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CHAPITRE1

GENERALITES SUR LES ECHANGES ET
LES ECHANGEURS THERMIQUES



CHAPITRE I  Géné&alités sur les &hanges et les éhangeurs thermiques

I.1. Introduction :
Les multiples procélé& utilisé&s dans l'industrie sont basé sur 1’échange thermique ;
soit parce que :
= Clest le but recherché(fours, &hangeurs, refroidissement, chaudiére).
= Ceux-ci interviennent d'une maniée inévitable (chocs thermiques, pertes de chaleurs,
rayonnement).
Des connaissances de base en ce domaine sont donc neeessaires pour l'ingéieur de
production ou de développement soit pour :
= Comprendre les phéomenes physiques.
= MaTriser les procé&lés et donc la qualitédes produits.
Donc, dans ce chapitre, nous présentons des gené&alités sur le phéomeéne de transfert
thermique tel qu’un certain nombre de définitions et théries ace phéomene, ainsi que des
géné&alités sur les éhangeurs thermique.

1.2. Transfert de chaleur :

Lorsqu’un corps plus chaud se trouve en présence d’un corps plus froid l'expérience
nous montre qu'il y a transmission de chaleur, c’est a dire qu'une augmentation de température
se produit dans le corps le plus froid et une diminution de tempé&ature se produit dans le corps
le plus chaud; la transmission de chaleur demeure jusqu'ace que les tempé&atures des deux
corps soient &jales. Ainsi, dans le mé&ne corps il y a transmission de chaleur lorsque deux
points préentent des tempé&atures diffé&entes.

D’aprés ce que nous venons de dire la transmission de chaleur se produit en cas de
différence de températures. En effet c¢’est 'unique condition car, comme nous le verrons par la
suite, il n’est pas nécessaire que les corps soient en contact direct pour qu'il y ait transmission
de chaleur.

1.2.1. Modes de transfert de chaleur :
Il'y a trois modes de transfert de chaleur :
1. Conduction
2. Convection

3. Rayonnement
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+ La conduction :

Est définie comme éant le mode de transmission de la chaleur provoquée par la
difféence de tempé&ature entre deux régions d'un milieu solide, liquide ou gazeux au repos,
ou encore entre deux milieux en contact physique. (Les atomes se transmettent la chaleur de
proche en proche).

Le transfert de chaleur par conduction caracté&ise tous les transferts de chaleur qui
s’effectuent dans les parois séparant deux corps a des températures différentes. C’est le

cas des surfaces d’échange des échangeurs de chaleur.

+ 45 44 LS S 2 4+ 4 4+ 4+

4 468 0 444 40 SO oG B 4408000 444
+ 44 44 L B + 44 4+ 44

Figure 1.1 : Transfert thermique par conduction

Le flux de transfert de chaleur déend de la conductivitéthermique du produit. La loi

fondamentale de la conduction est la loi de FOURIER s’écrit comme suit :

¢=%.S.AT (1.1)
Avec :

@ : Quantitéde chaleur &hangée [W]

A : Coefficient de conduction [W/m. °C]

S : Surface d’échange [

AT : Diffé&ence de tempé&ature [ T]

% La convection :

Consiste en une transmission de chaleur par le mouvement ré&l des moléeules en raison
d’une différence de température. C’est un Processus caractéristique des liquides et des gaz: les
particules proches d'une source de chaleur. Pré&entent une tempéature plus éevé et, par
cons&guent, une densitéinfé&ieure par rapport aux autres, ces particules s’élévent a l'intérieur
du fluide et sont remplacéss par des particules plus froides. Ainsi, une transmission de chaleur
se produit par l'intermédiaire du mouvement des diffé&entes Particules.

Les applications du transfert de chaleur par convection sont beaucoup trop

nombreuses.Elles interviennent chaque fois que 1’on chauffe ou que 1’on refroidit unliquide ou
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un gaz. La convection s’applique méme si la surface d’échange n’est pas maté&ialisé par une

paroi,ce qui est le cas des condenseurs par mé&ange ou des réfrigéants atmosphé&iques.

%3 a4

Figure 1.2 : Transfert thermique par convection

Il'y a deux types de transmission de chaleur par convection: la convection naturelle due
a une différence de densité et la convection forcée due a I’action d'appareils méeaniques, tels
que pompes ou Compresseurs.
e Le flux du transfert de chaleur dévend de la nature chimique du produit.
e Plus la surface d’échange est importante, plus le transfert de chaleur est important.
e Plus I’écoulement est turbulent, plus le transfert de chaleur est rapide.
La loi fondamentale de la convection est la loi de NEWTON s’écrit comme suit :

® = h.S.AT | (I.2)
Avec :

@ : Quantitéde chaleur é&hangé [W]
h : Coefficient de transfert de chaleur par convection [W/m=<C]
S : Surface d’échange [m3F
AT [ : Diffé&ence de tempé&ature logarithmique moyenne [<C]
+ Le Rayonnement :
Est 1'écoulement de chaleur par ondes électromagnétique d’un corps haute température vers
un corps atempé&ature plus basse. Il y a rayonnement lorsque les corps sont séparés par des
molé&eules soit lorsqu'ils se trouvent dans le vide.
Le rayonnement permet le transfert de chaleur sans aucun intermé&liaire maté&iel (comme le

soleil qui transmet la chaleur vers les planées).

