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ETUDE BIBLIOGRAPHIQUE



Chapitre 1 Etude bibliographique

Les échangeurs de chaleur sont largement employés dans les systemes de conditionnement
d’air, chauffage et de réfrigération. Comparé aux autres composants du systeme, la
modélisation de ces échangeurs de chaleur est plus délicate a cause de la complexité de
I'écoulement diphasique, le processus d’échange thermique entre le courant d'air et le
réfrigérant, et la configuration de 1’écoulement. Cette étude se consacre aux performances du
transfert de chaleur et de masse et les caractéristiques du frottement sur le c6té air et le coté
tube des échangeurs de chaleur a tubes et ailettes d’un évaporateur.

La configuration améliorée de 1’ailette, telle que I’ailette ondulée, persienne, spirale et
autres, améliore significativement le transfert de chaleur comparé aux ailettes planes, mais ces
derniéres restent encore les plus utilisées dans la conception des échangeurs de chaleur en
raison de leur meilleure fiabilité dans les conditions de fonctionnement pour le long terme.
Beaucoup d’études étaient consacrées aux caractéristiques du transfert de chaleur et du
frottement spécifiques pour I’ailette plane durant les dernié¢res années. Pendant ce temps, les
développements en technologie améliorent la connaissance et la disponibilité des données de
la performance sur le coté air. Cette revue de la littérature dressera un certain nombre d'études
expérimentales et numériques, corrélations empiriques et semi-empiriques qui concernent les

performances des échangeurs de chaleur a tube et ailettes planes.

Parmi les différentes analogies entre le transfert de chaleur et le transfert de masse, celle
de Chilton-Colburn est utilisée dans la présente étude. Cette analogie n’est qu’une extension
de I’analogie de Reynolds entre champs thermiques et dynamiques qui nous permet de relier
les flux de chaleur et de quantité de mouvement. L’analogie de Chilton-Colburn expliquée par
un terme adimensionnel appelé facteur-j est appliquée pour prédire le phénomeéne de transfert
de chaleur c6té air. Ce facteur, qui est basé sur le nombre de Prandtl (nombre de Schmidt pour
le transfert de masse), est généralement dérivé de corrélations empiriques ou semi empirique.
Ainsi, le choix d’une telle relation dépend d’un grand nombre de facteurs, les plus importants
entre eux sont la géométrie et la situation séche ou humide de la surface externe de
I’échangeur. Bien que la surface externe de 1’échangeur de chaleur puisse étre seche ou
humide, I'utilisation des données de 1I’échangeur sec dans la conception des échangeurs de
chaleur humides peut causer des confusions et interprétations incorrectes des résultats. En fait,
les coefficients de transfert de chaleur pour les surfaces humides sont élevés comparés aux
conditions seches. Ceci a été observe par Nagaraja and Murthy (1978) [1] qui ont montré que
jusqu'a certaines valeurs de débit massique, le coefficient de transfert de chaleur d’un

échangeur de chaleur humide est plus élevé que celui d’un échangeur de chaleur sec, et au
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dela de ces débits c’est effet inverse qui se produit. Notons que leur coefficient de transfert de
chaleur est présenté sous une forme adimensionnelle en fonction du rapport de la chaleur
sensible a la chaleur latente et du nombre de Reynolds. ElImahdy and Biggs, (1979) [2], ont
développé une technique empirique pour predire le facteur-j de Colburn caractérisant le
transfert de chaleur sur le c6té air basé sur le nombre de Reynolds. Malheureusement, cette

corrélation est valide seulement pour un nombre de Reynolds compris entre 200 et 2000.

Suivant les cas, la situation de la surface externe de 1’évaporateur peut étre séche ou
humide, ainsi, les effets de la géométrie de la surface et des conditions de fonctionnement sur
les performances thermo-hydrauliques de 1’échangeur dépendent fortement des conditions de
la surface externe. Ceci nécessite d’avoir des corrélations de transfert de chaleur et de
frottement sur le coté air validées pour une géométrie spécifique du serpentin. A ce stade,
Mirth and Ramadhyani (1993) [3] ont développé une corrélation pour chaque condition de la
surface en utilisant des échangeurs ayant des ailettes ondulées. Les résultats rapportés par ces
auteurs étaient en bon accord avec les résultats de Nagaraja and Murthy [1]. lls ont affirmé
que le nombre de Nusselt diminue avec 1’augmentation de la température du point de rosée de
I’air a I’entrée.

Sous la condition de la surface séche, Gray and Webb (1986) [4] ont développé deux
fameuses corrélations, une pour le facteur de frottement et 1’autre pour le facteur-j pour le
transfert de chaleur sensible. Ces corrélations ont été choisies comme les plus appropriées,
mais Wang et al (1996) [5] ont déclaré que la corrélation de facteur-j de Gray and Webb n’est
pas assez précise pour des faibles diametres de tubes. Deux ans plus tard, Wang and Chang
(1998) [6] I’ont modifie en utilisant des diamétres du tube inférieurs a 10mm. Pour des
échangeurs de chaleur a quatre rangées de tubes, Wang et al [5] ont montré que le facteur-j et
le facteur de frottement sont indépendants de l’espacement des ailettes. Ils ont montré
également que I’épaisseur de I’ailette n’a aucun effet sur le facteur-j et le facteur de
frottement f , mais Abu Madi et al (1998) [7] constatent que le transfert de chaleur est
legerement élevé pour un faible espacement des ailettes. Les résultats rapportés par Gray and
Webb [4] indiquent que le facteur-j est indépendant de I’espacement des ailettes, alors que
leur corrélation de facteur f contient ce parameétre qui montre que le facteur f augmente pour
un espacement faible. Ils expliqueérent que I’épaisseur de I’ailette affecte uniquement la
vitesse de I’air qui est introduite dans I’expression du nombre de Reynolds. Ainsi, beaucoup
de chercheurs on montré que le coefficient de transfert de chaleur est élevé pour des vitesses

de I’air élevées associées a la convection forcée. Wang and Chi (2000) [8], ont effectué une
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étude expérimentale sur dix-huit échangeurs ayant des ailettes simples. lls ont montré que
I’effet de I’espacement des ailettes sur les performances du transfert de chaleur dépend

fortement du nombre de rangées de tubes. Pour un nombre de rangée N = 4, ils sont arrivés

aux mémes résultats sur I’effet de I’espacement des ailettes obtenus par Wang et al [5].

Cependant, pour N =1;2, les résultats obtenus montrent que 1’effet de 1’espacement des
ailettes sur le transfert de chaleur dépend du nombre de Reynolds et que cet effet diminue

pour Re,, >5000. Pour Re, <5000, ils ont observé que les performances du transfert de

chaleur augmentent avec la diminution de 1’espacement des ailettes. Cette divergence sur
l'effet de I’espacement des ailettes trouvées dans la littérature est due aux modifications
géométriques et aux incertitudes expérimentales ; cependant, la majorité des recherches

indiquent que le facteur f de frottement est élevé pour un petit espacement des ailettes et le

facteur-j est relativement indépendant de 1’espacement des ailettes. Pour des espacements des
ailettes identiques, Wang and Chi [8], ont trouvé que I’effet du nombre de rangées de tubes
sur les performances du frottement était significativement faible. Conformément avec les
résultats obtenues par Wang et al [5], ils on expliqué que le facteur-j diminue avec
I’augmentation du nombre de rangées pour des faibles nombres de Reynolds, et que I’effet du
nombre de rangées de tubes diminue quand le nombre de Reynolds augmente. En se basant
sur ces résultats, Wang et al (2000) [9], ont effectuée une autre étude expérimentale en
utilisant 74 échangeurs de chaleur pour développer des corrélations du facteur-j et du facteur
de frottement basées sur une grande gamme de parameétres géométriques sous les conditions
séches. Leurs corrélations dépendent de 1’espacement de tubes, de 1’espacement des ailettes,
du diamétre du tube, du nombre de rangées de tubes et du nombre de Reynolds. Des études
expérimentales indiquent que I’effet des espacements de tubes (longitudinal et transversal) sur
le coefficient de transfert de chaleur est relativement faible. Souvent, I’effet de 1’espacement

des tubes est considéré au cours du développement des corrélations des facteurs j et f .

Quand la surface est mouillée, I’accumulation de I’eau sur la surface d’échange peut
influencer et changer les caractéristiques du transfert de chaleur entre 1’air et la surface. Le
processus de la déshumidification implique, ainsi, un transfert simultané de chaleur et de
masse. Par conséquent, la présence du condensat rend le phénomeéne du transfert combiné plus
compliqué du fait que le condensat peut occuper entiérement 1’espace entre les ailettes et
altérer les performances coté air de 1’échangeur de chaleur a tubes et ailettes. Des recherches
sur les performances du transfert de chaleur sous les conditions humides se concentrent

généralement sur la condition de la surface entierement humide. La surface est supposée étre
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entierement humide quand sa température est inférieure a la température du point de rosée de
I’air a travers 1’échangeur de chaleur entier. Ainsi, la condition partiellement humide
intervient quand la condensation a lieu seulement sur une partie de la surface de I’échangeur.
Beaucoup de chercheurs évitent cette situation parce qu’elle complique I’interprétation
expérimentale. Si cette condition intervient, il est nécessaire de séparer la surface de 1’ailette
en deux régions séche et humide pour calculer proprement 1’efficacité de 1’ailette [10], [11] et
[12]. Malheureusement, les observations sur les conditions locales de la surface sont difficiles
et ne peuvent étre tres efficaces parce que la présence du mode de condensation en
gouttelettes est parfois difficile a évaluer. Ceci nous explique pourquoi la plus part des études
consacrées a la condition partiellement humide sont purement théoriques. Aussi, les études
expérimentales relatives restent a nous jours limitées. J.Wang and Hihara (2003) [13], ont
proposé une nouvelle méthode, appelée méthode de la température a bulbe sec équivalente,
pour calculer le transfert combiné de chaleur et de la masse d’un échangeur de chaleur sous
les trois modes de refroidissement. Cette méthode a été verifiée plus récemment par
Huzayying et al (2007) [14] qui ont développé des corrélations en utilisant cette méthode et la
méthode d’enthalpie pour étudier les effets de conditions de fonctionnement tels que la
température de 1’air, I’humidité relative, la vitesse frontale de 1’air et la pression de
vaporisation sur les performances coté air d’un échangeur de chaleur 2 ailettes ondulées. A ce
stade, Xia and Jacobi (2005) [15] ont élaboré deux méthodes "la différence de la température
logarithmique moyenne et la différence d'enthalpie logarithmique moyenne" pour les trois
modes de refroidissement. Une nouvelle méthode appelée "finite circular fin method" a été
récemment proposée par Pirompugd et al (2007) [16] pour examiner les performances de
I'échangeur de chaleur ayant une géométrie plane de l'ailette sous les trois conditions
possibles. Cette analyse est effectuée en divisant I'échangeur de chaleur en plusieurs éléments
(nombre de rangées de tubes> nombre de tubes par rangée x nombre des ailettes). Ces auteurs
déclarent que la méthode de la température a bulbe sec ne peut pas évaluer I'efficacité de
l'ailette sous le mode partiellement humide parce que le taux de transfert de chaleur dans cette

méthode est calculé en utilisant seulement la différence de la température seche équivalente.

Sous la condition de la surface entierement humide, McQuiston (1982) [17], montre que
I’efficacité¢ de I’ailette diminue avec le transfert de masse pour un air trés humide a basse
température passant au-dessus d’un évaporateur. Quand la condensation intervient sur les
ailettes, il a expliqué que le coefficient de transfert de chaleur et la perte de pression sur le

coté air sont plus importants par rapport aux situations séches. En outre, le film d’eau sur la
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surface augmente la résistance locale au transfert de chaleur. McQuiston [17] a expliqué que
le facteur-j est plus élevé pour la condensation en gouttelettes comparé a la condensation en

film. D’autres études confirment I’augmentation du facteur f sous les conditions humides,

mais pas le facteur-j. Wang et al (1997) [18], ont trouvé que les facteurs de Chilton-Colburn

et de frottement décroissent sous les conditions humides aux faibles nombres de Reynolds

Re,, <2000 et restent identiques ou légérement plus élevés par rapport aux conditions

séches pour des nombres de Reynolds élevés Re_ > 2000 . Leurs corrélations présentent

des informations précieuses pour la conception des échangeurs de chaleur a tubes et ailettes.
Malheureusement, ces corrélations ont été développées sur des résultats de neuf échangeurs
de chaleur ayant mémes espacements des tubes (transversal et longitudinal). Trois ans apres,
Wang et al (2000) [19], ont proposé deux corrélations, une pour le facteur-j et l'autre pour le

facteur f de frottement, basées sur une grande gamme de conditions de fonctionnement et de

paramétres géomeétriques en utilisant 31 échangeurs de chaleur. L’effet de la rugosité de la
surface et la transition de I’écoulement laminaire a 1’écoulement turbulent sous les conditions
humides peut expliquer I’amélioration de transfert de chaleur aux grands nombres de
Reynolds. De plus, aux faibles nombres de Reynolds le condensat adhére sur la surface en
produisant un effet important sur le transfert de chaleur, cet effet diminue des que la vitesse de
I’air augmente. McQuiston [17], a expliqué que le facteur de frottement est influencé par 1’eau
déposée au dessus de la surface pour toute la gamme des nombres de Reynolds, tandis que, le
facteur-j est affecté seulement aux grands nombres de Reynolds. Le film du condensat peut
dévaluer le transfert de chaleur en occupant la surface et entravant 1’écoulement de 1air, et la
rétention décroissante, particulierement aux faibles vitesses, explique pourquoi le facteur-j et

le facteur f sous la condition humide different de ceux obtenus sous la condition séche.

Nous utilisons la corrélation de Wang et al (2000) [19], les résultats de la présente étude
montrent que ’effet de 1’espacement des ailettes sur les caractéristiques du transfert de
chaleur dépend fortement du nombre de Reynolds et du nombre de rangées. Pour des
échangeurs de chaleur a une ou deux rangées de tubes, les résultats sont complétement
differents de ceux obtenus par Wang et al [5], [9] et Wang and Chi [8] sous la condition de la
surface seche. Pour ces deux configurations de 1’échangeur, on a trouvé que le facteur-j de
transfert de chaleur sensible augmente avec la diminution de I’espacement des ailettes et que
cet effet devient plus marqué avec I’augmentation du nombre de Reynolds. La différence dans

les performances du transfert de chaleur devient de plus en plus négligeable quand le nombre
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de rangées de tubes passe de 4 a 6. Conformément avec les résultats de Wang et al [18], les
résultats montrent que 1’influence de I’espacement des ailettes est presque négligeable. Les
résultats sur le facteur de frottement, calculés en utilisant la corrélation de Wang et al [18],
montrent que le facteur de frottement augmente avec la diminution de 1’espacement des
ailettes et que I’effet de I’espacement des ailettes diminue avec le nombre de Reynolds. Ceci
est completement différent en utilisant la corrélation de Wang et al [19]. On a constaté une
diminution tres légere du facteur de frottement avec 1’augmentation de 1’espacement des
ailettes pour un espacement des ailettes inférieur a 2.23mm. Au-dela de cette valeur, une
augmentation dans le facteur de frottement avec 1’augmentation de I’espacement des ailettes
peut étre observée particulierement aux grands nombres de Reynolds. Ceci peut étre attribué

au phénomeéne d’asseéchement.

L’effet de I’humidité relative sur les caractéristiques du transfert de chaleur et du
frottement n’a pas était inclus dans les corrélations de Wang et al [18]. Ce qui expligue que la
surface est supposée entiérement humide. Sous cette condition, Wang et al [18] ont montré

que I’effet de ’humidité relative sur le facteur f est négligeable. Ainsi, I’effet de I’humidité

relative a été inclus implicitement lors de développement de la corrélation de Wang et al [19].
De plus, Wang et al [18] ont montré que Hong and Webb (1996) [20] utilisent une méthode
erronée pour évaluer I’efficacité de I’ailette ou ils ont observé que le facteur-j dépend
fortement de I’humidité relative. Wang et al, (2002) [21], sont arrivés a des résultats
identiques qui indiquent que ’effet de la variation de ’humidité relative sur le facteur-j est
négligeable, et que ce phénomene devient relativement remarquable aux grandes vitesses
frontales ou ils ont remarqué des coefficients de transfert de chaleur légérement élevés. Par

contre, ils ont trouvé que I’humidité relative affecte le facteur f sous les mémes conditions, et

cet effet devient plus important si I’espacement des ailettes est plus réduit. Ils suggérent que le
facteur f est sensible a I’humidité relative parce que I’écoulement de ’air devient étroit en
présence du film d’eau a une humidité élevée. Wang et al [21], expliquérent que la présence
de film du condensat a un effet analogue a I’effet de la rugosité de la surface sur les
performances du transfert de chaleur dans la région turbulente. La divergence sur I’effet de
I’humidité relative trouvée dans la littérature peut étre attribuée aux méthodes de calculs de

I’efficacité de 1’ailette humide.

On vient de rappeler que le processus de la déshumidification implique un transfert
simultané de chaleur et de masse le long de la surface de I’ailette. Ainsi, une fois que le

transfert de chaleur est evalué, 1’équation de la diffusion de masse peut étre deduite a partir de
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I’analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de masse connue sous le nom de
I’analogie de Lewis pour obtenir les données sur le transfert de masse. Les résultats de la
présente étude montrent une diminution dans les effets des paramétres géométriques sur les

caractéristiques de transfert de masse avec 1’augmentation du nombre de rangée.

La préoccupation des problémes climatiques et écologiques prend de nos jours une grande
importance, notamment en ce qui concerne la couche ozone et la pollution atmosphérique. Le
besoin de nouvelles sources d’énergie moins polluant devient aujourd’hui nécessaire. Dans le
domaine de réfrigération, ils existent plusieurs études destinées a améliorer 1’efficacité
thermodynamique des composants principaux des équipements de froid. Le but fondamental
de ces dernieres études est d’analyser le comportement des dispositifs fonctionnant avec des
fluides frigorigénes moins agressifs envers la couche atmosphérique.

Ils existent un grand nombre de modéles mathématiques et de simulations numériques
destinés a la conception des échangeurs de chaleur. Cependant, I'utilisation de ces modéles est
restreinte parce qu'ils sont destinés aux systemes tres spécifiques, ou parce que la
modélisation du phénomene hydraulique et thermique est simplifiée. Domanski (1989) [22] a
présenté un modele de calcul pour un échangeur de chaleur air-réfrigérant. Cette méthode,
appelée tube-by-tube, suppose une distribution de l'air uniforme sur la surface frontale de
I'évaporateur. Le calcul de base de ce modele repose sur I'évaluation des performances de
chaque tube individuel. De plus, la distribution du réfrigérant dans les tubes de I'évaporateur
ne dépend pas seulement des spécifications des circuits. En effet, la distribution de l'air affecte
le transfert de chaleur qui affecte a son tour la qualité et la perte de pression a l'intérieur du
tube en changeant la distribution du réfrigérant. Le modele peut étre utilisé pour une
distribution de 1’air non uniforme, mais chaque tube lui-méme est supposé avoir une
distribution d'air uniforme sur sa longueur. Ainsi, la méthode tube-by-tube peut simuler la
distribution du réfrigérant en utilisant des circuits complexes. Une simulation numérique
appelée EVAP-COND basée sur I'approche tube-by-tube est présentée par le méme auteur
(2003) [23]. Bensafi et al [24], [25], Vardhan and Dhar [26], Judge and Radermacher [27],
Ding [28], Oliet et al [29], ont développé différents programmes de calcul spécifiqguement
pour les évaporateurs a tubes et ailettes planes. Quelques études présentent des calculs
détaillés pour le transfert de chaleur et I'écoulement de fluide en discrétisant I'échangeur entier
en éléments a 3D et en utilisant les propriétes locales de l'air et du réfrigérant lors de la
résolution des équations associées. D'autres présentent des études comparatives d'un nombre

de corrélations pour le transfert de chaleur et la perte de pression dans le réfrigérant [30], [31]
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et [32]. CoilDesigner est un modéle de conception appliqué aux échangeurs air-réfrigérant
sous différentes conditions. Ce modéle, proposé par Jiang et al (2006) [33], permet de réduire
I'approche segment-by-segment a l'approche tube-by-tube, c'est-a-dire, le tube est considéré

comme un seul segment.

Concernant les fluides frigorigenes utilisés, le remplacement progressif desCFcC
etHCFC a déja été prévu dans le cadre du Protocole de Montréal mais 1’élimination complete
de ces réfrigérants prendra malheureusement encore du temps. Les HFC, non visés par le
Protocole de Montréal, possédent néanmoins un potentiel de réchauffement planétaire GWP
important. Leur utilisation doit donc étre subordonnée a un confinement maximal afin d’éviter
le relachement dans 1’atmosphére, mais aussi a une efficacité énergétique optimale.
N’oublions pas qu’environ 80% de I'impact des installations frigorifiques sur le
réchauffement planétaire est di a leur consommation d’énergie et seulement 20% aux
émissions de frigorigénes a effet de serre. Cela, favorise de nouvelles recherches pour limiter
I’impact environnemental des équipements employés dans les systémes de réfrigération et de

conditionnement d’air.

En raison du changement de phase, 1’écoulement du réfrigérant a I’intérieur des tubes de
I’évaporateur est généralement plus complexe. Par conséquence, des études expérimentales
ont été effectuées pour évaluer le transfert de chaleur et la perte de pression en écoulement
diphasique dans les tubes afin de développer des corrélations empiriques ou semi-empiriques.
En raison de ces efforts, plusieurs corrélations attribuées a 1’écoulement en ébullition en
convection forcée sont maintenant disponibles, mais beaucoup de ces corrélations étaient
développées sur une base de 1’écoulement diphasique eau-vapeur ou eau-air. Ainsi,
I’application générale de ces corrélations avec un fluide arbitraire demeure incertaine parce
que I’écoulement diphasique en ébullition dépend fortement des propriétés du fluide. Un
nombre considérable de corrélations sont trouvees dans les références [34] [35] [36] et [37].
On outre, la présente étude montre que la prédiction des coefficients de transfert d’échange et
les pertes de pression, a I’intérieur des tubes, nécessite une compréhension approfondie sur les

régimes d’écoulement intervenant lorsque le réfrigérant subit un changement d’état.
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1. Transferts de chaleur et de masse :

1.1. Introduction aux échangeurs de chaleur :

Le principe général consiste a faire circuler deux fluides a travers des conduits qui les
mettent en contact thermique. De maniere générale, les deux fluides sont mis en contact
thermique a travers une paroi qui est le plus souvent metallique ce qui favorise les échanges
de chaleur. On a en général un fluide chaud qui céde de la chaleur a un fluide froid. Le fluide
chaud se refroidit au contact du fluide froid et le fluide froid se réchauffe au contact du fluide
chaud. Le principe général est simple mais il donne lieu a un grand nombre de réalisations
différentes par la configuration géométrique. Le principal probleme consiste a définir une
surface d’échange suffisante entre les deux fluides pour transférer la quantité de chaleur
nécessaire dans une configuration donnée. On vient de le dire, la quantité de chaleur
transférée dépend de la surface d’échange entre les deux fluides mais aussi de nombreux
autres parametres ce qui rend une étude précise de ces appareils assez complexe. Les flux de
chaleur transférés vont aussi dépendre des températures d’entrée et des caractéristiques
thermiques des fluides ainsi que des coefficients d’échange par convection.

D’apres ce qui précede, on voit bien qu’il y a différentes maniéres de traiter le probléme.
Une étude fine doit prendre en compte tous les paramétres et résoudre les problémes de
mécanique des fluides qui peuvent étre tres compliqués. Une telle approche est possible par
des méthodes numériques a travers un logiciel approprié. Dans la présente étude, Nous
développerons une procédure numérique afin d’analyser 1’échangeur de chaleur fonctionnant

en tant qu’un évaporateur a tubes et plaques ailettes planes.

1.2. Surface d’échange :

La surface d’échange est la surface de 1’échangeur qui est en contact direct avec les
fluides et au travers de cette surface la chaleur est transférée par conduction. Cette partie de la
surface qui est au contact direct avec les fluides chaud et froid est désignée sous le nom de
surface primaire. Pour améliorer la surface d’échange, on prolonge la surface primaire en
utilisant des ailettes (surface secondaire). Ainsi, la chaleur est transférée par conduction a
travers 1’ailette et par convection de 1’ailette au milieu environnant, ou vice versa, a savoir si
I’ailette est refroidie ou chauffée. En conséquence, 1’adjonction des ailettes a la surface
primaire réduit la résistance thermique sur ce coté et augmente ainsi le transfert de chaleur
pour une méme différence de température. Les ailettes peuvent former des passages
d’écoulement pour les différents fluides mais ne séparent pas les deux fluides de I’échangeur

de chaleur.
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1.3. Transfert de chaleur :

La transmission de la chaleur entre 1’air et le fluide de fonctionnement a travers les parois
de tubes et les ailettes est empéchée principalement par trois résistances thermiques ; la
premiére est la résistance thermique coté air, la seconde est la résistance thermique due a la
conduction de la chaleur a travers l’ailette et le tube, et la troisiéme résistance est due au
transfert de chaleur entre la surface interne du tube et le réfrigérant. Dans certaines
applications une résistance thermique additionnelle due a I’encrassement peut étre introduite.
Le transfert de chaleur entre 1’air et le réfrigérant est influencé par la différence de la
température entre 1’air et le réfrigérant, la conception et I’arrangement de la surface de
I’évaporateur, la vitesse et la nature de I’écoulement de I’air, et la vitesse et la nature de
I’écoulement du réfrigérant.

