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Introduction générale

Introduction Générale

A travers le temps, le développement des techniques liées a 1’énergie a accompagné
1I’évolution de 1’étre humain. Or dans le domaine énergétique, la thermique occupe une place
particuliére, en effet dans la plupart des processus énergétiques cette forme d’énergie

intervient soit directement ou indirectement au cours des transformations.

Les champs d’applications des sciences thermiques apparaissent donc comme étant tres
important et extrémement vaste. Cependant, deux domaines sont a souligner particuliérement,
d’une part celui de la transformation d’une énergie quelconque en énergie thermique et vice-
versa et d’autre part celui du transfert de 1’énergie thermique : le premier de ces domaines

concerne les machines thermiques et le second concerne les échangeurs de chaleur.

Les échanges thermiques interviennent dans de nombreux secteurs d’activités humaines.
Dans la plupart de ces activites, le transfert de chaleur doit s’effectuer sans altération des
milieux intervenant dans le transfert thermique. L’utilisation d’équipements spécifiques
d’échange est alors nécessaire. Ces équipements sont connus sous la dénomination
d’échangeurs de chaleur. Ce sont des systémes thermodynamiques présents dans toutes les

unités industrielles dans lesquelles interviennent les processus d’extraction de chaleur.

Dans les sociétés industrielles, I’échangeur de chaleur est un élément essentiel de toute
politique de maitrise de 1’énergie. Une grande part de 1’énergie thermique utilisée dans les
procédés industriels transite au moins une fois par un échangeur de chaleur, aussi bien dans
les procédés eux-mémes que dans les systémes de récupération de 1’énergie thermique de ces
procédés. L'échangeur de chaleur, instrument clé du thermicien ou de I'énergéticien permet de
contrdler la température d'un systéme ou d'un produit en échangeant de la chaleur entre deux

milieux.

Les échangeurs de chaleur sont des appareils qui fournissent 1’énergie thermique
d’écoulement entre deux ou plusieurs fluides a des températures différentes. Ils sont utilisés
dans une large variété d’applications, ceux-ci incluent la production d'énergie ; les industries
alimentaires, de produit chimique; dans le domaine d’électronique ; technologie
environnementale ; rétablissement de chaleur résiduelle ; industrie ; et climatisation,

réfrigération, et applications de I'espace.
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Le souci technologique majeur des échangeurs de chaleur est 1’amélioration de
I’échange thermique entre les deux fluides tout en générant le moins de pertes de charges ou

de leur réduire a leur plus bas niveau possible

Le choix d’un échangeur de chaleur, pour une application donnée, dépend de nombreux
paramétres : domaine de température et de pression des fluides, propriétés physiques et
agressivité de ces fluides, maintenance et encombrement. Il est évident que le fait de disposer
d’un échangeur bien adapté, bien dimensionné, bien réalis¢ et bien utilisé permet un gain de

rendement et d’énergie des procédés.

La diversit¢ des domaines d’applications des échangeurs thermiques entraine un
foisonnement de formes géométriques (tubulaires, plagues, a ailettes, etc.). Les échangeurs de
chaleur utilisant les tubes comme constituant principal de la paroi d’échange sont les plus
répondus, 1’échangeur thermique a double tube concentrique est la forme la plus simple dans
cette famille, L'échangeur a tube est un autre type d'échangeur de chaleur plus simple : il s'agit
de I'assemblage de deux tubes concentriques. Le tube intérieur est traversé par un premier
fluide tandis que le tube extérieur enveloppant est traversé par le deuxiéme fluide. Le sens
d'écoulement des deux fluides peut étre le méme (on parle d'échangeur co-courant) ou opposé

(échangeur contre-courant).

Les contraintes du marché relatives au développement de ces échangeurs s'expriment en
termes de réduction des codlts d'investissements de fabrication, de gain d'espace et
d'amélioration de l'efficacité énergétique. Elles conduisent inévitablement a fabriquer des
échangeurs thermiques de plus en plus compacts et a explorer diverses techniques

d'intensification des échanges thermiques.

La présente étude s'inscrit dans le cadre d'une étude energétique comparative entre trois
types d’échangeurs de chaleur double tubes munies tubes concentriques de formes
géométriques différentes : a savoir : tube central cylindrique lisse, tube central conique lisse et
tube central conique ondulé. Une série des simulations numériques ont éte effectuées afin
d’analyser et comparer entre les caractéristiques thermiques et dynamiques de ces trois
configurations d'échangeur. La simulation numérique a été réalisée par le code de calcul
commercial "FLUENT 6.2".



Introduction générale

Dans ce travail, nous présentons une étude numérique, employant le modele K-¢
standard pour déterminer les facteurs de performance thermo-hydrauliques correspondants a
nos échangeurs de géométries différentes. Les résultats obtenus, au cours de cette étude, ont
été présentes et analyses et les parametres étudiés sont les suivants : la température de sortie
du fluide, le coefficient d’échange thermique moyen par convection, la chute de pression, la
quantité de chaleur échangée et I'effet de la forme géométrique de la chicane sur le
comportement thermo-énergétique de 1’écoulement, et cela les rapports de vitesse des deux

fluides (eau chaude et eau froide).

Organisation du travail

Cette étude comporte Cing chapitres différents :

e Le premier chapitre aborde des généralités sur les échangeurs de chaleurs.

e Le deuxieme chapitre est une analyse bibliographique concernants les études
analytiques, numériques et expérimentales sur les échangeurs de chaleur a double tube
concentriques.

e Le troisieme chapitre concerne la modélisation mathématique, en présentant la
position du probleme dun échangeur de chaleur suivi de la formulation
mathématique. Les équations de conservation de masse, de quantité de mouvement, de
I’énergie, ainsi que les conditions aux limites imposées sur chaque géometrie. Le
phénomeéne de turbulence est décrit par le modele k-¢ standard.

e le quatrieme chapitre nous avons présenté les étapes de notre simulation numérique
sous le code de calcul Fluent. Une petite présentation du logiciel utilisé pour la
création de la géomeétrie et le maillage, ou le préprocesseur : GAMBIT.

e Le cinquiéme chapitre, I'influence du maillage sur les résultats est présentée ainsi la
validation de ces derniers. On présente aussi une description détaillée des évolutions
des champs thermique et hydrodynamique dans les ECDT. En présence des tubes
centraux type conique simple et conique ondulé, le transfert thermique et I'écoulement

du fluide en convection forcée constitue I'objet principal de cette partie.

Finalement, ce mémoire sera terminé par une conclusion générale qui résume les

principaux résultats obtenus ainsi les futures recommandations relatives a ce travail.
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Chapitre I Généralités sur les échangeurs de chaleur

Introduction

Dans les sociétés industrielles, 1’échangeur de chaleur est un ¢lément essentiel de toute
politique de maitrise de 1’énergie. Une grande part (90 %) de I’énergie thermique utilisée dans
les procédés industriels transite au moins une fois par un échangeur de chaleur, aussi bien
dans les procédés eux-mémes que dans les systémes de récupération de 1’énergie thermique de
ces procédés. On les utilise principalement dans les secteurs de 1’industrie (chimie,
pétrochimie sidérurgie, agroalimentaire, production d’énergie, etc.), du transport (automobile

aeronautique), mais aussi dans le secteur résidentiel et tertiaire (chauffage, climatisation, etc.).

Définition

Comme leur nom l'indique, les échangeurs thermiques sont des dispositifs destinés a
favoriser I'échange thermique entre deux fluides, sans que les fluides ne se mélangent, le
principe le plus général consiste a faire circuler deux fluides a travers des conduits qui les
mettent en contact thermique. De maniére générale, les deux fluides sont mis en contact
thermique a travers une paroi qui est le plus souvent métallique ce qui favorise les échanges
de chaleur. On a en général un fluide chaud qui cede de la chaleur a un fluide froid.
Généralement pour assurer efficacement cet échange de chaleur au moins un des fluides est
mis en mouvement (pompe, ventilateur). Pour augmenter cet échange, et donc le transfert
d’énergie, il peut étre fait appel au changement de phase (condenseurs, évaporateurs,

bouilleurs...) systeme utilisé couramment dans les machines thermiques ou le caloduc [1].

1.2 Criteres de classification des échangeurs de chaleur

Il existe plusieurs critéres de classification des échangeurs de chaleur dont les plus

importants sont cités ci-dessous :
1.2.1. Classification selon la technologie

Les principaux types d’échangeurs rencontrés sont les suivants [2] :
o A tubes : monotubes, coaxiaux ou multitubulaires ;
o A plaques : a surface primaire ou a surface secondaire ;

o Autres types : contact direct, & caloducs ou a lit fluidise.
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Chapitre I Généralités sur les échangeurs de chaleur

1.2.2. Classification selon le mode de transfert de chaleur

Les trois modes de transfert de chaleur (conduction, convection, rayonnement) sont
couplés dans la plupart des applications (chambre de combustion, récupération sur les fumees,
etc.) ; il y a souvent un mode de transfert prédominant. Pour tout échangeur avec transfert de

chaleur a travers une paroi, la conduction intervient [2].

1.2.3. Classification suivant le procédé de transfert de chaleur

Suivant qu’il y a ou non stockage de chaleur, on définit un fonctionnement en
récupérateur ou en régénérateur de chaleur [2] :
o Transfert sans stockage, donc en récupérateur, avec 2 ou n passages et
un écoulement en général continu ;
o Transfert avec stockage, donc en régénérateur, avec un seul passage et
un écoulement intermittent, la matrice de stockage étant statique ou

dynamique

1.2.4. Classification fonctionnelle

Le passage des fluides dans 1’échangeur peut s’effectuer avec ou sans changement de
phase ; suivant le cas, on dit que I’on a un écoulement monophasique ou diphasique. On
rencontre alors les différents cas suivants [2] :

o Les deux fluides ont un écoulement monophasique ;

o Un seul fluide a un écoulement avec changement de phase, cas des
évaporateurs ou des condenseurs.

o Les deux fluides ont un écoulement avec changement de phase, cas des

évapo-condenseurs.
1.25. Classification suivant la nature du matériau de la paroi

d’échange

On retiendra deux types de parois [2] :
o Les échangeurs métalliques en acier, cuivre, aluminium ou matériaux
spéciaux : superalliages, métaux ou alliages réfractaires ;
o Les échangeurs non métalliques en plastique, céramique, graphite,

verre, etc.



Chapitre I Généralités sur les échangeurs de chaleur

1.2.6. Classification selon le contact

Classification selon le contact

| |

(@
1.2.7. Classification selon le nombre de fluides

Classification selon le nombre de fluides

!
e ruideiil] -L\L‘ -iqu-

(b)

Classification selon la compacite de la surface
d’échange

-‘L Gaz-liquide l_ -liqide et chgl;l-

Compact Non compact Compact Non compact
B=700m*/m? B <700m?/m? B = 400 m*/m? B <400 m®/m?

(c)
Figure 1. 1.0rganigramme générale des classifications des échangeurs de chaleur

(@) Classement selon le contact , (b) Classement selon le nombre de fluide,
(c)) Classement selon la compacité de surface d’échange
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Chapitre I Généralités sur les échangeurs de chaleur

|.3.Classification par mode de conception :

L’échangeur de chaleur est caractérisé par le principe d’échange effectue entre les deux

fluides pour ¢a, il y a des conceptions qui sont tres variées [3].

1.3.1 .Echangeurs tubulaires :

Pour des raisons historiques et économiques, les échangeurs utilisant les tubes comme
constituant principal de la paroi d’échange sont les plus répondus. On peut distinguer trois
catégories suivant le nombre de tubes et leur arrangement, toujours réalises pour avoir la
meilleure efficacité possible pour une utilisation donnée :

A. Echangeur monotube : dans lequel le tube est placé a I’intérieur d’un réservoir et

a généralement la forme d’un serpentin.

Figure 1.3 : Echangeur monotube

B. Echangeur coaxial : (double tube) ; dans lequel les tubes sont le plus souvent

cintrés ; en général, le fluide chaud ou le fluide a haute pression s’écoule dans I’ intérieur

Entrée du fluide Sortie du Nuide
CERASLIEY froid

Entrées ' = 2
X . Sortie du fluide
du ffuice froid ehaad

Figure 1. 4 : Echangeur coaxial
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C. Echangeur multitubulaire :

Il existe sous trois formes :
= Echangeur a tubes séparés ; a I’intérieur d’un tube de diamétre suffisant (de

I’ordre de 100mm) se trouvent plusieurs tubes de petit diametre (de 8 a 20 mm)

maintenue écartés par des entretoises. L’échangeur peut étre soit rectiligne, soit

enroulé.
(O L
{ A0
|
Figure 1. 5 : Echangeur a tube séparé
. Echangeur a tubes rapprochés ; pour maintenir les tubes et obtenir un

passage suffisant pour le fluide extérieur au tube, on place un ruban enroulé en

spirale au tour de certains d’entre eux .les tubes s’appuient les uns sur les autre par

I’intermédiaire des rubans

Rubans

Figure 1. 6 : Echangeur a tube rapprocheé
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D.Echangeur a tubes a ailettes :

Elles sont constituées d’un faisceau de tubes, répartis en rangs ou nappes, dans lesquels

circule un fluide caloporteur ayant un bon coefficient d’échange.

Ailettes
~f
Gaz
: Tubes
Liqunde\ ailetés
=~

Figure 1. 7 : Echangeur a tube a ailettes

Les ailettes peuvent étre disposées de différentes facons :

-ailettes transversales : elles peuvent étre continues au indépendantes, on peut
rencontrer d’autre types d’ailettes frequemment utilisés.

-ailettes longitudinales : elles peuvent étre situées a 1’intérieur ou 1’extérieur des
tubes.

E. Echangeur tube et calandre :

Ce type d’appareil est de loin le plus répondus, le principe de faisceau logé a 1’intérieur
d’une calandre a été retenu également dans la construction des condenseurs et rebouilleurs
L’appareil est constitué¢ par un faisceau de tubes montées dans deux plaques tubulaires et
portant un certain nombre de chicanes.

A chaque extrémité de 1’appareil, sont fixées les boites de distribution qui assurent la
circulation du fluide a I’intérieur du faisceau en plusieurs passes. Le faisceau est logé dans
une calandre, menu de tubulures d’entrée et de sortie pour le second fluide qui circule a
I’extérieur des tubes suivant le chemin imposeé par les chicanes.

Tous les éléments entrant dans la construction des échangeurs on fait I’objet d’une
normalisation publiée par la TEMA (tubulaire échanger manufacture association) qui

12
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specifier les caractéristiques mécaniques et thermiques correspondant aux divers conditions
de fonctionnement.
La capacit¢ maximum (surface d’échange par metre cube) obtenue avec cette
configuration et de I’ordre de 500m?/m?®,
Entréee fluide cote

calandre Entrée fluide coteé
3 tubes

Sortie fluide cote
tubes

Sortie fluide cote
calandre

Figure 1. 8 : Echangeur a tube et calandre

E.1.Calandre :

C’est I’enveloppe métallique, cylindrique entourant le faisceau tubulaire, I’acier en
carbone ; et le matériau le plus couramment utilisé pour la construction des calandres.

Pour un diamétre nominale inférieur & 24~ (0.6096m), la calandre est constitué par un
tube acier LP.S. (Schedule 30jusqu’a 12 et 1 cm d’épaisseur entre 12et 24 ) et pour les
pressions inferieur a 20kg/cm?.

Au-dela de 24 la calandre est réalisée & partir de toles d’acier roulées et soudées, a
chaque extrémité ; les brides qui porteront le couvercle et la boite de distribution, les
tubulures d’entrées et de sorties sont soudées avec plaques de renforcement ou non, selon la
pression de service.

Enfin la calandre pourra étre équipée d’anneaux pour le levage, et portera la plaque

d’identité de I’appareil.
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Figure I. 9. La calandre

E.2.Faisceau :

Les tubes constituant le faisceau forment une classe spéciale répondant aux
spécifications.

Le diamétre nominal correspond au diameétre extérieur pour lequel les tolérances sont
sévéres. Les épaisseurs de tubes sont normalisées selon le calibre BWG (Birmingham Wine
Gage). On utilise le plus couramment les tubes 12,14ou 16 BWG ces tubes sont généralement
de longueur standard de 2.24-3.05-3.66-4.88 et 6.096 metres. Les conditions de
fonctionnement imposent le choix suivant du matériau :

-acier au carbone pour usage général.

-laiton amirauté pour les appareils travaillant avec de I’eau de mer.
-acier alliées pour les produits corrosifs et les températures éleveées.
-aluminium ou cuivre pour les tres basses températures.

Le démontage de faisceau de tube et de plus en plus au fur et a mesure que sa longueur
s’accroit (probléme de rigidité de faisceau), pour tous les échangeurs démontables, il convient
de laisser un espace libre suffisant dans I’axe de 1’échangeur pour permettre la sortie du

faisceau de tubes.

Deux dispositions de tubes sont possibles : le Pas Carré et le Pas Triangulaire, la
disposition en pas carré offre une plus grande facilité de nettoyage (toute la surface extérieure
de tubes est accessible par un jet d’eau sous pression ou par un instrument de nettoyage) mais
elle est encombrante, par contre la disposition en pas triangulaire est plus compacte, donc plus

économique.
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Figure 1. 10.Faisceau tubulaire

Les pas standards les plus courants sont : 0.024, 0.025, 0.030, 0.032, et 0.038 m, le
rapport de pas au diamétre extérieure des tubes sera au minimum 1.25 et sera pris supérieur a
1.25 si ’on souhaité limité les pertes de pressions coté fluide dans la calandre ou pour les

bouilleurs dégageant une forte quantité de vapeur.

Le pas triangulaire permet de placer environ 10% de tubes de plus que pas carré sur une
plaque tubulaire de diamétre donné. Mais en contrepartie, la disposition des tubes rend
impossible leur nettoyage extérieur par insertion de grattoirs ou de racloirs a travers le
faisceau, pour ces appareils il faut avoir recours au nettoyage chimique et réserver leur emploi

pour des fluides propres.

Ecoulement Ecoulement
inverse l normal
s BAN\¥ ‘«/
Ecoulement 4 Ecoulement

normal ! G I/ inverse
m l/ \\\./, \\I(
| |

Pas carré Pas triangulaire

Figure 1.11 : Disposition des tubes du faisceau
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E.3.Boite d’échangeur :

C’est I’organe qui distribue ou recueille le fluide aux extrémités de 1’échangeur (TETE :
boite de distribution et FOND : boite arriere).

La disposition des boites dépend non seulement de type choisi mais aussi du nombre de

passes ; la liaison cloison plaque tubulaire est assurée par un joint

ejuawbne Juswessesouy

JUBSSSI010 S8PIN|} XNap s8] aijua ainjeiadwa) ap Kea3

-4

(¢) atubes en U (ou épingle)

Figure 1.12 : Echangeur & tubes et calandre : principales technologies & boite fixe, boite
flottante et a tubes en U

E.4.Chicanes :

Elles ont pour réle d’augmenter la vitesse de fluide dans la calandre et assurer la rigidité
du faisceau. Les chicanes supportent les tubes et maintiennent 1’écartement entre ceux-Ci,
diminuant les vibrations dus aux impacts de fluide.

s existent deux types de chicanes :
- Chicanes transversales :
Sont généralement spécifié a moins de pertes de charges excessives du coté calandre

méme avec un écartement maximum des chicanes
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////,, £ )
W Xy

Figure 1.13 : Chicanes transversales et longitudinales

- Chicanes doublés :

Elles sont préconises en raison de leur perte de charge plus faible, elles ont pour but :
-Augmenter la vitesse de fluide.
-Augmenter la rigidité du faisceau pour éviter les vibrations. L’espacement entre chicane est
compris entre D./5 et D,
E.5.plaques tubulaires :

Ce sont des plaques supportant les tubes a leur extrémités. Ce sont des parties délicates
de I’échangeur, les interstices entre tubes et plaques tubulaires ; sont les lieux privilégiés de

corrosion vu la stagnation du fluide en ces lieux.