e soledd
chaulic ia
forre par
rayonnemen

Figure 1.3 : Transfert thermique par rayonnement.
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L'&uation de base utilisée pour exprimer le rayonnement est la loi de STEFAN
BOLTZMANN :

® = 6T, (1.3)
Avec :

@ : Quantitéde chaleur &hangé [W]

o . Constante de STEFAN BOLTZMANN [W/m=k*]

€ . Emissivitéthermique du maté&iau

T : Tempé&ature du corps [K]
1.3. Les ré&istances thermiques :

1.3.1. Ddinition :
La résistance thermique <«®R,>est la capacité d’un matériau résistant au passage dela chaleur
ou flux thermique en fonction d’une différence de température « AT »
1.3.2. Ré&istances thermique par conduction :
1.3.2.1. Dans un plan simple :

D’apreés I’équation de conduction :

= lSdT (.4)
¢ = dx '
e Ty )\'
(pj dx=—-AS| dT= @=—-S(T, - Ty) (1.5)
0 Ty e

Figure 1.4 : La conduction dans un mur simple.

L’équation du flux de chaleur par conduction dans un mur de conductivité) et &aisseur e en
réime permanent devient :
T._T,

R

Q= (I.6)
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Et donc la formule de la résistance thermique est :

e
Ry = 3 L7)

1.3.2.2. Dans un plan amulticouches :

oo

Mossssssosinasin

Figure 1.5 : La conduction dans un mur amulticouche.

D’apres I’équation de conduction :

= lSdT 1.8
(p_ dX (' )

L’équation du flux de chaleur par conduction dans un mur multicouche de conductivitéi,, 4,
et épaisseur e4, e;en régime permanent est :
Te - TO

= L
P Rth tot ( 9)

Et donc la formule de la ré&sistance thermique est :

Ripor=21y 22 (1.10)

ST A

1.3.2.3. Dans un cylindre simple :

= —AS aT .11
(p - dl‘ ( . )
La surface laté&ale du cylindre est :
S =2nrL (1.12)
L P
T A .
@ _
.l - J-;/< 5 \
nj\, =
Figure 1.6 : La conduction dans un simple cylindre
¢ @-dr= —2A2mLdT (1.13)




CHAPITRE I  Géné&alités sur les &hanges et les éhangeurs thermiques

rp 1 _ T
e ¢ frl —dr= —2m AL le dT (1.14)
. (pln:—:z —2mAL(T, - Ty) (I1.15)

L’équation du flux de chaleur par conduction dans un cylindre de conductivité A, de longueur
Let de rayons ry, r, en r&ime permanent devient :

=120 (1.16)
Rtn

La formule de la résistance thermique est :
In-2

Rin= 3o (1.17)

1.3.2.4. Dans un cylindre amulticouches :
- dar
@=-25 (1.18)

L’équation du flux de chaleur par conduction dans un cylindre de conductivité A4, A,de
longueur Let de rayons ry, Iy, rzetry en réime permanent est :

@=12T1 (1.19)
Rin

Figure 1.7 : La conductivitédans un cylindre amulticouche.

La formule de la ré&istance thermique est :

In2 In2
e (1. 20)
2L 2mA,L

Rih tot =

1.3.3. R&istances thermique par convection :

D’apres I’équation de la convection :

¢ =hS(T, — Ty) (1.21)
L’équation du flux de chaleur par convection devient :
0= T;—Tf (1.22)

th
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La formule de la ré&sistance thermique convective est :

1 1
R = {5+ s (1.23)

I.4. Les é&hangeurs de chaleur :
1.4.1. Ddinition :

Un échangeur de chaleur comme son nom I’indique, est un appareil servant a
transmettre la chaleur d’un fluide & un autre. Dans les échangeurs les plus courants les deux
fluides sont séarés par une paroi atravers laquelle les é&hanges se font par conduction. La
transmission de chaleur fluide-paroi relevant essentiellement de la convection. Dans certains
appareils, 1’échange de chaleur est associé¢ a un changement de phase de 1’'un des deux fluides,
c’est le cas des condenseurs, et des évaporateurs.

1.4.2. Critéres de classement des &hangeurs :

Il existe plusieurs critéres de classement des différents types d’échangeurs. On peut citer
a titre d’exemple les principaux types :
1.4.2.1. Classement selon les é&oulements :

Une classification des échangeurs peut étre établie d’aprés le sens relatif des
&oulements des fluides .on distingue ainsi notamment :

e Les échangeurs a courants paralleles : les deux fluides s’écoulent parallélement et
dans le méne sens
e Les &hangeurs a contre-courant : les deux fluides s’écoulent parallélement et dans
un sens contraire.
e Les &hangeurs acourant-croisé: les deux fluides s’écoulent perpendiculairement
I’un a I’autre.
1.4.2.2. Classement fonctionnel :

Le passage des fluides dans I’échangeur peut s’effectuer avec ou sans changement de
phase ; suivant le cas, on dit que I’on a un &oulement monophasique ou diphasique. On
rencontre alors les diffé&ents cas suivants :

e les deux fluides ont un &oulement monophasique ;
e un seul fluide aun &oulement avec changement de phase, cas des éaporateurs ou des
condenseurs ;
e les deux fluides ont un €oulement avec changement de phase, cas desévapo-
condenseurs
1.4.2.3. Classement suivant la nature du matériau de la paroi d’échange