Pour le refroidissement sensible, la force motrice du transfert de chaleur est la différence
de température logarithmique moyenne. La vitesse de 1’air généralement considérée est la
vitesse frontale. Quand la température de la surface externe est inférieure a celle du point de
rosée de I’air, la vapeur d’eau contenue dans I’air se condense sur les ¢éléments de la surface.
En méme temps, 1’air est refroidi en raison du transfert de chaleur sensible. La force motrice
du transfert de chaleur du courant d’air au fluide de fonctionnement est composée de deux
contributions ; la différence d’enthalpie entre 1’air et la surface et la différence de la

température entre la surface et le réfrigérant.

1.4. Transfert combiné de chaleur et de masse :

L’interaction entre la surface externe de 1’échangeur de chaleur et I’air ambiant est un
facteur important dans le processus de refroidissement de 1’air, notamment, lorsque la
condensation de la vapeur d’eau contenue dans 1’air se produit. Le probléme rencontré dans
I’analyse et dans la conception des évaporateurs est trés compliqué a cause de la difficulté de
déterminer les coefficients de transfert de chaleur, de la masse et de frottement.

Pour un écoulement turbulent dans une conduite, une fameuse équation pour le transfert
de chaleur a été proposée par Colburn. Selon cette corrélation le nombre de Nusselt est en
fonction du nombre de Reynolds et du nombre de Prandtl :

Nu = 0.023Re’® Pr'’?

Une corrélation analogue pour le transfert de masse s’écrit comme suit :

Sh =0.023Re*?sc'?

11
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Ainsi, I’analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de masse peut étre écrit grace a
1/3

Nu _ ( Pr j

Sh Sc

Adoptant les définitions du nombre de Nusselt et du nombre de Sherwood, c.-a-d.

la formule suivante :

Nu=h, L/4A et sh=h__L/D, (L représente certaine caractéristiques de la longueur), on

hhta
h pPc,

mta a

peut arriver a la formule suivante : Le®® =

Ou, Leest le nombre de Lewis qui décrit le transfert simultané de la chaleur et de la masse.
Les propriétés de 1’air humide conduisent a un nombre de Lewis environ de 0,85, proche de
I’'unité. A I’aide des corrélations explicitant le coefficient de transfert de chaleur, on peut
facilement calculer le coefficient de transfert de masse. Ainsi 1’approche est trés utilisée en
raison des nombreuses correlations visant le transfert de chaleur trouvées dans la littérature et
en raison du manque de corrélations de transfert de masse pour la déshumidification de 1’air
humide. Plus récemment Wang [38] effectue une étude pour exprimer expérimentalement
I’application de I’analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de masse dans les
conditions de la déshumidification. Cette analogie repose sur le fait que la conduction et la
diffusion sont gouvernées par des lois de comportement physiques identiques. Hong and

Webb [39], ont indiqué que le rapport h, , /h_ .c est compris entre 0,7 et 1,1. Wang [38],

mt 2 p.ma
a indiqué que ce rapport qui est insensible a la variation de ’espacement des ailettes aux
faibles nombres de Reynolds varie généralement de 0,6 a 1,1. Cependant, ce rapport diminue
légérement quand ’espacement des ailettes augmente pour des nombres de Reynolds élevés.
En outre, quand le processus de la déshumidification intervient, le gradient de température est
directement responsable pour établir un gradient de concentration, ce qui montre que le
transfert de chaleur et le transfert de masse ne sont pas indépendants. En outre, un débit d’air
élevé augmente les forces de cisaillement de la vapeur pour essuyer le condensat.

Durant le processus de la déshumidification, ces deux champs ne sont pas vraiment
indépendants. Les résultats trouvés dans la littérature montrent que cette analogie est fiable
pour un écoulement d’air completement développé et excéde la vitesse 2.5 m/s a n’importe
quelle différence de la température air-eau. L’analogie est bien précise pour les faibles debits

d’air a condition que le gradient de la température air-eau excéde 15°C [17].

1.5. Chaleur latente et chaleur sensible:
Les échanges de chaleur entre le liquide et ’air se produisent sous forme de chaleur

sensible ou de chaleur latente. Dans le premier cas, le transfert porte sur 1’énergie d’agitation

12
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thermique, alors que dans le second cette énergie a été convertie en energie latente par un

changement de phase, le transfert de chaleur étant de ce fait associé a un transfert de masse.

1.5.1. Echanges de chaleur sensible:
L’échange d’¢énergie d’agitation thermique par convection constitue le principal processus de
transfert de chaleur sensible entre le liquide et I’air. L’échange de chaleur par convection
naturelle, soit themodiffusion, et par convection forcée, sous I’effet de 1’action mécanique de
brassage de I’air. La densité de flux de chaleur sensible peut s’écrire comme suit :

Qeens — N Ta 7T,

1.5.2. Echange de chaleur latente :
La vaporisation du liquide implique une consommation d’énergie de 2.4%10°J /kg . La
chaleur sensible convertie lors de ce processus en chaleur latente est transférée par le flux de
masse de vapeur d’eau. Le flux de chaleur latente est d0 a un gradient de concentration (ou de

pression de vapeur) et s’écrit :

2. Fluides frigorigeénes :

Les fluides frigorigénes sont des substances ou des melanges de substances utilisés dans
les circuits de systemes frigorifiques: chambres froides, réfrigérateurs industriels ou
domestiques, congélateurs, machines a glaces, vitrines réfrigérées, etc. Le réfrigérant absorbe
la chaleur et la transmet a une température et une pression élevée, généralement avec un
changement d’¢état. Les transformations thermodynamiques (généralement 1’évaporation et 1a
condensation) qu’il subit dans les circuits permettent la production de froid.

Chaque réfrigérant peut étre présente par un caractere alphanumerique R, , : un numéro
qui suit le symboleRrR . ASHRAE identifia un grand nombre de réfrigérants par nombre [40].

Pour les hydro-carbones et halo-carbones, la combinaison des nombres XYz agit comme

suit : (1) Z, le premier nombre & droite est le nombre d’atomes de fluor ; (2) Y, est le nombre

d’atomes de I’hydrogeéne plus 1 ; (3) le nombre a I’extréme gauche, X, est le nombre d’atomes

de carbone moins 1. Pour les réfrigérants contenants le brome Br , la lettre B est ajoutee

aprés le nombre d’identification suivie d’un nombre d’atomes présents. Ces réfrigérants ne

sont plus fabriques dans les pays développés depuis l'application du protocole de Montréal sur

les substances qui appauvrissent la couche ozone. Le nombre d’atomes de chlore CI est

trouvé en soustrayant la somme d’atomes de fluore, brome, et d’hydrogéne du nombre totale
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d’atomes qui peut étre connecté aux atomes de carbone: 4 pour les dérivées de

méthane CH, , 6 pour les dérivées d’éthane C,H, , etc.

Les fluides frigorigénes sont trés généralement a 1’état gazeux a temperature et pression
ambiantes; ils peuvent avoir un effet sur I’atmosphere et trés peu sur les sols et les eaux.

Certains réfrigérants présentent un danger pour la santé humaine (ammoniac, R123,

méthanol CH,OH ). D’autres présentent le risque d’incendie (propane, butane,

cyclopropane), ce sont des hydrocarbures utilisés en tant que réfrigérants qui sont des produits
stables a température ambiante, il s’agit de gaz plus lourds que I’air (qui peuvent s’accumuler
dans des locaux mal ventilés). lls provoquent une asphyxie par anoxie : 1’air ne contient plus
assez d’oxygene pour étre respirable en toute sécurité, et le contact cutané avec le gaz liquéfié
peut entrainer des gelures séveres. Cependant, de nombreux produits ne sont pas dangereux
pour la santé humaine, mais le sont pour I’environnement (ils peuvent méme étre interdits

d’utilisation).

2.1. Propriétés thermo-physiques du réfrigérant R-22 :

Les propriétés physiques et thermodynamiques du R22 sont présentées sous formes des
tables dans les références [41] et [42]. On vient de noter ici que dans la référence [42],
I’auteur a utilisé des équations dérivées de différentes sources pour calculer toutes les
propriétés thermodynamiques, sauf la tension superficielle, de différents réfrigérants. Dans
cette étude, on détermine la conductivité thermique et la viscosité du réfrigérant R22 en
utilisant les équations empiriques développées par Kandlikar [43].

2.2. Les réfrigérants a faibles GWP (Global Warming Potential) :

Les chlorofluorocarbones (CFC), généralement utilisés, présentent un grand risque, parce
que leur accumulation dans la couche supérieure de 1’atmosphére crée un ‘trou’ dans la
couche ozone qui protege notre globe de rayonnement ultraviolet solaire. En 1987, plus de 35
pays, comportant les Etats-Unis, ont signé le protocole du Montréal sur les substances qui
appauvrissent la couche ozone. Le protocole de Montréal a déclaré I’arrét de la production des
CFC en 1989, ainsi que, des réductions dans la production de quelques réfrigérants, R11, R12,
R113, R114 et R115, ont éte prévues dans les années 90. Quelques halo-carbones, également
largement employés, sont maintenant classés autant que des chlorofluorocarbones (CFC),
hydrochlorofluorocarbones (HCFC) ou hydrofluorocarbones (HFC). Les CFC, contenants
plus de chlore que les HCFC, sont les plus dangereux, trés stables et ont une durée de vie

importante dans I’atmosphére.
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L’inclusion des HFC dans le panier des gaz a effet de serre entraine une conséquence
immédiate : le potentiel de réchauffement global GWP devient un critére de sélection pour les
fluides frigorigénes. Les HFC, développés a partir de 1989 comme fluides frigorigénes pour
remplacer les CFC et les HCFC présentent géneralement des GWP élevés sauf pour certains
d’entre eux qui sont alors modérément inflammables. L’intégration du GWP dans les critéres
de sélection des fluides frigorigenes implique un réexamen de I’ensemble des molécules
disponibles. D’un point de vue strictement scientifique des molécules HCFC qui ont a la fois
un trés faible ODP (Ozone layer depletion potential) et un tres faible GWP peuvent constituer

des molécules a réétudier méme si le Protocole de Montréal les a interdites de production.

2.3. Propriétés nécessaires des réfrigérants :

Le réfrigérant ne devrait pas causer ’appauvrissement de l'ozone. Une considération
supplémentaire pour un bon choix du réfrigérant est la sécurité. Cette derniére comporte la
toxicité et I'inflammabilité. ASHRAE classifia la toxicité des réfrigérants comme classe A et
classe B. Les refrigérants de la classe A sont de faible toxicité. Les réfrigérants de la classe B
sont d'une toxicité plus élevée. ASHRAE classifia aussi l'inflammabilité des réfrigérants
comme classe 1, aucune propagation de flamme; Classe 2, inflammabilité faible; et classe 3,
comporte des réfrigérants fortement inflammables [44] et [45].

La classification des réfrigérants selon la sécurité est baseée sur la combinaison de la
toxicité et de l'inflammabilité: Al, A2, A3, B1, B2, et B3. Le R134a et le R22 sont du groupe
Al, faible toxicité et non inflammable ; le R123 (utilisé a grande échelle aux Etats-Unis dans
les groupes refroidisseurs d’eau centrifuges ou il a remplacé le R11) est un fluide modérément
toxique et non inflammable, ce qui amene & un confinement strict de ce fluide dans les
équipements frigorifiques. Le R717 (ammoniac) est d’une toxicité élevée et faible

inflammabilité.

2.4. Criteéres de choix d’un fluide frigorigéne :

Parmi les différents acteurs économiques impliqués dans le choix des réfrigérants, 1’acteur
économique clé est le fabriquant de dispositif frigorifique et de conditionnement d’air. Il
prend & son compte la responsabilité technique de la conception de 1’équipement mais aussi la
responsabilité juridique en cas d’accident, lorsque cet accident indique que le choix de
réfrigérant est impliqué. Les critéres de choix d’un fluide frigorigéne sont multiples mais ils
n'ont pas tous le méme poids quant a la decision finale d'utilisation. Les principaux sont les
suivants:

* Les propriétés thermodynamiques.
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* Les criteres de sécurité (toxicité et inflammabilité).

* Les critéres environnementaux (ODP, GWP).

Ces critéres provenant d’expert, de laboratoires ou d’organisation environnementalistes qui
n’ont aucune responsabilité¢ directe sur les conséquences de la conception, de 1’exploitation,
de la maintenance, ni de la mise au rebut des équipements. Les processus d’évaluation des
risques et de fixation des limites d’utilisation des réfrigérants toxiques ou inflammables
doivent étre connus. Les régles d’élaboration des groupes de normalisation doivent étre
décrites pour comprendre la nature des conclusions provenant de la mise a jour des normes de
sécurité. L’acceptation des nouveaux réfrigérants intervient au sein d’un seul comité de

normalisation au niveau mondial, celui d’ASHRAE 34.

3. Systéme frigorifique :
3.1. Constitutions principales d’un systéme frigorifique :

Ils sont constitués par un compresseur, ventilateur, condenseur, évaporateur, et un
capillaire. Tous ces composants sont connectés pour former un circuit hermétique. A
I’intérieur du circuit circule un fluide frigorigéne qui a la caractéristique physique de changer

d’état, chaque fois qu’il est soumis a des variations de pression et de température.

3.2. Principe de fonctionnement :

3.2.1. Circuit de ventilation :
L’air ambiant est aspiré par le ventilateur, qui circule & travers les conduits froids de
I’évaporateur, quand I’air se refroidit, la vapeur qu’il contient se condense et passe de 1’état
vapeur a I’état liquide. De cette manicre il se transforme en gouttelettes d’eau qui sont situées
dans le réservoir d’eau de I’appareil. L’air froid et sec circule a travers les tubes chauds du
condenseur ou il se réchauffe et revient vers le milieu ambiant. L’air sec absorbe ’humidité

des murs et des objets présents dans le local.

3.2.2. Circuit frigorifique :
Pour bien comprendre pourquoi les tubes de 1’évaporateur sont froids et ceux de condenseur
sont chauds, il est nécessaire de connaitre le fonctionnement du circuit frigorifique. Le
systeme frigorifique fonctionne grace a un réfrigérant situé dans un circuit hermétique.
Parmi les trois cycles de base de la réfrigération (compression a vapeur, absorption, et
thermoélectrique), le cycle typiquement utilisé dans les systémes de conditionnement d’air est
le cycle a compression de vapeur. Le circuit de réfrigeration de base est montre sur la figure

au-dessous.
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La vapeur de frigorigene comprimée a haute pression (état 1) est condensée a haute
température dans le condenseur par transfert de chaleur vers le milieu environnant. La
pression du réfrigérant a 1’état liquide (état 2) est réduite dans le détendeur. A basse pression
et basse température (état 3), le réfrigérant se vaporise dans 1’évaporateur, ce qui permet
d’extraire la chaleur de I’air a refroidir. Pour compléter le cycle, a la sortie de I’évaporateur
(état 4), la vapeur de frigorigéne a basse pression est comprimée et porter a haute pression par

le compresseur.

Evraporateur froid Condenseur chaud Ventilateur
4 L
duir ambiant Ay froid Aijr chaud
hmide

gec seC

3 — z : 2 $1
Valve d'expension [

Compresseur
Rz 4
—_— o

Schéma représentatif d’un systéme frigorifique a compression de vapeur

Conclusion :

Dans ce chapitre on a présenté de fagon succincte les notions fondamentales sur le
phénomene de transfert de chaleur et le transfert de masse ainsi que le transfert simultanée de
chaleur et de la masse et quelques applications associées avec ces types de transfert. Pour plus
de précision, le lecteur peut se référer aux ouvrages expliquant la relation entre le transfert de
chaleur et la thermodynamique, les modes de transfert de chaleur, la fonction et les différentes
configurations des échangeurs de chaleur.

A présent, les systemes industriels de réfrigération et de conditionnement d’air reposent
encore sur les chlorofluorocarbones (CFC) et les hydrochlorofluorocarbones (HCFC) en
raison de leurs caractéristiques thermodynamique et chimique. Ces deux types de réfrigérants
sont actuellement classés parmi les substances qui appauvrissent la couche ozone selon le
protocole de Montréal. Ainsi le réfrigérant R22 utilise dans cette etude sera interdit
d’utilisation a partir de 2020. Dans ce chapitre on a présenté brievement les différentes étapes

rencontrées par le réfrigérant dans un systéme de réfrigération usuel.
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Chapitre 3 Air humide et diagramme psychrométrique

1. Introduction :

L’air atmosphérique renferme toujours une proportion plus ou moins grande de vapeur
d’eau ; I’air parfaitement sec constituant une variété idéale par rapport a I’air humide.
Les caractéristiques de 1’air humide vont étre étudiées en les considérants comme un mélange
qui, en cours de ses évolutions, se comporte trés sensiblement comme un gaz parfait.
Chaque constituant air et vapeur est caractérisé par sa pression partielle P, et P, dans le
mélange a la pression totale P .

P=P +P, (3.1)
L’étude des propriétés de I’air humide présente une grande importance du fait du role que
joue I’humidité dans 1’air :
- dans les applications industrielles (séchage, conditionnement...)

- dans la notion de confort thermique

- dans les phénomeénes atmosphériques (pluie, neige, brouillard...)

2. Grandeurs relatives a I’air humide :

2.1. Pression partielle de la vapeur d’eau P,

Les variétés de 1’air humide se situent entre deux variétés extrémes qui sont l'air sec et I'air
saturé. Dans cette derniére, l'air renferme la quantité maximale de vapeur d'eau qui lui est
possible de renfermer dans les conditions de température et de pression ou il se trouve.

Dans un air humide, quelconque, la vapeur d'eau en mélange avec l'air sec se trouve a I'état

surchauffé; dans l'air saturé de vapeur d'eau, elle est a I'état de vapeur saturante. La masse m
de vapeur d'eau contenue dans un volumev a la température T est maximale et la pression
partielle P, sa valeur maximale

Il est important de noter que la courbe représentée sur la figure (3.1) est la pression
maximale qui peut étre obtenue par la vapeur d’eau a une température spécifique. Ceci est
désigné également sous le nom de la pression de saturation de la vapeur d’eau. Différentes
équations pour calculer la pression partielle ont été proposées et ont été utilisées a grand
échelle [46], [47].
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Pression mmHg

&
[=]]

T Température  *C Tz 100

Figure 3.1- Pression de la vapeur d’eau en fonction de la température

2.2. Température et humidité

L’humidité est caractérisée par le nombre de particules d’eau contenues dans
I’atmospheére, plus ces particules sont nombreuses plus I’humidité est importante, cette
derniére, qui est la plupart du temps calculée, s’appelle humidité relative. Cette définition
n’est pas accessible a la plupart des appareils de mesure et il a fallu faire appel a d’autres
grandeurs telles que la température humide, I’humidité absolue, le point de rosée [48], [49], et

[50]. L’humidité relative de 1’air peut étre liée au diagramme P -V de sa composante d’eau
dans la figure (3.2). Le diagramme montre deux isothermes dont T, =T, > T,. Considérant

I’isotherme supérieure, I’humidité relative de 1’état 1 est le rapport de la pression de vapeur
d’eau a I’état 1 a celle de 1’état de saturation de la vapeur a une température identique (état 2).
La figure montre que la pression maximale possible de la vapeur d’eau a une température
donnée correspond a la pression de saturation de l’eau a cette température. Ainsi,
I’augmentation de la vapeur d’eau dans I’air a une température ambiante donnée est indiquée
par une humidité relative élevée, rapport d’humidité élevé, pression partielle de la vapeur
d’eau élevée, et par des états de la vapeur au voisinage de la ligne de la vapeur saturée pour

I’eau. Ainsi, le terme air saturé implique que la vapeur d’eau dans 1’air est une vapeur saturée.
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Poitut eritigue

Liguide

Paint de tosée

Pression partielle de la vapeur dean

Ligne de la vapeur
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Ligne du liquide
gaturé

Volume spécifigque

Figure 3.2- Etat thermodynamique de la vapeur d’eau dans [’air humide

Quand une masse d’air humide se refroidit lentement, la masse de la vapeur d’eau dans 1’air
reste constante jusqu’a que 1’air devienne saturé. Ainsi le rapport d’humidité et la pression
partielle de la vapeur d’eau sont aussi fixés. Ce processus est illustré par la ligne de la
pression constante de 1 a 3 a 4 sur la figure (3.2). On note que, une fois 1’état 4 est atteint, le
refroidissement ne pourra se produire sans condensation de la vapeur d’eau. Cette condition, a
laquelle 1’eau liquide apparait d’abord, est connue comme étant le point de rosée. La
température a laquelle la vapeur d’eau commence a se condenser s’appelle donc la
température du point de rosée. Il est évident de la figure (3.2), que comme la température a
I’état 1 diminue, s’approchant de la température du point de rosée, I’humidité relative
augmente jusqu’a atteinte 100% a 1’état 4. Ainsi, la température du point de rosée a n’importe
état de I’air humide peut étre obtenue en utilisant les tables de la vapeur saturée si la pression
partielle de la vapeur d’eau est connue.

L'humidité relative ou degré hygrométrique est donné par le rapport entre la masse de la

vapeur et la masse de la vapeur a I'état saturé, soit, compte tenu de la relation des gaz parfaits:

RH =2 x100 (3.2)

psat
Si la pression de la vapeur d'eau égale a la pression de saturation, I'numidité relative est de
100% pour cette température donnée. Notons que la méme pression de vapeur d'eau pour des

températures données aura, comme conséquence, différents pourcentages d'humidité relative.

21



Chapitre 3 Air humide et diagramme psychrométrique

L’humidité se présente donc dans I’air sous forme de vapeur si la pression partielle de la

vapeur d’eau P, est inférieure ou égale a la pression de vapeur saturante de I'eau a T,

soit P, T, ,etcecid’autant plus vite que P, est éloignée de P, T_ . On peut également

sat sat

utiliser la formule de Dupré pour calculer P, :

6435

]
———3,868In T, +273,15 J (3.3)
T, 727315

Poi T = expL46,784 -
2.2.1. Humidité absolue ou teneur en vapeur d‘eau (rapport de mélange)
On définie une autre grandeur caractéristique sans dimension de I’air humide : c’est

I’humidité absolue w . Pour définir la quantité de la vapeur d’eau présente dans une parcelle,

on utilise soit la pression partielle, soit le rapport de mélange w = m—“, qui est le rapport
m

da
entre la masse de la vapeur et la masse de 1’air sec. Comme on a toujours :

M M P
W= B 4 (3.4)
M M,P~-P

da v

da pda
Le rapport de mélange est supposé constant s'il n’y a pas un changement de phase.

Avec m, et m  sont respectivement les masses de la vapeur d’eau et de I’air sec contenues

dans un méme volume v d’air humide, M, et M, sont les masses molaires de la vapeur

\

d’eau et de I’air sec. Ce rapport est difficile a mesurer car il faut utiliser un systéme de
dessiccation pour séparer 1’air sec de la vapeur. En pratique, on ne mesure donc jamais
directement I’humidité absolue. Les appareils de mesure donnent en général 1’humidité

relative ou le point de rosée.

2.2.2. Température de rosée
Si ’on refroidit ’air a pression constante, son humidité relative va augmenter jusqu’a
atteindre la valeur 100% (point de I’intersection avec la courbe de saturation). Il se produit un

équilibre vapeur-liquide et les premiéres gouttes d’eau apparaissent. La température

correspondant a ce point est appelée la température de rosée T, de l’air, appelée aussi

point de rosée, celle-ci est la température a laquelle il faut refroidir 1’air humide pour atteindre
la saturation et donc obtenir un début de condensation. Lorsque la température de rosée est

atteinte, la pression de vapeur saturante de la vapeur d’eau est égale a P,, elle est définie par :

P =P, T

v sat dew

(3.5)
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2.2.3. Température de bulbe humide T,

La figure (3.3) représente un appareil mesurant les températures de bulbe humide et de bulbe
sec, le psychrometre.

Quand l'air non saturé passe sur un thermomeétre a bulbe humide, I'eau s'évapore de la
surface mouillée et la chaleur latente est absorbée par 1’eau évaporée provoquant une baisse
de la température de la surface humide associée a la diminution de I’humidité du
thermométre. Dés que la température de la surface humide diminue en dessous de celle de
I'atmosphére environnante, un gradient de température s'établit et la chaleur se transmet de la
phase gazeuse a la surface humide. La température de la surface humide va décroitre jusqu'a
ce qu'elle atteigne la température pour laguelle la quantité de chaleur transmise a l'eau a la

quantité de chaleur enlevée par vaporisation. Cette température est connue comme étant la

température de bulbe humide T7,,, . Comme I'humidité s'évapore du bulbe humide, I'air qui

entoure le bulbe devient plus humide. Par conséquent, pour mesurer la température a bulbe
humide de I'air dans un espace donné, l'air doit passer continiment autour du bulbe. Le but du

ventilateur (figure 3.3) est d'entrainer I'air vers le bulbe humide.

thermométre 4 H thermometre 4

bulbe sec bulbe huomide
E wentilatenr
. T1 —
écoulement wl
de 1'air méche

régetvoir

Figure 3.3- Psychromeétre pour la mesure des températures de bulbe humide et sec

2.3. Enthalpie spécifique de I’air humide :

L'enthalpie d'un mélange de gaz parfaits est la somme d’enthalpies de chaque composant :

i, =i, Tw xi, (3.6)

Le mélange de ’air sec et de la vapeur d’eau est usuellement référencé a la masse d'air sec.
C'est parce que la quantité de la vapeur d’eau peut varier durant quelques processus mais la
quantité de I’air sec reste typiquement constante. Chaque terme dans 1’équation (3.6) a des
unités d'énergie par unité de masse d’air sec. Avec I’hypothése de comportement du gaz
parfait, I'enthalpie est une fonction uniquement de la température. Si le Fahrenheit ou Celsius

est choisi comme étant 1’origine arbitraire ou I'enthalpie de 1’air sec est zéro, et si les chaleurs
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spécifiques de I’air sec et de la vapeur sont supposées étre constantes, on peut arriver aux

équations suivantes:

i, =C. T
{-da - p.da’ a (37)

i, =i, tc T,

Avec i, est ’enthalpie rapportée a lkg d’air sec, i, est ’enthalpie rapporté aw kg de la
vapeur d’eau, i, est I’enthalpie de la vapeur saturée a la température 0°C , soit en pratique
égale & 2501,3 kJ / kg .

