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ABSTRACT

Among the major problems in the use of ba es in heat exchangers is the
formation of hot points due to the stagnation of the �ow behind ba es.
The present work shows a design of a porous space in the ba es in order
to shake the dead zones behind these ba es. The numerical investigation
is based on the Navier Stocks averaged (RANS) using FLUENT software.
The results validated by experimental data from the literature shows that
the porous space presented in this paper reduces in an observable manner
the hot points and increase the heat transfer rate.

c2015 LESI. All right reserved.

1. Introduction

Plusieurs installations industrielles ont une charge thermique élevée, des dimensions
de plus en plus compliquées et ont besoins toujours d�un rendement élevé, par exemple
les échangeurs de chaleurs utilisés pour le refroidissement ou le chau¤age des huiles et
quelques produits gazeux. Depuis des décennies, les techniques d�augmentation du taux
de transfert thermique utilisent des chicanes attachées sur la surface de chau¤age a�n
de fournir une meilleur intensité de transfert thermique et favoriser la turbulence. Mais
comme toutes les applications industrielles, les chicanes créent deux problèmes majeurs :
les pertes de pression et la formation des points chauds particulièrement derrière les
chicanes. Pour la conception des échangeurs de chaleurs où les chicanes jouent le rôle d�un
générateur de vortex, la majorité des travaux sont basés sur plusieurs paramètres tels que
la forme des chicanes ; par exemple la forme V. [1-6] et la forme W. [7]. Toutes les formes
proposées dans ces travaux améliorent le taux de transfert thermique et associent des
pertes de pression catastrophiques. L�angle d�attaque prend la particularité par plusieurs
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auteurs, Dutta et al. [8] ont conclu dans leur travail expérimental que la taille, la position
et l�orientation des chicanes in�uent toutes sur le taux de transfert thermique. Parmi
les problèmes majeurs d�insertion de chicanes sur les parois des canaux, la formation
des zones à faible taux de transfert thermique (LHTA) et particulièrement derrière les
chicanes. Ce problème a été corrigé de manière signi�cative par Liu et al. [9], Jin et al.
[10] en introduisant l�utilisation de chicanes perforées.
L�angle d�orientation est aussi un paramètre important qui s�est abordé dans la lit-

térature avec les travaux de Tandiroglu et al. [11]. Ils ont examiné expérimentalement
la dissipation d�énergie dans un tube muni de chicanes semi circulaires avec trois angles
d�orientation � = 45�, 90�, 180� et trois rapports d�espacement H=D = 1, 2 et 3. Ils ont
conclus que la chicane de type 9031 représente un meilleur choix pour un bon transfert
thermique. Dans le même travail, Tandiroglu. [12] a présenté des formules empiriques
pour les calculs du nombre de Nusselt ainsi que le facteur de frottement. Dans un autre
travail, Tandiroglu. [13] a examiné la génération de l�entropie pour les déférents types de
chicanes.
L�idée du présent article est une combinaison entre l�angle d�orientation présenté par

Tandiroglu. [12] et l�espace perforé utilisé par Liu et al. [9] dans le cadre de la réduction
de la formation de zones à faible taux de transfert thermique.

2. Con�guration de l�écoulement et formulation mathematique

2.1. Géométrie de tubes et de chicanes
Tandiroglu et al. [11] ont présenté neuf tubes dans leur étude expérimentale. Dans ce

travail, on garde toutes les dimensions selon la référence [11] sauf la longueur(L) des tubes
qui est égale à 319mm à cause de la limitation de moyens informatiques disponibles. Le
diamètre des tubes (D) est égale à 31mm. Le rapport de diamètre (H=D) est égale à
1, 2,3 où H est l�espacement entre deux chicanes successives. L�angle d�orientation de
chicanes(�) est égale à 45�, 90� et 180�.