Figure 1.14 : Plaque tubulaire
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e Fixation des tubes sur la plaque tubulaire :

Les tubes sont fixés a chacune de leurs extrémités par mandrinage dans deux plaques
tubulaires. La performance des trous dans ces plaques est normaliser, elle s’effectue selon une
disposition soit au pas carré, soit au pas triangulaire, I’orientation de faisceau par rapport a la
direction générale du fluide circulant dans la calandre, on obtient les quatre dispositions de la

précedente.

E.6.Tirants et entretoises :
Ce sont des dispositifs ou équivalents assurant la liaison du systeme de chicanes, qui ont
pour objet de maintenir des chicanes et les plaques supports solidement en place, les tirants et

entretoises doivent étre de méme matériau que la calandre.

Figure 1.15 : Tirants et entretoises

E.7.déflecteurs d’entrée :
Il sert a protéger, dans certains cas, le faisceau contre 1’impact du fluide entrant, il est
nécessaire pour :
-les vapeurs saturées.
-les mélanges diphasiques.
E.8.Classification des échangeurs tubes-calandres :
Le TEMA nous démontre les trois classes d’échangeurs tubulaires utilisés dans

I’industrie pétroliere, et qui sont comme suite :
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E.8.1.Echangeur a plaque tubulaires fixes :

Les plaques tubulaires peuvent étre directement soudées sur la calandre, de construction
peuvent onéreuse, ces appareils permettent de logé le maximum de tube a I’intérieur de la
calandre, mais ils ne peuvent pas étre utilisés que c’est la différence des températures de deux
fluides chaud et froid est suffisamment faible pour que la dilatation ou la contraction du
faisceau sont acceptables, en autre, le nettoyage de 1’extérieur des tubes ne peut s’affecter que

par voie chimique , leur emplois reste donc limité
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Figure 1.16 : .Echangeur a plaque tubulaires fixes

E.8.2.Echangeurs avec tubes en U :

L’utilisation des tubes coudés, en forme d’épingles a cheveux, supprimes une plaque
tubulaire, tout en conservant les propriétés d’expansion de la téte flottante, 1’économie réaliser
sur le cout d’une plaque tubulaire est compensée par I’impossibilité de nettoyage mécanique
de l’intérieur, et a un nombre de tubes plus faible que les autres par suite de diameétre
minimale de cintrage des tubes obligeants le constructeur a laisser un espace libre au centre du

faisceau, ce faisceaux en U sont utilisés surtout dans les rebouilleurs a vapeur (figure 1.25).
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Cloison de Bossage pour
répartition instrument
de passes de mesure Calandre Chicane transversale
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Figure 1.17 : Echangeur avec tube en U

E.8.3.Echangeurs a téte flottantes :

L’une des plaques tubulaire est fixe, bloquée entre les brides de la calandre et de la
boite de distribution. La seconde plaque d’un diamétre inferieure au diamétre intérieur de la
calandre; ces appareils qui permettent I’expansion thermique de faisceau ainsi que son
nettoyage mécanique, constituent la presque totalité des échangeurs utilisés en industrie
pétrochimique

Cloison de  Bossage pour

répartition  instrument Chicanes Faisceau Anneau ,
de passes de mesure transversales tubulaire delevage  Event
."ﬁll ." yal Plaque
EfE [ L tubulaire
/ - .
"rj. i%“ LN, \\K‘L\L\& 'L'L'L'L'L'L'LTL Q"L""‘-"-'\. \.'\'\.:g 1l de tate
z == et flottante
_.2 [ ===
% o ! A i ] 4 | fi=—xtrw * Fg nd
F-\.\:;u:.‘ " '..'..'..'\..'-.1.1.\.1.1. b Y '.'.1\\11!.%}-:‘ | "‘L daté‘ta
:SH 45 _,J ] ""E
- - - flottante
\ “F:—;—"ﬂ \ ‘ 7 JF-;-%
Couvercle Plaqun Calandre Berceau Purge Fond de
démontable tubulaire suppart calandre
du distributeur fixe

Figure 1.18 : Echangeurs a téte flottantes
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E.9. Echangeurs a plaques :

Ils sont les plus fréquemment utilisés. Les échangeurs a plaque sont constitués par un
assemblage de plaques canulées indépendantes. Les plaques sont encastrées et serrées dans un
bati chaque paire de plaques adjacentes forme un canal et les fluides (produits et fluides
caloporteur) circulent alternativement dans les canaux. Des profils spéciaux sont utilisés pour
augmenter la turbulence, et le coefficient de convection. Les plaques sont équipées des joints
permettant d’éviter tout mélange de fluide on distingue suivant la géomeétrie de canal utilisé
les échangeurs a surface primaire et les échangeurs a surface secondaire [3].

a. Echangeurs a surface primaire :

Les échangeurs a surface primaire sont constitués de plaques corrigées, nervurées ou
picotées. Le dessin du profil de plaques peut étre assez varié mais il a toujours un double réle
d’intensification du transfert de chaleur et de tenue a la pression par multiplication des points
de contact [3].

Figure 1.19 : Echangeur a surface primaire

e Echangeurs a plaques et joint :

L’appellation « échangeur a plaques et joints » est plus précise et permet d’éviter la
confusion avec les échangeurs a plaque soudée ou a plaque brassée qui seront décrits par la
suite.

Dans un échangeur a plaque et joints la surface d’échangeur est composée de série de
plaques métalliques, équipés de joints, serrés les unes contre les autres a I’aide des tirons entre

deux flasques, I’un fixe et I’autre mobile.
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Les plaques définissent un ensemble de canaux dans lesquelles circulent respectivement

chacune des fluides.
Les échangeurs a plagues et joints sont surtout utilisés pour le transfert de chaleur

monophasique, mais de plus en plus ’application existe en double phase condensation ou

évaporation.

LE NUMERD | MONDIAL DU MEMOIRES

Rapport- gmfm?‘.cam@ - | _Joint

(doc. Vicarb)

Fiaéque Flasque
fixe mobile

Figure 1.20 : Echangeurs a plaques et joint
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e Echangeurs a plaques soudées ou brassées :
Ces échangeurs sont en générale fabriqués a I’aide des matériaux plus noble tel que
I’acier inoxydable, le titan, le nickel,..... On distingue :

-Echangeur lamellaire :

Figure 1.21 : Echangeurs a plaques soudées ou brassées

-Echangeur a spirale :

Figure 1.22 : Echangeur a spirale :
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-Echangeur brasée :

Figure 1.23 : Echangeur brasé

b. Echangeurs a surface secondaire :

e Echangeurs a plaques serties :
Ces échangeurs sont constitués de tdles planes paralléles entre lesquelles sont disposées

des ailettes ; ils sont en général fabriqués en tolerie l1égére (acier galvanisé, acier inoxydable,
aluminium, etc.).Les fluides empruntent un canal sur deux et la circulation est soit a contre-
courant, soit a courant croisés. Les ailettes sont de type trés variés. Ces échangeurs sont en

général utilisés en récupération sur 1’air.

e Echangeur a plaques braseées :
Ces échangeurs sont en aluminium brasé. Les fluides circulent dans des passages définis

par de tbles planes consécutives et fermés latéralement par des barres.

tSle de separation (= barre latéerale
surface d'echange D barre d'extremite

oy

Figure 1.24 : Echangeur a plaques brasées
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I.4.Problémes de fonctionnement des échangeurs de chaleur :

Les principaux problemes de fonctionnement rencontrés par les utilisateurs d’échangeur de
chaleur ont trait aux phénoménes d’encrassement, de corrosion, de vibration et de tenue
meécanique [4].

|.4.1Encrassement :

a. Définition :

L’encrassement peut étre définit comme I’accumulation des ¢léments solide indésirables
sur I’interface, affecte une grande variété d’opérations industrielles. Ce dépdt qui évolue dans
le temps, peut étre constitué de cristaux, de sédiments, de résidus biologiques, des produits
d’une réaction chimique ou bien encore étre la combinaison de plusieurs de ces éléments.
Apres un certain temps de fonctionnement, les anomalies les plus courantes sont en générale
due a I’encrassement et a la corrosion qui provoquent la diminution du coefficient d’échange
thermique, et peuvent aller jusqu’au bouchage, et la perforation des échangeurs.
L’encrassement et la corrosion restent les phénoménes les moins compris de 1’industrie ; ils se
traduisent par :

- Un surdimensionnement des appareils dans les bureaux d’études ;
- Une dépense d’énergie supplémentaire ;
- Le remplacement des appareils corrodés ;

- Des couts d’arrét des installations pou démontage et nettoyage

Figure 1.25. Encrassement de 1’échangeur de chaleur
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b. Les causes d’encrassement :

Les causes d’encrassement sont diverses selon les origines, on peut distinguer
essentiellement :

-Encrassement due aux matiéres de suspension sous forme insolubles, sableuses ou
argileuses apporté par I’eau avant I’introduction dans le circuit .Elles peut étre déposé par
tout ou la vitesse de circulation est réduire.

-Encrassement due aux organismes : surtout dans le circuit de refroidissement a recyclage,
les conditions (aération, lumiére, température,...) sont trés favorables au développement
des organismes vivants (algues, champignons,...).

- Encrassement due a la précipitation des sels minéraux, déposés sur les parois des
échangeurs.

c. Différents types d’encrassement :

Il est possible de classer I’encrassement selon le mécanisme qui contrdle la vitesse de
dépot, selon les conditions d’utilisation de 1’échangeur ou selon le mécanisme dominant de
I’encrassement est conduit a distinguer les six types différents peuvent alors étre définis

e Encrassement particulaire : Le dépdt inévitable d’une parte de ces particules sur la
surface d’échange puis leur accumulation crée 1’encrassement particulaire, généralement
les fluides industriels qui transport des particules sont : -I’eau des chaudiéres contenant des
produits de corrosion, celle des tours de refroidissement, des particules transportées par
I’air et des produit de corrosion. -Les écoulements gazeux pouvant étre fortement chargés
de particules de poussiéres ; -les fumées industrielles de résidus solides de combustion.

e Corrosion : L’encrassement par corrosion est le résultat d’une réaction chimique ou
électrochimique entre la surface de transfert de chaleur et le fluide en écoulement. Les
produits de la réaction qui se forment et restent sur la surface d’échange créent
I’encrassement.

e Entartrage : L’entartrage d’une surface d’échange est généralement associ¢ a la
production d’un solide cristallin a partir d’une solution liquide. Il dépend donc de la
composition de I’eau industrielle. L’entartage peut se produire dans les échangeurs
refroidis a 1’eau, dans les unités de dessalement d’eau de mer ou saumure, dans les

chaudiéres.
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Figure 1.26. Dépot la tarte formée sur les faisceaux tubulaires de 1’échangeur

e Encrassement biologique : L’encrassement biologique est du au développement de
micro-organisme qui créent un film au contact de la surface d’échange ; il peut méme, a
I’échelle macroscopique, est caractérisé par le développement de coquillages, la tendance a
I’encrassement biologique est naturelle puisque les bactéries sont présentés dans 1’eau.

e Encrassement par réaction chimique : On rencontre ce type d’encrassement quand une
réaction chimique se produit prés d’une surface d’échange et que les solides produits par la
réaction s’y déposent. Cette réaction est souvent une polymérisation ; il en résulte la
formation d’un dépoét. Les domaines concernés sont essentiellement 1’industrie
pétrochimique, les circuits de chauffage utilisant des fluides organiques.

e Encrassement par solidification : Il s’agit de la solidification d’un liquide pur au
contact d’une surface d’échange sous-refroidie (formation d’une couche de glace a
I’intérieur des conduites forcées ou de givre) ou du dépot d’un constituant a haut point de
fusion d’un liquide au contact d’une surface de transfert de chaleur froide

d. Méthodes de nettoyage des échangeurs pendant les phases d’arrét :

Il est indispensable de procéder un nettoyage complet de I’appareil. Cette opération
s’effectue pendant les phases d’arrét de ’installation et deux méthodes peuvent étre utilisées
(soit ensemble soit séparément) :

- Nettoyage mécanique
- Nettoyage chimique.
- Nettoyage mécanique :
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En effectue le nettoyage mécanique pendant les phases d’arrét sur I’échangeur en place
lorsque 1’espace disponible le permet ou sur une aire de nettoyage. Plusieurs techniques

peuvent étre mises en ceuvre

Figure 1.27 : Nettoyage mécanique

Nettoyage chimique :

On peut citer plusieurs avantages existant dans ce mode de nettoyage : -C’est une
opération relativement rapide et efficace. - Les surfaces d’échange ne subissent pas de dégats
mécaniques importants.

-Les solutions chimiques pénétrent jusqu’aux zones incessibles de 1’échangeur et le
traitement de toutes la surface d’échange est réalisé.

- C’est une opération qui nécessite moins de main-d’ceuvre que le nettoyage mécanique
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Figure 1.28 : Nettoyage chimique
1.4.2.Corrosion :
A. définition :

La corrosion est la dégradation des matériaux sous l’action du milieu ambiant.
Initialement, le terme corrosion a été utilisé pour le processus de dégradation des matériaux
métalliques par un milieu agressif. Il a été entendu ultérieurement a la dégradation par un
milieu agressif des matériaux non métallique. Souvent, dans la littérature spécialisée, la notion

de corrosion est évoquée par le terme résistance chimique ou physico-chimique [4].

Figure 1.29 : la corrosion

W
| b
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B. Différents types de corrosion :

Plusieurs cas types de corrosion peuvent étre distingués suivant 1’aspect (la

morphologie) des dégradations.
e Corrosion généralisée : La corrosion se produit avec la méme vitesse sur toute la surface

du métal en contact avec le milieu agressif. On a I’habitude d’adopter une surépaisseur de
corrosion qui tient compte de la durée de vie que 1’on désire pour I’appareil en fonction de
la vitesse de corrosion.

e Corrosion localisée : La corrosion se produit avec des vitesses différentes a divers
endroits de la surface du métal ; elle peut présenter les formes suivantes :

- Corrosion par piqures, localisée dans certains endroits ponctuel ; sur le reste de la
surface, le métal n’est pas corrodé ;

- Corrosion inter cristalline, se manifestant uniquement aux joints des grains du métal ; -
Corrosion sous tension, se produisant dans une zone sollicitée par une contrainte
mécanique. Ce type de corrosion provoque des fissures perpendiculaires a la direction de
contrainte ;

- Fatigue-corrosion ; la fatigue en milieu corrosif conduit a la fissuration et a la rupture
pour un nombre de cycles et une contrainte bien inférieurs au cas de fatigue en milieu non

corrosif

C. Protection contre la corrosion :

La protection contre la corrosion doit répondre a des sollicitations complexes et variées
du point de vue matériaux, mécanismes, milieux agressifs, facteurs mécaniques et
physicochimique, etc. il existe une multitude de moyens de lutte contre la corrosion : la trés
grande majorité d’entre eux font appel a un des deux modes d’action suivant :

-action sur le matériau ;
-action sur le milieu agressif.

Dans le premier groupe sont compris :

-L’utilisation des métaux et alliages ou des matériaux non métalliques résistant a la
corrosion ;

- Les traitements de surface améliorant le comportement globale de la piéce. Dans le
deuxieme groupe sont comprises toutes les actions susceptibles de diminuer 1’agressivité

du milieu ambiant et notamment 1’utilisation d’inhibiteurs de corrosion.
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Un groupe & part dans la protection contre la corrosion est constituée par les méthodes
électrochimiques, a savoir la protection cathodique et la protection anodique.

Etant donnée la multitude de cas qui peuvent se présenter, tant en ce qui concerne le
milieu agressif que les matériaux existants, ainsi que les autres sollicitations auxquelles ils
sont soumis, un choix optimal de la solution de la protection est difficile a faire. Dans la
littérature spécialisée, il existe des tables de corrosion qui indiquent, pour divers cas, le ou les
matériaux susceptibles de résister ; certaines d’entre elles sont maintenant informatisées. Mais
il est hasardeux de faire un choix uniquement a partir de ces tables puisque, dans le processus
de corrosion, intervient une multitude de facteurs particuliers qui sont propres a chaque cas.
Parmi ces facteurs, on peut citer sans étre exhaustifs : -Les contraintes mécaniques variables

(fatigue) ou continues ; -La présence de zones stagnantes ; -Le contacte avec d’autre

1.4.3.Vibrations

Les vibrations constituent un paramétre essentiel a prendre en compte dans la
conception d’un échangeur, au méme titre que les transferts de chaleur ou les pertes de
charge. Outre les aspects classiques (chocs, spectre de vibrations) issus du milieu extérieur,
les échangeurs induisent leurs propres vibrations sous ’effet du fluide qui les parcourt.
Suivant la vitesse d’écoulement du fluide coté calandre, les tubes qui vibrent a leurs
fréquences propres peuvent se déplacer suffisamment pour entrer en collision. Il s’ensuit un
phénoméne de fatigue pouvant aller jusqu’a la fuite ou la rupture. Matériau métalliques ou
non meétalliques ; -Les températures locales importantes qui peuvent augmenter localement la

concentration de produit agressif.
Conclusion :
Afin de choisir un échangeur de chaleur pour une application donnée, il faut vérifier
plusieurs parametres : les proprietés physiques des fluides utilisés, leur agressivité, les

températures ainsi que les pressions de service. Les contraintes d’encombrement et de

maintenance doivent aussi étre prises en compte, ainsi que les considérations économiques.
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Introduction :

L'un des échangeurs de chaleur les plus simples et applicables est 1’échangeur de
chaleur & double tubes (EHDT) (Fig. I1.1). Dans les échangeurs de chaleur a double tubes, les
fluides chauds et froids s'écoulent principalement dans des tubes concentriques dans
différentes configurations qui sont paralleles et a contre-courant. Dans le premier cas, les deux
fluides circulent dans la méme direction. Alors que ce dernier cas attribue a ceux ou les

fluides s'écoulent dans une direction opposée (Fig. 11.2).

Ce genre d'échangeur de chaleur est largement utilisé dans les industries chimiques,
alimentaires, pétroliéres et gazieres. Ayant un diametre relativement petit, ils sont également
d'une grande importance ou une large plage de température ce qui rend également ce type

d’échangeur de chaleur bien étudié et constituent un facteur important a I’échelle pratique.

entrée fluide annulaire espace annulaire

tube externe

P tube nterne

-

entrée fluide
interne

—

Ll._

Fig. I1.1. Schéma d'un échangeur de chaleur a double tuyau [1].

Fig. 11.2. Différentes configurations des écoulements [2]. (A) paralléle. (B) Contre-courant.