En utilisant les équations (3.6, 3.7), on trouvera :

i, = [cp,daTa +tw 2501,3*c T, ] kJ /kg (3.8)

2.4. Relation entre P, etw
Considérons 1+w kg d’air humide d’humidité absolue w (w kg de vapeur d’eau
dans 1kg d’air sec), de température T, et de pression partielle de vapeur d’eau P, , la pression

totale étant P et le volume occupé v . La loi des gaz parfaits permet d’écrire :

. w XP
,oueninversant: p, = —— (3.9)
P-P 0,622 +w

v

w =0,622

Dans cette relation, le plus difficile est d’obtenir la pression P,. Pour ce faire, on commence

par chercher dans les tables et les abaques la valeur de la pression de saturation P_ pour une

sat

. , e . , . P
température donnée du gaz. La mesure de I’humidité relative permet d’obtenir le rapport ——,
P

sat

en déduisant aisement la valeur de P, , et partant de 1a, la valeur de I’humidité absolue.

3. Diagramme de I’air humide

3.1. But:
Le but est de construire un diagramme qui permet, par une simple lecture et sans recourir

au calcul, de déterminer la valeur de toutes les grandeurs caractérisant 1’air humide.

3.2. Représentation graphique du diagramme psychrométrique :

Pour faciliter les calculs de I'ingénieur, une représentation graphique des propriétés de l'air
humide a été développée et connue sous le nom d’un diagramme psychrométrique. Richard
Mollier (1923 ) [51] a publie une représentation graphique qui facilite de maniere significative
la solution de beaucoup de problemes en considérant des mélanges d'air et de vapeur d'eau.

Cependant, les diagrammes psychrométriques standards ne peuvent étre utilisés directement
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quand les pressions barométriques sont considérablement différentes de ceux donnés sur les
diagrammes. He-Sheng Ren [52], a construit un diagramme psychrométrique généralisé pour
différentes pressions basé sur les formules proposées par ASHRAE.

Le diagramme psychrométrique est valide quand des changements d’état interviennent a
une pression totale constante. Ses applications ne sont pas limitées aux mélanges d’air et de
vapeur d’eau, mais peuvent étre appliquées & d’autres mélanges de gaz et vapeur. Dans notre
étude, seuls les mélanges d’air et de vapeur d’cau sont considérés. Dans la plupart des
applications, les pressions partielles sont considérées faibles, ce qui nous permet de considérer
les deux substances comme des gaz parfaits. En plus, pour des températures suffisamment
faibles, les chaleurs spécifiques sont considérées constantes. Les diagrammes actuels sont un
peu différents mais retiennent encore la coordonnée de I'enthalpie. Ces diagrammes
contiennent toutes les variables nécessaires pour permettre les calculs des systemes de
conditionnement d’air, ventilation et chauffage. Comme le diagramme est d’une conception
complexe, cette section décrit comment apparait chaque courbe de variables.

On se rapporte a la figure (3.4). La température a bulbe sec est déterminée le long de I'axe
horizontal. Les lignes de la température seche sont droites mais pas exactement paralléles,
elles sont lIégérement inclinées vers la gauche. Les lignes d'humidité absolue sont horizontales
et paralléles avec échelle uniforme. La courbe de saturation s’incline vers le haut de gauche a
droite. Les températures du point de rosée sont aussi horizontales. Le bulbe sec, le bulbe
humide, et la température du point de rosée coincident sur la courbe de saturation. Les lignes
de I’humidité relative avec des formes similaires a la courbe de saturation apparaissent a des
intervalles réguliers.

L’enthalpie est tracée obliquement a gauche du diagramme. Les lignes d’enthalpies sont
inclinées vers le bas de gauche a droite. Bien que les lignes de la température a bulbe humide
paraissent coincider avec les lignes de I'enthalpie, elles divergent progressivement (c.-a-d.
elles ne sont pas paralléles). L'espacement des lignes du bulbe humide n'est pas uniforme.
Finalement, on note que les lignes du volume spécifiques semblent aussi incliner du dessus
gauche au dessous droit, analogue aux lignes d’enthalpie et de la température a bulbe humide,
elles ne sont pas paralléles. Les échelles de ’enthalpie, volume spécifique, et le rapport
d’humidité sont tous basés sur I’unité de masse de 1’air sec. La méthode pour obtenir les
différentes propriétés de 1’air humide sur le diagramme psychrométrique actuelles est décrite

dans beaucoup d’ouvrages [47], [53].
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Figure 3.4- Diagramme psychrométrique standard du processus de déshumidification
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Chapitre 3 Air humide et diagramme psychrométrique

4. Processus de conditionnement d’air :

La conservation de la masse et de ’énergie est utilisée dans I'é¢tude de processus de
conditionnement d’air. L'analyse de ce processus est trés importante pour maintenir une
température et une humidité adéquates pour le confort humain. Les processus de base sont les
suivants :

1) les processus du chauffage et du refroidissement
2) refroidissement avec déshumidification
3) chauffage avec humidification
4) brassage adiabatique de deux courants d’air
5) refroidissement évaporatif
Les différents processus cités précédemment sont montrés sur la figure (3.5).

Reprenant la figure (3.4) qui montre un processus de la déshumidification standard. Ce
processus est comme suit : ’air de I’extérieur a 1’état (1) est refroidi a pression constante. A
I’état (2) RH =100% , la vapeur contenue dans I’air commence a se condensée, 1’air humide
est ensuite refroidi jusqu’a I’état (3). Finalement, 1’air humide est réchauffé jusqu’a 1’état (4)
ou il aura les propriétés désirées. L utilisation du diagramme psychrométrique de la figure

(3.4) permet la détermination des propriétés de 1’air sec aux points principaux.

Frocessis Divecton
Chaiitge sensible OacC
Fefroickisserent sersible 0aG
Humnidificotion OaA
Léshupnidification OaE
FofFaidis savant dvapareatif OaH
Chanfige dvaporatif 0aD
Chafige et nenidifiection OaB
Fefroicdissarent et dBsfumidifiection | OaF

Figure 3.5- Processus de base de conditionnement d’air
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Chapitre 3 Air humide et diagramme psychrométrique

4.1. Refroidissement sensible w =constante

Dans le cas d'un processus de refroidissement sensible, l'air peut étre refroidi sans qu’il y
ait condensation de la vapeur. La figure (3.6-a) montre schématiquement le processus du
refroidissement sensible. Un diagramme psychrométrique simple est montré sur la figure (3.6-
b). Les équations de la conservation de masse et de 1’énergie sont :

Conservation de la masse :

m dal — m da2 = m da (310)
mwlzmwzzrﬁw (311)
w, =w, =cte (3.12)
Conservation de [’énergie :
Mai, +Q =Mai, (3.13)
Q=m. i, —i (3.14)
=i tw X (3.15)
=i, tw X (3.16)

Remplacant les équations (3.15 et 3.16) dans 1’équation (3.14) en supposant la loi du gaz

parfait et une approximation acceptable et adéquate dew , pour les applications de

refroidissement d’air, I’équation (3.14) peut étre écrite sous la forme plus commode suivante:

Qsens = m da Cp,a Ta,l -T (317)

a,2

eNnirée

L r_ 2]

] I

1. I'I:'l 1

| Ingy da

I

1 %] a WIE W

L, I

~ 7 T

I I i
' I "
| I 2
! I

I (a) |

| |

H — zorte H

Figure 3.6- (a) Refroidissement sensible, (b) Diagramme psychrométrique associé
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4.2. Refroidissement avec déshumidification :

Dans beaucoup de processus de refroidissement, la température du point de rosee de I'air
humide entrant dans I’évaporateur est supérieure a celle de la surface de 1’évaporateur. Une
quantité de la vapeur d’eau se condensera sous forme d’cau liquide, cette quantité est souvent
appelée condensat. Par conséquent, I'humidité spécifique de I’air humide a la sortie de
I’évaporateur diminuera.

Une représentation schématique du processus de refroidissement avec déshumidification
est montrée sur la figure (3.7-a). Un systéme de conditionnement d’air est montré sur un
diagramme psychrométrique dans la figure (3.7-b). Les équations de conservation de masse et
de I’énergie pour le refroidissement avec déshumidification sont les suivantes :

Conservation de la masse :

Mot = Maaz = M ao (3.18)

Mut= Mot M (3.19)

Mu = Maa W, ~W, ; W, W, (3.20)
Conservation de [’énergie :

Maai, = Maai, TQ +mu i, (3.21)

Maai, TMaai, TQ T Mga W, ~W

i (3.22)

(3.23)

|

! thla

| | Jwrl

| w1

|

I

I

-1 o

' B
T
&

|
I
I (a)
!

Figure 3.7- (a) processus de refroidissement avec déshumidification. (b) Diagramme psychrométrique associé
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Conclusion :

L’air humide peut étre traité comme un mélange de deux gaz parfait, vapeur d’eau et air
sec. L’objectif principal de ce chapitre est de présenter les définitions de base des propriétés
thermodynamiques de I’air humide. Si le mélange est refroidi a une température ou la vapeur
contenue dans ce mélange commence a se condenser, cette température est la température de
saturation correspondant au point de rosee et la pression partielle de la vapeur est la pression
de saturation a cette température.

On a présente egalement une explication détaillée des diagrammes psychrométriques. Ces
diagrammes illustrent graphiquement les relations entre les propriétés de 1’air humide. A
premiere vue, méme un simple diagramme psychrométrique semble trés complexe.
Cependant, la séparation des différentes lignes et échelles simplifie la compréhension de leurs
localisations, significations et usages. Dans ces diagrammes, 1’air sec est utilisé comme

référence.
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Chapitre 4 Analyse dimensionnelle

1. Introduction :

D’une fagon générale, décrire un phénomene physique revient a établir une ou plusieurs
relations liant ces grandeurs physiques, celles-ci peuvent é&tre nombreuses. L’analyse
dimensionnelle nécessite des calculs mathématiques simples, son champ d’application est
vaste. La principale restriction de cette méthode revient au fait que les résultats obtenus sont
incomplets et inutiles sans les données expérimentales. Dans notre cas, elle contribue peu a la
comprehension du processus de transfert mais facilite ’interprétation et étend le domaine
d’application des données expérimentales en les rassemblant suivant des groupements
adimensionnels.

Dans la pratique, les coefficients de transfert de chaleur par convection sont généralement
calculés a partir des équations empiriques obtenues en établissant une corrélation entre les
résultats expérimentaux au moyen de I’analyse dimensionnelle. Pour appliquer 1’analyse
dimensionnelle il est indispensable de connaitre au préalable les variables qui influencent le
phénomeéne, et le succes ou 1’échec de la méthode dépend du choix approprié de ces variables.
La premiére étape consiste & choisir un systeme de grandeurs fondamentales. Celles-ci seront

la longueur L, le temps t, la température T et la masse m . Toutes les autres grandeurs

peuvent étre définies en fonction de ces grandeurs fondamentales.
La méthode d’analyse dimensionnelle, qui repose sur le principe de 1I’homogénéité
dimensionnelle des termes d’une équation, est connue sous le nom Théoréme de Vaschy-

Buckingham ou théoréme des groupements =

2. Théoréme de Vaschy-Buckingham (1914) [54], [55], [56], et [57] :

La forme générale de n’importe quelle équation physique compléte

f G,,G,,...G, =0 s’écritF[ﬂl,ﬂz,...ﬁp,qJ=0. Etablir une loi physique consiste a

rechercher la relation mathématique entre une telle grandeur G, et les autres variables

physiques indépendantes G,,G.,...G, intervenant dans le phénomene. Si cette relation

n

existe, elle s’exprime sous la forme G, = f G,,G,,...,.G, ouencoref G,G,,...G, =0.La

n n

fonction f doit étre homogéne & chacune des dimensions fondamentales citées
précédemment. Le probleme peut étre simplifié de la maniére suivante :

- On écrit I’équation en fonction des dimensions fondamentales pour chaque variable G, .

On dispose alors de n équations qui ont nécessité p dimensions fondamentales

pour caractériser toutes les grandeurs physiques
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- On préleve p de ces équations que I’on considére comme équations de base. Le choix

des équations prélevées est arbitraire, il faut que chaque dimension fondamentale

apparaisse au moins une fois sur I’ensemble des p équations
- Les n-p équations restantes se présentent sous forme de n-— p rapports sans
dimensions, ces rapports appelés groupement 7 (grandeurs reduites). On obtient

alors une équation reduite: g 7, 7,,..,7 _ =0

n-p
Un groupement 7z est le rapport d’une équation de grandeurs physiques n’appartenant pas a
I’ensemble des équations de base, chacune d’elles étant portées a une certaine puissance :
G

™= i i- ei (41)
¢, "6, ".[c,]

Pour chaque dimension fondamentale m,L,t,T  figurant au dénominateur, on fait la

somme des exposants que 1’on identifie avec I’exposant de la méme dimension figurant dans
I’équation dimension de la grandeur physique du numérateur. On obtient, ainsi, un systéme

linaire de p équations dont la résolution permet de déterminer les exposants des équations

de base du dénominateur. Il suffit donc d’écrire le rapport 7 en fonction des grandeurs

physiques attachées aux équations dimensions de départ.

2.1. Application

Utilisons I’analyse dimensionnelle pour 1’étude de 1’échange de chaleur entre un fluide en
circulation forcée dans une canalisation cylindrique pour lequel on se propose de déterminer
le coefficient de convection h au transfert de chaleur fluide-paroi qui correspond a une

convection forcée :

I
finide 3 Ty "

Ty

L 3

J,h

tiube

Figure 4.1- Circulation forcée dans une canalisation cylindrique

2.2. Détermination des grandeurs physiques :

Il faut déterminer tous les parametres dont dépend la densité de flux de chaleur ¢,
soit¢=f A, ,p,4,u,D,AT , avec cing dimensions fondamentales m,L,t,7,Q . Cette

relation entre huit grandeurs physiques sera réduite a une relation entre 8 -5 = 3 rapports sans

dimensions. Les grandeurs physiques considérer sont cités dans le tableau ci-aprés
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Grandeurs Symboles Unité S.1 Equations aux
dimensions

Diamétre du tube D m L
Vitesse moyenne du fluide u m/s [L ><t’1]
Masse volumique du fluide P kg /m® [m x L*B]
Viscosité  dynamique du K Poiseuille [m X Lt *1]
fluide kg /ms
Conductivité thermique du A W /m°C [m X L xt 3xT *1]
fluide
Chaleur spécifique a pression c, J/kg°C [LZ Xt 2xT *1]
du fluide constante
Ecart des températures AT =T, ,~T, °Cc T

2.3. Détermination des groupements 7 :

Il faut maintenant choisir cinq équations de base de facon a ce que les cing dimensions
fondamentales figurent au mois une fois dans I’ensemble des équations. Prenons par
exemple 4,0,u,D,T , ilreste 4, c ,«.

On écrit alors les trois rapports sans dimensions correspondant a ces variables sous la forme :

¢ c i

T = W= P T =
1 Tallblpchdluel 2 TazﬂbZPCZDdzuez 3 Ta3ﬂb3pC3Dd3Ue3

Pour chaque rapport 7 , on remplace les grandeurs physiques par leurs équations, ce qui

donne :

Qt 'L?
_ _ _, b1 _
T*Qt'LT ' mL?

T =

Pour chaque dimension fondamentale, on identifie les exposants de puissances entre

numerateur et dénominateur relatifs a une méme dimension ce qui conduit au systéme :
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|f 1=b,

—1=-b, e,
|—2:—b1—301+d1+e1
| 0=a, ~h,

t 0=-c,

. $D : o .
Le rapport m, s’écrit alors : 7, = — Or,onsait que ¢ estliéea h par larelation ¢ = h xT .
T

Ce qui peut encore écrire

T =
1

h D
el 4.2
: (42)
On peut obtenir de la méme maniére les deux autres rapports 7,, dont le numérateur

1

est Qm 'T ' ,et 7, dontlenumérateurest m L 't ' , ce qui permet d’écrire :

_ Pchp

7[2 /1 (4'3)
U

T, = 4.4

° pDu ( )

Le théoréme de groupement, expliqué précédemment, nous permet d’affirmer que la
relation: f 4.c ,p,#,u,D,AT ¢ =0. Les huit variables peuvent s’exprimer a 1’aide de
trois nombres sans dimension 7, 7, et 7_ sous la forme :

f 7,7, 7, =0,ouencore: 7, =f 7,7,
3. Signification physique de ces trois groupements

3.1. Nombre de Nusselt :

h D . . . , e .
G Ce rapport sans dimension qui est d’autant plus ¢élevé que la convection est

*

1

prépondérante sur la conduction est appelé Nombre de Nusselt, il peut aussi s’écrire SOUS

formeNu = . C’est donc le rapport de la résistance thermique de conduction & la

résistance thermique de convection. Il caractérise le type de transfert de chaleur.

Lorsque la vitesse du fluide et la turbulence sont faibles, le transport d’énergie n’est que
faiblement aidé par les courants de mélange a une échelle macroscopique. Par contre, si la
vitesse est grande et si le mélange entre le fluide chaud et le fluide froid contribue

notablement au transfert d’énergie, le mécanisme de conduction devient moins important. En
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conséquence, pour transporter par convection a travers un fluide une quantité de chaleur
donnée, il est nécessaire que le gradient de température soit plus grand dans la région a faible
vitesse que dans celle ou la vitesse est élevée.

Au voisinage immédiat de la paroi la chaleur se propage par conduction pure, les
molécules du fluide étant stationnaires par rapport a la frontiére de la couche limite. On
compte naturellement sur un grand gradient de la température dans cette couche. A mesure
que 1’on s’¢loigne de la paroi, le mouvement du fluide favorise le transport d’énergie et le
gradient de température diminue de moins en moins vite pour atteindre finalement celui du
courant principal. En pratique, le nombre de Nusselt est une mesure commode du coefficient
d’échange de chaleur par convection car, une fois sa valeur connue, on peut calculer le

coefficient d’échange de chaleur par convection.

3.2. Nombre de Reynolds :

H . . , . , .
* = : C’est I'inverse de nombre de Reynolds qui caractérise le régime

3 PD u

. . . . 1 (puD)
d’écoulement du fluide dans la canalisation, d’ou 7, = —. Le groupementL—J est le
Re H

nombre de Reynolds qui caractérise le rapport des forces d’inertie aux forces de viscosité qui
s’exercent par unité de volume de fluide.

. Si Re <2400 : on est en réegime laminaire.

. Pour des vitesses élevées Re >> 2400, le régime turbulent apparait.

Ecoulement lamuraire Ecotlement turbulent

........

Zone de régime Zone de régime
non établi établi

Zone de régime Zone de régime
non établ établi

Considérons 1’écoulement le long d’un plan, a partir d’un certain endroit (zone de
transition) s’amorce un noyau a I’intérieur duquel les trajectoires du gaz sont tourbillonnantes
(noyau turbulent). Il existe toujours une sous couche limite laminaire. Dans le cas d’un
écoulement dans une tuyauterie, les phénomeénes sont sensiblement les mémes. Néanmoins, a
partir d’une certaine distance, le noyau turbulent occupe la totalité de la tuyauterie sauf la

zone de sous couche laminaire.
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3.3. Nombre de Peclet, nombre de Prandtl :

PuDc . . c H
* 7,=——L2:C’est le Nombre de Peclet. On peut aussi I’écrire Pe = Re ; et par

ce nombre, on trouve I’influence du régime d’écoulement du fluide sur le transfert de chaleur,

. N . . ] c,H
et faire apparaitre un nouveau nombre sans dimension, appelé Nombre de Prandtl pr=—2

Le nombre de Prandtl, est le rapport de la viscosité cinématique qui affecte le champ des
vitesses a la diffusivité thermique qui affecte le champ des températures. Ce nombre est
calculable pour un fluide donné indépendamment des conditions expérimentales (il ne dépend
que de la température), et caractérise I’influence de la nature du fluide sur le transfert de
chaleur par convection.

De ce qui précede, ce nombre est entierement caractéristique du fluide considéré. Dans le

cas des gaz, Pr est sensiblement constant avec la pression et la température et ne varie
qu’avec les changements thermiques de ¢, T . Dans le cas des liquides, le nombre de Prandtl
est variable.
3.4. Détermination de Nombre de Margoulis :

Si, comme grandeurs de base, on choisitT ,c_,»,D etu, il faut alors écrire les rapports

sans dimensions pour ¢, # et 4. Par un traitement analogue on peut établir :

h
7T1: ;ﬂZZRe;ﬂ'
Pucp

=Pr

3

Il apparait alors un nouveau nombre sans dimension appelé Nombre de Margoulis et
noté Ma (ou Stanton st). Il sert également a caractériser le transfert de chaleur par
convection, comme le nombre de Nusselt.

En fait, on peut passer de I’un a ’autre :

h hD A A
St=Ma = _T = Nu > D
/3ucp Puch u CP/J
M
N Nu
Ou: St = (4.5)
Re Pr

4. Autres groupements sans dimensions employés dans les phénomenes du transfert:
Ci-dessous on trouve une autre liste de nombres adimensionnels utilisés dans les

applications de transfert thermique avec une courte explication de leur signification physique.
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4.1. Nombre de Schmidt:

Le nombre de Schmidt est le rapport de I'effet de la viscosité a I'effet de la diffusivité
massique. Ce rapport dépend uniquement de propriétés du fluide. Le nombre de Schmidt est
typiquement inférieur a un pour les gaz, et il est supérieur a I'unité pour les autres cas. Le
nombre de Schmidt en transfert de masse est analogue au hombre de Prandtl en transfert de
chaleur.

7
P D gy

Sc = (4.6)

Une interprétation importante du nombre de Schmidt qui met en évidence I’importance
relative des épaisseurs des couches limites de la vitesse et de la concentration: un nombre de

Schmidt sc =1 donne des couches limites identiques; un nombre de Schmidt Sc >1 donne

une couche limite de la vitesse plus mince, par conséquent le transfert de quantité de

mouvement est plus rapide que le transfert de masse.

4.2. Nombre de Sherwood:

Le transfert de masse est calculé, souvent, en utilisant le nombre de Sherwood, qui est
analogue au nombre de Nusselt en transfert de chaleur. Les quantités dimensionnelles sont la
longueur géométrique et le coefficient de la diffusivité des espéces fluides, par conséguence,
le nombre de Sherwood est une fonction des propriétés du fluide et de la géométrie.

Le nombre de Sherwood peut étre utilisé pour déterminer le transfert de masse a l'aide
des corrélations avec le nombre de Reynolds et le nombre de Schmidt.

h D
Sh = 4.7
D (4.7)

dif

Les corrélations pour le nombre de Sherwood en fonction du nombre de Reynolds et le
nombre de Schmidt sont disponibles pour quelques cas, mais elles sont moins utilisées dans le
cas du transfert de chaleur en raison de la difficulté de mesurer expérimentalement le transfert
de masse. Ainsi, lI'analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de masse est souvent

évoquee pour estimer le nombre de Sherwood en utilisant la corrélation de nombre de Nusselt.

5. Analogies disponibles :

Reynolds [58], [59], [60] a exposé le comportement analogue du transfert de chaleur et du
transfert de quantité de mouvement. Pour des propriétés fluides constantes, I'équation du
mouvement doit étre résolue avant I'équation d'énergie. Ainsi, si les propriétés ne sont pas
constantes, les deux équations doivent étre couplées, et leur résolution doit étre effectuee

simultanément. L'analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de quantité de
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mouvement est invoquée en supposant que les diffusions de la chaleur et de quantité de
mouvement surviennent par le méme mécanisme alors qu'une relation relativement simple
existe entre les coefficients de diffusion.

sp= M - f (4.8)
pPGc, 2

Cette simple relation peut expliquer les équations de la couche limite pour un écoulement

laminaire forcé sur une surface solide dans les conditions de Pr égal a I’unité et sans

frottement. L'analogie de Reynolds peut étre aussi appliquée au transfert de masse et dans le
cas ou le nombre de Schmidt est égal a lI'unité, on a :

h f
N 4.9
s (4.9)

L'analogie de Reynolds est valide pour des géométries simples et pour des fluides a faible
nombre de Prandtl. On vient de le dire, l'analogie de Reynolds est limitée a cause des
conditions strictes sous lesquelles elle est valide. En outre, cette analogie a conduit les
chercheurs a développer d'autres analogies qui sont généralement plus souvent appliquées.

Prandtl a développé une analogie pour les transferts de chaleur et de quantité de
mouvement et, pour les transferts de masse et de quantité de mouvement en considérant un
noyau turbulent et une sous couche laminaire dans les équations de la couche limite. Dans
cette analogie, I'effet des nombres de Pr et de Sc différents de l'unité est pris en compte.

h,, f/2
pc,G C1+54F /2 Pre1
h, _ f /2

mt

G 1+5+4f /2 Sc—1

St =

(4.10)

VVon Karman a prolongé le travail de Prandtl et il a pris en considération I'effet de la
couche de transition entre la sous-couche laminaire et le noyau turbulent. Ceci a conduit a un
terme de correction supplémentaire en fonction de Pr et Sc . L'application des analogies de
Prandtl et Von Karman est limitée aux cas ou les contraintes de cisaillement sont
négligeables. Les deux analogies précédentes sont réduites a I'analogie de Reynolds pour Pr
et Sc égaux a un. Les analogies de Prandtl et Von Karman adaptent I'analogie de Reynolds en
considérant les équations de transfert dans la couche limite. Chilton and Colburn, ont fait des
modifications & l'analogie de Reynolds en utilisant des données expérimentales. Ils

suggerérent une simple modification pour les situations ou Pr et Sc difféerent de l'unité. Ils ont
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defini un facteur j,  pour le transfert de chaleur et un autre facteur j_ pour le transfert de

masse.

