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Résumé —Dans la perspective de concevoir un échangeur diewhair/solaire haute température
pour un concentrateur solaire linéique, efficacerégime laminaire, une étude numérique d'un
écoulement d’air en convection mixte dans un twdandrique horizontal chauffé par le bas a été
menée. Une augmentation significative de I'échateehaleur a été observée en convection mixte par
rapport a un écoulement en convection forcée puiefluence de la conductivité thermique de la
paroi sur la qualité de I'échange thermique a és& men évidence.

Nomenclature

D diamétre interne de I'échangeur, A conductivité thermiquey.m*.K*
g accélération de la pesantenr, $° v viscosité cinématiquen?2.s*

Gr nombre de GrashoGr = (T, - T, )D*/v? p masse volumiquekg.m’

L  longueur du tuben 0] flux surfacique de chalewy.m?
Nu nombre de Nusselt Indices

Q, débit massique daikg.s' air  fluide

Re nombre de ReynoldfRe=uD/v Chau chauffe

Ri  nombre de Richardsomi=Gr/ R€ ech  échangé entre la paroi et le fluide
u vitesse débitante de I'aim. s! f film

z coordonnés sur I'axe débitam, in section d’entrée

Symboles grecs out section de sortie

B coefficient de dilatation volumiqué™ w paroi

1. Introduction

Compte tenu des contraintes liées a l'utilisatianfldix solaire et au faible coefficient
d’échange entre un flux d’air et une paroi, la @ption d’un échangeur de chaleur air/solaire
générant peu de pertes de charge est délicatAfjd]de répondre a ce défi un échangeur de
géomeétrie cylindrique horizontale a été imaginétt€Cegéométrie tres simple, permet
I'établissement d’'un écoulement d’air en convectiomte. La génération de ce mouvement
convectif permet d’espérer un gain en termes dafité d’échange sans augmentation
notoire des pertes de charge.

La convection mixte est générée par la combinadom mouvement de convection
naturelle et de convection forcée. Fand et Kesy#nnt posé que le régime de convection
mixte est atteint lorsque le flux de chaleur trangfdiffere de plus de 5% de celui observé en
convection naturelle ou en convection forcée pure.

Ce type d’écoulement, en régime laminaire dansube torizontal, a déja fait I'objet de
trées nombreuses études. H.A Mohammed et Y.K Sal@jaont observé que la présence de
convection mixte laminaire dans un tube cylindritpogizontal est défavorable a I'échange de
chaleur a faible nombre de Reynolds alors qu’elieé favorable pour des nombres de
Reynolds plus élevés. D.K. Choi et D.H. Choi [4} omis en évidence I'augmentation de

hY

I'échange thermique ainsi que I'apparition de raube de convection naturelle, lié a



I'’établissement de la convection mixte dans un tutmzontal non uniformément chauffé sur
sa circonférence.

Dans ce travail, une étude numeérique de l'influedeela convection mixte interne sur
I’échange de chaleur entre un flux d’air en réglamainaire et la paroi d’'un tube cylindrique
horizontal chauffé sur sa surface extérieure eésgmtée. Les hypotheses de simulation
doivent permettre d’approcher les conditions dectionnement d’'un échangeur de chaleur
air/solaire a haute température chauffé par undhlaire concentré linéique.

2. Description de I'’échangeur de chaleur et des condins de simulation
2.1. Géométrie de I'échangeur

L’échangeur de chaleur air/solaire étudié est démgst’un tube cylindrique horizontal de
section constante dans lequel circule un flux dsaus pression a 3 bar. Ce tube de 2,5 m de
long a un diameétre interne de 79 mm et une épaiseparoi de 5 mm (figure 1).

L’échangeur est chauffé par un flux solaire congeabsorbé par la paroi externe du tube.
Ce flux solaire concentré provient d’un miroir eylro-parabolique qui réfléchit et concentre
le rayonnement solaire sur une bande focale |laegevidon 30 mm située sur la partie basse
du tube (figure 2). Le flux de chauffe n’est doras muniformément réparti sur la circonférence
du tube.