Beaucoup de petites industries ont également utilisé les EHDT en raison de leur faible
co(t de conception et de maintenance. Cependant, ces échangeurs de chaleur sont congus pour
obtenir un transfert de chaleur maximal, une faible perte de charge, une efficacité élevée, un
volume et un poids minimaux, ainsi qu'un faible codt. Plusieurs techniques ont été utilisées a

ces fins [5].
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Un retracage de I’histoire des publications concernant les échangeurs de chaleur a
double tubes remonte a ses débuts a la fin des années 1950 [6,7]. Les études soutiennent
généralement que ce type de chaleur d’échangeur se dirige vers un progrés considérable. A
travers ces dernieres années, une pléthore de recherches ont été menées qui se classent dans
diverses catégories. Dans certains cas, seuls les caractéristiques des fluides de travail et leurs
modifications ont été étudiées [8-20], certaines méthodes actives étudiées [18,19], méthodes
passives [5,23-58], méthodes composées [57], changement de géométrie [59-68] et d’autre
méthodes d'amélioration de la chaleur [42-58]. Ayant été développé sans cesse, chaque

méthode a fait I’objet d’une série d’investigations approfondies.

- Méthodes d'amélioration du transfert de chaleur dans les EC

En général, les méthodes d’amélioration du transfert de chaleur sont classées dans trois

catégories principales.

1. Méthode active

Cette méthode aborde la question de 1’utilisation d’une force externe pour augmentation
du taux de transfert de chaleur. Des exemples typiques peuvent étre mentionnés comme
pistons plongeurs alternatifs, mettant en ceuvre un champ magnétique pour I'écoulement
perturbation, en utilisant des vibrations de surface ou en appliquant également des champs

électromagnétiques.

2. Méthode passive

Dans cette méthode, aucune force externe n'est utilisée pour renforcer le transfert de
chaleur. Modifications superficielles ou géométriques et les diverses inserts jouent un role
central en pratique. On peut citer quelques différents types de méthodes passives dans les
EHDT:

e Utilisation de bandes torsadées [23-25],
e Utilisation surfaces étendues [5,26-35,37],
e Utilisation bobines de fil [38—41]

e Utilisation d'autres types de turbulateurs .
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3. Méthode composée (mixte)
Cette méthode d'amélioration du transfert de chaleur est une combinaison de méthodes

actives et passives. L’utilisation simultanée de vibrations fluides et les bobines de fil peuvent
étre un bon exemple de cette méthode dans laquelle de nombreuses études ont été menées
dans des échangeurs de chaleur [69].

Dans les parties suivantes, des investigations concernant les technigues

passives comme méthodes d’amélioration de transferts de chaleur seront discutées a fond.

4. Nanofluide dans les échangeurs de chaleur a double tubes (EHDT)

Au cours de ces dernieres années, 1’ajout de particules solides dans un fluide caloporteur
a été I'une des techniques considérables pour augmenter le taux de transfert de chaleur dans
les échangeurs de chaleur. Bien qu’ils aient attiré beaucoup des attentions, ils causent des
problemes tels que la chute de pression élevee, abrasion, encrassement et sédimentation. Mais
I'utilisation de nanofluides provoque une augmentation relativement plus importante du
transfert de chaleur par rapport aux particules solides. Afin de résoudre les problémes
susmentionnés, les nanofluides sont utilisés avec des particules solides de tres petites tailles et
a faible concentrations. En conséquence, de nombreuses études ont été effectuées

concernant les nanofluides dans les échangeurs de chaleur [70-75].

En ce qui concerne les nanofluides dans les EHDT, plusieurs études ont été réalisées. Au
cours des dernieres années, citons les travaux suivants : [57,76,77-90]. Dans beaucoup de ces
études, les auteurs ont essayé d'utiliser des nanofluides avec d'autres sources de chaleur et

d’autres méthodes d'amélioration qui sont principalement des méthodes passives.

L’amélioration des échanges thermiques dépend de la technique utilisée. Parmi les
techniques passives qui ne demandent pas d’apport d’énergie auxiliaire, les surfaces
rugueuses et les turbulateurs présentent une bonne amélioration en convection forcée et en
ébullition. Les surfaces étendues, bien que performantes pour les gaz et surtout en

condensation, n’apportent qu’un gain de 30% en convection forcée du liquide.

Rapport- gratuit.com (\
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Les structures poreuses sont trés efficaces en ébullition. Parmi les techniques actives, le

champ électrique induit une grande amélioration pour la convection forcée du liquide (200%-

2000%) et pour 1’ébullition (400%-800%), mais reste difficile a la mise en ceuvre. Bergles et

Webb [91]. Tableau 1.1 [91])

Condensation

Techniques Convection Convection Ebullition
forcée forcée
(gaz) (liquide)
Passives
Surfaces traitées - - Pas de 1000
données
Surfaces rugueuses 10-100 75-200 250-400
250
Surfaces étendues 50-300 30 120-900
150
Turbulateurs 50-100 Pas de données
300
Promoteurs de turbulence 60 100-400 ; 30-250
) 100(2) 200-300
Effet de la tension de la - 100
surface 200-250 (3) 200
- 100
Structures poreuses - 200-1000
>1000,300-800 500-600 (1)
Additifs (2) 50 -
Tubes en serpentin - 50-100 -
Surface catalytique 1000 - -
Pas de
Rainures 75-400 100 Pas de données
données

Tableau I1.1 : Améliorations dues aux techniques d’intensification des échanges thermiques [3]

(1) Promoteurs chimiques ; (2) : lit fluidisé ; (3) : film liquide tombant ;

- non utilisé ; (-) : application peu utile.

Toutes les valeurs sont en % d’augmentation du coefficient d’échange.
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Auteurs Configuration Fluides de tragayl Résultats
Ruban tordu typique (TT) Tube intérieur: eau Le taux de transfert de chaleur a des taux de torsion inférieurs est
chaude supérieur a celui des taux supérieurs sur la plage du nombre de
gfgg ,. Tube extérieur; eau | Reynolds .Tube extérieur: eau froide.
200 : froide Corrélations:
e 4 Numéro Nusselt:
s - He g 2.475
— —ﬁ-ﬁ Cold water out]ct'E : " Nu = % — 0.648Re036 [1 + 2] pr/3
Naphon - izmﬂ?—— k H
23] Hot water outlq 7000 < Re < 23000, Pr>3, 31<H/ <55
' Coefficient de friction
Cold pq1045
f = 3.517Re 0414 [1 + E]
7000 < Re < 23000, Pr>3,31<H/;<55
La température de I'eau chaude a I'entrée affecte fortement le taux
de transfert de chaleur.
Flose out (Cold swaten Tube intérieur: huile | On a observé une augmentation de 40% du coefficient de pression
T[ S T.L.yfim Tube chaude avec des inserts en ruban torsadés demi-longueur par rapport a un
Flowin :Lagg_ 1 Tube extérieur: eau | échangeur de chaleur ordinaire a débit égal, le transfert de chaleur
| )| froide d’un ruban torsad¢ d’une demi-longueur est maximal, suivi d’un
Yaday Gioe o l | = o tube lisse. _ o
[24] T \I Sur la base des pertes de pression unitaires, les performances de
Flow in (Cola warelly . L, transfert thermique du tube lisse sont maximales, suivies d'un ruban
torsadé d'une demi-longueur
Bandes torsadées demi-longueur
Fils hélicoidaux Tube intérieur : air Augmentation jusqu'a 2,64 fois le nombre de Nusselt a été observé
Akpinar chaud par rapport au tuyau vide. Une augmentation de 2,74 fois du facteur
[38] Tube extérieur: eau | de friction par rapport au tube lisse a été observée dans les

froide

expériences. Les fils hélicoidaux retardent le développement des
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Watef,f“t 6500 <Re < 13000 | limites couches dans le tuyau, et la vitesse et la température les
S helical spring ta profils s'approchent de ceux en plug plug .Les corrélations sont
/" ——— N présentées en détail
air, out |_ }y k0
e TR =
= - ‘
Insertion de fil de bobine Tube intérieur : eau | L'insert fil-bobine est plus important en écoulement laminaire
2300 mm chaude Effet de l'insert de fil de bobine sur I'amélioration de la chaleur, le
2100 mm Tube extérieur : eau | transfert tend a diminuer a mesure que le nombre de Reynolds
2000 mm | froide augmente Corrélations:
. ' Nombre de Nusselt:
i ) h. D 0.253
. |Cold water outlt 1 Nu = 2% 0 156Re0512 pyrYs (_)
Naphon of water inlet i k d;
B A O H
[39] Hot water outlet 5000 < Re £ 25000, Pr > 3, 0.39 < /dz < 0.65
Coefficient de friction
Cold water inlet H 0061
f =322.92(InRe)~184° (d—)
i
5000 < Re < 25000,Pr >3, 039 < H/d. < 0.65
l
Insertion de fil de bobine eau chaude L’influence des tabulateurs est de créer une séparation et régions de
(adjacent a la surface extérieure du tube intérieur) | Tube extérieur : eau | recollage autour d'eux Corrélations:
froide Flux paralléle
Zomir [41 Nu = 0.00224Re?667 py0:353
ohir [41] e = 0.20487Re0-1982 p;-0.0912

Flux Contre-courant
Nu = 0.001R€0'7592PT0'3904
£ = 0.11964R€0'26885PT0'081247
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Hélices a angle extérieur de 45 degrés utilisées
dans la chambre & air d'un EHDT

Tube intérieur : air
chaud .Tube

Les taux de transfert de chaleur étaient environ 250% meilleurs que
ceux obtenus avec le systéme sans hélices. L’augmentation de la

\glldfzf t extérieur : eau froide | perte d_e charge a changé_entre 500 et 1000% par rapport a cel!e du
) 2500 <Re < 15; 000 | tube vide .L'effet des hélices sur le transfert de chaleur est moindre
pour les faibles nombres de Reynolds
Eléments tourbillonnaires utilisés dans la section | Tube intérieur : air Les taux de transfert de chaleur ont augmenté avec les diametres
d’entrée du tuyau intérieur de chaud décroissants et aussi nombre croissant de trous.
un EHDT Tube extérieur : eau | Le taux de transfert de chaleur le plus élevé était de 130% par
froide rapport au tube lisse. Cette augmentation s’appliquait a un élément
_ ‘ ! é’E §E gi gi ' ()§ & g & ) 8500 <Re <17; 500 | tourbillonnaire comportant 5 t%ous de 3 mm de diamétre pour la
Akpinar et = 27 2 configuration en zigzag.Le role le plus important dans la perte de
al. / g pression est joué par les éléments tourbillonnaires dus a la trainée de
[43] _ forme, a la contraction soudaine et aux pertes d’agrandissement
dans la section d’entrée du tube. Les corrélations sont présentées en
détail a partir de nombres sans dimension.
Bandes a persiennes avec dispositions en avant et | Tube intérieur : eau | L'utilisation de la bande & persiennes avec arriére
en arriére qui sont montés sur une tige centrale chaude arrangement conduit a un meilleur ratio global d'amélioration
e o o Tube extérieur : eau | que celui avec un arrangement a terme autour de 9 a 24%
Erord view: i == =15,25,30 froide Le nombre de Nusselt augmente avec I’augmentation de angle
. 6000 <Re <42; 000 | incliné. Cela peut s'expliquer par une forte
_ Top view — intensité de turbulence générée par des bandes a lames, entrainant
Elamsa- un mélange rapide du flux, en particulier a
ard angles inclinés. La valeur maximale du taux d'amélioration global
etal. [44] était de 2,65 dans le cas de I'angle d'inclinaison le plus élevé (e = 30

°) de la disposition arriere des bandes a lames
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Zhang et
al. [45]

Utilisation simultanée des ailettes hélicoidales et
des générateurs de vortex sur la surface extérieure
du tube intérieur d'un EHDT

Tube intérieur : eau
chaude (vapeur)
Tube extérieur : air
froid

6627 <Re < 13387

Utilisation simultanée d'ailettes hélicoidales et de génerateurs de
tourbillons, conduit & un cas efficace avec un meilleur transfert de
chaleur .La chute de pression augmentera fortement si elle est plus
courte le pas hélicoidal est utilisé .Corrélations : (le cas est lié au
RWP) RWP: Paire d'ailettes rectangulaire

Nu = 0.07721Re®% 7366 py04
f = 0.5658Re™02058 9575 < Re < 20776

Sheikhol-
eslami
et al. [46]

Anneau circulaire perforé (PCR) sur la surface
externe de la face interne tube d'un EHDT

Tube intérieur : eau
Tube extérieur : air
6000 < Re < 12000

L'utilisation de PCR conduit a obtenir un transfert de chaleur plus
faible amélioration que les CR (anneaux circulaires) en raison de
réduction de I'angle d'intersection entre la vitesse et

le champ de température. Les performances thermiques augmentent
avec 1’augmentation de N (nombre de trous perforés) mais
diminuent avec ’augmentation du nombre de Reynolds et du
rapport de hauteur. Une diminution de la distance entre chaque paire
de turbulateurs entraine une augmentation du facteur de frottement
en raison du blocage plus important du courant circulant. Les
corrélations polynomiales sont présentées en détail dans l'article.
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Agitateur utilisé dans la chambre a air d'un EHDT

Tube intérieur : eau
Tube extérieur : air

Lorsque la température d'entrée de I'eau augmente, Nui (Nusselt
nombre de la chambre a air) augmente. Cette augmentation est due a
la réduction de I'épaisseur de la couche limite thermique c6té eau,

Sheikhol- 6000 <Re < 12000 | Nuo (nombre de Nusselt du tube externe) est décroissant fonction de
eslami la température du réservoir supérieur et du débit d’eau.
etal. [47] C’est-a-dire que ces bandes induisent des turbulences et mouvement
de vortex superposé (flux tourbillonnant) qui induit une couche
limite plus fine ,Les corrélations polynomiales sont discutées
Turbulateurs hélicoidaux discontinus sur la Tube intérieur : eau | Le facteur de friction et le nombre de Nusselt diminuent avec
surface extérieure de la tube interne I’augmentation du rapport de surface ouverte et du rapport de
Tube extérieur : air | hauteur .Les performances thermiques augmentent avec
I’augmentation du taux de surface ouverte mais diminuent avec
6000 <Re < 12000 | I’augmentation du taux de tangage .La présence de trous est une
bonne méthode pour réduire les pertes de charge
Les corrélations sont largement étudiées en détai.
Sheikhol-
eslami
et al. [48]
Barga and | Investigations expérimentales et numériques en Tube intérieur : eau | Le transfert de chaleur de I'anneau non affiné s'est avéré étre
Saboya | continu ailerons rectangulaires longitudinaux Tube extérieur : air | plus que I'anneau a ailettes
[26] 10000 < Re < 50000
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(a) side view (b) partial front view
Tubes a ailettes lisses et longitudinaux dans un Tube intérieur : eau | Dans les applications a faible Reynolds, ailettes coupées et
EHDT sous laminaire et régimes d'écoulement chaude torsadées
turbulent

Les modifications seraient avantageuses
Tube extérieur : eau

froide
Jerry

Taborek
[92]

Tableau 1.2 : Récap sur les études expérimentales concernant les méthodes passives dans les EHDT.
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Parmi les techniques d’amélioration de transfert de chaleur c’est les méthodes grossicres
liées a la surface qui consistent a utiliser des tubes corrugués et ils peuvent étre classés en
deux types principaux : tubes ondulés concaves vers I’intérieur et tubes ondulés convexes vers

I’extérieur.

De nombreuses expériences sur les caractéristiques thermiques et de frottement des
tubes ondulés ont été réalisées. Beaucoup de chercheurs ont étudié les caractéristiques de
transfert de chaleur et d’écoulement d’un fluide dans tube ondulé horizontal unique, et
certains des chercheurs se sont concentrés sur I’utilisation du tube ondulé comme tube

intérieur d’un échangeur de chaleur a double tubes

Plusieurs publications sur les caractéristiques d’un seul tube ondulé et les échangeurs de
chaleur a double tuyau constitués de tubes ondulés sont résumées chronologiqguement comme
suit. Rainieri et Pagliarini [93] ont étudié expérimentalement le transfert de chaleur par
convection dans la région I'entrée des tubes ondulés a différents rapports de hauteur pour

Reynolds nombre compris entre 90 et 800.

De I'éthyléne glycol a été utilise comme fluide de travail. Leurs des resultats ont montré
que pour Re> 200 I’ondulation hélicoidale induit de maniére significative composant de
tourbillon Qutre, les résultats ont montré que dans I'écoulement turbulent, le nombre de

Nusselt est indépendant sur la forme de corrugation.

Ahn [94] a étudié expérimentalement le transfert de chaleur dans les anneaux avec des

chambres a air ondulées pour un débit d’eau de régime 700 <Re <13 000.

Vicente et al [95] ont réalisé une expérience sur le transfert de chaleur et la perte de charge
isotherme dans des tubes ondulés pour des flux laminaires et de transition. Leurs résultats
indiguent que les tubes ondulés augmentent la chaleur les facteurs de transfert et de friction

sont d’environ 30% et 25% respectivement.

Rozzi et al. [96] ont comparé des tubes lisses et hélicoidaux a paroi ondulée dans un
échangeur de chaleur a calandre. Ils ont observé que dans le régime d'écoulement turbulent
pleinement développé, une amélioration modérée globale du transfert de chaleur peut étre

obtenue mais avec une tres forte augmentation de perte de pression.
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Laohalertdecha et Wongwises [97] ont étudié de maniere expérimentale les effets du pas de
corrugation sur le transfert de chaleur par condensation et la perte de charge du R-134 a
I'intérieur d'un tube ondulé horizontal. Leurs résultats ont demontré que le coefficient de
transfert de chaleur et la chute de pression du tube ondulé sont plus élevés que ceux du tube

lisse dans toutes les conditions expérimentales.

Pethkool et al. [98] ont étudié I'amélioration du transfert de chaleur turbulent dans un
échangeur de chaleur utilisant un tube hélicoidal ondulé. Ils ont utilisé le tube ondulé comme
le tube intérieur de I'échangeur de chaleur tandis que le tube lisse a été utilisé pour le tube
externe de I'échangeur de chaleur. Leurs résultats ont montré que le nombre de Nusselt et le

facteur de friction sont 3,01 et 2,14 fois au-dessus du tube lisse.

Laohalertdecha et al. [99] ont étudié le coefficient de transfert de chaleur par évaporation et
le courant diphasique facteur de friction pour R-13a circulant a travers ondulé horizontal tube.
La section d’essai était faite de tube intérieur ondulé et de tube extérieur lisse. Ils ont présenté
des corrélations pour le nombre Nusselt et le facteur de friction en fonction du nombre de

Reynolds, du pas de corrugation, de la profondeur de corrugation et du diameétre intérieur.

Wongcharee et Eiamsa-ard [100] ont mené une expérience visant a étudier I’amélioration
du transfert de chaleur en utilisant du nanofluide CuO/water dans un tube interne ondulé
équipé d’un ruban torsadé. Ils ont montré que le facteur de performance thermique maximal
de 1,57 est obtenu avec l'utilisation de nanofluide a 0,7% en volume dans le tube ondulé

équipé de ruban torsadé avec un taux de torsion de 2,7 et un nombre de Reynolds de 6200.

Garcia et al. [101] ont étudié I'influence de la forme de rugosité artificielle sur I’amélioration

du transfert de chaleur : tubes ondulés, tubes alvéolés et bobines de fil.

Aroonrat et al. [102] ont mené une investigation expérimentale de Perte de charge par

évaporation et transfert de chaleur du R-134 a travers un tube ondulé vertical.

