construire des équations algébriques pour les variables dépendantes discrétes (les
inconnues), telles que les vitesses, pression, températures et les autres scalaires
CONServes.

e La linéarisation des équations discrétisées.

e La résolution du systéme d'équations linéaires résultantes.

Comparativement avec les autres méthodes de calcule, les avantages de la méthode des
volumes finis sont :
1. Approche trés "physique" : bilan des flux
2. S’adapte pour une géométrie quelconque
3. Fournit plusieurs schémas pour la résolution des termes non-linéaires hyperboliques
4. Sa formulation donne la caractéristique de conservation de toute quantité, en bref, tout
ce qui sort d'un volume de contrdle entre dans un autre.
5. La méthode des volumes finis et la base de fonctionnement de la majorité des codes de
simulation : Fluent, Star-CD, CFX,...

Pour le cas étudie ici, le code de calcul Fluent discrétise les EDP de transport définir

notre probléme par la méthode des volumes finis.
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2.5 Présentation de « Fluent »

Fluent est un code de calcul pour modéliser les écoulements des fluides et le transfert
thermique dans les géométries complexes. Il peut résoudre des problémes d’écoulement
avec des mailles non structurées, qui peuvent étre produites pour les geométries complexes
avec une facilité relative. Les types des mailles disponible inclure: en cas 2D prends la
forme triangulaire ou quadrilatére, pour le cas 3D il ya les mailles tétraédrique, hexaedre,
pyramide, et les mailles mélangées (hybrides). Le logiciel « Fluent » utilise la méthode des
volumes finis, il est en écrit dans le langage de programmation C et fait plein utilisation
de la flexibilité et de la puissance offerte par ce langage. Par conséquent, la véritable
allocation dynamique de mémoire, structures des données efficaces et un contrdle souple du
solveur sont rendu possible. En outre, il utilise une architecture qui lui permet de s'exécuter en
tant que plusieurs processus simultanés sur le méme poste de travail ou sur des
machines en paralleles, pour une exécution plus efficace. L’utilisation expérimenté peut
adapter ou augmenter aux besoins I’interface en écrivant des macros et des fonctions de menu
afin d’automatiser certaines procédures. Ainsi, a titre non exhaustif, il a les capacités de faire

les modélisations suivantes:

e Ecoulement 2D ou 3D.

e Etats permanents ou transitoires.

e Ecoulement incompressibles ou compressibles en incluant toute la vitesse de régimes
(subsonique, transsoniques, supersoniques et hypersoniques).

e Ecoulements non visqueux, laminaires ou turbulents.

e Ecoulements Newtonien ou non.

e Transfert de chaleur, par conduction, par convection (naturelle ou forcé) ou radiatif.

e Ecoulements avec changements de phases.

e Ecoulements en milieux poreux.

2.6 Les differentes étapes de I'approche numérique
On peut résumer les différentes étapes de cette approche numerique dans ce qui suit.
a) Choix entre simple précision ou double précision

Fluent offre deux modes de calcule : le mode “double précision” et le mode “simple

précision®. Dans le mode “double précision®, les nombres a virgule flottante sont représentés
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en utilisant 64 bits, alors que le mode “simple précision* utilise une représentation a 32 bits.
Le revers de cette précision est que le premier mode requiert beaucoup plus de mémoire. En
outre, le mode “double précision* est préconisé entre autres. Pour les écoulements impliquant

des longueurs d’échelles tres disparates.
b) Création de la géométrie et son maillage
Ces deux étapes sont réalisées au niveau du "Gambit".

c) Définition des conditions aux limites : De méme cette étape est aussi réalisée en

utilisant le "Gambit".
d) Résolution du probléme avec le code FLUENT

Pour effectuer la simulation par ce logiciel, il faut décrire les paramétres de solution comme

suit:

1°re étape (choix du type de solveur): Dans cette étape, on a choisi le solveur segregated-
implicit parmi les quatre types que FLUENT nous offre, puisque I'approche segregated offre
de la souplesse dans le traitement de la solution et nécessite moins de mémoire. A la fin de

cette étape, on fait le choix du type d'écoulement (laminaire ou turbulent).