On retiendra deux types de paroi :
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e les &hangeurs méalliques en acier, cuivre, aluminium ou matéiaux sp&iaux :
superalliages, mé&aux ou alliages réfractaires ;
¢ les &hangeurs non mé&alliques en plastique, c&amique, graphite, verre, etc.
1.4.2.4.Classement suivant la compacité de I’échangeur :
La compacité est définie par le rapport de ’aire de la surface d’échange au volume de
I’échangeur. R.K. Shah propose qu’un échangeur soit considéré comme compact si sa

1

compacité est sup&ieure a 700 m~; cette valeur est susceptible de varier de 500 a

800m~1Une classification en fonction de la compacitéest repréentée sur la (Figure 1.8) :

Echangeurs non compacts Echangeurs compacts
< 700 M2/ m=3 > 700 mZ / m*
Cryogénie
Plaques alletées
Tubeas; tubes et calandre
Echangeurs a plagues

Diameéetre hydraulique

100 10 1 0.1 {mm)

Y 4 Y - r A T A -
10 30 100 3x102 103 104 2x10% (Mm2/m3)
Compacité

Le poumon d'un étre humain ost un échangecur d'une trés grande
compacité {(3x10% m?2/m?3).

Figure 1.8 : Classification d’un échangeur en fonction de sa compacité

Bien é&idemment, ces diffé&ents paraméres ne sont pas déachés, et sont souvent
regroup& dans un seul &hangeur .aussi on choisira de faire une autre classification qui se
rapproche plus de la réalité des échangeurs qu’on peut croiser dans les industries.

Tout d’abord nous commencerons par décrire les échangeurs tubulaires et a plaques pour des
raisons technologiques, ensuite nous passerons aux €vaporateurs et condenseurs pour leurs
applications un peu particuliées. [8]
1.4.3 Les &hangeurs atubes :
Ce sont de loin les ehangeurs les plus réandus, simple de conception et d’utilisation, ils sont
répertoriés comme suit :
a) &hangeur monotube (figure 1.9.a), dans lequel le tube est placé a I’intérieur d’un
réservoir et a géé&alement la forme d’un serpentin.
b) &hangeur coaxial (figure 1.9.b), dans lequel les tubes sont le plus souvent cintré& ;
engénéral, le fluide chaud ou le fluide a haute pression s’écoule dans le tube intérieur ;
¢) &€hangeur multitubulaire, existant sous quatre formes :

e e&hangeur atubes s@ares (figure 1.9.c): al’intérieur d’un tube de diamétre suffisant

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

ﬂ

/
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maintenus écartés par des entretoises. L’échangeur peut étre soit rectiligne, soit
enroulé

e e&hangeur atubes rapproché (figure 1.9.d): pour maintenir les tubes et obtenir un
passage suffisant pour le fluide exté&ieur au tube, on place un ruban enrouléen spirale
autour de certains d’entre eux. Les tubes s’appuient les uns sur les autres par
I’intermédiaire des rubans,

e ¢&hangeur a tubes ailet&s (figure 1.9.€) : ces tubes permettent d’améliorer le
coefficient d’échange thermique ; €é&hangeur atubes et calandre (figure 1.9.f) : ¢’est
I’échangeur actuellement le plus répandu, de ce fait nous y reviendrons dans le

paragraphe qui suit de fagn plus dé&aillée. [1]

{ A " \
SO G VR 4 { \
e : /x\\ ,"..h \ /,/‘5. \ /.‘l‘.l‘l !¢ "V £ 6\\& ) "
“',".I|'| J i\ ~|l. S - 7 ==l
RAAA\ T (Yol 4
;J

a) Echangeur

c) Echangeur a tubs
monotube en . . ,

) cintré séparés
serpentin

d) échangeur a tubes rapprochés  e) Batterie a ailettes f) Echangeur a tube et calandre

Figure 1.9 : Diffé&ents types d’échangeurs tubulaires
1.4.4. Echangeurs atubes et calandre :

Ce type d’échangeurs est de loin le plus répandu dans les unités de transformations des
industries chimiques et pétrochimiques. Un faisceau de tubes est situé¢ a I’intérieur d’une
calandre dans laquelle circule le deuxiene fluide. Cette conception se retrouve éjalement

dans les condenseurs, les rebouilleurs et les fours multitubulaires.
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Entréee fluide cotée

calandre Entrée fluide coté
tubes

\ 4

—

Sortie fluide cote
tubes

Sortie fluide cote
landre

Figure 1.10 : Echangeur atubes et calandre [1]

Le faisceau est monté&en deux plaques en communication avec des boies de distribution
qui assurent la circulation du fluide a I’intérieur du faisceau en plusieurs passes.

Le faisceau muni de chicanes est logé dans une calandre possélant des tubulures
d’entrée et de sortie pour le deuxiéme fluide circulant a I’extérieur des tubes du faisceau selon
un chemin imposépar les chicanes comme le montre la figure ci-dessus.

A. La Calandre :

C’est I’enveloppe métallique, cylindrique entourant le faisceau tubulaire, 1’acier en
carbone ; et le maté&iau le plus couramment utilis€pour la construction des calandres.

Pour un diamétre nominale infé&ieur a24”’ (0.6096m), la calandre est constitué par un
tube acier I.P.S. (Schedule 30 jusqu’a 12”°et 1 cm d’épaisseur entre 12 et 24°") et pour les
pressions inferieur a20kg/cm2.