Derniérement, Darzi et al. [103] ont étudié de maniere expérimentale le transfert de chaleur
par convection et le facteur de friction du nanofluide Al,Os/eau dans un tube hélicoidal

ondulé. Leur résultats ont montré que le transfert de chaleur et le facteur de friction
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augmentent avec 1’augmentation des concentrations de nanofluides dans les couches simples

et tubes ondulées alors que ses effets sont plus importants en tubes a hélice ondulée.

L’étude de Hashemian et al. [104] était fortement axée sur les évaluations thermodynamiques de
deuxiéme loi. Cependant, il existe une lacune dans I’étude de I’effet de certains parametres importants
tels que le facteur de frottement, le facteur de performance thermique et le transfert de chaleur. Ces
paramétres sont des attributs si importants qui doivent étre pris en compte dans les études et la
conception des échangeurs de chaleur et n’ont pas non plus été couverts auparavant. Dans la présente
étude, les caractéristiques susmentionnées sont étudiées en détail pour prendre en compte I’effet des

variables géométriques, thermodynamiques et de débit.

Au cours des derniéres années, de nombreuses études ont été menées sur les échangeurs
de chaleur afin d'étudier leurs divers aspects, a la fois en termes d'énergie et d'exergie.
Certaines études ont porté sur la géométrie du tube interne de I'échangeur de chaleur. Par
exemple, un tube hélicoidal a été utilisé a la place d'un tube cylindrique appelé échangeur de
chaleur a tube spiralé et a tube spiralé [105]. Certaines autres études ont transformé les tubes
interne et externe en tubes hélicoidaux appelés échangeurs tubulaires a tubes hélicoidaux
[106]. La modification de la section transversale du tube a également été étudiée [107-108],

etc.

Certaines autres études ont porté sur I'ajout d'additifs au fluide de base [109]. Dans
certains cas également, il a été tenté d'augmenter le taux de transfert de chaleur en créant des
turbulences dans les tubes interne ou externe, généralement en insérant un ruban torsadé ou en

plagant une ailette dans le sens du flux [110,37].

Sadighi et al [111] ont pu augmenter le transfert de chaleur par injection d’air dans le
fluide. Kumar et al [112] ont étudié numériquement le transfert de chaleur dans un tube
spiralé hélicoidal dans un tube et ont également proposé des corrélations empiriques pour la

prévision du transfert de chaleur dans un tube externe.

Moawed [113] a mené une expérience sur des tubes hélicoidaux dans lesquels la paroi
externe est soumise & un flux de chaleur constant. Dix tubes hélicoidaux différents avec
différents rapports de diamétre et de pas ont été appliqués. Mohammed et Narrein [114] ont
étudié l'effet des paramétres géometriques et de I'ajout de nanoparticules au fluide de travail

sur le transfert de chaleur. Les résultats ont montré que le taux de transfert de chaleur
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augmentait avec la diminution du diamétre de la bobine et I'augmentation du diamétre du tube
interne ou la réduction du diamétre du tube externe. La quantité de pas de la bobine n'a pas

d'effet significatif sur le taux de transfert de chaleur.

Laohalertdecha [115] a effectué des expériences sur un échangeur de chaleur en tube
ondulé. Les fluides de travail traversant les tubes interne et externe sont respectivement le R-
134a et I’eau. Le taux de transfert de chaleur et la perte de charge dans le tube ondulé sont

respectivement 50% et 70% supérieurs a ceux du tube lisse.

Aly [116] a étudié numériquement les changements de chaleur transfert et chute de pression
en ajoutant des nanoparticules (Al,Os3) a de I'eau dans un tube hélicoidal enroulé dans un tube.

Egalement dans ce type d'échangeurs de chaleur, l'effet de I'ajout de différentes
nanoparticules (Al,O3-SiO,-Cu0O-Zn0) a divers fluides de base étudiés par Narrein et
Mohammed [114]. Les résultats ont montré que I'eau CuO assure un transfert de chaleur plus
important. Jamshidi et al [117] ont étudié les effets de la géométrie et du débit sur le transfert
de chaleur dans les échangeurs de chaleur a enveloppe et a serpentin. Les résultats
expérimentaux ont révélé que le diamétre maximum de la bobine, le pas de la bobine et le
débit massique (c6té coquille et coté bobine) entrainaient une transmission de chaleur plus
élevée. La recherche numérique du transfert de chaleur par convection forcée dans les
échangeurs de chaleur a double tuyau (entierement remplis de mousse métallique) a été
réalisée par H.J. Xu et al [88].

L'augmentation de la porosité ou la diminution de la densité des pores diminuent la
perte de charge et le coefficient de transfert de chaleur. Darzi et al [103] ont étudié I'effet de
nanofluides d'Al,O3 sur le transfert de chaleur et le facteur de friction d'un échangeur de
chaleur a double tuyau au moyen d'essais expérimentaux. Les résultats ont montré que le
nanofluide offre de meilleures performances thermiques que I'eau sans nanoparticules. L'ajout
de nanoparticules entraine également une légére chute de pression. Echangeur de chaleur a

double tuyau avec bande a persiennes
Rapport- gratuitcom @
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Mohammed et al. [114] ont utilisé des inserts pour déterminer I'effet de différents types
de nanoparticules, de la geométrie et du flux sur le transfert de chaleur et la perte de charge.
Les résultats ont indiqué que le transfert de chaleur peut étre amélioré en diminuant le

diamétre des nanoparticules.

Au cours des dernieres annees, les chercheurs se sont montrés enthousiastes a l'idée
d'augmenter les performances thermiques des échangeurs de chaleur sans amélioration de leur
taille et poids. Par conséquent, les problémes exégétiques et economiques sont étroitement

liés considéré en plus des caractéristiques thermiques.

Beaucoup d'études se sont concentrés sur l'utilisation de turbulateurs, de tubes ondulés
[5,119], nanofluides, etc., ce qui provoque généralement une chute de pression plus élevée et

poids supplémentaire.

Quelques autres méthodes telles que la vibration et la bulle injection [111] sont également
utilisées et nécessitent un équipement externe associé. Cependant, toutes ces techniques peuvent étre

utiles et complétement efficace en fonction de leur application.

Selon des travaux anterieurs, la plupart des investigations sont basées sur des formes
communes d'échangeurs de chaleur. Considérant que, dans ce mémoire de master , une
nouvelle forme d'échangeur de chaleur a double tuyau (tubes coniques) a été proposée dans
différentes configurations pour différent considérations énergétiques. Les effets hydrauliques,

géomeétriques et les caractéristiques thermiques sont prises en compte dans les évaluations.

Ce travail présente une nouvelle forme d’échangeur de chaleur a double tuyau dans
laquelle la modification structurelle est la raison principale de I’incrément de transfert de
chaleur. Ici, la forme cylindrique des tubes est transformeée en forme conique et on peut parler
d'échangeur de chaleur a tuyau double conique. Dans cet échangeur de chaleur, I’incrément de
transfert de chaleur est réalis€¢ au moyen de changements de vitesse d’écoulement et de pertes
de charge dues aux tubes coniques. Contrairement a la plupart des techniques de la revue de
littérature,
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I11.1. Position du probléme

I11.1.1. Introduction

L'étude des échangeurs de chaleur est devenue aujourd’hui inévitable car ils jouent un
role prépondérant dans diverses applications et installations thermiques. La présente étude a
pour but de mettre en évidence les différents parametres qui ont une influence sur le

phénomene de transfert de chaleur par convection forcée turbulente.

Par voie numérique bidimensionnelle de I'écoulement d’eau a l'intérieur d'un échangeur
de chaleur a tubes coaxiaux de forme cylindrique et conique, tel que présenté avec plus de

détails dans le travail de Mehran Hashemian et al. [104] (voir Fig. 111.1).

111.1.2. Modele physique

La présente étude tente d’effectuer une analyse numérique du comportement dynamique
et thermique d'un fluide newtonien incompressible, a propriétés constantes et avec un
écoulement turbulent a travers un échangeur de chaleur a tubes coaxiaux et a contre-courant.
Ceci représente un important sujet de recherche dans le domaine des EC pour lesquels la
caractérisation de I'écoulement du fluide, la distribution du transfert thermique, ainsi que

I'existence et I'extension de possibles recirculations, doivent étre déterminées.

La configuration a étudiée est illustrée dans la figure (111.1), il s’agit d’un systéme
composé de deux tubes concentriques disposés horizontalement, possédant une longueur L,
un rayon interne de tube extérieur Rz,et un rayon interne pour le tube interne Ry ,1I’épaisseur

pour toutes les parois, avec une isolation le long de la paroi externe du tube externe.
Le fluide froid (eau froide) s’écoule dans I’espace annulaire avec un débit variable, le
fluide chaud (eau chaude) circule dans le tube interne avec un débit constant. La

schématisation du probléme considéré apparait dans la figure.lll.1

Les dimensions géométriques sont basées sur le travail publié par Mehran Hashemian
et al. [104]
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Figure I11.1 : Illustration schématique de différentes configurations d'échangeur de chaleur a

double tubes. (a) configuration cylindrique simple, (b) configuration conique

Longueur de I’échangeur L=0,5m

Rayon interne de tube externe | R3=0,031m

Rayon interne de tube interne | Ry=0,025m

Epaisseur de la paroi e =0,00lm

Tableau I11.1 : Paramétres géométriques du probléme étudié.

Le tableau I11.1 présente les dimensions géométriques détaillées des échangeurs en
questions. Le fluide caloporteur utilisé est I'eau, dont le nombre de Prandtl (Pr) est 7, et les

nombres de Reynolds (Re) considérés varient de 1900 a 9500.

111.1.3. Hypotheses

Les hypotheses ci-dessous ont été retenues afin de développer un modéle numérique
pour I'écoulement du fluide et pour le transfert de chaleur dans le domaine de calcul

considéré :
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(1) L’écoulement est stationnaire, bidimensionnel, turbulent, newtonien et incompressible.

(2) Les propriétés physiques du fluide (p, x, cp et ki) et du solide (ks) sont maintenues
constantes ;

(3) Le fluide est gardé a une température uniforme, avec un profil de vitesse constant au
moment ou il pénétre dans le canal ;

(4) La surface supérieure du tube extérieur (0 <x <L, r = Ry) a été a été isolée thermiquement
(adiabatique) ou (Flux nul), tandis que la partie inférieure (0 < x <L, r = 0) a été considérée
comme condition de symétrie et cela pour la moitié du domaine.

(5) Les forces d’inertie et la dissipation visqueuse ne sont pas prises en compte ;

(6) Le mode de transfert de chaleur par rayonnement est négligeable par rapport aux autres
modes de transfert de chaleur;

(7) L'adhésivité des parois inférieure et supérieure du canal est négligeable ;

(8) On adopte pour la fermeture de notre étude, le modele k-epsilon standard, développé par
Launder et Spalding [120].

I11.1.4. Equations gouvernantes

Compte tenu des hypotheses mentionnées ci-dessus, le modele d’écoulement dans
I’échangeur de chaleur a deux tubes coaxiaux en coordonnées cylindriques est régi par les
équations de Navier-Stokes moyennées de Reynolds avec le modele de turbulence k-¢

standard et I'équation d'énergie, comme suit (Patankar [121]; Anderson, [122])

111.1.4.1 : Pour le fluide chaud (eau chaude) : 0 <r < R;(x);0<x <L

(1) Continuité
C’est 1’équation qui présente la loi de conservation de la masse pour un volume de

contrédle. Elle s’exprime mathématiquement sous la forme suivante pour le fluide chaud :

Ouc EM: 0 (111.1)

dox r or

(2) Quantité de mouvement

Le principe de conservation de la quantit¢ de mouvement permet d’établir les relations

entre les caractéristiques du fluide lors de son mouvement et les causes qui le produisent.
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Il indique que le taux de variation de quantité de mouvement contenue dans le volume
de Controle est égal a la somme de toutes les forces extérieures qui lui sont appliquée. Il

s’écrit sous la forme suivante pour le fluide chaud :

Suivant I’axe (0X) :

Uc duc _ 10p: , u 0%u; , 10 (a(ruc))
ucax+vc or _pax+p(6x2 +r6r or ) (1.2)

Suivant le rayon (or) :

Ve v 10p:. , u 0%v, , 10 (a(rvc))
ucax+vc or  p or +p(ax2 +r6r or ) (111.3)
(3) Energie
L’équation de conservation d’énergie est obtenue a partir du premier principe de la
Thermodynamique. Ce principe met en relation les différentes formes d’énergie, soit, pour le
fluide chaud :

T, T,

L e _ , PTe 10 (@)
Uc oy + Ve or C(E)xz ror\ or ) (111.4)
u: Vitesse suivant I’axe des (0X) [m/s]
v: Vitesse suivant 1’axe du (or) [m/s]
X : Coordonnées suivant I’axe des (0x) [m]
r . Coordonnées suivant I’axe des (or) [m]
p : Masse volumique [kg/m]
w : Viscosité dynamique [kg/m s]
P : Pression [Pa]
T : Température [K]
o : diffusivité thermique=A/ p C,
111.1.4.2 : Pour le fluide froid (eau froide) : R,(x) <r < R3;;0<x<1L
(1) Continuité
dur ~ 10(rvy)
—+t-——=0 (111.5)
(2) Quantité de mouvement
Suivant 1’axe (0X) :
us dus _ 10pf 0%uy li(a(ruf))
uf6x+vf ar  p ox -I_p(ax2 ror \ or ) (111.6)
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Suivant le rayon (or) :

vy, 00 10pp g Oy 11(6@%)
Yot Ve = oo oGt e ) (111.7)
(3) Energie
9Ty 10 a(rTf))
”fa A —“f(axz rar( 5 ) (111.8)

u: Vitesse suivant I’axe des (0X) [m/s]

v: Vitesse suivant I’axe du (or) [m/s]

X : Coordonnées suivant I’axe des (0x) [m]
r : Coordonnées suivant I’axe des (or) [m]

: Masse volumique [kg/m?]

: Viscosité dynamique [kg/m s]

: Pression  [Pa]

-4 U T ©

: Tempeérature [K]
o : diffusivité thermique=A/p C,

111.1.4.3 : Dans le solide du tube interne:  R;(x) <r < R,(x);0<x <L

aZTS li a(rTs)) .
0x2 T rar( or =0 (111.9)

Les modeles de turbulence les plus simples sont ceux a deux équations, dans lesquels la
solution de deux équations de transport séparées permet de déterminer indépendamment la
vitesse turbulente et les échelles de longueur, le modéle k-¢ standard de FLUENT se trouve
dans cette classe de modéles de turbulence, il est actuellement le modele préféré pour le calcul
des écoulements d'ingénierie pratique dans le temps depuis qu'il a été proposé par Launder et
Spalding [120] en 1974. C’est un mod¢le robuste, économique et assez Précis pour une
gamme considérable d’écoulements turbulents, et ceci constitue la raison de sa popularité
dans les simulations de 1’écoulement industriel et du transfert de chaleur.

C'est un modele semi-empirique qui est basé sur les équations de transport pour une
énergie cinétique de turbulence k et un taux de dissipation €. L'équation de transport du

modele pour k découle de I'équation exacte, alors que 1'équation de transport du modele pour €
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est obtenue par raisonnement physique et ressemble peu a sa contrepartie qui est
mathématiquement exacte.

L'énergie cinétique de turbulence (k) et son taux de dissipation (€) pour ce mod¢ele dans
le programme FLUENT sont obtenus a partir des équations de transport. Le modéle de
turbulence k— est utilisé afin de modéliser de la turbulence a l'intérieur de I'échangeur de

chaleur & double tuyau cylindrique simple et ou conique.

(4) Equation de 1’énergie cinétique

e R %F%(r(#+ﬁ)"’—") +i<(u+ﬂ)g—:>] + G, — pe (111.10)

ar o/ or ox ox

(5) Equation de la dissipation pour &

r ar 0x " ox

2
b2y 20 L8 () 99) 4 2 (u+ 2)%) |+ €uf G- Cap (12D

k : Energie cinétique turbulente  [m?%/s%]

¢ : Dissipation visqueuse turbulent [m?/s’]

La viscosité turbulente y peut étre modélisée comme suit :

fe = pCpk? /e (111.12)

Cette viscosité turbulente est un parameétre courant dans les équations d'énergie, de
quantité de mouvement, de cinétique turbulente et taux de dissipation turbulent. Les valeurs

des constantes empiriques ont été donnés comme ci-dessous:

Cre = 1.44,Cy, = 1.92,C, = 0.09,0; = 1.0,0, = 1.3,,0, = 0.85

111.1.5. Conditions aux limites

Ce travail est basé sur deux écoulements turbulents d'eau chaude et froide. Les
conditions aux limites hydrodynamiques et thermiques ont éte choisies selon les travaux de

Mehran Hashemian et al. [104].
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Dans la région d'entrée, un profil de vitesse unidimensionnelle uniforme (ue) a été
imposé soit pour le fluide chaud ou le fluide froid, tel que montré sur la figure 111.2.
L’intensité de turbulence (I) a la hauteur d'admission (x = 0, 0 < r < R;) a été ajustée a 2 %,
alors que la température (Te) du fluide (eau) a été réglée a 325 K a I'entrée du tube central ou
s’écoule le I’eau chaude. La condition aux limites thermique imposée a la paroi supérieure du
domaine de calcul est une isolation thermique (a été prise comme adiabatique), c'est-a-dire
avec dT /dr =0. De plus, il a été décidé d'imposer les conditions limites de non-glissement et
d'imperméabilité (u = v = 0) a toutes les parois solides. Dans le modele k — ¢ standard, la
région proche de la paroi a été simulée par la fonction de paroi qui a été proposée par
Launder et Spalding [120],i.e. k = ¢ =0.

Il est important de noter que la pression atmosphérique (Patm) a été imposee a la sortie
du canal et que tous les gradients ont été supposes nuls (d¢/dx = 0). Puisque I’échangeur de
chaleur a tubes co-axiaux représente une symétrie parfaite par rapport a I’axe central de
I’échangeur, la moitié du domaine sera traitée. La condition de symétrie appliquée est que la

variation de tous les variable @ sont nulles avec(® = u,v, T, k, €).

i

dr T=R4_ %= uf =k
=v=r==) e
A Vi = 0
Fr=Fam B T 4T = Ty = 00K
-l b= (u’V’T’KJE: B Ts = Tf Rs SE_ SE R ‘__ inf =005 uEzM
T —n1xd
o &, = 01K,
b =l m_, % —+} B=P,,
' T Sp -
i -:: ke w T —:: [? =0;0=(unTe)
r=l=ask L .1 . . - ) P, ] =
Kfﬂﬂ =0.005 uizmc ﬁ_ =0 ; (ﬂ: uvl, k, S)
’ 3 =)
Eiﬂ,c = 0'1Kim

Fig. 111.2: Géométrie d’un échangeur simple a double tubes cylindriques a contre-courant,

condition aux limites

55



Chapitre III Formulation mathématique

Les équations permettant de satisfaire ces conditions aux limites sont données ci-
dessous :

A- Fluide chaud (eau chaude)

4qm,
f u = uin,c = pn;_d%
Vine =0
- Entrée:x=0 et O<r<Ry(x) T = Ty, = 325K (111.13)
Kinc = 0.005 uizn,c
\ Einc = 0-1Ki?r)l,c
P = Pytm
- Sortie:x=Let 0 <r < R;(x) 29 =0 ;0=wuvTK,e) (11.14)
or x=L - ) - y o by )
B- Fluide froide (eau froide)
( u= Up = %
vin,f =0

- Entrée:x=L et (R,(x) K7 < R){ T =Tiny = 298K (111.15)
Kin,f = 0.005 uizn'c
\ &ins = 0.1K;;

in,c

Pp = Pym
—0:0= (wv,T,K, ¢) (|||.16)

x=0

- Sortiex=0et (R,(x) <r < R3)j29
ar

C- Dans les parois solides

La condition de non-glissement est appliquée : u=v=k=¢=0

D- Aux interfaces fluides solides :

oT,

Interface solide- fluide chaud: T, =T, et A, 5 = Ag >, (111.17)
. . . _ oTs _ 0Ty
Interface solide- fluide froid: Ty =T et ﬂsa—r = lfa_r (111.18)

56



Chapitre III Formulation mathématique

D’une manicre générale, on peut appliquer la forme générale suivante pour n’importe

quelle interface solide- fluide:
Ts =T, (111.19)

oy — . % (111.20)

Ou la dérivée partielle de la température par rapport a n indique une dérivée normale,

Ar et A, représentent les conductivités thermiques du fluide et du solide, respectivement.