Fig. 1. Géométrie de chicanes après la perforation.
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L�intérêt de ce travail est de proposer un espace perforé par quatre trous dans ces
chicanes de manière à ce que le �uide de fonctionnement (air) passe par ces trous et agite
les zones stagnées derrière les chicanes. La Figure 1.a montre la position des trous sur la
chicane, où DP étant le diamètre des trous (DP=D = 0; 129), RP est le rayon formé par
le périmètre qui passe par les trous et l�axe de tube (RP=D = 0; 419), et l�angle de 45�

montré sur la Figure 1.a représente le décalage angulaire entre les trous. Cette conception
peut augmenter l�exécution de transfert thermique en réduisant la formation des zones à
faible taux de transfert thermique. La Figure 1.b, c et d nous donne une vue générale sur
la forme des chicanes après la perforation.

2.2. Modèle mathématique
Les équations gouvernantes sont les équations de RANS (Reynolds averaged Navier�

Stokes) et l�équation d�énergie.
L�équation de continuité :

@

@xi
(�ui) = 0 (1)

L�équation de conservation de mouvement :
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Où : u0 est la �uctuation moyenne de la vitesse.
Equation d�énergie
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(3)

Où : � est la di¤usivité thermique moléculaire, donnée par � = �=pr, �t est la di¤usivité
thermique turbulente, donnée par �t = �t=prt � �uiuj. Sont les contraintes de Reynolds
calculées par l�hypothèse de Boussinesq. Pour la fermeture de système on base sur le
modèle de turbulence k � " réalisable.
Le Coe¢ cient de frottement f est calculé par la chute de pression �P à travers le tube :

f =
2

(L=Dh)

�p

�U2
(4)

L�étude du comportement thermique des chicanes basées sur le nombre de Nusselt local,
est donné par :

Nu(x) =
h(x)Dh

(kf )
(5)

Où h(x) étant le coe¢ cient d�échange thermique.
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Et le nombre de Nusselt moyen :

Nu(x) =
1

A

Z
Nu(x)@A (6)

Le coe¢ cient de performance � est donné par :

� = (Nu=Nu0) =(f=f0)
1=3 (7)

2.3. Condition aux limites
A l�entrée du canal, la température d�admission de l�air est égale à 300�K (Pr = 0:71).

Les propriétés physiques de l�air sont constantes. La condition de non-glissent est mise en
application sur les parois des tubes. La température des parois est constante, est maintenue
à 350�K.

2.4. Procédure numérique
La méthode de volumes �nis utilisé dans ce travail basée sur l�algorithme SIMPLE.

Le maillage non structuré générés sur les domaines de calculs est de type tétraédrique
a été examinées par le solveur FLUENT. Une séries de maillages a été e¤ectuée à l�aide
de pro-processeur Gambit 2.3.16 a�n de choisir approximativement 660000 éléments qui
représente des résultats stables pour les di¤érents domaines. Le FLUENT est utilisé pour
calcule de l�écoulement de �uide et de transfert thermique. Les termes convectifs dans
les équations régissantes sont discrétisées par le schéma de premier ordre. Les facteurs de
sous-relaxation sont sélectionnées par défaut du solveur utilisé. Le critère de convergence
des résiduels sont ; 10 � 3 pour les équations d�écoulement et 10 � 6 pour l�équation
d�énergie.

3. Comparaison de résultats

Les Figures 2 et 3 représentent une comparaison entre les résultats de présent travail
e¤ectuées sur un tube lisse et des formules empiriques de nombre de Nusselt et le coe¢ cient
de frottement. On résume ces résultats sur le tableau suivant :

Fig. 2. Comparaison des résultats de nombre de Nusselt.
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Fig. 3. Comparaison des résultats de coe¢ cient de frottement.

Table 1. Comparaison de résultats.

