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MODELISATION BIDIMENSIONNELLE DES 
ECHANGES THERMIQUES DIPHASIQUES 
DANS UN CONDENSEUR  

Résumé : L’étude présentée concerne la modélisation numérique du 
processus de condensation de trois réfrigérants dans un tube vertical. Les 
transferts dans le mélange gazeux et la phase liquide sont régis par les 
équations de conservation de masse, de quantité de mouvement, d’énergie 
et de diffusion. Les simulations numériques menées ont permis de 
déterminer les distributions de vitesse des fluides et les évolutions axiales 
de l’épaisseur de film, du taux de condensation et du coefficient de transfert 
thermique pour les trois réfrigérants en présence d’air et à l’état de vapeurs 
pures. L’analyse comparative de leurs performances hydrodynamiques et 
thermiques permet de mettre en évidence l’influence des propriétés 
thermophysiques des fluides sur l’évolution du processus de condensation. 
 
Mots clés  : Condensation, film liquide, mélange vapeur-gaz, réfrigérant, 
vapeur saturée 

 
 
Nomenclature                                                                                                                                                                   

a    Diffusivité thermique, m2.s-1  
C  Fraction massique de vapeur, kg.kg-1  
cp  Chaleur massique isobare, J.kg-1.K-1  
Dv  Coefficient de diffusion, m2.s-1  
g  Accélération de la pesanteur, m.s-2 
G  Gradient axial de pression, Pa.m-1  
h  Coefficient de transfert thermique, W.m-2.K-1 
Jv  Densité de flux massique local, kg.m−2.s−1 
L  Hauteur du tube, m 
Lc  Chaleur latente de condensation, J.kg-1 
Mk  Masse molaire du fluide k, kg.mole-1 
Nu  Nombre de Nusselt  
P  Pression, Pa  
qk  Débit massique du fluide k, kg.s-1 
r  Coordonnée radiale, m 
R  Rayon du tube, m  
Re  Nombre de Reynolds 
T  Température, K 
U   Composante axiale de la vitesse, m.s-1 
V  Composante radiale de la vitesse, m.s-1 
z  Coordonnée axiale, m 
 
 

 
Lettres grecques 
ρ  Masse volumique, kg.m-3 
µ  Viscosité dynamique, kg.m-1.s-1 

ν  Viscosité cinématique, m2.s-1 
λ  Conductivité thermique, W.m-1.K-1 
ψk  Variables d’état (U, V, T, C)  
δ  Epaisseur de film liquide, m 
ηk  Coordonnées radiales transformées 
 
Indices / Exposants 
a Sur l’axe du tube 
f Fin de condensation 
i Interface liquide-mélange gazeux 
k  Phase (liquide, mélange gazeux) 
L Liquide 
M  Mélange gazeux 
v  Vapeur 
w  A la paroi 
0  A l’entrée (z = 0) 
 
 

 
  

1. Introduction  

La condensation de vapeur sous forme de 
film liquide constitue la principale 
transformation subie par les fluides en 
écoulement dans les installations frigorifiques. 
La performance de ces machines dépend 
étroitement des propriétés des fluides 
frigorigènes mis en jeu et de l’efficacité 
énergétique de leurs principaux éléments tels 
que le condenseur et l’évaporateur. 

Le premier modèle analytique de la 
condensation en film a été développé par 
Nusselt [1] qui a considéré une vapeur pure 

saturée en  contact avec une plaque plane 
verticale isotherme. 

Plusieurs travaux ont été ensuite effectués 
par différents auteurs dans des systèmes de 
géométries variées. Une synthèse 
bibliographique a été établie par Panday [2] et 
Dalkilic et al. [3] dans ce domaine. La majorité 
des travaux publiés concernent des analyses 
expérimentales sur la condensation de 
réfrigérants à l’état de vapeurs pures ou de 
mélange de vapeurs.  

