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Abstract - -  Mixed heat convection in vertical pipe f low submitted to variable flow rate. In this paper, we propose a numerical 
study on the mixed heat convection of a laminar flow inside a vertical pipe. A flow rate step is imposed at the inlet of the 
tube and a heat transfer coefficient is used to calculate the external heat convection. Both cases of positive and negative steps 
are considered. A strong difference in the thermal and the dynamic behaviour of the flow is observed between these two cases. 
Moreover, a non-dimensional study on the influence of some parameters like the thermal buoyancy coefficient, characterized by 
}~i~ Re~ ,  and the external heat transfer, characterized by B i * / P e  (generalized Biot/P~clet numbers), has shown that, in the case 
of laminar mixed convection, their influence on both the inner flow and the wall heat transfer is great. © Elsevier, Paris. 

mixed convection / vertical pipe / heat transfer / physical modelling 

Resume - -  Nous proposons dans cet article 1'6tude d'4coulements bidimensionnels et laminaires en convection mixte dans un 
tube vertical, avec 6change convectif ~ la surface externe, Iorsque I'entree est soumise ~ un 6chelon de d6bit. Les calculs ont 
~t~ effectu6s avec des 6chelons positifs ou n~gatifs. IIs confirment une forte difference du comportement thermohydrauliclue 
de 1'4coulement entre ces deux cas. De plus, une premiere 6tude de similitude semble montrer que le coefficient de poussee 
thermique R i ~ R e ~  et les 6changes exterieurs caract~ris~s par un groupement adimensionnel B i * / P e  (B i "  :nombre  de Blot 

~ n~ralis~) jouent un r61e important en convection mixte laminaire sur le transfert de chaleur ~ la paroi et sur 1'6coulement. 
Elsevier, Paris. 

convection mixte / tube vertical / transfert de chale,,r / mod~lisation physique 

N o m e n c l a t u r e  

Bi* nombre  de Blot  g6n6ralis4 = h,~ R / A  
c~ capaci t6  the rmique  mass ique  du fluide 

pression cons tan te  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  J . k g -  1.K - 

g acc616ration de la pesan teu r  . . . . . . . . . . .  m.s -2  

Gr nombre de Grashof  g fl A T  R 3 / v  2 S t  

h coefficient d '6change eonvect i f  . . . . . . . . .  W . m - ~ - K  -1 t 

p+  pression motr ice  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  Pa  T 

Pe  nombre  de P6clet  = Re P r  U 
P r  hombre  de P r a n d t l  = # cp/ ,k V 

qv d6bit  vo lumique  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  m a - h -  ~ Vd 

Aq,, a m p l i t u d e  du saut  de d6bi t  . . . . . . . . . . .  ma .h  -1  z 

r eoordonnde radia le  

R rayon du  tube  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  m 

* Cor respondance  et  t ir6s g par t .  
Cet  ar t ic le  fait su i te  ~. une communica t i on  pr6sent6e par  les 
au teurs  aux  8 ~ J I T H  qui se sont  tmmes g Marsei l le  du  7 au 
10 ju i l le t  1997. 

R e  

A R e  
Ri  
R i  Re 

nombre  de Reynolds  = V~ R / v  
sau t  du nolnbre de Reynolds  

nombre  de Richardson  = G r / R e  2 
coefficient de pouss6e the rmique  
Gr / Re 
nombre  de S tan ton  q~p/pcp Va A T  
t emps  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  

t emp6ra t u r e  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  

v i tesse  ver t icale  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  

v i tesse  hor izonta le  . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  

v i tesse  d6b i t an te  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  

coordonn6e axia le  

S 

K 
r [ l .S  - 1  

--1 m - s  

I I l .S  - 1  

Lettres grecques 

a diffusivit6 t he rmique  . . . . . . . . . . . . . . . . .  m2.s -1  

/3 coefficient d ' expans ion  vo lumique  de 
l ' eau  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  K - 1 

~op densi t6  de flux g ia paroi  . . . . . . . . . . . . .  W-m - 2  

A conduc t iv i t6  thernf ique . . . . . . . . . . . . . . .  W . m - ~ . K  -1  
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v viscosit6 cin6matique . . . . . . . . . . . . . . . . .  
p masse volumique . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  

