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Résumé

Cette €tude vise a examiner I'impact des différents niveaux de rugosité de surface des tubes ondulés
sur Defficacité de 1I’échange thermique dans les flux croisés, en utilisant I'eau comme fluide de
transfert de chaleur. L'objectif principal est de comparer les données des configurations de surface
rugueuse a celles d'un tube lisse comme valeur de référence. Des simulations numériques ont été
réalisé pour déterminer les caractéristiques dynamiques et thermiques de 1’écoulement en fonction

du degré de rugosité de la surface.

L'étude inclut également la modification de la valeur de Remax dans une plage de 10 000 a
16 000 et I'évaluation des performances de quatre types de tubes différents, chaque tube avec une
ondulation et une amplitude différente, classés comme suit : A=0, A=0,1, A=0,2, et A=0,4. 1l
est a noter que le tube avec une amplitude d'ondulation de 0,4 a montré des nombres de Nusselt (Nu)
moyens beaucoup plus élevés comparativement aux autres tubes, indiquant une bonne performance

d'échange thermique.

La conception optimale du tube a été déterminé sur la base de quatre facteurs principaux : le
critere d'évaluation de performance (PEC), le critere de performance globale (GPC), le nombre de
Nusselt (Nu) et le facteur de Colburn (j moyen).. Le nombre de Nusselt moyen du tube, avec une
amplitude d'ondulation de 0,4, était supérieur de 31,66 a 32,54 % par rapport au tube lisse, de 19,76-
20,74 % par rapport au tube ondulé de 0,2, et de 9,38-16,58 % par rapport au tube ondulé de 0,1. Les
résultats numériques ont révélé que I'échangeur de chaleur a surface lisse (amplitude 0) est la plus
efficace en termes de perte d'énergie du flux principal. Le tube lisse (SBT) a montreé la plus grande
augmentation du GPC, avec des valeurs de 9,3-12,7 % et de 20,3-28,3 % supérieures a celles des
tubes ondulés d’amplitude 0,1 et 0,2, respectivement. De plus, les approches pour Nu ont été

présentées, avec une Vérification des résultats a l'aide des données expérimentales de Balabani et al.

Mots clés : Modélisation numérique de la dynamique des fluides (CFD), efficacité de
transfert de chaleur, ensembles de tubes étagés, configurations de flux croisés., Critere global de

performance (GPC) Amplitude des vagues.



Abstract

This study aims to examine the impact of different surface roughness levels of corrugated tubes
on the formation of cross-flow, using water as the heat transfer fluid. The main objective is to
compare data from rough surface configurations with those of a smooth tube as a reference value. To
facilitate this comparison, Computational Fluid Dynamics (CFD) was used to determine the dynamic
and thermal properties according to the degree of surface roughness.

The study also includes modifying the Remax value within a range of 10 000 to 16 000 and
evaluating the performance of four different types of tubes, each with different corrugation and
amplitude, classified as follows: A=0, A=0.1, A=0.2, and A = 0.4. It is noteworthy that the tube
with a corrugation capacity of 0.4 showed significantly higher average Nusselt numbers (Nu)
compared to the other tubes, indicating good heat exchange performance.

The optimal tube design was determined based on four main factors: the Performance Evaluation
Criterion (PEC), the Global Performance Criterion (GPC), the Nusselt number (Nu), and the Colburn
factor (average j). The average Nusselt number of the tube with a wave amplitude of 0.4 was 31.66
to 32.54% higher compared to the smooth tube, 19.76 to 20.74% higher compared to the tube with a
wave amplitude of 0.2, and 9.38 to 16.58% higher compared to the tube with a wave amplitude of
0.1. Numerical results revealed that the heat exchanger with a smooth surface (amplitude 0) is the
most efficient in terms of energy loss of the main flow. The smooth tube (SBT) showed the greatest
increase in GPC, with values 9.3 to 12.7% and 20.3 to 28.3% higher than those of the tubes with
wave amplitudes of 0.1 and 0.2, respectively. Furthermore, approaches for Nu were presented, with

results verified using experimental data from Balabani et al.

Keywords: Computational Fluid Dynamics, surface roughness, heat transfer efficiency,
differentiated tube bundles, cross-flow configurations, global performance criterion, tube undulation

amplitude
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Introduction Générale

L'amélioration de performance des échangeurs de chaleur est un enjeu crucial dans de
nombreux domaines industriels. En particulier, dans le contexte des systémes énergétiques offshore,
un refroidissement performant est nécessaire. Une approche prometteuse consiste a modifier la

rugosité de surface des tubes de I'échangeur de chaleur afin d'intensifier les échanges thermiques.

Cette thése vise a etudier précisément I'influence de différents niveaux de rugosité de surface,
sous la forme d'ondes, sur la performance d'un échangeur de chaleur a tubes et calandre avec
écoulement croisé. Quatre amplitudes d'ondes sont analysées et comparées a un tube lisse de
référence. Un modeéle numérique bidimensionnel de dynamique des fluides est développé pour

simuler les écoulements.

La nouveauté et la nature distinctive de cette recherche résident dans I'exploration
systématique, par la modélisation numérique, de leffet de la topographie des tubes sur
I'intensification des transferts de chaleur, dans des conditions d'écoulement représentatives des

systémes offshore.

Les résultats obtenus permettent de quantifier précisément les gains potentiels des différentes
rugosités de surface et de formuler des recommandations pour la conception optimale des échangeurs

destinés aux applications marines et offshore.

Cette these est organisée en 4 chapitres. Le premier chapitre présente une revue
bibliographique approfondie sur le transfert de chaleur dans les systémes industriels, en particulier
les faisceaux de tubes. Le deuxieme chapitre se concentre sur la convection forcée externe et les
phénomenes de transfert thermique en régime turbulent. Le troisiéme chapitre détaille la formulation
mathématique et les modéles de turbulence utilisés pour les simulations numériques. Enfin, le
quatriéme chapitre analyse les résultats des simulations, évaluant I'impact de différentes amplitudes

d'ondulation sur les performances thermiques des tubes.
Objectifs de la these

Les buts principaux de cette these ont été définis comme suit :

1. Explorer l'impact de différents niveaux de rugosité superficielle (exprimés par des
amplitudes d'ondulation de 0,1,0,2 et 0,4) sur l'efficacité des échanges thermiques

au sein des tubes, en comparaison avec des surfaces lisses.
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2. Utiliser un modéle numérique approfondi de dynamique des fluides (CFD) afin de
faciliter I'analyse comparative des données de transfert de chaleur entre les diverses
configurations géométriques étudiées.

3. Déterminer, parmi les options analysées, la configuration tubulaire optimale selon
plusieurs criteres d'évaluation, notamment les criteres de performance, les criteres
de rendement global et le nombre adimensionnel moyen de Nusselt.

4. Examiner et comparer les propriétés d'écoulement des fluides et de transmission
thermique de quatre configurations tubulaires différentes, sur une plage de
nombres de Reynolds allant de 10 000 a 16 000.

5. Evaluerla performance thermique, le facteur de Colburn, le coefficient de frottement
et l'efficacité des diverses conceptions de tubes

6. Identifier le modéle de tube optimal selon plusieurs criteres danalyse : le critére
d'évaluation de la performance globale, le critére d'appréciation du rendement intégre et

la valeur moyenne du nombre adimensionnel de Nusselt

La structure de la thése
La these commence par une introduction compléte englobant la méthodologie, les objectifs de
I'étude et le champ d'application des travaux. Par la suite, le lecteur se voit présenter la substance

principale des chapitres suivants.
Chapitre | : Revue bibliographique

Le premier chapitre offre un apercu complet de I'importance du transfert efficace de I'énergie
thermique dans divers contextes industriels, mettant en avant son role crucial dans la génération
d'énergie et les systemes de réfrigération. 1l explore le phénomene de flux croisé entre les faisceaux
de tubes dans les équipements de transfert de chaleur tels que les condenseurs, les évaporateurs, les
systemes de climatisation et les échangeurs de chaleur. L'importance capitale est accordée a la
nécessité d'une compréhension approfondie des aspects de transfert de chaleur et de dynamique des
fluides dans le flux perpendiculaire du fluide sur les faisceaux de tubes pour atteindre une efficacité
optimale du systeme. La discussion inclut une recherche approfondie couvrant plusieurs années,
abordant des facteurs tels que les taux de transmission de chaleur, la friction, les changements de
pression et I'influence des formes et structures de tubes. Des études notables sur les propriétés du flux
de fluide, les agencements de tubes et I'impact des nanofluides sont présentées, mettant en avant des
avancées dans l'efficacité du transfert de chaleur. Le chapitre explore également l'influence de la

géométrie des tubes dans les échangeurs de chaleur, les simulations computationnelles et I'utilisation
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de tubes hélicoidaux rainurés en spirale. Les investigations portent également sur l'influence des
rainures sur les cylindres et analysent les propriétés de mélange transversal dans les faisceaux de
tiges hélicoidales cruciformes. Enfin, le chapitre se concentre sur I'analyse numérique des faisceaux
de tubes ondulés, avec pour objectifs de comprendre les propriétés de transfert de chaleur, de corréler
la courbure des tubes avec la conductivité thermique et d'évaluer les conditions turbulentes. Ce travail
vise a servir de référence fondamentale pour les futures recherches dans le domaine des conceptions

de tubes ondulés et des caractéristiques de transfert de chaleur.
Chapitre Il : Convection forcée externe

Les découvertes de cette recherche apportent des éclairages précieux sur les phénoménes de
transfert thermique convectif en régime turbulent au niveau de parois présentant des ondulations,
ainsi que dans diverses configurations d'écoulement. Les travaux se penchent sur l'influence des
caracteristiques turbulentes de I'écoulement sur les échanges de chaleur et proposent une
modélisation du transfert convectif turbulent. Les résultats permettent notamment d'analyser
l'augmentation du nombre de Nusselt en fonction de I'amplitude des ondulations pariétales, le passage
d'un régime laminaire a turbulent, ainsi que I'impact des fluctuations turbulentes sur la convection
thermique. Ces études mettent en lumiére lI'importance cruciale de bien appréhender le comportement
des écoulements turbulents et leurs répercussions sur les transferts de chaleur, en particulier dans des
géométries complexes telles que conduits et parois ondulés. L'influence de la turbulence sur la
convection thermique constitue un axe de recherche majeur, et ces résultats éclairent la modélisation

ainsi que les spécificités du transfert convectif turbulent.
Chapitre 111 : Formulation mathématique et modeles de turbulence

Ce chapitre détaille la méthodologie computationnelle utilisée pour la modeélisation numérique
de I'écoulement des fluides et du transfert de chaleur. Les équations gouvernantes de la continuité,
de la quantité de mouvement et de I'énergie sont présentées en détail. Le choix d'un modele de
turbulence approprié est justifié, en tenant compte des considérations liées a la précision et au colt
computationnel. Le chapitre aborde les problémes liés au traitement pres de la paroi, en discutant de
la méthodologie appliquée, ainsi que du schéma de discrétisation utilisé dans les simulations
numériques. De plus, les critéres de convergence de la solution sont détaillés, fournissant des

informations sur les facteurs pris en compte lors du processus computationnel.
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Chapitre 1V : Résultats et discussion

Ce chapitre analyse I'effet de I'amplitude variable des ondes sur les caractéristiques de transfert
de chaleur et d'écoulement des faisceaux de tubes ondulés. Quatre amplitudes - 0, 0,1, 0,2 et 0,4 -
sont simulées et la performance comparative est évaluée en utilisant des parameétres tels que le facteur
Colburn j, le facteur de frottement, le nombre de Nusselt et des criteres de performance globale. La

configuration optimale des tubes améliorés est identifiée.
Conclusions

Le dernier chapitre résume les résultats significatifs et les conclusions de cette recherche. Les
principaux enseignements susceptibles de guider les décisions de conception d'ingénierie concernant
la sélection de géométries de tubes pour des applications spécifiques sont mis en évidence. Des

perspectives pour des travaux futurs sont également indiquées.



CHAPITRE 1
REVUE BIBLIOGRAPHIQUE



CHAPITRE | : REVUE BIBLIOGRAPHIQUE

1.1 Introduction

L'examen de I'écoulement des fluides via des faisceaux de tubes constitue un élément
important de la recherche sur le transfert de chaleur, avec des consequences directes sur les
applications pratiques et industrielles. Les faisceaux de tubes (Figure 1.1), souvent présents dans
les échangeurs de chaleur, les condenseurs et autres systémes de transfert de chaleur industriels,
jouent un réle fondamental en facilitant un échange efficace d'énergie thermique. 1l est essentiel
de comprendre les effets de I'écoulement de fluide a travers ces faisceaux de tubes afin de les

optimiser. Les mécanismes de transport de chaleur dans des scénarios industriels réels.

Dans les environnements industriels, les performances des échangeurs de chaleur et des
systémes associés sont essentielles pour I’efficacité énergétique, les processus de fabrication et
I’efficacité opérationnelle globale. L'interaction complexe entre la dynamique des fluides et la
géométrie du faisceau de tubes affecte de maniere significative I'efficacité du transfert de chaleur
dans ces systemes. Les ingénieurs et les concepteurs doivent prendre en compte des facteurs tels
que la disposition des tubes, les débits et I'influence des phénomenes d'écoulement transversal.

Optimiser ’efficacité énergétique des échangeurs de chaleur

Les ramifications pratiques de 1’é¢tude de I’effet de 1’écoulement via des faisceaux de tubes
sont évidentes dans plusieurs secteurs. Par exemple, dans la production d’énergie, 1’optimisation
de I’efficacité du transfert de chaleur des condenseurs affecte directement 1’efficacité globale de
la production d’électricité. Comprendre la dynamique de I'écoulement des fluides via les
serpentins de I'évaporateur est crucial dans les systémes de réfrigération afin de maintenir des
performances de refroidissement maximales. De plus, dans les usines de traitement chimique, les

échangeurs de chaleur jouent un réle important dans le contréle des températures de réaction.