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

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

d’identité de I’appareil.

=

N
{
{
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Figure 1.11 :La calandre

B. Le faisceau :

Les tubes constituant le faisceau forment une classe spéiale répondant aux

spe&ifications.
Le diamére nominal correspond au diamétre ext&ieur pour lequel les tol&ances sont sévéres.
Les épaisseurs de tubes sont normaliséss selon le calibre BWG (Birmingham Wine Gage). On
utilise le plus couramment les tubes 12,14 ou 16 BWG ces tubes sont gené&alement de
longueur standard de 2.24-3.05-3.66-4.88 et 6.096 métres. Les conditions de fonctionnement
imposent le choix suivant du maté&iau :

- acier au carbone pour usage géné&al.

- laiton amiraut&pour les appareils travaillant avec de 1’eau de mer.

- acier alliées pour les produits corrosifs et les tempé&atures devees.

- aluminium ou cuivre pour les tres basses tempé&atures.

Le dénontage de faisceau de tube et de plus en plus au fur et amesure que sa longueur
s’accroit (probleme de rigidité de faisceau), pour tout les échangeurs démontables, il convient
de laisser un espace libre suffisant dans ’axe de 1’échangeur pour permettre la sortie du
faisceau de tubes.

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

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

bouilleurs déyageant une forte quantitéde vapeur.

Ecoulement

Ecoulement
normal

inverse

\ [ \
\ ,r“ ! &
A NNE ’,/
Ecoulement N\ 4 Ecoulement
normal ™ ( v 0 inverse

Pas carré Pas triangulaire

Figure 1.13 : Disposition des tubes du faisceau

Le pas triangulaire permet de placer environ 10% de tubes de plus que pas carrésur
une plaque tubulaire de diamére donné Mais en contrepartie, la disposition des tubes rend
impossible leur nettoyage exté&ieur par insertion de grattoirs ou de racloirs atravers le
faisceau, pour ces appareils il faut avoir recours au nettoyage chimique et ré&erver leur emploi
pour des fluides propres.

C. Boite d’échangeur :

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

La disposition des boites dépend non seulement de type choisi mais aussi du nombre
de passes ; la liaison cloison plaque tubulaire est assurés par un joint (figure 1.14). [6]

-
L »
J
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c) a tubes en U ou (épingle)

Figure 1.14 : Echangeur atubes et calandre : principales technologies &bo® fixe, boie

D. Les chicanes :

flottante et atubes en U

Elles ont pour réle d’augmenter la vitesse de fluide dans la calandre et assurer la rigidité

du faisceau. Les chicanes supportent les tubes et maintiennent 1’écartement entre ceux-Ci,

diminuant les vibrations dus aux impacts de fluide.

IIs existent deux types de chicanes :

- Chicanes transversales

- Chicanes longitudinales

Figure 1.15 : Chicanes transversales et longitudinales

E. Les plaques tubulaires :

Ce sont des plaques supportant les tubes aleurs extrénités. Ce sont des parties ddicates

de I’échangeur, les interstices entre tubes et plaques tubulaires ; sont les lieux privil&ié de

corrosion vu la stagnation du fluide en ces lieux.




CHAPITRE I  Géné&alités sur les &hanges et les éhangeurs thermiques

Figure 1.16 : Plaque tubulaire

> Fixation des tubes sur la plaque tubulaire :
Les tubes sont fixé&s achacune de leurs extré@nités par mandrinage dans deux plaques
tubulaires. La performance des trous dans ces plaques est normaliser, elle s’effectue selon une
disposition soit au pas carré, soit au pas triangulaire, I’orientation de faisceau par rapport a la
direction généale du fluide circulant dans la calandre, on obtient les quartes dispositions de la
pré&é&lente.
F. Les tirants et entretoises :

Ce sont des dispositifs ou €guivalents assurant la liaison du systéme de chicanes, qui
ont pour objet de maintenir des chicanes et les plaques supports solidement en place, les

tirants et entretoises doivent &re de mé&ne maté&iau que la calandre (figure 1.17).

Figure 1.17 : Tirants et entretoises
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1.4.5. Echangeurs aplaques :
Cette famille d’échangeurs étant aussi trés utilisée (secteur agro-alimentaire), ces
changeurs aplaques sont constitués, comme leur nom 1’indique d’un ensemble de plaques qui

définissent un ensemble de canaux dans lesquels circulent respectivement chacun des fluides.

Boulons
Plaque d'assemblage Joint  Tige porteuse
/ /

mobile  <_ F'laqge fixe

Barre de guidage '