Ainsi, Louahlia et Panday [4] ont présenté 
une étude numérique de la condensation par 
convection forcée des fluides frigorigènes 
R113, R152a et R12 sous forme de vapeurs 
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pures saturées en écoulement turbulent entre 
deux plaques horizontales. Les résultats 
montrent que le condenseur utilisant le R152a 
comme fluide frigorigène est plus performant 
que celui avec le R12. Boissieux et al. [5] ont 
effectué une étude comparative des 
coefficients d’échange diphasiques de trois 
réfrigérants HFC en écoulement dans un tube 
horizontal. Siow et al. [6] ont élaboré des 
modèles numériques pour la condensation en 
film de mélanges air-vapeur d’eau et air-R134a 
le long de plaques verticales, horizontales ou 
inclinées. Panday [7] a adopté le modèle de 
turbulence établi sur la longueur  de mélange 
dans les deux phases liquide-vapeur lors de 
l’étude de la condensation en film turbulent 
dans un tube vertical ou entre des parois plans 
isothermes, de la vapeur saturée R123, puis 
d’un mélange binaire des fluides  R123-R134a. 
Dalkilic et al. [8] ont mené une étude 
expérimentale pour déterminer les coefficients 
de transfert de chaleur lors de la condensation 
de la vapeur R134a dans un tube d’échangeur 
avec refroidissement liquide. Shi et al. [9] ont 
examiné expérimentalement la condensation 
du R134a dans un échangeur de chaleur à 
plaques verticales. Les coefficients de transfert 
ont été déterminés à partir des mesures de 
températures sur les plaques et dans l’eau de 
refroidissement.  

L'objectif de ce travail est d’étudier le 
processus de condensation de divers 
réfrigérants (R12, R134a, R152a) dans un tube 
vertical à paroi isotherme et d'évaluer leur 
performance en présence d'air. Les calculs 
effectués permettent de déterminer les 
évolutions des profils de vitesse des deux 
phases, de l'épaisseur de film, du débit de 
liquide et du coefficient de transfert de chaleur 
depuis l'entrée jusqu'à l’extrémité du tube. Une 
analyse comparative des comportements 
hydrodynamiques et thermiques de ces fluides 
est également effectuée au cours de leur 
processus de condensation dans les mêmes 
conditions de fonctionnement. 

 

1. Position du problème  

Le système physique étudié est représenté 
sur la Figure 1. On considère un tube vertical 
de rayon R et de hauteur L. A l’entrée du 
cylindre, arrive un écoulement descendant 
d’un fluide constitué d’un mélange d’air et de 
vapeur saturée à vitesse U0, température T0, 
pression P0 et concentration en vapeur C0 

supposées uniformes. La paroi du tube est 
maintenue isotherme à température Tw 
inférieure à T0. La condensation de vapeur 
conduit alors à l’apparition d’un mince film 
liquide d’épaisseur croissante δ ruisselant le 

long de la paroi. Un système de coordonnées 
cylindriques Orz est choisi et les hypothèses 
suivantes sont adoptées:  
- les écoulements de fluides sont 
incompressibles, laminaires en régime 
permanent bidimensionnel, 
- les approximations de la couche limite sont 
supposées valables pour le film liquide et le 
mélange gazeux,   
- la pression est uniforme dans toute section 
droite du tube, 
- le mélange air-vapeur est assimilé à un gaz 
parfait, 
- à l’interface liquide-mélange, la vapeur est à 
l’état saturé,  
- les effets Dufour et Soret, la dissipation 
visqueuse et les transferts radiatifs sont 
négligeables. 