Time: 6.54 sec

Figure 1:1: Faisceau de tubes [1]
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1.2 Bibliographie

Le transfert efficace d'énergie thermique est crucial dans divers environnements industriels
et processus, tels que la génération d'énergie et les systemes de réfrigération. Le flux croisé entre
les faisceaux de tubes est un phénomene courant qui se produit dans divers équipements de
transfert de chaleur, tels que les condenseurs, les évaporateurs, les systémes de climatisation et les
échangeurs de chaleur. Pour atteindre une efficacité maximale et une conception optimale de ces
systemes, il est crucial d'avoir une compréhension approfondie des aspects de transfert de chaleur
et de dynamique des fluides liés a I'écoulement du fluide sur les faisceaux de tubes dans une
direction perpendiculaire. Des recherches approfondies ont été menées sur plusieurs années pour
étudier les caractéristiques de I'écoulement des fluides et de la transmission de chaleur dans les
faisceaux de tubes en conditions d'écoulement croisé. Plusieurs projets de recherche ont été
réalisés pour examiner divers facteurs, notamment les taux de transmission de chaleur, les facteurs
influant sur la friction, les variations de pression et lI'influence de différentes formes et structures
de tubes. Une compréhension compléte des principes fondamentaux régissant le transfert de
chaleur dans les zones transversales a été obtenue grace a l'analyse des données obtenues. Une
étude a été réalisée pour analyser les propriétés moyennes d'écoulement et de turbulence du fluide
a travers un ensemble de tubes. L'étude a examiné plusieurs agencements de tubes, tels que des
rangées en ligne et décalées, avec des rapports de pas variés taux de blocage a un effet significatif
sur la trainée de pression et le transfert de chaleur d'un tube en forme de came. L'augmentation du
taux de blocage de 1,5 a 7 entraine une diminution de 55% du coefficient de trainée (Fig. I-2). De
plus, l'augmentation du nombre de Reynolds de 7,5x10"3 a 17,5%10"3 entraine une augmentation
de 40 a 48% du nombre de Nusselt Rajendran et al., 2022[2] Samruaisin et al[3]. En comparant le
tube en forme de came a un tube circulaire, les performances thermo-hydrauliques du tube en
forme de came sont supérieures de 40 a 171% dans toutes les plages de nombres de Reynolds et
de taux de blocage Krishnan & Kaman, 2010[4]. Ces résultats suggerent que le taux de blocage
joue unréle crucial dans la détermination des caractéristiques de trainée de pression et de transfert

de chaleur d'un tube en forme de came. [5]

Les échangeurs de chaleur a faisceaux de tubes en forme de came présentent des
performances thermiques supérieures aux tubes circulaires traditionnels, selon cette étude
numérique menée pour des nombres de Reynolds de 11500 a 42500. Les résultats révelent une
réduction significative du facteur de friction (85-89%) et une augmentation du rapport transfert de
chaleur/facteur de friction (Nu/f) par un facteur 5. L'efficacité est optimale avec un pas relatif de

1,5, et le facteur de qualité de surface est environ 9 fois supérieur a celui des tubes circulaires. Ces

6
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améliorations notables en termes de transfert de chaleur et de réduction de la friction soulignent

le potentiel des tubes en forme de came pour optimiser les performances des échangeurs de chaleur
dans diverses applications industrielles.
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Figure 1:2: Faisceau de tubes en forme de came avec arrangement en ligne ([5])

L'écoulement laminaire en convection forceée d'une rangée de cylindres elliptiques alignes
avec une inclinaison a été étudié dans de nombreuses études. L'objectif de ces études est
d'améliorer la transmission thermique a travers les cylindres. L'inclinaison des cylindres augmente
avec le nombre de cylindres dans la rangée, allant de 0 degré pour le premier cylindre a 90 degrés
pour le dernier cylindre (Figure. 1-3)[6]
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Figure 1:3 : (a) Schémas de principe du réseau de cylindres elliptiques avec inclinaison et (b)

un cylindre elliptique incliné avec les principaux paramétres géométriques[6].

Maji et al., 2018[7]lls ont étudié via simulation numérique la dynamique des fluides

tridimensionnelle de l'effet de la surface rainurée des ailettes sur I'efficacité thermique des
7
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dissipateurs thermiques a ailettes perforées. Il a été observé que le taux de transfert thermique des
ailettes perforées pour une zone perforée donnée est toujours supérieur a celui des ailettes pleines,
et qu'avec la variation de la géométrie des rainures sur la surface de l'ailette, le taux de dissipation
thermique s'améliore significativement. A ’inverse, la perte de pression autour du dissipateur
thermique diminue & mesure que le nombre et la taille des trous augmentent. Cependant, en raison
des nervures a la surface de l'ailette, la perte de pression augmente La configuration étudiée est

représentée sur la Figure. 1-4.

16 pamdnr of ety

Figure 1:4 : Ailettes pleines et ailettes avec perforations simples ainsi que multiples[7]

La perturbation des couches limites sur les surfaces des ailettes en raison de I'écoulement
via les trous augmente les perturbations de I'écoulement et améliore les performances de transfert
de chaleur par rapport au cas de référence, selon Lee et al. (2019)[8]. L'utilisation d'ailettes
perforées conduit a une diminution de la résistance thermique et a une amélioration des
performances thermiques en optimisant le transfert de chaleur et en augmentant I'efficacité,

comme démontré par Jasim et al. (2018)[9]] .

L'amélioration des performances thermiques grace a l'utilisation d'ailettes perforées
s'explique par plusieurs mécanismes. Les trous augmentent les turbulences locales, perturbant la

8
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couche limite thermique et augmentant ainsi le coefficient de transfert de chaleur. Cette
augmentation des turbulences favorise également un meilleur mélange du fluide, ce qui améliore

I'efficacité globale du transfert thermique.

Un refroidissement amélioré dans un échangeur de chaleur compact a tubes hélicoidaux
a écoulement croisé est obtenu gréace a une densité de surface et a une tortuosité d'écoulement
plus élevées. La structure compacte et la surface d'échange thermique plus importante des
échangeurs de chaleur a tubes enroulés en hélice les rendent adaptés aux applications industrielles
Jhunjhunwala, 2013 et Gore et al., 2015[10]. Des simulations de dynamique des fluides
numérique (CFD) et des analyses expérimentales ont montré qu'une augmentation du rapport de
courbure des tubes hélicoidaux entraine une densité surfacique et un flux thermique plus élevés,
mais se traduit également par une augmentation des pertes de charge [11] . Des simulations CFD
ont également démontré que les échangeurs de chaleur hélicoidaux ont des taux de transfert de
chaleur et des nombres de Nusselt plus élevés par rapport aux echangeurs de chaleur a tubes
droits[12] . La présence d'une spire hélicoidale dans un tube de refroidissement cylindrique
améliore le transfert de chaleur par convection en augmentant la surface de contact thermique,

en amincissant ou en détruisant la couche limite et en favorisant la turbulence.

Jha & Bhaumik, 2020 [13]ont réalisé deux études numériques et expérimentales sur
I'amelioration du refroidissement dans un échangeur de chaleur hélicoidal compact a flux croisé
en raison d'une plus grande densité de surface et tortuosité de I'écoulement. Dans les expériences,
le TCFH (tube hélicoidal a flux transversal) présente un potentiel de refroidissement supérieur,
avec une augmentation de 1,5 a 3,3 fois de la chaleur extraite par unité de volume de I'échangeur
de chaleur, et jusqu'a 70% d'efficacité de I'echangeur de chaleur (pour I'analyse CFD) pour une
plus large gamme d'angles hélicoidaux de 17° < ¢ < 72°). L'analyse révele (i) un écoulement
dans @ = 72°). L'évaluation comparative est étendue a un ensemble de tubes (3 x 3) disposés en
rangée, avec une intensification résultant en une augmentation d'environ 2,3 fois de Re et (ii) un
écoulement 3D qui élimine les zones mortes autrement observées derriére les tubes droits. Les
caractéristiques de I'écoulement entrainent une augmentation de 1,4 a 2,5 fois de Nu, une
augmentation de 2 a 4 fois du taux d'extraction de chaleur et une efficacité accrue de I'échangeur
de chaleur jusqu'a 90%. Ainsi, I'efficacité de I'échangeur de chaleur CFHT dans les applications

de refroidissement est établie (Figure.l-5).
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Figure 1:5 : Schéma de I'agencement en flux croisé montrant : (a) vue de dessus ; (b) vue de
face ; (c) vue en coupe transversale supérieure ; (d) effet de I'excentricité ; (e) séparation de

I'écoulement sur les surfaces du tube droit et hélicoidal [13]

Barraza-Colon & Picdn-Nufiez, 2022) [14] lls ont etudié les caractéristiques géométriques
des échangeurs a tubes torsades qui améliorent les performances thermo-hydrauliques pour la
méme vitesse de fluide par rapport aux échangeurs de chaleur conventionnels. L'avantage de leur
utilisation devient évident lors de la conception, car la charge thermique requise est transférée
avec une surface plus petite et une baisse de pression méme plus faible par rapport aux échangeurs
conventionnels. Ce travail présente le développement d'un modele thermo-hydraulique pour la
géométrie des tubes torsadés qui relie la chute de pression et le coefficient de transfert de chaleur.
Le rapport d'aspect et le pas de torsion sont les parameétres qui influencent le plus les performances
thermo-hydrauliques de ces échangeurs. Une approche alternative de dimensionnement utilisant
le concept de pleine utilisation de I'étape de chute de pression est présentée. L'application aux
fluides & haute viscosité est discutée. Les résultats montrent une réduction de la surface par rapport
aux échangeurs a calandre et a tubes conventionnels pouvant atteindre 45 % et une réduction de

la chute de pression de 15 %.

10
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Figure 1:6 : Modeles d'écoulement c6té tubes et coté calandre [14]

La perturbation des couches limites sur les surfaces des ailettes en raison de I'écoulement
via les trous augmente les perturbations de I'écoulement et améliore les performances de transfert

de chaleur par rapport au cas de référence.

Sahiti et al., 2006[15] Six profils transversaux différents de broches ont éte étudieés
numériquement pour évaluer leur influence sur la perte de pression et les capacités de transfert
de chaleur dans les échangeurs thermiques. Les profils analysés comprennent un profil NACA,
une forme de gouttelette, une forme de lancette, une ellipse, un cercle et une section carrée. La
Figure 1-7 présente les lignes de courant et les isothermes pour les paramétres A=5, k=6, 0=0,2.
Les résultats de la simulation comparative révelent que, pour les deux critéres d'évaluation en
configuration décalée, le profil elliptique surpasse tous les autres profils transversaux de broches

en termes de performance thermique et hydraulique.
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Figure 1:7 : Coupe transversale des ailettes a broches sélectionnées pour comparaison [15]

Metzger et al., 1984[16]étudié numériquement l'effet de la forme des broches et de
l'orientation de la grille sur la transmission thermique et la perte de pression dans les réseaux de
11
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broches, la configuration considérée dans les expériences sont représentées sur la figure 1-8. Les
résultats indiquent que l'utilisation de broches circulaires avec une orientation de grille décalée
ou alignée peut, dans certains cas, augmenter la transmission thermique tout en réduisant la
perte de pression. L'emploi de broches allongées augmente le transfert thermique, mais entraine
une augmentation significative de la perte de pression, ce qui est colteux. Pour le réseau de
broches a section circulaire, la différence entre la direction d'écoulement moyenne et la direction
d'écoulement moyenne a un effet négligeable mais effectivement important sur le transfert de
chaleur et la perte de pression. En orientant ce réseau de maniére alignée a partir d'une
orientation décalée, nous avons constaté une augmentation de 9% du transfert de chaleur et une
réduction de 18% de la perte de pression. Pour les réseaux de broches oblongues, des
améliorations du transfert thermique d'environ 20 % par rapport au réseau de broches circulaires
correspondant ont été mesurées. Ces augmentations sont compensées par un doublement de la
perte de charge. Pour toutes les géométries de réseau étudiees, le flux complexe, hautement

tridimensionnel et séparé empéche une explication physique simple des résultats observés.
S ———

g7

Figure 1:8 : Géométrie de réseau de broches oblongues [16]

Wang et al., 2019 [17](Figure. 1-9) Une étude numérique a montré que, pour des nombres de
Reynolds et des rapports dellipticité identiques, le facteur de Colburn j atteint un maximum avec
l'augmentation de l'angle d'inclinaison h, tandis que le facteur de friction f continue d'augmenter. La

12
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performance diminue avec l'augmentation du rapport elliptique, et le facteur de qualité de surface
chute significativement lorsque h dépasse 45°. L'échangeur de chaleur optimal présente un rapport
d'ellipticité de 0,6 et un angle d'inclinaison de 30°, offrant les meilleures performances d'échange de

chaleur et de flux d’air.

Py

Top and bottom boundary
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Figure 1:9:Nomenclature des paramétres géométriques de I'échangeur thermique a ailettes et

tubes et condition aux limites [17]

Une étude paramétrique a été menée pour analyser les caracteristiques de transfert de chaleur
et la perte de charge de faisceaux de tubes ovales torsades disposes en ligne. L'étude a comparé plusieurs
topologies de tubes et a étudié les effets de la longueur du pas de torsion et du rapport d'aspect sur les
performances de transfert de chaleur et la chute de pression. Les résultats ont démontré que les tubes
ovales torsadés présentaient une transmission thermique améliorée par rapport aux tubes circulaires,
avec des coefficients de transfert thermique augmentés de 36,01 % a 100,24 %. L'étude a également
révélé que le tube avec la longueur de pas la plus courte offrait des facteurs de transmission de chaleur
et de friction plus éleveés[18]. Ces résultats fournissent des informations précieuses pour la conception

et ’optimisation de faisceaux de tubes ovales torsadés dans les échangeurs de chaleur. [19].

Li et al., 2019 [20]Etude paramétrique sur le transfert de chaleur et la perte de pression d'un
faisceau de tubes ovales torsadés avec arrangement en ligne (Figure. 1-10), Une étude numérique est
menée pour etudier les performances coté air de transfert de chaleur et de perte de pression de faisceaux

de tubes ovales torsadés avec un arrangement en ligne dans un écoulement croiseé.
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Figure 1:10 : Schéma de principe du tube ovale torsadé et modéle physique : modéle ; vue 3D

globale de la condition aux limites [20]

Les résultats démontrent que les coefficients de trainée moyens des cylindres ondulés sont
inférieurs a ceux d'un cylindre circulaire correspondant en raison d'une longueur de formation plus
longue des tourbillons de sillage générés par les cylindres ondulés. Pour un nombre de Reynolds sous-
critique de 3000, une réduction maximale du coefficient de trainée allant jusqu'a 18 % est obtenue par
rapport a un cylindre circulaire, correspondant a un rapport longueur d'onde/diamétre idéal d'environ
1,9 (k/Dm) et une amplitude- rapport diametre/diametre de 0,152 (a/Dm). Les coefficients de portance
des cylindres ondulés sont également considérablement réduits, voire éliminés. Ces formes de surfaces
ondulées conduisent a la production de couches de cisaillement libre tridimensionnelles qui sont plus
stables que de simples couches de cisaillement libre bidimensionnelles. Ces couches de cisaillement
libre n‘évoluent en vortex matures que sur les sites en aval. Cela modifie significativement les structures

au voisinage du sillage et la répartition de la pression autour du cylindre.

L'influence d'un agencement alterné de rangées de tubes en V sur les caractéristiques
thermo-hydrauliques des échangeurs de chaleur a tubes elliptiques torsadés a été étudiée dans
plusieurs travaux. Il a été constaté que l'utilisation d'une géométrie de tube torsadé dans les
échangeurs de chaleur améliore les performances thermo-hydrauliques par rapport aux échangeurs
de chaleur classiques [14]. Le tube a section transversale alternée, qui induit des vortex
longitudinaux multiples sur toute sa longueur, a montré une amélioration significative des
performances thermiques [21]. De plus, il a été constaté que I'utilisation de conduits elliptiques
torsadés améliore le transfert de chaleur dans I'air, des longueurs de pas plus petites entrainant des
valeurs de transfert de chaleur plus élevées [22]. Des simulations numériques ont également

14



CHAPITRE | : REVUE BIBLIOGRAPHIQUE

montré que les échangeurs de chaleur a tubes carrés torsadés ont de meilleures performances et
des facteurs de friction plus faibles par rapport aux échangeurs de chaleur & tubes ovales
torsadés[23] . En outre, les caractéristiques thermo-hydrauliques de I'écoulement transversal d'air
dans des faisceaux de tubes elliptiques torsadés et décalés ont été étudiées, montrant d'excellentes
performances de transfert de chaleur par rapport aux faisceaux de tubes circulaires[24](Gu et al.,
2020 ont réalisé une étude numérique sur l'influence de lI'agencement alternatif en \V des tubes sur
les caractéristiques thermo-hydrauliques des échangeurs de chaleur a tubes elliptiques torsadés.
Un agencement innovant de tubes triangulaires en rangée alternée en forme de V a été congu pour
améliorer le transfert de chaleur entre les tubes adjacents. Onze échangeurs de chaleur a tubes
elliptiques torsades ont été construits et simulés avec le méme périmétre de tube, comprenant deux
configurations de tube, divers rapports daspect de tube elliptique torsadé et différentes
inclinaisons de torsion. L'étude comprenait cing schémas de couplage de vortex, cing schemas de
vortex paralléles et un schéma avec un tube rond lisse de rayon 10.8 (R10.8). De I'eau avec des
propriétés physiques constantes a été utilisee comme fluide de travail, et le systéme était chauffé
de maniere différentielle. Des tests ont éte réalisés a differents nombres de Reynolds allant de
2000 a 10 000. Les resultats ont montré que, dans un écoulement simultané, un rapport A/B plus
grand et un S plus petit entrainent un écoulement secondaire plus fort. Le Nu et Nu-f-1/3 de

C14.2S50 se sont avéres étre respectivement 132.8% et 47.1% plus éeleves que ceux de R10.8[25].