Indices 

a r6f~renee ambiante 
e entree du tube 
o 6tat initial 
p ~ la paroi 

~tat final 

m2,s-1 
kg.m -a 

1. INTRODUCTION 

Le transfert de chaleur en convection mixte dans les 
canalisations est toujours un th~me de recherche et de 
d6veloppement. L'essentiel de l'effort dans ce domaine 
est bas~ sur la comprehension des m6canismes de 
transfert de chaleur k la paroi et dans l%coulement. De 
nombreuses ~tudes ont 6t6 entreprises sur la convection 
mixte en %gime variable, parmi lesquels on peut citer 
comme investigations %centes celles de Mart in et al. 
[1], relatives ~ l'~tude de la convection mixte dans 
un tube  vertical, lorsque la paroi est soumise ~ u n  
changement brusque de la temperature,  et eelles de 
Yan [2], qui a examin5 l'influence d 'un  ~ehelon de 
flux g la paroi sur les ~volutions temporelles de la 
structure thermohydraulique de l'~coulement. Dans le 
cas de conditions aux limites variables '~ l 'ent%e du 
tube, Baudoin et al. [3] ont ~tudi6 exp~rinlentalement 
la %ponse d 'un  radiateur ~ eau. Cette 6tude a 6t6 
confirm6e par Fulcheri et al. [4]. Dans ce cadre d'6tude. 
pour mieux cerner les m6eanismes de transferts mis en 
jeu, Mai et al. [5] ont 6tudi6 la convection mixte dans un 
tube vertical (consider6 comme un ~lSment de radiateur 
£ eau), lorsque l'entr6e est soumise ~ un ~ehelon de 
temp6rature. Ils ont mis en dvidence une dissym~trie 
des profils de vitesse et de temp6rature entre l'6chelon 
positif et l'6ehelon n6gatif. 

L'objeetif de ce travail porte sur l 'analyse du 
comportement instationnaire de l '6eoulement dans un 
tube vertical, soumis ~ un 6chelon de d6bit ~ l'ent%e. En 
particulier, nous nous intb.ressons aux probl~mes relatifs 
/~ la similitude dans le transfert de chaleur ~ la paroi et 
dans l'6coulement. 

circulation d 'eau descendante et laminaire, ~chelon de 
d6bit impos5 g l'entr~e du tube. Les propri~t~s thermo- 
physiques du fluide sont ind~pendantes de la tempera- 
ture, saul  dans le terme de gravit6 (approximation 
de Boussinesq). La formulation du probl~me comprend 
done l '~quation de continuitY, l '~quation verticale de 
quantit~ de mouvement et l '~quation d'~nergie, le tout 
en coordonn~es cylindriques ~ sym~trie axiale. L'axe des 
z e s t  ehoisi dans le sens de l '6eoulement du fluide et de 
la gravit& Les ~quations s'6crivent, pour un ~eoulement 
bidimensionnel : 

~U V ~V 
O---z- + --r + ~,r  = 0 (1) 

OU U °~u o~V _ 1 oap + 
~-t-+ ~z + V 0 r  p ~z 

- 9 ~ ( T , - r p ) + u  ~r + Or2 ] (2) 

c3T [.rOT+ vOT (1  OT 02T~ 
O--t- + -~z ~ r  = ~ ~ + ~)r ~ ] (3) 

ohp+  = p - p g z .  

