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Résumé

Ce travail présent une investigation numérique du comportement dynamique et
thermique d’un écoulement turbulent de fluide dans un échangeur de chaleur a
faisceau tubulaire et calandre muni des chicanes type aile. Les équations de
conservation de masse, de quantité de mouvement et d'énergie sont résolues par la
méthode des volumes finis basée sur I'algorithme SIMPLE pour le couplage vitesse-
pression. Pour décrire le phénoméne de turbulence, le modéle k-g réalisable est utilisé.
L’analyse est effectuée pour différents débits massiques. Les paramétres étudiés sont
les suivants : la température de sortic 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 géometrique de la chicane sur le comportement thermo-énergétique de
I’écoulement. Selon les débits massiques utilisés : 0.5 kg/s, 1 kg/s, 2 kg/s, les
performances de 1’échangeur de chaleur varient comme suit: la vitesse de
I’écoulement dans la calandre augmente de 6 %, 10% et de 12% respectivement, le
coefficient d’échange par convection augmente de 30.56 % et 50.76%, la perte de
charge augmente d'environ de 70.82 % et 90.85 %, la quantité de chaleur transférée
augmente de 44.25 % et 64.55 %, Le facteur de performance globale diminue de 11.95
% a 11.1 %, les grands débits améliorent le transfert de chaleur et augmentent la chute

de pression.

Mot clé : échangeur de chaleur faisceau calandre, chicane, CFD, chute de pression.



Abstract

This work presents a numerical investigation of the dynamic and thermal
behavior of a turbulent flow in a shell and tube heat exchanger equipped with novel
wing baffles is designed to grasp the weakness of the shell and tube heat exchanger
with segmental baffles. The conservation equations of mass, momentum and energy
are solved by the finite volume method based on the SIMPLE algorithm for coupling
velocity-pressure. To describe the turbulence phenomenon, the Realizable k-emodel is
used. The analysis is done for different mass flow rates, the parameters studied are: the
fluid outlet temperature, the average heat transfer coefficient, the pressure drop, the
total heat transfer rate, the effect of the geometric shape of the baffle on the thermal
behavior. The proposed shell and tube heat exchanger are the heat transfer coefficient
higher and pressure drop lower compared with shell and tube heat exchanger with
segmental baffles. From the mass flow rates used 0.5 kg/s, 1 kg/s, 2 kg/s, the
performance of the heat exchanger varying, the velocity of the flow in the shell
increases by 6 %, 10 % and 12 % respectively, the average heat transfer coefficient
increases by 30.56 % and 50.76%, the pressure drop increases by approximately 70.82
%, and 90.85 %, the total heat transfer rate increases by 44.25 % and 64.55 %. The
overall performance factor decreases by 11.95 % and 11.1 % and highest value flow

rates improve heat transfer and increase pressure drop.

Key word: shell and tube heat exchanger, baffle, CFD, pressure drop.
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Nomenclature

Ds : Diamétre de calandre [m]

Dn : Diamétre hydraulique, [m].
D¢ : diamétre équivalent [m]

d : Diametre du tube [m]

D, : Diametre équivalent [m]

L : Longueur des tubes [m]

Nt : Nombre des tubes

Nb : Nombre des chicanes

B.: Distance entre les chicanes[m]

Ri : Rayon inferieur de la courbure, [m]

Ry : Rayon supérieur de la courbure, [m]
Q : Quintile de chaleur échange, [W]

f : Coefficient de frottement

fo : Coefficient de frottement dans le cas simple
Gs : Débit massique coté calandre [kg/s]

Tin: Température d’entrée de fluide [°K]

Tout: Température de sortie de fluide [°K]

Tw: Température de paroi des tubes [°K]

As : Surface d'écoulement transversal dans la calandre [m?]
Cp : Chaleur spécifique du fluide [J/kg°K]

h : Coefficient de convection [W/m?°K]

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

Re : Nombre de Reynolds

Pr: Nombre de Prendtl

Nu : Nombre de Nusselt

Nuo : Nombre de Nusselt dans le cas simple

Nux : Nombre de Nusselt locale
P : Pression [Pa]

Sk, S¢ : Terme source pour k et €
T : Température [°K]

u;i : Composante de vitesse suivant la direction [m/s]



Nomenclature

Cie; Cae; Cyu; ok ; 0:: Constantes empiriques d’équation de transport
Gk : Production de I’énergie cinétique turbulente [m?/s?]
u, v, w : Composent de vitesse [m/s]

m : Débit massique du fluide [kg /s]

Kin: L’énergie cinétique turbulente I’entrée

fs : Coefficient de frottement

Symboles grec

I' : Coefficient de diffusion généralisé

¢ : Vecteur compos¢ des grandeurs u, v, k, T et €.

ok : Nombre de Prendtl pour k

o : Nombre de Prendtl pour ¢

AP : Chute de pression [Pa]

€ in: L’énergie de dissipation a I’entrée

p : Masse volumique du fluide [kg/mq]

A: Coefficient de conduction [w/m°K]

¢ : Energie de dissipation (m?/s?)

o : Taux de dissipation de I'énergie de turbulence, [m?/s?].
U : Viscosité dynamique [Pa.s]

Mt : Viscosité turbulent [Pa.s]

n : Facteur des performances globales

Indices

in : L'entrée de la section de calcul.

atm : Atmosphérique.

t : Turbulent.

p : Parois.

f : Fluide.

s: Solide.
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Introduction - problématique :

Contexte du probléme

La convection forcée est un phénoméne de transfert thermique associé aux
écoulements de fluide. La présence de la convection forcée influe simultanément sur

les champs thermique et hydrodynamique, le probléme est ainsi couplé.

La convection forcée a lintérieur des conduites intervient dans plusieurs
applications pratiques telles que les capteurs solaires, les échangeurs de chaleur, le

refroidissement des composants électroniques et les procédés chimiques et nucléaires.

Les échangeurs de chaleur tubulaires sont des équipements largement utilisés dans
nombreux domaines industriels tels que, l'industrie chimique, 1’industrie alimentaire,
la distillation, la récupération de chaleur, I'extraction et la transformation de I'énergie,
a cause de sa robustesse et de sa fiabilité, en raison a une large gamme de température

et de pression de fonctionnement.

D’une maniére générale, dans le but d’obtenir des performances énergétiques
élevées, il est nécessaire d’implanter des rangées de chicanes dans la veine
d’écoulement dans les échangeurs de chaleur de facon a créer la turbulence et de facon
a rallonger la trajectoire des fluides en écoulement en favorisant un meilleur échange
thermique convectif et par voie de consequence une amélioration notable d’efficacité

thermique.

Les techniques utilisées pour améliorer les performances dans les échangeurs de
chaleur sont classees en deux groupes: les techniques actives et les techniques
passives. Les techniques actives nécessitent des forces externes comme le champ
électrique, la vibration de surface, les techniques passives implique des variables
géométriques et opérationnelles, la géométrie des chicanes est I’arrangement des tubes

étant les principaux éléments.
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Dans les échangeurs a faisceau et calandre (ECFC), il a été jugé tres utile, et les
résultats le confirment, de disposer des obstacles « chicanes » de formes diverses et
variés dans les échangeurs de chaleur. Ces chicanes, sont découpées dans des tdles,
permettent de perturber 1’écoulement et de donner une bonne distribution a ce dernier,
qui devient plus turbulent. Ceci augmente le transfert thermique du fluide en
écoulement coté calandre, ce qui améliore clairement 1’efficacité thermique de

I’appareil thermique.

A travers la bibliographie. On s'apercoit a I'existence d'un large éventail d'études
expérimentales, analytiques et numériques menées dans ce domaine. Néanmoins, les
hypothéses et les simplifications adoptées dans le probleme limitent généralement
I'étude & des cas tres particuliers; dans la plupart des travaux analytiques et

numeriques on constate :

- La condition thermique aux limites est uniforme (température ou flux constant).

- Les régimes d'écoulement et de transfert thermique sont completement développés.

Dans les études portant sur des conduites munies d’ailettes; on remarque
I'existence de deux catégories ; la premiére concerne des ailettes placées a l'intérieur
des conduites donc elles agissent directement dans le fluide, ce qui cause une

augmentation des pertes de charge.

La deuxieme catégorie est relative aux conduites munies d'ailettes sur la surface
externe, dont on constate beaucoup moins de travaux par rapport a la premiére.
Concernant les ailettes externes, dans les études rencontrées dans la littérature, c'est le
modele de bilan global d'énergie qui est souvent appliqué, tel que le modele présenté
par Dufie et Beckman [1] utilisé pour I'étude d'un tube avec deux ailettes
longitudinales dans le cas d'un capteur solaire plan. Ce modele permet de déterminer la
température du mélange du fluide a la sortie de la conduite connaissant celle a I'entrée.
Le coefficient d'échange par convection entre la paroi du tube et le fluide est un

parameétre connu et calculé a partir des corrélations existantes [2].
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Les travaux effectués dans le cadre de cette these, contribuent a combler le
manque évident constaté dans ce domaine. Pour cela, les effets de transfert de chaleur
conjugué et la présence des chicanes type aile disposées le long du faisceau d’une
maniére transversale ou inclinée sur le transfert thermique en convection forcée ont été

étudiés.

La mécanique des fluides numériques ou CFD (Computational Fluid Dynamics)
est un outil indispensable pour I’industrie, son utilisation permet d’obtenir des
prévisions détaillées concernant I’écoulement au sein des différentes configurations
complexes, sans avoir la nécessité de prendre de nombreuses mesures de terrain, qui
sont nécessairement codteuses et gourmandes en temps. De nos jours, la simulation
numérique I’un des outils incontournables dans 1’industrie est devenu une alternative
économique, car il existe un potentiel significatif de recherche suivi des méthodes
numériques pour ameéliorer les performances thermo- hydrauliques des échangeurs de
chaleur faisceau et calandre avec des chicanes. Récemment le code Fluent est devenu
I’un des outils les plus utilisés pour la simulation des phénomeénes dans le domaine

industriel, énergeétiques, recherche.

L'écoulement est en régime de développement simultané (hydrodynamique et
thermique), turbulent et stationnaire. Le fluide (eau) est du type Newtonien
incompressible. Les équations de Navier Stokes et de turbulence régissant le probléme
sont résolues numériqguement par la methode des volumes finis en utilisant
I’algorithme SIMPLE (Semi-Implicit Method for Pressure-Linked Equations).

Dans ce travail, nous présentons une étude numérique, employant le modéle K-¢
realizable pour déterminer le facteur de performance thermo-hydraulique de notre
échangeur muni avec chicanes type aile. 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 1’effet de la forme

géometrique de la chicane sur le comportement thermo-énergétique de 1’écoulement.

'
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Selon les débits massiques utilisés, les performances de 1’échangeur de chaleur varient
comme suit : la vitesse de 1’écoulement dans la calandre augmente de 6 %, 10% et de
12% respectivement, le coefficient d’échange par convection augmente de 50.76% et
30.56 %, la perte de charge augmente d'environ de 70.82 %et 90.85 %, la quantité de
chaleur transférée augmente de 44.25 % et 64.55 %. Le facteur de performance globale
diminue de 11.95 % et 11.1 %, les grands débits améliorent le transfert de chaleur et
augmentent la chute de pression. Les résultats sont comparés a ceux obtenus par

I’expérience dans la littérature.

Objectifs spécifiques du présent travail

Les objectifs principaux de la présente thése qui traite I’écoulement en convection
forcée turbulente dans un ECFC contenant des rangées transversales de chicanes
peuvent étre résumes en :

(1) Etudier en détails 'aspect dynamique et thermique de I’air, en déterminant
le Nusselt local et moyen ainsi les caractéristiques du coefficient de frottement
et de transfert thermique.

(2) Utilisation du code commercial Fluent en 3D qui permet la prédiction de la
vitesse, distributions de champ de la température pour la convection forcée
turbulente de 1’eau circulant coté calandre en régime stationnaire.

(3) Comparer les résultats numériques obtenus aux résultats expérimentaux

trouves dans la littérature.
Organisation du travail

Cette étude comporte quatre chapitres et deux annexes :
Le premier chapitre, concerne une étude bibliographique, et un rappel sur les travaux
numériques expérimentaux ainsi analytiques effectues dans se domaine. Le deuxiéme
chapitre, concerne la formulation mathématique du probléme. Cette partie (chapitre 2)
montre comment est trait¢ la dynamique et la thermique de 1’eau en écoulement

turbulent stationnaire, et donc les équations de conservation (continuité, Navier et

'
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Stokes, énergie et de turbulence) avec les conditions aux limites sont présentées en
détail.

Le troisiéme chapitre est réservé pour la présentation de la procédure de résolution
numérique. Cette partie présente la discrétisation numérique des équations
gouvernantes de I'écoulement. C'est la méthode des volumes finis qui est utilisée pour
résoudre les équations de conservation et de turbulence.

Le quatrieme chapitre est réservé exclusivement aux résultats et interprétations
respectivement : Dans ce chapitre, l'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 un I’ECFC. En
présence des chicanes type aile, le transfert thermique et I'écoulement du fluide en

convection forcee constitue I'objet principal de cette partie.

Finalement, ce travail sera fini par une conclusion générale dans laquelle seront
présentés les principaux résultats obtenus ainsi les futures recommandations relatives a
ce travail. Ce travail sera achevé par une annexe qui comporte une description
détaillée des échangeurs de chaleur a faisceau et calandre qui représente un élément

utile pour cette étude.
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Chapitre 1

Recherche bibliographique




- Recherche bibliographique

I.1. Introduction

Les échangeurs de chaleur ont un réle important dans divers processus d'ingénierie car
plus de 35-40% de ces équipements thermiques sont de type faisceau de tubes et
calandre [1], ceci est principalement di a leur large gamme de pressions est des
températures de production, leur construction mécanique robuste, leur facilité
d'entretien.
Dans le but d’amélioration de performances de ces systémes, on introduit dans la
calandre des obstacles métalliques minces appelées « Chicanes» placées
perpendiculairement au faisceau de tubes obturent partiellement la section de la
calandre est modifient le mouvement du fluide autour du faisceau tubulaire. Les
chicanes dans 1’échangeur de chaleur a faisceau calandre peuvent avoir les roles
suivants :

e Supporter est maintenir la rigidité des tubes pour minimiser les phénomenes de

vibration mécaniques.

e Empécher la rupture des tubes due a la vibration induite par 1’écoulement.

e Augmenter la vitesse du fluide.

e Faire circuler le fluide presque perpendiculairement au faisceau de tubes.

e Allonger le temps de séjour du fluide dans la calandre.

e Augmenter la turbulence.

1.2. Revue de la littérature

Dans la littérature, les différentes formes, le nombre et ’orientation des chicanes ont
fait l'objet de plusieurs travaux scientifiques en convection forcée dans les calandres
des échangeurs de chaleur. Toutes les études mentionnées dans cette section ont été

présentées en 3D (cas tridimensionnel).

1.2.1. Chicanes orthogonales
La premiere étude sur l'analyse numérique des caractéristiques de 1’écoulement et du
transfert de chaleur par convection forcée, dans les ECFC, a été rapportée par Batalha

et al. [2]. Des simulations numériques d’un écoulement de fluide dans un échangeur




- Recherche bibliographique

faisceaux et calandre en présence de quatre chicanes pour deux configurations
différentes, avec et sans fuite entre le diamétre extérieur du tube et les trous dans les
chicanes. Les résultats ont montré que les écoulements de fuite représentent une perte
de performance thermique, car la température de sortie augmente d'environ 8K. Dans
le cas d’absence de ces écoulements, la chute de pression était environ 40 % plus
faible.

Entrée

[
\
_ J

Figure 1.1 : Domaine d’étude [2].

Roetzel et al. [3] ont effectué une étude expérimentale pour les effets du vide 6 variant
de 0.2 mm a 3 mm (segment libre situe entre la paroi de calandre et le bout de la
chicane) sur le coefficient de transfert thermique. Les résultats ont montré une
réduction des performances due a la présence d’un écoulement entre le diametre
intérieur du calandre et le diametre extérieur de la chicane de plus le coefficient de

transfert thermique a diminué de 8.87% avec 1’augmentation du vide entre la chicane

T_L
4
T T
&‘r

et le calandre.

k‘/

=

Figure 1.2 : Echangeur de chaleur avec le vide considéré [3].

—
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Li et al. [4] ont réalisé une analyse expérimentale dans un échangeur de chaleur avec
des chicanes transversales pour trois espacements entre les chicanes S (113 mm, 144
mm et 175 mm), ’analyse montre que pour une valeur constante du nombre de
Reynolds, le coefficient de frottement est le nombre de Nusselt augmentent avec

1.33%-6.66% et 1.92%-3.82% avec l'augmentation de la distance entre les chicanes.

| |

J_.._{_.. .__S._._“L_...__. Lo

T | It

Figure 1.3 : Echangeur de chaleur avec I’espace considéré [4].

Les caractéristiques de 1’écoulement turbulent et du transfert thermique conjugué ont
été simulées numériquement par Ambekaret al. [5] avec le logiciel SOLIDWORKS.
Les effets de différentes configurations des chicanes transversales a savoir les chicanes
a simple section, a deux sections, a trois sections et les chicanes hélicoidales sur le
coefficient de transfert de chaleur et la chute de pression. Les résultats ont montré que
les performances maximales sont obtenues avec les chicanes transversales simples, les
chicanes a deux sections réduisent la perte de charge de 25 % a 30 % tandis que le
coefficient de transfert de chaleur est abaissé de 30 % a 35 % de celui produit avec les
chicanes transversales simples. Les chicanes hélicoidales ont éliminé les zones de
stagnations et ont réduit I'encrassement et ont prolongé la durée de vie de ces

échangeurs.
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Yonghua et al. [6] ont présenté un modele économique et efficace dans la conception
des échangeurs de chaleur avec des chicanes a deux sections utilisant un nombre de
Reynolds variant entre 6813 et 22 326. La chaleur convective varie périodiquement
dans la partie centrale et son motif est similaire a celui de champ d'écoulement. Le
coefficient de performance a diminué par 88% pour cet éventail de nombre de

Reynolds.

Chicane a deux sections

Figure 1.5 : Configuration de I’échangeur de chaleur avec chicanes a deux sections

[6].

Yingshuang et al. [7], ont effectué des études expérimentales sur deux types
d’échangeurs de chaleur avec des chicanes transversales et avec des chicanes a deux
sections. Les résultats ont dévoilé que le nombre de Nusselt pour le nouveau type
d’EFC correspond a 50% de celui avec des chicanes transversales. Le modele avec des
chicanes a deux sections est plus efficace de 20 a 30% que celui avec des chicanes

transversales.

Figure 1.6 : Arrangement des chicanes a deux sections [7].

{ Page 9 }
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Mustapha et al. [8] ont analysé un écoulement turbulent dans un échangeur de chaleur
a faisceau et calandre (ECFC) avec des chicanes transversales pour trois espacements
entre les chicanes (106.6 mm, 80 mm et 64 mm) et six orientations différentes (45°,
60°, 90°,120°,150° et 180°) pour une gamme de nombre de Reynolds variant de 3000
a 10000. Le nombre Nusselt est le coefficient de frottement sont supérieures de 33.2%,
33.3% successivement dans le cas d’une distance de 64 mm, les chicanes en

chevauchement ayant une augmentation de nombre de Nusselt par 20%.

\L Chicanes

Figure 1.7 : Disposition des chicanes (a) avec 180°, (b) avec 90°, (c) avec 45° [8].

Certains parametres de conception ont des effets contradictoires sur le taux de transfert
de chaleur et le codt total des échangeurs de chaleur. Pour cela, I’étude de Mohsen et
al. [9] a eu pour objectif de trouver les variables optimales de fonctionnement de
I’échangeur de chaleur & faisceau tubulaire par la maximisation du taux de transfert de
chaleur et la minimisation du codt total. Les résultats ont montré une diminution des
frais par 63.6% accompagnée par une augmentation de quantité de chaleur transférée

par 33.33% avec le passage de 80 aux 360 tubes.
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L’étude de Tahery et al. [11] a porté sur I’effet d’utilisation de différentes méthodes
analytiques sur le transfert de chaleur et la chute de pression dans un échangeur de
chaleur tubulaire a chicanes transversales. Les résultats ont prouvé qu’avec
1’élimination des fuites calandre — chicane, il y a eu une augmentation du coefficient
de transfert de chaleur de 22% et de la chute de pression de 48%. Ce qui a augmenté

donc par la suite les performances du systeme thermique en question.

. Calandre
Chicane \
S T n " Tube
‘ 0 I
| i
[ - T
1 e m—
v /4 |. U
Fuite (chicane-tube) — -—

-

Fuite (chicane-calandre)

Figure 1.9 : Vue schématique de I'échangeur de chaleur faisceau calandre [11].

Kumaresan et al. [12] ont essayé dans leur article de trouver la géométrie optimale
pour un transfert de chaleur maximal accompagné avec une perte de charge minimale
dans un échangeur de chaleur faisceau tubulaire en présence des chicanes
transversales. Pour cela, ils ont effectué des simulations numériques en variant I'angle
d’inclinaison de la chicane entre 25°, 30°, 35° et 40° pour trois hauteurs différentes de
25%, 30% et 35%. Les auteurs ont constaté que la configuration de 35° avec la hauteur

30% fournit une chute de pression de réduite de 28%.
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Figure 1.10 : Modele géométrique de I'échangeur de chaleur a tube et calandre [12].

Une étude expérimentale a éte effectuée par Li [13] pour exposer I’effet significatif de
I’écoulement de fuite entre le diamétre intérieur de la calandre et les chicanes sur la
chute de pression et le transfert de chaleur. Les résultats ont montré une réduction de
perte de charge environ de 74% a 69% et de 21% a 17% pour le coefficient de transfert

thermique.

Figure 1. 11 : Construction de I'échangeur de chaleur [13].

Handry et al. [14] ont présenté une étude numérique des caractéristiques de transfert
de chaleur dans un échangeur de chaleur vertical avec des chicanes transversales pour
le gaz naturel liquefié (GNL). Les résultats ont prouvé que le coefficient de transfert
de chaleur a augmenté de 2.77% et 3.33% avec l'augmentation de débit massique entre
0.373 kgfs, 0.415 kg/s, 0.495 Kkg/s.

Page 12
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Figure 1.12: La géométrie etudiée [14].