(4.11)

i :hLISCZ’?’ =_
G 2
Colburn et Chilton and Colburn, ont montré expérimentalement que la résistance de la
sous-couche laminaire peut étre exprimée en modifiant I'analogie de Reynolds et en
combinant les équations (4.11)

h h f
—mgett=j =M pp?P=j o= (4.12)
G c G 2

mt ht
p

En presence de forces de cisaillement ni j, ni j_ nesont égaux a f /2, cependant il a

été montré que I'équation précédente reste valide. Il est claire maintenant que I'analogie de

Chilton-Colburn peut aussi se réduire a I'analogie de Reynolds pour Pr et Sc égaux a un.

Contrairement aux analogies de Prandtl et Karman, la relation entre les coefficients de
transfert de chaleur et transfert de masse ne contient pas le coefficient de frottement.
L'analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de quantité de mouvement ainsi que
I’analogie entre le transfert de masse et le transfert de quantité de mouvement sont basées sur
I'nypothese que les profils de vitesse, de température et de concentration sont similaires. Ceci
est le cas pour un écoulement avec convection forcée sur une surface solide sans forces de

cisaillement.

6. Analogie de Chilton-Colburn:

Quand le fluide se meut sur une surface liquide ou solide, le mouvement tourbillonnaire
qui cause le transfert de masse provoque aussi le transfert de chaleur et le frottement de fluide
en raison de transfert d’énergie et de transfert de quantité de mouvement respectivement. Ceci
renferme une similarité entre les mécanismes de transfert de chaleur, de masse et de quantité

de mouvement dans I'analogie de Reynolds qui affirme que les rapports suivants sont égaux:

m = T = (4.13)

L'égquation précédente convient quand le nombre de Schmidt et le nombre de Prandtl sont
proches de l'unité a l'intérieur des tubes lisses et droits ou le long d'une plaque plane ou la
perte de pression est entierement due aux frottements contre les surfaces. Si non, on s'accorde

aux cas qui impliquent la formation de cisaillement. Aussi, la relation précédente ne tient pas
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compte de la résistance de transfert de masse au voisinage de la couche liquide ou solide dans

laquelle le transfert de masse se produit principalement par le mouvement des molécules.

Conclusion :

Dans la pratique, les méthodes analytiques, pour solutionner les problemes de transfert de
chaleur et de transfert de masse, ne sont pas toujours satisfaisantes. Dans ce chapitre, nous
avons donné des notions d’analyse dimensionnelle que nous devrons maitriser. Ainsi, la
notion de dimension est tres générale, et ne suppose aucun choix particulier de systéeme
d’unités. Les relations entre un certains nombre de grandeurs adimensionnelles nous permet
de faire certaines analogie entre différents transferts.

Quelques différentes formes d’analogie entre les transferts de chaleur et de masse sont
succinctement présentées. Les analogies entre les transferts de chaleur, de masse et de
quantité de mouvement constituent des méthodes nécessaires pour corréler les données
expérimentales sur une base de tendances connues liées aux facteurs de frottement et
coefficients de transfert de chaleur. Depuis I’analogic de Reynolds entre le transfert de
chaleur et le transfert de quantité de mouvement et ces extensions, 1’analogie de Colburn, aux
conditions plus générales, a été appliquée avec succes dans la prédiction des autres
phénoménes comportant une diffusion laminaire ou turbulente d’une grandeur, par exemple

une masse de composant qui est libéré ou absorbé prés d’une surface.
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1. Introduction :

Dans I’étude bibliographique, on a identifié un certain nombre de corrélations de transfert
de chaleur et de perte de pression principalement pour des échangeurs tubulaires a ailettes
planes. Ainsi, les meilleures corrélations doivent étres choisies a partir d’une étude critique de
la littérature. Ce-ci dépend de la géométrie de 1I’échangeur de chaleur et des caractéristiques
de la surface de I’échangeur durant le fonctionnement. Parmi les corrélations identifiées de
méme catégorie, la plus adéquate entre elles est choisie. Les corrélations développées avec

descriptions paramétriques complétes sont préférées.

2. Choix de corrélations :
2.1. Corrélations de transfert de chaleur et de perte de pression coté air :

Les échangeurs de chaleur a tubes et ailettes planes ont été étudies depuis quelques
décennies et de nombreuses corrélations sont maintenant disponibles dans la littérature. Une
corrélation fréquemment utilisée pour les échangeurs de chaleur a tubes et ailettes planes sous
les conditions séches a été développée par Gray and Webb (1986) [4]. Dans cette corrélation,

ils ont supposé que le coefficient de transfert de chaleur ne change pas pour N = 4.

Contrairement a Gray and Webb, la corrélation de Wang et al (1996) [5] a été choisie pour
étre la meilleure pour des faibles diamétres de tubes. Pour des diametres des tubes inférieurs a
10.0 mm, Wang and Chang (1998) [6], ont modifié la corrélation de facteur-j de Gray and

Webb pour N = 4. Malheureusement, ces corrélations ne peuvent pas étre utilisées avec une

exactitude compléte, car chaque variable dépend des autres. Les corrélations développées par
Abu Madi et al (1998) [7] sont fréquemment choisies car elles sont supposées plus générales.
La gamme de parametres pour les corrélations d’Abu-Madi et al (1998) est plus petite par
rapport a celles de Wang et leurs collaborateurs. Pour des considérations pratiques, les

corrélations de facteur-j et facteur f proposées par Wang et al (2000) [13] prennent en

compte la résistance du contact au cours de son développement.

Concernant maintenant la situation de la surface humide, les corrélations de McQuiston
(1982) [17] peut résoudre le probléme, mais ces corrélations sont valides uniqguement pour un
nombre de rangées supérieur ou égale a quatre. Cependant, pour un nombre de rangées
inférieur, il faut recourir aux corrélations développees par Wang et al [18], [19] qui nous
apportent des informations précieuses sur la conception des échangeurs sous cette conditions.
Les corrélations de Pirompugd et al (2007) [16] sont développées sur une nouvelle méthode

appelée « finite circular fin method, FCFM ». Dans cette méthode 1’échangeur de chaleur est
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divis¢ en plusieurs segments et I’analyse peut étre faite sous les trois modes de
refroidissement. Notons que dans la présente éetude, seule la corrélation qui traite le mode
entierement humide est concernée. De plus, ces corrélations résolvent, separément, le
probleme du transfert de masse. Nous présentons dans le tableau ci-dessous des corrélations

usuellement utilisées dans la littérature.

Auteurs et
condition de la | Corrélations Gamme de parameétres
surface
Corrélation du facteur-j Gamme de validité
(x Y% g o Pour I’équation j, :
- — —0.328 s
J,=0.14Re L_tj LD J 500 < Re < 24700
| [ .
J 0,031 70607 4-N Pour I’équation EI
Gray and Webb | “v = 0.991[2.24 Re ™ N /4 ~ } j,
Ja
1986) [4 . \ .. 2400 <Re <24700
( ) [4] Perte de pression, modéle de superposition :
e X
Condition Seche | 5 (a6 197<2t <9255
fo=f —FE+f, Ll——JLl——J D,
Aa Aa pF
X
1.70< —<2.58
0.08 < —<0.64
1<N <8
Corrélation du facteur-j
(5 yoous o212 Re, =300~ 7500
F— -0.392 _F —0.0897 _D — _
Wang et al j =0.394Re, LD J N LD J F, =1.74-3.21mm
(1996) [5] Corrélation du facteur f N =246 (décalée)
. \ X, =254mm
Condition Seche (s O (g O '
f =1.039 Re;i.418L_FJ N *0,0935L_pJ X | =22.0mm
D. D, 6_=0.13;0.2mm
Avec:
F,=F +J,
DC = DO + 25F
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Parameétres
FR— —0.44 -3.07 0.37 —6.14 -2.13
Jo=Re TRTRRTR, Re,, =200~ 6000
j,/j, =0.87+0.0000143Re"** N 'R R} D, =9.956mm
— -0.25 —1.434 1.37 1.65 —3.05 —
f =Re’”R,"™R,/'R,”R, 6_=0.12-0.13mm
2 F,=1.64-2.65mm
R=D°(1—5—F\+2X‘X'— D, . 20.X, p
? DiL FDJ 7D,F, 2D,F, 7D F,N N =1-4
Abu-Madi et al E X X, =19.0-25.4mm
— p t
(1998) R.,~= - - X =16.0-22.0mm
X,~D, F,—96, |
7] anD, GO 1F, Dy ( rp? o5 ) | Limites
Condition seche | Ry = t—2X, Tt —
? X, F, ' 2x, N R,=7.26-19.3
R, 4X N R,=1.77-2.25
RS,IZ_; R¢ = —
N R, R,, =11.0-218
( V! R,=0.86-0.95
. :I1+ 27D, € -9, D I R, =0.16-0.27
7
L 4xtx,—7zDZ+4x15FJ R, =1.60-2.21
N
F X
Rsz_p; Rg =—
DO DO

Wang and
Chang (1998)
[6]
condition

seche/humide

Corrélation du facteur-j
\70.502( F \0.0312(

[ x X
j, =0.357 ReE,‘l‘”%—‘J L - J L—‘J
X D, D,

|
. |' 70.03110.607 4-N
0002 N
v =0.901] 2.24ReD°c'°92(—j I
4

i, J

-1.28

IIs suggérent que la corrélation du facteur de
frottement développée par Gray and Webb
reste applicable méme aux faibles diamétres de

tubes.

modification de la
corrélation de Gray
and Webb (1986)
Parameétres

D, =7.0;9.52mm
6_=0.26mm
Fp =1.22;1.40;1.71

N =2
X,=20.4;21.0mm
X =12.7;16.7mm

|
V,, =03-8 dry
V., =034 wet
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Wang et al
(2000)
[]

Condition séche

Pour N =1
=0.108R ozg(x t \pl( Fo \71‘084( F, \70'786
i= €pc L;) LD_CJ LEJ
(F, )"

x| —

x.)
p. =1.9-0.23log. Reg
pz:_0'236+0-126|09e ReDC

Pour N 22
j = p p4(Fp \pS(Fp \pﬁ(F |00
j =0.086Rep; N LD_CJ LEJ L J

X
0.042N F (F, )"
ps =—0.361-———+0.158l0g, | L—J
log. Rep, | D
(X 1.42
0.076(—'J
D,
p,=-1224— — "~
Ioge ReDc
0.058N
p,=-0.083+ ——— —
log. Rep,
Rep.
Ps =—5.735+1.21Ioge( ]
N
Corrélation du facteur de frottement
(X \”(Fp Ve
f =0.0267 ReDCL—‘J —-
X | Dc
X, F, 0.00758
=-0.764+0.739 —-+0.177 - ———
X, . N
64.021
F,=-15.689+ —————
log, Re,,
15.695
F,=1.696 - —————
log, D,

.
I
]

Parameétres

D, =6.35-12.7mm
F, =1.19-3.21mm
X, =17.7-31.75mm
X, =12.4-27.5mm
N =1-6
5. =0.13mm
_4A.L
A

o
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Facteur-j pour la chaleur sensible Paramétre
(A )°F N = 4rangées
- -0.4 a
j, =0.0014+0.2618Re,, L J f. F D, =9.96mm
tb
_ F_=0.315fins /mm
f, F, =0.84+4.0%10 °Re;” P
D,=3.74mm
Facteur-j pour la chaleur totale 5. =0152mm
(a )77 X, =25.4mm
i, = 0.0014+0.2618Re;‘l‘4L 2 J f, F, b
McQuiston " X, =22.0mm
2 o =
(1982) o [ F ) - 7098
f, F, = 0.95+4.0x10 °Re}; L—J @ =600m2/m°
[17] F, — 9 : morm
. £ =0.92
Condition A 4%, X,
a = _ "1ty
humide Ay, 7T D,D,
R —_ GCDO R —_ GCFS
€oo T y RE, T —
D ,ua F: ,ua
_ surfaced 'échangetotale _ A,
: volume total %
_ surfaced 'écoulement libre _ A
: surface frontale A,
B = surface d 'ailette _ A
surface totale A,
Corrélations du facteur-j et facteur f Re. =400 - 5000
Do
jyoy =0.29773Re ) &1 -
Wang Et al jN io 4Re-0.468+0.03076N 50.159N -1.261 ?D 9.97mm
N : De =0.13mm
(1997) —1.3405 F _
[18] f =28.209Re """ N 1 L—”J g 194 Fp =1.8273.20mm
. D, N =2-6(décalé)
Condition X =254
) . = 25.4mm
humide A -
Avec: &=_2 X, =22.0mm
b T, =27°C
RH =50-90%
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Corrélation du ;acteulrgzetfac';%l:;:‘ 31 échangeurs de
RN X, i}
j =19.36Re’ L—"J L—'J N chaleur
DC Xt
Parametres
( \0.24( \0.12
j,=0.3745-1.554| | |=L| N °¥ D,=D, +26
DC Xt c 0 F
N D, =7.53-10.34mm
A _
f =16.55Re'’ 10xRe,, L J N =1-6
Ao F, =1.19-3.2mm
f4 —-0.5827 -1,117
(x VOR VT (p ] X, =12.4:19.05;
) o) [l ]
‘ D, D, 22.0mm
X, =21.0;254mm
- N (F ) 8. =0.115;0.12;
Wang et al f, =-0.7339 7.187LX J In 9%Re,, 0 13mm
, :
(2000) [19] (o Y E 6 =0.27;0.31;
— P
Condition | f= = 70:5417%In| JLD_J 0.35mm
th
Humide 32

| e

(
f,=0.02722%In 6%Re,,, L

t

(

Y (b
f, =o.2973X|nL

a ( h
JInLD—C

A
A

;_/X

Corrélation de nombre de Luis

hht a 0,1147

Le=—™"2 =0.372Re}!

—0.08899exp Fs/Dc

* (0.6 +0.6246 Re .

0.08833
X (F_P\ N *0.285)
L X | J

T
I']eDc

Nombre de Reynolds
basé sur le film de
condensat

2l
Re

fim ~
dont I' est le débit
massique par unité
de la largeur du

tube kg /s.m

300 < Re,, <5000
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Pour N =1 36 échangeurs de
0.5440
o (F, 0.7519 chaleur
i 0.5284LD J €
¢ Parametres :
( Fs XI_ Xt J
0.1001—-0.06529—-0.06752——0.3734
XRe,, De Do F, =1.19-3.20mm
F \1.3964 D, =7.53-10.23mm
. — s 1.2298
Jml—0.2143LD J € 6. =0.115;0.12;
(*0,224F—S*0.1lllﬁ*0.06472x—t*0‘08751] oasmm
XRe;:,C Dc Dc Dc DC:DO'*'Zé‘F
( . \,0‘8094 X, =17.7;21.0;
Le, = 2.2822L 2 J g 0ae 25.4mm
D. X, =13.6;19.1;
[0‘2953;—S+0.04795;—|70.001037;—t70.2842 22.0mm
X ReDC c [ [
. N =1-6
Pirompugd | pour N >1
—0.04426N —0.08561
etal (2007) | . _ . lf F, \|
(16] Jo =1 *N \o ) Conditions :
diti x g ~0-1407N -0.08005 RH =50-90%
Condition L N « Re,, =300 - 5500
h m_de [0.0294N O.lSOBD—*'0.03457?*0.04793[)— 0.1560]
umi X Re ‘ ¢ ‘

Dc

\ —0.06725N —1.4424

J

io=j %N 0.01384{ F,
m ml

D

X & —0.1664N —0.7121

Fs X1 Xt )
0.04524N +0.3173—+ o.ogos—+o.ossss——o.51o1j
Dc Dc Dc

*Rey,

( €0239N +1.2426 >
Le = Le xN 0290 F_s
1 L D, J

x & €03211N +0.5501 >

Fs X1
—0.01833N —0.4047——-0.05055
Dc

Xt
—*0.03018**0.3260]
Dc Dc

X Re

Dc

2.2. Corrélations de transfert de chaleur et de perte de pression coté tube :

Dans les processus internes de 1’évaporation convective et de la condensation, la vapeur et
le liquide sont simultanément en mouvement. Physiquement, 1I’écoulement diphasique est une
résultante généralement plus complexe qu’un écoulement monophasique. En plus de I’inertie
commune, les forces de viscosité et de la pression présente dans 1’écoulement monophasique,
les écoulements diphasiques sont également affectés par les forces de tension superficielle, la
caractéristique de mouillage du liquide sur la paroi du tube et I’échange de la vitesse entre les

phases. Ainsi, une compréhension fondamentale sur le transfert de chaleur lors de 1’ébullition
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et la condensation des réfrigérants a I’intérieur des tubes est importante. En particulier, il est
nécessaire de valider des corrélations pour la perte de pression et le transfert de chaleur en

écoulement diphasique.

2.2.1. Pertes de pression :

La littérature met a la disposition des chercheurs un grand nombre de corrélations pour
évaluer la perte de pression en écoulement diphasique dans les tubes horizontaux, mais la plus
part d’entre elles ont été développées sur une base des couples eau-vapeur ou eau-air. Ainsi,
I’application générale de ces corrélations pour un fluide arbitraire demeure incertaine parce
que les phénomeénes de 1’écoulement en ébullition dépendent fortement des propriétés du
fluide. Le calcul de la perte de pression totale d’un écoulement diphasique en ébullition est
basé sur deux composantes principales : la perte de pression due aux frottements et la perte de
pression due a I’accélération. La premiére composante constitue généralement la principale
contribution de la perte de pression totale, tandis que, sa prédiction exacte n’est pas facile.
Ainsi, la perte de pression due a la variation de quantitt de mouvement resulte de
’accélération au cours du processus d’évaporation et sa contribution a la perte de pression
totale est généralement négligée par rapport a la composante frictionnelle. Une description
détaillée des équations appliquées a I'écoulement diphasique dans les tubes horizontaux peut
étre trouvée dans les références [61~69]. Dans le cas général, I'équation de la perte de
pression pour un écoulement diphasique dans un tube horizontal avec section constante peut
s'exprimée par:

() (=) A2 -(2) ot ] e
dl o, \dl di /.. \dl di|pa p 1-a |

frict frict

Le deuxiéme terme de I'équation (5.1), qui décrit la perte de pression due a la variation de
quantité de mouvement, affecte une variation dans I'énergie cinétique de I'écoulement.

L’intégration de cette équation conduit a la formule suivante :

2” 1—12+zﬂ| —|r 1_12+121| l

(5.2)
up, 1—a  pa| | P 1ma pa|

mom r

sortie entrée J

Une fameuse expression du taux de vide «, basée sur le modéle de Rouhani and

Axelsson, est celle utilisée par Ould Didi et al (2002) [66]. Ainsi, pour des tubes horizontaux :
0.25 Tl

B Z|r (7 1-x) 1181-71 [gf’ PP, ] |
@=-—11+0,12 1~ % L—+ + s
Grpll J

P L P, P ©3)

v v |
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2.2.1.1. Perte de pression due aux frottements dans les tubes horizontaux:
La perte de pression par frottement est souvent évaluée par la détermination préalable du

facteur diphasique 4. . Pour cela, de nombreuses méthodes sont disponibles et parmi celles-ci
la corrélation de Chisholm. Certaines expriment directement le facteur diphasique, d’autres
font intervenir les expressions des facteurs diphasiques en phases vapeur et liquide. La
technique de Friedel propose également une expression du facteur diphasique. Cette
corrélation explique I’effet de la tension superficielle qui est inclus dans le nombre de Weber,
et ’effet de la gravité qui est inclus dans le nombre de Froude.
2.2.1.1.1. Correlation de Chisholm

C’est une méthode empirique validée pour une grande gamme de conditions de
fonctionnement. La perte de pression due aux frottements en écoulement diphasique s’écrit :

)2

frict

Les gradients de pression pour les deux phases en monophasiques sont respectivement :

2
[d—PJ - 1 25 (5.5)
dl lo Dipl
2
5 =

Pour I’écoulement turbulent, les facteurs de frottement peuvent étre obtenus a 1’aide de
I’équation de Blasius en fonction du nombre de Reynolds. En utilisant les viscosités

dynamiques de chaque phase, cette équation s’écrit :

0,079
f - Re0.25 (57)
G D
Avec Re = —— (5.8)
7]
Ainsi, pour un écoulement laminaire Re <2000
16
f=— 5.9
- (5.9)
Le parameétre Y est obtenu en faisant le rapport entre les deux gradients de pression :
, dP/dl
Yi=s——» (5.10)
dP /dl o

Chisholm a déterminé le facteur diphasique par I’expression suivante :
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g =1+vy *-1 [BZ gy P ’2+1”} (5.11)

Ou, n =0.25 est I’exposant du facteur de frottement pour 1’expression de Blasius. Ainsi le

parametre B de Chisholm est déterminé suivant la procédure décrite au-dessous :

Si o<y <9,5, B estcalculé selon la vitesse massique :

r

[ 55 )
| B=—F pour G =1900kg/m"s
| ‘
2400
J||3=G— pour 500 <G_ <1900 kg /m?s (5.12)
|

[B=4.8 pour G, <500kg/m’s

Si 9,5<Y <28, le parametre B est calculé par :

[ 520 2
B=—1— pour G, <600kg/m°"s
YG
| er (5.13)
[B:Y_ pour G, >600kg /m°’s

Si Y > 28, B estcalculé par :

1500
Yy 2G %

(5.14)

Une fois que la valeur du parametre B est déterminée, le facteur diphasique peut étre calculé,
et ainsi, la perte de pression due aux frottements peut étre facilement obtenue.

2.2.1.1.2. Corrélation de Friedel
Cette méthode est pour les qualités de vapeur 0< x <1 , elle s’exprime par 1’expression
suivante :

Ap_ =Ap ¢! (5.15)

frict

En utilisant la viscosité dynamique du liquide #, , le facteur diphasique peut s'exprimer par :

¢ =E +ﬂ (5.16)

lo 0.0045 0.035
Fr,m "We

Ou, Fr,, E, F et H sont donnés par les expressions suivantes :

GZ

Fr. = (5.17)

L (5.18)
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0.78 0.224

1-x (5.19)

0.91 ( \0.19 ( 0.7

eV a u,
SRNENE o

Le nombre de Weber we, pour le liquide est défini par I’expression suivante :

we = 2D (5.21)
p.c

Dans I’expression du nombre de Weber, on utilise la densité homogene 2,

1 J (5.22)
pl

X
p. =] =+
" L ,
2.2.1.1.3. Corrélation de Gronnerud

Cette méthode a été développée spécifiqguement pour les réfrigérants, et elle s’écrit comme

suit :

Price = P40 X AP, (5.23)

[ (p |

| ! |
() | ) -

el [ A

M)

(Z—TJ =f. [z M Sl S B } (5.25)

Si le nombre de Froude de la phase liquide Fr, est supérieur ou égal a 1, le facteur de

frottement f _ est égal a I’unité. Ainsi, si f_ <1, alors:

(1Y
= Fr? + 0.0055L|n F—J (5.26)
rI

f

Fr

On exprime le nombre de Froude et AP, , pour la phase liquide, par les relations suivantes :

G 2
Fr = L 5.27
! gDiPI2 ( )

(L)Y1-72°

Ap =4f|.GfL—J
D,) 2p,

(5.28)

2.2.1.1.4. Corrélation de Muller-Steinhagen and Heck

Cette corrélation du gradient de pression due aux frottements s’écrit comme Suit:
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(d—PJ =M 1—;(“‘°'+d—PJ X (5.29)
dl dlJ,
dI Vo dl lo

Cette méthode exprime la perte de pression due aux frottements pour chaque phase

frict

X . . . dp [
Le parametre M est donné par I’expression suivante M = (d_lj + 2{
lo

2.2.1.1.5. Corrélation de Lockhart-Martinelli

individuellement.

Ap =42 AP
{ frict Itt | (530)

Ap_ =¢2Ap

frict vit v

D’ou, I’équation (5.28) utilisée pour calculer AP, et AP est obtenue a 1’aide de I’équation :

(L) 2
Ap, =4f G/ LLJ ? (5.31)
D, )2p,
Les facteurs diphasiques correspondants sont :
(
J g2 = 1+C—+i2 pour Re > 4000
X tt X tt (532)

[ 2 =1+CX, +X/ pour Re <4000

vit tt

Le parameétre de Martinelli, si les deux phases sont en régime turbulent, est donné par :

(1_ 7 \0,9 ( pv \OAS (ﬁ\\o.l

w5 E 639

La valeur de C dépend du régime d’écoulement du liquide et de la vapeur. Si les deux fluides

sont en écoulement turbulent, C prend la valeur 20.

2.2.1.2. Perte de pression due aux frottements dans les coudes:
Les coudes sont des tubes incurvés installés pour relier les tubes droits de I'échangeur de
chaleur. Contrairement au transfert de chaleur, les pertes de pression dans les coudes de
retours doivent pris en considération. Les pertes de pression dans les coudes sont affectées par
la séparation des phases due a la force centrifuge qui accumule le liquide vers la portion
concave, tandis que, la vapeur s'écoule a travers la portion convexe. Ceci augmente le
mouvement relatif entre les deux phases et, ainsi, la perte de pression.