E- Dans la symétrie :
Pour r=0 et 0<x< L

90 = Qavec (@ =u,v,T,k,¢) (111.21)

5 r=0

F- La paroi supérieure est parfaitement isolée (adiabatique) :
Pour:r=Ry

oT
— =0 111.22
orly=R4 ( )

111.1.6. Parameétres caracteristiques
La convection forcée est un processus de transfert thermique déterminé par le
mouvement d’un fluide donc par une différence de pression entre des zones ayant des

températures différentes qui changent de 1’énergie entre elles.

Rapport- gratuit.com @

111.1.6.1. Paramétres hydrodynamiques
111.1.6.1.1 Nombre de Reynolds

Ces parameétre adimensionnel caractérise le régime d’écoulement dans la calandre est
g

défini comme suit :

Re = % (111.23)
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Avec :

p : la masse volumique [kg/m°].

Dy : la dimension caractéristique de la conduite [m].
Ue: la vitesse a I’entrée du fluide chaud ou froid [m/s].

M : la viscosité dynamique [kg/m s].

111.1.6.1.2. Frottements a la paroi

Le coefficient de frottement c’est le parameétre clé de la couche limite hydrodynamique

est défini comme suit :

= 2w (111.24)

=
Avec :
Ty« le taux de cisaillement a la paroi

u : la vitesse axiale moyenne de la section considérée [m/s]

La couche limite introduite par Ludwig Prandtl, est une couche mince de fluide
influencée par le contact avec la paroi dans laquelle la vitesse et la température du fluide
varient trés rapidement donc il y a des forces de frottement qui freinent I'écoulement au

voisinage de la paroi.

uoo
—"’ d(x)
Sl
:__> u
—> 5 >
-
— |
4» -

R . 4te. s DT

Figure 111.3 : Développement de la couche limite hydrodynamique [80].

La vitesse a I'extrémité de la couche limite donné par la relation :

u(d) = 0,991, (111.25)
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L'épaisseur de la couche limite varie selon la relation suivante :

5(x) = 4,46\/? (111.26)

Avec :
9 : viscosité cinématique du fluide incident [m?/s].

X: Abscisse [m].
111.1.6.1.3. Perte de charge dans un échangeur double tubes

La perte de charge coté calandre est calculée par:
fG2L
dip

AP =

(111.27)

Avec :

f : Coefficient de friction sans dimensions, en fonction du Reynolds
G : Vitesse massique = up [kg/m?s]

p : Masse volumique moyenne du gaz ou du liquide [kg/m°]

111.1.7.1. Parameétres thermiques

111.1.7.1.1. Coefficient de transfert thermique

Ce coefficient c’est le paramétre clé de la couche limite thermique, régit les transferts
thermiques par convection a proximité de la surface d'échange et dépend de la nature du
fluide, de la température de celui-ci ainsi que du type d'écoulement. On exprime les transferts
thermiques par convection par la loi de Newton :

)
h=—— 111.28
A(Tf—TA) ( )

¢ : le flux échangé entre la surface et le fluide [W].
A : la surface d’échange [m?].

h : le coefficient d’échange thermique [W/m?K].
Tt : la température du fluide [K].

Ta @ latempérature de la surface {K].
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=l

e—7,—>1

Figure 111.4: Développement de la couche limite thermique [80].

6 (x)

La température a I'extrémité de la couche limite est telle que :

T(851)—Ts
Too—Ts

= 0,99 (111.29)

L'épaisseur de la couche limite thermique varie selon I'expression suivante :

§p=—2> =509 [Z (111.30)
1,026P3 o
Pr = CPT” (111.31)

Avec :

Pr: Nombre de Prandtl.

C, : la capacité calorifique du fluide [J/kg K].

A : la conductivité thermique du fluide [W/m K].

111.1.7.1.2 Nombre de Nusselt

On utilise le nombre de Nusselt pour caractériser I'intensité du transfert thermique entre

le fluide et la paroi. Ce nombre représente le gradient thermique adimensionnel a la paroi par :

aT hx
Nu = (—) = — 111.32
or/paroi A ( )
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Le nombre de Nusselt local basé sur le diamétre hydraulique donné par :

Nu(x) = %
Avec :

h : coefficient de convection [w/m?K].

Dn : diamétre hydraulique [m].

As : coefficient de conduction du fluide [w/m K].

= Nombre de Nusselt moyen sur une face :

1.0
Nuggee = sz Nu(x)dx

(111.33)

(111.34)

» Flux de chaleur dissipé par I’ensemble des surfaces est ¢gal a celui évacué dans 1’eau

par convection:

Q= Qme,eau(Ts - Te) =K ADTLM

Avec
AT,—AT
DTLM = —7—
in(37e)
ATy = Tee — Ty
ATy = Tes — Tre
Tr 2
n _
ala -.-"T"--._.‘ Tea
Ty . ATy
—~—_ 1
Ty
g L
Figure 111.5.diagramme DTLM
Avec :

C, : la capacité calorifique du fluide [J/kg K]
Ts : la température de la sortie [K]
Te : la température de ’entrée [K]

K : coefficient d’échange global [W/m?K]
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111.1.7.1.3. Performances thermo-hydrodynamiques

L'expression ci-dessous est le facteur d'amélioration thermique (PEC) (Webb et Kim
[123]; Bilen et al. [124]):

PEC = Rondulée __ Nujonduiee

1
_ (Nuondulée) (fondulée) 3 (11.37)

hiisse ) Nujisse ) Nujisse flisse

Les corrélations de Dittus-Boelter [125] et Petukhov [126] peuvent étre utilisees pour
la normalisation du nombre de Nusselt moyen et du facteur de frottement, respectivement. Les
grandeurs Nug et fp sont le nombre de Nusselt moyen et le coefficient de frottement du canal
lisse, respectivement.

La corrélation de Dittus et Boelter [125] se présente sous la forme:

Nu, = 0.023Re®8Pr%* pour Re > 10* (111.38)
La corrélation de Petukhov [126] s’écrit sous la forme:
fo = (0,791InRe — 1,64)~2 pour 3.103 < Re < 5.10° (111.39)

Selon des travaux antérieurs, la plupart des investigations sont basées sur des formes
communes d'échangeurs de chaleur. Considérant que, dans ce projet de fin d’étude, une
nouvelle forme d'échangeur de chaleur a double tuyau (tubes coniques) qui a €té proposée
dans une configuration multicriteres. Les effets des caractéristiques hydrauliques,

géomeétriques et thermiques sont prises en compte dans les évaluations.
Modification 1 : Géometrie EHDT a tube central conique simple :

La premiére modification proposée est composée de deux tubes concentriques
horizontaux (Fig. 111.6). Les propriétés géométriques sont regroupées comme suit [104] :

Longueur de I’échangeur L=0,5m

e Rayon interne de tube externe R3=0,031m

e Rayon interne a I’entrée de tube interne Ry =0,025m

e Rayon interne a la sortie de tube intérieur R =0,005m

e Epaisseur de la paroi e =0,001m
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u

|k

L usu=
"lr=n4
.. v =10
u=v=k=¢=0) inf
- =T, = 298K
F= fatm ”
K. .= 0.005u;
[g _=0;0=(uuTke) it . e
; L, £y = 01KD,,
ing P-‘fdi Ps = Pﬂﬂl‘l
UHLIZ:D » =0 ;®=(u,v,T,K,s]
r=T,,= 325K irlyzy
— 2 =0 O=wuuvTk,
Ky, = 0.005,, iy = Vv =0T ke)
EEn,c = 0'1Ki3n,c

Fig. 111.6. Géometrie conique a parois internes lisses du tube central

Modification 2 : Géométrie EHDT a tube central conique a ondulation

convexe :

La deuxiéme modification proposée consiste a un échangeur a double tube
concentriques horizontaux (Fig. 111.7). La paroi du tube central est congue d’une manicre
ondulée de telles sortes que la premiére ondulation (x=0) est convexe.

Des ondulations convexe de forme triangulaires admettons un onglet de 20° avec

I’horizontal (Fig. 111.8), avec une amplitude de 18 ondulations sur le long de I’échangeur (L).

Longueur de I’échangeur L=0,5m

e Rayon interne de tube externe R3=0,031m

e Rayon interne a I’entrée de tube interne R =0,025m

e Rayon interne a la sortie de tube intérieur R, =0,005m

e Epaisseur de la paroi e = 0,001m

U,
Pr="Pyp l v== ;”
— . — Umf =0
T 0;0=(wnTKe T =Ty ;= 298K
‘ — 2
— K s = 000512,
o = 0.1K°
Vine = Sing = Ul
T=T,, =325k > P _p
Kimczo'oosugn,c— {@ —OC‘Q—GT;VTKS)
Eine = 0.1K2, P lorle, =0 0=

Fig. 111.7. Echangeur de chaleur a tubes concentrique a paroi interne ondulée convexe
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_______ - - AT~ ~ T... =
zovF 20° /N
- E"“‘*Z
f.—-“"" "“*--.HH 5 mm
.--"""f HH"“H.
_..--""'f N~
,-___...--’H.._R
-~ T~
|~ S~
|~ ~—
L~ sy
.-—"'f HH"“M.
e
r""'#f

)
27.7 mm >|

Fig. 111.8. La forme d’une ondulation convexe

Modification 3 : Géométrie EHDT a tube central conique a ondulation
conique concave :

La deuxiéeme modification proposée consiste a un échangeur a double tube
concentriques horizontaux (Fig. 111.9). La paroi du tube central est congue d’une maniére
ondulée de telles sortes que la premiere ondulation (x=0) est concave

Des ondulations concaves de forme triangulaires admettons un onglet de 20° avec

I’horizontal (Fig. 111.10), avec une amplitude de 18 ondulations sur le long de 1’échangeur
(L).

e Longueur de I’échangeur L=0,5m

e Rayon interne de tube externe R3=0,031m

e Rayon interne a I’entrée de tube interne Ry =0,025m

e Rayon interne a la sortie de tube intérieur R =0,005m

e Epaisseur de la paroi e = 0,001m
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P =P ‘ U=y ==
w0 F atm L . f_ Oa
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Fig. 111.9. Echangeur de chaleur a tubes concentrique a paroi interne ondulée concave

27.7 mm

<

/
A\

5 mm \ /

Fig. 111.10. La forme d’une ondulation concave
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Tube central | Tube central Tube central Tube central
cylindrique conique concave convexe
a Ut Re Amf Re Amf Re Amf Re Amf
5 10,0634 | 1900 | 0,14 3200 | 0,184 3100 0,189 7200 0,201
4 10,0793 | 2400 | 0,175 | 3900 0,23 3900 0,236 9000 0,252
3 10,106 | 3200 | 0,234 | 5300 | 0,307 5200 0,316 12000 0,337
2 | 0,159 | 4700 | 0,352 | 7900 | 0,461 7800 0,474 18000 0,505
1 | 0,317 {9500 0,701 | 1580 0,92 15500 0,944 36000 1,007
Tableau I11.2 : parametre de Re et gm a I’entré I’espace annulaire
Tube central Tube central Tube central Tube central
cylindrique conique concave convexe
Uc Re Amc Re Amc Re Amc Re Amc
0,317 9500 | 0,224 | 15800 | 0,621 15800 0,620 11100 0,620

Tableau 111.3 : paramétre de Re et qn a I’entré de tube interne

a : Rapport de vitesse=uc/us
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Chapitre IV Simulation par Fluent

Introduction

Depuis quelques années, 1’accroissement de la puissance des ordinateurs et le
développement des méthodes numériques ont permis de conduire des calculs compliques de
I’écoulement dans plusieurs configurations, tout en tenant compte de 1’effet de la viscosité et
de la turbulence. Ce progres a fait de la modélisation numérique de I’écoulement ou CFD
(Computational Fluid Dynamic) un outil de plus en plus important pour le développement et

I’optimisation du dimensionnement de différents procédés industriels.
IV.1. Choix de la méthode numérigue

En analyse numérique basée sur la méthode des volumes finis qui est utilisée pour
résoudre numériquement des équations aux dérives partielles. Contrairement a la méthode des
différences finies qui met en jeu des approximations des dérivées, les méthodes des volumes
finis et des éléments finis exploitent des approximations d’intégrales. Le choix de I’utilisation
de telle méthode numérique va dépendre essentiellement du type et de la complexité : la
nature de fluide, le comportement thermodynamique de milieu et le probleme stationnaire et
instationnaire. Pour notre étude nous avons choisis la méthode des volumes finies, car elle
présente des avantages considérable de fait qu’elle soit simple, qu’elle garantisse la
conservation de masse et de la quantité de mouvement dans chaque volume de contréle et
dans tout le domaine de calcule et qu’elle soit applicable dans les géométries complexes.

La méthode des volumes finis est localement conservative car elle est basée sur une
approche « balance ». La balance locale est écrite sur chaque cellule de discrétisation, qui sera
appelé « volume de contrdle », par la formule de divergence, une formulation intégrale des

flux sur les bords du volume de contréle est alors obtenue [127].

IVV.2. Présentation de logiciel CFD

Les codes de simulation numérique des écoulements est mecanique des fluides
numériqgue (MFN), ou code CFD (Computationnel Fluide Dynamics), est un type de
modélisation dynamique des fluides qui utilise des techniques mathématiques pour modéliser

les problémes impliquant les écoulements de fluides.

Les calculs complexes sont effectués par des ordinateurs et des simulations sont créées

pour modéliser la fagon dont les fluides interagissent avec leur environnement.
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L'accessibilité croissante et la disponibilité d'ordinateurs puissants ont permis a l'analyse
CFD de devenir encore plus performante et plus précise, offrant de meilleurs résultats a
I'industrie. Les simulations de CFD commencent par définir la géométrie du probléme a

considérer, puis le volume du fluide.

Les conditions aux limites sont alors définies et la modélisation peut commencer.
Résolvent les équations régissant les mouvements d’un fluide. Ces équations traduisent la
conservation de masse et de la quantité de mouvement (Navier-Stokes), ainsi que la

conservation d’énergie.

Certaine codes sont aussi en mesure de décrive le transport de polluant ou les réactions
chimiques au sein de fluide. Il existe un grand nombre de code CFD disponibles (plus d’une
certaine), qu’ils soient commerciaux, du domaine public ou encore propres a certaineS
institutions. Recense les codes de calcule les plus répondus,On peut observer que 1’essentiel

des codes utilisent la méthode des volumes finis.

Pour notre travail, nous avons au code CFD Fluent, commercialisé par fluent Incorpora
Ted. Nous disposons de la version 6.3, il permet de résoudre les équations régissent les
mouvements laminaire et turbulent d’un fluide, en dimension 2 ou 3. Les problémes a

résoudre peuvent étre en régime permanent et stationnaire [127].
IV.3. Principes des codes CFD

Les logiciels de simulation numérique des écoulements basés sur la méthode des
volumes finis peuvent maintenant étre considérés véritables «expérience numérique »,
lorsqu’elles sont faites avec soin. L’avantage des méthodes numériques est que toutes les
quantités physiques liées a I’écoulement (champ de vitesse, champ de pression, contrainte
etc.) sont immédiatement disponible en tout point. Dans une expérimentation, I’obtention de
ces quantités physiques en tout point de champ est souvent impossible ou trés difficile en
pratique. Cependant, la simulation numérique direct des équations de Navier-Stokes est
encore limité a des nombres de Reynolds modérés. Les méthodes de CFD (Computational
Fluide Dynamics) ont I’avantage de mettre en ceuvre de la mécanique des fluides avec un

minimum des hypothéses.

Elles résolvent notamment les équations non-linéaires instationnaire et compressible. La
discrétisation des équations de Navier Stokes et de conservation de la masse est faite sur des

éléments quadrilatéraux ou triangulaires, regulieres ou non selon.la complexité de la
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géométrie. Elle conduite a un systéeme d’équation non-linéaires couplées. Ce systéeme est
résolu de maniere itérative. Le premier travail a accomplir dans la réalisation d’une simulation

numérique est la définition d’un maillage adapté a la nature de 1’écoulement. [127]
IV .4. Principe de la méthode des volumes finis

La méthode des volumes finis est une version spéciale de la méthode des résidus
pondérés ou la fonction de projection égale a 1’unité .Cette méthode consiste a subdiviser le
domaine d’étude en volumes élémentaires de telle mani¢re que chaque volume entoure un
nceud principal P. Chaque volume est délimité par : deux interfaces dans le cas
monodimensionnel noté (e,w), quatre interfaces dans le cas bidimensionnel (e,w,s,n) et six
interfaces dans le cas tridimensionnel (e,w,s,n,t,b). Chaque nceud principal P et limité par des
nceuds voisins (E, W) dans le cas monodimensionnel, (E, W, S, N) dans le cas
bidimensionnel, et (E, W, S, N, T, B) dans le cas tridimensionnel. L’équation différentielle est
intégrée dans chaque volume élémentaire finis.

Pour calculer I’intégrale dans ce volume ¢élémentaire I’inconnue est représentée a 1’aide
d’une fonction d’approximation (linéaire, parabolique, exponentielle, de puissance etc.) entre
deux nceuds consécutifs. Ensuite, la forme intégrale est discrétisée dans le domaine d’étude.
Le résultat de discrétisation donne une équation algébrique qui est constituée par les valeurs
nodales. Les différentes étapes de la méthode des volumes finis sont :

* La discrétisation de domaine considérer en volume de contréle.
*La formulation intégrale des équations différentielle aux dérivées partielles.
* Ecriture des équations algébriques aux nceuds de maillage.

* Résolution algébrique linéaire obtenue.

P ole >
Ax Axe
N
. .’ . F 3
Ax -
0 .
. ﬁ}ln
Ay
W - w ' [ % ::
r ﬁ},':‘,‘
L]
- ., . ¥
S

Fig. IV.1: Volume de contréle bidimensionnel
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Le volume de contréle est montré par la figure.3.1 de (Volume de contréle
bidimensionnel) pour La formulation monodimensionnelle ci-dessus de la méthode des

volumes finis peut étre étendue au cas bidimensionnel.