Shell N e T

Shell-side
fluid inlet

-—
- o

Shell-side
fluid outlet

|
e e s s'a'ss

S

4

Figure I:11:Caractéristiques géométriques des échangeurs de chaleur a tubes elliptiques
torsadés (TETHXs) : Modéle géométrique en 3D d'un échangeur de chaleur a tubes elliptiques
torsadés [25].

Un nouvel échangeur de chaleur coque et tubes a tubes ondulés a été étudié

expérimentalement pour analyser ses caractéristiques thermiques. La procédure d'optimisation a
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été réalisée en utilisant la méthodologie de surface de réponse pour obtenir une efficacité

maximale et un coefficient de transfert de chaleur global[26](Figurel 12).
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I: exchanger schematic and tube sheet

II: Corrugated tubes in tube bundle production process

Figure 1:12 : Conception d'un échangeur de chaleur a tubes corrugués[26]

Différents agencements de tubes ondulés concaves et convexes ont éte étudiés, et il a été
constaté qu'un transfert de chaleur maximal était observe pour les échangeurs de chaleur
constitués de tubes ondulés convexes et de coques ondulées concaves[27] . ANSY'S Fluent a été
utilisé pour analyser I'échangeur de chaleur, et il a été constaté que la chute de température et la
perte de pression du c6té des tubes étaient plus élevées pour une configuration a contre-courant
et des tubes ondulés par rapport a des tubes lisses [28]. Il a été constaté que les échangeurs de
chaleur a tubes ondulés présentaient un meilleur coefficient de transfert de chaleur, une perte de
pression plus élevée et une contrainte plus faible causée par la différence de température, en
particulier a de faibles nombres de Reynolds et a de grandes différences de
température[29].L'étude a également étudié les performances thermo-hydrauliques d'un
échangeur de chaleur coque et tubes équipés de tubes ondulés et de chicanes en utilisant des

nanofluides, et il a été constaté que l'utilisation de certaines configurations conduisait a des
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coefficients de transfert de chaleur plus élevés et a des criteres d'évaluation des performances

thermo-hydrauliques plus élevés [30].

Swain & Das, 2016[31]L'étude numérique a porté sur le transfert de chaleur convectif
et la perte de charge a travers des tubes elliptiques et aplatis. L'analyse a couvert des
conditions d'écoulement laminaire avec des nombres de Reynolds de 200 a 2000, en
maintenant le rapport de la distance entre les tubes au diamétre constant (St/D) et en variant
St/Dis de 1,25 & 2. Les résultats ont montré une corrélation entre le nombre de Nusselt et la
diminution du pas. Les paramétres clés incluent AT, A, L et ©, avec des recommandations
pour minimiser les pertes de chaleur, notamment un A supérieur a 2, un L supérieur a 1 et un

O inférieur a 40 degrés (Figure. I1-13).

v

B H
Flattened Tube

Elliptical tube

Figure 1:13: Formes des tubes et motif de maillage dans le domaine pour les tubes aplatis et

elliptiques [31]

Bedrouni et al., 2020[32] réalisons une €tude visant a analyser la structure turbulente en
mouvement d'un fluide qui passe devant deux systemes d'obstacles décalés différents en utilisant
la méthode de simulation a large échelle (LES). La premiere rangée consiste uniguement en
cylindres circulaires, tandis que la deuxiéme rangée consiste a la fois en cylindres circulaires et

carrés (Figure. 1-14).
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Les calculs ont éte effectués en utilisant un nombre de Reynolds Re=12 858, ce qui
correspond aux expériences disponibles. Nous pouvons conclure qu'en plus d'étre physiquement
fiable, le modele adopté se révéle adapté a la simulation d'écoulements turbulents au-dessus de
réseaux décalés de tubes circulaires et mixtes avec une résolution plus élevée. Entre les deux
conceptions, c'est la configuration mixte qui présente un écoulement plus anisotrope avec
plusieurs tourbillons plus intenses. D'un point de vue stabilité, il est souvent recommandé d'utiliser

un ensemble de tubes circulaires.

Inlet
«=0.95 ms~

No slip wall

(A)

Inlet
U:=0.95 m/s

10.54,

No slip wall Outlet

p-=0 Pa

Figure 1:14:Esquisse du domaine de calcul comprenant les conditions limites (non a I'échelle) :

(a) faisceau de tubes circulaires, (b) faisceau de tubes mixtes [32].

Ibrahim &Gomaa, 2009[33] ont effectué des recherches expérimentales et numériques sur
les critéres de performance thermique d'un faisceau de tubes elliptiques en flux croisé, testé avec
un faisceau de tubes elliptiques - Angle d'attaque = 0 a 150° — SL/D = 2,04,St/D = 2,36 —
5600 < Re < 40 000. IIs ont observé que le transfert de chaleur maximal est obtenu & un angle

d'attaque de zéro degré, a des valeurs de vitesse faibles et a un Ar plus faible (Figure 1-15).

Leurs résultats montrent que l'angle d'attaque a une influence significative sur le transfert de
chaleur et la perte de charge. Un angle d'attaque de zéro degré permet un écoulement plus stable
et réduit les perturbations, ce qui favorise un meilleur transfert thermique. A des vitesses plus
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faibles, I'écoulement laminaire est dominant, réduisant les pertes de charge tout en maximisant le

transfert de chaleur.

La diminution de l'aire de référence (Ar) contribue également a une meilleure efficacité
thermique, en augmentant la surface de contact entre le fluide et les tubes. Ces observations sont
cruciales pour la conception et I'optimisation des échangeurs de chaleur, offrant des informations

précieuses pour améliorer les performances des systémes utilisait des tubes elliptiques.
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Figure 1:15: Champ de vitesse a différents angles d'attaque et Re=17 000[33]

Balabani &Yianneskis, 1996[34] ont étudié expérimentalement le développement du
niveau de turbulence et des caractéristiques d'écoulement sur trois géométries différentes de
faisceaux de tubes circulaires en fonction de I'agencement des cylindres dans le faisceau (Figure.
1-16).

Pour une disposition en ligne et deux agencements échelonnés, ils ont mesuré les

intensités de turbulence et les vitesses moyennes a partir de mesures de vélocimétrie laser Doppler
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(LDA) moyennées par ensemble et résolues dans le temps. Ils ont révélé que les géométries
échelonnées présentent une perte de charge plus élevée et génerent des niveaux de turbulence plus
élevés. De plus, dans les géométries échelonnées, une interférence forte avec les cylindres

adjacents est observée.

R N

Figure 1:16 : Coupe transversale des trois faisceaux de tubes étudiés (Balabani)[34]

Une étude numérique de I'écoulement croise du fluide a travers un faisceau de tubes
échelonnés a un nombre de Reynolds subcritique avec une approche de simulation des grandes
échelles (LES) a été réalisée par [35]a un nombre de Reynolds de 8600. La configuration étudiée
est montrée dans la figure 1-17. Ils rapportent que leurs résultats corroborent les corrélations

disponibles et les données expérimentales.
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Figure 1:17:Configuration du faisceau de tubes échelonnés a six rangées étudiées par
Liang et Papadakis [35]

Da Silva et al., 2018[36]ont mené une étude expérimentale sur le débit autour de quatre
rangées de cylindres alignés confinés en utilisant la technique de vélocimétrie laser Doppler avec
un nombre de Reynolds basé sur la vitesse d'entrée moyenne. Les configurations de faisceaux
considérées dans les expériences sont représentées dans la figure I1-18. lls ont principalement
étudie l'effet des rapports d'espacement transversal et longitudinal sur les caractéristiques
d'écoulement et sur l'identification du modele d'écoulement. Leurs résultats pour les différents
régimes d'écoulement examinés étaient en bon accord avec la littérature. Les auteurs ont rapporté
que, pour un rapport d'espacement donné, il n'y a pas de régime d'écoulement persistant le long
de toutes les rangées de cylindres. Cependant, pour une valeur particuliere du rapport
d'espacement, un comportement quasi-stationnaire associé a un motif d'écoulement biaisé a été
identifié. Pour confirmer leurs mesures, les chercheurs ont employé des techniques de
visualisation avancées, notamment la vélocimétrie par images de particules (PIV) et I'anémométrie
a fil chaud. Ces méthodes ont permis une analyse détaillée des structures d'écoulement et des

fluctuations de vitesse autour des cylindres.

L'étude a également mis en évidence lI'importance de la position relative des cylindres

dans le faisceau sur la formation et I'évolution des tourbillons. Les auteurs ont observé que les
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interactions entre les sillages des cylindres adjacents jouent un role crucial dans la détermination
du régime d'écoulement global. De plus, ils ont noté que la transition entre différents régimes
d'écoulement peut étre sensible a de petites variations du nombre de Reynolds ou de la

géomeétrie du faisceau.

Ces résultats ont des implications importantes pour la conception et l'optimisation des
échangeurs de chaleur a faisceaux de tubes, notamment en ce qui concerne I'amélioration du
transfert thermique et la réduction des vibrations induites par I'écoulement. Les auteurs suggérent
que la compréhension approfondie de ces phénomeénes pourrait conduire a des configurations de
faisceaux plus efficaces et plus fiables dans diverses applications industrielles.

All T/D = 1.5 Al2 T/D=15
O00C0CO0 O O O O O
OO0O0CO O O O O O
O00O0O0 O O O O O
O0O00O0 O O O O O
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Figure 1:18:Configurations de faisceaux considérées dans les expériences de Da Silva et al. [36]

A notre connaissance, peu d'études sur les écoulements autour de faisceaux de tubes mixtes
ont été réalisées. L'écoulement du fluide autour de matrices de cubes a été étudié par[37] (Figure.|-
19). lls ont effectué leurs calculs avec deux nombres de Reynolds, a savoir et basés sur la hauteur
de l'obstacle et la vitesse du courant avec les méthodes LES et RANS. Ils ont noté qu'avec des
grilles excessivement grossieres, LES est un outil efficace pour simuler I'écoulement de l'air autour

d'obstacles urbains a un nombre de Reynolds élevé. De plus, une étude comparative a été réalisée
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entre LES et RANS, dans laquelle ils ont constaté que RANS est insuffisant, notamment dans la

région du couvert vegeétal.

Figure 1:19 : Vue en perspective de la configuration étudiée par Zhengtong et Castro [37]

Chatterjee & Biswas, 2015[38] ont étudié le comportement dynamique de I'écoulement
autour d'un faisceau de tubes composé de cylindres carrés a faible nombre de Reynolds (Re=100)
(Figure 1-20). Les cylindres étaient disposés en quinconce avec différents rapports de séparation
transversale (S/D=1, 2, 3 et 5; ou S et d représentent l'espacement transversal et la taille du

cylindre).

lls ont rapporté que pour un rapport de séparation plus grand, il y a moins d'effet
d'interférence d'écoulement, résultant en un écoulement périodique et organisé. Cependant, a
mesure que le rapport de séparation diminue, l'effet d'interférence d'écoulement devient plus
prononcé et, par conséquent, l'écoulement change son état d'un état périodique organisé a

pseudopériodique, et finalement devient completement chaotique.

Un phénomene de décollement en antiphase a été trouvé pour caractériser le champ
d'écoulement pour des rapports de séparation plus grands (S/D=3 et S/D=5). De plus, ils ont

confirmé que le mécanisme de décollement des tourbillons pour un espacement plus grand est
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entierement contrdlé par la fréquence primaire, tandis que la fréquence d'interaction des cylindres

secondaires débute & un espacement plus petit entre les cylindres.
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Figure 1:20: Schéma du domaine de calcul (Chatterjee and Biswas)[38].

Lam et al., 2010[45] ont mené une étude expérimentale et une simulation des grandes
échelles (LES) pour analyser I'écoulement turbulent autour de faisceaux de tubes composés de
cylindres ondulés et circulaires, a des nombres de Reynolds subcritiques compris entre 6 800 et
13 400. La configuration expérimentale de leur étude est présentée dans la figure I-21. Les
résultats ont montré que, dans cette plage de nombres de Reynolds, la trainée sur les cylindres
ondulés est considérablement réduite et que la portance fluctuante est éliminée. Cette réduction
de trainée et I'élimination de la portance fluctuante autour des cylindres ondulés indiquent des
améliorations significatives des performances aérodynamiques par rapport aux cylindres

circulaires. Ces conclusions fournissent des informations précieuses pour le développement de
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systemes de faisceaux de tubes plus efficaces dans les applications d'ingénierie ou le contréle de

la trainée et de la portance est crucial.
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Figure 1:21: Configuration expérimentale du faisceau de tubes ([39]).

Les tubes rugueux peuvent améliorer les performances de transfert de chaleur en
perturbant la couche limite thermique, en augmentant le taux de transfert de chaleur et en
améliorant les propriétés de mouillage sur la surface du tube échangeur de
chaleur[40][41].Diverses méthodes, comme l'introduction d'ondulations internes ou de micro-
cannelures en filet, ont été proposées pour réaliser cette amélioration[42]. 1l a été démontré que
ces conceptions de tubes rugueux augmentent considérablement les performances de transfert de
chaleur, avec des améliorations allant de 200 % a 218 % par rapport aux tubes lisses[43]. De plus,
I'utilisation de tubes rugueux peut réduire l'angle de contact du liquide sur la surface, améliorer
I'nydrophilie et empécher les phénomenes de séchage de la surface d'échange de chaleur.
L'amélioration du transfert de chaleur fournie par les tubes rugueux dépend de facteurs tels que la
hauteur, le pas et le nombre de Reynolds des rugosités. Dans lI'ensemble, les tubes rugueux offrent
une solution prometteuse pour améliorer l'efficacité du transfert de chaleur dans diverses

applications.

Les tubes rainurés dans un faisceau d'échangeur de chaleur peuvent améliorer le transfert
de chaleur. L'utilisation de rainures en spirale sur la surface extérieure des tubes a augmenté le
coefficient de transfert de chaleur de 40 a 53 % par rapport aux tubes lisses[44]. La résistance

hydraulique du faisceau de tubes a également diminué de 22 %][45]. L'apparition de structures
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tourbillonnaires non symeétriques induites par I'écoulement a travers les rainures en spirale a
contribué a l'amélioration du transfert de chaleur et a la diminution de la résistance
hydraulique[46]. De plus, il a été constaté que des tubes rainurés avec differentes formes et
positions de rainures affectaient le taux de transfert de chaleur dans le transfert de chaleur par
convection naturelle[46]. Des cylindres rainurés circulaires avec de plus petits espaces de rainures
ont montré une diminution des pertes de chaleur par rapport aux cylindres non rainurés
[47]L utilisation d'échangeurs de chaleur a double tube rainurés avec de plus petits espaces de
rainures a également entrainé des différences de température logarithmique moyenne plus élevées,

indiquant un meilleur transfert de chaleur.