En cas d'écoulement monophasique, il est bien connu que I'écoulement secondaire est
géneré lorsque le fluide s'écoule a travers le coude. Ainsi, les caractéristiques de I'écoulement
sont plus compliquées du fait que la force centrifuge conduit le fluide le plus rapide dans la

partie concave, alors que, le fluide dans la partie convexe est ralenti. On vient d'expliquer que
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la magnitude de I'écoulement secondaire diminue avec l'augmentation du rayon de coude et
avec la diminution de la vitesse. Pour un écoulement diphasique, les phénomenes deviennent
plus complexes a cause de la densité inégale, la vitesse et les propriétés de chaque phase.

A la sortie du coude, une perte de pression importante est également causée par le
processus de brassage des deux fluides. On doit noter ici que, la perte de pression dans les
coudes est significativement élevée en diphasique comparée a I'écoulement monophasique.
Un grand nombre d'études sont actuellement disponible dans la littérature afin de quantifier
les pertes de pression dans les coudes de retours [68~73].

2.2.1.2.1. Corrélation de Geary
Cette correlation de la perte de pression diphasique dans les coudes de retour est proposée
spécifiqguement pour le réfrigérant R-22 et elle est validée pour la gamme de qualité de 0,2 a
0,8. En utilisant I’équation de la perte de pression monophasique pour un écoulement supposé

entierement en phase vapeur :

2

G x
2p

\

L
Ap =f 2 5.34
> (5.34)

Ici, L, estla longueur du coude, égale a 7R, , R, étant le rayon de la courbure. Le facteur
de frottement f , apparaissant dans 1’équation (5.34), est donné par I’expression suivante :

X —4 0.5
¢ __ 8.03X10'Re, (5.35)

( oR. )
expLO.ZlS —sz“S
D

2.2.1.2.2. Corrélation de Chisholm :

Cette corrélation propose un facteur diphasique ¢ pour calculer la perte de pression dans les
coudes de retour basée sur la perte de pression calculée pour un écoulement monophasique
entierement liquide dans le coude AP .

Ap =4 AP_ (5.36)
Le facteur diphasique est donné par :

( )
4., :1+Lﬁ_l_1y[b 1- 2 +71] (5.37)

v

L’expression de b , dans 1’équation précédente, est donnée par :

b=1+ (5.38)
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Le coefficient de perte de pression locale, noté K, est obtenu pour un écoulement

monophasique en supposant que 1’écoulement est entierement liquide. L’expression suivante

est utilisée pour estimer le parametre K dans les coudes a 180° :

(R )*

= Lb Rb

K, =T, —+o.294L—J (5.39)
D, D,

L’équation précédente comporte deux termes. Le premier terme explique la perte de pression
comme si le coude était un tube rectiligne, alors que, le deuxiéme terme apporte un terme de
correction pour la courbure du coude.

La perte de pression en monophasique d’un écoulement supposé entiérement liquide s’écrit :

GZ
AP, = Ky, v (5.40)
|

2.2.1.2.3. Corrélation de Chen et al (2004) :
Cette corrélation pour le facteur de frottement inclut des nouveaux parameétres tels que le
nombre de Weber de la phase liquide et le rapport de la courbure, aussi que la qualité de la

vapeur. Le nombre de Reynolds de la phase vapeur a été remplacé par un autre nombre de

Reynolds en combinant les deux phases, liquide et vapeur Re_ = Re_ +Re,,

10 ° Re, ™
f = n 5.41
0.12 ( 2R \ 1.26 ( )
We,” expLO.194D—JZ ‘

G, 1-x D, . .
Avec, Re, = —— est le nombre de Reynolds pour un écoulement entierement en

- G XD,
liquide et, Re,, = 4D, est le nombre de Reynolds de la phase vapeur.
U

Vv

2.2.1.2.4. Corrélation de Domanski and Hermes (2008) :
Basé sur les données de Geary et de Chen et al (2004), ils ont développé une nouvelle
corrélation pour calculer le gradient de pression en diphasique. Cette corrélation permet de
prédire le gradient de pression dans les tubes rectilignes en utilisant la corrélation de Muller-
Steinhagen and Heck et en appliquant le facteur diphasique expliquant la courbure du coude.

BRG]

Le facteur A comporte cing constantes empiriques et tient compte de I’influence de la vitesse

de la vapeur et la distribution de la masse dans chaque phase. Ce facteur est exprime par :
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Yot 0.1 034 067
S ) (5] e
Les pertes de pressions rapportées aux phases liquide et vapeur sont exprimees par les
équations (5.5) et (5.6).

2.2.1.2.5. Corrélation de Miguel Padilla et al (2009)
Cette nouvelle corrélation est développée sur la base de trois fluides (R12, R134a et R410A).

A =65%10 (

Le gradient de pression, calculé par cette méthode, est la somme de deux contributions. Le
gradient de pression frictionnel dans les tubes rectilignes obtenu en utilisant la corrélation de
Muller-Steinhagen and Heck, et le gradient de pression singulier (équation proposée). De
plus, cette corrélation comporte seulement deux constantes empiriques.

o) LA, 64

sing

N dP . . - . . : -
Ou, [_WJ est le gradient de pression frictionnel qui serait atteint dans les tubes rectilignes

st
en utilisant la corrélation de Muller-Steinhagen and Heck. Le deuxiéme terme de 1’équation
précédente est calculé comme suit :

(R o

sing b

Les deux constantes expérimentales sonta=0.047s?°/m"® etb =1/3. Les vitesses

superficielles des deux phases sont respectivement :

[ 6.7
J, =
pV
6 1a (5.46)
J, = —
[ .

2.2.2. Transfert de chaleur :
Un grand nombre de corrélations sont proposées actuellement pour évaluer le transfert de
chaleur des fluides (spécialement des réfrigérants) lors de changement de phase a I’intérieur
des tubes horizontaux [74], [75]. Ces corrélations peuvent étre classées en deux catégories.
Dans la premiére, les chercheurs se basent sur I'expérience pour présenter leurs résultats avec
une base de données limitée. Ces corrélations ne peuvent étre utilisées que dans les mémes
conditions de fonctionnement et avec les mémes fluides. Dans la seconde catégorie, les
corrélations sont développées en utilisant une base de données effectuée a partir de différentes

sources avec une grande gamme de conditions de fonctionnement et avec différents fluides.
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Ces corrélations montrent une gamme d'application importante [74~78]. De plus, les
meécanismes physiques du processus d’ébullition sont extrémement complexes et ne peuvent
étre explicités avec précision. Dans la littérature, ils existent plusieurs études, numérique et
expérimentale, qui traitent I'ébullition convective avec des fluides purs et des mélanges
[79~84]. Ainsi, les coefficients de transfert de chaleur pour le R-22 sont largement étudiés
avec des tubes de différentes surfaces (lisse, micro ailettes) et de différents diamétres [85~94].

La prédiction des coefficients de transfert de chaleur dans les tubes de 1’évaporateur est
nécessaire pour déterminer le coefficient de transfert de chaleur globale et la surface
d’échange correspondante. Dans beaucoup de cas, les corrélations ne peuvent pas prédire
correctement le rapport de transfert de chaleur a chacun des paramétres cruciaux comme la
pression d’évaporation et les propriétés des fluides. Dans un écoulement en ébullition, une
simple corrélation ne peut pas complétement expliquer la relation complexe entre les
variables affectant la contribution de 1’ébullition convective au coefficient de transfert de
chaleur.

Puisque une quantité du liquide est évaporée dans un écoulement en ébullition, le volume
du réfrigérant augmente énormément et provoquant une accélération du fluide. Les
investigations sur 1’écoulement en ébullition montrent que le processus peut étre divisé en
différents régimes d’écoulements [37], [61], [74], [95]. Les mécanismes de transfert de
chaleur sont différents d’un régime a I’autre. Deux mécanismes principaux de transfert de
chaleur peuvent étre spécifiés: I’ébullition nucléée et I’ébullition convective. Dans 1’ébullition
convective, la nucléation est supprimée et 1’évaporation prend place a I’interface liquide-
vapeur. Pour calculer le transfert de chaleur en chaque point le long des tubes de 1’évaporateur
il sera nécessaire de connaitre le début et la fin d’un tel régime d’écoulement. Généralement,
quand le titre en vapeur est inférieur a 5-8% le mécanisme de transfert de chaleur se traduit
par 1’ébullition nucléée.

Aux titres en vapeur élevés, 1’accélération du mélange liquide-vapeur entraine un régime
d’écoulement annulaire, la vapeur occupant le cceur du tube voyage a une vitesse élevée, et le
liquide couvre la paroi. Ainsi, la chaleur se propage par convection a travers le film liquide et
I’évaporation aura lieu a D’interface liquide-vapeur. On doit noter ici que dans les cartes
d’écoulement, chaque régime est usuellement représenté en fonctions du flux massique et de
la qualité. Ainsi, aux faibles flux de chaleur, 1’écoulement annulaire ne peut jamais étre
atteint. Finalement, & une qualité de vapeur entre 70 et 100%, I’asséchement du film liquide

intervient et seules des gouttelettes liquides, dispersées dans la vapeur, restent pour étre
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évaporées. Ici, la chaleur est transférée partiellement par convection a travers la vapeur
surchauffée aux gouttelettes liquides, et par le contact de ces derniéres avec les parois.
D’apres ce qui précede, les différents mécanismes de transfert de chaleur sont importants
dans les différents régimes d’écoulement. Ainsi, pour un calcul pertinent des coefficients de
transfert de chaleur le long des tubes de 1’évaporateur, il est nécessaire d’avoir une corrélation
exactes et plus précise pour prédire le coefficient de transfert d’échange dans chaque régime.
Dans le cas le plus géneéral, le coefficient de transfert de chaleur local est considéré pour étre
la somme des contributions des deux mécanismes : ¢ébullition nucléée et 1’évaporation
convective. Quand I’ébullition nucléée domine le transfert de chaleur, ce dernier dépend
fortement du flux de chaleur, tandis que, le flux massique et la fraction vapeur ont un faible
effet. Par contre, dans le régime d’évaporation convective, le coefficient de transfert de
chaleur est presque indépendant du flux de chaleur, mais augmente avec 1’augmentation du

flux massique et de la fraction vapeur.

2.2.2.1. Ecoulement diphasique :

La littérature met a la disposition des chercheurs un grand nombre de relations permettant de
déterminer le coefficient de transfert de chaleur local lors de 1’évaporation en convection
forcée de fluides purs et de mélanges. N’oublions pas que 1’ébullition en convection forcée est
le terme général qui regroupe deux formes prépondérantes : 1’ébullition qui survient lorsque
des bulles se forment a la paroi chauffée, et I’évaporation qui est un phénomene d’interface
entre le liquide chauffé et la phase vapeur.

Les corrélations trouvées dans la littérature peuvent étre classées selon les trois types
suivants :

(@) le rapport entre le coefficient de transfert de chaleur en écoulement diphasique en

(h )
ébullition a celui en écoulement monophasique du liquide Lij est exprimé en fonction

lo

de quelques paramétres adimensionnels comme le nombre d’ébullition et le paramétre de
Martinelli.

(b) la région ou la convection forcée domine le transfert et la région ou 1’ébullition nucléée
domine le transfert sont exprimées individuellement et;

(c) le coefficient de transfert de chaleur est exprimé comme résultant des équations de la
convection forcée et de 1’ébullition nucléée.

La forme de base des corrélations traitant 1’ébullition en convection forcée s’écrit comme Suit:

htp = F hlo +S hnpb (547)
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Gungor and Winterton et Jung and Radermacher ont utilisé le facteur d’intensification F
et le facteur de suppression s du modéle de superposition pour développer leurs propres
corrélations en utilisant différents réfrigérants. Pour calculer h  représentant la contribution

de 1’¢ébullition nucléée qui peut étre supprimée par le facteur de suppression, les premiers ont
utilisé la corrélation de Cooper (5.48), les seconds ont employé la corrélation de Stephan and
Abdelsalam (5.49).

—0.55

h., =h,,, =C.55P "9 x —jogp” " xM *®xq ¥ (5.48)

npb cooper

0.5 0.745 0.581
h,., = hg, =405%, {g pz' P | @TLaJ [pv J Pr’®% (5.49)
o

npb
| sat pl

Dans le travail original du Cooper la valeur de la constante C est égale a 1,7 pour des tubes
horizontaux. Cependant, les chercheurs ont obtenu des meilleurs résultats avec une valeur
égale a I'unité. De plus, le coefficient de transfert de chaleur est presque indépendant de la

rugosité de la surface Rp , ainsi, une valeur égale a 1 est suggérée pour des surfaces lisses.

Dans les deux équations précédentes, p~ est la pression réduite définie par p" =P_, /p,,, ,

0.5

o . - 20
M la masse moléculaire, o la tension superficielle et La = L—J est la constante de
g p—p

Laplace. Le coefficient de transfert de chaleur pour un écoulement supposé entierement
liquide est calculé en utilisant la corrélation de Dittus-Boelter :
0.8 0.4 /1|
h, =0,023Re,” Pr,* — (5.50)
Di
Le facteur d’intensification et le facteur de suppression sont les suivants :

0.86

[F =1+24000B0"" +1,37 1/X .

=2-0.1X ["*Bo ** Pour1<X <5

Gungor and Winterton: J 1 (5.51)
S =
{ 1+1,15%10 °F *Re; "
[ ( 1)
| F = Lo 29+ —J
Jung and Radermacher: J =4048X ;#Bo™" pour X , <1 (5.52)
E

t

Dans la corrélation de Gungor and Winterton, et pour des tubes horizontaux, les auteurs

indiquent que lorsque le nombre de Froude est inférieur a 0,05, le facteur d’intensification et
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le facteur de suppression doivent étre corrigés en les multipliant par F, et
jF = pp 01 2Fr
s, respectivement: § os
[S,= Fr =
Le nombre d’¢ébullition Bo s’écrit sous la forme suivante :
Bo=— (5.53)

r* fg
Kandlikar [35] et [36] a développé une fameuse corrélation pour un écoulement en
diphasique dont la paroi interne du tube est mouillée. Ce modéle est basé sur la somme de
deux contributions de 1’¢bullition nucléée et 1’ébullition convective. La forme générale de ce

modele est la suivante :

— = maximum de
h, | hy /h,

h:p J ht”/h' NUCL (554)

CONV

(h,) | (p )" 1
L—h“’J =|LO,6683L—'J 7o 1=z °*¢, Fr, |+[1088,080°7F, 1-7 **]
P
| v

termede I'ébullition convective termede I'ébullition nucléée

he ) L

(

|

|

| 1 (5.55)
L[ er :|1'1360L£_:J 2% -1 "t Fr, J+[667,280°'7Fn (—ZﬁJ

CONV L

termede I'ébullition convective termede I'ébullition nucléée

Notons que dans les deux équations précédente (5.55), le terme f, Fr,_, est exprimé par :

lo

_j 25Fr, ° pour Fr  <0,04 Dansdestubeshorizontaux (5.56)

Ll pour Fr, 20,04 Dansdestubeshorizontaux et verticaux

Le coefficient de transfert de chaleur pour un écoulement monophasique, et en supposant

que le réfrigérant est complétement liquide, est obtenue en utilisant la corrélation de Dittus-
Boelter mais sans tenir compte du terme 1-x dans la définition du nombre de Reynolds de
la phase liquide. Le parametre F_ dépend du type du matériau et de la nature du fluide. Ainsi
pour le réfrigérant R-22 circulant dans des tubes en cuivres la valeur F, = 2.2 était choisie par

Kandlikar. D’aprés ce qui préceéde, le paramétre le plus important est le nombre de

Froude Fr, , qui caractérise la force d’inertie relative aux forces gravitationnelles qui

conduisent la separation des phases liquide et vapeur. Quand Fr,, <0.04 , la partie supérieure
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du tube devient relativement séche et le rapport h_/h, commence a diminuer de méme

w! M
que le nombre de Froude diminue.

La corrélation de Liu and Winterton est fondée sur le modéle asymptotique. Ils ont
employé la méme corrélation de Dittus-Boelter utilisée également par Kandlikar pour évaluer
le coefficient de transfert en monophasique et, la corrélation de Cooper pour calculer le

coefficient de transfert de chaleur en ébullition nucléée en vase.

2 0.5
h, { Fh “+Sh,. } (5.57)
( (p \—|0.35
J F = +ZPr L—'—ljl
| P, )] (5.58)
| S = 1+0.0055F “*Re™®

Shah a utilis¢ le modéle d’intensification pour décrire le coefficient de transfert de chaleur

en ébullition dans les tubes. 1l a supposé que le facteur F est fonction du nombre d’ébullition

|

-
L 7 J . L’équation finale

Bo (équation 5.53), et du nombre de convection Co —L

est la suivante :
1_ Z 0.04
h,=h 1-7 " +387°"" ——— (5.59)
P

*0.38

Dans cette équation, la corrélation du Dittus-Boelter sera utilisée pour évaluer le coefficient
de transfert de chaleur en simple phase liquide, en utilisant la définition du nombre de

Reynolds du liquide Re, = R, .
1-x
2.2.2.2. Ecoulement disperse :
Puisque le réfrigérant s’évapore a température constante, sa fraction massique de la vapeur
augmente avec 1’augmentation du coefficient de transfert de chaleur. Cependant, a la fin de
processus d’évaporation, le réfrigérant atteint une région ou le film liquide sur les parois des
tubes disparait. Ce phénomeéne est appelé asséchement et provoque une diminution dans le
coefficient de transfert de chaleur. Beaucoup de corrélations trouvées dans la littérature pour
I’évaporation convective dans les tubes horizontaux traitent la région de 1’écoulement
diphasique qui précéde la région ou le phénomeéne d’asséchement intervient. Par consequent,

il est tres logique de définir la qualité de vapeur lorsque 1’asséchement intervient, du fait que,
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cette valeur correspond au point ou le coefficient de transfert de chaleur en écoulement

diphasique atteint sa valeur maximale.
Le coefficient de transfert de chaleur dans la région d’assechement h __ dépend alors de la
qualité de transition. Selon Zurcher et al [96], la qualité relative de la vapeur est définie par :

17
1- 7

Ve

r

(5.60)

tr

On note que, #, référe a la valeur de la qualité correspondant a la zone de transition.

Dans cette région, le coefficient de transfert de chaleur est donné par 1’expression (5.61),

dont h_ . est le coefficient de transfert d’échange obtenu en appliquant 1’équation (5.47) pour

tp tr

une valeur de qualité de transition z_, et h _ est obtenue en utilisant 1’équation (5.50) pour un

tr ! vo

écoulement de la vapeur saturée.

h,,=h_ .+x% h_—h (5.61)

tp,r tp tr r vo tp tr

Conclusion :

Dans beaucoup de cas il est trés pratique d’avoir des équations simples pour estimer les
coefficients de transfert de chaleur et les pertes de pression. On a présenté une collection de
correélations les plus recommandées pour évaluer les performances du transfert de chaleur et
les caractéristiques du frottement a 1’extérieur et a I’intérieur d’un échangeur de chaleur ayant
des tubes circulaires lisses et ailettes planes.

Pour le coté air de 1’échangeur de chaleur, le choix d’une corrélation dépend fortement,
d’une part, de la geometrie et la disposition des tubes et des ailettes, d’autre part de la
situation de la surface d’échange (séche ou humide). Le plus souvent, les performances des
échangeurs de chaleur a tubes circulaires et ailettes planes considérent le diameétre du tube, le
nombre de rangées de tubes, le type et I’espacement des ailettes, la vitesse de I’air et
I’humidité relative comme les paramétres les plus influents.

Pour le cOté réfrigérant, les équations traitant le transfert de chaleur et les pertes de
pression doivent étre choisies soigneusement. Parce que, I’écoulement a 1’intérieur des tubes
est affecté par un grand nombre de facteurs. Les plus important d’entre eux : La nature du
fluide et les régimes d’écoulement, la disposition des tubes (horizontal, vertical et incliné) et

le caractére de la surface interne (lisse ou micro ailette).
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Chapitre 6 Etude de I’échangeur de chaleur a tubes et ailettes

1. Introduction :

L’objectif principal de cette étude est d’analyser un échangeur de chaleur a tubes et
ailettes planes lors du processus de déshumidification de I’air. Au cours de 1I’écoulement a
travers cet échangeur, la température de I’air diminue graduellement tandis que la température
du réfrigérant reste approximativement constante tant qu’il est en état de changement de
phase. Les conditions de 1’air et du réfrigérant, a savoir la température et I’humidité a I’entrée
et a la sortie, sont supposées connues. L’échangeur de chaleur en question est montré sur la
figure (6.1a), la figure (6.1b) montre un évaporateur typique.

Quand la température de la surface externe de 1’évaporateur est inférieure a celle du point
de rosée de I’air, la vapeur d’eau contenue dans 1’air se condense sur 1’élément de la surface.
En méme temps, I’air sera refroidi a cause du transfert de chaleur sensible a cette surface
froide. La force motrice de la chaleur totale transférée entre 1’air et le réfrigérant est composée
de deux contributions principales ; la différence d’enthalpie entre 1’air et I’interface air-

surface, et la différence de température entre la surface et le réfrigérant.

IIII"_TI‘FJL Fs Q&m
s L\L\ %*Q\N\
R22 J\Q\Eé‘é\ii\‘*r] J.‘Dﬁ:'

Lq}JL.]:' ' ,.
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Figure 6.1- a : Schéma représentatif de [’évaporateur analysé ; b : Géométrie d’un évaporateur typique

2. Refroidissement avec déshumidification de I’air humide :
Dans beaucoup de processus de refroidissement, 1’air peut étre considéré comme un

mélange de vapeur d’eau et d’air sec. Le mélange (vapeur et air sec) rentre dans 1’évaporateur

a la température du bulbe sec T, , les deux composants de 1’air humide perdent la chaleur

sensible lors de leur contact avec les premiers éléments de 1’évaporateur, tandis que la
condensation de la vapeur se produit sur ces éléments quand la température du point de rosee

de l'air humide est supérieure a celle de la surface externe sur laquelle s’écoule 1air. A cause
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de cette condition, lI'humidité spécifique de 1’air humide a la sortie de 1’évaporateur
diminuera. Une représentation schématique du processus de refroidissement avec
déshumidification est montrée sur la figure (6.2) et un diagramme psychrométrique

caractérisant cette situation est montré sur la figure (6.3).
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Figure 6.2- Schéma représentafif du processus de Figure 6 3- Diagramme prpchroméfrigue
refroidissement aver déshumidificafion de refroidizsement aver déshumidification

2.1. Formulation mathématique :

Nous allons présenter dans cette section une formulation mathématique de base appliquée
au cas du transfert combiné de chaleur et de la masse de 1’air humide a une surface
¢lémentaire de I’échangeur de chaleur. L’étude sera prolongée afin de considérer les surfaces
améliorées en déterminant le coefficient de transfert de chaleur global correspond a ces

surfaces ailettes.

2.1.1. Equations de bilans :
Les équations de conservation de la masse et de 1’énergie pour un transfert combiné de
chaleur et de la masse sont appliquées au volume élémentaire de la figure (6.4) qui représente

la surface du tube ou de l’ailette. Les conditions aux limites a ’interface du film liquide

indiquent que 5mw,f(g) =0 n.']w,f(|) = 5ﬁ1wf

Conservation de la masse :

Air sec Mo~ Mai = 0 (6.1)
Vapeur d’eau ManoW . ~MaiW, *Smuwr =0, w_, >w (6.2)
Film du condensat Muwo= Muwi = Mur =0 (6.3)
Réfrigérant Meo=Me;i =0 (6.4)
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Figure 6.4- Représentation schématique d’une surface élémentaire sous I’analyse

(dans le processus de refroidissement et de la déshumidification de [’air humide)

Conservation de |’énergie
On applique d’abord I’équation de I’énergie a un volume de contréle contenant le courant

d’air avant ’interface air-film du condensat :

mda,oiao_mda,iiai+5mwf iwf g +6QC:O (65)

Le terme i est I’enthalpie de la vapeur d’eau saturée a la température du point de rosée

w.f (9)
de I’air entrant, le point 4 sur la figure (6.3).
L’équation de 1’énergie est appliquée maintenant a un volume de contrdle qui contient

I’air et ’interface air-film du condensat :

mda,o o~ mda,i it o mwf i, T 5Q* =0 (6.6)

Ou, i, est I'enthalpie de I’eau liquide saturée a la température T, sur le diagramme de la

figure (6.3).

De méme pour le film du condensat :

rﬁwo iwol _mwi iwiI _5n;|wf in | +5Q _5Q*:O (67)

Finalement, la chaleur transférée du courant d’air a la surface a travers le film d’eau s’écrit :
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mda,o iao _rhda,i iai +mwo iwo | _mwi iwi | +5Q =0 (68)
Le bilan d’énergie sur le coté réfrigérant s’écrit :
mroiro_mriiri_5Q:0 (69)

Puisque la différence de température entre I’entrée et la sortie de 1’échangeur est faible on

peut supposer que i, ~i , ~i_, et en considérant les équations de conservation de la

fl wo | wi |

masse, les équations (6.8) et (6.9), décrivant le bilan d’énergie sur les deux cotés (air et

réfrigérant) peuvent étre réarrangées sous les expressions suivantes :

Mo W, W, | (6.10)

ao wf |

§Q :mda iai =i

ao

5Q =m, i_-i

ro ri

(6.11)

2.1.2. Transfert de chaleur sensible :

La chaleur sensible transférée entre I’air humide et la surface du film liquide est donnée par :
5Qc = hht,a Ta —Tf dAa (612)
En négligeant la résistance thermique du film d’eau, la température a I’interface air-film

d’eau T, est égale a la température de la surface mouillée de I’évaporateur T, . Les

coefficients de transfert de chaleur h, ., sous la condition de surface humide et sous la

a

condition de surface seche ne sont pas identiques. Cette divergence est due a deux facteurs;
I’interaction entre le film d’eau et le courant d’air, et 1’effet de la vitesse de la condensation de

la vapeur d’eau, appelée vitesse d’aspiration, dans la direction normale a la surface.