D, =79 mm

D,=89 mm

L =2500 mm
Figure 1 : Représentation schématique du tubedlehBngeur de chaleur

2.2. Modélisation et maillage de I'échangeur

La modélisation et le maillage de I'échangeur détréalisés en trois dimensions avec le
logiciel de modélisation et de maillage Gambit. ISewolume occupé par l'air est modélisé
et maillé pour cette étude avec Gambit. La modidisat le maillage de la paroi du tube ont
été générés automatiquement en configurant lesitaomal aux limites dans le logiciel de
simulation, Fluent.

Afin de pouvoir simuler les conditions de chauffagen uniformément réparti sur la
surface du tube, la paroi est modélisée en deumnwed, un correspondant a la surface
extérieure insolée et I'autre correspondant atfasea extérieure en contact avec l'isolation.

Le maillage qui a été réalisé sous Gambit est uitlaga en O (figure 3), composé de
512000 éléments hexagonaux. Le pas de maillageégslier suivant I'axe débitant et égal a
S5 mm.
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Figure 2 : Représentation schématique du Figure 3 : Maillage 3D de I'échangeur
dispositif solaire



2.3. Conditions aux limites

Sur la section d’entrée de l'air une condition @bitmassique a été imposée. Les profils
de température et de vitesse sont uniformes eislaltante du vecteur vitesse est parallele a
'axe débitant sur cette section. Une conditionflde diffusif nul pour les variables de
I'écoulement (vitesse, température,...etc.) dansirkection normale & la section, associée a
une hypothése d'écoulement dynamiquement et theemignt pleinement développé avec
une correction du débit masse est appliqguée ssedton de sortie. Des conditions de parois
avec flux de chaleur imposé ont été paramétréda surrface latérale du tube.

3. Définition et calcul du nombre de Nusselt local

Le nombre de Nusselt local est calculé a I'absdsa@artir de I'expression suivante :
¢ech(z) D
¢ (2) (T (2) - Tai (2)

Nu(z) = (1)

AvecT,, (z) la température moyenne de débit a I'abscrsgg z) la température moyenne de la

paroi sur le périmetre a I'absciss@,,(z)le flux de chaleur surfacique moyen échangé entre
la paroi et le fluide sur le périmétre a I'abscizse

4. Résultats et discussions
4.1. Conditions de calcul

Les résultats qui sont présentés ont été obteruk paalisation de simulations réalisées
avec le logiciel commercial Fluent 6.3.26 en mobesgationnaire.

Les simulations ont été réalisées en supposanbladitions suivantes :

- La masse volumique de l'air évolue suivant I'éqoiatiles gaz parfaits.

- La viscosité dynamique, la capacité calorifique sitage et la conductivité thermique
de I'air évoluent en fonction de la température.

- Les propriétés physiques de la paroi sont congante

- L’écoulement d’air est laminaire.

- Les échanges thermiques radiatifs sont négligéandde transfert convectif interne et
la conduction dans la paroi. La validité de cetgpdthése est appréciée a posteériori
par I'analyse des profils de température sur laserinterne de la paroi (figure 4 et
11). Les faibles différences de température sucineonférence du tube que nous
avons obtenu, permettent de justifier cette hymehé

- La paroi non chauffée de I'échangeur est considadédatique.

- Pour les simulations en convection mixte, la conteade gravité est appliquée suivant
I'axe vertical.

On se place dans des conditions de débit et deditughauffe telles que la différence de
température de l'air entre I'entrée et la sortie ®fpposée identique dans tous les essais
présentés. De plus, la température d’entrée etrésspn de lair sont constantes et
respectivement égales a 643 K et 3.

4.2.  Flux de chauffe uniformément réparti sur la aiconférence de I'échangeur

Les résultats présentés dans ce paragraphe satifsrél des simulations réalisées en
convection mixte et forcée, dans les conditionyates : la conductivité thermique de la
paroi est égale & 26 WhK™, le flux de chauffe uniformément réparti et le idébassique
d’air varient respectivement de 1221,9 & 4887,4 ¥Winde 2,07.16 & 8,28.10 kg/s, le
nombre de Reynolds moyen est compris entre 808Gf1 &t le nombre de Richardson moyen
est compris entre 1,6.16t 9,5.10"



4.2.1. Convection forcée

La conception de I'échangeur est telle que l'alr @&s sa pénétration dans le tube en
contact avec la paroi chauffée. L'écoulement estcda l'entrée de I'échangeur
thermiquement et dynamiquement non établi.