L'écoulement laminaire stationnaire et instationnaire autour de cylindres rainurés de forme
convexe a été étudié dans plusieurs études. L'impact de la rugosité sur le comportement
hydrodynamique du fluide sur un cylindre rainuré de forme convexe a été examiné dans[48].
L'étude a réveélé que les forces agissant sur le cylindre étaient réduites par la présence de rainures,
avec une réduction plus importante a des nombres de Reynolds plus élevés. Une autre etude a
utilisé une simulation aux grandes échelles résolvant la paroi pour analyser I'écoulement autour
d'un cylindre rainuré[49]. 1l a été constaté qu'une augmentation de la hauteur des rainures
entrainait des changements dans les propriétés de I'écoulement moyen et la formation de bulles de
séparation secondaire de I'écoulement moyen. L'influence de la rugosité de surface sur
I'écoulement et les quantités thermiques moyennes autour d'un cylindre rainuré chauffé a été
étudiée dans[50]. L'étude a montré qu'une augmentation du nombre de rainures réduisait le
coefficient de trainée totale et affectait le nombre de Nusselt moyen. De plus, une étude numérique
de I'écoulement incompressible et instationnaire autour d'un cylindre circulaire rainure a été menée
[51]. Les résultats ont montré que les cylindres rainurés étaient capables de supprimer le

détachement tourbillonnaire et de réduire le coefficient de trainée totale.

L'écoulement a travers des faisceaux de tubes rugueux a été largement étudié dans
plusieurs articles. Des études expérimentales et numériques ont été menées pour comprendre les
caractéristiques hydrodynamiques de I'écoulement dans des canaux incurvés avec des lits rugueux
[52]. Ces etudes ont montré que les lits rugueux augmentent la turbulence et I'énergie cinétique
turbulente, affectant les caractéristiques d'écoulement et faisant atteindre a I'écoulement la gamme
de dissipation visqueuse plus tot[53]. De plus, la présence d'éléments rugueux sur les parois des
canaux augmente de maniere significative la résistance a I'écoulement en raison de la perturbation
de la géométrie des parois et de la formation de grandes dépressions[54]. La résistance a

I'écoulement attribuable a la macro-rugosité a été reliée aux formes des parois, et des formules ont
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été développées pour prédire avec précision cette résistance [55]L'étude de I'écoulement a travers
des faisceaux de tubes a également été menée, des expériences montrant que l'‘écoulement
s'accélére continuellement sauf apres la derniére rangée, ou un changement de mode d'écoulement

est observé [56]

De nombreuses études ont exploré l'analyse de la dynamique des fluides computationnelle
(CFD) de I'écoulement turbulent dans un faisceau de tubes décalés avec des cylindres rainurés.
Ces recherches ont utilisé une combinaison d'expériences et de simulations numeériques pour
examiner les caractéristiques de I'écoulement autour de la poutre. Les expériences ont été réalisées
dans une soufflerie fonctionnant a des vitesses inférieures a la vitesse du son, permettant une
collecte de données détaillées telles que les distributions de pression, les forces de trainée et les

intensités de turbulence.

Les simulations numériques ont fait appel a divers modéles de turbulence pour résoudre les
équations de Navier-Stokes, notamment le modéle de Spalart-Allmaras, les équations de Navier-
Stokes moyennées de Reynolds (RANS) avec les modéles k-epsilon et k-omega Shear Stress
Transport (SST). Ces modeles ont été choisis en raison de leur capacité a capturer les nuances de
I'écoulement turbulent autour des cylindres rainurés dans un faisceau de tubes decalés. Les
résultats de ces simulations ont fourni des informations précieuses sur les variations de pression
et les forces de trainée, ainsi que sur le comportement de la turbulence dans différentes

configurations de faisceaux de tubes.

Les études expérimentales ont permis de valider les résultats des simulations numériques,
assurant ainsi une meilleure compréhension des phénoménes d'écoulement. En combinant ces
approches expérimentales et numeériques, les chercheurs ont pu identifier les conditions optimales
pour réduire la trainée et contréler l'intensité de la turbulence autour des cylindres rainurés. Ces
recherches contribuent de maniére significative a I'amélioration des performances
aérodynamiques des faisceaux de tubes décalés, avec des applications potentielles dans divers
domaines de l'ingénierie, tels que la conception d'échangeurs de chaleur et d'autres systemes

nécessitant un contréle précis de I'écoulement turbulent.

1.3 Classification et Types d'Echangeurs de Chaleur

Il est difficile pour nous de fournir une explication technologique compléte des échangeurs
de chaleur en raison de la grande diversité de ces dispositifs et de leurs variations entre les
fabricants. La figure suivante illustre de maniére succincte les principales classes d'échangeurs de
chaleur basées sur des criteres strictement technologiques :
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Cette classification met en évidence la complexité et la diversité des échangeurs de chaleur
disponibles sur le marché. Les échangeurs a surface, qui constituent la catégorie la plus vaste, se
subdivisent en plusieurs types, chacun congu pour répondre a des besoins spécifiques en matiére
de transfert thermique, de fluides utilisés et de contraintes opérationnelles.

Cette diversité technologique permet aux ingénieurs de sélectionner I'échangeur le plus
approprié pour chaque application, en tenant compte des contraintes de performance, d'espace,
de maintenance et de codt. La compréhension approfondie de ces différentes technologies est
essentielle pour optimiser les processus industriels et améliorer I'efficacité énergétique globale
des systemes utilisant des échangeurs de chaleur.

ECHANGEUR A
SURFACE
¥ }

CHANGEURS A
. mo&sss REGENERATEUR

PLAQUESET | PLAQUES OOLI.EESI PLAOUES PLAQUES | | PLAQUES ET
JOINTS BRASEES SOUDEES PLIEES smmss GRAVEES | | AILETTES

!

ECHANGEUR A
CONTACT DIRECT

CONTACT DIRECT CONTACT DIRECT
SURFACIQUE VOLUMIQUE

Figure 1:22:Classification des échangeurs de chaleur (type de surface) basée sur la technologie
de fabrication [57]
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1.1 Ecoulement a travers les faisceaux de tubes

L'écoulement croisé sur les faisceaux de tubes est un phénoméne fréquemment rencontré dans
de nombreux systemes de transfert de chaleur, notamment les condenseurs de centrales
électriques, les réfrigérateurs et les climatiseurs. Dans ce type d'appareil, un fluide circule a travers

les tubes tandis qu'un autre fluide s'écoule a travers les tubes & angle droit.

Dans un échangeur de chaleur avec un faisceau de tubes, les tubes sont généralement
disposés a l'intérieur d'une enveloppe, donnant ainsi naissance au terme "échangeur de chaleur a
tubes et a calandre”. Cette configuration est couramment utilisée lorsque le fluide en cours de

traitement est un liquide, et il circule a travers lI'espace entre les tubes et la calandre.

Il existe plusieurs types d'échangeurs de chaleur a tube et calandre (voir chapitre I). Dans cette
section, nous allons aborder les caractéristiques fondamentales des écoulements a travers les

faisceaux de tubes et ainsi discuter leur efficacité.

L'analyse de I'écoulement a travers les tubes peut étre effectuée en examinant I'écoulement a
travers un seul tube, puis en multipliant les données obtenues par le nombre total de tubes.
Contrairement a d'autres situations, I'écoulement sur les tubes est influencé par les tubes eux-
mémes, ce qui impacte a son tour le motif d'écoulement et la turbulence en aval. Cela affecte
également le transfert de chaleur vers ou depuis les tubes, comme illustré dans Figure I1.1. Ainsi,
lors de I'examen du transfert de chaleur a partir d'un ensemble de tubes dans un écoulement
perpendiculaire, il est impératif de prendre en compte I'ensemble du faisceau de tubes

simultanément.

Les tubes dans un faisceau de tubes sont généralement organises soit en configuration linéaire,
soit en configuration décalée, comme illustré dans la Figure I1.1. La longueur caractéristique est
définie comme le diametre extérieur du tube, noté D. La configuration des tubes dans le faisceau
de tubes est définie par la distance entre les centres des tubes dans la direction transversale, appelée
pas transversal (St), la distance entre les centres des tubes dans la direction longitudinale, appelée
pas longitudinal (Sv), et la distance entre les centres des tubes le long d'une ligne diagonale,
appelée pas diagonal (Sp). Le pas diagonal est calculé en fonction des distances transversale (St)

et longitudinale (SL) comme suit :

Sp = (ST2 + SL2)0’5 (1n-1)

Sp = /S{ + (S1/2)? (11-2)
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Figure 11:1: Modéles d'écoulement pour des faisceaux de tubes en ligne et en quinconce
(Cengel, 2000)[58].

Lorsque le fluide entre dans le faisceau de tubes, la section de passage diminue ded; =
SrLaAr = (St — D)L entre les tubes, et ainsi la vitesse d'écoulement augmente. Dans un
arrangement en quinconce, la vitesse peut augmenter encore davantage dans la région diagonale
si les rangées de tubes sont trés proches les unes des autres. Dans les faisceaux de tubes, les
caractéristiques de I'écoulement sont dominées par la vitesse maximale Vmax qui Se produit dans
le faisceau de tubes plutét que par la vitesse d'approche V. Par conséquent, le nombre de Reynolds

est défini sur la base de la vitesse maximale comme :

Rep = £7mae = (11-3)

La vitesse maximale est déterminée a partir de I'exigence de conservation de la masse pour
un écoulement incompressible permanent. Pour un arrangement en ligne, la vitesse maximale se
produit dans la zone de section minimale entre les tubes, et la conservation de la masse peut étre

exprimée comme (voir Figure 11 2)
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pVAl = pvmaxAT (“'4)
VSt = Vinax (St — D). (11-5)

Alors la vitesse maximale devient :

Vinax = T v (“'6)

St-D

Dans un arrangement décalé, le fluide qui s'approche a travers la surface A: dans la Figure
I1.2b passe a travers la surface Az puis a travers la surface Az alors qu'il contourne le tube dans la
rangée suivante. Si A1 = Ay, la vitesse maximale se produit toujours au niveau de Az entre les
tubes et donc la relation Vmax = Q/A; de I'Eq. (11.7) peut aussi étre utilisée pour des faisceaux de

tubes en quinconce.
Mais si A1> Az, 24, < Ay ou 2(Sp, — D) < (Sy — D)

La vitesse maximale se produit au niveau des sections transversales diagonales, et la

vitesse maximale dans ce cas devient En quinconce et S, < (S; + D) /2 :

_ _ St _
Vinax = Z(SD—D)V (n-7)

Puisque pVA; = pVimax(2Ap)
ou VS = 2V, (Sp — D) (11-8)

L'écoulement a travers les faisceaux de tubes est principalement étudié expérimentalement
en raison de sa complexité, qui rend difficile une approche purement analytique. Notre intérét se
porte particulierement sur le coefficient moyen de transfert de chaleur pour I'ensemble du faisceau
de tubes., qui dépend du nombre de rangées de tubes le long de I'écoulement ainsi que de
l'agencement et de la taille des tubes. Plusieurs corrélations, toutes basées sur des données
expérimentales, ont été proposées pour le nombre de Nusselt moyen pour I'écoulement transversal
sur des faisceaux de tubes. Plus récemment, Zukauskas (1987) a proposé des corrélations dont la

forme générale est :

Nup =2 = CRel} Pr (Pr/Pr,)0?5 (11-9)
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= .. l,."_‘ﬂ"@
___‘ @_

I st row 2nd row 3rd row

(a) Enligne

(b) Quinconce

Figure 11:2: Disposition des tubes dans les faisceaux de tubes alignés et en quinconce (A1, At |
et AD sont les surfaces de passage aux endroits indiqués, et L est la longueur des tubes) (Cengel,
2000)[58].

Ou les valeurs des constantes C, m et n dépendent du nombre de Reynolds. Par ailleurs,
les corrélations sont données dans le Tableau I1.1 pour des faisceaux de tubes avec plus de 16
rangées (N.>16), 0,7<Pr<500 et 0<Rep<2x10°. L'incertitude sur les valeurs du nombre de Nusselt
obtenues a partir de ces relations est de £15 pourcents. Notez que toutes les propriétés sauf Prs

doivent étre évaluées a la température moyenne arithmétique du fluide déterminée a partir de :

T, =itle (11-10)

2
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Ou T et Te sont les températures du fluide a I'entrée et a la sortie du faisceau de tubes,
respectivement.Les relations du nombre de Nusselt moyen dans le Tableau 11.2 sont pour des
faisceaux de tubes avec plus de 16 rangées. Ces relations peuvent aussi étre utilisées pour des

faisceaux avec N.<16 a condition qu'elles soient modifiées comme suit :
NquNLX16 = FNuD (“'ll)

Ou F est un facteur de correction dont les valeurs sont données dans le Tableau I1.2. Pour
Rep>1000, le facteur de correction est indépendant du nombre de Reynolds. Une fois que le
nombre de Nusselt et donc le coefficient de transfert de chaleur moyen pour I'ensemble du faisceau

de tubes sont connus, le taux de transfert de chaleur peut étre déterminé a partir de :

Tableau 11.1 : Corrélations pour le nombre de Nusselt pour un écoulement transversal sur des
faisceaux de tubes pour N_>16 et 0,7<Pr<500 (d'aprés Zukauskas, 1987) [60]

Arrangement Plage de Rep Corrélation
0—100 Nup = 0.9Re}*Pr3¢(Pr/Pr,)%2°
En Iigne 0.5 0.36 2 0.25
100 — 1000 Nup = 0.52Re}” Pr%3¢(Pr#/Pr,)"
1000 — 2 x 10° Nup = 0.27Re®3 Pro36(Pr/Pr,)%2°
2 %105 —2x10° Nup = 0.033Re}® Pro4(Pr?/Pr,)%2°
0 —500 Nup = 1.04Re%*Pr36(Pr~Pry)02°
uinconce
Q 500-1000 Nup = 0.71Re}>Pr®36(Pr2/Pr,)025
1000 — 2 x 105 Nup = 0.35(S7/S.)%?Re%® Pro-3¢(Pr/Pr,)0-25
2x10°—2x10° Nup = 0.031(S7/S,)%?Rep® Pro-36(Pr? /Pr,) 025

Toutes les propriétés sauf Prs doivent étre évaluées a la moyenne arithmétique des

températures d'entrée et de sortie du fluide (Prs doit étre évaluée a Ts).
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Tableau 11.2 : Facteur de correction F a utiliser dans Nup, iy, .. = FNup pour N.>16 et
Rep>1000 (d'aprés Zukauskas, 1987) [67].