Les conditions aux limites et les conditions initiales 
sont les suivantes : 

la paroi ext6rieure du tube (r = R) : U = V = 0 ; 
densit~ de flux pari6tal : ~2p = h~(Tp - T~) ; 

sur l'axe (r = 0) : 

OU OT 
- -  - -  0 

~r br 

- 5 l 'ent%e (z = 0) : 4coulement laminaire 
(profils de vitesse U0 paraboliques) 

• temperature d ' injection Te 

• pour t < 0 : d6bit q,.o ; Reynolds Reo 
• p o u r t > 0 :  d~bi tqv~ =qvo+Aq~ 

(Aqv > 0 ou < 0) 

Reynolds Re~ = Reo + ARe (Re = VdR/V) 

6tabli 

3. Rf:SOLUTION NUMERIQUE 

2. MOD#LISATION 

Nous envisageons une 6tude du comportement 
thermohydraulique d 'un  radiateur de chauffage cen- 
tral, soumis ~ un ~chelon de d~bit d'entr~e. Pour mieux 
cerner les m~canismes de transfert mis en jeu: nous 
nous intgressons h u n  seul glgment de radiateur, en 
consid~rant le eas suivant : un tube  vertical avec coeffi- 
cient d'~change convectif g la surface externe du tube, 
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La %solution num~rique des 6quations est assur~e 
par la m~thode des diff6rences finies avee un schema 
purement implicite, dans lequel les differences amont 
sont utilis6es pour le terme de convection axiale, les 
difffirences cent%es pour les termes de convection radiale 
et de diffusion, et les diff6rences aval pour le terme 
temporel. De plus, le domaine 6tudi6 est discr6tis6 par 
un maillage irr~gulier de type Tchebytchev, avec un pas 
variable selon la direction r et un pas r~gulier selon la 
direction z. L'indice i concerne la coordonn6e radiale r, 
l 'indice j la coordonn6e axiale z, et n l e  terme temporel. 



Transfert de chaleur dans un tube vertical avec kcoulement de convection mixte h debit variable 

Dans une premiere &ape: on discretise les equations 
(2) et (3) sous la forme : 

oh T;jtl est la temperature de paroi a la ligne j et a 
l’inst&t n + 1. 

Le traitement numerique des equations disc&i&es 
(4) et (5) est delicat a cause du terme de gradient de 

aP+ pression local =. Generalement, on procede 8. une 

estimation relativement empirique. et on le considbre 
comme constant [2]. Pour avoir une meilleure precision 
sur ce terme, nous avons tenti, de l’affiner en partant 
du fait que la conservation du debit nfest plus assuree 
si l’on estime par une valeur approchee. Cette remarque 
nous conduit B ecrire le gradient de pression dans (4) 
sous la forme : 

($r’= (?$)d+C;.+l(&a-~:;l) (6) 

est le gradient de pression dynamique pour 

un ecoulement laminaire entierement developpe, qVo le 
debit a t = 0: q,j le debit calcule & la ligne j et <J”” le 
coefficient de correction. Ce coefficient est determine & 
chaque instant et pour chaque 2 de telle sorte qu’il y ait 
conservation du debit apres avoir applique l’echelon de 
debit. 11 depend Cgalement du signe de l’echelon (positif 
ou negatif). 

Apres linirarisation, les equations (4) et (5) devien- 
nent, en tenant compte de l’equation (6) : 

oh les a,: bi, ct, sz: a:, bt ! CL. si sont des coefficients 
algebriques. 

Les equations (7) et (8) forment un systeme 
tridiagonal qui sera resolu par l’algorithme de Thomas 
[6]. Le calcul commence a l’entree du tube et avance 
selon le sens de l’ecoulement du fluide. Le critere de 
convergence adopt& est l’ecart relatif de la vitesse et 

de la temperature entre deux iterations successives, 
inferieur a 1Oe3 en tout point du maillage. 

Finalement, la procedure de calcul se resume ainsi. B 
chaque pas de temps : 

determiner < et ritsoudre l’equation en U (7) ; 
integrer numeriquement l’equation de continuite 

(1) pour obtenir V ; 

- resoudre l’irquation en T (8) ; 
verifier les criteres de convergence du schema 

numerique et recommencer les calculs en utilisant un 
processus iteratif jusqu’a obtenir la convergence. 

A partir des resultats numeriques: nous cherchons 
& mettre en evidence les criteres de similitude en 
convection mixte instationnaire. 

Les flux de chaleur B la, paroi sont represent& par le 
nombre de Stant,on local : 

St = PP 
pc,Gx (T-T,) (10) 

OlYl v,, est la vitesse debitante de l’ecoulement a l’etat 
final apres avoir applique l’echelon de debit & 1’entrt;e 
du tube. 