2™ étape (choix des matériaux): Ici on fait le choix des matériaux utilisés dans notre

modele a partir des listes existantes, sinon il faut les introduire selon nos besoins.

3™ gtape: introduction des conditions de fonctionnement (ici la pression, la température, la

gravité).

4°™ &tape (imposer les conditions aux limites): Pour cette étape, FLUENT nous offre une
option qui permet a l'utilisateur d'imposer ses conditions aux limites et de définir les

matériaux de chaque partie du domaine.

5™ gtape (choix du schéma de discrétisation) : Pour la pression, les équations de quantité
de mouvement et de I'énergie le schéma « Upwind » avec une précision du 2" ordre, est

fortement recommandé dans les écoulements de dominance convective.
6™ étape (choix des facteurs de sous relaxation): Les facteurs de sous relaxation sont trés

importants pour la stabilisation du processus itératif, ils varient dans I’intervalle [0, 1].
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e Pression 0,3
e Densité 1,0
e Energie 1,0
e Quantité de mouvement 0,7

e Energie cinétique turbulent 0,8
e Taux de dissipation turbulent 0,8

e Viscosité turbulent 1,0

8™ étape Définition des critéres de convergence :

e Continuité=0,001

e K=0,001

e £=0,001

e Vitesse (X, Y, z) =0,001
e Energie=10"°

geme étape (initialisation): Il est nécessaire d'initialiser toutes les variables avant de

commencer les calculs.
10°™ étape:

1. Calcul de solution.

2. Enregistrer les résultats.

2.7 Domaine de calcul

Une vue schématique du modéle qu'on a proposé pour un faisceau de trois rangées des
tubes (avec les deux types d'arrangements) sont montrés dans les figures (2.1.a) et (2.1.b). Les
figures sont présentées pour les deux géométries d'ailettes. Les domaines de calcul a
considérer dans cette étude sont limités par les lignes pointillées qui présentent les conditions
de la symétrie.

34



Chapitre 2 Approche numérique

Condition symétrie

Pression statique

kA J

3.6d,

(a) arrangement en linge

Condition symetrie

(b) Arrangement en quinconce

Figure 2.1: Domaine de calcul d'un faisceau a trois rangées des ailettes circulaire pour deux
arrangements: (a) arrangement en linge, (b) arrangement en quinconce.

W Condition de symétrie
ant ] []

| i | : | : | Pression statique

Figure 2.2: Section longitudinale du domaine de calcul.
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V.. T, Q i _ | Condition symétrie

Pression statigue

[
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-
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P

(a) Arrangement en linge

- & |- i _ 4
Condition svmétrie

Q : Pression statique
i
i
i
i
L

(b) Arrangement en quinconce

&
A

L
f 1
¥

Figure 2.3: Domaine de calcul d'un faisceau a trois rangées des ailettes carrée pour : ()
arrangement en linge, (b) arrangement en quinconce.

2.8 Maillage

La création de la géométrie, ainsi que le maillage se font sous le logiciel "Gambit". La
génération du maillage et I'incorporation des conditions aux limites sont indispensables avant
d’entamer tout autre objectif. L'amélioration et la génération du maillage est importante pour

prévoir le transfert de chaleur dans les géométries complexes.
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Sous Gambit, on peut utiliser plusieurs types de maillages: maillage structuré, non structuré
ou hybride.

Une étude du maillage a été réalisee dans le but de s'assurer que les résultats obtenus
apres les calculs ne soient affectés par la taille des mailles. Pour ce la, nous avons déterminé
les valeurs du taux de transfert thermique pour différents maillages du domaine étudié.