2.1.3. Transfert de la chaleur latente :
La composante de la chaleur latente augmente en raison de la vapeur d’eau transportée de I’air
humide et sa condensation sur la surface froide. Le film d’eau est recouvert d’une couche

d’air saturé a la méme température que la paroi T_ . L’équation qui caractérise le transfert de

masse de la vapeur d’eau di a sa diffusion dans le courant d’air a la surface s’écrit :

Smu =h, , w, ~w dA, (6.13)

a af s

Ou, w est le rapport d’humidité de 1’air saturé a la température de surface T . Le

a,f s

transfert de chaleur latente di a la condensation de la vapeur est donné par le produit du débit

massique dm,, donné par I’équation (6.13) et la différence entre 1’enthalpie de la vapeur

d’eau saturée dans I’air humide i et I’enthalpie de I’eau condensée i,

f g S
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§Q lat = hml,adA w a -w i (614)

a,f s fg

ou, i, =i —i est evaluée a la méme température que i,

fg w.f g w.f oI

eti, , .Onintroduit

f g
un nombre sans dimension appelé nombre de Lewis qui est défini par :

h
Le?t=_Ma (6.15)
h ¢

mt,a~ p,ma
Ce nombre de Lewis représente le rapport des caractéristiques de transfert de chaleur
sensible aux performances du transfert de masse, ainsi, une relation entre le coefficient de

transfert de chaleur h, , et le coefficient de transfert de masse h,, , peut étre établie.

a mt,a

2.1.4. Transfert simultané de chaleur et de masse, et potentiel enthalpique:

Le transfert de chaleur total est la combinaison des équations (6.12) et (6.14) :

5Q =h, dA T, -T, +h dA w, ~w i (6.16)

af s fg
Puisque la variation d'enthalpie de I’air ne dépend pas uniquement de la température mais
également des variations d’humidité, le bilan d’énergie sur le c6té air ne peut pas étre formulé
seulement selon la différence de tempeérature. Un terme de différence d’humidité apparait
également dans I'équation de transfert de chaleur (équation 6.16). Plusieurs modeles présentés
dans la littérature utilisent différentes simplifications pour résoudre cette équation [3], [25] et

[29]. L’enthalpie du courant d’air loin de I’interface air-film du condensat s’écrit :

i,=c J.*tw,_ i, *tc T, =c . twe, T, +iw, (6.17)

a p.da a a Y% pyv a p.da a pv

Si l'on exprime la chaleur spécifique de I’air humide parc . =c ., *wc , onaboutita:

p.da

i, =c, T, Tigw, (6.18)
Le terme i, représente 1’enthalpie de la vapeur saturée a la température 0°C , Soit en

pratique égale a 2501,3kJ /kg . Supposant que I’air en contact avec le film du condensét est
saturé a la température T, et on fait introduire I’expression (6.15), 1’équation représentant le

transfert de chaleur total devient :

|' _ . 2/3 _]
h. dA W, ~w i 2501,3 Le
5Q =malal — J (6.19)

i i
a af s 213
Cooma L Le

On constate que le deuxieme terme de 1’équation (6.19) est négligeable comparé au

premier terme ; ainsi, la chaleur transférée se simplifie et s’écrire :
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h, dA
§Q — 'hta 20— (620)
C

p.ma
Le refroidissement et la déshumidification de 1’air humide par une surface froide

impliquent donc un transfert simultané de chaleur et de la masse. Pour ceci, on définit la

o . di . . .
direction du changement d’état de I’air y 2, ce qui permet de tracer rapidement la ligne
w

a

joignant deux états Li Yo gans le diagramme psychrométrique. Ceci est fait en divisant
w_. —W

I’équation (6.8) par I’équation (6.13), et avec quelques réarrangements en utilisant les
équations de conservation de la masse sur le coté air et I’équation de transfert de chaleur. Une
relation entre les variations locales d’enthalpie avec la température/humidité peut étre

facilement obtenue :

h, dA, i, ~2501,3Le”" |

i, i Tw,—w |

. - a a,f s a a,f s 213
W -W Iw fol _

a,i a,o hmta Wa Waf s

Ia_iafs . 2/3 Ia_lafs . 213

—i,,, TLe i, ~2501,3Le
Wal_Wao Wa_Wafs
En introduisant I'expressioni, =i, —i, , , la relation entre les variations locales de

I'enthalpie avec I'humidité peut étre exprimée par la formule suivante:

Ia Ia,f s 2/3 Ia Ia,f s

. _ 2/3
i, , ~25013Le (6.21)
2.1.5. Formulation de I’analogie entre les transferts de chaleur et de masse :
Si les informations sur le transfert de masse ne sont pas disponibles, il est convient d'employer
I'analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de masse, en raison des lois de
comportement identiques qui gouvernent la diffusion de la chaleur et la diffusion massique :
h

ht ,a

h ¢ p

mt,a~’ p,ma’ AM

~1 (6.22)

Ou, »,,, représente la densité moyenne logarithmique, et s'écrit sous lI'expression suivante:
P, P, —P
pAM — _tot w T AL AO (623)
(p )

PAL InL AL J
pAO
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Ici, P, etp, sont respectivement la pression partielle et la densité moyenne de lair

L

évaluées a l'interface du film du condensét et 1’air, o,  est la densité moyenne de l'air

AO

évaluée a la température du courant d'air loin de l'interface et p_, la pression totale. Le terme

p,, estpresque égal a l'unité pour les mélanges dilués comme la vapeur d'eau dans l'air a la

AM
pression atmosphérique. Dans cette condition, I'équation (6.22) peut étre simplifiée et devient
h

— e ~] 6.24
h,..c (6.24

mt,a~ p,ma

La validité de I'équation (6.24) repose fortement sur le taux de transfert de masse. Dans

beaucoup d’études trouvees dans la littérature, le rapport h, , /h prend des valeurs

m[,acp,ma
entre 0,7 et 1,1. De plus, ces valeurs peuvent étre supérieures a 1,3 et méme jusqu'au 2,1 dans
le cas des taux de condensation relativement élevés ou la présence d'une couche épaisse de
condensat peut altérer les couches limites adjacentes (visqueuse et thermique). Ainsi,

’inclusion de »p,  dans I'équation (6.24) est plus que nécessaire. A ce stade, Wang and

Chang (1998) [6], ont trouvé que les valeurs de h, . /h_ ¢ sont généralement comprises

mt.a~ p,ma
entre 0,75 et 1,0. Les données expéerimentales de Hong and Webb [20] indiquent que ce
rapport est compris entre 0,7 et 1,1, alors que C.C. Wang (2008) [38] a trouvé que ce rapport
est généralement compris entre 0,6 et 1,1.

2.1.6. Efficacité de D’ailette sous les conditions humides :
La formulation précédente pour une partie différentielle de I'échangeur de chaleur est
maintenant prolongée afin de prendre en considération les surfaces des ailettes.
L hypothése de I’ailette mince est appliquée, c'est-a-dire que la température est supposée
varier seulement dans la direction de l’ailette. L’adjonction des ailettes aux tubes
augmente significativement la surface d’échange sur le c6té air mais d’autre part diminue

la différence de température moyenne entre la surface et le courant d’air. Le parametre,
appelé efficacité de Dailette 7_ , est utilisé pour évaluer le rendement de Dailette.
L’application d’un bilan d’énergie sur un volume élémentaire d’une ailette longitudinale

avec section constante montrée sur la figure (6.5a) conduit a I’équation différentielle

suivante :

- |:hhta TF _Ta +hmta|fg Wa,f (s)_Wa :|
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Ici, p est la circonférence de I’ailette et A_ est une section de I’ailette. Introduisons
maintenant la définition du nombre de Lewis, 1’équation précédente peut s’écrire comme :

Ifg Wa,f (s)_Wa |

LeZ/3C J

p,ma

2
d TF = hhtap | T,: _Ta +
dx*  AA |
En approchant la courbe de saturation sur le diagramme psychrométrique par une ligne
rectiligne entre les deux temperatures T_, et T, I’équation suivante peut étre obtenue :

d’T, :hmapl—lJr g Wa_Wa.f(s)—|T -
dx ° /IFAC[ Le*c T, T JF :

p,ma a F

L’équation différentielle décrivant la distribution de température le long d’une ailette avec

section uniforme devient :

i C
mzzhmap 1+ Ifg
A_A Le®c .

Ici C =

Ainsi, ’efficacité de 1’ailette rectangulaire sous les conditions humides est basée sur le

potentiel enthalpique et s’écrit sous la formule générale suivante :

' he i —i. A P
" :Qreal _ F a F Fo_l, 7l
F wet . h P -
Q_ F a Fb F Ia IFb
ideal

_ tanh ml

(6.25)

O, i, est I'enthalpie de l'air évaluée & la température moyenne de l'ailette T_ et, i, est

’enthalpie de 1’air évaluée a la température de la base de l'ailette T,

En pratique, les échangeurs de chaleur a tube et ailette ont des ailettes planes continues.

Considérons une disposition décalée des tubes avec des ailettes planes continues montrée sur
la figure (6.5b), une ailette hexagonale imaginaire peut étre définie. Pour calculer 1’efficacité
de lailette on adopte la méthode de la surface circulaire équivalente. Cependant, la
formulation originale développée précédemment est pour une configuration rectiligne de

I’ailette. Pour une ailette circulaire, I’efficacité de I’ailette humide est donnée par, ou I et K

sont respectivement les fonctions modifies de Bessel de premier et de second type :
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. _ 2r, |rK1 mr, 1, mr . “K, mr I, mr 1| (6.26)
F wet 2 2 ’
m ', 1 LKl mr, ., I, mr, *K, mr I, mr, ¢ J
4|
251

T

Toég

(a) (h)

Figure 6.5- a- Ailette rectangulaire avec section constante ; b- Méthode de I ailette circulaire équivalente

Une approche approximative mais plus exacte pour prédire 1’efficacité de 1’ailette circulaire a
été développée par Schmidt.

_tanh mr ¢

F wet

mr,¢
(6.27)

¢=(r"i—1\|r1+o 351 (r"iﬂl
S k|

L’efficacité de 1’ailette peut étre, donc, traitée d’une maniére similaire que I’ailette circulaire,

en considérant des rayons d’ailettes circulaires équivalents. Pour calculer ces rayons, Schmidt
a développé une corrélation afin de trouver une ailette circulaire équivalente ayant la méme

efficacité que I’ailette hexagonale.

Xo o3 (6.28)

x 2
AVEC: 2X | = X P+l = Jax F4x P 2X =X, et 2X_ =X .

4
Ainsi, la base a laquelle I’ailette est attachée transmet également de la chaleur et, un autre
parametre similaire a ’efficacité de I’ailette, appelé efficacité de la surface totale 7_ , est
définit :

n A

— Fwet” "F
n =

+A
T (6.29)
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2.1.7. Coefficient de transfert de chaleur global :
Le concept de résistances thermiques est employé dans cette étude, I'équation différentielle de
transfert de chaleur air-ailette (équation 6.16) et 1’équation correspondante de transfert de
chaleur air-tube, nous permet d’obtenir une équation différentielle de transfert de chaleur de

I'air aux éléments solides.

( ( _ C)

|§ ha | WaWais Tl |( Ac \

| °Q 11— - |L1—— 17, J i, i, dA
| Cp,mak Le Cooma T, T, ) A,

|

| (A )

|§Q =hwet Ll__': l_UF,wet J Ia_la,f s dA

| Aa

| h

| Do = —22 1+ @ (6.30)
| Cp,ma

IO[— Ifgx w _Wa‘f s

| = —

| Le chma T,T,

|

Le transfert de chaleur entre ’air et la paroi solide peut étre représenté par une équation de
conduction. Il est supposé que la différence de température entre I’air et la paroi est due
principalement au film liquide stagnant qui adhere a la paroi pour lequel le profil de la
température et linéaire. Ainsi, le transfert de chaleur a travers le film du condensat peut étre
exprimé par :

-T

5Q =h AT dA,=h, T w1 GA, (6.31)

f

w

p)
h = 5L , est le coefficient de transfert de chaleur pour le film du condensat,

w

A, conductivité thermique de I’eau,
o, I’épaisseur de film du condensat,
AT ., ladifference de température a travers le film du condensat.

En négligeant le transfert axial, le transfert de chaleur par conduction a travers le tube s’écrit :

|(5Q - - Tthl_Tth dA, :@dA-
| D,In D, /D, ' R, '
} 24, (6.32)
_D,In D, /D,
LRT Y,
t
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En considéerant que la surface interne du tube est lisse et en négligeant I’effet de la résistance
thermique due a I’encrassement, I’équation de transfert de chaleur entre la paroi interne du
tube et le réfrigérant circulant dans le tube s’écrit :

5Q =h, , T,, T, dA, (6.33)

ht,r
Finalement, l'expression finale de 1’équation de transfert de chaleur entre 1’air et le

réfrigérant dans les conditions de la surface humide est obtenue par :

(T (b ) T
| | D, InL °J |
o 1 1 D. )dA 1 dA_|
| 9Q = + -+ a4+ a0 T -T dA
| |h (1—AF 1-7 h,, 24, dA,  h, dA, e :
| L wetC p.,ma L Ai F wet J J
| a
9Q ZUL, T, T, 0A, (6.34)
| [ (D ) 1t
| | D, |nL J |
T 1 Ll JdA, 1 dA, |
|L e |Lh (1 Ay Yo, 24 dA, h_ dA |

weth,maL T N F wet J ' J

Aa

Ainsi, 1’équation (6.34) explique I’effet de la condensation de 1I’humidité sur le transfert

thermique :

1°/ le premier terme indique que la résistance au transfert de chaleur sur le coté air diminue et
ceci est due a I’effet de la condensation. Réciproquement, le coefficient de transfert sur ce
coté augmente, parce que, selon les corrélations utilisées, il dépend fortement de la
géométrie de la surface externe ainsi que du nombre de Reynolds de 1’écoulement de I’air.

2°/ la présence du film du condensét offre une résistance thermique additionnelle illustrée par
le deuxieme terme.

3°/ I’efficacité de I’ailette diminue avec 1’augmentation du coefficient de transfert de chaleur,
d’apreés 1’équation du facteur de performance de I’ailette (équation 6.26).

La résolution de 1’équation (6.34) nécessite alors I’évaluation de 1’épaisseur du film de

condensat. Une approche analytique pour évaluer 1’épaisseur moyenne du film de condensét

sur une ailette a été présentée par Domanski (1989) [22]. Puisque, dans les applications

réelles, le film de condensat n’est pas uniforme sur la surface de I’ailette, il est tres difficile de

prédire les variations locales de 1’épaisseur du condenséat le long de la surface plane, ainsi

cette complexité devient plus importante pour des ailettes ayant des géométries améliorées.
En négligeant les deux résistances thermiques par conduction, a travers le tube et a travers

le film du condensat, et en introduisant la définition de D’efficacité de 1’échangeur de
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chaleur 7_, le coefficient de transfert de chaleur global pour un échangeur de chaleur a tubes

et ailettes planes sous les conditions humides peut s’écrire sous la forme suivante :

1 _ 1 1 dA, (6.35)
U h,.7, h, ., dA,

awet wet ' s ht,r

La determination du coefficient de transfert de chaleur global nécessite alors le calcul des
coefficients de transfert de chaleur locaux sur les deux cotés (air et réfrigérant). Ces

coefficients doivent étre calculés en utilisant des corrélations empiriques et semi empiriques.

2.1.8. Rapport de la chaleur sensible a la chaleur totale :
Le rapport de la chaleur sensible a la chaleur totale sur le c6té air varie pratiguement
d’environ 0,6 a 1,0, c'est-a-dire, que la chaleur sensible est de 60 a 100% de la chaleur totale.
Ce rapport noté SHR (Sensible Heat Ratio) est calculé a I’aide de la relation suivante :

Qsens — cp,ma Tal _Ta2

tot Ial |a2

SHR = (6.36)

Le rapport SHR est utilisé pour définir le type de procédure de calcul nécessaire :
e SiSHR <0.95 : les equations qui décrivent le transfert combiné de masse et de
I’énergie développées précédemment seront utilisées.
e SiSHR 20.95 : on utilise les équations conventionnelles du transfert de chaleur

sensible a la surface séche. Dans cette situation, les équations développées dans les
sections précédentes peuvent étre facilement appliquées, tout simplement en

introduisant quelques critéres :

n -7 (6.37)

2.2. Modes de refroidissement partiellement humide :

Dans les paragraphes précédents, 1’évaporateur sous la condition de déshumidification est
analysé en supposant que toute la surface de 1’évaporateur est couverte par un film d’eau
d’épaisseur uniforme. En fait, sous différentes conditions de fonctionnement, 1'air humide a
trois modes de refroidissement au-dessus de la surface de I’ailette de 1’échangeur de chaleur,
c'est a dire, le mode de refroidissement entierement sec, partiellement humide et entierement

humide. Parmi ces trois modes de refroidissement, le mode partiellement humide est le plus
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complexe. Il existe un grand nombre d'études consacrées aux échangeurs de chaleur sous la
condition partiellement humide [13], [14], [15], [16]. On doit noter ici que presque toutes les
recherches trouvées dans la littérature se concentrent essentiellement sur les caractéristiques
de transfert de chaleur, tandis que les investigations sur les caractéristiques de transfert de
masse sous la condition partiellement humide restent & nous jours limitées. Mirth and
Ramadhyani [3] et Vardhan and Dhar [26] ont présenté leurs modeles en utilisant la méme
méthode développée par ASHRAE [10] et [11] et par ARI Standards [12]. Pour calculer le
transfert de chaleur et les pertes de pression sur le coté externe de la surface, il est nécessaire
de séparer cette surface en deux régions séche et humide et calculer ’efficacité de I’ailette.
Cette tache est extrémement difficile parce que les effets de plusieurs variables affectant les
profils de température sur cette surface sont inconnus, notablement I’effet de température des
tubes voisins sur le profil de température de 1’ailette.

La premiere étape est de trouver la condition limite de la surface séche/humide, c'est-a-

dire la température moyenne de I’ailette T . Si les ailettes sont circulaires comme montré

sur la figure (6.6), un profil linéaire de température est supposé le long de la surface du tube
entre I’entrée et la sortie ainsi que le long de la surface de I’ailette (dans la direction radiale a

partir du tube).

T, = Ai fT dT (6.38)

F.m
S

Appliquant le profil linéaire de température sur 1’ailette et en intégrant 1’équation (6.38), on

obtient 1’équation suivante :

( (D, D;*D, D!
| L 3 2 GJ
T, =T+ T, -T,
I i te 4A, D, - D, (6.39)
| x
X

LDtin:4 : :

VA

De plus, la température moyenne de 1’ailette peut étre reliée a 1’efficacité de I’ailette si cette

derniére est connue en utilisant la définition de base de ’efficacité de 1’ailette.

=T,y T, T (6.40)

F.m a F . dry a 4]

T
Ou, D, est le diametre de Iailette circulaire, T, est la température de I’ailette en D, et
T, est la tempeérature du tube en D, . Ainsi, la tempeérature T et le diametre de Iailette sur

laquelle la condensation intervient D, peuvent étre déterminés en supposant que le rapport

d’humidité de 1’air saturé varie linéairement avec la température. Le rapport d’humidité de
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I’air saturé correspondant a la température moyenne de la surface de lailette a une
température inférieure & celle du point de rosée peut étre calculé en utilisant la formule

suivante, en notant que w  est le rapport d’humidité en D :

D3

Cc

D**xD D?
[ 0+

0

6

Figure 6.6- Méthode approximative pour traiter une ailette rectangulaire en termes d’ailette circulaire

3. Conditions de fonctionnement et parametres géométriques :

3.1. Conditions de fonctionnement :

DC _DO

Vitesse de I’air (humide)

Température du bulbe sec a I’entrée
Température du bulbe humide a ’entrée
Température du bulbe sec a la sortie
Température du bulbe humide a la sortie
Température du point de rosée a la sortie
Humidité relative a I’entrée

Humidité relative a la sortie

Température de saturation du réfrigérant R22

Débit du refrigérant

m/s
°C
°C
°C
°C
°C
%
%
°C
kals

0.5-5
35
31.75
22
20.8
20.3
80
90
-2
0.14-0.55
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3.2. Parametres Géométriques :

F, S D, X, X N
Samples References mm mm mm mm mm

1 Wang et al 2000 [23] 2.23 0.115 10.07 25.4 | 19.05 1
2 Wang et al 2000 [23] 1.23 0.115 10.07 254 | 19.05 1
3 Pirompugd et al 2007 [20] 1.75 0.120 10.10 254 22.0 1
4 Pirompugd et al 2007 [20] 2.50 0.120 10.10 25.4 19.1 1
5 Wang and Chi 2000 [12] 1.0-6.0 - 9.52 25.4 22.0 1
6 Wang and Chi 2000 [12] 1.21-2.06 - 8.28 254 | 19.05 1
7 Wang and Chi 2000 [12] 1.21-2.06 - 10.00 | 254 | 19.05 | 1
8 Wang et al [23] 2.23 0.115 10.07 254 | 19.05 | 2
9 Wang et al [6] [20] [61] 3.20 0.13 9.97 25.4 22.0 2
10 | Wang etal [6] [20] [61] 1.82 0.13 9.97 254 | 220 | 2
11 | Wang et al [6] [20] [61] 2.24 0.13 9.97 254 | 220 | 2
12 | Wang et al [12] [61] 1.23 0.115 | 10.00 | 25.4 | 19.05 | 2
13 | Wang et al [12] [20] [61] 1.23 0.115 | 8.28 25.4 | 19.05 | 2
14 | Wang et al 2000 [13] 1.50 0.120 | 10.00 | 254 | 220 | 2
15 | Wang et al 2000 [13] 1.50 0.120 | 10.00 | 204 | 177 | 2
16 | Wangetal [6] [20] 2.23 013 | 997 254 | 220 | 4
17 | Wang et al 1996 [6] 3.17 020 | 9.97 254 | 220 | 4
18 | Wang et al [12] [23] [61] 1.55 0.115 | 10.00 | 25.4 | 19.05 | 4
19 | Wang et al [12] [23] 1.60 0.115 | 8.28 25.4 | 19.05 | 4
20 Wang et al 2000 [13] 1.50 0.20 10.00 20.4 17.7 4
21 | Wang et al [6] [20] 3.00 0.13 9.97 254 | 220 | 4
22 | Wang et al [6] [22][20][61] 1.85 013 | 997 254 | 220 | 6
23 | Wangetal [6] [20] [61] 2.21 013 | 997 254 | 220 | 6
24 | Wangetal [6] [20] [61] 3.16 013 | 997 254 | 220 | 6
25 McQuiston 1982 [21] 3.17 0.152 9.96 254 22.0 -
26 Kays and London [12] 3.175 0.33 10.21 254 22.0 -
27 Kays and London [12] 3.28 0.41 17.17 38.1 | 4445 -
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Conclusion :

Dans ce chapitre, on a présenté une formulation mathématique basée sur la méthode
traditionnelle de 1’enthalpie pour évaluer les performances des échangeurs de chaleur ayant
des tubes circulaires sur lesquels sont fixées des ailettes planes. Au cours du développement
des équations de transfert de chaleur et de transfert de masse, quelques simplifications
nécessaires ont été supposées. Bien que cette étude se concentre essentiellement sur le mode
de refroidissement entierement humide, ces équations restent valides en cas de situations
seches, tout simplement en faisant introduire quelques criteres. Dans le cas de la condition de
surface partiellement humide, on a présenté une méthode pour calculer la température
moyenne de [D’ailette qui nous permet de trouver la condition limite de la surface
séche/humide. Dés que cette condition est trouvée, chaque partie de 1’échangeur de chaleur

sera analysée séparément en utilisant les équations correspondantes a chaque situation.
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Chapitre 7 Reésultats et discussions

Introduction

L’objectif de la présente étude est d’étudier la conception et 1’optimisation des conditions
de fonctionnement et des parameétres géométriques d’un évaporateur fonctionnant avec le
réfrigérant R22. Les échangeurs de chaleur concernés par cette étude sont des échangeurs a
tubes et ailettes avec une géométrie d’ailette plane fonctionnant dans les conditions de
déshumidification. L’étude implique une analyse dans le cas d’une surface entiérement ou
partiellement humide. Par conséquent, la température de la surface de I’ailette et supposée
toujours inférieure a celle du point de rosée de I’air. Le deuxiéme objectif concerne 1’analyse
des différentes méthodes d’évaluation de la perte de pression ainsi que le transfert de chaleur
entre le fluide frigorigéne R22 et la paroi des tubes lisses et horizontaux dans lesquels circule

le R22 dans un état diphasique.

1. Phénomene de transfert sur le coté air :
1.1. Transfert de chaleur :

Les transferts de chaleur sensible des échangeurs a tubes et ailettes planes sont représentés

en terme de parametre adimensionnel appelé facteur-j de Colburn-Chilton.
Le transfert de chaleur, entre 1’air humide et 1’ailette, s'accompagne de la condensation de la
vapeur d’eau sur la surface de I’ailette. Par conséquent, un film mince d’eau est présent sur
cette surface d’ou le nom de 1’ailette humide. Sur les ailettes humides, 1’énergie échangée
entre I’ailette et I’air est due aux transferts combinés de chaleur et de la masse et dépend de la
différence de température aussi bien que de la différence de la concentration entre la couche
d’eau et celle correspondant a I’air humide environnant. La tache la plus importante lorsqu’on
examine un échangeur tubulaire a ailettes est d’évaluer ’efficacité de ’ailette, et cette tache
devient de plus en plus difficile lorsque 1’évaporateur est entierement humide.