La formulation bidimensionnelle consiste a subdiviser le domaine d’étude en un nombre
d’¢léments finis. Chaque élément contient quatre nceuds. Un volume fini entoure chaque
nceud Le nceud principal "P" et entouré par quatre nceuds voisins celui du Nord "N", celui du
Sud "S" (dans la direction y) et celui de 1’Ouest "W", celui de I’Est "E" (dans la direction x).
Les points (e : est, w : West, n : nord, s : sud) [127].

IV.5. Maillage

Un maillage est la discrétisation spatial d’un milieu continue, ou aussi une modélisation
géométrique d’un domaine par des €léments proportionné finis et bien définit. L objet d’un
maillage est de procédé a une simplification d’un systéme par un modele représentant ce
systéeme et éventuellement son environnement (le milieu) dans 1’optique de simulation de
calcule ou de représentation graphiques.

Donc la subdivision du domaine étudié en grille longitudinale et transversale dont
I’intersection représente un nceud, ou on trouve la variable u et v du vecteur vitesse qui se
trouve au milieu des segments reliant deux nceuds adjacents. Ainsi, un élément de volume de
controle est définit autour de chaque nceud. Les grandeurs scalaires pression et température
sont stockées dans le nceud P de maillage figure .1V.2 tandis que les grandeurs vectorielles u
et v sont stockée au milieu des segments reliant les nceuds. L’équation générale du transport
est intégrée sur le volume de contrble associé aux variables scalaires et les équations de
quantité de mouvement sont intégrées sur le volume de contrdle associé aux composants de
vitesse [128].

Le volume de contréle de la composante longitudinale u est décalé suivant la direction
X par rapport au volume de contréle principale figure .IV.3 celui de la composante
transversale v est décalé suivant la direction y figure .1V.4 Ce type de maillage dit "maillage
décalé "permet une bonne approximation des flux convectifs et une meilleur évaluation des

gradients de pression ainsi qu’une stabilisation numérique de la solution. La construction des

volumes de contr6le et le maillage décalé $ont montrés dans les figures. [128]
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sajlscakdilcals e s

Fig. IV.2.
IVV.6. Choix de maillage

Aprés avoir créé la géométrie, Il est tres important de choisir un maillage adapté pour
traiter le probléme. Le choix de maillage est un point essentiel dans la précision et
I’exactitude des résultats numériques. Pour ce faire, on doit déterminer les parameétres
optimaux et choisir une stratégie de maillage qui répond a nos objectifs, parmi ces parametres,
on peut citer:

* Le nombre de la maille.
* La distance entre les mailles (concentration des mailles).
* La forme de la maille

* Les parameétres de déformation pour le cas du maillage déformable.

Type des cellules en 2D | La forme de maillage Exemple
Triangulaire -
Quadnlatérale :

Tableau. IV.1: Différents formes de maillage des faces

IV.7. GAMBIT

GAMBIT est un logiciel qui permet de créer des maillages pouvant étre utilisés en
particulier sous FLUENT. Le mailleur est un prétraitement au logiciel de simulation. Il permet

de générer un maillage structuré ou non structuré en coordonnées cartésiennes, polaires,
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cylindriques ou axisymétriques. Il peut réaliser des maillages complexes en deux ou trois
dimensions avec des mailles de type rectangle ou triangle

Ce logiciel est utilisé pour définir et créer le modele d’étude (surface ou volume) et de le
mailler suivant le bon vouloir de I’utilisateur.

Les différentes étapes d‘utilisation de GAMBIT [128]

Menu Générale

ngﬁﬂ Menu Secondaire

Chotnd Corfircd

| e 253171115 Menu d’affichage

s Descrption

CRAPRIES NINDON- W LLFT
CRMIRAST
/

Fig. IV.5.Vue global de gambit

Astuce : La premiere chose a faire quand on entre sur Gambit est de nommer le systéme

qu’on va construire de telle maniere de ne pas le perdre bétement.

L’utilisation de Gambit est simple : principalement il faut prendre les menus en haut a droite
et effectuer les taches en partant du menu de gauche pour aller jusqu’a celui de droite (ou
normalement on doit avoir fini notre maillage).

Important : Avant méme de créer la géométrie il faut choisir le type de solver ; c'est-a-dire le
type de logiciel (ici fluent) qu’on va utiliser par la suite (choisir la bonne version du logiciel

dans notre cas choisir Fluent 5/6)

Rapport- gratuit.com i}
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Salver |

F I1DAP
FLUENT /LINS

Les versions de fluent
disponibles.

RAMPAMNT
MEKTOM
POLYFLOW
ANSYS
Generic

Fig. IV.6.Type de solver
Vient maintenant le moment de créer la géomeétrie a étudier Deux possibilités se présentent :
e Créer point par point (extrémités) le systeme, ligne, face, volume (conseillé pour des
géométries complexes) ce qui est notre cas.
e Créer des surfaces simples existantes (cube, cylindre, sphére...) puis extruder pour obtenir

les volumes ou les surfaces voulus.

1V.8. Détail des principaux menus

9| 8| @]
il S
slolofolE kool |ewl

Point Maillage: Conditions au Systémes de
Ligne Ligne limites. coordonnées.
Face Face Types de matériaux

Volume Volume

Groupe Groupe

Fig. IV.7.Menu principale de Gambit
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1VV.9. Commandes dan

s le Gambit

La construction de la géométrie La géométrie est créée a partir de point, de cotes, de

surfaces, de volumes ou d’un groupe de tous ces éléments. On peut effectuer des opérations

d’union, d’intersection, de séparation d’effacement et de décomposition.

Création de ligne.

Création de point.

Clisser un point.

Crée de point. —d Fos?

Déplacer/ Copier
un point.

Création de volume.

Manipulation des objets.
Création de face.
Recollement de points.

Changement le colleur
ou renommer de point.

Effacement de point.

Convertir des /

points non réels
en points réels.

Afficher les informations
d’un point.

Fig. 1V.8.Menu Création des élements de la géométrie

*Commande d’une ligne Ce menu nous permet de choisir le type de courbe désirer pour reliée

des point deux a deux suivant ce que 1’on cherche

Operation

Création de point.

Déplacer/ Copier —pi1l)l {1

une ligne.

Deviser/ Emerger /
de ligne.

Recollement de ligne.

Vertices lé

Type: 4 Real < Virual
W pdont
Label |-g

Apply | Reset II cose |

Fig. 1V.9.Menu ligne
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Supprimer de ligne.
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lignes.



Chapitre IV

Simulation par Fluent

*relatives a une face On peut créer une face soit a partir des lignes existences, soit par face

directement.

Création directe
d’une face.

Formation d’une
face a partir des
lignes existences.
Déplacer/ Copier
une face.
Deviser/ Emerger
d’une face.

Fig. 1V.10.Menu face

*Cette fonction permet la génération de tous types de maillage, la manipulation de maillage

généré et méme la création d’une couche limite

Opersation

o [ S| 8

= | =l =]
Maillage d’ : et i
1iga:e_agﬂ vt | | | 13|

mot] KXY il <

Utilisation d un
ratio pour le
maillaze.

Choix de I"'option
d'un maillage soit
un intervalle entre
les noeuds ou en un
nombre.

T

Cdges I- - |
B Fack et Bk R s
=l lirsk Form i

B U=ma first edge sellinags
Sescling P oo ply Dul’:ﬂ.ultl

Ty e Successive Fatio — |
I~ eri] — Dosble sided ———fF——
— e — F

r —

Spocing B Aapply

|Il____....-b
[ 5y e TS _ Asakbe

=i T Ermote olcd mes
= mrnors size Tinct ons

Dul’:ﬂ.ultl

Interval size el

gty | Reset | aose |

Fig. IV.11.Menu maillage d’une ligne
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.

i Maillage de la zone
1
' souhaitée (face ou

B T

' volume).

cTTTTTA L
i Lissage des maillages !
| déformés. -
L. . . oo S I
i Choix de type de

)

1
1
1
! maillage : quand et hex |
1 ) 1
' sont structuré |
Sch F oA . . !

e PRly  Default] ,.--"": (rectangulaire), tétra .

Elaments:
__Ousd ] i _correspond au non

Type: 1 . .
Ly & i structuré (triangle).

Smoother: e I T I 1

[ i hl

' &> i Création d’un maillage

Spe) Pyjume ) e ! régulier selon les :
F s = | paramétres dessous, si !
™~ non création d’un -

Options: B rdezh
- Remove old mesh
o Btk (ol naa sk

< lgnore slze funclions

Apply | Reset | close |

maillage a partir des
neeuds définis sur les

Fig. 1V.12.Menu maillage d’une face

La géométrie Dans gambit

JE;@W
EIGIEI T

Aiobal Confral

e B | CRIEIIER |~
J. 1| 25 @] 4] &

e

(@)
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I
IR

8|3 @ i

Type de limite choist  ——

Lignes définissant les —|
[immites.

Ensemble des lignes

A

Operation

39)

FLUENT 3%
Action:
* 8dd o Modily
w Dolele o Delele 8l

Nane Type

é
4

R S F—
o Show labels _J Show colors

have: [ ———

Entity:

¥ Edges l*_ﬂ
Label Type

Y
P

que comprend la
limite.

B | —

Remove Edit

[y | st oo ]|

(b)
Fig. IV.13. La géométrie maillée sur gambit (a),(b)

Ensemble des limites défines.

Nom donné & la limite en train
d'étre définie, ¢'est importante
car 1l reprit sous Fluent, ne sont
pas claire, ef ne fait pas
mélanger les limites.

Specify Boundary Types

FLUENT a/6
Action:
4 s + Modify
w Delete  ~r Delete all
Name Type
adiabatique Wall
entreefliuda WELOCITY_IMLE J
sortiefliudb PRESSIURE_OUT
sortiefliuda PRESSIURE_OUT
entreefliudb YELOCITY _INLE
<1 [ |
-1 Show labels _| Show colors
Hame:
Type:
WALL - |
Entity:
Edges || J
Type
<1 [ | =

Fig. 1V.14.Conditions aux limites
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IVV.10. Exportation du maillage de gambit

Une fois que la géométrie a été créée, que les conditions aux limites ont été définies, il
faut exporter le maillage, en point .msh (mesh = maillage en anglais) pour que Fluent soit
capable de le lire et de I’utiliser. On peut ensuite fermer Gambit en sauvegardant la session (si

on souhaite 1’ouvrir) et lancer Fluent.

R AM T T -
File Edit Solver

Hewr
Open ...

Save
Save As ...
Print Graphics ...
Run Jourmal ...
Cean Jouwmal ...

Fig. I\V.15.Exportation du maillage.

1V.11. Fluent

Fluent est un code CFD commercial tres utilisé dans 1’industrie. Il permet de résoudre
les écoulements fluides (champs de vitesses, de température...), c’est la raison pour laquelle
on la choisi pour réaliser notre simulation. 1l peut résoudre les problémes d’écoulement avec
des mailles non structurées qui peuvent étre produit pour des domaines complexes avec une
relative facilité. Les types des mailles supportées sont :

-Des mailles en 2D, triangulaires ou quadrilateres ;
- Des mailles en 3D, tétraédrique /hexaédrique/pyramidales ;

-Des mailles (hybrides) mixtes.
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Ensuite 1’utilisation de Fluent est simple, il suffit de suivre I’ordre des menus en partant
de la gauche pour aller vers la droite. Le premier menu que nous allons étudier est le menu
GRID. La premicre chose a faire est d’utiliser I’option check afin de vérifier si le maillage
importé comporte des anomalies comme des problemes de jointure entre les différentes
surfaces du maillage.

Il est possible de vérifier tout de suite la forme de la grille en cliquant sur DISPLAY et
ensuite sur grid. On peut de cette fagcon vérifier que la géométrie correspond bien a ce que
I’on veut. Ceci permet de vérifier si le maillage importé ne contient pas d’erreurs ou de
volumes négatifs.

Le second menu que I’on va utiliser est le menu DEFINE. La démarche & suivre est de
partir des options du haut du menu secondaire et de descendre au fur et a mesure. Nous
trouvons donc I’option Models qui se décompose aussi en un autre menu. Solver permet de
choisir le type de solveur que I’on souhaite utiliser (implicite, explicite, stationnaire, 2D...).

Viscous permet de choisir le modele de turbulence que 1’on va prendre pour résoudre le
probleme (laminaire, k-g, k-, etc...).

Energy permet de choisir si oui ou non on doit faire intervenir 1’équation de 1’énergie
dans la résolution du systéme (dés qu’un gradient de température intervient dans les
phénomenes il faut utiliser cette équation pour d’une part observer une solution réaliste mais
aussi souvent pour faciliter la convergence).

Nous pouvons paramétrer et initialiser le solver de Fluent dans le menu suivant : le
menu SOLVE. Le premier sous-menu est le menu Control qui comprend tout d’abord 1’option
solution. C’est grace a cette option que 1’on va pouvoir entrer les différents facteurs de sous-
relaxation du systéme : pression, température etc....Ces facteurs peuvent étre modifié au
cours de la résolution. Leur principal intérét est de forcer la solution a convergé : en les
baissant, on diminue la vitesse de convergence mais on 1’améliore (encore que ces
constatations soient valables en générales, mais pas nécessairement dans tous les cas). Dans
ce menu, on peut a la facon de discrétiser chaque variable (pression, moment...).

D’autre sous-menu de SOLVE est Initialise. Ce menu permet de fixer les conditions
initiales du systéme d’itérations que 1’on veut faire pour résoudre le systéme et aussi la valeur
limite des résidus que I’on veut se fixer.

Une fois que 1’on estime que la convergence est atteinte, on peut visualiser les résultats
grace au post-traitement de Fluent. Principalement, on utilise le menu DISPLAY et les sous-
menus contours et velocity vectors. Dans le premier, on observe les variations des variables

(vitesse, température...) avec les iso-surfaces. Dans le second, les valeurs sont traduites par
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des vecteurs ; ceci est surtout utile pour la visualisation des vecteurs vitesses. Il est également
possible dans ces menus d’observer les résultats sur les faces de la géométrie et pour les
vecteurs de faire des projections.

Pour visualiser des zones précises du maillage (lignes, plans...), le menu SURFACE
permet de créer des lignes ou de plans dans la géométrie a partir de points.

Ensuite on peut pour les plans, les choisir pour visualiser les contours ou les vecteurs, et
pour les lignes, on utilise le menu PLOT, qui offre la possibilité de faire des graphes en 2D de
toutes les variables sur les lignes créées par ’utilisateur.

Pour exporter des images, on peut, soit faire une copie d’écran (de loin le plus simple),
soit cliquer dans FILE, hardcopy et choisir TIFF pour créer une image Tiff de la fenétre

actuellement affichée [126]

IV.12. Différents étapes a suivre pour la modélisation numérique par FLUENT

Les principales étapes a suivre lors du travail sur logiciel de simulation numérique des
écoulements Fluent nécessitent la connaissance de certaines notions théoriques de base. Ces
notions, concernent notamment les définitions des principales équations régissant
I’écoulement. La résolution numérique par Fluent d’'une maniére générale, suit les étapes
suivant:

1) Création de la géométrie sous logiciel de GAMBIT (Geometry And Mesh Building
Intelligent Toolkit).

2) Choix de la stratégie de maillage et création de plusieurs grilles.

3) Définition des conditions aux limites dans GAMBIT.

4) Définition de probleme sous le logiciel FLUENT, étude des différentes grilles de
maillage et selection du maillage retenue.

5) Calcule avec Fluent pour les différents cas retenus.

6) Analyse des résultats obtenue.
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IV.13. Les étapes a suivre sur fluent :

A. Choisir le type de résolution :

Versions

2d
2dép |
3d

3ddp

Selection

2ddp

Mode IFuII Simulation j

Fig. 1V.16.Type de résolution

% FLUENT [2d, dp, pbns, lam]
Define Solve Adapt

Plot Report Parallel Help

Surface Display

Fie Grid
Welcome to Fluent 6.3.26|

Copyright 2806 Fluent Inc.
All Rights Reserved

Loading “C:\Fluent.Inc\fluent6.3.26\1ib\fl_s1119.dmp"

Done.

Fig. IV.17.Vue globale de Fluent
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B. Importer le fichier

File[] Read ==>Case Il faut d’abord importer le fichier (5 .msh) généré avec Gambit avant

d’aborder la simulation.

& FLUENT [2d, dp, segrepated, lam]
3 oM Grid Define  Solve  Adapt  Swrface Display Plot Report Parallel  Help

Case & Data...
Impaort r ac.

[6.2.1641ibyvF1_s1119 .dmp™

Frofie. .

Hardoopy... m-l -

Batch Options. ..

Save Layoui Scherme... nts and Settingsi\\kamel\\Bureau\ikill-fluent-kame:
Jourmnal,., tings\kamel/.cxlayout™

RSF...

Exit

Fig. 1V.18 .Importation de la géométrie

C. Vérification du maillage :Grid==>Check On doit dans cette étape vérifier le maillage

s’il ne comporte pas des erreurs ou des volumes négatifs.

L FLUENT [2d, dp, segregated, lam]
Wil > Defre Sobe Adapt Swrface Duplay Plot Report Paralel  Help

L=

6.2.16N1LiDNF1_S1119.dmp™

sents and Settingsiikamel\\Bureaul\\kill-Fluent-kame
tings\kamel/.cxlayout™

Fig. 1V.19.Vérification du maillage sou Fluent.
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D. Veérification du maillage importé :

Grid--->Check
EFLUENT [2d, dp, segregated , lam]
rike EFCN Define Sobve Adagpt Swarface Dsplay Plot Report  Parabel  Help
_Ecity—inlrt faces, zone 8. ~
1 Info » wrior Faces, rzone 10.
eral cells, zone 2.

Bui Separate L

Fuse

Zores L

Tawface Mash. ..

R der »

terior

Scals

Trarlste

Rotate

neWw niew wall
Fluia

shell conduction rones,

Done .
b

< >

Fig. 1V.20.Vérification du maillage sou Fluent
E. Choix du solveur :
Define---> Models---> Solver...
Segregated Solver : est le plus approprié pour les écoulements incompressibles
(ventilateurs, pompes...) . Coupled Solvers, les solveurs « coupled implicit » et « coupled
explicit », sont plutot réservés aux écoulements compressibles a grande vitesse. C’est 1a aussi

qu’on choisit le régime d’écoulement ; permanent ou instationnaire.
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Solver Formulation
+ Segregated ' Implicit
" Coupled "

Space Time

+~ 2D (+ Steady
T Axisymmetric " Unsteady
'

Axisymmetric Swirl
—
VYelocity Formulation

(* Abhsolute
7 Relative

Gradient Option Porous Formulation
* Cell-Based * Superficial Velocity
" Node-Based " Physical Velocity
OK | Cancel Help

Fig. 1V.21.Choix du solveur
F .Choix du solveur sous Fluent

F-Choix du modele de turbulence :] Define---> Models --->Viscous

faqaoﬂf- g_fdf;t/f._com @
| F NUMERD ] MONDIAL DU MEMOIRES


LENOVO
Stamp
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Yiscous Mode (A |

Model Model Constants
" Inviscid Cmu =
© Laminar 0.0
" Spalari-Allmaras (1 eqn)
“ kepsilon [2 eqn) C1-Epsilon
© k-omega [2 eqn) .54
. |
Reynolds Stress [5 eqn) C2-Epsilon
k-epsilon Model l1 .92
= Standard =
~ RNG 1;K.E Prandtl Number
" Realizable | -
Near-Wall Treatment User-Defined Functions
* Standard ‘Wall Functions Turbulent Viscosity
" Non-Equilibrium Wall Functions none j
~
Enhanced Wall Treatment Orandd Numbers
TEE Prandtl Number J
none -
TDR Prandil Number
none -
¥

Fig. 1V.22.Choix du modele de turbulence
Define---> Models --->energy

X

Energy

Energy
v Energy Equation

S = e

Fig. 1V.23.établir les équations de 1’énergie.
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G .Conditions d’opération : Define---> Operating conditions

Operating Conditions EI
Pressure Grransity

Operating Pressure [pascal] | Gravihy
[1@razs

Reference Pressure Location
X Imi [
¥ Imi [

L a—

ok | [€ancel| Help |

Fig. 1V.24.Conditions d’opération

H .Définition des caractéristiques du fluide : Definel Materials

% FLUENT [2d, dp, segregated , ske|

File Grid BESWCN Solve  Adapt  Surface Display Plot Report  Parallel Help
maxi Models + 2.000080800 - AO2 L

Checki B LW r cell.