Ender et al. [15] ont travaillé sur la conception des ECFC avec des chicanes
transversales a travers une étude comparative sur 1’espacement des chicanes, la coupe
des chicanes, les modeles turbulents, le coefficient de transfert de chaleur et la chute
de pression. Les resultats ont montrés que le modele k-¢ réalisable est le bon modéle
pour ce type d’échangeur. Le coefficient de transfert de chaleur et la chute de pression
augmentent de 26.54% et 60.03% respectivement avec une variation du nombre de

chicanes entre 6 aux 12 chicanes.

—
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Figure 1.13 : Echangeur de chaleur faisceau calandre [15].

1.2.2. Chicanes hélicoidales discontinue

Dong et al. [16] ont effectué des simulations numériques de cing différentes formes de
chicanes avec trois angles d'inclinaison10° ,15° et 20°. L’objectif été d’analyser le
comportement thermo-convectif de I'écoulement. Les resultats ont montré que les
performances de schéma de bout en bout sont superieures a celui du schéma avec
chevauchement. Les chicanes elliptiques ayant des performances inférieures a celles
sectorielle et le schéma sectoriel de 10° ont donné un nombre de Nusselt et la perte de

pression le plus élevé.

Figure 1.14 : Les formes des chicanes étudiées [16].




- Recherche bibliographique

Zeyninejad et al. [17] ont reéalisé une étude comparative entre un échangeur de
chaleur a chicanes transversales et un échangeur de chaleur a chicanes hélicoidales.Les
résultats ont également été déterminés pour différentes valeurs des nombres de
Reynolds. Les valeurs obtenues indiquent que les ECFC a chicanes hélicoidales ont
réduit I'encrassement, les exigences d'entretien, et les codts d'exploitation. Par voie de
conséquence, la durée de vie et le temps de fonctionnement est prolongé trois fois

plus.

PSSR 4. -

Figure 1.15 : Les deux échangeurs de chaleur étudiés [17].

Zhang et al. [18] ont étudié expérimentalement des ECFC portant des chicanes
hélicoidales a quatre sections avec différents angles d'inclinaison 3 (20°, 30°, 40° et
50°). La comparaison des résultats obtenues a mis en évidence que le coefficient de
transfert de chaleur est la chute de pression dans l'échangeur de chaleur avec 1’angle
d’inclinaison de 30° supérieures a celle des autres ECFC avec un rapport de

performance élevé de 25%.
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Les performances thermo-hydrauliques d’un un ECFC avec différents angles
d'inclinaison B (0°,10°,15°,20°,25°, 30°,35°,40°,45° et 50°) ont été étudiées par Xiao
et al [19]. Les résultats ont montré que le coefficient de transfert de chaleur et la chute
de pression augmente par l'augmentation de 1’angle d’inclinaison dont 1’angle

d'inclinaison optimal pour les grands nombres de Prandtl doit étre relativement faible.

Entrée de calandre P Sortie de calandre

Chicane hélicoidale
Figure 1.17: Diagram chimatique de I’echangeur de chaleur avec des chicanes

helicoaidales [19].

Dans leurs travaux expérimentaux, Wang et al. [20] ont étudié un ECFC munie des
chicanes transversales combinées avec des chicanes hélicoidales continues dans le
passage externe de la calandre et comparé avec ECFC avec uniquement des chicanes
transversales. La comparaison entre les deux échangeurs de chaleur a prouvé que, pour
le méme débit massique constant, la chute de pression de 1’échangeur avec des
chicanes hélicoidales est inférieure a celle avec des chicanes transversales de 13%, et
le taux de transfert de chaleur est presque 5.6% plus élevé que ceux avec des chicanes

transversales.
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Figure 1.18 : Les deux formes d’échangeurs de chaleurs [20].

Wang et al. [21] ont mené des expériences afin d’étudier et tester le transfert de
chaleur et la perte de charge pour trois types d'échangeurs de chaleur différents. La
comparaison a montré que, le coefficient de transfert de chaleur et le coefficient de

friction des trois échangeurs de chaleur augmentent avec I'augmentation du nombre de
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Reynolds, de plus, les coefficients de transfert de chaleur et les pertes de charge dans
les deux échangeurs de chaleur hélicoidales continus sont supérieurs a ceux équipé
avec des chicanes transversales. Un gain considérable dans les performances pour un
échangeur de chaleur avec des chicanes hélicoidales continues est meilleur de 5.1%

pour le coefficient de transfert de chaleur et de 1.2% pour la chute de pression.

Figure 1.19 : Les trois formes d’échangeurs proposés [21].

Une étude avec le logiciel ANSYS CFX effectué par Du et al. [22] sur trois modeles
des chicanes de différentes formes a savoir, trois sections, quatre et six sections avec
les angles d'helice de 10°, 25° 40°. Les chicanes a six sections présentent des
performances de transfert de chaleur plus completes que les autres. Ce model a permis
de réduire les fuites d'écoulement coté calandre avec une bonne synergie entre la

vitesse et le champ de température.
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Figure 1.20 : Les formes proposées(a) trois sections, (b) quatre sections, (c) six

sections [22].

Une étude expérimentale des caractéristiques de cing échangeurs de chaleur avec
différents angles d’hélice a savoir 8°, 12°, 20°, 30° et 40° a été réalisée par Bin Gao et
al. [23]. En outre, Les résultats ont indiqué que pour le méme nombre de Reynolds le
nombre, le nombre de Nusselt a augmenté avec I'accroissement de I'angle d'hélice. Ce
type d’échangeur de chaleur est utilisé plus efficacement dans le cas de faible nombre
de Reynolds. L’angle de I'nélice de 40° admet les meilleurs performances par rapport

aux autres configurations avec un écart de 72% par rapport a celle de 8°.

Figure 1.21 : Echangeur de chaleur étudié [23].

Farhad et al. [24] ont effectué une analyse numérique pour étudier l'influence de
I’espace entre les chicanes (60 mm, 124.9 mm, 249.8 mm, 374.6 mm et 499.5 mm) sur
I’écoulement de fluide et sur le transfert de chaleur dans un échangeur de chaleur
hélicoidale avec un angle d'hélice de 40°. Les résultats obtenus ont indiqué que le
coefficient de transfert de chaleur et le gradient de pression ont diminué avec
l'augmentation de I'espace de rebondissement pour le pas le plus petit par 18% et 68%

successivement.
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Espace entre chicanes

Figure 1.22 : Echangeur de chaleur avec chicanes hélicoidales [24].

Zhenya et al. [25] ont étudié numériqguement un échangeur de chaleur avec des
chicanes hélicoidales pour trois angles d'hélice a savoir 20°, 30°, 40° en deux schémas
de jonctions continues et discontinues. Les résultats de I'analyse ont montré que,
I'angle d'hélice le plus grand contribue a réduire le transfert de chaleur et la chute de
pression, 1’angle d'hélice 40° donnés le coefficient de transfert de chaleur par chute de
pression le plus élevé. La jonction continue des chicanes contribue une faible
résistance locale et faible chute de pression et il a une meilleure performance que la

jonction discontinue et consommant la méme puissance de pompage.

Chicane hélicoidale

Figure 1.23 : Echangeur de chaleur avec chicanes hélicoidales a 40° [25].

Jafari et al. [26] ont étudié I'effet d’angle d'hélice dans un échangeur de chaleur avec
des chicanes hélicoidales. Leurs résultats ont montré que les échangeurs a chicanes

hélicoidales ont un coefficient de transfert chaleur plus élevée par rapport aux
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échangeurs avec des chicanes transversales avec la méme consommation de puissance

de pompage.

%z

Figure 1.24 : Schéma d’échangeurs de chaleur, (a) avec chicanes transversales (b)

avec chicanes hélicoidales [26].

Dong et al. [27] ont évoqué I'étude numérique du transfert de chaleur par convection
forcée dans quatre échangeurs de chaleur avec différentes conjonctions des chicanes.
La valeur de I’indice de la performance globale pour les chicanes en chevauchement
circonférentiel (CO)est plus élevée de 16,5% pour les chicanes bout en bout (EE),
27,3% pour les chicanes boche encoche (BV) et 13,5% pour les chicanes recouvrement
moyen (MO). Le coefficient de transfert de chaleur local sur le tube central et

beaucoup plus élevé que celui sur les tubes périphériques.

6 9 12 15 18 21 24
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Figure 1.25 : Modeles de 1’échangeur de chaleur étudiés, (b) chevauchement
circonférentiel (CO); (c) bout en bout (EE); (d) boche encoche en V bloquée (BV); (e)

recouvrement moyen (MO) [27].

(b) (c)

Usman et al. [28] ont fourni les différents résultats des travaux effectués dans le

domaine desECFC munis des chicanes hélicoidales pour montrer les avantages de ces
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derniers. Les chicanes hélicoidales discontinue avec un angle d’hélice de 40° et six

sections et un faible espacement donnent des meilleurs résultats, tandis que les

chicanes hélicoidales continues éliminent les zones mortes et les fuites.
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Figure 1.26 : Performance des deux échangeurs de chaleur etudiés [28].

Pour analyser les effets de la forme de la chicane, Kral et al. [29] ont étudié trois
modeles des chicanes de différentes formes, a savoir la forme a trois sections, a quatre
sections, a six sections. Les chicanes a six sections donnent une meilleure performance
car le débit de fuite dans la zone triangulaire réduite et le type d’écoulement de fluide
beaucoup plus proche d'un écoulement spiral idéal. De plus le coefficient de transfert
de chaleur supérieure a celui des trois sections par 32,4% dans la méme pression de
fonctionnement.
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Figure 1.27 : Disposition des chicanes hélicoidales, (a) avec trois sections, (b) avec

quatre sections, (c) avec six sections [29].

{ Page 21 }
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La sensibilité de l'angle d'hélice a guidé les auteurs Jian et al. [30] a concentrer
I’étude sur deux angles d’hélice (18° et 27°). Les résultats ont montré que la résistance
thermique a la dissipation a diminuée avec I’augmentation de la vitesse et a augmenté
avec 1’augmentation de I'angle de I'hélice. La structure optimale est apparue lorsque
I'angle d'hélice approche de 18° par un coefficient de performance supérieure environ

de 48% a celui de 27° pour le méme débit volumique.

Figure 1.28 : La structure géométrique de I'échangeur de chaleur avec des chicanes
hélicoidales [30].

Saeedan et al. [31] ont présenté des simulations numeriques pour quatre angles
d’hélices (30°, 36°, 42° et 50°) dans un échangeur de chaleur a chicanes hélicoidales.
Les résultats obtenus ont demontré que la diminution de I'angle d'hélice entre 50° et
30° a augmenté le coefficient de transfert de chaleur avec 8.47% est la chute de
pression avec 60.5% pour la méme distance entre les chicanes. Donc coté thermique et
hydraulique, il est recommandé d’utiliser des chicanes hélicoidales a faible pas et

faible angle d’hélice.
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Labbadlia et al. [32] ont étudi¢ l'influence d’arrangements de tubes sur la distribution
de 1’écoulement dans un ECFC avec des chicanes hélicoidales. Les résultats obtenus
ont montré que la distribution de 60° donne une meilleure uniformité de 1’écoulement
de fluide par 21%, et la répartition de 45° présentes une bonne uniformité de la

distribution de pression.
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Figure 1.30 : Arrangement de tubes est direction de fluide dans la calandre [32].

Un modéle mathématique a été proposé Mohammadi et al. [33] pour l'estimation de
la mauvaise répartition de 1’écoulement de fluide dans un ECFC lorsque le fluide et en
régime turbulent. La mauvaise distribution de I'écoulement est en fonction du nombre
de tubes car pour un nombre de tubes supérieurs a 1000. Plus de 65% des tubes ont un
écart de vitesse absolue inférieure a 5%, cependant, pour un nombre de tubes inférieur

a 180, tous les tubes auront une vitesse absolue supeérieure a 5%.
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Figure 1.31 : Mauvaise distribution du débit dans les tubes a partir de CFD [33].

{ Page 23 }
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Tasouji et al. [34] ont réalisé un code numérique « EXPRES » permettant de calculer
le coefficient de transfert de chaleur et la perte de charge sur la base de la méthode
analytique de Bell — Delaware. La comparaison entre les résultats du code et les
résultats expérimentaux ont montré que les écarts du coefficient de transfert de

chaleur et la perte de charge sont relativement fiables et ne dépasse pas 7%.

Figure 1.32 : Configurations des chicanes hélicoidales pour le cas étudié [34].

Jian et al. [35] ont étudié numériquement 1’écoulement du fluide a I’intérieur d’un
ECFC avec des chicanes hélicoidales. L’étude a été focalisée sur la prédiction et la
comparaison de la chute de pression et du nombre de Nusselt pour chaque cycle. Ils
ont constaté que ces deux parametres ont diminué par 2% de I'entrée a la sortie, car la
chute de pression et le nombre de Nusselt ont été réduit de 138.01 Pa a 135.58 Pa, et

de 44.19 a 43.36 successivement.

Figure 1.33 : Division du domaine dans 1’échangeur de chaleur [35].

Jian et al. [36] ont présenté une simulation numérique pour un échangeur de chaleur
avec différents angles d’hélice (30°, 40°ct 50°). Les résultats ont montré que
I’augmentation de 1’angle de 1’hélice entre 30° & 50° conduit a une diminution de chute

de pression par 44.44% et de coefficient de transfert de chaleur par 20.8%. L'angle
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d’hélice de 40° admet le coefficient de performance le plus élevé par un moyen de
27.27% par rapport & I’angle d’hélice de 30° car le fluide circule d'une maniére

beaucoup plus lisse.

Figure 1.34 : Scénographe partiel ombré du modéle périodique avec un angle d’hélice
de 40° [36].

Ya-Ping Chen et al. [37] ont proposé un nouveau modéle des ECFC avec des
chicanes hélicoidales de trisection circonférentielle. Avec 1’augmentation du débit
massique de 1 kg/s a 4.6 kg/s, le coefficient de transfert de chaleur augmentent avec
66.1% suivie par une augmentation de la chute de pression de 69%. Ce type des
chicanes non pliées limitent les fuites imposées par la non-uniformité des chicanes a
quatre sections. Le fluide tourne en spirale vers I'extérieur sous la force centrifuge,

puis vers l'intérieur sous la force centripéte causée par la différence de pression radiale.

10 12 13 15 16 18 19 2

Figure 1.35 : Section de 1’échangeur de chaleur [37].
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1.2.3. Chicanes hélicoidales continue

El Maakoul et al. [38] ont réalisé des simulations numériques en utilisant le logiciel
ANSYS- FLUENT pour comparer la distribution de 1’écoulement dans la calandre
pour trois types d’échangeurs de chaleur a savoir, les chicanes hélicoidales, chicanes
perforées, chicanes transversales. Les résultats ont montré que, pour le méme débit
massique, le meilleur coefficient de performance obtenue avec les chicanes
hélicoidales de 16.2 et que l'utilisation des chicanes hélicoidales entraine une
performance thermo-hydraulique plus élevée et offre un bon équilibre entre le transfert
de chaleur et la perte de charge, tandis que les chicanes a trous a un coefficient de

transfert de chaleur plus élevée avec une forte chute de pression.

Figure 1.36 : Les géométries étudiées : (a) chicanes transversales, (b) chicanes
hélicoidales, (c) chicanes perforé [38].
Yang et al. [39] ont montré que les chicanes hélicoidales non continues présentent
une fuite qui peut diminuer les performances thermo- hydrauliques par rapport a
chicanes hélicoidales continues, est pour obtenir un coefficient de transfert de chaleur
plus éleves pour le méme débit il faut intégrer d'autres techniques d'amélioration dans

la calandre.

Figure 1.37 : Echangeur de chaleur avec chicanes hélicoidales continue [39].

Young et al. [40] ont étudié numériquement avec le code CFX4.2 un ECFC avec des

chicanes en spirales. Les résultats ont dévoilé que le fluide circule en rotation dans la
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calandre réduit les zones de stagnation et améliore le transfert de chaleur. Les chicanes
en spirale introduisent des tourbillons dans le champ d'écoulement et augmentent
considérablement la perte de charge. Une augmentation de 9% pour le coefficient de
transfert de chaleur dans le cas d’un écoulement laminaire et 38% dans le cas d’un

écoulement turbulent a été constaté.

Figure 1.38 : Vue schématique de 1I’échangeur de chaleur avec chicanes spirales [40].

Yang et al. [41] ont proposé un nouveau type d’échangeur de chaleur a double passe
et comparé a deux autres échangeurs de chaleur a simple passe. Les résultats ont
montré que le coefficient de transfert de chaleur de I’échangeur de chaleur a double
passe est supérieur de 14-25% et 12-17% a celui de I’échangeur de chaleur avec des
chicanes transversales est 1’échangeur de chaleur avec des chicanes hélicoidales
respectivement, la chute de pression pour I’échangeur a double passe est supérieure de

29 a 35% a celle de passe unique.
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(b)
Figure 1.39 : Les géométries étudiées, (a) échangeur a double passe, (b) échangeur a

simple passe [41].

Des simulations numériques pour six échangeurs de chaleur avec les angles
d’inclinaison des chicanes 0°, 12°, 16°, 20°, 24°, 28° ont été réalisées par Chen et al
[42]. Les meilleures performances ont été signalées par le modéle de 12° car, le
coefficient de transfert de chaleur et l'indice de performance globale sont

respectivement 49,3% et 51,1% supérieurs a ceux des chicanes transversales.

Figure 1.40 : Echangeurs de chaleur faisceaux de tubes [42].

Jian et al. [43] ont effectué une étude comparative entre deux échangeurs de chaleur a
deux passes. Le premier a un passage intérieur de la calandre munie des chicanes
transversales et un passage extérieur muni avec des chicanes hélicoidales continues. Le
deuxiéme avec des chicanes transversales. Les résultats ont montré que le premier type
a un coefficient de transfert de chaleur plus élevé et une chute de pression élevée, en
plus il a un meilleur coefficient de transfert de chaleur sous la méme chute de pression
au deuxiéme type. Une augmentation de coefficient de transfert de chaleur du premier

type environ de 44,1% avec une augmentation de 56,1% de la chute de pression.
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Figure 1.41 : Echangeurs de chaleur faisceaux de tubes, (a) double passe, (b) simple
passe [43].

Sunil et al. [44] ont réalisé une étude numérique sur le comportement dynamique et
thermique de I'écoulement de fluides dans un échangeur de chaleur a faisceau tubulaire
avec des chicanes hélicoidales continues de 10°, 19°, 21°, 25°, 30°, 38° et 50°. Leurs
résultats ont montré que, le coefficient de transfert de chaleur est la chute de pression
diminuer de 65.2% et 40.7% entre les deux angles d’hélice pour le méme debit
massique. Par conséquent, les grands angles d'hélice améliorent le transfert de chaleur
et la chute de pression, et les petits angles d'hélice entrainent simultanément une

augmentation du transfert de chaleur et de la chute de pression.

Entrée calandre

!

Entrée tubes

Sortie calandre Sortie tubes B

Figure 1.42 : Domaine de calcul est parametres geometriques du chicane [44].

Peng et al. [45] ont étudié expérimentalement les performances de deux modeles
d’échangeurs de chaleur, I'un avec des chicanes transversales et 1’autre avec des
chicanes hélicoidales continues en utilisent I'anémométrie doppler pour mesurer la
vitesse de fluide. Ils ont conclut que sous la méme chute de pression, le coefficient de
transfert de chaleur dans 1’échangeur de chaleur a chicanes hélicoidales continues et

supérieures a ceux de I'échangeur de chaleur a chicanes transversales. L'écart entre le
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nombre de Nusselt et le nombre de Reynolds, le facteur de friction et le nombre de

Reynolds étaient inférieurs a 3-12%.

Figure 1.43 : Formes des chicanes (a) chicanes hélicoidales continus, (b) chicanes

transversales [45].

Shinde et al. [46] ont comparé analytiqguement par la méthode de Kern six échangeurs
de chaleur I'un avec des chicanes transversales est l’autre avec des chicanes
hélicoidales continues avec les angles d’hélice 15°, 25°, 35°, 45°, 55°, Les résultats ont
montré que les coefficients de performances pour les différents échangeurs de chaleur
sont comme suit : 0.99, 13.45, 50.68, 97.5, 183.9 et 343.8. Cependant 1’angle d'hélice
de 25° le plus desiré parmi les autres car il crée un équilibre entre le transfert de

chaleur et la chute de pression.

Figure 1.44 : Echangeur de chaleur avec chicanes hélicoidales [46].

Cucumo et al. [47] ont réalisé une étude comparative entre les différents types des
chicanes hélicoidales avec les angles d’hélice 7°, 20°, 30°, 40°. Les résultats ont
prouvé une augmentation du coefficient de transfert de chaleur avec 0.67%, 4.29%,
4.98% et une diminution de chute de pression de 88.5%, 95.7%, 96.5% par rapport a
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I’angle d’hélice de 7°. Les coefficients de performance interviennent comme suit 1.23,
11.24, 30 et 37.93. Donc une augmentation notable de coefficient de transfert de

chaleur accompagnée par une diminution de pression en fonction de I’augmentation de

I’angle d’hélice.

Figure 1.45 : Echangeurs de chaleur avec chicanes hélicoidales [47].

Des simulations numériques ont eté effectuées par Lei et al. [48] concernant des
échangeurs de chaleur avec des chicanes helicoidales pour réveéler les effets des
différents angles d'hélice 15°, 20°, 30°, 35°, 40°, 45° et 50° sur la performance. Les
résultats ont montré qu’avec 1’augmentation du nombre de Reynolds la perte de charge
et le nombre de Nusselt augmente pour tous les cas considérés. Les meilleures
performances sont attendues par 1’angle d’hélice de 30° par un nombre de Nusselt

supérieure de 30.76% a celui de 50°.
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Tube Chicane

Entrée Ca tre sortie

Figure 1.46 : schéma du domaine d’étude [48].

Dipankar et al. [49] ont réalisé une comparaison numérique entre les angles d’hélice
10°, 16°, 22°, 28° dans un échangeur de chaleur. Les résultats ont montré une
diminution de coefficient de transfert de chaleur par 23.46%, 36.61%, 45.5% suivi par
une réduction de la chute de pression de 56.94%, 73.8%, 83.42% successivement est
que les effets des angles d’hélice sur la chute de pression sont faibles lorsque I’angle

d’hélice est supérieur a 12°.