La figure (7.1) compare les corrélations de Pirompugd et al [16], McQuiston [17] et de
Wang et al [18], [19] pour un nombre de rangées de tubes égal a quatre. Ces corrélations nous
informent que le transfert de chaleur diminue avec I’augmentation du nombre de Reynolds.
La divergence entre la corrélation de McQuiston et celles de Wang et al, est due
principalement aux méthodes utilisées pour évaluer I’efficacité de 1’ailette humide. Dans le
travail de McQuiston, le transfert de masse est calculé a partir de la différence du rapport
d’humidité entre ’air environnant et la base de ’ailette. En réalité, les enthalpies de 1’air
saturé a la température moyenne de lailette et a la température de la base de I’ailette sont

différentes, les corrélations de Wang et al reposent sur cette hypothése.
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Figure 7.1- Comparaison entre différentes corrélations pour le facteur-j de la chaleur sensible
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De plus, McQuiston a utilise des nombres de Reynolds plus élevés dans la région turbulente a
I’intérieur du tube afin que le coefficient de transfert de chaleur sur ce c6té, qui pourrait étre
estimé en utilisant la corrélation de Dittus-Boelter, soit plus élevé comparé au coefficient
d’échange coté air. Ces résultats sont erronés pour un faible nombre de Reynolds.

Wang et al [19] ont déclaré que la corrélation de Wang et al [18] n’est pas généralisée
parce qu’elle est basée sur des résultats d’une seule configuration de I’ailette. En outre, Chen
et al (1999) [97] ont montré que cette corrélation s’accorde bien pour un nombre de rangées
égal a quatre, si non elle présente quelques erreurs. Bien que la corrélation de Wang et al
(2000) n’est qu’une extension de la corrélation de Wang et al (1997), donc elle est plus
généralisée parce qu’elle est basée sur une grande gamme de données. On doit noter ici que
I’effet de I’humidité relative n’a pas été inclut dans cette corrélation. Ceci implique que la
surface est supposée étre entierement humide.

La corrélation de Pirompugd et al (2007) [16] est développée sur la base d’une nouvelle
méthode appelée « finit circular fin method FCFM ». En générale, la divergence entre les
différentes corrélations est attribuée principalement a la résistance de contact tube-ailette, aux

méthodes utilisées et incertitudes expérimentables.

1.1.1. Effet du nombre de rangées de tubes :
Nous montrons sur la figure (7.2) I’effet du nombre de rangées de tubes sur le facteur-j pour
une température a bulbe sec égale a 35°C et une humidité relative a I’entrée égale a 80% en
utilisant les corrélations de Pirompugd et al [16] et de Wang et al [19]. Selon la figure (7.2a),

les facteurs-j diminuent avec 1’augmentation du nombre de rangées de tubes pour des faibles

nombres de Reynolds(Re < 2000) . Cependant, une augmentation tres légére du facteur-j avec

le nombre de rangées peut étre observée quand le nombre de Reynolds dépasse 2000. Pour
des nombres de Reynolds élevées, la figure montre que I’effet du nombre de rangées sur le
transfert de chaleur sensible est négligeable quand le nombre de rangées de tubes est supérieur
a quatre. Ces résultats sont similaires a ceux obtenues par Wang et al [5] et par Wang and Chi
[8] sous les conditions seches. Ceci peut étre dd a la turbulence de I'écoulement en aval
provenant des tubes qui cause un bon brassage au voisinage de I’ailette. Avec la diminution
du nombre de Reynolds, la turbulence en aval diminue et des vortex derriére le tube se
forment. En conséquence, le nombre de rangées de tubes affecte significativement les

caractéristiques du transfert de chaleur pour Re < 2000.
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La figure (7.2b) montre également que les facteurs-j augmentent trés Iégerement avec

I’augmentation du nombre de rangées pour des nombres de Reynolds élevés(Re > 2000), et

que I’effet du nombre de rangées devient négligeable quand le nombre de rangées dépasse
quatre. Mais, contrairement aux courbes de la figure (7.2a), I’effet du nombre de rangées de
tubes est presque négligeable quand le nombre de Reynolds est réduit. Ceci est attribué a la
présence du film du condensat qui assure un bon brassage de 1’écoulement de I’air. En fait, le
facteur j de la chaleur sensible varie peu quand le nombre de rangees de tubes augmente.
Avec ’augmentation du nombre de rangées de tubes, le film du condensét enlevé d'une

rangée se fixe sur la rangée suivante.

a- Wang et al 2000 b-Pirompugd et al 2007

0.03 ¢ » 0.022
I\ Tai=35°C 002 bt
RH=80% .
0.025
0.018 \
[«5)
= A \ \
2 0.016 \
2 \
Z 002 , x%
>
2 0.014
< \ K
ey q
o \
©
- 0.012
D
S 0.015 2 & %
D 0.01
& 3
0.01 0.008 b
—==— #11, N=2 rangées —=— #11, N=2 rangées Hl"l., R
—~ #16, N=4 rangées 0.006 1 ——~— #16, N=4 rangées '\‘
T #23, N=6 rangées ~ 7 #23, N=6 rangées
0.005 ¢ L S S W O N A [ ==£ 0.004 L S S O N
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Figure 7.2- Effet du nombre de rangées de tubes sur les performances du transfert sensible

1.1.2. Effet de I’espacement des ailettes :
Les figures (7.3a-b) montrent ’effet de I’espacement des ailettes sur le transfert de chaleur
sensible pour des échangeurs de chaleur ayant 1 et 2 rangées de tubes. Pour ces deux

configurations, les facteurs-j sont quasiment indépendants de 1’espacement des ailettes quand

le nombre de Reynolds est suffisamment faible (Re <1000), ainsi, quand le nombre de
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Reynolds augmente, on constate une diminution des facteurs-j avec 1’augmentation de
I’espacement des ailettes.

Ces résultats sont différents de ceux obtenus par Wang et al [5] et par Wang and Chi [8]
sous la condition séche. Ces auteurs ont constaté que 1’effet de I’espacement des ailettes est
quasiment négligeable pour des nombres de Reynolds supérieurs a 5000. Cependant, ils ont
découvert que le transfert de chaleur diminue avec l’augmentation de I’espacement des

ailettes pour Re,, <5000 . lls ont expliqué que le développement de la couche turbulente ou

o]

le vortex se forme en aval de la rangé peut étre trés important pour les nombres de Reynolds

élevés (Re >5000). En conséquence, la formation du vortex derriére le tube peut étre

supprimée et toute la région de 1’écoulement peut étre maintenue uniforme et laminaire a
condition que I’espacement entre ailettes soit assez faible.
Une augmentation dans I’espacement des ailettes conduit a une augmentation dans la

région de la turbulence derriere le tube. Ainsi, pour un espacement des ailettes

important(F_ > 2.23mm ), ils ont constaté des facteurs-j faibles pour une configuration a deux

rangées. De plus, les expériences de visualisations trouvées dans la littérature indiquent que
les petits espacements des ailettes sont responsables de la réduction du vortex. Cependant,
pour une surface d’ailette entierement humide, on constate que les facteurs-j diminuent avec
I’augmentation de I’espacement des ailettes. La figure montre que I’effet de 1’espacement des
ailettes diminue quand le nombre de Reynolds est réduit. Ceci peut étre attribuée a la présence
de film du condensat qui assure un bon brassage de 1’air méme pour des espacements des
ailettes élevés. Aux nombres de Reynolds élevées, I’influence de 1’espacement des ailettes sur
le transfert de chaleur devient tres nette indiquant que la condition partiellement seche
survient et, ainsi, le phénoméne est plus prononcé sous cette condition. En outre, I’effet du
brassage est amplifié quand le nombre de Reynolds augmente.

Les performances du transfert de chaleur deviennent de plus en plus négligeables quand
le nombre de rangées de tubes augmente passant de quatre a six. Conformément avec les
résultats de Wang et al [18], les figures montrent que I’influence de I’espacement des ailettes
est presque négligeable. La présence d’un plus grand nombre de rangées de tubes ameéliore

significativement le phénomeéne du brassage de 1’air.
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Figure 7.3- Effets de 1’espacement des ailettes sur le facteur-j (Wang et al 2000)
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Pour des nombres de Reynolds supérieurs a 2000, le condensat extrait d’une rangée sous
I’effet de I’écoulement vient se fixer sur la rangée subséquente. Par contre, une diminution
légere dans le transfert de chaleur quand 1’espacement des ailettes est faible peut étre observée
aux faibles nombres de Reynolds. En effet, quand 1’espacement des ailettes est assez faible,
I’apparition du condensat change le modeéle d’écoulement de 1’air en occupant 1’espace entre
les ailettes et en produisant un bon brassage de ’air. Ainsi, ce phénoméne ne peut étre
observé quand I’espacement des ailettes augmente. Apparemment une grande quantité du

condensat peut se déplacer le long de la surface de I’ailette sous I’effet de la gravité.

1.1.3. Analyse du coefficient de transfert de chaleur sensible coté air :

La figure (7.4) montre que le coefficient de transfert de chaleur augmente avec
I’augmentation de la vitesse frontale de 1’air. Avec I’augmentation de la vitesse I’extraction de
condensat devient plus facile. Pour des vitesses inférieures a 2 m/s environ, les coefficients de
transfert de chaleur diminuent 1égérement avec I’augmentation du nombre de rangées de
tubes. Aux faibles vitesses frontales et sous la condition de déshumidification, la présence de
la rangée de tubes réduit significativement la région tourbillonnaire derriere les tubes et ceci
conduit a une diminution dans les coefficients d’échange avec 1’augmentation du nombre de
rangees. Une autre explication peut étre attribuée a ce phénomeéne est la suivante : avec la
diminution du nombre de rangées, le film d’eau et son drainage sur les surfaces de ’ailette et
du tube sous l’effet de la gravité représente une résistance a 1’écoulement de I’air, en
produisant un écoulement localement turbulent qui augmente le coefficient de transfert de
chaleur.

Avec I’augmentation de la vitesse frontale, la figure montre que les coefficients de
transfert de chaleur augmentent avec le nombre de rangées de tubes. Le nombre de rangées
n’a pas un effet important sur le coefficient de transfert de chaleur pour un nombre supérieur a
quatre. La présence de la rangée de tubes changera certainement le chemin de 1I’écoulement de
I’air et provoque des vortex qui se mélangent a I’écoulement principal. En outre, 1I’écoulement
principal agira sur 1’écoulement turbulent entrainé par le film du condensat en produisant un

bon brassage de I’écoulement.
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Figure?7. 4- Coefficient de transfert de chaleur en fonction de la vitesse de I’air (Tai=35°C, RH=80%)

La figure (7.5) montre une diminution du coefficient de transfert de chaleur avec

I’augmentation de 1’espacement des ailettes. Pour N > 4, I’influence de I’espacement des

ailettes sur les coefficients de transfert de chaleur diminue considérablement. Une explication
possible est que la présence du condensat sur les deux cotés de I’ailette agit non seulement
comme une rugosité mais aussi comme g@énérateur de vortex. Le phénoméne est
particulierement marqué quand la taille de la gouttelette est comparable a 1’espacement de
I’ailette. De plus, quand les ailettes sont proches les uns les autres, le condensat qui adhére des
deux cotés de I’ailette peut détourner la direction de I’écoulement de 1’air. Par conséquence,
quand le nombre de rangées de tubes est inférieur a quatre, les figures montrent une
augmentation importante des coefficients de transfert de chaleur avec la diminution de
I’espacement des ailettes due a la présence de 1’écoulement turbulent quand la distance entre

ailettes est réduite.
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Figure 7.5- Effet de I’espacement des ailettes sur le coefficient de transfert de chaleur sensible
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1.2. Analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de masse :

La conventionnelle hypothése qui indique que le rapport de transfert de chaleur sensible

au transfert de masse (h,,/h,.c,,=1) n'est pas tout a fait correct. Cependant, 1’analogie

hta mta~ p,a

entre le transfert de chaleur et le transfert de masse est valide seulement quand les champs de
température et de la concentration sont indépendants 1’un de I’autre. Au cours du processus de
la déshumidification, le gradient de température est directement responsable de
I’établissement d’un gradient de concentration. Ainsi, ces champs ne sont pas vraiment
indépendants. Ceci est typiquement applicable en conditions d’écoulement turbulent dont
I’épaisseur de la couche limite de concentration ne dépend pas de 1’épaisseur de la couche
limite thermique. En conséquence, 1’analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de la
masse n’est probablement pas Vérifiée.

En utilisant la corrélation de Wang et al (2000) [19], la figure (7.6) montre que le rapport

(M /houC s ) €St COMpris entre 0.6 et 0.9. L’effet de I’humidité relative sur le rapport

hta mta~ pa

(M /DG . ) aUgmente avec I’augmentation du nombre de Reynolds et ceci est associé avec

le phénomene de rétention du condensat. L’effet de 1’espacement des ailettes sur ce rapport
est effectif seulement quand le nombre de Reynolds est suffisamment élevé. Ce phénoméne
peut ere expliqué par le fait qu’un débit d’air élevé augmente le cisaillement de la vapeur en
contact avec le condensét.

Par contre, I’effet de I’espacement des ailettes sur ce rapport est négligeable aux faibles
nombres de Reynolds quand le phénomene de rétention du condensat devient plus marqué.
Cela est probablement di au fait que pour des Reynolds élevés, 1’élimination du condensat
devient tres facile et, par conséquent, la vapeur contenue dans I’espace se condense sur cette

surface froide. Ce qui améliore significativement le transfert de masse.
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1.3. Coefficient de transfert de chaleur sous la condition humide :

La figure (7.7) montre I’influence de I’humidité relative a 1’entrée de 1’échangeur de
chaleur a tubes et ailettes. Le coefficient de transfert de chaleur sous la condition humide est
calculé en utilisant la corrélation de Wang et al (2000) [19], le coefficient de transfert
d’échange sous la condition séche est calculé en utilisant la corrélation de Wang et al (1996)
[5]. On constate que les coefficients de transfert de chaleur pour RH = 80 % sont supérieurs a
ceux pour RH = 60 %. Le phénomene devient plus marqué avec I’augmentation de la vitesse
frontale. Ces différences peuvent étre attribués a la présence de film du condensat. La
présence du condensat est analogue a la rugosité de la surface.

Il est bien connu que pour un écoulement dans une conduite, I’effet de la rugosité sur le
transfert de chaleur est plus important en régime turbulent. Par conséquent, quand la vitesse
frontale augmente, des coefficients de transfert de chaleur légérement élevés sont observés
pour RH = 80%. L’effet de I’humidité relative sur le coefficient de transfert de chaleur dépend
légérement de I’espacement des ailettes. Ainsi, pour un espacement des ailettes faible, le
coefficient de transfert de chaleur augmente légérement, ceci peut étre attribué a la géométrie
compacte de I’échangeur de chaleur.

On peut affirmer que I’accumulation des gouttelettes sur la surface devient plus
importante avec l’augmentation de I’humidité relative et que la portion humide sur
I’ailette augmente avec 1’augmentation de I’humidité relative. De plus, une humidité elevée
indique un transfert de masse élevé et une énergie latente importante. Ainsi, une humidité
relative élevée peut augmenter le transfert de chaleur latente et diminuer la température de
I’ailette. D’ailleurs, les figures (7.7) montre que le rapport entre le coefficient de transfert de
chaleur sous la condition humide et celui sous la condition séche diminue avec I’augmentation
de la vitesse indiquant la transition de la condition humide a la condition séche en passant par
la situation partiellement humide. Pour des faibles vitesses frontales, toute la surface de
I’échangeur de chaleur est humide quelque soit la valeur de I’espacement entre ailettes.

Pour des configurations a une et deux rangées de tubes, la figure (7.7) montre que la condition
partiellement ou enti¢rement séche peut se produire avec I’augmentation de la vitesse. Ceci
implique qu’une vitesse €levée peut extraire une grande masse du condensat sur 1’ailette pour

une méme valeur d’humidité relative.
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Figure?7.7- Effet de [’humidité relative sur les performances de transfert de chaleur
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De plus, le front d’humidité sur I’ailette augmente avec 1’augmentation de I’humidité relative.
Avec I’augmentation du nombre de rangées a quatre et six, toute ’ailette est dans la condition
humide sur toute la gamme de la vitesse frontale. Une vitesse élevée traduit dans une grande
quantité du condensat se mouvant le long de la surface de ’ailette pour une méme valeur de
I’humidité relative. Cependant, le condensat enlevé de la rangée précédente vient se fixé sur la
rangée suivante méme avec un grand espacement des ailettes. Ceci implique que le
phénomene de transfert de masse peut étre aussi important que celui du transfert de chaleur
sensible sous ces conditions. Le coefficient de transfert de chaleur sous la condition humide

augmente avec I’augmentation de I’humidité relative pour une méme vitesse frontale.
1.4. Transfert de masse :

Contrairement au transfert de chaleur, il y a un manque de corrélations traitant le transfert
de masse. C’est parce que dans la plupart des études, le coefficient de transfert de masse est
calculé a I’aide de I’analogie entre le transfert de chaleur et le transfert de la masse. Dans la
présente étude, le coefficient de transfert de masse est calculé en utilisant cette analogie en
introduisant le nombre de Lewis explicité précédemment. La figure (7.8) montre que le
coefficient de transfert de masse augmente avec la vitesse frontale. Ceci est justifié par le
phénomene d’asséchement du condensat. Le phénoméne d’asséchement du condensat dans
I’échangeur de chaleur a tube et ailettes est trés complexe du fait que le condensat n’agit pas
seulement sur les ailettes mais aussi sur les tubes. Aux faibles nombres de Reynolds, le
condensat adhere entre les ailettes et ceci conduit a une influence faible du nombre de
rangees. Cependant, I’augmentation de la vitesse augmente aussi le cisaillement de la vapeur
et, par conséquence, 1’élimination du condensét devient plus facile. La diminution des effets
géometriques sur les performances du transfert de masse avec 1’augmentation du hombre de

rangée est expliquée dans 1’étude de visualisation de I’écoulement développée par Wang et al
(2002) [98].
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Figure 7.8- Effet de [’espacement des ailettes sur le coefficient de transfert de masse
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1.5. Efficacité de I’ailette humide :

Avant de commencer cette discussion, on fait appel a la définition de base de I’efficacité
de T’ailette qui est le rapport entre la chaleur réellement échangée au transfert de chaleur
maximal possible si toute la surface de ’ailette est a la température de la base. L’efficacité de
I’ailette est fortement influencée par le transfert combiné de chaleur et de masse associé a la
déshumidification de 1’air. La condensation de 1’air humide sur les surfaces des ailettes
diminue Defficacité de I’ailette. Ainsi, les performances de 1’ailette sous les conditions
humides peuvent étre tres différentes a celles sous les conditions seches. Mirth and
Ramadhyani [3] ont montré que la déductibilité du nombre de Nusselt dépend fortement de la
fagon dont I’efficacité de 1’ailette est calculée. McQuiston [17] a étudié I’efficacité de 1’ailette
sous la condition seche et il a démontré que la solution reste encore applicable pour les
situations humides si le coefficient de transfert de chaleur de 1’ailette séche est remplacé par
celui de la condition humide. Dans ARI Standard 410-2001 [12], I’efficacité de 1’ailette
humide est considérée constante et inférieure a celle de la situation séche de 12%,
indépendamment de I’humidité de 1’air. McQuiston a introduit un paramétre C pour tenir
compte 1’effet du transfert de masse en utilisant les propriétés de 1’air humide et les conditions
a la base de I’ailette. Ainsi, la méthode analytique de McQuiston attribuée a I’efficacité de
I’ailette humide repose essentiellement sur des formules modifiées de 1’ailette seche.

On sait que si la surface de ’ailette est enticrement seche, 1’efficacité de 1’ailette reste
constante. La condensation de I’air humide sur Iailette augmente avec 1’humidité relative et
ceci réduit ’efficacité de ’ailette. L ’effet de I’humidité relative sur I’efficacité de ’ailette est
quasiment négligeable a condition que ’ailette soit completement humide. Pour la condition
de T’ailette partiellement humide (humidité entre 26 % et 38%), le taux de transfert de chaleur
effectif et le taux de transfert de chaleur maximal possible augmentent avec I’humidité
relative, mais le transfert de chaleur maximal augmente plus rapidement que le transfert de
chaleur réel. C’est parce que dans le calcul du transfert de chaleur maximal, toute 1’ailette est
supposée étre a la condition de sa base, par conséquent, toute 1’ailette est traitée sous la
condition entiérement humide, tandis que dans le calcul du taux de transfert de chaleur réel,
seule une partie de I’ailette est considérée humide. Ainsi, I’humidité relative influence plus le
transfert de chaleur maximal que le transfert de chaleur réel. En situations entiérement
humides, le rapport du transfert de chaleur réel au transfert de chaleur maximal reste
approximativement constant, ce qui signifie que les variations de I’efficacité de I’ailette avec

I’humidité relative sont pratiquement nulles.
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Pour une humidité relative égale a 80%, la figure (7.9) montre que ’efficacité de ’ailette
diminue avec I’augmentation de la vitesse frontale de 1’air. C’est en raison du coefficient de
transfert de chaleur élevé rencontré aux grands nombres de Reynolds. Notons que le transfert
de masse et le transfert de chaleur réel augmente avec la vitesse de I’air.

Selon cette méme figure, I’efficacit¢ de lailette 5, augmente légerement avec le

diametre du tube. Ceci peut étre attribué a 1’augmentation des gradients de température dans
I’ailette qui sont responsable de 1’augmentation de 1’efficacité de 1’ailette. Pour des faibles
vitesses, la figure montre que I’effet de I’espacement des ailettes sur I’efficacité de 1’ailette est
trés faible. Pour les deux configurations de 1’échangeur de chaleur, N =1 et N = 2, I’influence
de I’espacement des ailettes devient plus prononcée quand la vitesse de 1’air augmente. Avec
I’augmentation du nombre de rangées de tubes a N = 4 et N = 6, la figure montre que les
effets des paramétres géométriques n’ont aucune influence sur 1’efficacité de 1’ailette. Ceci
peut étre attribué au processus de transfert combiné de chaleur et de la masse expliqué
précédemment.

L’effet de I’humidité relative sur 1’efficacité de 1’ailette est illustré sur la figure (7.10).
Avec I"augmentation de I’humidité relative, la condensation de la vapeur sur la surface de
Iailette s’améliore significativement. Ceci libére la chaleur latente de condensation en
augmentant la température de la surface et, ceci conduit a une diminution légere de 1’efficacité
de lailette. Kundu (2007) [99] a expliqué les variations de I’efficacité de 1’ailette sous les
trois modes de refroidissement. Il a montré que I’efficacité de I’ailette sous la condition
enticrement humide dépend légérement sur I’humidité relative. Dans la présente étude,
I’efficacité de I’ailette est calculée en utilisant la méthode de McQuiston. Ainsi, la figure
montre que ’efficacité¢ de 1’ailette diminue presque lin€airement avec I’augmentation de
I’humidité relative.

La figure (7.11) montre que I’efficacité de 1’ailette diminue graduellement et avec un taux
constant avec 1’augmentation de la température de la base de ’ailette. Bien que la variation de
température sur la surface de 1’ailette diminue avec I’augmentation de la température de la
base de I’ailette, 1’efficacité¢ de 1’ailette diminue grace a la chaleur latente de condensation

élevée.
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2-Transfert de chaleur coté réfrigérant :

On a déja expliqué que I’ébullition en convection forcée est un mécanisme complexe
regroupant un ensemble de phénomenes distincts. Il est donc important de bien comprendre
les différents termes qui interviennent dans 1’équation générale expliquant ce phénomeéne.
Ainsi, 1’ébullition en convection forcée est le terme général qui regroupe deux formes
prépondérantes : 1’ébullition et 1’évaporation. L’ébullition survient lorsque des bulles se
forment a la paroi chauffée, I’évaporation est un phénomene d’interface entre le liquide
chauffé et la phase vapeur.

La figure (7.12) montre une comparaison des coefficients de transfert de chaleur avec
différentes corrélations proposées par : Jung and Radermacher, Gungor and Winterton, Liu
and Winterton, Shah et Kandlikar. On sait que I’écoulement externe affecte fortement les
caractéristiques de 1’écoulement interne. Ainsi, cette figure est pour un échangeur de chaleur a
quatre rangées de tubes en utilisant les données de McQuiston [17]. Dans ces conditions, la
gamme de flux de chaleur est entre 8.82 et 26.57 kW/m?. La divergence entre ces corrélations
peut étre attribuée aux modeles utilisés par ces chercheurs. On note ici que le terme modele,
en évaporation en écoulement forcé, décrit plut6t le concept utilisé par les chercheurs pour
combiner les contributions de 1’ébullition nucléée et de 1’ébullition convective. Les
corrélations de Gungor and winterton et de Liu and Winterton sont basées sur le modéle
asymptotique avec exposant n = 1 et n = 2 respectivement. La corrélation de Jung and
Radermacher est basée sur le modéle de superposition, alors que Shah a utilisé le modeéle
d’intensification. Le coefficient d’échange calculé par la méthode de Kandlikar s’obtient en
prenant le coefficient d’échange maximal entre les deux mécanismes de transfert. Cette
méthodologie s’apparente au modele asymptotique avec exposant n infini.