 

 
 

Figure 1 : Modèle physique 
 
 
2. Formulation mathématique  

 
L’épaisseur δ du film liquide étant inconnue 

et variable le long de la paroi, on procède à un 
changement de coordonnées défini comme 
suit: 

=
−M

r

R
η

δ
, 

−= +L

r R
2η

δ
,              (1a-b) 

z’ = z                                                      (1c) 
 
Cette méthode de transformation 

homotopique permet de transformer le 
domaine réel  physique (r, z) en un domaine 
fictif numérique (η, z’) dans lequel les phases 
gazeuse et liquide occupent respectivement 
les intervalles 0 ≤ ηM ≤ 1 et 1 ≤ ηL ≤ 2. 

 

2.1  Equations de transfert  

Compte tenu des hypothèses précédentes, 
les  transferts  dans  le  mélange  gazeux  et  
le  liquide sont décrits par les équations de 
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conservation de masse, de quantité de 
mouvement, d’énergie et de diffusion qui 
s’écrivent dans le nouveau référentiel comme 
suit : 
- Equations de continuité:  

∂ ∂ ∂+ + =
∂ ∂ ∂

k k k k
k

k k k k

U U ( ' V )1
0

z' '

ηα
η η β η

   (2) 

- Equations de quantité de mouvement, 
d’énergie et de diffusion :                                     

 ∂ ∂+ + ∂ ∂ 

 ∂∂= + ∂ ∂ 

k k k
k k k

k k

k
k k k2

k k k k

V
U U

z'

1
' S

' ψ ψ

ψ ψα
β η

ψΓ η
η β η η

   (3) 

Où l’indice k = L pour la phase liquide et k = 
M pour le mélange gazeux, ψk désigne les 
grandeurs (Uk, Tk, C), Γψk les coefficients de 
diffusion de chaque variable ψk et Sψk le terme 
source dont les expressions sont indiquées 
dans le Tableau 1. 

Les expressions de αk, η'k, βk, s’écrivent 
comme suit :  

−= L
L

( 2 ) d

dz

η δα
δ

, = − +L L

R
' 2η η

δ
, (4a-b) 

=Lβ δ                                                        (4c) 

=
−
M

M

d

( R ) dz

η δα
δ

, =M M'η η ,             (5a-b) 

= −M Rβ δ                                                (5c) 

 
 Equation ψk Γψ Sψ 

Phase 
liquide 
(k = L) 

 

Quantité de 
mouvement 

UL νL 

L

1 dP 
g

dz
−

ρ
 

Energie TL aL 0 

Mélange 
air-

vapeur 
(k = M) 

 
 

Quantité de 
mouvement 

UM νM 

M

1 dP 
g

dz
−

ρ
 

Energie TM aM φde 

 

Diffusion C Dv 0 
 

Tableau 1 :  Liste des variables ψk,  
              coefficients Γψ  et termes Sψ 

 
Le terme de diffusion enthalpique φde dans 

l’équation de conservation de l’énergie du 
mélange gazeux s’écrit sous la forme suivante: 

− ∂ ∂=
− ∂ ∂

pv pa M
de v 2

pM M M

( c c ) T C
D

c ( R )
φ

δ η η
            (6) 

- Equations de conservation du 
débit massique: 

−

+ =

∫

∫

1
2

M M M M
0

2
2

L L L L 0
1

2 ( R ) U d

2 U ' d q

π δ ρ η η

πδ ρ η η
           (7) 

= 2
0 0 0q R Uπ ρ                                           (8a) 

= −∫
z

C v
0

q J 2 ( R )dzπ δ                              (8b) 

Où q0 est le débit massique d’entrée du 
mélange air-vapeur, qC le débit de condensat 
le long du tube et Jv la densité de flux 
massique de vapeur à l’interface donnée par 
l’équation (13c). 