Figure 1.47: Vue de I’échangeur de chaleur avec chicanes hélicoidales [49].

1.2.4. Chicanes perforées

You et al. [50] ont montré que les échangeurs de chaleur avec des chicanes équipées a
trous permettent au fluide d'écouler longitudinalement a travers les interstices entre les
bords de l'orifice et le diameétre extérieur du tube. Ce modele a présenté une bonne
performance thermo-hydraulique et est moins susceptibles d'encrasser par

I’¢limination des zones stagnantes et d'éviter les vibrations induites par I’écoulement
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par rapport aux échangeurs a chicanes transversales. Le coefficient de transfert de

chaleur augmente par 4.2% tandis que la chute de pression démunie par 15.3%.

Orifice

Plane de syméfrie

"

Figure 1.48: Schema de la chicane étudiée [50].

Lu et al. [51] ont réalisé une étude numérique d'un échangeur de chaleur munie des
chicanes perforées avec une disposition triangulaire et équilatérale pour déférentes
hauteurs d'ouverture de 1.8 mm, 2.3 mm et 2.8 mm. Les résultats ont montré que la
disposition triangulaire et meilleure de plus l'augmentation de la hauteur de ces
ouvertures diminue les pertes de charge par 61% et le coefficient de transfert de
chaleur par 16%, mais accompagnée par une augmentation du coefficient de

performance par 46% pour le méme nombre de Reynolds.
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Figure 1.49 : Schéma de disposition des tubes pour plaques perforées a) quatre lobes,
b) trois lobes [51].
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Un nouveau type d’échangeurs de chaleur avec des chemins d’écoulement hélicoidal a
été proposé par Xuankai et al. [52] afin d’améliorer les performances thermiques. Des
simulations numériques ont été effectuées pour deux formes d'orifices dans les
chicanes trou de trefle, trou de tréfle rond. Les résultats ont montré que, sous le méme
debit massique le coefficient de transfert de chaleur dans I’échangeur a trou de trefle
rond est supérieur d'environ 9,2 % a celui d’orifice en forme trou de tréfle, et d'environ
5,4% a celui avec chicanes uniques, alors que la chute de pression plus élevée de 36%

que celle d’orifice en forme trou de trefle et 15,4% a celui avec chicanes uniques.

(b)

Figure 1.50: Les formes des échangeurs de chaleur, (a) chicanes transversales, (b)

chicanes perforés [52].

Afin d’augmenter les performances thermiques dans un échangeur de chaleur, un
modele des chicanes trilobé a été proposé par Guo et al. [53]. Une étude numérique
d’un écoulement de fluide avec le mode¢le turbulent k-¢ RNG est effectué¢ a I’aide du
logiciel commercial CFD-FLUENT14.0. Les résultats ont montré une augmentation de

coefficient de transfert de chaleur par 66% et la chute de pression par 92%. Le fluide
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est completement développé. L’écoulement secondaire généré par les chicanes a

diminué 1’épaisseur de la couche limite et ensuite a amélioré le transfert de chaleur.

Figure 1.51: La géométrie de I’échangeur de chaleur avec chicanes trilobé [53].

1.2.5. Chicanes persiennes

Xinting et al. [54] ont effectué une comparaison entre deux échangeurs de chaleur
avec des chicanes de forme tige. Le premier a double passe dans la calandre et le
deuxiéme a simple passe dans la calandre avec un debit massique allant de 3 kg/s a 10
kg/s. Les résultats ont montré que la quantité de chaleur échangée et la chute de
pression de 1’échangeur a double passe dans la calandre sont supérieures a celle de
simple passe de 34,5-42,7% et 41,6-40,6% respectivement et sont indice de

performance supérieure par 5,9% a celui du simple passe.

: T

(@)

(b)
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Chicanes de forme fige

(©)

Figure 1.52: La géométrie des échangeurs de chaleur étudiés, (a) simple passe, (b)

double passe, (c) forme de chicane [54].

Yonggang et al. [55] ont effectué des simulations numériques pour étudier les
performances thermo-hydrauliques de deux échangeurs de chaleur tubulaires avec
nouvelle forme des chicanes. Les résultats ont montré que pour le méme debit
volumique, les pertes de charge sont diminuées d’environ 63%. Le coefficient de
performance est supérieur par 52%. A la méme puissance de pompage, la quantité de
chaleur transférée est élevée par 10% a celui des chicanes transversales. Donc ces
chicanes persiennes éliminent les espaces morts et augmentent le transfert de chaleur

d’une part, et diminuent la puissance de pompage d’autre part.

Tui:)e

Chicane

Figure 1.53 : Schéma de principe de la disposition des chicanes persiennes [55].

Wang et al. [56] ont analysé les caractéristiques de 1I’écoulement du fluide et le
transfert de chaleur pour un nouveau type des chicanes avec une structure de support.
Les résultats ont montré que, les coefficients de performances pour les trois

échangeurs de chaleur étudiés sont comme suit, 0,76 pour les chicanes transversales,
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2,2 pour les chicanes support, 1,9 pour les chicanes sous forme tige. Les chicanes de
forme support combinent les avantages des deux autres chicanes : évitent les variations
brusques de vitesse de fluide, réduisent les zones mortes, renforcent la turbulence,

restreint la couche limite autour des tubes et améliorent le transfert de chaleur.

(a)

Figure 1.54: Les échangeurs de chaleur étudiés, (a) chicanes transversales, (b)

chicanes sous forme tige, (c) chicanes support [56].

1.3.Conclusion

Un travail considérable a été effectué ces derniéres années sur les écoulements et les
transferts thermiques dans les échangeurs a faisceaux tubulaires et calandres, pour cela
dans ce chapitre, on a essayé de résumer les différentes travaux expérimentaux,
analytiques et numeriques pour éetudier le comportement dynamique et thermique de
1I’écoulement de fluide dans des échangeurs de chaleur faisceau calandre (ECFC) avec

des chicanes de différentes formes.

A partir de la littérature présentée, on peut remarquer que 1’augmentation des
performances de I’échangeur de chaleur résulte essentiellement de la forme de chicane
dans la calandre qui intensifie le transfert thermique et minimise la chute de pression.
Sur la base de ces bilans, nous avons pensé a proposer une nouvelle (conception)
forme de chicane qui va augmenter le coefficient de transfert thermique le plus

possible avec une diminution de frottement et de la chute de pression le plus possible.
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Cette nouvelle forme sera testée est modélisee numériquement avec le logiciel
FLUENT pour donner leurs effets pétales sur le comportement dynamique et

thermique de 1’écoulement de fluide dans la calandre d’un ECFC.




Chapitre 11

Modélisation Mathématique
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I1.1.Introduction

Les équations qui gouvernent les écoulements des fluides ont été écrites pour la
premiére fois par Claude Navier en 1823 et sont appelées équations de Navier-Stokes.
Un fluide en mouvement suit les lois de conservation a savoir :

= La conservation de la masse.

= La conservation de la quantité de mouvement.
= La conservation de I’énergie.

= Laturbulence.

Résoudre complétement un probleme de convection revient a déterminer en tout
point du domaine d’étude les grandeurs caractéristiques du fluide qui soit :

= Le champ de vitesses.
= Latempérature.
= La pression.

L’objectif du présent chapitre et de traiter la modélisation de notre probleme
concernant I’écoulement d’un fluide en convection forcée turbulente a I’intérieur d’un
échangeur de chaleur faisceaux et calandre (ECFC) sous un aspect mathematique et
sous un aspect physique. Pour cela une description de probleme physique de la
convection forcée turbulente stationnaire a I’intérieur d’un échangeur de chaleur
faisceaux et calandre en présence des chicanes a été réalisée suivi par la formulation
mathématique sous forme d’équations de conservation qui régissent ce probleme dans
les (ECFC).

Pour résoudre complétement le probleme dynamique et thermique dans
I’échangeur de chaleur il faut imposées les conditions aux limites sur chaque grandeur

dans tout le domaine d’écoulement.

11.2. Modélisation de la turbulence
11.2.1. Historique
La turbulence est 1’état d’un fluide dont 1’écoulement est irrégulier tel qu’en

tout point de 1’espace la vitesse varie aléatoirement, la majorité des écoulements

{ Page 39 ]
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rencontrés pour les ECFC sont turbulents, donc leur compréhension mathématique est
primordiale pour la prédiction. La turbulence est devenue une science expérimentale a
la fin du XIX® siécle quand Osborne Reynolds a observé la transition du régime
laminaire au régime turbulent.
Plusieurs modeles de turbulence sont disponibles, mais on peut classer les plus
couramment utilisés en deux grandes classes :
= Les modeéles du premier ordre (modéles a viscosité turbulente) : basés sur
I'nypothése de Boussinesg qui consiste a modéliser les tensions de Reynolds a
I'aide d'une viscosité turbulente. Ces modeles sont eux classaient en fonction du
nombre d'équations différentielles résolues.
Trois niveaux de modélisation sont envisageés :
v Les modeéles a zéro équation, utilisent des relations algebriques pour
relier les fluctuations de 1’écoulement aux grandeurs moyennes des variables en
utilisant des constantes expérimentales, Cebeci-Smith [57], Baldwin-Lomax
[58] et Johnson-King [59].
v Les modeles a une équation, Chassaing [60, 61].
v Les modéles a deux équations, les modeéles a une et a deux équations
utilisent des équations aux derivees partielles, Jones et Launder [62].
» Les modeles du second ordre (modeles des tensions de Reynolds) : comprend
une équation différentielle partielle de transport pour chaque composante du

tenseur, ce qui represente un nombre important d'équations a résoudre.

11.2.1.1 Modeles de turbulence a zéro équation

Ce sont les premiers modeles utilisés pour résoudre les équations de Navier-
Stokes en utilisant les caractéristiques de 1’écoulement moyen pour calculer pt.

Parmi les modeles algébriques en trouve le modéle Baldwin-Lomax [58] qui
utilise des relations algébriques pour lier la vitesse et la longueur caractéristique aux

grandeurs moyennes de 1’écoulement, il décompose la couche limite en deux parties:
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la couche limite interne et la couche limite externe pour lesquelles le calcul de la
viscosité turbulente est différent.
Le modéle de Baldwin-Lomax [58] utilise deux formules de la viscosité

turbulente relatives aux régions comme suit :

o = {(:ut )interne pour(y < yc) (l |1)
(/ut )externe pour(y 2 yc)

Avec :
w : viscosité turbulente, [Pa. s].
y : distance normale de la paroi[m].
Ye . point ou les valeurs de la viscosité des couches limites interne et externe sont
égales.
= La viscosité turbulente dans la couche interne est obtenue par la formulation de
Prandtl van Driest [63] :

(4 Dntorne = A’ (11.2)

L’échelle de la longueur caractéristique | est donné par :

| = k{l_e(m} (11.3)

yr =[ Loy (11.4)
5

Hy
Avec :
pw: la masse volumique a la paroi [kg/m®].
U. : vitesse de frottement [m/s].
ww © la viscosité dynamique du fluide a la paroi [Pa.s].

Le taux de dissipation de I'énergie de turbulence w est donné par :

1

2 2 2 |2
|a,|:[(a_u_@j (2 (a_wa_j] (15)
oy oOx or oy ox oz
L’échelle caractéristique de la vitesse est donc :
q=Ile[=1Vu| (11.6)

= La viscosité turbulente dans la couche externe est estimée par I’équation :
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(,ut )externe = PKCy, FyiiiageFaien (Y) (I |-7)
2
Fiitage = MiN (ym S YU et VF”HXU = j (11.8)

Ymax €t Fmax SONt évalués par la relation suivant :

-y
F(y)-wy[l-e[ A*JJ 19
Le facteur de Klebanoff Fkien(y) est donné par :
Couy V1
Fue(¥) = [1+ 5.5(%”} } (11.10)
La quantité Ugir est la différence entre la vitesse maximale et la vitesse minimale dans
le profil :
Uy =02 +V2 +w?),, —(UZ +vZ +w?),,, (11.11)
Ou les constants:
A" Ccp CKIeb ka k K

26 1.6 03 [025] 04 | 0.0168

Tableau 1.1 : Les constantes empiriques du modele [58].

11.2.1.2. Modeles de turbulence a une équation

Pour géneéraliser la modélisation précédente, on peut ajouter une équation de
transport caractéristique de la turbulence pour en déeduire la valeur de la viscosité
turbulente, en général le transport de 1’énergie cinétique de turbulence k est calcule, L
est déduite de k et d’une longueur de mélange, le modéle le plus connu est celui de
Spalart et Allmaras [64, 65, 66, 67].

IIs résolvent les équations différentielles de transport et consistent a ne résoudre qu'une
seule equation de transport pour une échelle de vitesse caractéristique de la turbulence.
L'équation de transport de I'énergie cinétique turbulent k peut étre obtenue en dérivant

les équations de Navier-Stokes par la formule :
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k:%(m) (11.12)

La viscosité turbulente est alors donnée par analyse dimensionnelle (relation de
Kolmogorov-Prandtl) :

v, =C,,(k)! (11.13)
Avec :
1 : échelle de longueur dépend donc de I'écoulement, C,: constante.
Le modéle a une équation n'est pas tres employé car il ne permet pas d'obtenir des
résultats sensiblement supérieurs a ceux issus des modeéles a zéro équation. Cette

méthode a été supplantée par des schémas de turbulence a deux équations qui

déterminent I’échelle de longueur en résolvant une deuxiéme équation de transport.
11.2.1.3. Modeles turbulence a deux équations

Ces modeles se proposent de fournir deux equations de transport, les deux
échelles de vitesse et de longueur nécessaires a la reconstitution de la viscosité
turbulente pour fournir les composantes du tenseur de Reynolds.

Pour I’échelle de vitesse on se base sur 1’équation de transport de 1’énergie cinétique
de turbulence k.
Ce sont des modeles plus ordinaires, il en existe de plusieurs types, k-¢ et k-o,

on peut passer d'une équation a une autre grace a la relation:

do _ _,dk_,de (11.14)

1) k £
Les modéles de type k-¢ sont largement utilisés est deféré par le choix des
constantes.
On doit résoudre deux équations difféerentielles : I'une pour I'énergie cinétique

turbulente k, I'autre pour le taux de dissipation ¢ [68]:

ok ok 0V, ok
—+U—=
ot 0%  OX;

——J+P+G—pg (1.15)
o, OX

de 0 0V, o¢ & g
O 8O0\ M % 0 Epia-c)B)-C, 5 (1116
ot '8Xi 5 (O'g axij el k( ( &3 ) &2 k ( )
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Avec :
p oy, S, M |ou (11.17)
oX; 0% JOX;
Vv, 0¢
G=pay +%% 11.18
M (11.18)

Avec les constantes suivantes :
Cu Cel Ce2 Ok O¢
0.09 (144 192 1 1.3

Tableau 11.2 : Les constantes empirique du modeéle [68].
Les modéles de type k-o apportent une alternative par rapport aux modéles de
type k-¢ et permettent d’améliorer la robustesse de simulation d’écoulements dans les

zones de paroi [69, 70].
11.2.2. Approche de Reynolds-Averaged Navier-Stokes (RANS)

L’approche de la résolution numérique des équations de Navier-Stokes
moyennée (RANS) basé sur la décomposition d’une grandeur caractéristique ¢ (u, T,
P) en un champ moyen ¢ et un champ fluctuanty , aider le systéme d’équations a

filtrer les irrégularités de la turbulence pour retenir une valeur moyenne.
olt)=p+¢ (11.19)

¥ moyen

ST
AN

¢ fuctuant

T
Figure 11.1 : Ecoulement moyen et fluctuations
Ce modele est utilisé dans la simulation des écoulements autour des corps

complexes et les écoulements internes. [71]
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Les équations de Navier-Stokes s’écrivant en prenant la moyenne comme suit :

au, a0 (P} o (V%_m) (11.20)

a W Tl e e
Avec :
% : Le terme instationnaire.
u, Ui Le transport des particules de fluide par convection.
OX;
]
_ 9P| Le gradient de pression.
ox;\ p

9,94 | : Le transfert de chaleur par diffusion.
oX; | OX;

éxi(_ ﬁ) . Le tenseur de Reynolds traduise 1’interaction entre le mouvement moyen
j

et le mouvement fluctuant.
11.2.2.1. Hypothése de Boussinesq (Concept de la viscosité turbulente)

Avec la loi de comportement d'un fluide visqueux reliant le tenseur des
contraintes visqueuses au champ de vitesse, en (1877) Joseph Boussinesq [72] a

propose de relier le tenseur de Reynolds au champ moyen de vitesse par:

., =ﬂ{a“i +a”’} (.21

o
Avec :
w : la viscosité turbulente [Pa.s].
L’objectif de cette modélisation est d’avoir une relation entre la viscosité
turbulente et les autres inconnues pour fermer le systeme d’équations a résoudre, la
relation fournit une énergie cinétique turbulente nulle, pour remédier ce probléeme on

utilise la relation suivante :
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ou; ou; ) 2
R, :M[_+_JJ__pk5” (11.22)
Le deuxieme terme reliant linéairement le tenseur des vitesses des déformations

moyennes au tenseur d’anisotropie turbulente R, +§ PKS;; -

11.2.2.2. Modélisation de la viscosité turbulente
11.2.2.2.1. Modéle de Spalart-Allmaras

Le modele de Spalart-Allmaras [65] est un modele a une équation, dans ce
modele, on écrit directement une équation de transport pour une viscosité cinématique

turbulente, I’équation de la viscosité turbulente pest donnée par 1’équation :
e = pE, (11.23)

L’équation de transport donneé par :

~ ~ ~\2
N p s L0 e, |2 |-, (11.24)
at ) o, 0% X,

v

Le terme d'amortissement visqueux est donné par :

3
f,——% _avecy=-
X ey v

Le terme de production de viscosité turbulente est donné par :

P —C.57 (11.25)
Avec :
§=S+I(2\7va2 (11.26)
5= 20,0, (11.27)
f,, :1_1:){( » (11.28)
Q, zg[%_%] (11.29)

Q : ’amplitude de la tourbillon, d : la distance entre la paroi et le point le plus proche.

Le terme de destruction Dy est donneé par:
~\ 2
D, =C,, fw(%j (11.30)
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Avec:
fog ﬂ}e (11.31)
" _96 "‘C\?va
g=r+CW2(r6—r) (1.32)
[ v
= ——10 11.33
r = min S } ( )
Les constants du modeéle sont:
Coh1 Cw1 Cw2 Cws Cu Ov k
0.1355 i+1+ C,, 0.3 2 7.1 0.66 0.41
k? o,

Tableau 11.3 : Les constantes du modéle Spalart-Allmaras [65].

Le modele de Spalart-Allmaras exige un maillage raffiné sur les parois.

11.2.2.2.2.Modéle k-¢ standard

Le modéle de k-¢ [62] est un modéle a deux équations de transport développé
par Launder et spalding [68] qui se base sur le concept Bousinesq suppose que le
régime de turbulence soit pleinement établi dans tout le domaine.

Prandtl et Kolomgorov ont dérivé la relation suivante pour la viscosité turbulente :

k2
Hy = PV zpcﬂ? (“34)
Les termes des contraintes de Reynolds sont :
— 2
- pUU; =2 —gpkc?ij (1.35)
S L (11.36)
2(ox; o,

Avec :

sij le tenseur de Reynolds, p: est la viscosité turbulente.
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Il résout deux équations aux dérivées partielles pour obtenir 1’énergie cinétique

turbulente k et la dissipation de 1’énergie cinétique ¢, les équations sont comme suit:

a—l(wtu.%zvt(au‘ +%j6ui L0 HHV—tJ%}—g (11.37)

ot oax, lax, ox Jox, x| o Jox,

. ou. . 2
a_€+ui@:(:glc k %4__] %+i \/_|_V_t 2 _C825—(||38)
ot OX,; lox, o ox Jox; ox o, )oX k

i j & i

Les constants réunies dans le tableau [62] :

Cel Ce CH O¢ Ok
1441 192 | 0.09 1.3 1

Tableau I1.4: Les constantes adoptées dans le modele k-¢ standard [62].

11.2.2.2.3. Modéle k-¢ RNG

Le modeéle k-¢ RNG développé par le groupe [Yakhot et Smith, 1992] (RNG :
Re-Normalization Group), cette variante se caractérise dans 1’équation en g, par un
coefficient C variable dépendant de k est € qui permet d’amortir la turbulence dans
les régions a fort taux de déformation.

La théorie RNG conduite a une relation utilisée pour déterminer la viscosité
effective est permis une meilleure description des propriétés de transport turbulent
avec le Reynolds effective.

Les équations de 1’énergie cinétique turbulente k et de la dissipation de

I’énergie cinétique € sont comme suit :

0 ok
2 (k)= u5* —psW{aueﬁe g} (11.39)
i i i
0 g g’ 0 oe
o). s’ —cgsz—RW[aueﬁng (11.40)

Avec :

a: I’inverse de nombre de Prandtl turbulent .
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pe et a varient continument des valeurs moléculaires aux valeurs pleinement
turbulentes avec le nombre de Reynolds turbulent, les équations de k et € incluent une
atténuation naturelle dans les zones voisines des parois.

L’équation suivante permet d’inclure les variations de nombre de Prandtl avec
le nombre de Reynolds comme suit :

0.6379

| or-1.3929 "] &'+ 2.3929 | I (11.41)

2y -1.3929]  Ja, +2.3929]

Avec: ao=1
Le taux de déformation R s'exprime par :

Cuns(l_nj 2
U m)e (11.42)
1+,B773 k

Avec

Sk
=" 87=25;,

Les coefficients de modele sont résumés dans le tableau suivant :

Cu Ce Ce2 O¢ o B

0.085 1.42 1.68 0.7179 4.38 0.015

Tableau 1.5 : Les constantes du modeéle k-¢ RNG [68].
La principale amélioration provient de R, qui permet de prise en compte plus
exacte certaines anisotropies liées aux variations du Reynolds locales, le modéle RNG

valide pour les écoulements turbulents loin des parois.

11.2.2.2.4. Modele k-¢ réalisable

Le modéle k-¢ Réalisable développé par Lumley [73] indique qu’il faut
respecter des situations asymptotiques, k et € ne doivent jamais étre négatifs. Ce
modele prédit avec plus précision les écoulements impliquent la rotation, les couches
limites sous forts gradients de pressions, les recirculations.