Les variations du coefficient de transfert de chaleur du réfrigérant R22 en fonction de la
qualité sont montrées sur la figure (7.13). D’abord, le coefficient de transfert de chaleur
diminue jusqu’a une valeur de qualité égale a 0.25 environ, selon le flux de chaleur et la
vitesse massique, puis augmente avec I’augmentation de la qualité de vapeur jusqu’a une
valeur maximale. Aux qualités élevées, le film liquide qui adhére a la portion supérieure du
tube disparait et 1’écoulement devient annulaire avec asséchement partiel. Rappelons que la
qualité de 1’écoulement (titre) est égale au rapport entre le débit massique vapeur et le débit

massique total et qu’est toujours compris entre 0 et 1.
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Aux faibles qualités, le taux de vide est relativement faible et 1’effet de 1’ébullition convective
est moins important comparé au mécanisme de 1’ébullition nucléée. En effet, du fait que le
phénomene de vaporisation ait lieu, le taux de vide augmente, ainsi la densité du mélange
liquide-vapeur diminue. Par conséquent, 1’écoulement accélére le transport convectif
provenant de la paroi chauffée.

En régime annulaire, le transfert de chaleur est dominé par le processus d’évaporation a
I’interface entre le liquide (situe sur la paroi) et la vapeur (cceur du tube). Au cours du
processus d’évaporation, 1’épaisseur du film liquide qui adhére a la paroi diminue
progressivement ainsi que sa résistance thermique, et ceci améliore le transfert de chaleur
effectif, ceci continue jusqu’a ce que le film liquide disparaisse, laissant la paroi du tube
partiellement ou entiérement séche. L’asséchement de la paroi, correspondant généralement a
la région de I’écoulement a brouillard, explique la diminution du coefficient de transfert de
chaleur a cause de la faible conductivité de la vapeur.

Cette figure illustre également 1’influence de la pression de saturation sur le coefficient de
transfert de chaleur. Pour une vitesse massique donnée, les coefficients de transfert de chaleur
augmentent trés légérement avec la température de saturation, ceci correspond aux faibles
qualités ou la contribution de I’ébullition nucléée est toujours importante. En outre,
I’augmentation de la pression causerait une augmentation de la densité de vapeur et une

diminution du rapport p, / p, . Afin d’expliquer ce phénomene, il est nécessaire de considérer,

pour un flux de chaleur donné, le rayon moyen de bulle qui dépend fortement des propriétés
thermo-physiques du réfrigérant. Les bulles qui ont un diamétre plus faible se compriment
spontanément, et les bulles qui ont des rayons plus grands se développeront. Ainsi, un faible
rayon de bulle implique un grand nombre de sites de nucléation sur la surface chaude pour la
formation de bulles et, par conséquence, une contribution de 1’¢bullition nucléée plus forte est
observée.

L’effet de la pression sur la contribution de 1’ébullition convective est principalement
causé par les variations des propriéteés du fluide. La densité de la vapeur augmente avec la
pression contrairement a la tension surfacique. Ainsi, une densité élevée du melange liquide-
vapeur conduit a une faible vitesse quelque soit la vitesse massique du réfrigérant. La
conductivité du réfrigérant liquide et sa viscosité diminuent, mais la chaleur spécifique du
liquide augmente. Ceci conduit a un effet de la pression sur la contribution de I’ébullition

convective. D’une fagon générale, la pression de saturation a un effet opposeé sur les deux
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contributions du transfert de chaleur. En effet, avec 1’augmentation de la pression, on observe
une augmentation légére de la contribution de 1’ébullition nucléée et une diminution de la

contribution de 1’ébullition convective.
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Figure 7.13- Coefficient de transfert de chaleur local en fonction du titre en vapeur

a vitesse massique constante et différentes pressions de saturations.

En utilisant la corrélation de Kandlikar [35], la figure (7.14) est présentée pour illustrer
I’influence du flux de chaleur sur le coefficient de transfert de chaleur en ébullition. Pour une
vitesse massique, G = 110 kg/m?s, les études de visualisation de I’écoulement rapportées par
Wang et al (1998) [82] et par Kattan et al (1993) [95] montrent que les configurations de
I’écoulement sont respectivement 1’écoulement intermittent et 1’écoulement stratifié. Les
coefficients de transfert de chaleur n’augmentent pas avec la qualité. Ceci indique que la
vague liquide n’a pas atteint la partie supérieure de la paroi. Cette vague n’augmente pas le
coefficient de transfert de chaleur comparé au régime d’écoulement annulaire. Ainsi, le
mécanisme de transfert dominant pour un écoulement intermittent partiellement humide peut
étre 1’ébullition nucléée. Pour une vitesse massique plus élevée, G = 422 kg/m?s, les résultats
sont complétement différents. L’amplitude de la vague peut atteindre le haut du tube. Le

liquide qui atteint cette paroi augmente la contribution de I’évaporation convective.
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Pour des flux de chaleur éleves on distingue deux régions. Dans la premiére région, aux
basses qualités, le transfert de chaleur est surtout influencé par le mécanisme de 1’ébullition
nucléée, qui est caractérisée par la formation des bulles sur la surface chaude de la paroi. Dans
cette région, les coefficients de transfert de chaleur diminuent avec décroissement de 1’effet
de I’ébullition nucléée. La contribution convective au transfert de chaleur prédomine aux
faibles flux de chaleur. La deuxiéme région intervient quand la convection du liquide devient
le mécanisme principal, et ceci correspond a la région de 1’évaporation convective. Ce
phénomene est caractérisé par 1’augmentation du coefficient de transfert de chaleur avec la

qualité. Cette augmentation se poursuit jusqu’a ce que le film liquide disparaisse.
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Figure 7.14- Effet du flux de chaleur sur le coefficient de transfert de chaleur

Afin d’illustrer ’influence du flux massique sur le transfert de chaleur, la figure (7.15) montre
clairement que les coefficients de transfert de chaleur augmentent avec la vitesse massique.
En effet ’augmentation du flux massique du réfrigérant améliore 1’ébullition convective.
Dans la région de faible qualité, correspondant aux régimes d’écoulement a bulles, a bouchon
et a poche ou le mécanisme de 1’ébullition nucléée domine le transfert de chaleur, 1’influence
de la vitesse massique est faible. Ainsi, la vitesse massique a un effet négligeable sur

I’ébullition nucléée. En effet, une augmentation de la vitesse massique augmente les forces de
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cisaillement a I’interface. Les bulles sur la surface chaude sont enlevées de la paroi sous
I’influence de la force de cisaillement et n’atteignent pas des grands diamétres comme dans le
mécanisme de 1’ébullition en vase. Cet effet conduit a une réduction légére de la composante
de I’ébullition nucléée quand la force de cisaillement augmente.

En générale, le flux de chaleur a un effet faible sur la contribution convective, tandis qu’il
affecte fortement 1’ébullition nucléée. Cependant, quand le flux de chaleur augmente, la
fréquence de départ des bulles augmente rapidement, ainsi des cavités additionnelles de
petites tailles pourraient étre activées sur la paroi chaude. Ceci conduit a une augmentation

dans la contribution de 1’ébullition nucléée.
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Figure 7.15- Effet du flux massique sur le coefficient de transfert de chaleur

3. Coefficient de transfert de chaleur globale :

La figure (7.16) montre les variations du coefficient de transfert de chaleur global avec le
nombre de Reynolds en utilisant la corrélation de Wang et al [19] sur le cbté air et la
corrélation de Kandlikar [35] sur le coté réfrigérant. La figure montre que le coefficient de
transfert de chaleur globale augmente avec le nombre de Reynolds. Avec 1’augmentation de la
vitesse 1’¢élimination du condenséat qui devient plus facile et, ceci, conduit a une augmentation

du transfert combiné de chaleur et de masse.
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La figure montre aussi que I’effet du nombre de rangées de tubes sur le coefficient de
transfert de chaleur dépend du nombre de Reynolds. On constate que ces coefficients
diminuent avec 1’augmentation du nombre de rangées aux faibles vitesses. Aux faibles
vitesses, le condensat adhere facilement entre les ailettes en occupant ’espace entre les
ailettes et en changeant le modéle de 1I’écoulement de I’air. Cet effet devient plus marqué avec
I’augmentation du nombre rangées. Aux grandes vitesses, le coefficient de transfert de chaleur
global augmente avec le nombre de rangees, C’est a cause, peut étre, de I’échangeur de
chaleur qui devient plus compact. La diminution graduelle de 1’effet du nombre de rangées
peut étre attribuée a I’écoulement de ’air. La présence de la rangée changera la direction de

I’écoulement en produisant un bon brassage de ’air.
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Figure 7.16- Coefficient de transfert de chaleur global sous la condition humide
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4. Pertes de pression coté air :

Les pertes de pression jouent r6le important dans la conception des échangeurs de chaleur.
Dans la plupart des cas on rencontre un écoulement externe (I’air a travers les tubes et les
ailettes) et écoulement interne (réfrigérant dans le tube). Généralement la perte de pression et
affecté par un certain nombre de facteurs, principalement le type de I’écoulement (laminaire
ou turbulent) et la géométrie de I’échangeur.

Dans le cas général, le fluide (air) subit une perte d’entrée lorsqu’il rencontre 1’échangeur
de chaleur en raison de la réduction soudaine de la surface de 1’écoulement, puis I’échangeur
lui-méme contribue a une perte due aux frottements, et finalement quand le fluide quitte
I’échangeur, il subit une perte de pression due a une expansion soudaine de la surface. De
plus, si la densité varie entre I’entrée et la sortie, due au processus du chauffage ou du
refroidissement, I’écoulement obtient une accélération ou une décélération.

La contribution de la perte de pression a ’entrée de I’échangeur de chaleur peut étre

. o : 1G/}
obtenue en considérant I’équation de Bernoulli : AP, = (1-0; +K, ) ==
2 p,
y s A 1+w . 3 .
Dou, o,=—-¢t p= est la masse volumique avecV '(m’/kg air sec)obtenu
A V'

directement du diagramme psychrométrique. Dans 1’échangeur de chaleur la perte de pression

4f L, 1G/
D

est donnée par: AP, = , 0U L, estla largeur de I’échangeur

h 2 pm
La perte de pression due a la variation de quantité de mouvement conduit a 1’expression

: (1 1) _ : :
suivante AP, =G/ L—— —J . Finalement, 1’écoulement quitte I’échangeur de chaleur ou il

P P
rencontre une expansion soudaine, 1’application de 1’équation de Bernoulli et 1’équation de
1G/

conservation de la masse conduita: AP, = —(1-o; -K, )=
2 p,

La perte de pression totale a travers I’échangeur de chaleur est obtenue en reprend la somme

de ces quatre contributions : AP, = AP, + AP, + AP, + AP,

Kays and London (1998) [100] indiquérent que dans un échangeur de chaleur a faisceaux
de tubes et ailettes, chagque rangée représente une contraction et une expansion. Ainsi, le

comportement de la contraction, et de 1’expansion, est inclus dans la contribution du facteur

de frottement, et les fonctions de contraction(K ;) et de I’expansion (K, ) sont nulles.
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Il est clair selon la figure (7.17) que la contribution principale a la perte de pression totale
est celle qui est due aux frottements. Ainsi, le calcul de la perte de pression totale repose
essentiellement sur le calcul du facteur de frottement représenté dans cette contribution. Le
choix d’une corrélation dépend de plusieurs facteurs, principalement la situation de la surface,

séche ou humide, la configuration de 1’ailette et la disposition des rangées de tubes.
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Figure 7.17- Pertes de pression totale en fonction de nombre de Reynolds

Dans la présente étude on a utilisé deux corrélations, ce sont les corrélations de Wang et al
[18], [19]. On note que la corrélation de Wang et al [18] est valide seulement quand
I’échangeur de chaleur est entiérement humide. Les figures (7.18) et (7.19) montrent les effets
de I’espacement des ailettes et du diametre du tube sur les caractéristiques de frottement en
utilisant ces deux corrélations. D’abord, le facteur de frottement diminue avec 1’augmentation
du nombre de Reynolds. Ceci est attribué a la vitesse frontale de 1’air qui est incluse dans la

définition de Reynolds.
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Figure 7.18- Effets de [’espacement des ailettes et du diametre du tube sur le frottement [Wang et al 1997]
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Figure 7.19- Effets de [’espacement des ailettes et du diamétre du tube sur le frottement [Wang et al 2000]
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Sous la condition de la déeshumidification, la figure (7.18) montre une diminution du facteur
de frottement avec I’augmentation de 1’espacement des ailettes. Quand les ailettes sont
proches les unes des autres, les gouttelettes qui adhérent a la surface de I’ailette peuvent
entrainer la torsion de 1’écoulement de 1’air. Ces résultats sont différents de ceux obtenus par
Liaw et al (2008) [101] qui ont trouvé que les facteurs de frottement augmentent légérement
avec I’espacement des ailettes. s ont expliqué que ceci est associé au phénoméne de
I’asséchement tandis que notre échangeur reste toujours humide et la température de la
surface n’excéde jamais la température du point de rosée de I’air a la sortie. Un échangeur de
chaleur avec un faible espacement des ailettes retient plus d’eau sur les surfaces des ailettes.
Une grande quantité de condensat avec un faible espacement des ailettes induit un écoulement
d’air plus restreint qui, par conséquent, augmente significativement la perte de pression a
travers 1’échangeur, et ceci conduit a un facteur de frottement plus ¢élevé. Ceci s’accorde bien
avec les résultats de Yin and Jacobi (2000) [102]. De plus, les caractéristiques du frottement
augmentent avec le diametre du tube pour des espacements constants entre tubes et entre
ailettes. L’¢écoulement changera quand le diamétre du tube varie. La vitesse dans la section
transversale la plus étroite augmente jusqu’a une certaine valeur avec I’augmentation du
diamétre et la zone de recirculation derriére le tube est également augmentée. Quand le
diamétre du tube s’accroit, la région du sillage derriére le tube augmentera. A cet égard, les
pertes de pression augmentent avec le diamétre du tube.

En utilisant la corrélation de Wang et al [19], les effets de I’espacement entre ailettes et du
diamétre du tube sur les facteurs de frottement sont assez faibles. Cependant, on observe une
augmentation légeére du facteur de frottement avec 1I’espacement des ailettes quand le nombre
de Reynolds est assez élevé et cette distinction devient plus prononcée quand le nombre de
rangée est égal a six. Il est probable que cette Iégere élévation du facteur de frottement avec
I’espacement des ailettes est associée au phénoméne d’asséchement.

La figure (7.20) montre 1’effet du nombre de rangées sur les caractéristiques du frottement
en fonction du nombre de Reynolds. Le facteur de frottement diminue avec 1’augmentation du
nombre de rangées et cet effet diminue avec 1’augmentation du nombre de Reynolds. Ceci est
expliqué par la géométrie simple de I’ailette qui peut fixer le condensat liquide. Du fait que
I’air humide s’écoule a travers un évaporateur humide, I’humidité spécifique correspondante
diminue le long de la direction de I’écoulement, la température du point de rosée et, par
conséquent, le potentiel de transfert de masse diminue également. Le débit du condensat et

I’air détourné peuvent étre diminués quand le nombre de rangées de tubes augmente. Par
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conséquence, ont constate une réduction du frottement avec 1’augmentation du nombre de
rangées. De plus, I’effet du nombre de rangée diminue avec 1’augmentation du nombre de
Reynolds. Ceci est associé peut étre a la présence du film de condensét. Le condensat adhére

facilement entre les ailettes aux faibles nombres de Reynolds.

Tai=35°C & RH=80%
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Figure 7.20- Effet du nombre de rangées sur le frottement [Wang et al 1997]

La figure (7.21) montre I’effet des espacements longitudinal et transversal sur le frottement.
La variation de ’espacement des tubes a un effet substantiel sur la perte de pression coté air.
Le facteur de frottement augmente quand 1’espacement entre tubes devient plus étroit.

En générale, avec la diminution de I’espacement des ailettes et des tubes ainsi que
I’augmentation du diamétre du tube et du nombre de rangées, I’échangeur de chaleur devient
plus compact. Rendre 1’échangeur de chaleur plus compact diminue la surface libre de

I’écoulement de I’air et, ainsi, augmente les pertes de pressions a travers cet échangeur.
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Tai=35°C & RH=80%
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Figure7.21- Effet de l’espacement entre tubes sur le facteur de frottement

La figure (7.22) montre les variations de la perte de pression avec le nombre de Reynolds et

I’espacement des ailettes. On constate que les pertes de pression (AP, ) augmentent avec le

nombre de Reynolds et le nombre de rangées de tubes et diminuent avec 1’augmentation de
I’espacement des ailettes. Notons que le facteur de Fanning dans 1’équation de la perte de
pression est calculé en considérant que la surface est entierement couverte par une couche
liquide. La présence du condensat augmente significativement les pertes de pression. De plus,
les effets géométriques sur la perte de pression sont significativement faibles aux faibles
vitesses frontales de 1’air.

Aux faibles vitesses, une grande quantité du condensat se forme sur la surface froide, ainsi
I’élimination éventuelle de cette quantité est due a la force gravitationnelle. Cependant, aux
grandes vitesses et une humidité relative eleveée (80%), on constate une augmentation de
I’effet de la rugosité. En générale, les pertes de pression dépendent fortement de 1’espacement
des ailettes et le nombre de rangées de tubes. C’est parce que I’influence du phénoméne de

rétention du condensat augmente quand 1’échangeur de chaleur devient plus compact.
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Si on utilise la corrélation de Wang et al (2000) [19] dans 1’équation de la perte de pression
due aux frottements, on constate que la perte de pression augmente légérement avec
I’espacement des ailettes aux grandes vitesses. Ceci explique que cette corrélation est valide
quand I’échangeur fonctionne sous la condition de la déshumidification. Ainsi, la condition de
la déshumidification n’explique pas que la surface est forcément entiérement humide.
L’asséchement du condensat aux grandes vitesses permet a I’humidité contenue dans 1’espace
de se condenser. Ceci explique que I’espace a conditionner doit étre humide pour que

I’échangeur de chaleur reste toujours mouillé.
5. Pertes de pression cote réefrigéerant :

5.1. Pertes de pression dans les tubes rectilignes :

On vient de rappeler que la perte de pression sur le coté réfrigérant consiste des pertes de
pressions deus aux frottements, variation de quantité du mouvement et de la gravité. Ainsi, la
composante due a la gravité est négligée dans les tubes horizontaux. La perte de pression
totale est causée principalement par la perte de pression frictionnelle qui résulte de 1’énergie
dissipée dans 1’écoulement par frottement. Les figures (7.23) et (7.24) montrent les variations
de la perte de pression due aux frottements en fonction de la qualité a la sortie du tube pour
deux valeurs de la pression d’évaporation. Généralement, la contribution de la perte de
pression frictionnelle augmente avec la qualité jusqu’a atteindre le maximum qui correspond a
la qualité indiquant le début de I’asséchement puis converge vers la perte de pression de
I’écoulement de vapeur. Ceci est vrai du fait que, quand 1’écoulement agit en aval au cours de
I’évaporation, la densité de mélange liquide-vapeur diminue. Par conséquence, 1’écoulement
s’accélére et la perte de pression due aux frottements augmente. Selon Ould Didi et al [66] et
selon la carte d’écoulement de Kattan et al [95], la perte de pression augmente jusqu’a une
valeur maximale a une qualité égale a 80% environ, cette valeur correspond a la zone de
transition de 1’écoulement annulaire a 1’écoulement annulaire avec assechement partielle. Les
résultats de la présente étude s’accordent bien avec les résultats obtenus par Tran et al [62],

[63] pour des faibles diameétres des tubes.
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Notons que dans la présente étude, la longueur totale des tubes n’est pas fixée. Ceci implique
que la valeur de la longueur du tube est contrblée par les conditions externes, sauf le nombre
de rangées de tubes, et par les conditions du fluide de fonctionnement. Dans ce cas, et pour
une comparaison plus précise, il est plus pertinent d’utiliser les corrélations expliquant le
gradient de pression au lieu de la perte de pression.

L’effet de la pression de saturation est également montré sur ces figures. Il est clair que la
perte de pression diminue avec 1’augmentation de la température de saturation du réfrigérant.
En effet, quand la pression de saturation augmente, la diminution de la viscosité du liquide et
I’augmentation de la densité moyenne du mélange liquide-vapeur conduit & une diminution de

la vitesse du réefrigérant, et ainsi, des pertes de pression.
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Figure 7.25- Effet du flux massique sur les pertes de pression

Par définition G, = m /(A,, ,o.), ainsi, la figure (7.25) montre I’effet du flux massique pour

un echangeur a deux rangées de tubes pour trois valeurs de G, La perte de pression augmente
rapidement aux grands flux massiques et la divergence devient de plus en plus importante
avec la qualité. Ceci peut étre attribué a la configuration de I’écoulement. Le régime
d’écoulement varie avec la variation de la vitesse. Aux faibles vitesses massiques le régime

est intermittent et stratifi¢é tandis que aux grandes vitesses 1’écoulement est intermittent,
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stratifié, & vague et annulaire. L’augmentation de la vitesse augmente 1’interaction entre les
deux phases et, par conséquent, les frottements et la résistance a 1’écoulement diphasique. En
générale, ’apparition de différents types de mod¢les d’écoulement causes par la variation de
la distribution des phases vapeur et liquide conduit certainement a une variation de la
pression. La disparition du liquide permet a la phase vapeur de se présentée seule, et ceci
conduit & une diminution dans les pertes de pressions vers la pression de 1’écoulement

monophasique entierement vapeur.

5.2. Pertes de pression dan les coudes de retour :

La figure (7.26) montre une comparaison entre les méthodes de Geary et Chisholm pour
les pertes de pression, et les corrélations de Domanski and Herms [68], Chen et al [71], et de
Miguel et al [73] pour le gradient de pression. La comparaison est faite a partir de
I’écoulement entiérement liquide jusqu’a 1’écoulement vapeur saturée. Pour le liquide saturé,
les corrélations montrent une augmentation de la pression avec la qualité et ceci peut étre
expliqué par la diminution de la densité diphasique. Cependant, dans les corrélations de Geary
et de Chen et al, I’augmentation de la pression continue & travers la région diphasique et
méme dans la région de la vapeur saturée. Les autres corrélations prévoient une diminution
dans la perte de pression quand la qualité est proche de 1’unité. Ces corrélations s’accordent
bien avec la perte de pression connue dans les tubes rectilignes. La diminution de la perte de
pression aux qualités élevées peut étre expliquée par la réduction de I’interface entre les
phases une fois que le film liquide sur la paroi commence a mincir et la paroi devient
occasionnellement séche. Les effets de la vitesse massique et de la température de saturation
du réfrigérant sont montrés sur la figure (7.27). Il est clair que le gradient de pression
augmente avec la vitesse. Ceci est attribué a I’augmentation de la force centrifuge aux vitesses
élevées. Les conditions de saturation agissent sur les densités des deux phases. Quand la
température augmente, la densité de la vapeur augmente, la vitesse de la vapeur diminue et
ceci conduit a une diminution du gradient de pression. Dans les applications diphasiques, le
modele d’écoulement dans les coudes est fortement affecté par les vitesses de 1’écoulement
secondaire. Wang et al [70] pour des coudes ayant des tubes de 3 et 7mm de diametre, et
Chen et al [71], [72] pour D = 6.9mm, ont rapporté que 1’écoulement stratifié avec une faible
vitesse massique dans la région de rétablissement juste apres le coude de retour est transforme
temporairement en écoulement annulaire puis change en écoulement stratifié dans la région en

aval.
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CONCLUSION GENERALE

Dans la présente étude nous avons analysé numériquement un échangeur de chaleur a
tubes circulaires et plaques a ailettes planes en utilisant le langage MATLAB. Cet échangeur
constitue 1’évaporateur fonctionnant dans la condition de déshumidification de 1’air. Nous
avons ¢étudi¢ l'influence des différents parameétres géométriques tels que 1’espacement des
ailettes, le diametre du tube et le nombre de rangées trouvées dans la littérature. Les résultats
sur les caractéristiques du transfert de chaleur et les pertes de pression sur les c6tés interne et
externe de 1’échangeur ont confirmé les tendances récemment observées. Sous les conditions
utilisées, 1’effet des parameétres géométriques sur le transfert combiné de chaleur et de masse
dépend de la corrélation utilisée. Ainsi, des explications possibles pour chaque situation sont
présentées. Généralement, les performances de 1’échangeur sous la condition humide
dépendent de la vitesse frontale de ’air, du nombre de rangées de tubes et du diamétre du
tube. Ainsi, I’effet de 1’espacement des ailettes est virtuellement négligeable a cause du film
du condensat qui altére le régime d’écoulement de 1’air dans 1’échangeur. La diminution de
I’influence des parametres géométriques sur le transfert combiné de chaleur et de masse avec
I’augmentation du nombre de rangée est associée essentiellement au phénomeéne de rétention
du condensat par la paroi solide du tube et de ailette. L’effet des parameétres géométriques
sur le facteur de frottement dépend également de la corrélation utilisée. Si I’effet de
I’humidité relative n’a pas été inclut, la surface est considérée entierement humide. Or, si cet
effet est pris en considération, on doit prendre en compte 1’avantage de la condensation de
I’humidité contenue dans 1’espace.

Les résultats de cette étude indiquent que les coefficients de transfert de chaleur en
ébullition en convection forcée du réfrigérant R22 augmentent avec la pression de saturation
et du flux massique. L’influence des conditions de fonctionnement du R22 (flux de chaleur et
vitesse massique) sur le coefficient de transfert de chaleur en ébullition a été évaluée. Une
comparaison entre les differentes corrélations traitant les pertes de pression dans les tubes

rectilignes ainsi que dans des coudes de retours est egalement étudiée.
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