N 1 2 3 4 5 7 10 | 13

En ligne 0.70 | 0.80 | 0.86 | 0.90 | 0.93 | 0.96 [ 0.98 | 0.99

En Quinconce | 0.64 | 0.76 | 0.84 | 0.89 [ 0.93 | 0.96 | 0.98 [ 0.99

La loi de refroidissement de Newton en utilisant une différence de température AT appropriée.
La premiére pensée qui vient a I'esprit est d'utiliser

AT=Ts-Tayg=Ts-(Ti+Te)/2. Mais cela va généralement surestimer le taux de transfert de
chaleur. La température adéquate pour un écoulement interne (un écoulement sur des faisceaux
de tubes est encore un écoulement interne a travers I'enveloppe) est la différence de tempeérature

logarithmique moyenne ATim définie comme :

ATln_ (Ts—Te)—(Ts—T;) _ ATe—-AT;

"~ In[(Ts—Te)/(Ts—Ti]  In(ATe/AT;) (1-12)

Nous montrons aussi que la température de sortie du fluide T. peut étre déterminée a partir de :

T, = Ts — (Ts — T)exp (— ‘fsh> (11-13)

me

Ou As=NnDL est la surface d'échange thermique et = pV(Nt St L) est le débit massique
du fluide. Ici N est le nombre total de tubes dans le faisceau qui est le produit de Nt (nombre de
tubes dans le plan transversal) et N. (nombre de rangées dans la direction de I'écoulement), L est
la longueur des tubes, et V est la vitesse du fluide juste avant d'entrer dans le faisceau de tubes.

Alors, le taux de transfert de chaleur peut étre déterminé a partir de :
Q = hAATy, = the,(Te — T) (11-14)

La deuxiéme relation est généralement plus pratique a utiliser puisqu'elle ne nécessite pas
le calcul de ATim.
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1.2 Perte de charge

Une autre grandeur d'intérét associée aux faisceaux de tubes est la chute de pression AP, qui
est la perte de charge irréversible entre I'entrée et la sortie du faisceau de tubes. Elle est une mesure

de la résistance que les tubes opposent a I'écoulement, et elle est exprimée comme :
2
AP = Ny fy e (11-15)

Ou fest le facteur de friction et y est le facteur de correction, tous deux tracés dans les
Figure 11.(a et b) en fonction du nombre de Reynolds basé sur la vitesse maximale V max. Le facteur
de friction dans la Figure I1. 3 est pour un faisceau de tubes alignés carré (St = S.), et le facteur
de correction donné dans l'encart est utilisé pour tenir compte des effets de la déviation des
arrangements rectangulaires alignés par rapport a l'arrangement carré. De méme, le facteur de
friction dans la Figure 1. 3b est pour un faisceau de tubes en quinconce équilatéral (St = Sp), et
le facteur de correction tient compte des effets de la déviation par rapport a l'arrangement
équilateral. Notez que x = 1 pour les arrangements carrés et triangles équilatéraux. De plus, la
chute de pression se produit dans la direction de I'écoulement, et nous avons donc utilisé N (le

nombre de rangées) dans la relation AP.

La puissance nécessaire pour déplacer un fluide a travers un faisceau de tubes est
proportionnelle a la chute de pression, et lorsque la chute de pression est disponible, la puissance

de pompage nécessaire pour vaincre la résistance a I'écoulement peut étre déterminée a partir de :

~

W = VAP =222

foump 5 (11-16)

Ou Vest le débit volumique et W, est le débit massique du fluide a travers le faisceau
de tubes. Notez que la puissance nécessaire pour maintenir I'écoulement d'un fluide a travers le
faisceau de tubes (et donc le colt de fonctionnement) est proportionnelle a la chute de pression.
Par conséquent, les avantages d'améliorer le transfert de chaleur dans un faisceau de tubes par
réaménagement doivent étre soupesés par rapport au colt des besoins énergétiques

supplémentaires.

Dans cette section, nous avons limité notre examen aux faisceaux de tubes sans ailettes.
Des faisceaux de tubes a ailettes sont également couramment utilisés dans la pratique, en

particulier lorsque le fluide est un gaz, et des corrélations pour le transfert de chaleur et la perte
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de charge peuvent étre trouvées dans la littérature pour les faisceaux de tubes a ailettes en broches,

a ailettes plates, a ailettes en bande, etc.
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Figure 11:3: Facteur de friction f et facteur de correction y pour des faisceaux de tubes. D'aprés
Zukauskas (1985) [58]
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11.3 Définition des parametres

Le flux thermique échangé a la paroi interne des conduits est déterminé de la maniére
suivante :

@ =mcp(Toye — Ty ) (11-17)

Le coefficient de transfert thermique par convection a la surface du tube peut étre déterminé
de la fagon suivante :

h= L (11-18)

B (A¢+mAf)-ATLmTD

La température Ta est la température moyenne de l'air ambiant calculée a partir des régions

d'entrée et de sortie du domaine de calcul., et Tb est la température de base du tube.

Les paramétres adimensionnels suivants ont été utilisés pour déterminer les détails

hydrothermiques :

. Nu
)= Repr 1/3 (11-19)
f= 20 Dn (11-20)

1
Epaurznax L¢

Pour une sélection optimale de la forme des tubes, il est crucial de calculer le facteur j de
Colburn et le facteur de friction f ; c'est pourquoi nous avons utilisé le critére d'évaluation de la
performance, défini dans les références comme suit :

P =1 (11-22)

Dans l'optique d'étudier l'impact des motifs de tubes sur l'efficacité thermo-
hydraulique du dispositif thermique a courant croise, nous avons utilisé le critere de performance
global qui est défini dans les références comme suit :

_ @
Gpe = 1oy (11-22)

Ou V est le débit volumique et V¢ est le taux de transfert de chaleur total du c6té d’eau.
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CHAPITRE 11l : FORMULATION MATHEMATIQUE ET MODELES DE
TURBULENCE

I11.1 Modélisation mathématique de la turbulence
111.1.1 Introduction

La turbulence est un phénoméne courant dans la plupart des processus naturels et industriels,
contrairement aux écoulements laminaires qui surviennent dans des cas exceptionnels. Bien que la
caracteristique diffusive de la turbulence puisse étre avantageuse dans des contextes industriels
réels, elle est souvent percue comme un phénomeéne parasite a éviter. La turbulence est
intrinséquement déterministe, mais son évolution devient indéterminée en raison de I'ignorance des
causes plutét que de I'absence de cause. Acquérir une compréhension détaillée des conditions limites
de I'écoulement turbulent a grande échelle est difficile, ce qui conduit a l'imprévisibilité

caracteéristique de la turbulence.

Bien que les écoulements turbulents soient caractériseés par des détails complexes, I'approche
statistique et les méthodes de modélisation qui en résultent permettent une représentation compléte
des propriétés statistiques par le biais de moyennes et de corrélations. La simulation de la turbulence
basée sur les équations de Navier-Stokes présente des défis en raison de la large gamme d'échelles

de mouvement dans I'¢coulement.

Englobant des tourbillons de tailles trés diverses. Résoudre simultanément les
échelles les plus petites et les plus grandes nécessite un maillage tres fin, ce qui peut entrainer des

temps d'intégration parfois irréalistes, surtout avec les supercalculateurs actuels.

Cette partie nécessite un bref rappel théorique de I'écoulement turbulent dans des conduites
rectangulaires. L'accent est mis sur la mise en évidence des défis associés aux écoulements
turbulents, suivie d'un examen de plusieurs méthodes de modélisation pour approximer la solution

a ces problémes. Les avantages et les limitations de chaque méthode seront également énumérés.

111.1.2 Ecoulement turbulent

Les écoulements turbulents sont régis par les équations de Navier-Stokes, tout comme les
écoulements laminaires. Cependant, la caractéristique principale d'un écoulement turbulent réside
dans les variations d’échelle réduite dans le temps, pour lesquelles il n’existe actuellement aucune
solution mathématique connue. Puisque l'intérét principal porte habituellement sur les valeurs
moyennes de vitesse, de pression, etc., une méthode couramment utilisée pour éviter de résoudre
directement les fluctuations turbulentes a petite échelle dans les calculs numérigues est la méthode

de Navier-Stokes moyennées selon Reynolds (RANS).
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Les fluctuations temporelles a petite échelle nécessitent I'utilisation de méthodes spécifiques
pour la résolution numérique des problemes en mécanique des fluides. La méthode RANS, ou
équations de Navier-Stokes moyennées de Reynolds, est I'une des approches de modélisation
préférées. Dans cette méthode, les variables d'état instantanées sont décomposées en une composante
moyenne et une composante fluctuante. Les equations résultantes comprennent de nouveaux termes
qui refletent la génération de fluctuations de vitesse et la convection du mouvement due aux
fluctuations de vitesse, connues sous le nom de contraintes de Reynolds. La fermeture de ces

équations est résolue en utilisant des "modeéles de turbulence”, qui sont souvent semi-empiriques.

Les caractéristiques d'un champ turbulent sont influencées par divers paramétres d'échelle,
notamment la viscosité moléculaire du fluide, les gradients de vitesse moyenne et les dimensions
globales du dispositif de génération de turbulence. La turbulence est un phénoméne multi-échelle en

raison de sa complexité inherente.

Le flux turbulent se caractérise par son manque de régularité a la fois dans le temps et dans
I'espace., ce qui représente un défi significatif lors de sa simulation. En raison de sa faible viscosite,
ce systeme est extrémement sensible méme aux perturbations mineures, qui ont tendance a se
magnifier. Par conséquent, prédire avec précision des résultats specifiques devient une tache difficile.
L'analyse statistique est utilisée pour analyser ces écoulements, impliquant le calcul de valeurs
moyennes. Des structures interactives de différentes tailles sont couramment observées, et leur
disparite de taille tend a augmenter a mesure que le nombre de Reynolds augmente. La turbulence
présente a la fois des caractéristiques dissipatives, qui amplifient le taux de dissipation d'énergie, et
des caractéristiques diffusives, qui accélérent le taux de mélange et de diffusion des especes

chimiques et de la température.

Il existe deux types distincts de turbulence : la turbulence faible et la turbulence forte. La
turbulence faible est définie par un nombre limité de degrés de liberté et présente une progression
temporelle chaotique. En revanche, la turbulence forte fait référence a des systemes avec un nombre
étendu de degrés de liberté, entrainant des écoulements spatio-temporels complexes difficiles a

analyser et a simuler.

I11.2 Propriétés des écoulements turbulents

111.2.1 Phénomeénes instationnaires et non linéaires
Les écoulements turbulents se caractérisent par une forte instabilité et des changements

extrémement irréguliers. Les équations de Navier-Stokes gouvernant ces écoulements de fluides
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impliquent des composants non linéaires. Cette forte non-linéarité est associée a l'occurrence de

mouvements a des échelles tres différentes, entre lesquelles I'énergie est transferée.

La nature hautement non linéaire découle du transfert d'énergie des "grandes structures"
(longues longueurs d'onde) vers les plus petites. Les grandes structures tirent leur énergie de
I'écoulement moyen et leur taille est limitée par la géométrie (comme la section transversale d'un
tuyau, les dimensions d'un obstacle). La limite inférieure est déterminée par les effets dissipatifs,

notamment a I'échelle de Kolmogorov.

111.2.2 Phénomeénes dissipatifs

Les écoulements turbulents se caractérisent par des phénomenes dissipatifs importants. Ces
phénomeénes de dissipation d'énergie sont inhérents a la nature complexe et chaotique de la
turbulence. Voici quelques aspects clés des phénomenes dissipatifs dans les ecoulements turbulents
Dissipation d'énergie : La turbulence se traduit par une augmentation significative du taux de
dissipation d'énergie dans le fluide. Les fluctuations continues aux différentes échelles spatiales
entrainent une conversion fréquente de l'énergie cinétique en chaleur, contribuant ainsi a la

dissipation globale.

Echelles multiples : Les écoulements turbulents présentent des échelles multiples, allant des grandes
structures cohérentes aux petites échelles de Kolmogorov. Chacune de ces échelles contribue a la

dissipation d'énergie d'une maniere spécifique.

Effets visqueux : La viscosité du fluide joue un role essentiel dans les phénoménes dissipatifs. A
I'échelle de Kolmogorov, les effets visqueux deviennent dominants, et la dissipation d'énergie se

produit principalement a cette échelle.

Accroissement du taux de mélange : La turbulence favorise un mélange intense des différentes
couches de fluides, augmentant ainsi le taux de mélange. Cet accroissement du mélange contribue

également a la dissipation d'énergie.

Effets diffusifs : La turbulence accroft le taux de diffusion d'especes chimiques et de la température.

Cette diffusion accrue contribue également aux phénomenes dissipatifs.

111.2.3 Phénomeénes bidimensionnels et rotationnels

Alors que I’écoulement moyen est bidimensionnel, les variations induites par les turbulences
sont néecessairement tridimensionnelles et le champ de vitesse est rotationnel.
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111.2.4 Propriétés diffusives

Cette propriété diffusive des écoulements turbulents trouve des applications significatives dans divers
procédés industriels. Voici quelques exemples ou cette capacité de mélange turbulent est

particulierement utile :

111.2.4.1 Industrie chimique :

o Meélange de réactifs : La turbulence favorise un contact plus efficace entre les
différentes substances, accélérant ainsi les réactions chimiques.
o Dispersion de particules : Elle aide & maintenir une suspension uniforme des solides

dans les liquides.

111.2.4.2 Traitement des eaux :

o Aération : La turbulence augmente la surface de contact entre I'eau et l'air, améliorant
I'oxygenation.

o Floculation : Elle favorise la collision et I'agrégation des particules en suspension.

111.2.4.3 Genie thermique :

o Echangeurs de chaleur : La turbulence améliore le transfert thermique entre les
fluides.

o Refroidissement : Elle permet une dissipation plus rapide et uniforme de la chaleur.

111.2.4.4 Aérodynamique et hydrodynamique :

o Meélange des gaz d'échappement : Dans les moteurs a combustion, la turbulence assure
une meilleure combustion et une répartition homogéne des émissions.
o Controle de la couche limite : En aéronautique, la turbulence peut étre utilisée pour

retarder le décollement de la couche limite.

111.2.4.5 Industrie alimentaire :

o Homogénéisation : La turbulence aide a obtenir des mélanges uniformes dans la
production de produits laitiers, sauces, etc.

o Pasteurisation : Elle assure une répartition uniforme de la chaleur dans le produit.
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111.2.4.6 Environnement :

o Dispersion des polluants : Dans I'atmosphere ou les cours d'eau, la turbulence aide a
diluer les contaminants.
o Mélange des nutriments : Dans les océans et les lacs, elle favorise la circulation des

nutriments essentiels a la vie aquatique.

111.2.5 Propriétés imprédictibles :
En effet, bien que les équations de Navier-Stokes soient déterministes et décrivent le
comportement des écoulements de fluides, certaines restrictions rendent difficile, voire impossible,

la prédiction précise du comportement d'une solution sur une période de temps infinie.

Sensibilité face aux paramétres de départ : Les équations de Navier-Stokes presentent une
sensibilité aux conditions initiales. De légeres différences dans les parametres de départ peuvent
entrainer des résultats significativement differents au fil du temps. C'est ce qu'on appelle la sensibilité

aux circonstances initiales, un phénomeéne caractéristique des systemes dynamiques chaotiques.

Chaos déterministe : Les écoulements turbulents, décrits par les équations de Navier-Stokes,
présentent des caractéristiques du chaos déterministe. Cela signifie que, bien que le systeme soit
déterministe, il peut présenter un comportement a long terme compliqué et imprévisible en raison de

sa sensibilité aux conditions initiales.