Pour caracteriser l’influence du coefficient d’echange 
convectif exterieur sur le transfert de chaleur B la paroi 
et a l’ecoulement. nous introduisons un groupement 

h, R adimensionnel Bi*/Pe, oh Bi’ = __ 
x 

est le nombre de 

Biot generalis& qui traduit le rapport de la conductance 
exterieure & la conductance de reference de l’ecoulement. 

4. RCSULTATS 

On considere un tube vertical en cuivre, de diametre 
20/22 mm et de hauteur 800 mm. Les conditions aux 
limites a l’entree et B la paroi du tube sont caracterisees 
par : 

100 5 Ri, Re, 5 130 

Le nombre de Prandlt est, pris &al & 4,3 (eau a 
42 “C). Les autres don&es sont indiquees sur les figures. 

Tout d’abord, nous analysons le comportement 
instationnaire dc l’ecoulement soumis a l’entree du tube 
& un echelon de debit positif ou negatif. 

Dans le cas de l’echelon de debit positif (figure 1), on 
observe que le champ de vitesse U dans une section est 
presque independant’ du temps. Le profil de temperature 
evolue rkgulierement avec t. De plus, nous constatons 
Bgalement que le profil de temperature evolue plus 
rapidement au centre du tube que pres de la paroi. Ccci 
est dti a l’evolution du profil de vitesse. 
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Figure 1. Profils de vitesse et de temperature 
pour z = 300 mm, Aq~ = +5.10 -3 m3.h -1 ,  %0 = 3'10 -~ 
ma.h -1, Te = 42 °C, T~ = 20 °C, Rio= Re~ = 130, B i * / P e  
: 1,2.10 -4. 
Figure 1. Veloci ty  and temperature profi les at z = 300 mm, 
Aqv  = +5"10  -3  m 3"h-1,  qvo = 3 -10 -2m 3' h -1 ,  r e  = 42 °C, 
T~ = 20 °C, R i ~  Re~ = 130, B i * / P e  = 1.2-10 -4. 

La figure 2 montre F~volution temporelle des profils 
de vitesse et de tempdrature pour un 4chelon de d4bit 
n4gatif. I1 apparMt ici que le profil de vitesse U subit une 
forte perturbation,  earact~ris~e par un ralentissement au 
centre et par une accdldration marquee g la pdriph4rie. 
Du point de vue de l '~volution temporelle du profil 
de vitesse U pendant  le rSgime transitoire, on observe 
une grande ddformation de U pour t = 25 s, puis uim 
tendance beaucoup plus lente vers le profil final (environ 
i rain). De plus, on observe que la ddformation du profil 
de tempgrature est plus marquee que celui obtenu avec 
l'dchelon positif. 

L'ensemble de ces r~sultats met en ~vidence une forte 
diffdrence de la r~ponse en tempdrature h des dchelons 
positifs ou ndgatifs de re&me amplitude. Ceci est dfl 5 
l 'dvolution diffSrente des champs de vitesses. En effet, 
la d~formation des profils de vitesse et de tempdrature 
est d ' au tan t  plus marqude que la vitesse d ' injection 
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Figure 2. Profils de vitesse et de temperature  pour 
z = 300 mm et Aqv  = - -5 .10 - 3  m3.h -1  ; les autres donn~es 
sont les m~mes que sur la f igure I. 
Figure 2. Veloci ty and temperature profi les at z ---- 300 mm 
and Aqv  = - -5.10 -3  ma .h -1 ;  other  variables are the same as 
in f igure 1. 

est plus faible et que le coefficient d'Schange convectif 
la surface externe du tube est plus ~lev~ (figure 3). 

On constate 5galement qu'g la paroi le gradient de 
tempdrature devient important .  