Figure 1.18 : Echangeur aplaques et joints

1.4.6 Echangeurs avec un fluide changeant de phase :
L’un des deux fluides peut subir un changement de phase a I’intérieur de I’échangeur.
C’est le cas des évaporateurs si le fluide froid passe de 1’état liquide a 1’état gazeux, ou
des condenseurs si le fluide chaud se condense de 1’état de vapeur a 1’état liquide.
On distingue : [5]
a) Les éaporateurs : Ces appareils sont géné&alement utilisés pour concentrer une solution,
refroidir un fluide, ou produire de la vapeur. Le fluide chauffant peut &re une phase liquide
qui transmet sa chaleur sensible ou de la vapeur cé&lant sa chaleur latente de condensation sur
la paroi.
b) Les condenseurs : Le but de ces échangeurs est de condenser une vapeur a 1’aide d’un
fluide réfrigérant. Ils concernent des secteurs d’activité trés variés comme la production
d’énergie (centrale thermique), les industries chimiques (colonnes a distillation), les industries
du génie climatique, de 1’agro-alimentaire, du sé&hage, etc.
Le fluide acondenser est rarement un corps pur, mais le plus souvent une vapeur en préence
d’autres gaz incondensables. La condensation de la vapeur saturée est obtenue par échange

thermique avec un fluide froid appelé rérigé&ant. Un condenseur neeessite un liquide de
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refroidissement abondant et bon marché et, pour cela, on utilise principalement 1’cau et
parfois I’air.
1.4.7 Les ailettes :

Le domaine de I’intensification des €changeurs de chaleur a depuis de nombreuses
annéss déasséle stade du laboratoire et a é€largement pris en compte dans les applications
industrielles. Nombre d’échangeurs dans des procédés trés divers sont équipés de surfaces
d’échange (tubes ou plaques ailetés) spécialement congues pour présenter des coefficients

d’échange de chaleur €levés et notamment supérieurs a ceux des surfaces d’échange lisses.

1.4.7.1 Echangeurs atubes ailetés :

Lorsque I'un des fluides transitant dans I’échangeur s’avére nettement moins bon calo-
vecteur que ’autre, ’utilisation d’ailettes s’impose autour des tubes ou quelquefois dans les
tubes afin que la réistance thermique globale ne soit pas principalement due au fluide ayant
le plus petit coefficient d’échange thermique.

Les ailettes peuvent &re disposees de diffé&entes fagns :

1.4.7.1.1 Ailettes transversales :
On ne considére que les ailettes exté&ieures aux tubes ; elles peuvent &re continues ou
indé&endantes (figure 1.19).

Les ailettes continues sont traversés par plusieurs tubes. De forme géné&alement

rectangulaire, elles sont souvent fabriquées par emboutissage puis fixées par dilatation des
tubes. Un collet fixe [’écartement entre les ailettes. Elles peuvent étre planes ou
ondulées ;I’ondulation provoque une perturbation de 1’écoulement qui améliore 1’échange
thermique.

Les ailettes indéendantes sont traversés par un seul tube. Elles peuvent &re pleines ou

segmentés. Les ailettes indéendantes peuvent &re de diffé&entes sortes :
e ailettes annulaires, en principe des ailettes pleines (figure 1.20.a) ;
e ailette hdicodale (spiralé) (figure 1.20.b), pleine ou segmentée, bien adapté aux
grandes longueurs de tubes. Elle est généralement obtenue par enroulement d’un ruban
serti ou soudé sur le tube. Si la hauteur de ’ailette est grande devant le rayon du tube,

’ailette est segmentée.




CHAPITRE I  Géné&alités sur les &hanges et les éhangeurs thermiques

Allettes continues

ondulées

planes

Aljlettes indépendantes

pleina

ou
sagmentée

Figure 1.19 : Ailettes continues et ailettes indéendantes pour tubes

N I | X

Ailettes intégrées Ailettes rapportées k Ailatt_es
par extrusion ou par sertissage bimétalliques
moletage

(a) ailettes annulaires

(&) ailette spiralée

Figure 1.20 : Ailettes annulaires et ailettes spiralées

1.4.7.1.2. Ailettes longitudinales :
Les ailettes sont disposées suivant 1’axe des tubes (figure 1.21) ; elles peuvent &re
situées al’intérieur ou a I’extérieur des tubes. [4]

Pour am@iorer le transfert de chaleur, elles sont quelquefois localement torsadées.
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Figure 1.21 : Tubes avec différents types d’ailettes longitudinales

1.5. Choix de I’échangeur :

Le choix d’un échangeur de chaleur pour une application donnée dépend de nombreux
paraméire : les propriéés physiques des fluides, leur agressivité les tempé&atures, ainsi que les
pressions de service. Les contraintes d’encombrement et de maintenance doivent aussi &re prises en
compte, ainsi que les considéations éonomiques.

Tout d’abord, les échangeurs a faisceau tubulaire sont choisis pour des raisons technologiques.
Puis, résiste aux fortes pressions et ces derniers sont &onomiques.

1.5.1. Avantages et inconvénients des ehangeurs :

Les avantages et les inconveénients des é&hangeurs cités au part avant sont classédans le

tableau suivant :

Tableau 1.1 :Avantages et inconvénients des &hangeurs de chaleurs

Types d’échangeurs Avantages Inconvénients
e Resiste aux fortes e Encombrent.
pressions. o Difficultéde
Echangeurs tubulaires e Economique. nettoyage.
e Accepte de grand &art e Sensible aux
de tempé&ature. vibrations.
e Compact. e Faible éart de
e Modulable. tempé&ature
e  Prix compéitifs. envisageable.
Echangeurs aplaques e Peu de perte e Perte de charge
thermique. importante.
e Trés bon coefficients e Pression de travail
de transferts. limitée.
Les a&ordrigé&ants e bonne distribution de .
- e exposition totale des
far. tubes au soleil et ala
aair induit e Le niveau de bruit au .
. pluie.
sol et plus faible.