Probléme de l'unicité des solutions : Mathématiquement, la preuve de 'unicité des solutions
aux équations de Navier-Stokes avec des conditions initiales arbitraires pour tout instant reste un
probleme non résolu. Cela indique qu'il n'y a pas encore de démonstration mathématique établissant
I'existence d'une solution unique aux équations de Navier-Stokes pour toutes les configurations

initiales et tous les instants.

Ces limitations soulignent les défis inhérents a la compréhension et a la modélisation des
écoulements turbulents, méme avec des équations déterministes comme celles de Navier-Stokes. Les
phénomenes chaotiques et la sensibilité aux conditions initiales rendent la prédiction a long terme

imprévisible dans la pratique, malgré le déterminisme fondamental des équations.

111.3 Equations moyennées

Aprés avoir connu le régime d'écoulement pour les calculs, qui est turbulent, il faut écrire a

nouveau les équations précedentes et spécifier clairement le modele de turbulence pour la fermeture
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du probleme étudié. Avec la considération d'un échangeur de chaleur de tube sous la gamme proposée
des nombres de Reynolds, I'écoulement dans le faisceau des tubes a été assumé: bidimensionnel,

incompressible, stationnaire et turbulent.

111.3.1 Equation de continuité (incompressibilité) en 2D

L’équation de continuité traduisant le principe de conservation de masse est donné

par la relation suivante :

ou_ ov_

ox Tay =0 (111-1)

111.3.2 Equations de quantité de mouvement (Navier-Stokes) en 2D

Pour la composante x de la vitesse u

ou ou 1dp (62u 62u)
Qu 0 10y, (2uy O 11-2
u6x+v6y p6x+v 6x2+6y2 +f;c ( )

Pour la composante y de la vitesse v

210, (2
oy p 0y

ov 0%v
uZ 4y v axz+(,j—yz)+fy (111-3)

Ou:

u et v sont les composantes de la vitesse dans les directions x et y respectivement.

p est la densité du fluide (considérée constante pour un fluide incompressible).

p est la pression.

v est la viscosité cinématique du fluide.

fx et f, sont les composantes des forces volumiques externes dans les directions x et y.

111.3.3 Equation d’énergie :

ar ar 02T | 02T ou)? aw\? | [(ou | ov\?
pCp (UE + U@) =k (E + B_yZ) + U [2 (a) + 2 (E) + (E-I_ a) ] (”'-4)
111.3.4 Hypothéses simplificatrices :

Les hypothéses simplificatrices retenues dans notre étude sont les suivantes

e L'écoulement est plan (2D).
e L'écoulement turbulent et dans un régime stationnaire (permanent).

e Fluide newtonien et l'air est considéré comme un fluide incompressible.
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e Modele de turbulence k omega sst.
e Transfert de chaleur par convection forcée.

e Si les effets de dissipation visqueuse sont négligeables (ce qui est souvent le cas pour les

écoulements a faible vitesse ou a faible viscosité),

oT oT 9%T | 9%T
pcp(ua+v5)=k(@+ﬁ) (11-5)
I11.4 Les modeles de turbulence

L'inclusion des tensions de Reynolds comme variables indéterminées dans les équations du
mouvement présente un obstacle important a la cléture, ce qui donne lieu a un systeme d'équations
caractérise par un plus grand nombre d'inconnues que les equations elles-mémes. Deux méthodes
principales sont proposées pour résoudre ce probleme : la technique de simulation aux grandes
échelles (LES), qui consiste a simuler directement des tourbillons a haute énergie tout en faisant la
moyenne des tourbillons plus petits, et la méthode des équations de Navier-Stokes moyennes. La
contrainte de Reynolds (RANS) est calculée en faisant la moyenne des forces de Reynolds dérivées

des équations de Navier-Stokes, qui incluent tous les tourbillons.

Dans le cadre de la modélisation RANS, deux approches sont proposées pour resoudre le systéeme
d'équations de Reynolds : les modeles algébrigues ou a équation nulle, qui n'incluent pas de nouvelles
équations de transport, et les modéles multi-équations, qui integrent des variables de corrélation
nécessitant une modelisation plus approfondie. FLUENT propose une gamme de modeles de
turbulence, notamment le modéle a une équation connu sous le nom de modele de Spalart-Allmaras,
et les modeles a deux équations tels que le modéle k- standard, k-¢ RNG, k-¢ Réalisable, k- et k-.

Les mod¢les B SST et le modele a cing équations appelé modele de contrainte de Reynolds (RSM).

Malgré leur complexité de calcul réduite, les fermetures a une équation présentent des
inconvénients tels que I'empirisme dans la prescription de I'échelle de longueur et la difficulté
d'extension au cas tridimensionnel. Les fermetures d'ordre supérieur, bien que plus complexes, sont
également plus spéculatives. Les modeéles de turbulence les plus populaires actuellement sont les
modéles a deux équations, tels que les modeéles k-¢ et k-o, qui offrent un équilibre entre complexité

et exactitude dans les calculs d'écoulement et de transfert thermique.

43



CHAPITRE 11l : FORMULATION MATHEMATIQUE ET MODELES DE
TURBULENCE

111.4.1 Modélek - ¢
111.4.1.1 Modéle standard k - ¢

Utilisant une paire d'équations semi-empiriques, le modéle k standard évalue la viscosité des
tourbillons turbulents. Deux équations aux dérivées partielles sont résolues afin de déterminer
I'énergie cinétique turbulente k et le taux de dissipation € [59] .Ce modéle est basé sur notre meilleure
comprehension des processus pertinents, minimisant ainsi les inconnues et présentant un ensemble

d’équations applicables a un grand nombre d’applications turbulentes(Launder & Spalding, 1974).

L’hypothése de Boussinesq, proposée par Joseph Boussinesq en 1877, permet d’écrire le
tenseur des contraintes visqueuses En créant un écoulement turbulent, le tenseur des contraintes dans
le cas d'un fluide newtonien exerce son influence u:[60]. Cette approche est couramment utilisée
pour modéliser les écoulements turbulents dans les simulations numériques et les études de

mécanique des fluides.

2 0Uy

- 2
—PU U = 2¢Si; — £ pkSy — - 1Sy P (111-6)

_1fau oy _
sy =35+ 5) )
SijExposer le tenseur de déformation.

2
La viscosité turbulente est donnee par : p; = pCuk? (11-8)

D'apres I'équation (111 6), les constantes de Reynolds augmentent en fonction du taux de dissipation

divisé par I'énergie turbulente.

En général, la viscosité moléculaire p et la viscosité turbulente y, sont combinées en une viscosité

effective selon la relation :

Heff = K+ Mt (11-9)
L’¢énergie cinétique turbulentekest définie par :

k=lum (111-10)

2

Son taux de dissipationgest donné par :

e=19 (aia—“) (I1-11)

6x] 6x]

Le tableau 111.3 rassemble les coefficients utilisés dans le modeéle.
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Tableau I11.1 : Coefficients du modeéle k-¢.

Cu Csl Csz Ok O¢

0,09 1.44 1,92 1,0 1,3

Il est crucial de spécifier que le modele s'applique aux écoulements présentant un nombre de

Reynolds élevé.

111.4.1.2 Modéle RNG k — ¢

Le modéle RNG k-¢ (Renormalisation Group) est une variante du modele standard k-¢
largement utilisé en dynamique des fluides numérique (CFD) pour simuler les caractéristiques des
écoulements turbulents. Voici quelques points clés a propos de ce modéle :

Fondement : Le modeéle RNG k-¢ a été développé en utilisant les méthodes de groupe de
renormalisation (RNG) par Yakhot et al [59]. Le but du modele RNG k-¢ est de renormaliser les
équations de Navier-Stokes pour tenir compte des effets des echelles de mouvement plus petites.
Contrairement au modéle k-g usuel, qui détermine la viscosité turbulente sur la base d'une seule
échelle de turbulence, le modéle RNG tente de prendre en compte toutes les échelles de mouvement
en modifiant le terme de production [62]

Equations de transport : le modéle RNG k-¢ est basé sur deux équations de transport pour
les variables k (énergie cinétique turbulente) et & (taux de dissipation d'énergie turbulente). Ce sont
des équations aux dérivées partielles (EDP) qui décrivent la turbulence.(Launder & Spalding, 1974).

Constantes : Les valeurs des constantes dans le modéle RNG (a I’exception de Cg) sont
dérivées explicitement dans la procédure RNG. Voici quelques-unes de ces constantes, avec les

valeurs couramment utilisées dans le modéle k-¢ standard entre parentheses :

Tableau I11.2 : Valeurs des constantes du modele k[59]

m Ce1 Ce2 No B

0,0845 1.42 1,68 4,38 0,012

Bien que la technique de dérivation des équations RNG ait été révolutionnaire a I’époque, son

utilisation est restée relativement discrete. Certains chercheurs affirment qu’elle offre une meilleure
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précision dans les écoulements rotatifs, tandis que d’autres résultats sont mitigés. Par exemple, le
modele RNG a montré de bons résultats pour la modélisation des cavités rotatives, mais pas
d’améliorations significatives par rapport au modele standard pour la prédiction de I’évolution des

vortex [59]

ok 0 ok
puige = o (pl+ ) 50) + S — pe (1-12)
] ] ] 2

pui oo = o= (ap (0 + 1) 7) + Cor FS? = Cop T~ R (111-13)
inverse du nombre de Prandtl o pour le transport turbulent est calculé en utilisant I'équation

L1 d bre de Prandtl le t t turbulent est calculé tilisant | t

suivante :

ap—1.3929|0-6321 ap+2,3929|°'3679 _n (111-14)
—0.3929 3,3929 e

Le taux du terme de contrainteR est donné par :

Cupn® (1", ) 2
1+pn3 k

(11-15)

n est donné parn = Sk/S,S2 = 2§;;S;; est le module du taux de tenseur de déformation exprimé par
I'équation (111 15).

Contrairement au modele k-¢ habituel, le modéle RNG est spécifiquement applicable aux
écoulements pleinement turbulents. Le modéle RNG incorpore la taille des échelles turbulentes pour
déterminer comment I'énergie est répartie entre le transport et la dissipation. La modélisation des
petites échelles turbulentes, qui dissipent entiérement leur énergie, est entreprise, tandis que l'étude

des grandes échelles est menée de maniére approfondie.
111.4.1.3 Modéle Reéalisable k — ¢

Le modele k-¢ réalisable est une extension non linéaire du modele k-¢ standard, congu pour

surmonter certaines limitations de ce dernier. VVoici quelques points importants a propos de ce modele

Origine : Le modele k-¢ réalisable a été proposé par Shih et al, 1995. Son objectif était
d’améliorer la capacité du modele k-¢ standard a représenter 1’anisotropie des contraintes de

Reynolds dans les écoulements turbulents.

Equations de base : Le modéle k-¢ réalisable conserve les deux équations de base du modéle

k-¢ standard :

L’équation de k (énergie cinétique turbulente) : Elle décrit I’évolution de I’énergie cinétique

turbulente dans le domaine d’écoulement.
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L’équation de ¢ (taux de dissipation de 1’énergie turbulente) : Elle modélise la dissipation de

I’énergie turbulente.

Extensions non-linéaires Le modele k-¢ réalisable étend ces équations en ajoutant des termes
supplémentaires pour représenter les effets non linéaires. Contrairement au modéle de contraintes de
Reynolds (RSM) qui nécessite sept équations supplémentaires, le modele k-¢ réalisable reste plus
simple tout en améliorant la précision. Il prend en compte les phénomeénes de ralentissement de la
turbulence, démontrant que la turbulence ne s'ajuste pas instantanément lors de son déplacement dans
le domaine d'écoulement. Cette dépendance partielle des contraintes de Reynolds au taux de

déformation moyen est cruciale pour une modélisation plus précise.

Applications : Le modele k-¢ réalisable est souvent utilisé dans les simulations CFD
(Computational Fluid Dynamics) pour prédire les caracteristiques des écoulements turbulents. 11 offre
un bon compromis entre precision et complexité, ce qui le rend adapte a de nombreuses applications

industrielles et scientifiques.

Le tableau ci-dessous recapitule les coefficients du modeéle :

Tableau 111.3 : Valeurs des constantes du modele k-¢ réalisable

Csl CsZ Ok O¢

1,44 1,9 1 1,2

111.4.2 Modéle k - ®
111.4.2.1 Modele Standard k - ®

Le modéle k-o standard est un modele de turbulence largement utilisé en dynamique des
fluides numérique (CFD) pour simuler les écoulements turbulents. Voici quelques points clés

concernant ce modele :
Variables du modele
k: L’énergie cinétique turbulente, qui représente I’intensité des fluctuations de vitesse dans le fluide.

o (oméga) : Le taux de dissipation spécifique, qui mesure la vitesse a laquelle I’énergie turbulente

est dissipée en chaleur.
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Equations de transport

L'équation de transport pour k décrit comment I'énergie cinétique turbulente varie dans tout

I'écoulement. Elle considere la creation, la dissipation et le transport de k.

L'équation de transport pour ® modélise la dissipation de 1'énergie turbulente. Elle est basée

sur le rapport k/e et comprend des termes pour la création et la dissipation de o.
Formulation de Wilcox

Le modéle k-o standard est dérivé en suivant la formulation de Wilcox (1998)[64]. Cette
formulation spécifie les équations de transport pour k et o, ainsi que les coefficients nécessaires pour

résoudre ces équations.

Contrairement au modéle k-g, qui utilise une seule équation pour la viscosité turbulente, le
modeéle k-w sépare explicitement les équations pour k et @, ce qui permet de mieux prendre en compte

les effets de la turbulence.
Applications

Le modele k-o standard est couramment utilisé dans les simulations CFD pour prédire les
caractéristiques des écoulements turbulents, tels que les profils de vitesse, les tourbillons et les zones

de recirculation.

Il offre un bon compromis entre précision et complexité, ce qui le rend adapté a de

nombreuses applications industrielles et scientifiques.

A(pk) | a(puik) _ 0 ne) 9k _ .

ot + aXi - an [(u + O'k) an + Pk Yk (I “ 16)
(pw) | dpuiw) _ 0 Be) 0w _ .

at + 0% B 0x; [(u + om) 0xj + P‘D Y‘” (”I 17)

Aprés de nombreuses années d'améliorations, ce modele s'est avéré étre plus précis dans la
simulation des écoulements a cisaillement libre et des écoulements en couche limite. Il considére
également les effets associés aux faibles nombres de Reynolds, a la compressibilité, ainsi qu‘aux jets
de différentes configurations (plans, radiaux, etc.). De par ces caractéristiques, il est particulierement

adapté a la modélisation des écoulements internes. [65][66]
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111.4.2.2 Modeéle SST k-& (Menter 1994)

Le modeéle k-omega SST (Shear Stress Transport), proposé par Menter en 1994, est largement
utilisé en mécanique des fluides numérique pour la simulation des écoulements turbulents. Il combine
les avantages des modeles k-omega et k-epsilon, offrant une meilleure prédiction des écoulements
complexes. Le modele est basé sur la résolution de I'énergie cinétique turbulente, k, et de la fréquence
de dissipation, omega. Le modeéle k-omega SST est réputé pour sa capacité a simuler avec précision

les couches limites, les écoulements séparés et autres phénomenes turbulents compliqués.[67]

La définition de la viscosité turbulente est ajustée pour incorporer le transport des contraintes

de cisaillement turbulentes, résultant en une forme plus simple.