Afin de caractSriser le transfert de chaleur h la 
paroi en convection mixte instationnaire, nous. ~tudions 
l '~volution du nombre de Stanton local en fonction des 
conditions aux limites g l'entr~e et h la surface externe 
du tube. A partir de l 'analyse adimensionnelle, nous 
avons construit l 'ordonn6e et le temps adimensionn~s, 
de la mani~re suivante : 

z ~ = z / R  et t* = u t / R  2 

Les figures ~ et 5 reprdsentent l~'dvolution du trans- 
fert de chaleur en fonction du coefficient de pouss~e 
thernfique et pour diff~rentes valeurs de z*. Ceci pour 
un m~me saut de d~bit (Aqv = ±5-10 -3 ma.h-1).  Nous 
constatons que l '~volution du nombre de Stanton est 
quasi lindaire et nous notons ~galement que le trans- 
fert de chaleur diminue le long du tube. De plus, on 280 
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B i * / P e =  1 0 - 3 ;  les autres donn~es sont les m~mes que 
sur la figure 2. 
Figure 3. Velocity and temperature profi les for Bg*/Pe 
= 10-3;  other variables are the same as in figure 2. 
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Figure 4. I~volution du nombre de Stanton en fonct ion de 
Ri~ R e ~  ; Aqv = +5-10 -3  ma,h -~ et t* = 0,4. 
Figure 4. Evolution o f  the Stanton number for  dif ferent 
Ri~ R e ~ ;  Aq~ = +5.10  -3  m3.h -1 et t* = 0.4. 
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Figure 5. Evolution du nombre de Stanton en fonct ion de 
Ri~¢ Re~¢ ; Aqv = --5.10 -3  m3-h -1 et t* = 0,4. 

Figure 5. Evolution o f  the Stanton number for  di f ferent 
~ i ~  Re~¢; Aqv = --5.10 -3 m3.h -~ et t* = 0.4. 

obse rve  une  diffSrence d u  t r a n s f e r t  de  cha l eu r  £ la pa ro i  
e n t r e  l '~chelon pos i t i f  e t  l '~chelon n6gat i f .  Ceci est  d d  
aux  dif ferences  de  c o m p o r t e m e n t  t h e r m o h y d r a u l i q u e  de  
l ' 6 cou lemen t  (figures 1 et  2). 

Nous  che rchons  ~ m e t t r e  en  ~v idence  l ' in f luence  
des  ~changes  convect i f s  ex t~ r i eu r s  sur  le t r a n s f e r t  de 
cha l eu r  /~ la paroi .  D a n s  ce bu t ,  nous  dSfinissons 
u n  p a r a m ~ t r e  B ,  , Pe qui  fai t  i n t e r v e n i r  le coefficient  
d%change  ext~r ieur .  L a  figure 6 r e p % s e n t e  l ' dvo lu t ion  
d u  n o m b r e  de S t a n t o n  ell fonc t ion  de  la h a u t e u r  d u  t u b e  
z* et  ceci p o u r  p lus ieu r s  i n s t a n t s  t*. Nous  c o n s t a t o n s  une  
d~cro issance  d u  n o m b r e  de  S t a n t o n  le long  d u  t u b e  ; 
on  no te  ~ga lemen t  clue le n o m b r e  de S t a n t o n  d~cro i t  
r a p i d e m e n t  au  eours  des  p r e m i e r s  i n s t a n t s .  Lo r sque  
Bi*/Pe dev i en t  g rand ,  a lors  le t r a n s f e r t  de eha l eu r  ~ la  
paro i  d e v i e n t  i m p o r t a n t  (figure 7). 
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Figure 6. I~volution du nombre de Stanton en fonction de z* ; 
Ri~ Re~ = 130 ; Bi*/Pe = 1,2.10 -4.  
Figure 6. Evolution of  the Stanton number for di f ferent z*;  
Ri~ Re.~ = 130; Bi*/Pe = 1.2.10 -4.  
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Figure 7. 15volution du nombre de Stanton en fonction de z* ; 
Ri~ Re~ = 130 ; Bi~/Pe = 6.10 -4. 
Figure 7. Evolution of the Stanton number for different z*; 
Ri~ Re~ = 130 ; Bi*/Pe = 6.10 -4. 