La viscosité turbulente est calculée a partir de la formule :
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K2
=pC,— (1.43)
C, n’est plus constate il est fonction de la déformation moyenne, des taux de rotation,
de vitesse angulaire et des champs de la turbulence k et €.
La variante se caractérise dans I’équation de la dissipation de 1’énergie
cinétique ¢ et devient a la forme suivante :

6 ou;, ou;lou; 0 v, |0¢ g*
% _¢, I U [ A 11.44
ox, (6x aiJaxj ox, K o ]ax} ke (1149

& 1

Ou C: est une fonction de k est €.
11.2.2.2.5. Modelek-w Standard

Le modeéle de k-o [69] est un modele a deux équations de transport, 1’une pour

I’équation de 1’énergie cinétique turbulente k et ’autre pour le taux de dissipation

spécifique ® définie par le rapport entre € et k, o = E :

La viscosité turbulente est exprimée par

v, =C (11.45)

SHESy

u
L’énergie cinétique de turbulence k et le taux de dissipation ® sont illustrées par les
équations suivantes :

uﬁ:v{%ﬁ ]@“ i[( _ja_} ko (11.46)

" ox. ox;  Ox Jox; O, X

Cm\/_(a“ - Ja“ +iﬂv+;—;j@}cwz(wz)i (11.47)

6 oX;  0OX OX;

Les différentes constantes apparaissant dans ce modele sont les suivants :
CH Col Cuw2 Oon
0.09 1.11 0.15 2

Tableau 11.6 : Les constantes du modéle k-o [69].

11.2.2.2.6. Modele k- v SST
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Le modéle k- SST (Sheare-Stress-Transport) ou transport de contraintes de
cisaillement turbulentes [74] représente une alternative de modéle k-w, il combine les
deux modeles k-o et k- donc une précision de la formulation dans la région proche
de la paroi.

La définition de la viscosité turbulente est modifiée pour prend en considération
le transport de contraintes de cisaillement turbulentes :

L= wmax[;/::g,k’w’ y)} (11.48)

Avec :
f(Q,k,®,y) est une fonction dépendant du taux de rotation Q, de k, de ®, de distance
normale a la paroi y.

Les modifications sont apportées dans 1’équation de transport de dissipation par

un terme cross diffusion comme suit :

D, =2p0, LK 0@ (11.49)
@ OX; OX;

Les équations de 1’énergie cinétique de turbulence k, et de la dissipation

spécifique  sont :

ui—v(aui +%}%+i{(v+v—tjﬁ}—cykﬁ (11.50)
i Oy

Yo, ax, o ax Jox, o ox,

Do vy u, , O U, | Ow 1 ok dw
— =L ——pBw +— +— |— |+3pll-F i 11.51
Dt v, ' ox j Bt j l:['u o )X, Pl=Fuows ® OX; OX, (11-51)

Les améliorations apportées a ce modeéle rendent plus fiable pour une classe

d’écoulements plus étendue.
11.2.2.2.7. Modeéle aux tensions de Reynolds (RSM)
Le modele aux tensions (ou contraintes) de Reynolds (Reynolds Stress Model),

c’est un modelé de fermeture de second ordre a été repris par Galmes et

Lakshminarayana [75] pour tenir compte de la rotation, ce modéle remplace 1’équation
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de k dans le systeme d’équations en uju;j et implique le calcule individuel de chaque

contrainte ujuj, ce qui représente un nombre important d'équations a résoudre.

ou.u. ou. _ ou.ou.
u, — J=—%uiuj+(C2—l{uiuk8—‘+ujuk%J 0 [Cskuku' a' 'J (1.52)
£ X

X, k X, ox, | ox, boox
2
TP ENTRTIS L B PR SR (11.53)
OX, K oX;  OX; £ OX; k

Les coefficients de modele sont résumés dans le tableau suivant :

C]_ C2 Cs Cg] Ca C82
18| 06 | 0.22 | 1.45 0.18 1.92

Tableau I11.7 : Les constantes du modéle k-o RSM [75].

11.2.2.2.8. Modele v2-f

Le modeéle V2-f a été développé par Durbin en 1993 [76], par un opérateur
elliptique pour traiter les corrélations pression-déformation, c'est un modele général de
turbulence pour les faibles nombres de Reynolds.

Les équations de ce modéle comprennent une équation pour I'énergie turbulente
K, une équation pour la dissipation € de k, une équation pour le transport de vitesse
turbulente v2, une équation elliptiqgue pour le terme de redistribution d'énergie

turbulente f.

Koy K _ 2, |\ p_, (11.54)
ot oX,  OX, oy ) OX,
98 g 22 _ 0, 1|08 | CaR —Cut (11.55)
ot X,  OX, o, ) OX, T
2 2 2 2
ov +uk ov :i V+i ov +kf_U_g (“56)
ot X,  OX, o, ) OX, k
2 2 2
pdf_ ¢ Colfon 2} o R _gu (11.57)
oxX; T Lk 3 T kT

Avec :
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pkzvt%[%+%j Le terme de la production d'énergie cinétique turbulente
k k i
habituelle.

La viscosité turbulente vi s'exprime maintenant avec la nouvelle échelle v par la

relation :
v, =C,0°T (11.58)
k v
T- max[_,ﬁ _J (11.59)
& &
L’¢chelle de longueur turbulente L est donné par :
3 3
L=c, max| %" c, ¥ (11.60)
& 84
La constante C¢;’s'exprime par :
C, =1.4(1+cm LZJ (1.62)
19
Les constantes de modele sont données dans le tableau suivant :
o Ced Ce C1 C CL Cy Ok O¢
0.22 0.045 1.9 1.4 0.3 0.25 85 1 1.3

Tableau 11.8 : Les constantes du modeéle v2-f [76].

11.3.Position du probleme

L'étude des echangeurs de chaleur a faisceau et calandre est devenue
aujourd’hui inévitable car ils jouent un réle prépondérant dans diverses applications
pétrochimiques et les installations des centrales 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 dans les (ECFC) munie d’un

nouvel design (conception) des chicanes.

11.3.1. Modele physique
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La configuration étudier est illustrée dans la figure (11.2), il s’agit d’un
échangeur de chaleur a faisceau et calandre horizontale équipée de six chicanes
placées en chevauchement sur la surface interne de la calandre. On s’intéresse dans
cette ¢tude d’analyser le comportement dynamique et thermique de 1’eau s’écoule coté

calandre (Coté extérieur des tubes).

Les dimensions geométriques du probleme sont mentionnées dans le

tableau (11.9) et sont basées sur I'étude de Ozden et al [15].

@ | S|
NAW AW
1

Z—Ax

Figure 11.2 : Géométrie du probleme étudié.

Diametre de calandre (mm) Ds =90
Diametre de tube (mm) d=20
Distribution des tubes Triangulaire
Pas des tubes (mm) P=30
Nombre de tube Ne=7
Longueur de tube (mm) L =600
Température d’entrée du fluide (K) Te=300
Espace vide % 36
Nombre de chicanes Np=6
Rayon inferieur de la courbure (mm) | Ri=40
Rayon supérieur de la courbure (mm) | Ry= 35
Espacement entre chicanes (mm) B=86

Tableau 11.9 : Parametres géométriques du probleme étudié.
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=
Figure 11.3 : Dimensions de la chicane aile étudiée (mm).
p Cp A
[kg/m3] | [I/kgK] | [W/mK]
Aluminium | 2719 871 202 4

Tableau 11.10 : Propriétés physiques de matériaux utilisé [77].
p Co A
[kg/m3] | [I/kgK] | [W/mK]

Eau | 989.2 | 4182 0.6

Tableau 11.11 : Propriétés physiques de fluide utilisé [77].

11.3.2 Hypotheses simplificatrices

Afin de pouvoir résoudre les équations régissant I'écoulement dans cette étude
numérique, les hypothéses simplificatrices suivantes sont adoptées :
+ Fluide incompressible.
+ Vitesse et température d’entrée dans la calandre supposée constante.
+ Propriétés physiques du fluide et du solide sont considérées constantes.
+ Le transfert de chaleur par rayonnement est négligeable.
+ Les fuites s’écoulent entre les tubes et les chicanes et entre les chicanes et la

calandre sont négligées.

11.3.3. Equations gouvernantes [78, 79]
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Les équations de la conservation peuvent se généraliser sous une seule forme
d'équations aux dérivées partielles, la reconnaissance d'une forme commune des
équations gouvernantes représente une commodité majeure pour leur formulation
numérique.

Si on note toute variable générale mesurée par le symbole ¢, I’équation

différentielle générale s'écrie :
0 . i -
a(pgﬁ)—k div(pVe)= dIV(F¢ grad¢j+8¢ (11.62)

Ou:

I'y : le coefficient diffusion.

Se: le terme source.

V : le vecteur vitesse.

I'yet Sy sont des particularités spécifiques de ¢.

Les quatre termes de 1’équation (I1.62) représentent :

g(/w) : terme transitoire d’accumulation.
div(oVg) : terme convectif.
div(g grz;d(/ﬁj - terme diffusif.

Se : terme source.
Dans le cas de I’écoulement tridimensionnel et stationnaire, le systeme
d’équations, relativement a un systeme de coordonnées cartésiennes s’exprime comme

suit :

Equation de continuité :

Au sein d’un volume élémentaire autour d’un point, pendant un laps de temps
donné, la variation de la masse est égale au flux de matiéres entrant dans ce volume
moins le flux sortant.

L’équation de continuité s’écrit :

{ Page 56 ]



- Modélisation mathématique

dlpu) _ (11.63)

Avec :

ui : la composante du champ de vitesse dans les directions axiale (X, vy, z).

Equation de quantité de mouvement :

Au sein d’un volume élémentaire autour d’un point, pendant un laps de temps
donné, la variation de la quantité de mouvement est égale au flux de quantité de
mouvement entrant dans ce volume moins le flux sortant, additionné de la somme des
forces agissant sur ce volume.

L’équation de quantit¢ de mouvement s’écrit :
ou;u; . ou;
Yy __10P 0 [(V+Vt)[%+_JB (11.64)

Equation d’énergie :

L’équation de conservation de I’énergie est obtenue a partir du premier principe
de la thermodynamique qui met en relation les différentes formes d’énergie.
L’équation de conservation d’énergie s’écrit :

M:pi(( v +Ljﬂ} (11.65)

OX; 0X; Pr Pr, ) 0X;

Equations de turbulence :

Le modele k-¢ réalisable est recommandé dans le cas de présence des chicanes
ou bien des obstacles est pour les écoulements complexes car il peut fournir des
performances supérieures pour les écoulements impliquant une rotation, un effet de
couche limite sous un fort gradient de pression [38,77]. Ce modele suppose que le
régime de turbulence est pleinement établi dans tout le domaine et que les effets de la
viscosité moléculaire sont négligeables par rapport a ceux de la viscosité turbulente

loin de la paroi.
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Le modele k- est défini par deux équations de transport, un pour I’énergie
cinétique turbulente k, et I’autre pour le taux de dissipation spécifique € sont obtenus a

partir des équations suivantes :

Equation d’énergie cinétique turbulente k :

uﬂ:i{[wiﬁ}ng (11.66)
oX;  OX o, ) OX;
Equation d’énergie de dissipation ¢ :
os O v, | O¢ &g’

A 2% L clre-C.—% 11.67

u'axi ax[[wojﬁxi}r 0 K +Jve ( )
La viscosité turbulente définie par :

k2
v, =C,— (11.68)

La production de 1’énergie cinétique turbulente définie par :

r=—uu, —vt(aui +%] A, (11.69)

Les constantes empiriques du modele sont [77]:

C = rnax{OA&L} , C2=1.9, ov=1, 0.=1.2, Pr=0.09
(24 +5)

11.3.4. Conditions aux limites

Le systéme d’équations obtenu précédemment nécessite 1’incorporation des
conditions aux limites car une équation aux derivées partielles n’a pas de solution que
si les conditions aux limites pour chaque variable dépendante sont connues.

Il existe quatre types de conditions aux limites dans notre étude :
e Entré : toutes les propriétés du fluide sont connues.
e Sortie : le régime est établi donc on n’a pas une évolution par rapport a
X.
e Aux Parois : le champ de vitesses est nul.

e L’interface : la température de fluide et de solide sont les méme.
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Dans ce travail, les conditions aux limites hydrodynamiques et thermiques du

systéme sont choisies en se basant sur les travaux de Ozden et al [15].

11.3.4.1. Conditions a ’entrée aux calandre

U, =0
v,, = Cst
w, =0
T,, = 300K (11.70)
k,, = 0,005v2
&, =01k
11.3.4.2. Conditions aux limites aux parois
Aux parois des tubes :
u=0
v=0
w=0
11.71
K0 (1.71)
=0
T, = 450K
A la surface interne de la calandre :
u=0
v=0
w=0 (1.72)
L
on
Aux parois des chicanes :
(1.73)

w X~ s < <
1
O O o © o

11.3.4.3. Conditions aux limites a I’interface fluide-solide
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Ts =Tf
oT 11.74
- /1f —_f. = —/13 aE ( )
ON OoN
N est un vecteur dirigé selon (x) ou selon (y) ou selon (2).
11.3.4.4. Conditions aux limites a la sortie
%,
on (11.75)
P=Pun
Avec ¢=u, v, w, T, k, €.
n : le vecteur normal au plan de sortie.
% =0,P= Pm
on
N
T X o
. Ff . tf . ' _2
Mt
Ven ’Ten ! ken 1 gen

Figure 1.4 : Schémas représentatif des conditions d’entrée de la calandre.

Les parametres physiques, la géométrie et les conditions aux limites appliquées

ont été définies dans cette figure.

I1.4. Parametres caractéristiques

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.
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I1.4.1. Paramétres aérodynamiques
11.4.1.1 Nombre de Reynolds

Ces parametre adimensionnel caractérise le régime d’écoulement dans la

calandre est défini comme suit :

Re = PPiY% (11.76)
Y7

Avec :

p : la masse volumique [kg/m?].

Dn : la dimension caractéristique de la conduite [m].

Uo : la vitesse initiale du fluide [m/s].

M : la viscosité dynamique [kg/m s].

Ce nombre caractérise le régime d’écoulement comme suit :
e Laminaire Re < 2300,
e Transitoire 2300 < Re < 10 000,
e Turbulent Re > 10 000.

11.4.1.2. Frottements a la paroi

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

hydrodynamique est défini comme suit :

T (11.77)

Avec :
Tw . le taux de cisaillement a la paroi,
U : la vitesse axiale moyenne de la section [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 ya des forces de frottement qui freinent

I'écoulement au voisinage de la paroi.
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o (x)

Figure 11.5 : Développement de la couche limite hydrodynamique [80].
La vitesse a I'extrémité de la couche limite donné par la relation :

U(5)=0,99U, (1.78)

L'épaisseur de la couche limite varie selon la relation suivante :
5(x)= 4,64 /%‘X (11.79)
0

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

Avec :

X: Abscisse [m].
11.4.1.3. Perte de charge
La perte de charge coté calandre est calculée par:

_ fGZ(N, +1)D 11.80
Ap_ 2psDe¢s ( . )

Avec :
Gs : débit massique coté calandre [kg/s].

D : diamétre de calandre [m].

11.4.2. Parametres thermiques

11.4.2.1. 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 transferts thermiques par convection par la loi de Newton :
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he— ? (11.81)

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

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

Ts : la température de la surface [K].

R U O] o b
- —"

Figure 11.6 : Développement de la couche limite thermique [80].
La température a I'extrémité de la couche limite est telle que :

)T, g9 (11.82)
T.-T,

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

5. =— 9 509 V2 (11.83)

T

L U
1,026.p2 °

C,.u
Pr=—2 11.84
= (1:84)

Avec :

Pr : Nombre de Prandtl.

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

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

11.4.2.2 Nombre de Nusselt
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On utilise le nombre de Nusselt pour caractériser l'intensité du transfert
thermique entre le fluide et la paroi. Ce nombre représente le gradient thermique

adimensionnel a la paroi par :

N :(QJ _hx (11.85)
8}/ paroi l

Le nombre de Nusselt local basé sur le diamétre hydraulique donné par :

Nu(x) =h()/(1)Dh (11.86)

i
Avec :

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

Dy : diametre hydraulique [m].

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

= Nombre de Nusselt moyen sur une face :

NU 1, = [ NU()dx (11.87)
A%

» Flux de chaleur dissipé par I’ensemble des surfaces est égal a celui évacue dans

I’eau par convection:

Q:r}lcp,eau(-rout _Tin): hA(TW _Tb) (“88)
Avec
T, :% (11.89)

Cp : la capacité calorifique du fluide [J/kg K].
A : la surface d’échange [m?].

Tout : la température du sortie [K].

Tin : la température de I’entré [K].

Tw : la température de la surface [K].

= Le facteur d'amélioration du performance thermique est définie comme suit [8]:

Nu f 1/3
REION

_ Nu
Nu,

UZE

pp
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=  Pour le calcul du nombre de Nusselt et du facteur de friction coté tubes, la

corrélation proposée par Petukhov [81] pour 3.10% < Re <5.10° est donnée par:

(;j Re DPr
Nu, =

7T (11.91)
1.o7+12.7(fj (Pré—lj
8
f, =(0.79I Re-1.64) (1.92)

11.5. Conclusion

Nous avons présent¢ une modélisation mathématique d’un écoulement
turbulent d’un fluide dans un échangeur de chaleur en présence des chicanes avec les

conditions aux limites.

Les différents modele de turbulence en été présenter afin de choisi le mieux

pour cette étude.
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I11.1. Introduction

La mécanique des fluides numérique ou CFD (Computational Fluid dynamics)
est un outil indispensable pour les ingénieurs. Son utilisation permet d’obtenir des
prévisions détaillées concernant 1’écoulement dans différentes configurations, sans
avoir la nécessité de prendre nombreuses mesures de terrain, qui sont nécessairement
colteuses et gourmandes en temps.

Le systeme d’équations différentielles aux dérivées partielles décrites dans le
chapitre précédent ne peut étre résolu analytiguement mais par des methodes
numériques.

Parmi ces méthodes, nous citons :
v' La méthode des différences finis.
v La méthode des éléments finis.
v La méthode des volumes finis.

Le présent chapitre est consacré a la description de la méthode numérique des
volumes finis utilisée pour la résolution des équations de conservation, car le logiciel
CFD FLUENT utilisé dans ce travail modélise par cette méthode conseillé pour les

écoulements dans les configurations complexes.

111.2. Méthode numérique

La résolution numérique d’un systeme d’équations aux dérivées partielles par la
méthode des volumes finie proposée par Patankar [79], consiste a la transformer en
systémes d’équations algébriques égales au nombre de points discrets, cette étape est
appelée « discrétisation ».

La méthode des volumes finis consiste a découper le domaine de calcul en un
certain nombre de volumes finis, appelés « volumes de contrble », et a intégrer les
équations différentielles sur chacun de ces volumes de contréle entourant un nceud P
(Figure 111.2).
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La méthode des volumes finis permet d’obtenir un systéme d’équations
algébriques, ou systéme discrétisé, dont les inconnues sont les valeurs de la grandeur
recherchée en un nombre fini de points du domaine d’¢tude. Cet ensemble de point

constitue ainsi le maillage du domaine.

111.2.1 Forme générale d’une équation de conservation

Si on note ¢ la variable étudiée, les équations de conservation possedent ayant

une forme commune élaborée par Patankar dans la relation (I11.1) :

0 RPN )
S0 T () =3 5 (.1)

Avec :

T : terme transitoire.

C : terme de convection.
D : terme de diffusion.
S : terme source.

La variable ¢ représente les différent parametres tel que la composante de la
vitesse, la température, 1’énergie cinétique turbulente, ect...

Le coefficient de diffusion I" représente la propriété physique du fluide tel que
la viscosité dans 1’équation du mouvement, la conductivité thermique dans 1’équation
d’énergie est pour les écoulements turbulents, le coefficient de diffusion T' peut
correspondre a la viscosité turbulente ou a la diffusivité turbulente.

Les différents termes de 1’équation générale (I111.1) sont reportés dans le tableau
(I1.1) pour le cas d’un écoulement turbulent dans un échangeur de chaleur faisceau
calandre munie des chicanes, pour les différentes équations en utilisant le modéle de

turbulence « — €.
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Equations ¢ r S,
Continuite 1 0 0
Quantité de mouvement [ uvw | (v+v,) P o (ou

—_ _V —_
X, +axi Lo
Energie T VoY% 0
Pr Pr,
Energie cinétique turbulente | k v ou (ou, ou,
V+—t Vt—I — — — p&
o, ox; | ox;  OX

Dissipation turbulente

& v £
(V + —t] C, Evt
O-E

8ui an auj 82
_ 4+ — _Czp_
ox; | ox;  OX k

Tableau I11.1 : Expressions de ¢, I, Sy

111.2.2 Maillage

La résolution de I’équation (I11.1) est effectueée sur plusieurs grilles, donc le

domaine de calcul dans I’espace annulaire est subdivisé selon les directions (X, Y, 2)

pour la figure (I11.1), en un ensemble des volumes de contréle pour un cas
tridimensionnel (AV=AX.AY.AZ).

Interface west (w)

T N
® «®
Az, Ay, Interface est
'y
A s

B

Figure 111.1 : Description du volume de controle
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E : nceud est. e : interface est.
W: nceud west. w: interface west.
N : nceud nord. n : interface nord.
S : nceud sud. S : interface sud.

T: neeud top. t: interface top.

B: nceud bottom.  b: interface bottom.

AX :le pas de discrétisation suivant la direction X.

AY :le pas de discrétisation suivant la direction Y.

AZ :le pas de discrétisation suivant la direction Z.

AXe  le pas de discrétisation suivant la direction X entre le noud P et E.
Axw: le pas de discretisation suivant la direction X entre le noud P et W.
Ayn: le pas de discrétisation suivant la direction Y entre le noud P et N.
Ays: le pas de discrétisation suivant la direction Y entre le noud P et S
Az: : le pas de discreétisation suivant la direction Z entre le noud P et T.

Azp: le pas de discrétisation suivant la direction Z entre le noud P et B.