2.2  Conditions aux limites  

- A l'entrée du tube, les profils du mélange air- 
vapeur sont supposées uniformes: 
UM = U0, PM = P0, TM = T0, C = C0              (9a-d) 
- Sur l’axe du tube (ηM = 0), par symétrie:  
∂ =
∂

M
0

M

U
) 0

η
, 

∂ =
∂

M
0

M

T
) 0

η
,

∂ =
∂ 0

M

C
) 0

η
(10a-c) 

-  A l’interface  liquide - mélange gazeux : 
 Les conditions de continuité des vitesses, 

contraintes de cisaillement, températures, 
densités de flux thermique et massique et 
saturation de vapeur à l’interface s’écrivent 
respectivement:          

UL = UM ,  
∂ ∂=
∂ − ∂

L L M M
i i

L M

U U
) )

R

µ µ
δ η δ η

 (11a-b) 

TL = TM                                                     (12a) 
∂ ∂− = − +
∂ − ∂

L L M M
i i v c

L M

T T
) ) J L

R

λ λ
δ η δ η

     (12b) 

∂= −
− − ∂

M v
v i

i M

D C
J )

(1 C )( R )

ρ
δ η

                (13) 

=
+ −

v vs

v vs a vs

M P
C

M P M ( P P )
                 (14) 

- A la paroi, les conditions de non-glissement 
et d’isothermie s’écrivent comme suit : 
UL = 0, TL = Tw                                     (15a-b) 

 

2.3 Paramètres hydrodynamiques et 
thermiques  

En vue d'évaluer  les  transferts  de  chaleur  
au  cours  de  la  condensation,  on définit le 
nombre de Nusselt local à la paroi et le flux 
thermique produit sur une hauteur z le long du 
tube selon les expressions suivantes : 

∂=
− ∂

L
w

w 0 L

TR
Nu )

(T T )δ η
                      (16a) 
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= − ∫
z

L 0 w 0
2 (T T ) Nu.dzφ πλ                  (16b) 

D’autre part, dans le cas de la vapeur pure 
saturée, le modèle classique de Nusselt [1] 
pour la condensation sur une plaque plane 
verticale peut être appliqué pour un tube 
cylindrique de diamètre très grand par rapport 
à l’épaisseur de film. D’après ce modèle, les 
expressions analytiques des évolutions axiales 
des principales grandeurs caractéristiques de 
la condensation s’écrivent comme suit : 

 
=  
 

1/ 4

L L
2

c L

4 T
z

L g

λ µ ∆δ
ρ

                         (17a) 

=
3

L
L

L

g
q'

3

ρ δ
ν

                                       (17b)    

Où q'L représente le débit massique de 
liquide par unité de largeur. 
 

3. Méthodologie numérique  

La résolution des systèmes d’équations 
régissant les transferts dans les deux phases 
nécessite l’utilisation de procédures 
numériques. La méthode retenue est celle des 
différences finies en schéma implicite 
permettant la discrétisation de ces équations et 
leur transformation en systèmes d’équations 
algébriques. Dans notre étude, le maillage 
utilisé est uniforme selon la direction radiale η 
avec des pas d’espace constants ∆ηM en 
phase gazeuse et ∆ηL en phase liquide. Dans 
la direction axiale, afin d’affiner le maillage au 
voisinage du bord d’entrée où les gradients 
sont élevés, l’axe z a été divisé en deux 
parties. A l’entrée du tube sur une courte 
distance L1, le pas d’espace ∆z1 est 
relativement fin. Au-delà de cette distance, le 
pas d’espace ∆z2 est plus élevé.  

Les équations de transfert étant de type 
parabolique, une méthode de résolution 
itérative est appliquée ligne par ligne depuis 
l’entrée jusqu’à l’extrémité du tube. Les 
équations de quantité de mouvement dans les 
deux phases associées à l’équation de 
conservation du débit sont résolues par la 
méthode de Gauss [10]. Les équations 
d’énergie dans les deux phases et de diffusion 
dans le mélange gazeux sont résolues par la 
méthode de Thomas [10]. L’évolution axiale de 
l’épaisseur δ de film liquide est déterminée par 
une procédure itérative avec la méthode de la 
sécante appliquée au bilan massique de 
condensat. La convergence de la solution 
numérique est supposée atteinte lorsque 
l’écart relatif de chaque variable ψk entre 2 
itérations successives est inférieur à 10−5.  