L'ensemble de ces r~sultats nous montre que le 
coefficient de pouss6e thermique Ri:~Re~ et les 
fichanges ext~rieurs earact6ris6s par Bi*/Pe jouent un 
r61e important  en convection mixte lanfinaire sur le 
transfert de chaleur ~ la paroi et sur l'~eoulement. 

5. C O N C L U S I O N  

Dans le cadre de l '6coulement en convection nfixte 
instationnaire dans un tube vertical, soumis ~ un ~ehelon 

de d~bit ~ l'entr~e, nous avons ntis une forte influence 
des ~ehelons positifs et n~gatifs sur le compor tement  
thermohydraulique de l'~coulement et sur le transfert 
de chaleur £ la paroi. 

Enfin, nous avons mis en ~vidence un param~tre 
Bi ~ ~Pc qui pourrait  caract~riser l 'influence des ~changes 
ext~rieurs sur le transfert de chaleur ~ la paroi et sur 
l'Scoulement. 
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A b r i g d e d  E n g l i s h  V e r s i o n  

M i x e d  h e a t  c o n v e c t i o n  in  v e r t i c a l  p i p e  flow s u b m i t t e d  to  v a r i a b l e  flow r a t e  

Mixed heat convection in pipes is a current theme 
of research and development. An accurate knowledge 
of the mechanisms that  influence heat transfer in the 
flow and at the wall is important  to ameliorate the 
performance of the system. Recently, many studies have 
been undertaken in order to understand these effects, 
some of them investigated the effect of a sudden change 
in the wall temperature or a heat flux imposed at the 
wall. The authors studied tile effect of a temperature 
step imposed at the inlet of a vertical pipe, and 
they observed a dissymmetry in the velocity and the 
temperature profiles in tlhe case of positive and negative 
steps. In this paper we investigate the effect of a flow 

rate step imposed at the entrance of a pipe and we try 
to use the principal of similarity to characterize the heat 
transfer in tile flow and at the wall. 

The fluid used in this study is water, tile flow is down- 
ward and the pipe is copper. A heat transfer coefficient 
is used to calculated the external heat convection. The 
thermophysical properties of the fluid are supposed to 
be constant except in the buoyancy term (the Boussi- 
nesq approximation). The problem is axisymmetric and 
we obtain a set of three partial differential equations 
(the continuity, tile axial momentum and tile energy 
equation). To compute the numerical solutions of the 
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problem, we solved the foregoing system by a finite- 
difference procedure. A fully implicit  numerical scheme 
was employed, in which upwind differences are used for 
the axial convective term, central  differences for the ra- 
dial and diffusional terms, and backward differences for 
the temporal  term. Moreover, we used a non-unitbrm 
grid, according to the Tehebytehev method with varia- 
ble steps in the radial  direction and uniform steps in the 
axial direction. After  discret izat ion a set of linear equa- 
tions with algebraic coeffÉcients is obta ined which can 
be solved efficiently using the Thomas  algorithm. This 
scheme allows information to be calculated at consecu- 
tive streamwise locations, s tar t ing at  the duct  entrance 
and proceeding in the same direction as the flow. 

In order to characterize the heat  transfer  under 
the unsteady s tate  of mixed convection we used the 
similari ty principle and we define a local Stanton 
number  which characterizes the heat  flux at the 

wall, and the generalised Biot /P4cle t  numbers tha t  
characterize the  external  heat  transfer. 

The numerical  results show tha t  there  is a big 
difference between the t empera tu re  and the velocity 
profiles in the  two cases of positive and negative steps. 
The dis tor t ion of the profiles is more impor tan t  in the 
case of smaller flow rate  and a greater  external  heat  
transfer coefficient. Consequently~ the wall heat  flux is 
more impor tan t  in this case, and the Stanton number  
evolves more rapidly in the case of a negative s tep 
and it has an almost linear shape as a function of the 
buoyancy term. Moreover, we have observed that  the 
Stanton number decreases rapidly in the first seconds 
after the  imposed step and along the tube.  

Finally, in the case of laminar  mixed convection in 
uns teady state,  the buoyancy and the external  heat  
transfer have a great  effect on both  the inner flow and 
the wall heat  transfer. 
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