Checki ¥ cell.

E:Et::! Operating Conditions, Y

BCHI o 408 .

Checki Boundary Condkions, ..

Checki

E::E:: Grid Inkerfaces... =

i k

Checki D?F“j“”“‘ istency.

Checki Mixing P urh:.',s,..

Checki ol

Checki ) PS .

Checki =0

Checki ! gkl .

Checki  cioom Field Functions... [+

Checki P

| rofiles, ..

Checki

Checki Hnits..
Done . User-Defined L3

W

£ >

Fig. 1V.25. définition des caractéristiques du fluide
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Fluent Database Materials

Fluent Fluid Materials =| =| Material Type

vinyl-silylidene [h2cchsi) A |f|uid j

vinyl-silylidene [h2cchsih) )

vinyl-trichlorosilane [sicl3ch2ch) Order Materials By

| viﬁlidene—mluﬁde lch!chl & Name
water-liguid [h2o<1> - Chtmical Flllmlllﬂ

water-vapor [h2o] b

¥

i
Properties

Density (kg/m3) |[:nn stant j _/

|998.2

Cp lifkgk) ||:nn stant j

|u132

Thermal Conductivity [wfm-k] |cnnstnnt j 4
[n-n

Viscosity [kg/m-s) |cnnstant j _‘

|a-nu1umn

| | | Cnpyl Clnse| Help‘

Fig. IV.26. Interface de la liste des fluides

En clique sur « Copy » et en ferme la fenétre, donc la figure suivante sera apparu.
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Mame Material Type Order Materials By
|uater—1iquid |ﬂuld - * Name
Chemical Formula Fluent Fluid Materials ¢ Chemical Formula
h20<1> water-liquid (h2o<1>) ~| FluentDatabase... |
User-Defined Database... |
Properties | J
Density (kgim3) |cnnstant j 4 _I
[wa .2
Viscosity [kglm-s| |cunstam j 4
|p.001003
=l
ChangefCreate I Delete | Close | Help |

Fig. IV.27. interface des caractéristiques du fluide utilisé (I’eau)

Residual Monitors

Options Storage Plotting
v Print Iterations |41p88 = Windnwlu -
v Plot j E‘
Mormalization Rerations |1 000 E‘
" Normalize v Scale Axes... | l::un.rr.s...|
Check Convergence =
Residual Monitor Convergence Criterion

<l

i

continuity 8.001

<

x-velocity v 8.00

y-velocity [+ 8.001

a.8am

8.8m _I

Plot Flnnnrml Canmll Help |

<l

epsilon v

L

0K

Fig. 1V.28. interface des critéres de.convergence
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Chapitre IV Simulation par Fluent

| .Conditions aux limites usuelles :

Define ---> Boundary Conditions : Ensuite, il faut fixer les valeurs des conditions aux limites

p IR—

Boundary CunditionsA u
Zone Type
adiabatique = [ linletwvent -
adiabatique:001 || |intake-fan
couverttubeinterne interface —
couvritubeexterne = || lmass-flow-inlet
default-interior " | | outflow
default-interior:015 outletwvent
default-interior:017 pressure-farfield |=
defaultinterior:018 pressure-inlet
entreefluida pressure-outlet

symmet
fluida wvelociby-inlet o
fluidh = | | wrall

-

Fig. 1V.29.Valeurs des conditions aux limites

J .Lancement du calcule : Solve ---> Tterate... Pour commencer les calculs il faut

d’abord choisir le nombre des itérations.

"B Iterate i
Iteration

Number of IleralW il

Reporting Interval h il

UDF Profile Update Interval [1— i’

!nﬂe| Apply[ Closel Helpl

[ o

Fig. 1V.30. Choix du nombre des itérations.
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Chapitre IV Simulation par Fluent

[} JRLUENT 5 Pt 3=

Residuals
continusty
x-velocity
y-velocity
z-velocity
energy

K

epsiion

Iterations

Scaled Residuals Apr 02, 2016
FLUENT 6.3 (3d. dp, pbns. ske) |

Fig. IV.31. fenétre des itérations.

Conclusion

Dans ce chapitre, on a présenté la méthode de volume finie, le logiciel Gambit qui
permis de créer et de mailler les différentes géomeétries, et le processeur FLUENT qui permis
de faire la résolution du systeme d’équations.

La résolution qui est effectuée par le logiciel FLUENT a donne des résultats qui seront
présentés dans le chapitre suivant.
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Chapitre V Résultats et discussions

Introduction :

Dans ce chapitre on va traiter la partie des résultats numérique. On s’intéresse a 1’étude
numérique de la convection forcée turbulente et stationnaire dans la géométrie considérée. En
premier lieu, on fait I’étude sur I’influence de maillage sur les résultats. Par la suite on va
valider notre simulation numérique avec une corrélation empirique. On déterminera ensuite
les parametres dynamiques et thermiques caractérisés par les profils de température et de
vitesse axiale dans des sections choisies de I’échangeur. En raison de la symétrie du

probléeme étudié, la solution sera présentée pour la moitié de domaine.

Les résultats de calcul sont validés en trois étapes distinctes; la premiére est
I'indépendance du maillage, la seconde est la validation avec les résultats ultérieurs et la

troisiéme consiste a comparer avec un canal cylindrique a parois lisses écoulant de 1’eau.

V.1. Indépendance de maillage

Un systéme de maillage structuré, composé de cellules quadrilatérales, a été utilisé dans
cette étude afin de satisfaire a la configuration interne complexe d'un échangeur de chaleur a
double tubes cylindriques simple équipé d’un tube central simple, conique simple ou conique
ondulé. La figure V.1 montre un exemple de maillage utilisé pres des limites (parois) solides,

en présence d’une singularité au sein de 1’écoulement.
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Résultats et discussions

Chapitre V
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Figure V.1: Type de maillage utilisé.
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trie conique,

éomé

7

(@) Tube centrale Géométrie cylindrique, (b) Tube centrale G

(c) Tube centrale Géométrie conique ondulée concave , (d) Tube centrale Géométrie

conique ondulée convexe.

Les maillages ont été améliorés dans certaines régions critiques, c’est-a-dire pres des

interfaces paroi-fluide ou les gradients de vitesse et de température devaient étre élevés afin

de garantir une bonne couverture pour une solution acceptable, et aussi entre les ondulations

afin de capter l'accélération du fluide en raison de la diminution de la section transversale.

comme cela est

Pour les régions les plus éloignées des parois, le maillage est uniforme

clairement indiqué sur cette méme figure.
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uc/uf =1 —— 120000 noeuds
—— 85000 noeuds
0,03 A 75000 noeuds
—— 35000no0euds
E 002 1
c
o
>
©
(14
0,01 A
0,00 T T T
-0,2 0,0 0,2 0,4
Vitesse axiale (m/s)
(@) Tube centrale cylindrique
U~lus=1 —— 120000 noeuds
0,030 ~ cHf 85000 noeuds
—— 75000 noeuds
—— 35000 noeuds
0,025 A
—~ 0,020 ~
E
c
o
& 0,015 -
x
N\
0,010 A
0,005 - }
0,000 T T T T '
-0,4 -0,2 0,0 0,2 0,4 0,6

Vitesse axiale (m/s)

(b) Tube centrale conique
Fig. V.2. Profil de vitesse axiale dans tout le domaine étudié a x=L/2

Figure V. 2. Présente le profil de vitesse axiale dans tout le domaine étudié a x=L/2, pour un

rapport des vitesses d’entrée €gale a 1. Dans cette étude quatre grilles sont considérées qui

sont 35000, 75000, 85000, 120000. La grille de discreétisation est structurée uniforme.
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Chapitre V Résultats et discussions

L'indépendance du maillage a été étudiée en effectuant des simulations dans le domaine
de calcul avec des ondulations concave et convexe, et en utilisant différentes maillages
structurés avec un nombre de nceuds variant entre 35 000 et 120 000.

Il est clair de voir que le maillage n’a pas un effet significatif sur les résultats montrés.
Chacune des quatre faces de maille de grille présente presque le méme profil de vitesse
axiale. Ainsi, un domaine avec des cellules de maille de 85.000 est employé pour réduire le
temps de calcul.

V. 2. Validation des résultats de simulation

200

180 A

160 -

140 A

120 A

100 A

Nombre Nusselt moyen (Nu)

80 A

—&— Coorélation Sieder et Tate [104].
O - Résultat de notre simulation numérique

60 T T T T T
10000 15000 20000 25000 30000 35000 40000

Nombre de Reynolds (Re)

Fig. V. 3. Validation de la présente étude avec les corrélations empiriques de Sieder et Tate
[104]. (Espace annulaire)

La figure V. 3. Nous présente la variation du nombre moyen de Nusselt dans le tube interne
cylindrigue lisse entre la simulation numérique et la corrélation empirique proposée par
Sieder et Tate [104], pour une marge du nombre de Reynolds variant entre 11000 et 38000.
D’apres la figure V. 3 on peut constater que la comparaison nous montre une bonne

concordance entre nos résultats numériques et celles de corrélation présentée.
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V.3- Effet de diamétre d’entrée et de sortie du tube conique

0,035
— R/R=1
0,030 S RO/RL:Z
Cors R/R =3
—— R/R =4
Py =
£ 0,020 - RO/RL >
= Ju=3
§ Uc Uf—
© 0,015 |
x
0,010 -
0,005 -
0,000 . . : : :
-0,4 0,2 0,0 0,2 0,4 0,6 0,8

Vitesse axiale (m/s)

Fig. V.4 Effet de variation du rapport des rayons d’entrée R et de sortie R, dans le tube

conique sur le profil de vitesse axiale.

Figure V.4. Présente I’effet de variation du rapport des rayons d’entréeRy et R de
sortie dans le tube conique sur le profil de vitesse axiale, pour un nombre de Reynolds égale a
14300 on peut constater de cette figure qu’en augmentant le rapport des rayons d’entrée et de
sortie dans le tube conique. La vitesse axiale du fluide chaud accélérée graduellement, ceci est
expliqué par la diminution de la section a x=L/2. Donc ceci est favorable pour I’augmentation

du taux de transfert de chaleur. On garde cette géométrie a R1(x=0) / Ry(x=L)=5
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V.4. Comportement dynamique

V.4. 1. Profil de vitesse axiale dans tout le domaine a x=L/2

0,035

— Tube central cylindrique
— Tube central conique
x=0,25,u/u=5

0,030 A

0,025 4

0,020 4

0,015 A

Rayon (m)

0,010 A

0,005 A

0,000 T T T T T T T
-0,6 -0,4 -0,2 0,0 0,2 0,4 0,6

Vitesse axiale (m/s)

Fig. V. 5. Profil de vitesse axiale a x=L/2 pour un rapport de vitesse u./us=>5.

0,035

Tube central cylindrique
Tube central conique
x=0,25,u/u=3

0,030 A

0,025 A

0,020 A

Rayon (m)

0,015 A

0,010 A

0,005 A

0,000 T T T T T T T
-0,6 -0,4 -0,2 0,0 0,2 0,4 0,6

Vitesse axiale (m/s)

Fig. V. 6. Profil de vitesse axiale a x=L/2 pour un rapport de vitesse uc/us=3
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0,035

—— Tube central cylindrique
—— Tube central conique
0,030 - x=0,25, ufu=1

0,025 A

0,020 +

Rayon (m)

0,015 A

0,010 A

0,005 A

0,000 T T T T T T T
-0,6 -0,4 -0,2 0,0 0,2 0,4 0,6

Vitesse axiale (m/s)

Fig. V. 7. Profil de vitesse axiale a x=L/2 pour un rapport de vitesse uc/u=1

Les figures 5,6 et 7 montrent le profil de vitesse axiale, dans tout le domaine étudié a
une distance x=L/2. Il est clair de voir que la vitesse axiale tant a augmenter dans le centre des
deux tubes internes et externes, et diminue prés de la paroi. Une différence claire peut étre vue
entre les trois valeurs de vitesse de fluide froid dans le tube annulaire, pour les mémes valeurs
de vitesse dans le tube annulaire. La géométrie avec le tube conique provoque une
augmentation considérable de u, ceci est di a la diminution de la section annulaire, cette

différence permet de favoriser le transfert thermique.
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V.4. 2. Coefficient de friction local

V.4. 2.1 Coefficient de friction local dans le tube interne

30

Tube central cylindrique
— Tube central conique

25 ufu=3

20 4

15 A

10 A

Coeficient de friction local interne

0 T T T T
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

Position (m)

Fig. V. 8. Coefficient de friction local Cf dans le tube interne pour un rapport de vitesse

uc/us= 3.

Figure V.8. Présente la variation de coefficient de friction local dans la paroi interne de tube
interne pour les deux cas cylindrigue et conique.

Le coefficient de friction local tend & diminuer le long du tube cylindrique jusqu’a
atteindre une valeur nulle, par contre dans le tube conique, on peut voir clairement une
augmentation considérable du Cf le long du tube, cette augmentation est di a cause de la
forme du tube conique qui permet de diminuer la section donc un gradient de pression

important.
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V.4 2.2. Coefficient de friction local dans le tube externe :

— Tube central cylindrique
—— Tube central conique
30 1 u/u=5

20 A

10 4

Coeficient de friction local annulaire

\7

0 T E—

0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

Position (m)
Fig. V. 9. Coefficient de friction local pour u/us=5 le long de la paroi externe du tube interne

pour la géométrie conique et cylindrique

—— Tube central cylindrique
@ —— Tube central conique
3 30 A u/u=3
=]
c
c
<
<
O
o
= 201
S
=
o
=
<5}
o
1<
kS 10 A
o
=
o
@)
0 T T - T
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5
Position (m)

Fig. V. 10. Coefficient de friction local pour uc/us=3 le long de la paroi externe du tube interne

pour la géométrie conique et cylindrique
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35

— Tube central cylindrique

30 A — Tube central conique
ufu=1

Coeficient de friction local annulaire

0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5
Position (m)
Fig. V. 11. Coefficient de friction local pour uc/us=1 le long de la paroi externe du tube interne

pour la géométrie conique et cylindrique

Le coefficient de friction local Cf dans le tube annulaire pour différents rapport de
vitesse est présente dans les figures 9,10 et 11. D’apres ces figures, on peut constater que le Cf
dans le tube conique est variable par rapport a celui du tube cylindrique qui prit des valeurs
presque constantes. C’est a cause du changement de section, qui permet d’augmenter le
gradient de pression entre I’entrée et la sortie. Le rapport des vitesses a un effet significatif sur

le Cf, a mesure que le rapport augmente le Cf diminue.
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V.4. 3. Facteur de frottement moyen

—— Tube central cylindrique
—— Tube centrale conique

Facteur de frottement moyen annulaire f

0,05 0,10 0,15 0,20 0,25 0,30 0,35

Vitesse axiale (m/s)

Fig. V. 12. Facteur de frottement moyen annulaire

Le facteur de frottement moyen du tube cylindrique et conique lisse est illustré dans la
figure V. 12. On peut constater a partir de la figure qu’en augmentant le rapport des vitesses,
le facteur de frottement diminue graduellement. La forme conique dans le tube interne
entraine une augmentation du f moyen par rapport a la forme cylindrique. La forme conique

permet d’augmenter f moyen d’environ 95%, par rapport a la forme cylindrique.
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V.5- Comportement thermique

V.5.1. Profil de température axiale dans tout le domaine a x=L/2 :

0,035
—— Tube central cylindrique
—— Tube central conique
0,030 1 x=0,25,U /u=5
0,025 A
—
£ 0,020 -
c
o
% 0,015 A
g ©
0,010 A
0,005 A
0,000 T T T T T T
295 300 305 310 315 320 325 330

Temperature (K)

Fig. V. 13. Profil de température axiale dans la section x=L/2, pour un rapport de vitesse

Uc/us=5.
0,035
Tube central cylindrique
—— Tube central conique

0,030 - x=0,25,u./u=3

0,025 A
—
£ 0,020 1
c
S
< 0,015 4
nd

0,010 -

0,005 A

0,000 T T T T T T

295 300 305 310 315 320 325 330

Temperature (K)

Fig. V. 14. Profil de température axiale dans la section x=L/2, pour un rapport de vitesse

Uc/us=3.
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0,035
Tube central cylindrique
—— Tube central conique
0,030 - x=0,25,u /u=1
0,025 -+
~—
E 0,020 -
N
c
=Y
T 0,015 A 1
nd
0,010 -
0,005 A
0,000 T T T T T T
295 300 305 310 315 320 325 330

Temperature (K)

Fig. V. 15. Profil de température axiale dans la section x=L/2, pour un rapport de vitesse

uc/us=1.

La distribution de la température axiale dans les deux tubes interne et annulaire pour les
deux géométries (conique et cylindrique) lisse est présentée dans les figuresl13,14 etl5 . Les
trois rapports de vitesses axiales montrent un profil de température presque semblable. Le
gradient de température est important dans le tube conique ou le rapport de vitesse égale a 5.
A mesure que la vitesse du fluide froid augmente (le rapport de vitesse diminue) le gradient
de température diminue.
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V.5.2 Nusselt local

V.5.2.1. Nusselt local interne

140

—— Tube central cylindrique
—— Tube central conique
120 A uC/uf:3

o 100 A
c
S
8
.E 80 -
©
o
Lo
+= 60 4
D
[72]
[%2]
S
Z 40 A ;__._/1

20 A

0 T T T T
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5
Position (m)

Fig. V. 16. Distribution du nombre de Nusselt local le long de la paroi intérieur du tube

centrale conique.

La distribution du nombre de Nusselt local dans la paroi intérieure du tube interne est
présentée dans la figure V.16, pour les deux géométries conique et cylindrique, pour un

rapport de vitesse égale a 3.

A Tentrée de I’échangeur, pour le tube conique on remarque des valeurs importantes du
nombre de Nusselt a cause de la présence d’un gradient important de la température entre les
deux fluides chauds et froids di au changement de la section, Le transfert convectif dans cette
partie est maximal. Par contre dans le tube cylindrique, les valeurs maximales du Nusselt sont
obtenues presque a la sortie c’est a cause de la section qui est constante le long du tube donc
une vitesse moins importante. Le changement de la section a un effet significatif sur le

Nusselt local ou les valeurs les plus élevées du Nusselt sont obtenus a partir du tube conique.