Corrélation de Dittus-Boelter :

Nu = 0:023Re0:8 Pr
0:4
Pour Re � 10000 (8)

Corrélation de Gnielinski :

Nu = [(f=8)] RePr=
h
1 + 27 (f=8)1=2

�
Pr2=3 � 1

�i
Pour 2300 � Re � 5 � 106 (9)

Corrélation de coe¢ cient de frottement d�après le diagramme de Moody :

f = 0:316Re�0:25 Pour Re � 2 � 104 (10)

Corrélation de Gnielinski :

f = (0:79 lnRe�1:64) Pour 2300 � Re � 5 � 106 (11)

4. Résultats et discussions

4.1. Points chauds et le transfert thermique
Les zones à faible taux de transfert thermique dues à la formation des zones de recir-

culation à très faible vitesse. Ces dernier créent les points chauds (où LHTA).
Liu et al. [9] basent sur le nombre de nusselt pour détecter les zones à faible taux de

transfert thermique (LHTA).
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Dans ce travail on se base sur la température maximale de la paroi pour détecter les
canaux chicanés à forte ou moin forte formation de points chauds.
La Fig 5 représente la vartiation de la température maximale de la paroi en fonction de

l�angle d�orientation de chicane � pour les nombre de Renolds 3000, 6000, 9000,12000. La
Figure 4 montre la distribution des points chauds sur la paroi pour H=D = 1, � = 45�,
90� et 180�. Ces Figs. montrent les phenomènes suivants :
� La temperature maximale de la paroi diminue suivant l�augmentation du nombre
de Reynolds. Alors l�augmentation de nombre de reynolds diminue la formation des
points chauds.

Fig. 4. Distribution des points chauds sur les parois :a) �=45�, b) �=90�, c)
�=180�,(H/D=1, Re=12000).
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�Généralement, le rapport de diametre H=D = 1 pour tous les cas , la température
maximale de la paroi est moindre par comparaison avec les cas de H=D = 2 et 3,
donc H=D = 1 est le meuilleur choix pour la formation des points chauds.

� Généralement, l�angle d�orientation de chicane � = 180�, represente le meuilleur choix
parce que Tw (max) est toujours petite par rapport aux autes cas.

Fig. 5. Variation de la température maximale de la paroi en fonction de Re, � et H/D.
La Figure 6 représente la variation de nombre de Nusselt en fonction du nombre de

Reynolds. Elle montre que l�angle d�orientation 45� représente le mauvais choix pour
l�exécution du transfert thermique. Dans cette �gure le type 18031P représente un meilleur
taux de transfert thermique d�environ de 130 à 400 % par rapport au tube lisse.

Fig. 6. Variation du nombre de Nusselt en fonction des nombres de Reynolds.
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Fig. 7. Variation du coe¢ cient de frottement en fonction des nombres de Reynolds.

4.2. Pertes de pression
Comme tous les travaux proposés dans la littérature, les géométries étudiées dans ce

travail posent le problème de pertes par frottement. La Figure 7 représente la variation de
perte par frottement en fonction de nombres de Reynolds. Cette �gure montre que l�angle
d�orientation 90� représente un minimum de pertes par frottement et le type 18031P
assure maximum valeurs de coe¢ cient de frottement d�environ de 5 à 90 fois par rapport
au tube lisse. La Figure 8 illustre la variation de coe¢ cient de performance thermique en
fonction de nombres de Reynolds. Cette �gure montre que le coe¢ cient de performance
thermique déminu en fonction de Re dans les cas de rapport d�espacement H=D = 3. Le
type 18093 assure maximum facteur de performance thermique environ de 1.15.

Fig. 8. Variation du coe¢ cient de performance thermique en fonction des nombres de
Reynolds.

5. Conclusions

Une investigation numérique a été e¤ectuées dans ce travail pour examiner le com-
portement thermique et dynamique de l�écoulement turbulent dans un tube circulaire
muni de chicanes semi-circulaires et perforées. Les résultats numériques montrent que
l�angle d�orientation et l�espacement des chicanes in�uent directement sur l�exécution du
transfert thermique par la diminution de formation des points chauds et les pertes par
frottement. Particulièrement ces résultats représentent la chicane de type 18031P comme
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meilleur choix dans le phénomène de transfert de chaleur car ce dernière assure un meilleur
taux de transfert thermique d�environ de 130-400%, par conséquence cette augmentation
associe une perte de pression de 5 à 90 fois par comparaison au tubes lisses.
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