Les profils des nombres de Nusselt locaux en fonatiez/D, décroissent pour atteindre
une valeur asymptotique (figure 5). Les profils evlats ont montré une trés bonne
correspondance avec ceux proposés par Heaton, RsyeiKays [5].

4.3.2. Convection mixte

L’établissement de I'écoulement en convection megecaractérise par la génération de
rouleaux convectifs établis de maniere symétriqailerppport a I'axe de la gravité avec un
flux d'air ascendant le long de la paroi et deseshdau centre du tube (figure 6) comme
observé dans [4]. L’analyse de ces profils a diffées longueurs de I'échangeur montre la
présence de mouvements de convection naturelle sputenus dans la zone proche de
'entrée du tube avec une atténuation de leursspoes au cours de I'établissement
dynamique et thermique de I'’écoulement. Une sicatibn verticale des températures liée a
I'ascension de l'air chaud est également observée.

Les profils Nusselt locaux en fonction dé obtenus (figure 5) ont une allure similaire a
ceux observés en convection mixte turbulente paijéns la zone tres proche de I'entrée du
tube, les valeurs des nombres de Nusselt locawid@Emtiques a ceux obtenus en convection
forcée. A partir de/D compris entre 0,1 et 0,3 en fonction des configoma, les effets de la
convection mixte deviennent perceptibles, les valeles nombres de Nusselt locaux en
convection mixte croissent pour atteindre un maxmmpourz/D compris entre 10 et 25 en
fonction des simulations. Cette phase de croissastdiée a l'apparition des rouleaux de
convection naturelle. C’est dans cette zone quenmsvements liés a la convection naturelle
sont les plus forts. En aval, une décroissancelestrvée. Elle s’explique par une plus faible
activité de la convection naturelle dans cette zunglée a la formation de la couche limite
thermique.

Un impact significatif de la convection mixte sardaleur des nombres de Nusselt locaux est
observé. Pres de la sortie de I'échangeur les resntie Nusselt en convection mixte sont
supérieurs d’un facteur compris entre 2,8 et 3 @p ceux obtenu en convection forcée.
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Figure 4 : Profil de température de paroi interreelbng de I'échangeur en chauffage uniforme;

Denaui= 2443,7 WIm2; Q= 4,14.10° kg.s;Re~ 1400; Ri 3,95.10" T;,»= 643 K; Tou= 973 K
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Figure 5 : Nu(z/D) en chauffage uniforme; Figure 6 : Profil de vitesse suivant I'axe
Depaui= 2443,7 WIm2; Q= 4,14.10° kg.s"; vertical & z/D= 2,4.10; ® o= 2443,7 W/m2;

Re~ 1400; Rz 3,95.10" Ti,= 643 K; To,= 973 K Q.= 4,14.10° kg.s"; Re~ 1400; Ri 3,95.10"



4.3. Flux de chauffe non uniformément réparti sura circonférence de I'’échangeur

4.3.1 Evolution du nombre de Nusselt local en foioct du flux de chauffe et du débit
massique

Les résultats présentés dans ce paragraphe satifsrél des simulations réalisées en
convection mixte et forcée, dans les conditionyaues : la conductivité thermique de la
paroi est égale & 26 WhK™, le flux de chauffe sur la bande focale et le tétaissique d’air
varient respectivement de 10 000 & 40 000 W/me&,@7.10 & 8,28.10 kg/s, le nombre de
Reynolds moyen est compris entre 800 et 2500 etolabre de Richardson moyen est
compris entre 1,7.1%t 9,6.10"

Les profils de Nusselt locaux en fonction @ obtenus, en convection forcée et en
convection mixte, (figures 7, 8) ont une allure i&me a ceux observés en chauffe
uniformément répartie. Les valeurs des nombres des@lt locaux acquis en chauffe non
uniformément répartie, sont dans les mémes conditibe débit et de puissance globale
échangée, égaux ou légerement plus faible queatatexu en chauffe uniformément répatrtie.