Par ailleurs, des tests de sensibilité aux pas 
d’espace ont été menés en considérant 
différentes dimensions de maillage. Ils nous 
ont conduit à retenir le maillage le maillage 
(NM, NL, M', M") = (40, 10, 200, 2900), où NM, 
NL sont les nombres de nœuds dans la 
direction radiale et M', M" dans la  direction 
axiale. Ce choix est justifié par une analyse 
comparative des nombres de Nusselt calculés 
avec les différentes grilles conduisant à un 
écart relatif inférieur à 0.7 % entre les 
différents maillages. 
 

4. Résultats et analyse  

Notre étude a porté sur les fluides 
frigorigènes suivants: le R12 de type 
chlorofluorocarbure CFC, le R134a et le R152a 
de type hydrofluorocarbure HFC. Ces fluides 
ont été considérés d’une part en présence d’air 
et d’autre part à l’état de vapeur pure saturée 
en utilisant le modèle de Nusselt [1] dans les 
mêmes conditions de température et de 
pression. Leurs propriétés thermophysiques à 
l’état vapeur et liquide ainsi que les coefficients 
de diffusion de vapeur sont calculés à partir de 
relations théoriques ou empiriques ou par 
interpolation à partir de tables de données 
disponibles dans la littérature [12]. Les calculs 
ont été effectués dans les conditions 
suivantes : 
- Dimensions du tube: R = 1 cm, L = 3 m,  
- Caractéristiques des fluides à l’entrée:  
   Re0 = 2200, T0 = 40°C,  C 0 = 0.85,  
- Température de paroi:  Tw = 35°C. 

Les résultats sont présentés sous 
différentes formes:  
- profils de vitesse des deux phases à mi-
hauteur du tube et en fin de condensation 
(Figure 2),  
- variations axiales du débit liquide qL et de 
l’épaisseur de film δ (Figures 4, 6), 
- évolutions du coefficient d’échange thermique 
h et flux de chaleur pariétal φ (Figures 5, 7). 

Dans le cas des mélanges air-vapeur, la 
pression d’entrée P0 est calculée en fonction 
de C0, T0 par la relation (14). Pour les mêmes 
valeurs du nombre de Reynolds Re0, les débits 
d’entrée des mélanges sont légèrement 
différents car les viscosités des fluides sont 
différentes, celle du mélange air-R12 étant la 
plus élevée. Sur la Figure 2 représentant les 
profils de vitesse des deux fluides à l’entrée du 
tube, à mi-hauteur et en fin de condensation, 
on constate que la vitesse du mélange gazeux 
subit une forte diminution au niveau de l’axe du 
tube. Dans la région centrale du cylindre, 
apparaît un phénomène de renversement du 
sens de l’écoulement du mélange air-R134a, 
se manifestant par des valeurs de vitesses 
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axiales négatives (contraires à la direction 
principale de l’écoulement). Par contre, à 
l’interface liquide-mélange gazeux, la vitesse 
des deux fluides atteint des valeurs nettement 
supérieures à celles imposées à l’entrée, celle 
du R152a étant la plus élevée. Les 
écoulements de liquide restent toutefois 
laminaires, car les valeurs du nombre de 
Reynolds liquide ReL sont suffisamment faibles 
pour tous les fluides. 