L’utilisation d’un maillage décalé proposé par Patankar est adoptée pour éviter
un découplage du champ de pression sur deux grilles adjacent.
Le centre de volume de contrble P, et les centres de ses faces latérales est E, ouest O,
nord N, sud S, top T, bottom B, entouré de six autres volumes de contréle dont les
centres sont les points E, O, N, S, T, B.

Les composantes de vitesse (u, v, w) sont calculées aux centres des faces des
volumes de contrble, dont les autres variables scalaires ¢ (P, T, k, €), sont calculées

aux nceuds représentées par les points.
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Vue dans le plan (x,y)  Vuedans le plan (y,z) Vue dans le plan (X, z)
Figure 111.2 : Projection du volume de controle
La figure (111.2) montre les trois projections du volume de contrdle utilisé lors

de la discrétisation des équations de conservation.
111.2.3 Discretisation

L’équation générale (II1.1) est intégrée sur le volume de controle dV (Figure
[11.1) et leur forme dans le cas stationnaire, tridimensionnel devient :
o o ( ¢j
Y Tl r r +S 1.2
< (pug) + (pv¢)  (owg) =20+ ay( 3Ty )rs
Seule cette equatlon est dlscretlsee et le systtme d’équations aux dérivées

partielles est résolu pour chaque valeur successive de ¢.

L’équation (II1.2) peut étre écrire sous la forme :

0 0 0
&(JX)JF@(JY)JFE(JZ)_% (111.3)
Avec :
J,=pug— Fa¢
8¢
I'—
NG — oy (1.4)
o¢
=g - Faz

Jx,Jyet J; sont les flux totaux de convection et diffusion dans les directions X, y et z.

La forme stationnaire de 1’équation est (111.3) :
(e = Ju+ o = o+ o= Jo) = (S + S o, JAxayAz (111.5)

Avec :
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jo =(3,), AyAz

Ju=(3,),8yAz

j:n =gJy;nAXAZ (1116)
Iy =\, ), AxAz '
jo=(3,), Axay

Jo :(‘Jz)bAXAy

Ou

ji (i=e, w, n, s,t,b) est le flux total évalué sur chaque face du volume de contréle.
L’équation finale discrétisée est une relation algébrique entre les valeurs de la variable
¢, au centre de la maille P et celles aux nceuds voisins repérés aux points cardinaux E
(Est), W(Ouest), S(Sud), N(Nord), T(Top), B (Bottom). On aboutit a 1’équation

discrétisée suivante :

Apfp =8P +ay Py + APy T AP T A +aB¢B+b (”I-7)
Les coefficients ag, aw, an, as, ar, as,ap experiment comme suite:

a, =a. +a, +a, +as +a, +a; —S,AV (111.8)

a. = D,A(R,)+[-F. 0]
a, =D, A(P,|)+[F..0]

a, = D,A(R,[)+[-F,.0]
as = D,A(P,|)+[F,.0] (111.9)

ar = DtAthD"' [_ Ft,O]
a, = D,A(R,[)+[F,.0]

Avec :

L’expression de la fonction A (|P|) dépend du schéma de discrétisation des termes
convectifs.

L’opérateur [A, B] signifie la plus grande valeur entre A et B.

Fe, Fw, Fn, Fs, Ft, Fo sont les débits volumiques a travers les faces respectives du
volume de controéle.

Pe, Pw, Pn, Ps, Pt , Ppsont les rapports du transfert par convection au transfert par

diffusion.
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b=S,AV (111.10)

T, AXAZ (111.11)

flep!
B
=
>
<

15

M
Il

®

. AyAz
w AYAZ
AXAZ
AXAz

AXAY
AXAY

I
2

T
=
I
/'\Ag\/-\
~—

>
>

(11.12)

22

n mTI T
1 Il
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g
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2
(=2

O
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®

st E-U
Il |
7 I E s o

(11.13)

O
Il

-0 «
Il

JU
Il |
O|m Olm o|m O|m U‘-n o|.m

o

L’équation généralisée exprimée sous la forme :

apPp :Zanb¢nb +Db (111.14)
Avec
nb : les noeuds voisins de P.

(

| Page 71 ]



- Résolution numérique

Le systéme d’équation aux dérivées partielles transformé en un systéme
algébrigue Fluent propose deux schémas de discrétisation :
= Schémas amont du premier ordre, qui permet une certain stabilité dans les
calculs est responsable dans de diffusion numérique.
= Schémas amont du seconde ordre, qui permet de minimiser la diffusion

numerique mais peut diverger les calculs.
111.2.4. Schémas de discrétisation

La discrétisation des équations consiste 1’évaluation des variables généralisée ¢
sur les interfaces du volume de contréle, donc il faut intervient une méthode
d’interpolation appeler schéma pour estimer les flux de convection sur ce volume.

Il existe plusieurs schémas de discrétisation proposé par Patankar [82] definie
dans le code Fluent pour exprimer la fonction A(|P)).

v Schéma aux différences centrées.

v Schéma Upwind.

v Schéma Hybrid.

v Schéma exponentiel.

v Schéma Power Law Differencing Scheme (PLDS) (loi de puissance).

La fonction A (|P |) est donnée comme suit :

A(P) = o, @-0.1(P|)F (111.15)
Avec :

P : le nombre adimensionnel de Peclet.
111.2.5. Traitement du couplage Vitesse-Pression
Les équations gouvernantes pour les composantes de vitesse u et v et w

contiennent des gradients de pression P qui sont des termes sources indépendant de

toutes les variables. Une méthode indirecte suivie pour obtenir les champs de pression.
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A partir de la discrétisation de 1’équation du mouvement, la pression devient

alors un paramétre a ajuster de maniére a réaliser la condition de continuité des flux

massiques. En effet, le champ de vitesses obtenu par la résolution des équations du

mouvement ne Vérifie la conservation de la masse que si le champ de pression initial

est correct. Pour cela, on utilise 1’algorithme SIMPLE« Semi Implicit Method for

Pressure Linked Equations » qui, a partir de I’équation de continuité, permet de

déterminer le terme de correction de pression et ainsi corriger la pression en tout point

du domaine.

Algorithme SIMPLE :

Cet algorithme résume la résolution du probléme posé dans les séquences

suivantes :

1. Initialisation du champ de pression initial P*.

2. Résolution de 1’équation du mouvement pour obtenir les vitesses initiales u”,
VW

3. Résolution de I’équation de correction de pression pour obtenir P’

4. Correction des vitesses.

5. Résolution de I’équation de I’énergie cinétique turbulente et de la dissipation.

6. Si le critere de convergence est satisfait, aller a la suite. Sinon prendre P = P”
et revenir a I’étape 2 jusqu’a la convergence.

7. Répeter les calculs jusqu'a convergence de toutes les variables.

Les corrections de pression et de vitesses sont données par :

P=P" +P

u=u"+u

v=Vv'+V

wW=w+Ww

111.2.6. Parametres de contréle de la convergence

111.2.6.1. Technique de sous relaxation
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Cette technique utilisée pour les équations non linéaires pour éviter la

divergence des parameétres durant le calcul. Ce procedé diminuer la variation de la

grandeur physique ¢ d’une itération a une autre par I’introduction d’un coefficient de

sous relaxation oo (0 < a < 1) pour atténuer la variation de ¢p.

Comme nous avons vue précédemment les équations de transport aprés la

discrétisation ayant la forme algébrique suivante :
aP¢P = Zanb¢nb + SCAV

Donc :

¢ _ Lzanb¢nb + SCAV ]

ap

Par I’introduction de coefficient de sous relaxation o 1’équation devient :

¢P _ a¢(zanb¢nb + SCAV ]

ap
Donc :
aP

_¢P = zanb¢nb + SCAV
Ay

(111.16)
(11.17)
(111.18)
(111.19)

Pour la pression, elle est sous relaxée par la valeur de la correction de pression P’ pour

que 1’équation de continuité résolue et éviter la divergence, la forme de fraction est

comme suite :
P=P" +a,P
Avec :

ap : coefficient de sous relaxation associé a la correction de pression.

111.2.6.2. Critére de convergence

Les équations discrétisées sont correctement résolue pour toutes les variables

(u, v, w, T, P, k, €) est considérées convergées lorsque les itérations ne produisent

aucun changement dans les valeurs des variables dépendantes ¢, donc on doit definir
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un indicateur de convergence qui permettra de donner I’erreur apres chaque itération
appeler « résidu ».

Ces résidus sont définis par :

R, =D > Jand, +b—apd;| (111.20)
Avec :
Ry : la somme absolue des résidus correspondant a la variable ¢.
Le code Fluent rend par défaut I’utilisation d’un résidu adimensionnel relatif

représentatif du débit ¢a travers le domaine. Ce résidu est défini par :

z cellules Zanb ho b - aP¢P‘

R, = S T (111.22)
Variable Résidu
x-velocity 10
y- velocity 10+
z- velocity 10+
Continuity 10+
Dissipation energy 10°
Turbulent kinetic energy | 10°
Energy 108

Tableau 111.2 : Résidu

111.2.7. Choix des conditions aux limites

Les écoulements turbulents sont affectés par les parois car la turbulence est
fortement amortie.
Deux approches peuvent utiliser par FLUENT :
1. Utilisé la fonction « Wall Function » qui permet de relier le mur a la couche
extérieure pleinement turbulente, il existe trois options :

v« Standard Wall Function » proposé par défaut.
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v" « Non Equilibrium Function » adaptée pour les écoulements complexes

soumis a forte gradient de p

ression.

v « Enhanced Wall Treatment » qui tient le plus compte de I’effet de

paroi.
2. Modifier le model de turbulence

choisi pour le rendre compatible avec

I’écoulement aux parois, est raffiné le maillage au voisinage des parois.

111.3. Procédure de résolution numériqu

e par FLUENT

La description du probléme et la résolution par le logiciel de simulation

numérique des écoulements FLUENT nécessite la présentation de logiciel GAMBIT et

FLUENT.

111.3.1. Préprocesseur GAMBIT

C’est un logiciel de DAO (Dessin Assisté par Ordinateur) aidé a réaliser des

géométries du systeme en deux ou trois dimensions, définir le type de conditions aux

limites, spécifier le type de matériau (fluide ou solide), discrétiser ou mailler le

domaine pour les problémes d’écoulement

des fluides.

On peut réesumer les étapes effectuées dans GAMBIT a I’organigramme suivant :

Creation des points

BN

Creation des lignes |— 3 [ Former

le volume

v
Création des surfaces /

N

A

Maillage

du volume

A

y

Appliqué les conditions aux limites

Figure 111.3 : Les différentes étapes effectuées sur GAMBIT

111.3.1.1. Etapes générales pour GAMBI

3
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A. Définition de la géométrie utilisée

La production de la géométrie est la premiére étape pour former le domaine de
calcul et la résolution du probléme.
La géométrie est créée sur le préprocesseur GAMBIT en 3D passant par les

étapes connue, commencent par la création des points, relier entre eux par des lignes,

créé les faces pour obtenir les volumes.

2 GAMBIT

=re X

File

Operation

Global Control

aetive P} | (8| G| (W] & |

Description 1 il!lﬂlﬁl
— &) o] =]

Figure 111.4 : Interface de GAMBIT

TranscHpt

(REtp : / fmnr. g, 01g/copyLett/lesser htul)

TR

B. Réalisation du maillage

L’utilisation d’un maillage non structuré dépend de la complexité de la
géometrie, le maillage hexahédral a été adopté pour I’espace annulaire.
Pour une meilleure précision de résultat, des tests de dépendance de maillage

doit étre effectué pour différent nombres de cellules.
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3 GAMBIT

o T S

File Edit Solver Operation

95 @ik

Volume

=T
M®m| 1]«

Global Control

active B | H|H|H| ™
’Dummand) window modify visible mesh

Transcript

Description Il !l ﬂl El
Conmandy window modify shade = —
- I [=1 IS N

=2

Figure I11.5 : Le modéle du maillage utilisé pour 1’échangeur de chaleur réalisée

Apres le maillage de 1’échangeur de chaleur en va enregistres le travail sous

I’extension .dbs.

C. Les conditions aux limites

Les conditions aux limites sont effectuées selon le probleme traité et 1’espace

annulaire est pris par défaut comme fluide.

Région Géométrie
Entré | MASS FLOW INLET
Sortie | PRESSURE OUTLET
Paroi WALL

Tableau I11.3 : Les conditions aux limites dans GAMBIT

D. Exportation du maillage
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Des que les conditions aux limites ont été indiquées, il faut exporter le fichier
en .msh pour lire en suite par le code FLUENT.

S cAverm -
_Ale|  Edit Solver Help Operation
News ... I |I'a_ |
Open ... m @ @ﬂ ?&i
Save _
Save 8s ... 3 P - g
Print Graphics ... . B | 2 I
Run Journal ... ﬁ 3
Clean Joumnal ... h,
View File ... b
Jmport P acis..
EXpUL ~ ‘Parasolia ..
Reconnect CAQ IGES ...
Exit STEP ..

Catia V4 ...

Catia Vs ...

@ ICEM Input ...
Vertex Data ...

Global Control

active M |H ||| a
Comnand> window modify visible mesh

Description g | Il ' | pﬁ | 'CB |

Conmand> window modify invisible mesh gr_’ = u a @
zx | g | =E| Y |
command: | - - -

Transcript

T T»

Figure 111.6 : Exportation du maillage

111.3.2. Le code FLUENT

C’est un logiciel de calculs numériques utilisés pour modéliser 1’écoulement de
fluide et le transfert thermique est permet de définir les conditions opératoires est les
conditions aux limites et visualiser la géométrie et le maillage est afficher les résultats
obtenus.

On peut résumer les étapes effectuées dans FLUENT a I’organigramme suivant :
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Importation de fichier gambit

|

Paramétrage des conditions aux limites

A

Initialisation

\ 4

Itération

'

Résultats

A 4

Visualisation et traitement des résultats

Figure 111.7 : Les différentes étapes effectuées sur FLUENT

111.3.2.1. Etapes générales pour FLUENT :

A. Ouvrir la version de Fluent

En va entrez sous fluent est de choisir le type de résolution 3ddp.

r I |
FLUENT Version ||

Versions
2d

2ddp
Jd

h Selection

|3ddp

Mode ]F:ull Simulation j

Run Exit |

Figure 111.8 : Type de résolution

B. Importation de la géométrie .msh
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Pour commencer la simulation il faut importer le fichier .msh généré sous

Gambit.

FLUENT [3d, dp, pbns, lam]

file Grid Define Solve Adapt Suface Display Plot Report Parallel | Help|

Copyright 2806 Fluent Inc.
A1l Rights Reserved

Loading "C:\Fluent.Inc\fluent6.3.26\1ib\f1_s1119 .dmp™
Done.

> Reading "C:\Users\youcef\Desktop\aile 27.msh"._..
159517 nodes.
73108 mixed wall faces, zone
12166 mixed wall faces, zone
12124 mixed wall faces, zone
11632 mixed wall faces, zone
11648 mixed wall faces, zone
11638 mixed wall faces, zone
12118 mixed wall faces, zone
12114 mixed wall faces, zone 18.
248 mixed pressure-outlet faces, zone 11.
248 mixed nmass-flow-inlet faces, zone 12.
13708673 mixed interior faces, zone 14.
724596 tetrahedral cells, zone 2.

cmNe s

Building...
grid,
materials,
interface,
domains,
zones,
default-interior
ent
sor
tul
tuz
tu3
tus
tub
tu?
tug
wall
f_cal
shell conduction zones,
Done.

I

Figure 111.9 : Importation de la géométrie

C. Vérification du maillage importé

Grid > Check

Ceci permet de vérifier si le maillage importé ne contient pas d’erreurs ou de volumes

négatifs.

FLUENT [3d, dp, pbns, lam]
File Grid Define Solve Adapt Surface Display Plot Report Parallel | Help |

L R R | € i

tud

tul

tub

tu?

tus

wall

f_cal

shell conduction zones,
Done .

Grid Check

Domain Extents:
%-coordinate: min (m) = -4.508080e+081, max (m) = 4.580808e+081
y-coordinate: min (m) = -6.000000e+08081, max (m) 6.0000066e+001
z-coordinate: min (m) - 8.0680888e+808, max (n) - &_808086e+082
Volume statistics:
ninimum volume (m3): 4.633338e-801
maximum volume (m3): 1.177357e+001
total volume (m3): 2.587653e+806
Face area statistics:
ninimum face area {(m2): 8.76063%e-001
maximum face area (m2): 1.239683e+001
Checking nunber of nodes per cell.
Checking number of faces per cell.
Checking thread pointers.
Checking number of cells per face.
Checking face cells.
Checking bridge faces.
Checking right-handed cells.
Checking face handedness.
Checking face node order.
Checking element type consistency.
Checking boundary types:
Checking face pairs.
Checking periodic boundaries.
Cchecking node count.
Checking nosolve cell count.
Checking nosolue Face count.
Ghecking face children.
Checking cell children.
Checking storage.
Done .

I
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Figure 111.10 : Vérification du maillage sous Fluent

D. Vérification de I’échelle

Grid > Info > Size

Il faut toujours verifier que les dimensions affichées correspondent aux dimensions

physiques du probléme.

E. Afficher le maillage

Display > Grid

Il faut afficher le maillage et le type des conditions aux limites définies au préalable

dans Gambit.

.
T T ————— T

[

Options Edge Type
" Nodes & Al

¥ Edges " Feature
I~ Faces " Outline
I Partitions

Shrink Factor

Checking number of nodes per cell.
Checking number of faces per cell.
Checking thread pointers.

Checking number of cells per face.
Checking face cells.

Checking bridge faces.

Checking right-handed cells.
Checking face handedness.

Checking face node order.

Checking element type consistency.
Checking boundary types:

Checking face pairs.

Checking periodic boundaries.
Checking node count.

Checking nosolue cell count.
Checking nosolve face count.
Checking face children.

Checking cell children.

Checking storage.

Done.

Surface Name Pattern Surface Types S| =

axis
_ Mateh | clip-surf

exhaustfan

fan <
Outline | Interior

Display | Colors...| Close | Help |

F. Choix du solveur

Figure 111.11: Affichage du maillage

Define > Models > Solver

Pour notre cas, c'est un solveur découplé avec une formulation implicite pour un cas

3D et un écoulement stationnaire et une vitesse absolue, valider en cliquant sur OK.

D'autres équations peuvent étre rajoutées selon les phénomeénes étudiés (transfert de

chaleur, combustion, multi phases ...).
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FLRNT 5., s o R . 5 W = | = |

file Grid Define Solve Adapt Suface Display Plot Report Parallel Help

tu3 o
tul
tuh
tu?
tug
wall
f_cal
shell conduction zones,
Done. [=x=
Grid Check Solver Formulation
N in Extent. @ Pressure Based & Implicit
omain Extents: - A p
x-coordinate: min {m) = —-4.586000e+001, max (n) = 4.5000 Density Based
y-coordinate: min (m) —6.000000e+ 001, max (m) 6.80008 | o T
z-coordinate: min (m) = 0.008000e+000, nax (n) = 6.00000§ ~Po - e
Uolume statistics: (e} # Steady
ninimum volume (n3): %.633338e-881 c  Unsteady
naximum volume (n3): 1.177357e+881 c
total wvolume (m3): 2.507653e+006 & 3D |

Face area statisties:
ninimum face area (m2): 8.76063%e-001

naximum face area {(m2): 1.239683e+801 Velocity Formulation

Checking number of nodes per cell. & Absolute

Checking number of faces per cell.  Relative

Checking thread pointers.

Checking number of cells per face. Gradient Option Porous Formulation
Checking face cells.

Checking bridge Faces. = Green-Gauss Cell Based & Superficial Velocity
Checking right-handed cells. " Green-Gauss Node Based | © Physical Velocity
Checking face handedness. " Least Squares Cell Based

Checking face node order.

Checking element type consistency.
Checking boundary types: oK Cancel| He
Checking face pairs. 4 4 ﬂ
Checking periodic boundaries.
Checking node count.

Checking nosolve cell count.
Checking nosolve face count.
Checking face children.
Checking cell children.
Checking storage.

Done.

m

Figure 111.12 : Choix du solveur sous Fluent

E. Définition de I’équation d’énergie

Define > Models > Energy

Formulation de 1’équation d’énergie.
STE)  Waamas oseammeee owe. = CICIEE

FLUENT [3d, dp
file Grid Define Solve Adapt Suface Display Plot Report Parallel Help

tus o
tus
tué
tu?
tus
wall

f_cal
shell conduction zones,
Done.

Grid Check

Domain Extents:
x-coordinate: min (m) = -4_5068080e+081, max (m) - 4.500808e+001
y-coordinate: min (m) = -6.088880e+881, nax (m) = 6.808008e+081
z-coordinate: min {m) = 0.0880BGe+008, max (m) = 6.000060e+BA2
Uolume statistics:
ninimum volume {m3): 4.633338e-001
maximum volume (m3): 1.177357e+001
total volume (m3 2.5067653e+006 Energy
Face area statistics:
minimum face area (m2): 8.76063%9e-001 ¥ Energy Equation
naximum face area (m2): 1.239683e+0801
Checking number of nodes per cell.
Checking number of faces per cell. Ok Cancel | Help
Checking thread pointers.
Checking number of cells per face.
Checking face cells.
Checking bridge faces.
checking right-handed cells.
Checking face handedness.
Checking face node order.
Checking element type consistency.
Checking boundary types:
Checking face pairs.
Checking periodic boundaries.
Checking node count.
Checking nosolve cell count.
Checking nosolve face count.
Ghecking face children.
checking cell children.
Checking storage.
Done .

I

Figure 111.13 : Etablir I’équation de 1’énergie

F. Choix du modele de turbulence
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Define > Models > Viscous

Il ya différentes modeles de turbulence proposé par Fluent, le modéle K-e Realizable

est le modele idéal pour étudier le comportement dynamique et thermique dans notre

cas.

& FLUENT [3d, dp, pbns, lam]

5

file Grid Define Solve Adapt Sutface Display

Plot Report Parallel Help

tus
tus
tué
tu?
tus
wall
F_cal
shell conduction zones,
Done.

Grid Check

Domain Extents:

x-coordinate: min (m) = -4.5606000e+081, max (m) = 4
y-coordinate: min (m) = -6.008080e+081, nax (m) = 6
z-coordinate: min {m) = 0.000080e+008, max (M) = 6.