B
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bonne protection du
faisceau. moins de
risques de
recirculation d‘air
(vitesse de sortie de
I'air plus grande)

Les a&ordrigé&ants

aair forcé

puissance consommes
plus faible. bonne
accessibilitédu
faisceau.

moins de vibrations.
maintenance plus
facile.

distribution pauvre
d'air au dessus de la
section.

le niveau de bruit au
sol est plus grand,
nettoyage des
faisceaux difficile et
se fait sous
dénontage.

Apres cette comparaison notre choix s’est porté sur un échangeur a faisceau tubulaire,

ce choix a été basé sur des points vue tels que, I’exploitation et I’encombrement, ainsi que, la

facilitéde nettoyage.
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CHAPITRE II Méthodes de dimensionnement d’un échangeur thermique

I11.1. Introduction :

Le dimensionnement d’un échangeur de chaleur quelque soit sa technologie est
déerminé par un certain nombre de proprié&é thermodynamiques, la procélure de calcul
nécessite 1’utilisation de corrélations pour les calculs thermiques.

Dans ce chapitre, nous allons présenter les diffé&entes mé&hodes de dimensionnement
d'un é&hangeur de chaleur et nous donnerons les principaux modées utilisés pour le calcul des
coefficients de transfert de chaleur mais avant tout nous devons connaitre les hypothéses de

calculs.
I1.2. Etude du dimensionnement d’un échangeur thermique :

Dans 1’étude d’un échangeur de chaleur on cherche souvent aobtenir une puissance
thermique d’échange donnée, avec la plus faible surface d’échange et le moins de pertes de
charges possible, autrement dit au meilleur colit d’investissement.

Nous n’aborderons ici que I’aspect thermique et géométrique de 1’étude, autrement dit
I’évaluation des géométries et des performances thermiques, et en nous limitant de plus au

regime permanent de fonctionnement.
Deux mé&hodes de calcul seront utilisées :

v' Celle de la moyenne logarithmique de la diffé&ence de tempéature, souvent
appelé(ATym)
v Celle du « nombre d’unité de transfert » NUT.

Le dimensionnement d’un €éhangeur thermique est basésur diffé&entesdisciplines :

e Discipline thermique.

e La meéanique des fluides.
e Technologie des maté&iaux.
e Architecture.

Et en é&aluant :

e Les coefficients d’échange thermique.
e Les surfaces d’échanges.
e Les pertes de pressions.

e Les &arts de tempé&atures entre les fluides caloporteurs.
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11.3. Organigramme de dimensionnement :

Le problene du dimensionnement thermique dans une installation industrielle est
illustrépar la (figure 11.1). Il commence, tout d’abord, par la sélection du type d’échangeur
adaptéau probléme posé€ puis vient la face de dimensionnement thermique proprement dite,
elle est destinée a fixer pour le calcul la surface d’échange nécessaire au transfert de puissance
sur les fluides considéés.

Cette phase de calcul est le plus souvent itérative et permetd’approcher par des essais

successifs qui semble la meilleure, &la fois du point de vue thermique et du point de vue

hydraulique.
Modifications des paramétres
de conception
Non
Choix d’un
Séection de type ensemble de Caleul Cout de I’échangeur

données , thermique d¢ —  (calcul meéanique)

d’échangeur —» -
I’échangeur

gémeriques

Oui

Puissance et pertes de
pression acceptable <+——

Figure 11.1 : Organigramme de dimensionnement

11.4. Densitéde flux de chaleur

Equation de I’échange local, a travers un élément dS de la surface d’échange Si T, etT;
sont les températures des deux fluides au droit de 1’¢lément dS de la surface d’échange, le

flux d® &hangéentre les deux fluides atraversdS s’écrira :

d® = kdS (T, — T;) (IL 1)
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K est le coefficient d’échange global entre les deux fluides, au niveau de 1’élément exprimé
en[W/m?.°C] . Il s’agit d’un paramétre local, qui peut varier le long de 1’échangeur.
L’intégration ne peut s’effectuer que si I’on connait 1’évolution du coefficient d’échange en
fonction des tempé&atures T.et Ty et dont I’évolution suivant 1’écoulement doit elle-méne &re
connue.[2]

La variation de tempé&ature dT; du fluide froid quand on augmente la surface d’échange de

dS devient négative. Dans ces conditions, on aura :

d® = —m.C.dT, = mC; dT; (I11.2)
Avec :
m, : Débit massique du fluide chaud en [%]

m; : Débit massique du fluide froid en [g]_
S

C¢ : Capacité calorifique du fluide chaud en [J/kg. °C].
C. : Capacité calorifique du fluide chaud en [J/kg. °C].