_ Pk 1 _
b= ma] S @k o)) (111-18)

f(Q,k,m,y) est une fonction dépendante du taux de rotation (2), des variables de turbulence k, o, et

de la distance normale a la paroi (y).

fQkwy) =BF (111-19)
Ou:

f(Q,k,m,y) est une fonction dépendante de Q.k, w ety

Q est le taux de rotation

k et o sont les variables de turbulence

y est la distance normale a la paroi

Les améliorations apportées a ce modele renforcent sa fiabilité par rapport aux modeles k-
standard et a la famille de modeles k-g, notamment pour une gamme plus large d'‘écoulements
impliquant des gradients de pression adverses, des surfaces portantes, des ondes de choc et des

phénomenes similaires.

Les equations de Navier-Stokes moyennées de Reynolds (RANS) constituent la base de
nombreux modeéles de turbulence en mécanique des fluides numérique. Cette approche englobe
divers niveaux de complexité, allant des modeles a une équation comme Spalart-Allmaras aux
modeles & deux équations tels que k-¢ standard, RNG k-g, k-¢ réalisable, k-o standard et SST k-o.

Des modeéles plus sophistiqués incluent le modéle de contrainte de Reynolds (RSM) et les modeles
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de viscosité turbulente (EVM). Au-dela des RANS, on trouve des méthodes de simulation plus
avancées comme la simulation des grandes échelles (LES), la simulation des tourbillons détachés
(DES), et enfin la simulation numérique directe (DNS). Cette hiérarchie de modeles offre un
compromis entre précision et colt de calcul, permettant aux chercheurs et ingénieurs de choisir

I'approche la plus appropriée selon leurs besoins spécifiques en modélisation de la turbulence.

f Reynolds Avaraged Navier — Stokes
Equations (RANS)

Single equation models
Spalart — Alimars
Two- and multi-equation models

STANDARD k-¢

Turbulance Models RNG k-&

Realizable k-& The increase necessary
computational time
for one iteration

Standard k-w
SST k-w

Reynolds Stress Model (RSM)

Eddy Viscosity Models (EVM)
4 )
Large Eddy Simulation (LES)
G o
( )

Detached Eddy Simulation (DES)

Direct Numerical Simulation (DNS)

. S

Figure 111:1:Classification des modeles de turbulence [68]
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CHAPITRE IV : RESULTATS ET DISCUSSION

IV.1 Introduction

Le croisement de flux a travers une série d'obstacles a recu une attention considérable et a été
étudié de maniéere approfondie a la fois expérimentalement et numériquement en raison de sa
présence et de son importance dans de nombreux domaines. Dans de tels types de flux, plusieurs
phénoménes complexes sont présentés. Dans ce chapitre, le débit a travers deux différentes
géométries de tubes a éte effectué en utilisant la méthode de simulation du modéle K-omeéga sst. Les
résultats obtenus ont été comparés avec les données expérimentales obtenues par Balabani. Des
résultats temporaires moyens et normalisés des composants de la vitesse en direction du courant, des
champs vectoriels de vitesse, des contours de verticité et des quantités turbulentes ont été obtenus et

comparés pour les deux arrangements

IVV.2 Description du probléme

La Figure IV-1 illustre le domaine de calcul comprenant des obstacles décalés (cylindres) dans un
canal carré. L'agencement comprend six rangées de cylindres décalées, ou les cylindres circulaires
un diametre de 10 mm. Les rapports de pas transverse et longitudinal au diamétre sont respectivement
de 3,6 et 4,2, avec un rapport longueur-diametre de 7,2 pour chaque tige. Chaque rangée comprend
1 ou 2 cylindres complets. Les conditions expérimentales de Balabani et Yianneskis [34] sont

appliquées ici pour la validation.

= 189mm .
) S, =42 1
}' 42 mm > L :J]
4
T
by Y s
I
-
w
' X 7 \®
S > d=10 mm
S

Figure IV:1: Géométrie du probleme étudié.
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V.3 Model géométrique et conditions aux limites.

Dans la présente simulation CFD, nous avons utilisé le logiciel Ansys avec le modele de
turbulence RNG K-oméga, qui repose sur I’approche des volumes finis pour la simulation numérique.
La géométrie a été construite a ’aide de SpaceClaim, puis importée dans ICEM pour générer un
maillage avec les conditions aux limites appropriées. Un mur a température constante de 323 K a été
inclus. Une initialisation hybride a été effectuée, suivie d'un calcul utilisant une solution stationnaire
basée sur le couplage pression-vitesse.

L'actuelle étude présente les résultats numériques d'un écoulement turbulent sur un cylindre
avec un nombre de dents de 12 réparties uniformément autour du cylindre avec des amplitudes de 0,
0.1, 0.2 et 0.4, immergé dans un fluide newtonien bidimensionnel non confiné sur les régimes de
symétrie.

Pour la composante X :

X = ([r] + [a] X cos([b] X [t])) X cos([t]) (Iv-1)
Pour la composante y :
Y = ([r] + [a] X cos([b] X [t])) x sin([t]) (IV-2)

Ici, x et y représentent les fonctions de forme du cylindre a paroi ondulée. Les parois sont dites étre

maintenues a des températures To constantes

(a) (b) (c)

Figure 1V:2: Croquis du domaine de calcul avec les conditions limites incluant la définition des

parametres géométriques et du systéme de coordonnées utilisé, (a) Tube ondulé_ 0,1 ; (b) Tube
ondulé_ 0,2 ; (c) Tube ondulé_ 0,4
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Dans cette simulation, la méthode du volume fini est utilisée avec des conditions aux limites
appropriées, en utilisant le code CFD ANSYS FLUENT. Le couplage pression-vitesse entre les
équations de mouvement et de continuité est géré par I'algorithme bien établi couplé. Un critére de

convergence de [10°] a été établi pour les équations de Navier-Stokes

Tableau 1V.1 : Parametres de simulation et conditions aux limites (CAL).

Paramétre Valeur

Analyse 2D, stationnaire
Méthode pression-vitesse [ Couplée
Convergence 1x107°
Propriétés du fluide 1 =1.003 x 1073Pa.s; p = 998.2kg/m3 at T = 20°C
Température de paroi T, = 50°C
Diametre du cylindre 10mm
Résolution de la grille 157,765 Eléments
Outil Ansys Fluent

La vitesse d’entrée U, = 1.2919m/s
La vitesse de sortie Atmosphérique
La vitesse prés de Parois U=0

IV.4 Mise en ceuvre du maillage

Le tableau 1V.2 présenté le maillage utilisé dans notre étude de convergence des mailles pour
une simulation CFD du débit a travers un ensemble de tubes. Pour une simulation cfd pour un
écoulement a travers un ensemble de tube en utilisant le model K-oméga, choisie pour ses critéres de
nombre de Reynolds rigoureux et la nécessité d'un filetage précis. Pour s'attaquer a I'impact potentiel
de la cohérence de la grille et de la taille de la cellule sur la solution, quatre tailles de grille distinctes
ont été employées : Grille A (grosse), Grille B (medium), grille C (fin) et grille D (very fine). Chaque
grille adhére a une construction quadrilatérale. Dans le contexte du modele k-omega SST, Grid A est

considéré comme un peu grossier, tandis que Grid D offre un niveau de résolution élevé avec une
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granularité fine. Il est essentiel de noter que l'objectif principal de cette étude n'est pas seulement de
déterminer le détail de la résolution, mais d'évaluer la capacité du modele a gérer les conditions de
débit a travers différentes densités de filet, méme a des résolutions plus faibles. Le tableau détaille
en outre les parameétres tels que le nombre de cellules, la qualité d'orthogonalité, le nombre Nusselt,
la valeur y+ et la distance moyenne de la cellule a la paroi, fournissant un apercu complet des résultats
de convergence de la grille, comme indiqué dans le Tableau I1V-2.

Tableau 1V.2 : Tests d'indépendance de la grille.

Type de maillage | Cellules Orthogonalité | Nusselt No. y* Distance (um)
A. Grossier 46,035 0.990 230.139 5.955 5.481
B. Moyen 56,136 0.958 209.018 2.623 4.349
C. Fin 100,215 0.964 205.524 0.403 3.474
D. Tres fin 157,765 0.965 202.8376 0.401 3.474

Figures IV-3 (b), (c), (d) et (e) illustrent respectivement les grilles autour des tubes circulaires
et ondulés. Ces figures mettent en évidence lI'importance de la résolution de la grille pour modeéliser

correctement les phénomeénes de I'écoulement autour des tubes.

Au voisinage du cylindre, des maillages trés fins sont indispensables pour bien résoudre la
physique de I'écoulement dans les régions proches des parois, ou se produisent la séparation des
couches limites et les processus de délestage. Une grille fine permet de capturer les gradients de
vitesse et de température avec précision, ce qui est crucial pour modéliser les mécanismes de transfert

de chaleur et de masse.

Il est important de noter que seul un nombre réduit de points de grille est affiché dans les figures
pour des raisons de lisibilité. En réalité, un maillage plus dense est utilisé dans les simulations pour
assurer une résolution suffisante des détails prés de la surface des tubes. Les maillages de haute
résolution sont essentiels pour capturer les phénomenes complexes tels que les vortex et les zones de

recirculation qui se forment autour des tubes.

Ces détails permettent d'obtenir des résultats de simulation précis, nécessaires pour analyser
correctement le comportement de I'écoulement et le transfert de chaleur dans les différentes
configurations de tubes étudiées. La précision du maillage influence directement la fiabilité des
résultats obtenus par la dynamique des fluides computationnelle (CFD), rendant ainsi les simulations

plus représentatives des conditions réelles.
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En somme, les figures démontrent la nécessité d'un maillage fin autour des tubes pour une
modélisation précise des écoulements et des transferts thermiques, élément clé pour optimiser les

performances des systémes etudiés.

(a)

(b) | (c) (d) | (e)

Figure 1V:3: La structure d'une topologie de maillage : (a) une grille de calcul représentant un
faisceau de tubes circulaires, (b) une vue rapprochée de la grille se concentrant sur le tube
ondulé_0.4, (c) une vue rapprochee de la grille mettant l'accent sur le tube ondule_0.2, et (d) une
vue rapprochée de la grille mettant en évidence le tube ondulé_0.1.(e) une vue rapprochée de la

grille mettant en évidence le tube lisse.

IV.5 Validation

Les vitesses moyennes et non dimensionnées dans les directions fluviale et spatiale sont
comparées avec les mesures effectuées a huit endroits spécifiques indiqués aux figures. Ces
emplacements sont x/D = 4.2, 4.6, 5.05, 5.45, 5.9, 6.3, 7.15, 7.55 et 8. Les vitesses sont standardisées
en les divisant par la vitesse d'entrée, tandis que les coordonnées spatiales sont normalisées par le
diametre du cylindre, D. Nous avons comparé nos prédictions sur les résultats expérimentales de
Balabani et Yianneskis [34].

La figure V-5 démontre clairement que le modéle SST prévoit avec précision la vitesse vers
le courant & n'importe quel site donné. A certains endroits, il est évident que la vitesse devient

occasionnellement négative, ce qui indique la présence d'un débit inverse. Ce phénoméne de débit
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inverse peut étre crucial dans certaines applications, car il peut influencer la distribution de la chaleur

et la performance globale du systeme.

Il est évident que les deux modeles présentent des différences substantielles a partir de la
troisieme station. Le modéle SST surestime considérablement la vitesse de la cinquieme et de la
sixieme rangées (x/D = 5,05 et 5,45). Cette surestimation peut entrainer des prédictions erronées des
performances thermiques et hydrauliques du systéme, ce qui peut étre problématique dans des
applications pratiques ou la précision est essentielle.

Cependant, pour les deux derniéres stations (x/D = 7.15 et 7.55), le modéle K-oméga SST
donne des résultats plus précis que le modéle SST. Plus précisément, le modéle K-oméga SST s'aligne
mieux avec les données fournies par Balabani et Yianneskis, alors que le modele SST a tendance a
surestimer la vitesse lorsque y/D>1. Cette différence de précision entre les modeles peut étre attribuée

a la maniére dont chaque modele traite les turbulences et les interactions fluide-structure a différentes

échelles.
) \r; W
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Figure 1V:4: Esquisse du domaine de calcul comprenant les conditions limites (non a I'échelle).
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Figure 1V:5:Profils de vitesse moyenne sans dimension fluctuante comparés aux données

expérimentales et au modele SST [34] a des emplacements axiaux sélectionnés.

V.6 Lignes de courant

La Figure 1V.6 représente les lignes de courant simulées de la vitesse axiale (ux) pour un tube
dans la deuxieme plage a travers divers cas, comprenant des tubes ondulés avec des amplitudes de
0.1, 0.2 et 0.4, ainsi qu'un tube lisse. Les visualisations des lignes de courant mettent en évidence un
mélange turbulent intensifiant et un détachement de tourbillon a mesure que I'amplitude de I'onde du
tube augmente de lisse (A=0) a 0.4. Une activité de tourbillon minimale se produit pour les cylindres
lisses, tandis qu'une Iégére présence de tourbillon localisé débute & A=0.1. A A= 02, des tourbillons
plus importants émergent en raison des déficits de vitesse dans les creux, favorisant I'échange de
moment latéral. Cependant, une dynamique turbulente profonde se produit pour A=0,4 en raison
d'une séparation substantielle du flux le long des saillies abruptes, augmentant considérablement le

mélange. Des amplitudes de plus en plus élevées modifient continuellement la séparation de la couche
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limite, agrandissant les zones d'écoulement en sillage avec des composantes de vitesse intensifiées
normales aux tubes. Les régions d'écoulement élargies sont corrélées a une séparation de flux plus
précoce aux sommets des ondes. De plus, des structures de tourbillons complexes apparaissent entre
les creux (par exemple la région E), absentes dans les tubes lisses. A A=0,4, les tourbillons prononcés
entre les ondes entrent en intersection avec ceux détachés des tubes. Les interactions entre les
tourbillons inter-ondes, le sillage et la couche de cisaillement introduisent une instabilité
d'écoulement qui active une surface de transfert de chaleur supplémentaire. En fin de compte, les
fluctuations et Il'instabilité dues a l'ondulation de surface assurent une diffusion thermique entre les

tubes chauds et les sillages plus frais via des écoulements secondaires.
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Figure 1V:6:Lignes de courant colorées par la magnitude de la vitesse a la deuxiéme ligne et a la rangée 1.2.3
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Figure 1V-7 illustre I'influence des amplitudes variables (A) des tubes sur la génération de vortex,
fournissant des informations précieuses sur la dynamique des fluides du systéme. A mesure que
I'amplitude augmente de 0 a 0.4, il y a une augmentation perceptible de la visibilité et de I'intensité
des vortex trainant derriére le tube. Ce phénomene peut étre attribué aux caractéristiques de surface
modifiées causées par l'augmentation de I'amplitude. Essentiellement, l'augmentation de I'amplitude
introduit des irrégularités supplémentaires dans le motif d'écoulement, entrainant une turbulence
accrue du fluide. La formation de vortex plus prononcés indique un mouvement tourbillonnant

intensifié et suggeére une interaction complexe entre la surface du tube et le fluide environnant.