Uolume statistics:
mninimum volume {m3): 4.633338e-801
nazimum volume (n3): 1.177357e+801
total volume (m3): 2.567653e+006
Face area statistics:
ninimum face area (m2): 8.766639%e-001
nazimum face area (m2): 1.239683e+001
Checking number of nodes per cell.
Checking nunber of faces per cell.
Checking thread pointers.
Checking number of cells per face.
Checking face cells.
Checking bridge faces.
Checking right-handed cells.
Checking face handedness.
Checking face node order.
Checking element type consistency.
Checking boundary types:
Checking face pairs.
Checking periodic boundaries.
Checking node count.
Checking nosolve cell count.
Checking nosolve face count.
Ghecking face children.
Cchecking cell children.
Checking storage.
Done .

[ Viscous Model

Model

.’

Inviscid

Laminar
Spalart-Allmaras [1 eqn]
k-epsilon [2 eqn)
k-omega [2 eqn)
Reynolds Stress (7 eqn)
Detached Eddy Simulati

DS e

Model Constants

C2-Epsilon
1.9

TKE Prandtl Number
1

TDR Prandtl Number

TN

Large Eddy Simulation [LES)

k-epsilon Model

¢ Standard
" RNG
@ Realizable

Near-¥all Treatment

" Standard Wall Functions

@ Non-Equilibrium Wall Functions
© Enhanced Wall Treatment

¢ User-Defined Wall Functions

Options
" Viscous Heating

[1-2
Energy Prandtl Number
8.85

User-Defined Functions

Turbulent Yiscosity
none -

Prandtl Numbers

TKE Prandil Number

none -
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Figure 111.14 : Choix du modele de turbulence

G. Définition des caractéristigues des matériaux

Define > Materials

C’est le choix du fluide ou solide utilisé avec I’introduction des données concernant

les propriétés physiques.
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Résolution numérique

FLUENT [3d, dp, pbns, lam]

File Grid Define Solve Adapt Suface Display Plot Report Parallel Help

tu3
tul
tub
tu?

wall

tug Materials

f_cal
shell conduction zones,
Done.

Grid Check

Domain Extents:
x-coordinate: min (m) = -4.5068080e4
y-coordinate: min {m) = -6.8000002
z-coordinate: min (m) = 0.006660e
Uolume statistics:
minimum volume (m3): 4.633338e-001
naxinum volume (n3): 1.177357e+0881
total wvolume (m3): 2.507653e+006
Face area statistics:
minimum face area (m2): 8.7
naximum face area {(m2): 1.239683e
Checking number of nodes per cell.
Checking nunber of faces per cell.
Checking thread pointers.
Checking number of cells per face.
Checking face cells.
Checking bridge faces.
Checking right-nanded cells.
Checking face handedness.
Checking face node order.
Checking element type consistency.

Checking boundary types:
Checking face pairs.

Checking periodic boundaries.
Checking node count.

Checking nosolve cell count.

Name

Material Type

Order ials By

‘waterfliquid

Chemical Fermula

‘Iluid

Fluent Fluid Materials

j = Name

" Chemical Formula

[h20<1>

Properties

‘walerliquid (h2o<l>]

j Fluent Database...

[none

User-Defined Database...

Density [kg/m3] |

constant

‘99ﬂ.2

Cp lilkg-l) | constant

[u182
Thermal Conductivity [wim-k] |m"Stanl jq
0.6
Viscosity [kg/m-s] |cunstanl j#
[0.001003
Change/Create | Delete | Close |

Help

Checking nosolve face count.

Checking face children.
Checking cell children.
Checking storage.

Done.

n

Figure 111.15: Definition des propriétés des matériaux

H. Définir les conditions aux limites

Define > Boundary Conditions

Les conditions aux limites pour chaque frontiére seront définies avec la fenétre

Boundary Condition, aprés avoir sélectionné chaque fois, la frontiere concernée et

faire rentrer les conditions aux limites de cette derniéere ensuite valider.

[ FLUENT [3d, dp, pbns, lam]

R . . IR

File Grid Define Solve Adspt Suface Display Plot Report Parallel Help

tus
tus
tub
tu?
tug
wall
f_cal
shell conduction zones,
Done.

Grid Check

Domain Extents:
x-coordinate: min (m)

z-coordinate: min {m)
Uolume statistics:
minimum volume (m3): 4.633338e-001
naximum volume (n3): 1.177357e+881
total wvolume (m3): 2.507653e+006
Face area statistics:
ninimum face area (m2): 8.76063%e-001
naximum face area {m2): 1.239683e+001
Checking number of nodes per cell.
Checking nunber of faces per cell.
Checking thread pointers.
Checking number of cells per face.
Checking face cells.
Checking bridge faces.
Checking right-handed cells.
Checking face handedness.
Checking face node order.
Checking element type consistency.
Checking boundary types:
Checking face pairs.
Checking periodic boundaries.
Cchecking node count.
Checking nosolve cell count.
Checking nosolue Face count.
Checking face children.
Checking cell children.
Checking storage.
Done .

Figure 111.16: Définition des conditions aux limites

- -4.588088e+081, nax (n)
y-coordinate: min {m) = -6.000000e+0801, max (m)
= 0.000000e+000, max (m) = 6.000000e+002

3 Boundary Conditions

Zone Type
4-500088e+801 | [4efaylt-interior [axis -
6.000000e+061 exhaustfan

inletvent
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interface L

tu2 massflow-inlet (i

tud outflow

tud outletvent

tub pressure-far-field

w? pressure-inlet

(] pressure-outlet

wall symmetry -

ID
12
Set.. | Copy..| Close | Help |

3
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- Résolution numérique

I. Solution

Solve > Controls > Solution

On doit choir les équations a résoudre, les schémas de discrétisation, les facteurs de
sous relaxations, les critéeres de convergence et les algorithmes pour le couplage

pression-vitesse.

file Grid Define Solve Adapt Surface Display Plot Report Parallel Help
tu3 o
tul
tub
tu?
tug
wall

f_cal
shell conduction zones,

Done . Solution Controls |
Grid Check Equations 2| =| Under-Relaxation Factors
i Flow -
Donain Extents: Pressure [g_3
x-coordinate: min (m) = -4.500808e+001, || [ULLLLILES
y-coordinate: min (m) = -6.006600e+0801, Densil
z-coordinate: min (m) - 0.088660e+000, Y[t

Volume statistics:
ninimum volume (m3): 4.633338e-881
maximum volume (m3): 1.177357e+061
total volume (m3): 2.587653e+086
Face area statistics: . .
nininum face area (m2): 8.760639e-001 || PressureVelocity Coupling Discretization
maximum face area (m2): 1.239683e+001

Checking nunber of nodes per cell. SIMPLE 2 Pressure [syandard -

Checking nunmber of faces per cell.
Checking thread pointers. Momentum |First Order Upwind -
Checking nunber of cells per Face.

Checking face cells. Turbulent Kinetic Energy |First Order Upwind -
Checking bridge faces.

Checking right-handed cells. Turbulent Dissipation Rate |First Order Upwind -
Checking face handedness. =

Checking face node order.

Checking element type consistency.
Checking boundary types:

Checking face pairs. L
Checking periodic boundaries.
Checking node count.

Checking nosolue cell count.
Checking nosolve face count.
Checking face children.
Checking cell children.
Checking storage.
Done.

Body Forces [4
Momentum g7
=

m

oK ‘ D:laul(l Can:ell Helpl

Figure 111.17 : Choix de la solution

J. Lancement du calcul

Choisir le nombre des itérations pour commencer les calculs.
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[ FLUENT [3d, dp,pbns,rks] TR

file Grid Define Solve Adapt Suface Display Plot Report Parallel Help

tu3

tul

tub

tu?

tug

wall

f_cal

shell conduction zones,
Done .

Grid Check

Domain Extents:
®-coordinate: min (m) = -4.580000e+001, max (n) = 4.500000e+001

T = © |

y-coordinate: min {m) = -6.000600e+0801, max {(m) = 6.000000e+00 =T
z-coordinate: min (m) = 0.080808e+008, nax (n) = 6.800000e+002 terate

==

Uolume statistics:
ninimum volume (m3): 4.633338e-801
naximum volume (n3): 1.177357e+001
total wolume (m3): 2.507653e+006
Face area statistics:
ninimum face area (m2): 8.76063%e-801
maximum face area (m2): 1.239683e+001
Checking nunber of nodes per cell.
Checking nunber of faces per cell.
Checking thread pointers.
Checking number of cells per face.
Checking face cells.

Iteration

UDF Profile Update Interval ,1— ﬂ
lterate | Apply | Close | Help

Number of lterations [1pgod i‘
Reporting Interval [1 é‘

Checking bridge faces.
Checking right-handed cells.
Checking face handedness.
Checking face node order.
Checking element type consistency.
Checking boundary types:
Checking face pairs.

Checking periodic boundaries.
Cchecking node count.

Checking nosolve cell count.
Checking nosolue Face count.
Ghecking face children.
checking cell children.
Checking storage.

Done .

Figure 111.18 : Choix du nombre des itérations

I11. 4. Conclusion

Il est a présent nécessaire de

modéliser numériquement notre probléme, pour

cela, la méthode des volumes finis a été sélectionnée pour la modélisation numérique

et la résolution des équations de 1’éco

ulement de fluide dans un échangeur de chaleur

caractérise par la présence d’un nouveau design des chicanes.

On a utilisé donc le logiciel de simulation numérique CFD FLUENT pour cela

il faut expliquer la fagon de 1’élaborati
Les parametres physiques,

appliquées ont été définies.

on et la présentation de ce code de calcul.

la géométrie et les conditions aux limites
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_ Résultats et interprétations

1VV.1. Introduction

L’intérét considérable d’améliorer les performances thermiques dans les
échangeurs de chaleur a faisceau de tubes et calandre conduit a I’utilisation des
chicanes de différentes formes qui permettent d’intensifier le transfert thermique et
amélioré le coefficient de performance.

Actuellement le code numérique est un outil puissant pour prédire les performances
thermo-hydrauliques dans les échangeurs de chaleur tubulaires avec un co(t de calcul
relativement faible, de plus, fournir des détails sur le champ de I’écoulement et de la

température qui aident a analyser le mécanisme de transfert thermique.

Dans ce chapitre, nous présentons et discuteront les résultats obtenus que nous
avons simulés a I’aide de logiciels FLUENT. Il s’agit d’une ¢tude numérique du
comportement dynamique et thermique d’un écoulement d’eau en convection forcée
turbulente stationnaire dans un échangeur de chaleur a faisceau de tubes et calandre
munie des chicanes forme aile. On déterminera en particulier les profils et les champs
de vitesse et de température, ainsi que la chute de pression dans la calandre pour

différents débits massiques.

Le code FLUENT a été utilisé¢ pour simuler le transport de 1’écoulement d’eau
et I’évolution de la température dans 1’échangeur de chaleur faisceau de tubes et
calandre muni des chicanes forme aile. La configuration géométrique considérée dans

le présent travail est illustrée a la figure (1V.1). (Voir chapitre 2)
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Figure 1V.1 : Domaine de calcul

IVV.2 Etude de sensibilité du maillage

Le choix du maillage est judicieuse cause de sa grande influence sur la solution,
la précision des résultats et le temps de calcul, car ’augmentation de nombre des
points de calcul tend a augmenter la précision de la solution. D'autre part, on ne peut
augmenter indéfiniment le nombre de points sans étre limité par la capacité de
I’ordinateur, donc il s’agit d’un compromis entre la précision et le colt des calculs.
Pour la satisfaction de ce but on a testé plusieurs essais afin d’assurer de

I’indépendance des résultats vis-a-vis du maillage adopté.

Nous avons utilisé un maillage hexahedral tridimensionnel non uniforme pour
modéliser I’écoulement de fluide dans ce probléme. La figure V.2 montre un exemple
de maillage utilisé pres des limites (parois) solides, en présence d’une séparation

d'écoulement.

Apreés plusieurs essais, on trouve les seuils de finesse des grilles au- dessus
desquels la solution calculée devient indépendante. Une présentation de deux
paramétres I’'un dynamique et 1’autre thermique dans la section y=0.06m et pour un

nombre de Reynolds égal a 25409 est illustrée dans la figure 1V.3 (a) et (b).
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344
—e— 724596 cellules

o+ 902765 cellules
—-+— 1140596 cellules

342 ~

340 A

338 A

Temperature (K)

336 A

— e

334 4

332 T T T T T T

-0,06 -0,04 -0,02 0,00 0,02 0,04 0,06 0,08
Position (m)

Figure 1V.3: Test d’indépendance du maillage a) champ dynamique

b) champ thermique

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 éleves afin de garantir une bonne couverture pour une solution acceptable, et aussi
entre les chicanes afin de capter I'accélération du fluide en raison de la diminution de

la section transversale.

Des tests numériques sur le maillage ont été réalisés par nombreuses grilles a
savoir (724596) cellules, (902765) cellules et (1140596) cellules. Le choix final du
nombre de cellules dépend d’une optimisation basée sur la sensibilité des résultats

(vitesse et température) au maillage.

Les résultats présentés ci-dessus, montrent que la variation est trés faible et ne
dépasse pas 1%. L’analyse des résultats présentés montre que le choix (1140596)

cellules est suffisante pour modéliser avec précision I’écoulement de fluide dans ce

'

(
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type d’échangeur est obtenir une indépendance des parametres présentés avec un

temps de calcul beaucoup plus important.

1.3 Validation du modele

Les résultats numériques du coefficient de transfert de chaleur dans cette these
sont compares avec les résultats publiés par Ozden et al. [15] dans le but de valider la

précision de la solution numérique considérée.

7000
—8— Ozden et al. [15]
O-- Nos resultats numériques fo)

6000 -

5000 -

h (W/m?K)

4000 -

3000 -

2000 T T T T
0,4 0,8 1,2 1,6 2,0 2,4

Debit massique (kg/s)
Figure 1V.4 : Courbe de validation : Coefficient de transfert de chaleur (Ozden et al.

[15])

La figure IV.4montre la variation de coefficient de transfert de chaleur
concernant le modeéle a six chicanes transversales comparées avec les résultats publiés
dans le travail d’Ozden et al. [15]. Le graphique de la figure IV.4 indique que le
résultat expérimental s'accorde bien avec le résultat numérique. Par conséquent, on
peut dire que le modeéle numérique actuel permet de prédire avec précision le
comportement de I'écoulement dans le domaine de calcul choisi avec un écart qui ne

dépasse pas 4%.

'
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1.4 Résultats et discussion

La configuration étudiée est un échangeur de chaleur a faisceau de tubes et
calandre avec des chicanes type aile. L’eau comme fluide caloporteur pénetre par le
bas de la calandre avec une température T, =300 K et un débit massique imposé de
fagon a assurer le phénoméne de la convection forcé turbulente coté calandre.

L'impact de la nouvelle forme des chicanes sur la structure de I'écoulement d’eau dans
I’échangeur de chaleur a faisceau de tubes et calandre est présenté pour les deux
aspects dynamique et thermique. Les détails de ces deux comportements d'écoulement
sont analysés pour comprendre et maitriser d’utilisation de cette nouvelle chicane type

aile.

IV.4.1. Etude du comportement dynamique

On se limitera dans cette partie a suivre 1’évolution du profil de la vitesse et de
la pression dans la zone d’écoulement coté calandre, pour différents débits massiques

c.a.d differents nombres de Reynolds.

Pour étudier les effets de la nouvelle forme des chicanes «type aile » sur
I’écoulement d’eau dans la calandre trois débits massiques ont été considérés. Les

simulations de 1’écoulement coté calandre sont adoptées pour les parameétres suivants :

Re | m[kg /s]
14659 0,5
25409 1
48655 2

Tableau 1V.1 : Nombre de Reynolds correspondants aux débits massiques choisis

{ Page 93

'



_ Résultats et interprétations

IVV.4.1.1. Profile de vitesse longitudinale

Le contour de vitesse longitudinale du fluide est le paramétre qui a fait objet des

comparaisons suivantes.

Z Velocity

0.6
— 0.4

! 0.2

0
-0.2
-0.4
-0.6
-0.8

Z Velocity

15
1
— 05
0
05
1
15

(b)

Z Velocity

(©)
Figure 1V.5 : Contour de vitesse axiale x=0 (a) 0.5kg/s, (b) 1kg/s, (c) 2kg/s.

Les contours de vitesse sont représentés a la section longitudinale x=0 c6té

calandre et pour les trois débits massiques m=0.5 kg/s, m=1 kg/s et m= 2kg/s
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respectivement. Ce qui a été observé, c’est que le fluide en contact avec la chicane
d’une maniére progressive part de base de la chicane jusqu’au son sommet et par la
suite I’écoulement change sa direction d’une maniére flexible dont il occupe tout le
volume de la calandre avant la chicane. Il existe des zones a faible vitesse, situées
entre le sommet de chaque chicane et sa projection sur la paroi de la calandre. Les
valeurs des vitesses maximales correspondantes aux débits massiques : m=0.5 kg/s,
m=1 kg/s et m=2 kg/s sont respectivement 0.6 m/s, 1.39 m/s, et 2.73 m/s. Une
augmentation de la vitesse de 1’écoulement avec 1’accroissement du débit massique est

constatée accompagnée par une variation du contour de vitesse dans chague cas.

3,0
*  m=0,5kg/s
o  m=1kgls
v m=2kgls

2,5 1

,‘t‘fﬁ “

44 «
<

2,0 v' v v
@ 7y !
S T ¥
~ 1‘5 .
2 gy i g i {
(O] o v } v :
S 104 58 v 4 ¥
! ) %‘ I¥ vy pM ;
" tA 3 ¥
0,5 ih vE
54 #%%
N
0,0
0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6
Position (m)

Figure 1V.6 : Profile de vitesse longitudinale a la section y=0.04

Pour expliquer les avantages de 1’utilisation des chicanes type aile dans ce type
d’échangeur, la distribution de la vitesse le long de 1’échangeur a la section y=0.04 m
est illustrée sur la figure 1V.6 pour les trois débits massiques. Comme le montre cette
derniére, 1’augmentation de débit massique dans la calandre provoque une
augmentation de la vitesse de fluide. On observe aussi que le fluide s'écoule le long de
la calandre en situation périodique en raison de la présence des chicanes type aile. La
vitesse commence a augmenter a partir de 1’entrée dans la calandre jusqu'a la chicane.

Cette vitesse est convertie en composants angulaires en raison de la forme de la

'
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chicane ensuite diminue brusquement juste aprés la chicane. A la sortie de la calandre

la vitesse augmentée en raison décontraction de fluide.

1VV.4.1.2. Contours de vitesse transversale

Les contours de la vitesse dans les sections z=0.02m et z=0.58m sont présentés
dans la figure IV.7 pour les trois débits étudiés. La structure d’écoulement semble
désorganisée ou I’écoulement principal se divise en deux débits secondaires apres la
collision avec le tube central puis dévié vers les tubes latéraux. La vitesse élevée et

localisée en particulier entre les deux tubes inférieurs pres de 1’entrée.

Z Velocity
[ 06

= 0.4
—1 0.2
— 0

=1-02
) | y —1-0.4
-0.6
-0.8

(@)

L Velocity

1.5

1

0.5

0
-0.5
-1

| y -1.5

(b)
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Figure 1V.7: Contour de vitesse z=0.02 m, z=0.3m, z=0.58 m
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Figure 1V.8 : Profile de vitesse dans la section z=0.02 m

La compréhension de [D’effet de chaque débit massique sur la vitesse
d’écoulement peut étre quantifiée en tracant les profils transversaux de vitesse dans la
calandre. Une présentation de la distribution de la vitesse dans la section z=0.02 m
pour les trois débits massiques sont illustrée dans la figure IV.8. On constate qu’il y a
une augmentation du gradient de vitesse avec 1’augmentation de débit massique. Le
gradient de vitesse au-dessous du tube central attendre des valeurs trés important que
dessus de ceci. La vitesse d’écoulement de fluide dans la calandre augmente avec 6 %,

de 10% et de 12% par rapport a la vitesse initiale correspondants aux débits massiques

'
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0.5kg/s, 1kg/s, 2kg/s. On remarque clairement une forte déformation du champ
d'écoulement proche de tube central, les profils de vitesse se diminuent en reprochent
de tube et commence a s’accélérer dés qu’éloigner de ceci alors que la valeur
maximale et constatée entre les deux tubes supérieurs est inférieure a cause de la

contraction de fluide.

1VV.4.1.3. Coefficient de frottement

Du point de vue forme de chicane, il est intéressant d’étudier I’influence des
nombres de Reynolds sur la variation du coefficient du frottement (coefficient de
friction moyen).

Le coefficient de frottement est associé au déplacement du fluide dans la calandre, ce
facteur dépend de la vitesse relative du fluide, de la géométrie de la chicane et de sa

surface de contact avec le fluide.

030 —M—m8mM8 ——m—mm@—————————————

0,275 A

0,250 A

0225 .
15000 30000 45000

Figure 1V.9 : Coefficient moyen de frottement (z=0.02 m)

La figure 1VV.9 montre la variation du coefficient de frottement dans la calandre
pour les trois cas étudiés. On constate que les faibles valeurs du coefficient de

frottement correspondent a des valeurs trés élevées du nombre de Reynolds donc une
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diminution de coefficient de frottement a cause de 1’augmentation de débit massique.
La forme de la chicane a la possibilité de transformer la composante longitudinale de

la vitesse de I’écoulement en composante angulaire qui démunie les frottements.
IV.4.1.4. La chute de pression

La perte de charge est un parametre trés important dans la conception de
I'échangeur de chaleur a faisceau et calandre car le colt de pompage dépend
directement de la perte de charge. La chute de pression coté calandre (figure 1V.10)
augmente avec l'augmentation de la vitesse du fluide par suite le nombre de Reynolds,
et les résultats ont indiqué aprés une comparaison aux différents débits m=0.5 kg/s,
m=1kg/s, m=2 kg/s que la perte de charge dans la calandre est augmentée d'environ de
70.82% et 90.84 %. Pour tous les cas présentés dans le tableau 4, la chute de pression

est plus faible dans les calculs analytiques et a une erreur moyenne d’environ 1.09%.