Pour un faisceau de trois rangées, l'indépendance de la solution avec le nombre des
mailles depend du type d'arrangement des tubes. Pour I'arrangement en quinconce, un nombre
de (850.000) mailles hexaédres est nécessaire pour donner des resultats stables et
indépendants du maillage, tandis que pour I'arrangement en ligne, un nombre de (650.000)
mailles hexaedres est suffisant.

Figure 2.4: Maillage généré pour un faisceau de trois rangées de tubes a ailettes annulaires.
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2.9 Conditions aux limites

Pour I'approche numérique du probleme, les conditions aux limites sont exigées a placer
dans toutes les frontieres du domaine de calcul. On assume que l'air sec entrant dans le
domaine de calcul a une vitesse uniforme et constante V,,,; (selon seulement la direction x),
une température T,,,; (308,15 K) et une intensité turbulent I =1%. La région solide inclut les
ailettes, le reste c'est du fluide. Sur les surfaces solides des tubes et d'ailettes, la condition de
non-glissement des vitesses est spécifiée. Une température constante T,égale 283,15K est
assigneée sur la surface des tubes. Les températures dans les ailettes sont calculées en résolvant
le probléme de transfert de chaleur conjuguée (conduction-convection). La distribution de
température sur les parois des tubes est uniforme et leur résistance thermique est négligeable.

Aux plans de symétries on a assumé un flux thermique nul. A ces plans, la composante
normale de la vitesse est zéro, c.-a-d. aucun flux convectif a travers ces plans. Ainsi, les
gradients de température et les composants tangentiels des gradients de vitesse dans la
direction normale sont nulles. On assume que la sortie du domaine de calcul est maintient a

une pression statique.
2.10 Définition des propriétés physiques

La définition des propriétés physique (conductivité thermique, densité, viscosité et

chaleur spécifique) du fluide et du solide est un facteur nécessaire pour définir le modéle.

Dans cette étude, le débit d’air passant entre les ailettes transfere de la chaleur a la
surface d’ailettes et de tube, d'ou la chaleur est transférée au liquide réfrigérant. Cependant,
dans cette étude, on suppose que 1’air soit sec, on néglige 1’effet de condensation. Les ailettes

sont en Aluminium dans le cas ou elles sont solides (1,; = 202,4 W/m K).

Dans "Fluent”, les propriétés thermo-physiques de l'air (chaleur massique, conductivité

thermique et viscosité dynamique) sont prises pour une température d’entré de 1’air.
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3.1 Evaluation du coefficient d'échange thermique et des pertes de charge

Le débit massique d'enthalpie d'air a I'entrée et a la sortie de I'échangeur thermique a été

calculé par:

H = [ hpvdA (3.1)

Les débits d'enthalpie a ’entrée H,,,, et & la sortie H,,, du domaine de calcul ont été
déterminés a l'aide de FLUENT. Apres, le taux de dissipation thermique pour un débit d'air

passe a travers le faisceau a été calculé selon I'équation suivante :
¢ = Hent — Hsor 3.2)

La connaissance de la chute de pression permet de déterminer I'énergie de pompage
requise pour le fonctionnement d’un échangeur de chaleur. Il est donc nécessaire de
caractériser les chutes de pression afin de concevoir ces dispositifs thermiques. La chute de
pression AP a été déterminée en utilisant la relation suivante :

AP = Pone — Fsor (3.3)
La pression a I'entrée et la sortie du domaine d'étude a été évaluée comme suit:

[Pds _ X}, P;S;
P = = — 3.4
ent,sor fds Z]=1SJ ( )

3.2 Résultats
3.2.1 Effet de la forme des ailettes

A. Arrangement en ligne

Les courbes de la figure (3.1) donnent la variation du taux de transfert de chaleur avec
la configuration d'ailette pour une vitesse d’air varie entre 3 et 9 m/s. Les ailettes circulaires et
carrées ont une méme surface d'échange thermique. Avec l'arrangement en ligne des tubes, les
résultats montrent que I'échange thermique dans le cas des ailettes circulaires est supérieur a
celui des ailettes carrés. D'une autre parte, les courbes de cette figure indiquent que le taux de

transfert de chaleur augment (quelque soit la forme de l'ailette) avec la vitesse d'écoulement.
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2.6

@ Ailette carré

2.4 A Ailette circulaire
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Figure 3.1: Variation le taux de transfert de chaleur avec la vitesse d’air pour [’arrangement en ligne.