D’autre part, en effectuant une analyse 
comparative du processus de condensation de 
ces trois réfrigérants, on constate que les 
évolutions du l’épaisseur de film, du débit 
liquide, du coefficient de convection et du flux 
thermique produit par la condensation sont les 
plus faibles pour le mélange air-R12, les plus 
élevées correspondant au mélange air-R152a 
(Figures 3-4).  Ces  évolutions sont également 
confirmées avec la vapeur pure saturée sur les 
Figures 5-6. En effet, une analyse des 
propriétés thermophysiques de ce dernier 
fluide (R152a) montre que celui-ci présente les 
plus faibles valeurs de masse molaire et de 
pression vapeur saturante, conduisant au taux 
le plus bas de vapeur résiduelle Cf et du 
gradient de fraction massique d’air dans le 
mélange. De plus, son coefficient de diffusion 
de vapeur dans l’air est également supérieur à 
ceux des autres fluides. Il s’ensuit un taux de 
condensation plus important, conduisant à des 
valeurs plus élevées de l’épaisseur et du débit 
de condensat par rapport aux autres fluides. 
En outre, les propriétés du fluide R152a se 
caractérisent également par les valeurs les 
plus élevées de chaleur latente de 
condensation et de conductivité thermique 
liquide, permettant d’obtenir un coefficient de 
convection par condensation et un flux de 
chaleur pariétal plus important que les autres 
fluides. Ces résultats sont en accord avec ceux 
obtenus par Louahlia et Panday [4] pour la 
condensation des fluides R12 et R152a à l’état 
de vapeur pure saturée en écoulement entre 
deux plaques planes horizontales.  

Par ailleurs, une analyse comparative des 
Figures 4, 6 montre que les évolutions de 
l’épaisseur de film et du débit liquide calculées 
par le modèle de Nusselt pour la vapeur pure 
saturée sont toujours très supérieures à celles 
obtenues dans le cas du mélange air-vapeur. 
D’autre part, leur croissance n’est pas limitée 
par une valeur maximale limite comme pour le 
mélange gazeux. Ce qui montre que la 
présence d’air conduit à une forte réduction du 
taux de condensation. Les Figures 5, 7 
montrent également que la condensation du 
mélange air-vapeur conduit à un flux de 
chaleur nettement plus faible que celle de la 
vapeur pure saturée. En effet, dans ce dernier 
cas, l’écart de température vapeur-paroi reste 

constant, conduisant ainsi à des valeurs plus 
élevées du gradient thermique dans le film 
liquide et de la densité de flux de chaleur à la 
paroi. 

 

 
 

Figure 2 : Profils de vitesse pour les 
mélanges air-réfrigérants 

 

 
 

Figure 3 : Evolutions du débit et de 
     l’épaisseur de condensat pour 

  les mélanges air-réfrigérants 
 

 
 

Figure 4 : Evolutions du coefficient 
    d’échange thermique et du flux de 

        chaleur des mélanges air-réfrigérants 
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Figure 5 : Evolutions du débit et de 
       l’épaisseur de condensat pour 

              la vapeur pure saturée 
 

 
 

Figure 6: Evolutions du coefficient d’échange 
       thermique et du flux de chaleur  

 pour la vapeur pure saturée  
 

 
Conclusion  

Dans ce travail, on présente une étude 
numérique des processus de transferts de 
chaleur et de masse lors de la condensation 
en film liquide de différents réfrigérants (R12, 
R134a, R152a) dans un tube vertical. La 
résolution des équations de transfert dans les 
2 phases liquide et vapeur est effectuée par 
une méthode aux différences finies en schéma 
implicite. Le code de calcul élaboré permet de 
déterminer les évolutions axiales de 
l’épaisseur de film, du débit de condensat, du 
coefficient de transfert thermique et du flux de 
chaleur produit par la condensation. L’analyse 
comparative des résultats montre que les 
évolutions du taux de condensation et du flux 
de chaleur sont plus faibles pour le R12 et plus 
élevées pour le R152a à l’état de vapeurs 
pures ou de mélanges air-vapeur. Par ailleurs, 
la condensation de vapeur en présence d’air 
conduit toujours à des valeurs nettement plus 
faibles du coefficient d’échange thermique, de 

l’épaisseur et du débit liquide par rapport à la 
vapeur pure saturée pour tous les fluides dans 
les mêmes conditions opératoires.  
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