Débit (Kg/s) AP (Pa) Erreur relative %
CFD | Analytique
0.5 1399.54 | 1176.11 1.19
1 4460.43 4238 1.05
2 15286.8 | 14980.79 1.02

Tableau IV.2 : La chute de pression

'
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16000
—8— Resultat numerique
-0+ Resultat analytique

14000 4

12000 -+

10000 -+

8000 -+
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4000 -+

2000 -+

0 T T T T T T T T
0,4 0,6 0,8 1,0 1,2 14 16 1.8 2,0 2,2

Débit massique (kg/s)
Figure 1V.10: Chute de pression dans la calandre
L’augmentation du nombre de Reynolds entraine une accélération de
I’écoulement et causera une augmentation de la vitesse d’eau, d’ou la longueur des
zones de recirculation est proportionnelle a ’augmentation du nombre de Reynolds.
L’écoulement du fluide dans la calandre touche progressivement le faisceau de tubes

est change sa direction a cause de la forme de la chicane.
IV.4.2. Etude du comportement thermique
IV.4.2.1. Profil de température longitudinale
Dans cette section, les effets de la forme géométrique des chicanes sur les

contours de température longitudinale dans la calandre et présentés pour les trois

débits massiques.
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(@)
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315.556
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(b)

Temperature
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356.667
340
323.333
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Figure 1V.11 : Contours de tempeérature x=0 (a) m= 0.5kg/s, (b) m=1Kkg/s, (c)
m=2Kkg/s.
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Les contours de température longitudinale nous ont donné une idée sur le flux
de chaleur le long de la calandre. Trois différents débits massiques présentent trois

distributions de la température dans 1’échangeur.

Zone Frontiere Tmoy(K)

0.5 1 2
1 | Entrée-2¢™ chicane | 305.9 | 305.52 | 305.38
2 (1%-4m€) chicane | 327.07 | 324.42 | 322.86
3 (3%Me-6°™€) chicane | 337.12 | 334.15 | 330.15
4 5¢me chicane-Sortie | 340.3 | 336.33 | 334.74

Tableau 1V.3 : distribution température moyenne dans la calandre
La distribution température dans la calandre montre I’existence de quatre zones.
Les températures moyennes identiques diminuent avec l’augmentation de débit
massique. Les zones chaudes sont localement concentrées apres chaque chicane car le
fluide se trouve de nouveau en contact avec les tubes avec une faible vitesse. La
température du fluide augment d’une fagcon délectable d’une zone a une autre. On peut

dire que la forme de chicane type aile évite I’augmentation brusque de la température.

IV.4.2.2. Distribution de température transversale
Les profils de température totale sont présentes a differentes sections

transversales de la calandre pour les trois cas.

Temperature
| | B 440
o = 420
— 400
— 380
= 360
— 340
— 320
300
280

(@)
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Temperature

B 440
— | 424444
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— 393.333
1 377.778
— 362222
| 346.667
- 331111
315.556
300

(b)

Temperature

440
420
400
380
360
340
320
300

(©)
Figure 1V.12 : Contour de température z=0.58 m, z= 0.3 m, z= 0.02 m pour (a) m=
0.5kg/s, (b) m= 1kg/s, (c) m= 2kg/s.

Les variations de température du fluide dans la calandre pour les trois débits
massiques m= 0.5 kg/s, m=1 kg/s et m= 2 kg/s pour les deux sections z=0.58, z=0.02
sont mentionnées dans la figure 1V.12. On constate que les sections d’entrée dans les
trois cas semblables car le fluide coupe les tubes et commence a regu la chaleur. Les
variations des contours de température sont remarquées dans la section de sortie et les

valeurs tres importent avec faible débit.
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Figure 1V.13 : Profil de température z= 0.02 m

Pour les trois débits massiques, la température plus élevée située pres du tube

central et entre les deux tubes supérieurs et inférieurs. La température moyenne pour le

débit massique 0.5 kg/s au-dessus du tube central est de ’ordre de 341.5K, et la

température moyenne pour les débits massiques 1 kg/s et 2 kg/s pour la méme région

sont de 338 K et 336.8 K successivement.

IV.4.2.3. La température de sortie

La variation de la température de sortie dans la calandre en fonction des trois

débits massiques utilisés dans 1’échangeur de chaleur est présentée dans le tableau ci-

dessous.

m (kg /s) T (K)
0.5 345.42

1 335.81

2 332.74

Tableau IV.4 : Température de sortie du fluide

(
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348

346 -

344 A

342 A

340 A

338 A

336 A

Température de sortie de fluide (K)

334 A

332

0,4 0:6 0:8 1:0 1:2 1:4 1:6 1:8 2:0 2,2
Débit massique (Kg/s)

Figure 1V.14: La température de sortie du fluide

La figure 1V.14 illustre la variation de la température par rapport aux différents
débits massiques m= 0.5 kg/s, m=1 kg/s et m=2 kg/s. La température continue a
diminuer en fonction de I’augmentation de débit massique car le temps de séjour et le
contact entre le fluide et les tubes seront réduits et par voie de conséquence provoque
une diminution de la température.

1V.4.2.4. Le coefficient d’échange thermique moyen par convection de I’eau

Une comparaison du coefficient d’échange thermique par convection entre
I’étude numérique et analytique (selon la méthode de Kern [83]) est présentée dans la
figure 1V.15.L’erreur entre les calculs numériques et analytiques atteindre une

moyenne de 1.24%.

Débit (Kg/s) h (W/m?K) Erreur relative %
CFD | Analytique
0.5 2155 2131.73 1.07
1 3039.2 | 2990.45 1.6
2 4377.64 | 4331.74 1.05

Tableau IV.5 : Coefficient d’échange thermique moyen par convection

(
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2000 T T T T T T T T
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Figure 1V.15: Le coefficient d’échange thermique moyen par convection de I’eau

Le coefficient de transfert de chaleur entre les parois des tubes et I’eau
augmente de 30.56% et 50.76% avec 1’augmentation du débit massique. L utilisation
des grands débits dans la calandre aide a intensifier les perturbations turbulentes a
proximité des parois des tubes, ce qui engendre par voie de conséquence un

agrandissement dans le coefficient d’échange thermique par convection.

1V.4.2.5. La puissance thermique échangeée

Une comparaison de la quantité de chaleur totale par unité de temps échangée
entre les tubes est le fluide circulant dans la calandre pour les trois débits massiques
est représentée dans la figure I1V.16.Cette puissance thermique transférée est
proportionnelle & la vitesse de I’écoulement dans la calandre. Autrement dit, lorsque le
débit massique augmente de m= 0.5 kg/s a m=2 kg/s la quantité de chaleur transférée

augmentent de 44.25 % a 64.55%-respectivement.
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Figure 1V.16 : Puissance thermique échangee pour différents debits.

1V.4.3. Facteur de performance globale

Les resultats exposés dans la figure 1V.17 présentent le facteur des
performances globales de 1’échangeur en question en en fonction du débit massique de
I’eau. Ce facteur est un parametre thermo-hydraulique trés important pour une
évaluation complete des performances car il tient compte a la fois le coefficient de
transfert de chaleur et la perte de charge. Ce facteur est évalué par le rapport entre le
coefficient de transfert de chaleur et la perte de charge. En général, le facteur
d'amélioration thermique a tendance a augmenter lorsque le nombre de Reynolds croit.
Dans tous les cas, ces facteurs d'amélioration sont tous supérieurs a l'unité, pour tous
les débits massiques; ils varient entre 1.55 et 1.80 selon les formes géométriques des

chicanes et selon le nombre de Reynolds.

(
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Figure 1V.17: Coefficient des performances globales

Lorsque le débit massique augmente, le facteur des performances continue a
décroitre de 11.95% a 11.1% a mesure que le temps de contact tube-fluide diminue, et
en raison aussi que le coefficient d’échange thermique par convection est moins élevé
par rapport au chute de pression. La chute de pression domine le coefficient de

transfert thermique est réduit le facteur des performances globales.

1V.4.4.Performance de la nouvelle forme des chicanes

Afin de vérifier et les performances de cette nouvelle forme il est trés utile de
comparer avec une autre configuration conventionnelle pour des grandeurs afin de

présenter leur efficacite.

1V.4.4.1.Chute de pression

La chute de pression est un parametre notable dans les écoulements des fluides
a travers les échangeurs de chaleur a faisceaux de tubes et calandre. La comparaison
de ce paramétre pour les deux formes aile et transversales doit étre prise en

considération.
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Figure 1V.18 : Comparaison de chute de pression pour les deux formes des chicanes.

La dépendance perte de charge c6té calandre et débit massique est illustrée dans
la figure IV.18. Les résultats indiquent que la perte de charge de I’échangeur de
chaleur a chicanes transversales est beaucoup plus importante par rapport a celle avec
des chicanes type aile. Ce différence de pression peut étre évaluée dans notre cas par
les pourcentages suivants concernant les chicanes transversales : 11.67%, 18.53% et
11.5% par rapport aux chicanes type aile pour lestrois débits massiques 0.5 kg/s, 1
ka/s, 2 kg/s. Donc ont peur confirmé que, les chicanes modifient la direction de
I'écoulement de fluide coté calandre et transforment la composante longitudinale de
I'écoulement en une composante angulaire et provogquent des dissipations

substantielles de I'énergie mécanique.

1V.4.4.2.Nombre de Nusselt

Le nombre de Nusselt caracteérise le transfert de chaleur dans les échangeurs de

chaleur et leur évaluation devient une exigence.
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Figure 1V.19 : Comparaison des deux formes des chicanes dans 1’ordre de nombre de

Nusselt

Le nombre de Nusselt pour les trois débits massiques dans les deux échangeurs
de chaleur est presenté dans la figure 1V.19. Il est visible que le nombre de Nusselt
dans I'échangeur de chaleur avec des chicanes aile est supérieur de 1.79 %, 1.9% et
2.39% a celui des chicanes transversales. La vitesse du fluide de I'échangeur de
chaleur avec des chicanes transversales est beaucoup plus faible que celle des chicanes

aile, ce qui entraine une augmentation significative du nombre de Nusselt.

1V.4.4.3. Puissance de pompage

C'est la puissance hydraulique transmise au fluide lors de son passage a travers

la pompe, caracteérisé par le débit de fonctionnement et la chute de pression.
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Figure 1V.20 : Comparaison des deux formes des chicanes dans 1’ordre de puissance
de pompage

Une présentation de la puissance de pompage utilisé dans les deux échangeurs
de chaleur pour les différents débits massiques illustré dans la figure (1V.20).
La puissance de pompage utile dans 1’échangeur de chaleur avec des chicanes aile est
inférieure d’environ 11.64 %, 18.53 % a 11.49 % a celle de 1’échangeur de chaleur
avec des chicanes transversales pour les trois débits massiques 0.5 kg/s, 1 kg/s, 2 kg/s.
Dans 1’échangeur de chaleur avec des chicanes aile le fluide change sa direction d’une

maniere souple par la suite conservée 1’énergie cinétique et abaissée la puissance

fournit au systeme.

IV.4.5. Echangeur de chaleur avec des chicanes a deux sections

La figure (IV.21) illustre schématiquement la configuration de I'échangeur de
chaleur avec deux chicanes. La géométrie contient 7 tubes d'un diametre de 20 mm,
avec un pas de 30 mm, deux chicanes chaque une compose de deux sections (o = 90°)

sont installées en alternance sur le coté de la calandre avec un espacement de 200 mm.

(
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Figure IVV.21 : Géométrie du probléme

L'impact des chicanes a deux sections sur la structure de l'écoulement d’eau
dans 1’échangeur de chaleur faisceaux et calandre est présenté pour les deux aspects
dynamique et thermique.

Pour la simulation réalisée dans cette partie, nous avons adopté les paramétres

suivants, la valeur du nombre de Reynolds Re = 8939, m=1Kkg /s

IV.4.5.1. Etude de champ dynamique

Z Velocity

Figure 1V.22 : Contour de vitesse x=0

Le champ de vitesse dans la section longitudinale médiane (x=0) présentée dans
la figure (IV.22).

On voit que la vitesse du fluide dans la calandre devient relativement
compliquée et varie irrégulierement. Dans plus de détails quand le fluide passe d’une
chicane, il est d'abord accéléré rapidement puis circulé a travers les breches avec une
grande vitesse. Cette configuration d'écoulement est provoquée par les variations

périodiques de la surface d'écoulement qui est induit par la disposition des chicanes.
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Figure 1V.23 : Contours de la vitesse au niveau des sections choisies : z=0.22, z=0.42,
z=0.58

La figure (1V.23) présente le champ de vitesse transversale dans la calandre. On

voit clairement que la vitesse est parfaitement irréguliére le long de calandre est le

fluide affecté par la forme de chicane, par conséquent, une augmentation de la vitesse

apres les deux chicanes au voisinage des tubes.
La vitesse plus elevée située entre les deux sections de chicane et les tubes.

L’amplitude de la vitesse du fluide dans la calandre change périodiquement autour du

tube central de I’échangeur de chaleur.
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Figure 1V.24 : Distribution de la vitesse axiale pour y=0,04

Dans cette figure une présentation du profile de vitesse du fluide dans la section

longitudinale (y=0,04 m).
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La vitesse maximale dans la calandre ce produit aux bréches des chicanes et a
la proximité des tubes.

Les chicanes produisent des zones de recirculations de fluide traduit par un
décroissement de la vitesse de 1’écoulement. La vitesse de fluide avant la chicane est
nettement élevée surtout dans la partie supérieure de la calandre et aboutir 0.54m /s.
Apreés le passage de chicane (z=0.35 m), le fluide se dilate soudainement et la vitesse
diminue progressivement, la plus grande valeur et 0.3 m/s, de plus, on remarque que
juste derriere la chicane, une zone de recirculation est générée, ou l'amplitude de la
vitesse est tres faible.

La forme de la chicane guide le fluide pour s’écouler en deux chemins prés des

trois tubes ce qui ameliore I'intensite de la turbulence et le melange local.

1VV.4.5.2. Etude de champ thermique

Temperature

440
420
400
380
360
340
320
300

Figure 1V.25 : Contour de température x=0

La figure (1V.25) présente le champ de la température au plan médian (x=0) de
la calandre pour la configuration étudiée. La température de fluide augmente apres la

premiére chicane.
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Figure 1V.26 : Contours de la température au niveau des sections : z=0.22, z=0.42,
z=0.58
D'aprés la figure (IV.26), on constate que les chicanes a deux sections, apres le
guidage de 1’écoulement dans deux chemins, améliorent l'intensité de la turbulence et

la température de fluide.
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Figure 1V.27 : Distribution de la température y=0.04

La figure (IV.27) présente le profil de la tempeérature du fluide dans la section
longitudinale (y=0,04 m). Il est clairement observé que la température du fluide
change beaucoup plus rapidement apres la premiere chicane (z=0.4 m) suivant la
direction de I’écoulement car la température passe de 307.1 K aux 318.5 K, ce qui

confirme que le taux de transfert par convection renforcéee par les chicanes.

(
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Figure 1V.28 : Distribution de la température pour z=0.45 et z=0.35

L’écoulement principal se divise en deux écoulements secondaires, ces deux

écoulements secondaires conduits au phéenomeéne de divergence et de convergence

périodique et améliore le transfert de chaleur dans I’échangeur de chaleur, en

conséquent, la température de fluide avant la chicane 307.2 K et apres la chicane

320.1 K donc le transfert thermique est fortement amélioré par la chicane.

1V.4.5.3. Performances de I’échangeur de chaleur

Débit massique [kg/s] | T [K] | h [W/m?K] | AP [Pa] | P [W]
0.5 327.2 | 1235.63 | 100.84 | 8.5053

1 324.2 1737 395.3 | 66.6808

2 320.2 | 25417 1605.2 | 541.5667

Tableau V.4 : Variation des performances de 1’échangeur de chaleur

Dans ce tableau une présentation des différents parametres thermo-hydraulique

de I’échangeur de chaleur en fonction du débit massique. Le coefficient de transfert de

chaleur, la chute de pression et la puissance de pompage augmentent avec

I’augmentation de débit massique.

(

l Page 116 }




_ Résultats et interprétations

Avec une variation de débit massique de 0.5 kg/s a 2 kg/s, le coefficient de transfert de
chaleur augmente de 51.38%, la chute de pression augmente de 93.71%, la puissance

de pompage augmente de 98.43%.

IV.4.6. Echangeur de chaleur avec des chicanes transversales

La géométrie du systéeme étudie est illustrée dans la figure (IV.29), un

échangeur de chaleur horizontal équipé de deux chicanes solides.

Figure 1V.29 : La configuration du systéme étudié

IV.4.6.1. Etude de champ dynamique

Z Velocity

Figure 1V.30 : Contour de vitesse x =0

Z Velocity
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Figure 1V.31 : Contours de vitesse dans les sections : z= 0.02, z=0.22, z=0.58

Les champs de vitesse nous donneront une idée sur le flux est surtout sur les
sections transversales, pour faciliter le travail on va donner trois différentes
dispositions qui présent la variation de la distribution de la vitesse dans I’échangeur de
chaleur.

La structure de I’écoulement d’eau dans I’échangeur de chaleur est présentée
dans les figures (1V.30) et (IV.31) qui montrent les contours de la vitesse axiale.

D’apres les résultats numériques on remarque que les valeurs de la vitesse sont
tres faibles au voisinage des parois, en raison de la présence des forts gradients de
frottement.

Dans le passage annulaire la vitesse est nettement élevee par rapport a la
vitesse dans la calandre. La variation de la vitesse est due a la différence entre les deux
sections de passages d’une part et a la présence des zones de recirculation de 1’eau
imposé par la chicane qui résulte une augmentation brusque de la pression dynamique

de ’eau.
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Figure 1V.32 : Distribution de la vitesse axiale pour y=0,04.
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Une présentation de la distribution de la vitesse le long de 1’échangeur de
chaleur a la section y=0,04 m illustrée dans cette figure.
La vitesse de 1’écoulement augmente au niveau du passage de la premiére chicane et
diminuer ensuite avec 1’élargissement de la section de passage et le changement de

direction.

1V.4.6.2. Etude de champ thermique

Temperature
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Figure 1V.33 : Contour de température x=0

La répartition de la température le long de I'¢changeur de chaleur peut vue
latéralement sur le plan x=0. Le champ de la température totale montre une basse
température dans le premier passage d’écoulement et une température moyenne dans

le deuxieme passage.
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Figure 1V.34 : Contours de la température au niveau des sections : z=0.22, z=0,42,
z=0.58
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Dans la figure (1V.34) nous pouvons voir que le profil de la température et donc
le transfert de chaleur n'est pas uniforme sur toute la longueur et en constate qu'il est
moins importent prés de l'entrée et plus élever prés de la sortie de la calandre.

Les zones les plus chaudes sont localisées au voisinage des parois des tubes intérieurs.
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Figure 1V.35 : Distribution de la température y=0.04

Une présentation de la distribution de température le long de 1I’échangeur de
chaleur a la section y=0,04 m illustrée dans cette figure. La température du fluide
augment le long de la calandre selon la direction de 1’écoulement, en constate que la
valeur plus élever situé apres la deuxieme chicane prés de la sortie. La chicane impose

une augmentation de la température de fluide de 310 K aux 332 K.
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Figure 1V.36 : Distribution de la tempeérature pour z=0.02 et z=0.58.

Dans cette figure on ‘a une présentation de la courbe de la température au

niveau de deux sections trés important z=0.02m et z=0.58. La température du fluide

augmente pres du tube central et diminuer lorsque éloigné de ceci.

La température du fluide augmente au niveau de la partie supérieure du tube de
312 K pour z=0.58 m aux 324 K pour z=0.02m.

1V.4.6.3. Performances de I’échangeur de chaleur

Débit massique [kg/s] | T [K] | h [W/m?K] | P [Pa] P [W]
0.5 328.47| 1235.63 | 101.17 | 8.5327

1 325.15| 1779.55 | 407.27 | 68.6993

2 322.1 | 2564.16 | 1649.91 | 556.6408

Tableau IV.5 : Variation des performances de 1’échangeur de chaleur

Dans ce tableau,

une présentation des différents parametres thermo-

hydrauliques de I'échangeur de chaleur en fonction du débit massique. Le coefficient

de transfert de chaleur, la perte de charge et la puissance de pompage augmentent avec

l'augmentation du débit massique.

(
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_ Résultats et interprétations

Avec I’augmentation de débit massique de 0.5 kg/s a 2 kg/s, le coefficient de transfert
de chaleur augmente de 51.81%, la perte de charge augmente de 93.87%, la puissance

de pompage augmente de 98.47%.

1VV.5. Conclusion

Une investigation numérique de la convection forcée turbulente a I’intérieure

d’un échangeur de chaleur avec des chicanes a fait 1’objet de ce travail.

Nous avons présenté 1’influence de la forme des chicanes sur les performances

dynamique et thermique de 1’écoulement de fluide pour améliorer les performances.

Les résultats prouvent que les chicanes type aile augmentent les performances

thermique et dynamique de 1’échangeur de chaleur.
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CONCLUSION GENERALE
ET PERSPECTIVES

Les résultats de cette recherche constituent un apport important pour
I'enrichissement de la bibliographie relative aux travaux sur la convection forcée a

I'intérieur des ECFC muni des chicanes transversales de type aile.

Cette etude comporte sur les critéres de performances concernant les ECFC a
permis de montrer I’effet de 1’accroissement de débit d’eau, la disposition de la

chicane et sa forme sur les performances thermo- hydrauliques.

Ce sont les performances thermiques propres aux ECFC, qui déterminent leurs
avantages et leurs fiabilités pour la satisfaction des besoins en mati¢re d’énergie et
assurer leurs applications dans des conditions de fonctionnement dictées par la

nature industrielle.

A notre époque, le CFD est donc un outil complément nécessaire aux
expériences et offre une opportunité d'estimation et une alternative économique qui
permet de simuler les processus et donc de réduire le colt de développement d'un

prototype basé sur I'étude.

Une étude numérique des performances thermo-énergétiques d'un échangeur
de chaleur a faisceau tubulaire et calandre équipé des chicanes type aile a été
présentée. Cette étude nous a permis d'examiner les paramétres thermiques et
hydrauliques (chute de pression) de ces équipements thermiques. Les résultats
numériques confirment que les performances de 1’échangeur de chaleur peuvent étre
améliorées par ce type de chicanes. Le coefficient de transfert de chaleur entre les

tubes et I'eau augmente de 30.56 % et 50.76 % avec l'augmentation du débit
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massique. Une variation importante pour le débit massique de 2 kg/s a été
remarquée. La perte de charge augmente avec l'augmentation du débit massique
d'environ 70.82 % et 90.84 %. Le taux de transfert de chaleur total augmente avec
I'augmentation du débit massique de 44.25 % et 64.55 %.