Afin de construire un bon échangeur de chaleur la détermination et la minimisation
des pertes de charge pour la prévision des performances fait actuellement une partie trés utile.
Ainsi, I'évaluation du transfert de chaleur dans ces systemes énergétiques est souvent suivie

par des études de la chute de pression.

Comme nous avons indiqué sur les courbes de la figure (3.2), la chute de pression

AP (Pa) pour l'ailette circulaire est grande comparativement avec l'ailette carré. Cette

remarque a été trouvée pour toutes les valeurs de la vitesse d'écoulement et la différence entre
les deux géométries d'ailettes augment avec 1’augmentation de la vitesse dair.
Quantitativement, la valeur de AP pour l'ailette circulaire augmente de 5% (avec Ven= 3m/s)

comparativement avec l'ailette carrée. Ce pourcentage devient 20% (avec Ven= 9m/s).

D'une autre parte, les courbes de cette figure indiquent qu'il ya, pour les deux
configurations d’ailette, une proportionnalité entre la chute de pression et la vitesse de

I'écoulement.
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Figure 3.2: Variation de la chute de pression avec la vitesse d’air pour [’arrangement en ligne.

B. Arrangement en quinconce

D'une facon similaire a celle du cas d'un faisceau en arrangement aligné, les résultats de
la figure (3.3), montrent que le taux de transfert thermique dissipé par une ailette circulaire est
plus grand que celle d'une ailette carrée. Cette différence entre les ailettes examinées
augmente avec la vitesse de I'écoulement. Parallelement, les courbes de la figure ci-dessous
indiquent que le transfert convectif autour des ailettes augmente avec la vitesse d'écoulement.
Par exemple, le taux de transfert de chaleur varié de 190% pour l'ailette circulaire et de 200%

pour l'ailette carré si la vitesse de I'écoulement augmente de 3 jusqu'a 9 m/s.

L'étude numérique de l'effet de la forme des ailettes sur la chute de pression (avec
I'arrangement en quinconce) ont été effectuées pour quatre vitesses d'entrée de I'écoulement
(3m/s, 5m/s, 7m/s, 9m/s). de deux faisceaux, d'un faisceau de tubes en quinconce et on fixant
les autres parameétres geométriques. Les courbes de la figure (3.4), montrent que la chute de
pression géenérée par un faisceau de tubes a ailettes carrée est petite devant celle générée par
des ailettes circulaire. Cela peut étre expliqué par le fait que la section maximale de l'ailette
(dans le sens perpendiculaire a I'écoulement) est plus grande que celle d'une ailette carrée. Par
conséquent, une force de trainé considérable ce produite par une ailette circulaire que celle

donnée par une ailette carrée.
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Figure 3.3: Variation de taux de transfert de chaleur avec la vitesse d’air pour

[’arrangement en quinconcé.
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Pour enrichir encore plus notre discussion concernant l'effet de la géométrie d'ailette sur le
taux de transfert thermique nous allons présente dans, ce qui suit, les isothermes de l'air
ambiant sur la surface d'ailette pour un faisceau de tubes a ailettes circulaires et carrées en
arrangement quinconcé. Les isothermes ont été tracés dans la section transversale située a une

hauteur y = 0,15 mm, pour une vitesse d'entrée de I'air de 5 m/s.