11.4.1. Mé&hodeATy :

L’analyse sera faite dans le cas d’un écoulement de type contre-courant. On supposera que
I’échangeur est sans pertes. Dans ces conditions, le flux de chaleur ddtransmis du fluide
chaud au fluide froid a travers 1’¢1ément de surface d’échangedS s’écrira.[2]

Pour I’échangeur a contre-courants :

do = —mcCchc = mef de (a)

On a de plus la relation :

d® = kdS (T, - T;) (b)
De (11.2) on tire :
dT, = 4o (©)
(m. C,)
ar, = 12 (d)
(mg C )
D’ou:
dT, — dT, = d(T, — T,) = —d(I)( 1 2 ) (IL 3)
m. C, m;C;
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En remplagant d& dans (11.3) on obtient on aura :

1 1
T.—Tf) = =k T.—T ( - - ) I1.4
d(T, — T¢) dS(T, — T) mcCc+ meCy (I1L.4)
d(T. - T;) 1 1
———— = —kdS ( - ; > IL.5
TC - Tf mccc * mef ( )

Si I’on admet que le coefficient d’échange localk reste constant tout le long de cet &hangeur
tube et calandre, on peut intégrer I’expression précédente le long de la surface d’échange pour

obtenir la formule ci-dessous, en introduisant les conditions aux extrénit&T.., Tr.etT.s, Tss

fsd(Tc_T‘) = k( LI )fds (1L 6)

e T.—-Tp m.C,  1meCs '

In[T, — T¢]S = kS( LI ) 1.7
e fle ™ rr.lccc Iflfo ( ' )

In [Tcs - Tfe]

1 1
= —KkS ( + ) (I1.8)
Tce - Tfs

r.nccc Ihf Cf

Mais on peut également exprimer le flux total échangé en fonction des températures d’entrée
et de sortie du fluide :

P = n.'lccc(Tcs - Tce) (Cédée)

@ = m¢C(Tg — Tre) (Regue)

En remplagnt dans (11.8) les expressions de m.Cp. , mg Cy tirées de ces e&juations
pré&élentes. On obtient :

Tes — Tr (Tee = Te) | (Tre = Trs)
: u]z_k Srae —— IL
n Tce - TfS S ()] + P ( 9)
Tes — T —kS
In [T: - Tfj T ((Tce = Tes) + (Tre — Ts )) (I.10)
Tes — T
@ +In [ i f_e] = KS (—(Tee — Te) — (Tre — Trs ) (IL11)
Tce Tfs
Implique :
Tes — T
@ *In [ cs fe] = KS [(Tes — Tre) — (Tee — Tis)] (IL12)
Tee — Tis

_ [(Tcs - Tfe) - (Tce - Tfs)]
P =KS ln[(Tcs - Tfe)/( Tce - Tfs)] (H. 13)
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L’expression (I11.7) et peut étre décrite par la méme formule, si ’on introduit (la différence
entre les températures des fluides chaud et froid dans une section donnée d’échangeur) :

AT = (Tc - Tf)

Ainsi que les indices (s) et (e) pour designer les deux extrénité& de I’échangeur ; Entrée (e),
Sortie (S) :

® = KSATy
Avec :

ATIm = AT — AT, (I1.14)
In(AT,/AT,)
ATy est la moyenne logarithmique de la diffé&ence de tempéature globale entre les
deux fluides, encore appelée «diffé&ence de tempé&ature logarithmique moyenne >»>(ATyy).
Ainsi, cette mé&hode de calcul revient a€&rire que la puissance thermique é&hangé est
proportionnelle a I’aire de la surface d’échange et a la différence de température moyenne

logarithmique, le « coefficient de proportionnalité » étant justement le coefficient d’échange

global K.

Aprés avoir calculéles nombres adimensionnels, la densitéde flux de chaleur &extraire,
le coefficient d’échange global, et la différence de température logarithmique moyenne, nous

allons :

*

% Calcul de la surface d’échange a partir de 1’équation suivante :

® =KS ATy (I1.15)

D’ou :

P

S = K ATLM == T[Dext Nt Lt

Donc:

L= S

ML DeyeNe
Avec :

S :Surface d’échangeur [m?]
D¢y:Diamétre extéieur [m]
N, :Nombre de tubes

L.:Longueur de tube [m]

K : Coefficient d’&hange global [ WC]

m?2.°
AT y:La difféence de tempéature globale [ C]

@ : Quantitéde chaleur &hangé&
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11.4.2. Méthode du nombre d’unités de transfert (NUT) :

Cette mé&hode, plus structurée, comme nous allons le voir, repose sur la définition du
flux thermique maximum d’une part et de I’efficacité d’autre part, notions qui sont introduites
ci-dessous.

Le flux thermique maximum transfé&able par un eéhangeur est atteint dans un
&hangeur contre-courant infiniment long. Dans une telle configuration, 1’un des fluides subit
le changement de tempé&ature le plus éeve Si on est dans le cas ou Cp < CpsCet €art de
tempé&ature est atteint par le fluide chaud qui voit sa tempé&ature &oluer de T, vers Ty,

Le flux maximal est alors donnépar :

Ppax = (m Cp)min(Tce — Tge) = (m Cp)min(Tce — Tte) (I1.16)

La notion d’efficacité découle de cette derniére valeur puisqu’elle caract&ise le supportentre
le flux effectivement transmis, au flux maximum transférable et s’écrit :

Selon les casC,. < C; ouC. > Cy, cette efficacitéprendra diffé&entes formes :

Tableau I1.1: Efficacitéd'un é&hangeur tubulaire [3]

(m Cp)min = Cpin = (m Cp) ¢ =Cc (m Cp)min = Cpin = (m Cp)f = C¢
E E:Tce_Tcs E:Tfs_Tfe
Tee— Tre Tee— Tes

Cette notion d’efficacité est particulicrement intéressante puisqu’elle permet d’accéder

directement ala puissance éhangee selon :
Do = Ex (mcp)min(Tce — Tge) = E x (m Cp)min(Tce — Tte) (IL17)