Figure IV-8 illustre les lignes de courant simulées de la vitesse axiale (Ux) pour les tubes dans la

deuxieme gamme a travers divers cas, y compris des tubes ondulés avec des amplitudes de 0.1, 0.2
et 0.4, ainsi qu'un tube lisse. Les visualisations des lignes de courant montrent une intensification du
mélange turbulent et de la formation de vortex a mesure que I'amplitude des ondulations du tube
augmente, passant de lisse (A =0) a 0.4. Une activité de vortex minimale se produit pour les cylindres
lisses, tandis qu'une légére présence de vortex localisée commence a apparaitre a A=0.1. AA=0.2,
de plus grands vortex émergent en raison des déficits de vitesse dans les creux, permettant un échange
latéral de quantité de mouvement. Cependant, des dynamiques turbulentes profondes apparaissent
pour A = 0.4 a cause d'une séparation substantielle de I'écoulement le long des protubérances
prononceées, augmentant considérablement le mélange. Des amplitudes progressivement plus élevées
modifient continuellement la séparation de la couche limite, agrandissant les zones d'écoulement en
aval avec des composantes de vitesse intensifiées perpendiculaires aux tubes. Les régions
d'écoulement en aval en expansion correspondent a une séparation de I'écoulement plus précoce aux
pics des ondulations. De plus, des structures complexes de vortex se matérialisent entre les creux (par
exemple, la région E), absentes dans les tubes lisses. A A = 0.4, les vortex prononcés entre les
ondulations se croisent avec ceux émis par les tubes. Les interactions entre les vortex inter-
ondulations, en aval et de la couche de cisaillement introduisent une instabilité de I'écoulement qui
active une plus grande surface de transfert de chaleur. Finalement, les fluctuations et l'instabilité
résultant des ondulations de surface fournissent une diffusion thermique entre les tubes chauds et les

zones en aval plus fraiches via des écoulements secondaires.

La turbulence accrue et les mouvements tourbillonnants générés a des amplitudes plus élevées
agissent pour mélanger continuellement le fluide de I'écoulement libre dans les zones en aval,
renouvelant le développement de la couche limite thermique. Cela met I'écoulement a température
plus basse en contact avec les surfaces des tubes, améliorant ainsi I'échange de transfert de chaleur

par convection.
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Figure IV:7: Lignes de courant de la vitesse pour différents tubes d'amplitude (A=0, 0.1, 0.2, 0.4).
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(b)

() | (d)

(9) (h)

Figure 1V:8: Lignes de courant de la vitesse pour différents types de faisceaux de tubes en

deuxiéme rangée, Re = 12858 (Gros plan sur les lignes de courant du champ de vitesse dans la

Zone E (entre les saillies)
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IV.7 Les zones de sillage

Les données de la zone de sillage révelent une augmentation nette des surfaces derriere les
tubes a mesure que I'amplitude des ondulations passe de lisse a 0.4. En moyenne, les amplitudes de
0,1, 0,2 et 0,4 ont produit des zones de sillage respectivement 5.7%, 18.2% et 30.9% plus grandes
par rapport aux tubes lisses. Cette escalade indique une perturbation du flux de plus en plus

importante et une intensité de détachement de tourbillon induite par les géométries ondulées.

Les mouvements turbulents et tourbillonnants générés a des amplitudes plus élevées agissent
pour mélanger continuellement le fluide en écoulement libre dans les sillages, rafraichissant le
développement de la couche limite thermique. Cela améne un écoulement a température plus basse

en contact avec les surfaces du tube, améliorant ainsi I'échange convectif de chaleur.

Tableau IVV.3 : Les zones de sillage des surfaces pour les tubes lisses et ondulés.

Zone de sillage : Zone de surface (mm?)
Tubes lisses 5.6703071

Tubes ondulés 0.1 5.9965909

Tubes ondulés 0.2 6.7024448

Tubes ondulés 0.4 7.423486

IV.8 Energie cinétique turbulente, degré d'anisotropie et identification des
tourbillons

La figure I1\V-9 préesente les contours normalisés de I'énergie cinétique turbulente. Les tubes
ondulés avec une amplitude de 0.4 ont présenté les niveaux les plus élevés d'énergie cinétique
turbulente, suivis des tubes de 0.2, 0.1 et circulaires. Cela indique que des formes de tube plus
irrégulieres favorisent une turbulence plus importante dans I'écoulement. Une turbulence accrue est
bénéfique pour les applications de transfert de chaleur, car les formes de tubes ondulés surpassent le
tube circulaire pour de telles applications en raison de leurs profils irréguliers qui perturbent
I'écoulement et induisent une turbulence plus élevée. Une turbulence plus importante favorise un
mélange supérieur du fluide, lui permettant d'échanger plus facilement de la chaleur avec la paroi du
tube. Le tube ondulé 0,4 le plus irrégulier a présenté la meilleure performance car il a généré une

turbulence proche de son niveau maximal possible pour cette géométrie de tube, la valeur maximale
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étant trouvée en aval des quatrieme et cinquieme rangée. L'intensité des structures d'‘écoulement

turbulent étant plus grande dans le modéle mixte, des vibrations pourraient se produire.

Turbulent Kinetic Energy 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 04 045 0.5

Figure 1V:9: Contours d'énergie cinétique turbulente (TKE) autour d'un faisceau de tubes

circulaires et ondulés a différentes amplitudes (A=0, 0.1, 0.2, 0.4).
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IVV.9 Contours de pression
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Figure 1V:10: Contours de pression autour d'un faisceau de tubes circulaires et ondulés a
différentes amplitudes (A=0, 0.1, 0.2, 0.4).

Figure 1V.10 présente les contours de pression pour les tubes désignés comme cas 2, 3, 4, en
plus du tube lisse. Ces tubes particuliers sont mis en évidence car ils présentent la plus grande
variation de AP au sein de leurs groupes d'amplitude respectifs. Il est perceptible que I'augmentation
de la différence de pression AP est la plus prononcée dans les tubes avec une amplitude ondulée de
0,4. Cette variance prononcée est attribuée aux tubes avec une amplitude ondulée de 0,4 ayant les
plus grandes valeurs de 'A’, entrainant des perturbations significatives dans la couche limite
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hydraulique. La pression statique atteint son zénith sur les sections supeérieure et inférieure adjacentes
a la paroi ondulée. En revanche, elle diminue dans les autres parties des dents et a travers les différents

cas présentés dans la figure 10.

V.10 Nombre moyen de Nusselt

La Figure IV.11 Illustre le nombre moyen de Nusselt ou le taux de transfert de chaleur
augmente avec le nombre de Reynolds. Nous pouvons constater que le nombre de Nusselt moyen
pour les faisceaux augmente davantage avec le rapport amplitude. La diminution de l'effet convectif
est causée par la hauteur atteinte par I'effet convectif en raison de la restriction de I'écoulement. Les
faisceaux avec des valeurs d'amplitude élevées ont une rainure qui agit pour améliorer le transfert de
chaleur par convection. Les dents fournissent une perturbation dans I'écoulement qui améliore le
mélange entre le fluide froid et la paroi chaude. Le nombre de Nusselt augmente avec l'augmentation
de I'amplitude. Cela est di au fait que 1’écoulement turbulent et la perturbation de la couche limite
thermique le long de la paroi du tube sont facilités par les ondulations des tubes. Sur la base de la
valeur du nombre de Reynolds, le nombre de Nusselt du tube amélioré avec A=0,4 est plus éleve que

ceux avec A=0,1 et 0,2 dans une plage de 19 a 20% et 9 a 16% respectivement.
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Figure IV:11: Nombre moyen de Nusselt sur la surface globale des tubes du faisceau en fonction

du nombre de Reynolds.
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V.11 Pertes de charges

Les mesures de perte de charge (dP) en fonction du type de cylindre montrent que plus la surface est
ondulée et rugueuse, plus les pertes de charge dans I'écoulement augmentent de maniére significative.
En effet, le cylindre lisse de référence démontre la perte de charge la plus faible a 2104,87 Pa. Le
cylindre avec une légére ondulation Ondulé_0.1lentraine une augmentation de 22% des pertes de
charge a 2568,45 Pa. L'intensification est encore plus marquée pour le cylindre modérément ondulé
Ondulé_0.2, avec une perte de charge de 2821,78 Pa, soit 34% de plus que la référence lisse. Enfin,
la configuration la plus ondulée Ondulé_0.4 affiche la perte de charge la plus élevée, a 3018,93 Pa.
Correspondant a une augmentation tres significative de 43% comparé au cylindre de surface lisse.
Ces résultats quantitatifs révelent sans équivoque l'influence dominante de la rugosité et des

ondulations de surface sur l'accroissement des pertes de charge dans I'écoulement.

Perte de Charge, [Pa]

ondulée_0.4
ondulée 0.2

ondulée 0,1

Type de cylindre

Lisse

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500
Perte de Charge, [Pa]

Figure 1V:12: Perte de charge par rapport au type de cylindre.

V.12 Gain de température

En comparant les cylindres ondulés au cylindre de surface lisse :

Le cylindre Ondulé_0.1 présente une amélioration du transfert de chaleur (gain de température) de

8,6% par rapport au cylindre lisse
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Le cylindre Ondulé_0.2 a une amélioration beaucoup plus importante de 31,4% du transfert

thermique

Le cylindre Ondulé_0.4 a la plus grande amélioration avec un gain de température supérieur de 42,9%

vs le cylindre lisse

On voit clairement que plus la surface des cylindres est ondulée et rugueuse, plus le transfert convectif

de chaleur est augmenté de fagon significative.

Cela s’explique par ’accroissement de la surface d’échange ainsi que par la formation de turbulences

au niveau du fluide, améliorant les échanges thermiques entre la paroi du cylindre et le fluide.
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Figure 1V:13: Gain de température par rapport au type de cylindre

V.13 Facteur Colburn (j-factor)

La relation entre le facteur Colburn (j-factor) et le coefficient de transfert de chaleur est de
nature directement proportionnelle, tandis qu'elle est inversement proportionnelle aux nombres de
Reynolds et de Prandtl. A mesure que la vitesse du fluide augmente, le nombre de Reynolds augmente
également, entrainant une réduction de I'épaisseur de la couche limite et une augmentation de la
résistance au transfert de chaleur. Ce phénomeéne conduit a une diminution du j-factor sur I'ensemble

de la plage des nombres de Reynolds examinés.

Un transfert de chaleur amélioré dans diverses conceptions de tubes peut étre obtenu par

l'utilisation de surfaces plus rugueuses ou l'induction d'écoulements plus perturbés. Cette
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amélioration est principalement attribuée a l'occurrence de la séparation des flux, des flux secondaires
et & une augmentation de la surface. Les tubes ondulés présentant des amplitudes de 0,2 et 0,4
générent des perturbations d'écoulement plus prononcées par rapport au tube lisse ou au tube de faible
amplitude 0,1, entrainant des j-factors élevés. Le tube avec une amplitude de 0,4, comparé a l'autre
tube ondulé, offre un plus grand potentiel de perturbation d'écoulement et une plus grande surface.
Ces avantages dépassent les pertes par frottement accrues associées au tube d'amplitude 0,4,

aboutissant au facteur Colburn le plus élevé observé.
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Figure 1V:14: Facteur Colburn (j-factor) des tubes du faisceau en fonction du nombre de Reynolds.

IVV.14 Critere d'évaluation de la performance (Pec)

Le résultat est présenté dans la Figure IV 15 est montre la variation de Pec (le critéere
d'évaluation de la performance) en fonction de la géométrie du tube pour une plage de nombres de

Reynolds de 10 000 a 16 000.

Le critere d'évaluation de la performance (Pec) est utilisé pour évaluer la performance du
transfert de chaleur par rapport a la perte de charge dans un systeme. Le nombre Pec est une mesure
de cette performance, indiquant le compromis entre l'efficacité du transfert de chaleur et I'énergie
nécessaire a I'écoulement du fluide. Le cylindre lisse a la plus grande valeur Pec, ce qui suggére qu'il
possede une efficacité supérieure du transfert de chaleur par rapport a la perte de charge. Cela
impligue qu'il posséde la capacité de faciliter un transfert de chaleur efficace tout en nécessitant une

quantité réduite d'énergie pour I'écoulement du fluide. Le cylindre avec un facteur ondulé de 0,2
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présente la plus grande valeur Pec parmi les cylindres avec ondulation. 1l est suivi par les cylindres
avec des facteurs ondulés de 0,1 et 0,4, respectivement. Cette observation indique que le cylindre
ondulé avec une amplitude de 0,2 présente des performances supérieures en termes d'efficacité du
transfert de chaleur et de consommation d'énergie pour I'écoulement du fluide, par rapport aux deux

autres cylindres ondulés.
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Figure 1V:15: Critére d'évaluation de performance (Pec) des tubes du faisceau en fonction du

nombre de Reynolds.
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V.15 Conclusion

Cette recherche a analysé de maniere systématique les performances de transfert de chaleur
et d'écoulement de fluides de faisceaux de tubes avec différents niveaux de rugosité de surface dans
une configuration en écoulement croisé échelonne. Des tubes lisses ont été utilisés comme référence
pour la comparaison avec trois conceptions de tubes ondulés présentant des amplitudes de 0, 0.1, 0.2
et 0.4 fois le diametre du tube.

Les principales conclusions montrent que l'augmentation de la rugosité de surface en ajoutant
des ondulations améliore significativement le transfert de chaleur par rapport aux tubes lisses, le tube
ondulé d'amplitude 0,4 enregistrant un nombre moyen de Nusselt 31 & 32 % plus élevé. Cela démontre
que la perturbation de la couche limite due a la séparation et a la réadhésion de I'écoulement sur les

surfaces ondulées entraine des avantages thermo-hydrauliques.

L'évaluation des performances selon des parameétres tels que le nombre de Nusselt, le facteur
Colburn j et le critere de performance global a identifié le faisceau de tubes d'amplitude 0,4 comme
optimal, tandis que le faisceau de tubes lisses présentait les performances les plus faibles.
L'amélioration du transfert de chaleur dans les tubes rugueux s'est réalisée a des colts raisonnables

en termes de chute de pression.
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Conclusion Générale

Cette étude a exploré numériquement l'influence de la géométrie de surface de tubes sur leurs
performances de transfert de chaleur, en faisant varier I'amplitude des ondulations entre O (tube lisse),
0,1,0,2¢t0,4.

Les résultats montrent que l'augmentation de [l'amplitude des ondulations améliore
significativement les performances de transfert de chaleur, jusqu'a 32,54% pour le tube avec une
amplitude de 0,4 par rapport au tube lisse. Ceci s'explique par la génération accrue de perturbations
dans I'écoulement et 'augmentation associée des niveaux de turbulence.
L'analyse détaillée des champs de vitesse, des zones de recirculation, de I'énergie cinétique turbulente
et des zones de sillage confirme que des amplitudes d'ondes plus élevées intensifient les effets
tridimensionnels, le mélange et le renouvellement des couches limites le long de la surface des tubes.

le tube lisse présente de meilleures performances performance de transfert de chaleur/perte de

charge d'apreés le critére PEC.

Perspectives :

Pour approfondir la compréhension des phénomenes liés a I'écoulement des fluides dans des
géométries complexes, il est nécessaire de poursuivre les recherches. Nous suggérons les axes

suivants :

Tester différents modéles de turbulence

Etudier I'impact combiné de la fréquence d'ondulation et du débit

Développer un modele avec chicanes, plus proche des configurations industrielles
Analyser les variations de température dans les tubes

Explorer les écoulements multiphasiques (gaz/liquide)

Réaliser des études en trois dimensions

N o g~ w0 DR

Examiner l'utilisation de fluides contenant des nanoparticules
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