Comme pour la chauffe uniformément répartie, unaaotsignificatif de la convection
mixte sur la valeur des nombres de Nusselt locastx observé. Pres de la sortie de
I’échangeur les nombres de Nusselt en convectiottersont supérieurs d’un facteur compris
entre 2,5 et 2,8 comparés a ceux obtenus en comvdatcée (figure 9).

Lorsque le flux de chauffe et le débit massiquar@rgent, on remarque un accroissement
de la valeur moyenne des nombres de Nusselt (Bguet 8). Ceci, alors que la contribution a
I’échange thermique du mouvement de convectionrelguend a diminuer comme en atteste
la diminution du rapport entre les nombres de Nu$seaux obtenus en convection mixte et
ceux obtenus en convection forcée (figure 9).
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Figure 7 : Nu(z/D) en chauffage non uniforme; Figure 8 : Nu(z/D) en chauffage non uniforme;
Depau= 10 000 W/m2Q,=2,07. 10° kg.s*; Denau= 40 000 W/m?2; @= 8,28. 10° kg.s";

Re~ 800 ; R 9,5.10", Tj,= 643 K, T,= 973 K Re~ 2500; R 1,6.10% T;;= 643 K; T,,= 973 K

4.3.2 Evolution du nombre de Nusselt local en foioct de la conductivité thermique de la
paroi

Les résultats présentés dans ce paragraphe satifsrél des simulations réalisées en
convection mixte, dans les conditions suivantescdnductivité thermique de la paroi varie
entre 0,1 & 26 W.thK™, le flux de chauffe sur la bande focale est d®Q@D W/m?, le débit
massique est de 4,1471@g/s, le nombre de Reynolds moyen est environ &dgst00 et le
nombre de Richardson moyen est compris entre 408t %.98.10.

Le transfert conductif dans la paroi tend a homégsan sur la circonférence du tube le
flux échangé entre l'air et la paroi. Une influersignificative sur I'échange de chaleur de la
variation de la conductivité thermique de la par@té observée (figure 10). Les valeurs des
nombres de Nusselt locaux sont d’autant plus étegée la conductivité thermique dans la
paroi est importante. Dans ces conditions de sitonls, I'échange thermique est meilleur
lorsque le flux échangé est le plus uniformémepantd sur la circonférence de I'échangeur.
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Figure 9 : Nuhixd NUorcsd2/D) en chauffage non Figure 10 : Nu(z/D) en chauffage non uniforme;
uniforme; 10 006G @;,s< 40 000 W/m2; Depaur= 20 000 W/m?2; Q= 4,142.10°kg/s;
2,07.10°<Q,<8,28. 10 kg.s800<Re<  Rev 1400; 4,03.10 <Ri < 4,98.10" T;,= 643 K
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Figuré 11 : Profils de température de paroi inteledong de I'’échangeur en chauffage non
uniforme; @gnaur= 20 000 W/m2;, @ 4,142.10° kg/s;Re 1400; T,= 643 K; pour
Av=5 W.ni".K & gauche et poul,= 26 W.m".K a droite

5. Conclusion

L’étude numérique de la convection mixte laminaiten écoulement d’air, pour 8G0Re<
2500; 7,34.10< Gr < 1,27.16 et 1,65.10 < Ri < 9,59.10" dans un tube cylindrique
horizontal a été menée. Elle a permis de metti&vatence les points suivants :

- Dans les conditions de I'étude I'établissement dBaaulement convectif interne mixte
augmente considérablement I'’échange thermique Enfhaide et la paroi par rapport
a un écoulement en convection forcée.

- Malgré des flux de chauffe élevés qui ont permigdaération de forts mouvements de
convection mixte, I'échange thermique reste failbenparé a ceux générés par des
écoulements turbulents, mixtes ou forceés [6].

- L’échange thermique en convection mixte est mailtlans les conditions de I'étude
lorsque le flux de chaleur échangé entre la parte #uide est le plus uniformément

réparti sur le périmétre du cylindre.

Dans les conditions étudiées, la convection mietenet de réduire I'écart de température
entre le flux d’air et la paroi grace a 'augmeittatde I'échange thermique. Ceci permettra,
dans les conditions réelles de fonctionnement éehéingeur de limiter la température de la
paroi et donc contribuera a réduire les pertesiugres de cette derniére.
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