Rapport-gratuit:com @
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V.5.2.2 Nusselt local annulaire

80
—— Tube central cylindrique
—— Tube central conique
ufu=5

o 60 1

=

S

>

[

c

<

© 40

o

=

a

g —
< 20

/
0 T T T T
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

Position (m)
Fig. V. 17. Distribution de Nusselt local le long de la paroi externe du tube interne pour

uc/u=5 pour la géométrie conique et cylindrique

80
— Tube central cylindrique
—— Tube central conique
ufu=3

o 60 A

=

L

>

c

c

<

S 40 -

2

=

<1}

[72]

[72]

S

< 20 -

0 T T T T
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

Position (m)
Fig. V. 18. Distribution de Nusselt local le long de la paroi externe du tube interne pour

uc/us=3 pour la géométrie conique et cylindrique
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80

— Tube central cylindrique
—— Tube central conique
ufu=1

60

40 A

Nusselt local annulaire

20 +

0 T T T T
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

Position (m)

Fig. V. 19. Distribution de Nusselt local le long de la paroi externe du tube interne pour

uc/u=1 pour la géométrie conique et cylindrique

La distribution du nombre du Nusselt local annulaire pour différents rapports de vitesse

du fluide froid et chaud, est présentée dans les figures 17,18 et 19.

La géométrie conique présente des meilleures valeurs du nombre du Nusselt pour les
trois rapports de vitesse par rapport au tube cylindrique. Le nombre du Nusselt tend a
augmenter en diminuant le rapport de vitesse jusqu’a avoir une valeur de 1 ou les deux fluides

ont la méme vitesse, le transfert de chaleur est meilleur pour un rapport de vitesse egale a 1.
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V.6- Effet de présence d’ondulation
V.6.1 Comportement dynamique

V.6-1-1 Profil de vitesse axiale dans tout le domaine a x=L/2

0,035

0,030 A

0,025 A

0,020 A

0,015 A

Rayon (m)

0,010 A

Tube central conique ondulé concave
0,005 A

Tube central conique ondulé convexe

x=0,25,u /u=5

0,000 T T T T T T T
-0,6 -0,4 -0,2 0,0 0,2 0,4 0,6

Vitesse axiale (m/s)

Fig. V.20. Profil de vitesse axiale dans la section x=L/2, pour un rapport de vitesses u,/u=5

0,035

0,030 A

0,025 A
~—~
£ 0,020 -
c
o
% 0,015 A
g Y

0,010 A

0.005 - Tube central conique ondulé concave

' Tube central conique ondulé convexe
x=0,25,u /u=3
0,000 T T T T T T T
-0,6 -0,4 -0,2 0,0 0,2 0,4 0,6

Vitesse axiale (m/s)

Fig. V.21. Profil de vitesse axiale dans la section x=L/2, pour un rapport de vitesses u,/us=3
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0,035

0,030 A

0,025 A
~—
£ 0,020 -
c
o
% 0,015 A
g Y

0,010 A

0.005 4 Tube central conique ondulé concave

' Tube central conique ondulé convexe
x=0,25,u/u~1
0,000 T T T T T T T
-0,6 -0,4 -0,2 0,0 0,2 0,4 0,6

Vitesse axiale (m/s)

Fig. V.22. Profil de vitesse axiale dans la section x=L/2, pour un rapport de vitesses u/u=1

Les résultats montrés sur les figures 20,21 et 22, représentent 1’évolution de la vitesse
axiale dans les deux tubes interne et annulaire a x=L/2, pour différentes orientations
d’ondulations (concaves-convexes).

Le tube conique avec des ondulations convexes, présente des valeurs plus élevées de la
vitesse axiale dans I’espace annulaire pour tous les rapports de vitesse étudiés. La raison
derriere ceci c’est que I’ondulation convexe permet de minimiser la section dans 1’espace
annulaire et de maximiser la section a l’intérieur de tube conique, donc on observe une
augmentation de la vitesse axiale dans ’espace annulaire et une diminution de la vitesse a
I’intérieur du tube di au changement de section.

Les valeurs des vitesses axiales diminuent lorsque 1’écoulement est pres des parois a
cause du frottement jusqu'a atteindre une valeur nulle.

Les valeurs maximales des vitesses axiales sont observées aux centres des deux tubes,
La présence de I'ondulation (concave-convexe) dans la conduite provoque un écoulement a

tourner vers le haut et vers le bas et accélérer dans la région de dérivation.
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V.6-1-2 Le coefficient de friction local

a- Coefficient de friction local interne

100
Tube central conique ondulé concave
Tube central conique ondulé convexe
uu=3
80 -
60

Coeficient de friction local interne

Position (m)

Fig. V.23. Coefficient de friction local Cf a la paroi interne du tube conique, pour différents

arrangements d’ondulations, avec uc/uf=3.

Le coefficient de frottement a I’intérieur de tube conique pour les deux arrangements
d’ondulations est montré dans la figure V.23. Il est clair de voir que le Cf augmente
considérablement on rapproche de la sortie du tube, c’est a cause de la forme conique qui
permet de minimiser la section de passage, donc un gradient important de pression entre

I’entrée et la sortie. Le Cf le plus élevé a été obtenu a partir de la forme concave.

L’augmentation du coefficient de frottement se fait d’une maniére progressive pour
les deux arrangements d’ondulations (concave-convexe) et il y a une augmentation brusque
de ce coefficient due a la diminution de la section de passage pour le tube a
ondulations concaves. A I’entrée de tube les valeurs du coefficient de frottement se

rapprochent. Quant au coefficient de pression c’est I’effet inverse qui est observé.
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b- Coefficient de friction local annulaire
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Fig. V.24. Coefficient de friction local pour u/us=5 le long de la paroi externe du tube

interne pour la géométrie conique onduler concave et onduler convexe.
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Fig. V.25. Coefficient de friction local pour uc/us=3 le long de la paroi externe du tube interne

pour la géométrie conique onduler concave et onduler convexe.
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Fig. V. 26. Coefficient de friction local pour uc/us=1 le long de la paroi externe du tube interne

pour la géométrie conique onduler concave et onduler convexe.

La distribution de coefficient de frottement local dans 1’espace annulaire pour différents
rapports de vitesse et différents arrangements est présentée dans les figures 24,25,et26. On
observe clairement de ces figures qu’on diminuant le rapport o (uc/uf) c-a-d on augmentant la
vitesse de fluide froid, le Cf augmente considérablement tenant en compte la direction
d’écoulement en contre-courant. L’arrangement d’ondulation en convexe donne des valeurs
plus élevées du Cf c’est a cause de la diminution de 1’espace annulaire, qui permet

d’augmenter la chute de pression dii au changement brutal de la section.
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c- Facteur de frottement moyen dans le tube annulaire

3,0

Tube central conique ondulé convexe
Tube central conique ondulé concave
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2,0 1
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Facteur de frottement annulaire f
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Vitesse axiale (m/s)

Fig. V. 27. Facteur de frottement moyen annulaire pour différents arrangements

d’ondulations.

Le facteur de frottement moyen annulaire pour différents arrangements d’ondulations
est présenté dans la figure V. 27. Le facteur f diminue graduellement avec 1’augmentation de
la vitesse du fluide froid, pour les deux géométries (concaves-convexes), les valeurs les plus

élevées de facteur du frottement est obtenus a partir des ondulations en forme convexes.
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d — la chute de pression dans le tube annulaire
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Fig. V. 28 Chute de pression en fonction de la vitesse axiale dans le tube annulaire, pour
différentes géométries étudiees.

Sur la figure. V. 28 qui représente la chute de pression en fonction de la vitesse axiale de
I’écoulement de fluide froid pour différentes géométries, on voit bien que la chute de pression
tend a augmenter avec 1’augmentation de la vitesse axiale, ceci est remarquable pour tous les
cas traiter.

La géométrie avec laquelle I’arrangement est convexe, représente des valeurs élevées de
Ap, c’est a cause de la diminution de la section de passage qui permet de créer un écart de
pression important entre I’entrée et la sortie du tube annulaire, et qui n’est peut étre vu dans le

cas de tube cylindrique lisse, qui prend des valeurs presque nulles.
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V.7- Comportement thermique

V.7-1-1 Profil de température axiale dans tout le domaine a x=L/2 pour différents

arrangements :

0,035

Tube central conique ondulé concave
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0,030 1 x=0,25,u /u=5

0,025 A

0,020 A

Rayon (m)

0,015 4

0,010 A

0,005 4

0,000 T T T T T T
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Fig. V. 29. Profil de température pour uc/us=5 étudié dans la section x=0,25 pour les deux

arrangements (concave-convexe).
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Fig. V. 30. Profil de température pour uc/us=3 étudié dans la section x=0,25 pour les deux

arrangements (concave-convexe).
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Fig. V. 31. Profil de température pour uc/us=1 étudié dans la section x=0,25 pour les deux

arrangements (concave-convexe).

Les figures 29,30 et31 , représentent la distribution axiale de la température dans tout le
domaine étudié pour différents rapport des vitesses, et différents arrangements d’ondulations.
Pour le tube annulaire I’arrangement en convexe, montre des valeurs de température plus
élevées, ce qui n’est pas le cas dans le tube interne, ou ’arrangement en concave, est

préférable pour la diminution de la température du fluide chaud.

La raison derriere ceci, c’est 1’orientation de I’ondulation a chaque c6té des tubes, cet
arrangement change la section de passage de fluide, qui diminue dans les deux cotés de
I’échangeur, cette diminution favorise le transfert de chaleur, donc on peut voir une

augmentation de la température de fluide froid, en revanche une diminution de la température
du fluide chaud.
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V.7-1-2 Nombre du Nusselt local pour différents arrangements

160

Tube central conique ondulé concave

Tube central conique ondulé convexe
140 ~ uJu=3

Nusselt local interne

40 A

20 T T T T
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

Position (m)
Fig. V. 32. Nusselt local interne pour uc/u=3 pour différents arrangements (concave-

convexe).

La figure. 32. représente la distribution locale du nombre de Nusselt sur toute la paroi interne
de tube conique pour un rapport des vitesses égal a 3, et pour différents arrangements

d’ondulations.

Il est visible de voir que le Nu prend des valeurs importantes a I’entrée du tube pour les
deux arrangements, puis il tend a diminuer le long de la paroi, ceci peut étre expliqué par,
I’écart de température des deux fluides, et la catégorie d’écoulement (contre-courant), donc on

observe un taux de transfert important commence a I’entrée.
La surface ondulée permet aussi d’améliorer axialement la diffusion de la chaleur, cela

entraine une répartition plus uniforme de la température dans le fluide froid. L’arrangement

en convexe améliore beaucoup plus le transfert de chaleur que le modele concave.
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Fig. V. 33. Nusselt local annulaire pour uc/u=5 pour différents arrangements (concave-

convexe).
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Fig. V. 34. Nusselt local annulaire pour uc/us=3 pour différents arrangements (concave-

convexe).
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100

Tube central conique ondulé concave

Tube central conique ondulé convexe
uJu=1

80

. \‘*'"WWWM&MMW

40 A

Nusselt local annulaire

20 A

O T T T T
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

Position (m)
Fig. V.35. Nusselt local annulaire pour uc/us=1 pour différents arrangements (concave-

convexe).

La distribution locale du nombre de Nusselt annulaire, le long de 1’échangeur, pour
différents rapports de vitesses, et différents arrangements, est présentée dans les figures 33,34
et 35. On observe une diminution de Nusselt local le long de la paroi annulaire, pour les deux

arrangements, ceci est expliquer déja.
Le rapport de vitesse a un effet significatif sur le taux de transfert de chaleur,
globalement, une augmentation de la vitesse de fluide froid (diminution du rapport de vitesse),

s’accompagne par une augmentation de nombre de Nusselt.

L’arrangement d’ondulation en convexe présente un taux de transfert de chaleur

meilleur par rapport a I’arrangement en concave.
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V.8.Nombre du Nusselt moyen
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Fig. V.36. Nombre de Nusselt moyen dans le tube annulaire, pour différentes géométries
étudiées.
Le nombre de Nusselt moyen pour différentes géométries est illustré par la figure V.36.
On observe sur cette figure, la méme évolution du nombre de Nusselt pour toutes les

géométries étudiées, on constate aussi que, le Nu moyen tend a augmenter en augmentant la

vitesse du fluide froid.

Le nombre de Nusselt le plus élevé a été obtenu a partir de la géométrie conique en
arrangement convexe. Le tube conique sans ondulations (lisse) avec le tube conique avec
ondulations de type concave, présentent des valeurs presque semblables, ceci est d0 a
I’influence de la section de passage qui est un facteur dominant pour 1’augmentation du taux

de transfert de chaleur.
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V.9.Critére d’évaluation des performances
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Fig. V. 37. Critére d’évaluation des performances dans le tube annulaire, pour les deux
arrangements (concave-convexe).

Le PEC, est défini comme étant le rapport entre le taux de transfert de chaleur

représenté par le Nusselt, et le facteur de frottement f.

Le critére d’évaluation des performances PEC, est illustré dans la figure V. 37. Le tube
conique avec un arrangement d’ondulations concave, présente les meilleures performances au
point de vue, transfert de chaleur et chute de pression, par rapport a I’arrangement en
convexe. Il est supérieur d’environ 9%.

Dans la géomeétrie avec un arrangement d’ondulation convexe, le facteur de frottement f
est supérieur a celle de I’arrangement concave, donc cette augmentation a I’effet principal

d’influencer sur les résultats de PEC.
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Conclusion

Dans ce chapitre, on a présenté les comportements dynamique et thermique pour
un écoulement de deux fluides chaud et froid, en convection forcée, en régime turbulent a

I’intérieur d’un échangeur de chaleur a tube conique et cylindrique avec et sans ondulations.

Les résultats numériques présentés dans cette étude prouvent que [’utilisation de
I’ondulation (formes de la surface d'échange) contribue a un échange thermique
conséquent, malgré la perte de charge qui en résulte. Les effets de cette amélioration sont
observés a travers le nombre de Nusselt qui augmente de valeur par rapport a celui d’une

paroi d’un tube lisse.

Les résultats numériques montrent aussi que l’arrangement d’ondulation a un effet

significatif sur I’amélioration du taux de transfert thermique.

La forme géométrique des tubes joue un rdle trés important pour I’amélioration de

transfert de chaleur ou la forme conique est meilleure dans notre étude.
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Conclusion Générale

En premier lieu, la présente étude porte sur la simulation numérique du comportement
dynamique et thermique d’un écoulement d’eau en convection forcée turbulente au sein d’un
échangeur de chaleur a tube concentrique pour différentes géométries. Les équations
gouvernantes sont résolues en utilisant la méthode des volumes finis. L’évolution de la vitesse
axiale, le coefficient de frottement, la distribution de la température et le nombre de Nusselt

dans des sections choisies sont présentés et analysés pour différents rapports de vitesse.

Une analyse bibliographique a permis d'établir un bilan des travaux numériques
et expérimentaux concernant les probléemes des écoulements dans les échangeurs de
chaleur a tubes concentriques pour différentes géometries. Un intérét particulier a été réservé

aux tubes coniques.

Apres la création des géométries et le maillage par Gambit, on obtenant les résultats de

la simulation numérique a I’aide de solveur Fluent. Notre étude subdivise en deux parties :

Une premiére partie est porte sur la comparaison entre le tube centrale cylindrique
classique et le tube conique, afin de voir la meilleure géométrie de point de vue transfert de
chaleur et chute de pression. A cet effet, vu I’amélioration des ces derniers, le tube conique est

favorable pour cette étude.

Les résultats obtenus montrent que le tube conique favorise le transfert de
chaleur par convection, mais il cause beaucoup de pertes de charge, malgré les minimes
pertes de charges dans le tube cylindrique lisse, ce dernier n’est pas appréciable en ce qui

concerne le transfert de chaleur.

Une deuxieme partie est réservée pour l’amélioration des performances thermo-
hydrauliques de 1’échangeur de chaleur a tube centrale conique en introduisant les ondulations

en forme triangulaires pour différents arrangements en concave et convexe.
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La présence des ondulations pour différentes arrangements exprimera des meilleures
performances du point de vue transfert de chaleur d’une part et présentera aussi une pénalité

¢levée en chute de pression d’autre part.

Le type d’arrangement a un effet significatif sur les résultats obtenu, de ce fait, la forme

convexe provoque une amélioration considérable des performances de 1’échangeur de chaleur.

L’arrangement d’ondulation en convexe présente une evolution thermique assez
importante, cet arrangement fourni une température moyenne plus importante a la sortie de
chaque tube, c.-a-d., une diminution de la température du fluide froid, en revanche une

augmentation de la température de fluide chaud.

En conclusion, vu le besoin de I’utilisation des échangeurs coaxiaux comme échangeurs
thermiques dans plusieurs domaines industriels, la contribution scientifique de notre travail
consiste a une meilleure compréhension du comportement de I’écoulement turbulent dans ce

type d’échangeur.

Plusieurs points peuvent étre développés dans le futur en se basant sur ce travail. Parmi

les plus importants, en perspective, nous recommandons, les points suivants :

e Augmentation de la longueur d’échangeur (L), donc une surface d’échange plus
importante.

e choisir plusieurs formes d’ondulations (trapézoidales, sinusoidales, ...).

e Faire changer la nature des deux fluides en intégrant des nanoparticules dans le fluide
caloporteur.

e Etudier de cas a triple tubes concentriques.
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Résumé

Les échangeurs de chaleur a double tubes concentriques (ECDT) ont acquis une
importance économique majeure. On estime que presque toute I’énergie thermique
produite transite au moins une fois par un échangeur de chaleur. Les parametres
thermo-hydrauliques de I’échangeur de chaleur a double tubes ont été analysés, dont
Pobjectif est d’améliorer ses performances. Trois configurations a base de tube centrale
ont été étudiées, a savoir : cylindrique lisse, conique lisse, conique ondulée avec des
géometres différentes convexe et concave. L’eau chaude et I’eau froide sont les fluides
utilisés dans cette étude. Les équations gouvernantes sont résolues par la méthode des
volumes finis basée sur I'algorithme SIMPLE pour le couplage vitesse-pression. Les
décrire le phénomene de turbulence, le modele k-¢ standard a été utilisé. Les
simulations sous le code CFD « FLUENT », ont été effectuées sur une plage de nombres
de Reynolds allant de 1850 & 36 000. Les résultats ont montré que les ECDT a tube
centrale ondulé ont un effet significatif sur les performances thermo-hydrauliques de
I’échangeur de chaleur.

Mots clés : tube conique ondulé ; écoulement turbulent ; tube concentrique ; échangeur
de chaleur ; _
Rapport- gratuit.com \’}}

Abstract

Double concentric tube heat exchangers (DCTHE) have become of major economic
importance. It is estimated that almost all the thermal energy produced passes through a
heat exchanger at least once. The thermo-hydraulic parameters of the double-tube heat
exchanger were analyzed, the objective of which is to improve its performance. Three
central tube configurations were studied: smooth cylindrical, smooth conical,
corrugated conical with different convex and concave geometers. Hot and cold water are
the fluids used in this study. The governing equations are solved by the finite volume
method based on the SIMPLE algorithm for velocity pressure coupling. Describe the
turbulence phenomenon; the standard k-&¢ model was used. The simulations under the
CFD code "FLUENT", were performed over a range of Reynolds numbers from 1850 to
36,000. The results showed that corrugated centre tube DCTHEs have a significant
effect on the thermo-hydraulic performance of the heat exchanger.

Keywords: corrugated conical tube; turbulent flow; concentric tube; heat exchanger;
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