Les isothermes présentées dans la figure (3.5) montrent que le gradient de température
entre la paroi de tube et le bord de l'ailette est important, particulierement dans la région
avant des ailettes. Cela est d0 au taux élevé du transfert thermique a cette partie d'ailette.
Cependant, le faible gradient de température a la partie arriere des ailettes est dii a la zone de
recirculation produite dans cette région. Comparativement avec l'ailette carrée, la zone avant
le tube a ailettes circulaires, caractérisé par un gradient de température important, occupe une
grande partie de la surface d'ailette. Cette remarque a été trouvée pour toutes les rangées du
faisceau. En conséquence, nous pouvons déduire que, sous la méme vitesse d'écoulement, les

caractéristiques de transfert de chaleur augmentent si en utilisant des ailettes circulaires.

Les résultats de la figure ci-dessous montrent également que la plus grande échange
thermique a été trouvé autour des tubes de la deuxiéme rangée pour la forme circulaire
d'ailette et autour des tubes de la premiére rangée pour la forme carrée d'ailette. Dans tous les

cas, le faible échange thermique a été observeé sur les profondes rangées.

,284 1

Ty

o
i
v

Figure 3.5 : Lignes isothermes pour les deux formes d'ailette: (a) Ailette circulaire et (b) Ailette

carrée avec (V =9 m/s).
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3.2.2 Effet de I'arrangement des tubes

Comme nous avons mentionné dans Il'analyse bibliographique du chapitre 1, le choix
d'un bon arrangement des tubes reste un paramétre geométrique trés important dans la
conception des échangeurs thermiques. Le tableau 3.1 représente les résultats de la variation
des pertes de charge (AP) pour les deux arrangements et les deux configurations d'ailettes en
fonction de la vitesse d'écoulement dans les deux cas concernés (ailettes carrées, ailettes
circulaire). Les résultats ont été présentés pour plusieurs valeurs de la vitesse d'entré de
I'écoulement. Le tableau montre que I'arrangement en quinconce des tubes généré une forte
perte de charge comparativement avec l'arrangement aligné. Cette différence a été trouvée

pour les types d'ailettes et les différentes vitesses d'écoulement.

Vitesse AP (Pa) (ailette carrée) AP (Pa) (ailette circulaire)
(m/s) Quinconcé Aligné Quinconcé Aligné
3 73,4 51,31 94,6 56,55

5 145,54 116,26 204,9 132,09

7 233,31 199,42 346,8 232,07

9 352,42 296,47 522 369,2

Tableaux 3.1 Effet de I'arrangement des tubes sur les pertes de charge.

La variation du flux thermique échangé (¢) en fonction de I'arrangement du faisceau,
la forme d'ailette et de la vitesse d'écoulement est présentée dans le tableau ci-dessous. On
remarque de ce tableau que le taux de transfert de chaleur des deux géométries d'ailette est
grand dans Il'arrangement en quinconce que dans l'arrangement en ligne. La cause principale
de cette différence est due au gradient de température utile qui ce trouve autour des tubes en

arrangement quinconce.

Quantitativement, la différence du flux échangé entre les deux arrangements a ailettes
carrées et de 77% (pour V= 3m/s) et de 38% (pour V= 9m/s). Pour l'ailette circulaire ces
pourcentages devient 66% (pour V= 3m/s) et de 40% (pour V= 9m/s).

D'une autre parte, les résultats de ce tableau affirment que le flux thermique échangé
augmente avec la vitesse de I'écoulement quelque soit la forme des ailettes et I'arrangement

des tubes.
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Vitesse Flux échangé (ailette carrée) Flux échangé (ailette circulaire)
(m/s) Quinconcé Aligné Quinconcé Aligné
3 1,37 0,77 1,43 0,86

5 1,81 1,15 1,88 1,27

7 2,12 15 2,34 1,6

9 2,42 1,75 2,74 1,95

Tableaux 3.2 Effet de I'arrangement des tubes sur le flux thermique échangé.
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Conclusion

Dans ce travail de mémoire, nous avons effectuée une série des simulations
numériques afin de voire le transfert thermique conjugué conducto-convectif dans un
échangeur de chaleur de tubes a ailettes circulaires et carrées. Notre étude a été realisee
numériquement sur quatre faisceaux de trois rangées de tubes a ailettes (circulaires et carrées)

en arrangement alignée et en quinconce.