Le facteur de performance globale a diminué de 11.95 % a 11.1 % car le
coefficient de transfert de chaleur est affaibli. Les résultats numériques et
analytiques ont été comparés avec ceux de la littérature. 1l a été constaté que les
résultats numeériques concordaient bien avec les resultats expérimentaux et

analytiques, et que la différence était de 1I’ordre de 1.09 a 1.24%.

Les effets sur le comportement thermo-hydraulique de I'échangeur de chaleur
sont présentés. Les régions chaudes situées apres chaque chicane et autour des

tubes.

Pour le méme débit massique de l'eau, la perte de charge de I'échangeur
thermique avec des chicanes type aile est inférieure a celle des chicanes
transversales par contre, le coefficient de transfert de chaleur dans I'échangeur de

chaleur avec des chicanes aile est supérieur a celui des chicanes transversales.

Des gradients de vitesse plus elevés sont observés a la fin de la chicane en
raison de la contraction du fluide prés du sommet. En raison de la forme de la
chicane, la composante longitudinale est transformée en composant angulaire, ce

qui provoque une action tourbillonnante du fluide.

L'utilisation des chicanes type aile intensifie donc la turbulence prés du
faisceau de tubes et évite I'augmentation soudaine de la température du fluide. Ce

dernier conduit a une amélioration thermo-hydraulique de I'échangeur de chaleur.

Le coefficient de transfert de chaleur et la perte de charge augmentent avec

l'augmentation du débit massique. Etant donné que le coefficient de transfert de
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chaleur et la chute de pression ont des effets importants sur les performances
globales de I'échangeur de chaleur, il est souhaitable d'obtenir un coefficient de

transfert de chaleur plus élevé avec une faible perte de charge.

La comparaison des résultats obtenus a confirmé que le nombre de Nusselt
dans I'échangeur de chaleur avec des chicanes type aile est supérieur d’environ
2.02 %, la perte de charge et la puissance de pompage utile se décroit d’environ
13.9 %, 13.88 % successivement comparant avec I'échangeur de chaleur muni des

chicanes transversales.

A partir des résultats présentés, on peut remarquer que la nouvelle forme de
chicane a induit une amélioration des performances de 1’échangeur de chaleur avec
une augmentation de coefficient de transfert de chaleur et une diminution de

frottement est de la chute de pression.

Pour I’échangeur de chaleur avec des chicanes a deux sections, les deux
chemins secondaires générés par la chicane sont moins puissants par rapport au
chemin en zigzag unique créé par la chicane transversale simple. Les vitesses
élevées générées par les breches des chicanes dans la calandre décrassent les parois
des trois tubes a la premiere chicane et cing tubes a la deuxiéme chicane et résultent

une amélioration thermique notable dans I’échangeur de chaleur.

On voit clairement que l'installation des chicanes a deux sections influe la
distribution de la température dans I’échangeur de chaleur en trois zones d’échange,

petites, moyennes et grandes.

La conception optimale des échangeurs de chaleur dépend en grande partie
de la configuration des chicanes. Les chicanes a deux sections représentent une

alternative aux chicanes transversales en contournant leurs inconvénients.
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La chute de pression a une grande importance dans la conception des
échangeurs de chaleur a faisceaux et calandre car les colts de pompage sont
fortement liés a la chute de pression, et donc la diminution de ce paramétre entraine

des codts d'exploitation plus faibles.

En perspective, nous recommandons pour les travaux de futur en ce domaine

les points suivants :
e Pour déterminer des valeurs optimales des parametres pour un ECFC muni
des chicanes, on recommande de compléter le présent travail par une étude

technico-économique tres bien détaillée.

e La présence des chicanes réduit la région d'entrée (zone de développement).
C'est dans cette partie ou les échanges thermiques sont les plus importants. Il
n'est donc pas intéressant de prolonger la longueur de la calandre au-dela

d'une certaine valeur.

e Pour ce type de systtme, on recommande d'approfondir 1'étude pour
déterminer la meilleure disposition des chicanes dans la calandre ainsi que
les paramétres optimums (la largeur, la hauteur, 1'épaisseur, le nombre, ...

etc.).

e Pour les chicanes type aile on recommande de faire une comparaison thermo-
hydraulique entre les diverses orientations des chicanes (45°, 90°, 180°), et

intégrer des creux dans la surface de chaque chicane.

e Orienter 1’étude vers d’autres formes de chicanes intégrées coté calandre
dans les ECFC.

e Etudier le couplage entre deux formes ou plus de chicanes (transversale, aile

et pliée par exemple) dans la méme calandre.
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Essayez de définir un type de géométrie apportant des efficacités élevées
pour des débits spécifiques assez faibles en utilisant un pas, qui reste
suffisamment grand pour éviter un co(t de matiere et de fabrication trop

élevés.

Fournir des renseignements sur [’importance et sur [’homogeénéité
d’implantation des chicanes, ainsi que leurs dispositions dans la calandre sera

un axe tres important en futur.
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Annexe :Généralités sur les échangeurs a faisceaux et calandres (ECAF)

A.l.Introduction

Les échangeurs de chaleur a faisceaux et calandre (EAFC) sont des dispositifs qui permettent
le transfert d'énergie thermique entre deux fluides, ils sont largement utilisés dans les
industries chimiques, pharmaceutiques et pétrochimiques, dans les centrales électriques et
dans de nombreuses autres applications [84]. Ce type d’échangeurs de chaleur a l'avantage
d'offrir une grande surface de transfert de chaleur et un design compact, est de rendre la

distribution de 1’écoulement aussi uniforme que possible [20].

A.l.1. Description de I’échangeur a faisceau et calandre(EAFC)

Un faisceau de tubes munie des chicanes est logé a l'intérieur d'une calandre et monté entre
deux plaques en communication avec deux boftes de distribution dans lesquelles circulent
deux fluides différents. Le fluide circulant a I’intéricur de tubes est appelé fluide coté tubes,
ainsi que le fluide circulant a I’intérieur de la calandre et a I’extérieur de tubes est appelé
fluide coté calandre.

Les échangeurs (AFC) sont parmi les plus utilisés dans I’industrie car ce type respectant les

normes "Standards of Tubular Exchanger Manufacturers Association” (TEMA)[1].

Entrée coteé calandre

Faisceau de tubes

Sortie coté calandre

Entrée coté tubes

Figure A.1 : Echangeur a faisceau et calandre [85]
Les éléments essentiels constituants d’un (EAFC) et calandre sont :
A.l.l.1.La calandre

C’est une enveloppe métallique entourant le faisceau de tubes limitée a chaque extrémité par

des brides porteront les boites de distribution et les tubulures d’entrée.
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Entrée

Figure A. 2 : la calandre d'un (EAFC) [86]

A.1.1.2.Les plaques tubulaires
Ce sont des plaques perforées destinées a maintenir les tubes assemblés a leurs extrémités et a
séparer les deux fluides. Leurs épaisseurs varient entre 5 et 10 cm calculées en fonction de la

différence de pression entre les deux fluides est les contraintes de dilatation entre les tubes et
la calandre.

Figure A. 3 : Plaques tubulaires [86]

A.1.1.3. Le faisceau tubulaire

Ce sont des tubes normalisés de grande longueur et de faible diameétre pour optimiser le
rapport surface/volume, supportés entre les plaques tubulaires et formant ensemble un
faisceau. Ce dernier accepte et supporte les variations de températures et de pression de
service imposées et qui permettent la dilatation sans contraintes mécaniques excessives. Les
matériaux utilisés dépendent de fluide choisis, le cuivre, le laiton, les aciers inoxydables.

Il existe quatre configurations de dispositions des tubes : pas triangulaire a 30°, triangulaire

tourné (renversé) a 60°, pas carré 90°et carré tourné (renversé) a 45°.

(
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P

o OO GO

30° 45° 60° 90°

Figure A.4 : Différentes dispositions des tubes dans les plaques tubulaires [87]

La disposition en pas triangulaire est plus dense, elle permet de placer environ 10% de tubes
plus que le pas carré et conduit donc a des échangeurs plus compacts produisant une

turbulence élevée et p un coefficient de transfert de chaleur plus éleve.

A.l.1.4.Les chicanes
Ce sont des plaques perforées placer perpendiculaires aux tubes obturent partiellement la
section de la calandre et modifient le mouvement du fluide autour du faisceau.
Les chicanes dans 1’échangeur de chaleur a faisceau et calandre peuvent avoir les roles
suivants :

e Supporter est tenez les tubes en position pour éviter les phénomeénes de vibration.

e Augmenter la rigidité du faisceau.

e Empécher la rupture des tubes due a la vibration induite par I’écoulement.

e Augmenter la vitesse du fluide.

e Faire circuler le fluide presque perpendiculairement au faisceau de tubes.

e Allonger le temps de séjour du fluide dans la calandre.

e Augmenter la turbulence.
Il existe deux types de chicanes :

A.l.4.1.Les chicanes transversales

Constituées par un disque de diametre légerement inférieur a celui de la calandre et
comportant un segment libre dont la surface représente 20a45% de la section totale.
Les chicanes transversales peuvent étre a segment unique, a double segment ou a triple

segment, comme indiqué dans la figure A.5.
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Entrée calandre
P
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Figure A.5: les formes des chicanes transversale (a) a section unique, (b) a double section, (c)

chicane disque. [88]

A.1.4.2. Les chicanes longitudinales

Constituées par une simple tdle orientées parallelement a I'axe de I'échangeur et insérée au

milieu du faisceau pour oblige le fluide a effectuer un aller et un retour dans la calandre.
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Entrée calandre

Sortie calandre

Figure A.6 : chicane longitudinale [88]

A.1.4.3 Recommandations pour les chicanes

Pour la conception des chicanes, il faut vérifier des valeurs spécifiées entre la longueur, le

diametre est ’espacement entre les chicanes.

\! & RS | gE——

AT IS ST ETTITTTTITIS TS ITLTSTSTTTIS TSI TSI ST STTTT SIS T TS LTSI SIS I TSI IS TIL]
[ o
-

. W "
N 2

i r 4 X r 4

F L F 4
L r 4 % F i
F & k. F 4

L n L ¥ N ‘- 1

—N F7—N \ \ 2 —

L Ny F i 1 . ¥ 4 kd i

v
L e F 4 W LY L v N 1
'y y N L N r 4 " 1
1 r

iy b .l.'l * F I}

o W "

Lo o

E = 'Q I

Figure A.7: échangeur de chaleur faisceau calandre et chicanes [89]

Désignons par Ds le diamétre de la calandre, et par Bc la hauteur droite libre dans la calandre a

chaque chicane. Le meilleur compromis pour la disposition des chicanes normalisées parait
étre :

B 0.2530.3
D~.a.

S
Un graphique montrant les valeurs recommandées en fonction de 1’espace entre les chicanes

est le diamétre de la calandre.

(
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- B/D
FigureA.8: Valeurs recommandées pour le segment libre de la chicane B. est le ratio B/Ds,

SBC :pour un écoulement sans changement de phase, CV : pour vapeurs de condensation[15]

Il est fortement recommandé de n'utiliser que des segments libres de chicanes entre 20% et
35%. Reéduire le segment libre en dessous de 20% pour augmenter le coefficient de transfert
de chaleur de la paroi ou augmenter le segment libre au-dela de 35% pour diminuer la chute

de pression conduit généralement a des conceptions mediocres.

(b) (c)

Figure A.9: Effet de I'espacement entre les chicanes sur ’écoulement c6té calandre, (a) petit
espacement, (b) grand espacement, (c) idéal espacement [15]

Les petits segments libres avec un grand espace entre les chicanes sont préjudiciables au
transfert de chaleur dans la calandre en raison d'un écart important par rapport a une situation

idéale.

A.1.1.5.Boites de distribution :

( ]
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Les boites de distributions munies a des parois étanches qui orientent le fluide vers les tubes
appropriés est permettent de distribuer le fluide selon le nombre de passe prévue. Le nombre
de passe est généralement limité par la perte de charge admissible est la différence de

température a ’entrée et a la sortie.

A : distributeur (boite avant) avec fond démontable

B : distributeur 4 fond soudé
C : plaque fixe et couvercle démontable

D : fond spécial pour haute prassion

Figure A.10: Types de boite de distribution [87]

A.1.1.6.Déflecteurs
Pour éviter le phénomeéne d’érosion des tubes face aux tubulures de ’entrée de la calandre due

a la nature, de I’état est de la vitesse du fluide il est trés utile d’installer des plaques de

protection.

Déflecteur
Figure A.11:Plaque de protection du faisceau [86]

A.L.1.7.Les passes
Les fluides cOté tubes et coté calandre entrent a une extrémité et sortent a l'autre on dit

« simple passe »
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2 passes citeé tubes

Boite de distribution
4 passes coté tubes

Boite de distribution

Figure A.12: les passes dans un échangeur faisceau tubulaire [85]

A.L.11. Les types des EAFC
Les différentes conceptions des EAFC peuvent se regrouper sous trois groupes.

A.LIL1. Les échangeurs de chaleur a téte flottante
Dans cette configuration, I'une des plaques tubulaires est fixe et bloquée entre les brides de la
calandre et de la boite de distribution, I’autre plaque tubulaire est libre en mouvement et peut
coulisser librement a I'intérieur du capot qui ferme la calandre. Le faisceau de tubes peut étre
détaché de la calandre pour des raisons de nettoyage mécanique de la surface externe des

tubes est peut étre remplacé facilement.

Figure A.13: Echangeur de chaleur & téte flottante [87]

A.1.11.2.Les échangeurs a plaque tubulaire fixe

{ Page 143 }



Annexe :Généralités sur les échangeurs a faisceaux et calandres (ECAF)

Les plaques tubulaires sont soudées a la calandre en plus I’échangeur équipé d’un joint
d’expansion pour absorber la dilatation thermique car il soumise a des variations importantes,

seul un nettoyage chimique est possible.

4

)

Figure A.14: échangeur a plaque tubulaire fixe [90]

A.1.11.3.Les échangeurs a tubes en U
Le faisceau est constitué de tubes en U elle évite d’utiliser une seconde plaque tubulaire donc

la partie pliée du tube est libre de mouvement est le systeme permet libre en dilatation du
faisceau.

Figure A.15: échangeur a tubes en U [86]
A.L.111. Problemes de fonctionnement des échangeurs de chaleur : [91]
Lors de I’exploitation, les échangeurs de chaleur sont confrontés aux phénoménes liés a
I’encrassement, la corrosion et les vibrations.
A.LL111.1. Encrassement
L’encrassement englobe tout processus d’accumulation de particules solides contenues dans
un fluide en circulation sur les surfaces d’échange par dépdt de tartre, ces dépdts engendrent

une résistance au transfert de chaleur et réduit I’efficacité de I’échangeur de chaleur.

(
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Figure A.16 : faisceau tubulaire encrassé [91]
Il est tres important de considérer ce phénoméne pour étre en mesure de choisir un échangeur
thermiquequi ait les dimensions appropriées, car I’encrassement peut réduire

considérablement la capacité de transmission de chaleur et d’augmenter la chute de pression.

A.L111.2.Corrosion
Il s’agit ici du résultat d’une réaction chimique entre la surface d’échange et le fluide en

écoulement.

Figure A.17 : corrosion dans un tube en U [92]
La corrosion provoque a longue terme le percement et la fissuration des tubes et conduit a un

arrét de I’installation.

A.L.111.3. Les vibrations

L’importance des vibrations doit amener le concepteur d’un échangeur a prendre en
considération ce volet au méme titre que le transfert de chaleur et les pertes de charges. Les
échangeurs de chaleur sont soumis a leurs propres vibrations générées par I’écoulement des

fluides circulant dans la calandre.
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Figure A.18 : Effet de vibration sur les tubes dans la calandre [93]
L’exces des vibrations de 1'équipement peuvent causer des défaillances des tubes qui se
forment a la suite des fissures de fatigue ou de I'érosion dans les tubes sont en contact avec les
A.LIIL4. Marteau de I'eau:
Les surtensions ou des ondes de choc a la suite d'une brusque accélération ou décélération

rapide de liquide peuvent provoquer un effet de marteau préjudiciable a I'échangeur.

Figure A.19: Tube endommagé par effet de marteau [93]
Les coups de marteau ont été observés a des niveaux supérieurs de 137.9 MPa, ce qui

entrainerait la rupture compléte ou I'effondrement de la tubulure de I'échangeur de chaleur.

A.1V. Transferts de chaleur sous forme adimensionnelle
Lorsque le fluide est en écoulement 1’écriture sous forme universelle des corrélations de
convection fait intervenir trois groupements adimensionnels:
Le nombre de Nusselt qui représente le rapport entre les flux de chaleur transmis par
convection et par conduction :

h' L ®CO‘H,‘U
Nu = =

A Q)cond

Avec
L : la grandeur caractéristique du systeme (m).
A : la conductivité thermique (W/m K)

h : le coefficient d’échange local ou global suivant les cas considérés (W/m?K).
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Le nombre de Reynolds qui traduit, d’une part, la compétition qui existe entre les forces

d’inertie et de viscosité, et d’autre part, le type d’écoulement du fluide :

Lu p.Lu
Re = =
v U
Avec
u : la vitesse caractéristiques de I’écoulement (m/s).

p : la masse volumique du fluide (Kg/m?®)

v : la viscosité cinématique du fluide (m?/s),

M : la viscosité dynamique du fluide (Pa s).

Le nombre de Prandtl qui caractérise I’'importance relative des effets thermiques et visqueux
d’un fluide dans un état donné :

_uGy

p
=77

Avec :
Cyp: chaleur spécifique (J/kg K)

Le tableau résume quelques relations exprimant le nombre de Nusselt global caractérisant

I’écoulement d’un fluide en convection forcée interne pour des régimes d’écoulements

turbulents.
Référence Domaine de validité Nu
L. eo Nu = 0,023.Re’/s. prm
[Dittus-Boelter 1930] D n=0,4 fluide chauffé
Corrélation « A » 0,7=< Pr <160 n=0,3 fluide refroidi
Re > 10%
L Nu = 0,027.Re’/s. Pr'/3
[Sider et Tale 1936] D~ (17
Corrélation « B » 0,7 < Pr < 1670 '
Re > 10* HTparoi

[Petukhov 1970]

Corrélation « C »

0,5 < Pr < 2000
10* < Re < 5.10°

Nu =
(g) Re.Pr

1,07 + 12,7 (’é)l/2 (Pr*s-1)
f = (1,82logRe — 1,64) 72

[Gnielinski 1976]

Correlation D

1,5 < Pr < 500
3.102 < Re < 10°

Nu = 0,012. (Re®®” — 280)
. Pro#

Tableau A.1 : Relations semi-empiriques expriment le nombre de Nusselt global

(

]
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V. Echangeurs de type TEMA

Les échangeurs tubulaires sont des appareils standardisés et codifiés, T.E.M.A. (Tubular
Exchangers Manufacturer's Association) est une association commerciale des principaux
fabricants des échangeurs tubes et calandre obtenue 1’acceptation comme I’autorité sur la
conception de ce type d’échangeurs. Tous les éléments entrant dans la construction des
échangeurs ont fait l'objet d'une normalisation défini suivant lequel chaque type de boite
d'entrée, de calandre, boites arriere est caractérisé par une lettre, la combinaison permet de

réaliser un type d’échangeur TEMA.

Figure A.20: logo de TEMA

Les lettres figurant correspondent respectivement a :

Pour les distributeurs :

A : distributeur (boite avant) avec fond démontable

B : distributeur a fond soudé

C : plaque fixe et couvercle démontable

D : fond spécial pour haute pression

Pour les calandres :

E : il s’agit d’une calandre a une seule passe

F : calandre a deux passes et chicane longitudinale

G : calandre dont I’écoulement est divisé par une chicane longitudinale
H : calandre dont I’écoulement est doublement divisé par des chicanes longitudinales
J : calandre dont I’écoulement est divisé par une chicane transversale
K : rebouilleur type Kettle

Pour les fonds de calandres (boites arriére) :

L : plague tubulaire fixe (formant bride de calandre) et faisceau démontable (boite type A)
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M : plaque tubulaire fixe et faisceau démontable

N : plague tubulaire fixe (soudée) et faisceau démontable

P : fond flottant (glissant) avec presse étoupe extérieur

S : fond flottant avec anneaux démontables

T : fond flottant

U : faisceau de tubes en U

W : fond flottant avec presse étoupe extérieur a détecteur de fuite
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GISTRIBUT EUES CALAHDRES FOMD4 OF CALAMDORES

A
DR TRIBUTEU® TYRE & U1Y
CALAMMEE & T FALLE a
BISTRIEUTEUR AWEL " r
COUYERCLE GEMOHTABLE ——
T IBEHTIGIFE &i)
F — QISTEIBTEUR TTFE & 'Y
1
CALAMEEE & T FI3ET AVEC H
B CHICAME LOHGITUDIHAL § -

IZEHEISUE AU i
| B TAERUTEWR TYPE Ol
DISTHAUTEDR & FGRD $OIADE —r

cearnurels ECOULEMEHT SEFLRE GOHE FLOTTAHT AWEC FREFSE

:_: ETGUFE EXTEEIEUR
ITER 1"

pabiilairs

Hl | -=«=- e i !:| FORD FLOTTANT A¥EC

diramaiohl

C
L L AHNEAUY DEWONTABLES
places DOUEL E ECOUL DD WT
fiaw #1
sasvriile T
dieviekl
] 'T || FAOHD FLATTANT
IS ERIBUTEGR MYEGRE & 1 L

UME PLAGUE TUBULMRE A¥EQ
COUYERCLE DEMOHTABLE U
FCOULTEEMT bilWuiE =

FARSCE&U & TURES EH "™

FORD FLOTTAHT

W rﬂ'

DISTRIBU TEUR SFECIAL HEBDUILLEUR PRELSE. ETOUPE EXTERIEUR &
FOUR HAUTE PREIZION DETECTEVR PE FUITE

Figure A.21 : Symbolisme de classement des échangeurs d’aprés 1’association Américaine
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