Les simulations numériques des phénomenes thermiques et dynamiques ont été
effectuées en utilisant le logiciel Fluent 6.2. Ce code de calcul est basé sur la discrétisation
des équations de conservation de masse, de quantité de mouvement et d'énergie par la
méthode des volumes finis. Le choix de modéle de turbulence K — & (RNG) a été choisir pour

le calcul du champ d'écoulement et 1’algorithme simple couplage vitesse-pression.

L’analyse de la partie bibliographique et des différents résultats obtenus dans la partie de la
simulation numérique concernant un échangeur de tube a ailettes circulaires et carrées nous a

permis d'arriver aux résultats suivantes :

— Dans la construction des échangeurs de chaleur, il faut choisir une géométrie qui
donne un bon échange thermique et une minimum perte de charge.

— Le taux de transfert de chaleur (Q) et la chute de pression (AP) augmentent avec
l'augmentation de la vitesse d'écoulement.

— Le taux de transfert thermique donné par une ailette circulaire est plus grand que celle
donné par une ailette carré.

— La chute de pression a travers un faisceau de tube a ailettes carrées est petite devant
celle d'un faisceau a ailettes circulaires.

— L'échange thermique est généré essentiellement a la deuxieme rangée pour
I'arrangement en quinconce et a la premiére rangée pour l'arrangement en ligne.

— Les résultats derivés de notre simulation numérique affirment que l'arrangement
quinconcé des tubes rapporte clairement un transfert de chaleur important, alors que la
chute de pression de cet arrangement est généralement plus élevée que l'arrangement

aligné.
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Résumé

L'objectif de cette étude est de simuler le transfert thermique et de I'écoulement du fluide
incompressible dans un échangeur de chaleur de tubes a ailettes annulaires. Nous sommes intéressés
principalement a la détermination et la comparaison des caractéristiques thermiques et dynamique
des eéchangeurs a ailettes circulaires et carrées. Des simulations ont été effectuées sur un maillage
hexaédrique irrégulier avec le Logiciel « FLUENT » qui résout les équations de Navier-Stockes et
d'énergie par la méthode des volumes finis. Des simulations numériques stationnaires ont été faites
dans des conditions de turbulence permettant de comparer entre la forme circulaire et carrée des
ailettes et entre I'arrangement en ligne et en quinconce du faisceau.

Les résultats obtenus montrent que la dissipation thermique autour de l'ailette circulaire est
plus élevée que celle donné par une ailette carrée. Cette étude montre également que le taux de
transfert thermique de I'arrangement quinconcé est plus éleve que l'arrangement aligné. Cependant,
ce dernier généré des pertes de charge faible par rapport a la premiére configuration.

Mots clés : échangeur de chaleur, Fluent, ailette carrée, ailette circulaire, flux de haleur, chute de
pression.

Abstract

3-D computational fluid dynamics (CFD) is proposed to simulate the conjugate conduction-
convection of heat transfer problems in annular finned tube heat exchangers. The numerical
simulation results allow us to evaluate the heat transfer and flow characteristics over fin surfaces.
The aim of the present paper is to compare between circular and square fin of finned-tube heat
exchangers in forced convection. In addition, this study analyzes the effects of fin geometry and tube

arrangement on heat transfer and flow characteristics for a range of flow velocity (3<V,, <9m/s).
The results show that the heat transfer and pressure drop of circular finned tube are higher when
compared under the same condition applied for the square finned tube heat exchanger. The present

estimates also show that the staggered array clearly yields a higher heat transfer rate, while the
pressure drop of the staggered array is generally higher than for the in-line arrangement.

Keywords: heat exchanger, Fluent, square fin, circular fin, heat flux, pressure drop.
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