Nous allons partir d’un résultat déja acquis qui est donné par :

1 (—T“ _ Tfe) Ks(1 + 1) (IL.18)
n =—-KS(—+— -
Tce - Tfs Cc Cf

Sachant que le bilan énergétique de 1’échangeur nous donne :

Cc(Tce — Tes) = Ce(Tes — Tie)
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On en de&duit que :

Cs
Tcs - Tfe = (Tce - Tfs) + (Tfs - Tfe) (1 - C_> (". 19)
C

La combinaison avec 1’équation précédente conduit alors a :

Ce
Tee — Tes _ C_f 1

Tee — Tes B ks(lc—c> 1

eCc\ G

(IL. 20)

Lorsque Cpin = C.:
On obtient enfin :

Cc 1
1 C o
oo _C° - —kscfcc (I1.21)
f ec_c(lc_f) -1

Ce qui nous donne :

Cs

De la m@&ne manie&e, on obtiendrait un résultat similaire lorsque C,;n = C¢ On peut donc

retenir I’expression valable dans tous les cas :

e_crl;sin(l_g::ﬁ)_l
E = (I1.23)

kS Cmin _
Mecmin(lcmax) 1

Cmin

L o . KS
Geénaalement, la quantlteadlmenslonnelIeC

, appelé nombre d’Unités de transfert est noté
min
< Crmi

NUTet la quantitec—“, rapport des débits de capacitéthermique, est notéc,..

max
Ainsi, le calcul des efficacité dans le cas du contre-courant se réduit a 1’expression.

e-NUT(1-Co) _ 1

= C.e NUTA-C) — 1

E (11.24)
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La relation entre NUTet I’efficacité «E>sont regroupées dans le tableau suivant :

Tableau 11.2: Efficacitéet nombre d'unitéde transfert [3]

Cas particulier

Type de E (NUT, C,) NUT (E, C,) (Avec changement
circulation
de phase)
e C.=0
E=1-eNT
NUT =1
"T_E
e C.=1
: e—NUT(1-Cp) _ 1
Contre- = 1 1-EC
C,e NUT(A-C) — 1 | NUT = —In(:= _ NUT
courant r ( 1-E ) T1+NUT
NUT = E
" 1—-E

11.4.3. Dé&ermination du coefficient d’échange global

Le transfert thermique qui a lieu au sein d’un échangeur fait intervenir le mode
conductifau travers de la paroi séarant les deux fluides et le mode convectif dans chacun de

ces derniers. Géné&alement, le rayonnement intervient peu et sera, de toute fagn, né&ligé

dans ce qui suit [2]

Figure 11.2 : Repréentation schématique du transfert thermique au travers des diffé&ents
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La représentation du transfert thermique dans le cas d’une paroi plane séparant
deuxfluides est effectué dans la figure (11.2). Le fluide chaud aT.subit une premiee
diminution detempérature due a la convection avec la paroi par le biais d’un coefficient h,
Vient ensuite uneinévitable zone d’encrassement due ; soit & I’accumulation de particules
apportees par le fluideen circulation, soit par dé@ de tartre ou de micro-organismes d’origine
biologique, soit encorepar apparition de corrosion sur la surface d’échange.

Ce phéomene se caracté&ise alors par une resistance thermique supplémentaire (par
unitéde surface) due a cet encrassement et que 1’on notera iciRe.. La tempé&ature diminue
ensuite parconduction (conductivité\) au travers de la paroi d’échange d’épaisseur. Au-del&et
endirection du fluide froid &aT; . On retrouve a nouveau une résistance thermique
d’encrassement Not€R ¢, et en transfert convectif caracté&isépar h¢[3].

L’expression du flux qui est entre les deux fluides est alors de la forme :

(I1.25)

La représentation analogique &juivalente est faite dans la figure (I11.3) otisont ins&eées en

sé&ie les 5 reésistances thermiques.

o

T. — " T
A W —— A — AN —— Y —
L R a _I Rae 1
S he 5 ks 5 She

Figure 11.3 : Repré&entation analogique du transfert de chaleur au travers des diffé&entes
résistances thermiques.
Ce flux, s’€écrit par ailleurs selon :
Par identification, on extrait des deux équations précédentes 1’expression de K, appelé

coefficient d’échange global. Par commodité, il est souvent donné sous sa forme inverse par :

e
A

1
+ Res + — (11.26)

+ Rec + by

S

1
h,
Des mesures comparatives entre les conditions de mise en service, puis le fonctionnement au

cours du temps, ont permis de déduire les valeurs des résistances d’encrassement [3].
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11.4.4. Nombres adimensionnels caracté&isant le transfert de chaleur:

La convection thermique est un phénomene trés complexe et rend nécessaire I'utilisation de
techniques permettant de limiter le nombre de paramétres. Pour cela, on est conduit autiliser
I’analyse dimensionnelle qui fournit une méthode logique de corréation entre les ré&ultats
expérimentaux en vue d’une détermination de la forme mathématique et des coefficients
nume&iques qui relient les nombres sans dimension.

Les donnéss qui permettent de calculer les flux thermiques dans un é&hangeur sont présentéss

sous forme de relations entre des groupements sans dimension dont les principaux sont : [2]

v Ca&étubes :

%+ On é&alue le nombre de Prandtl de chaque é&oulement.

Le nombre de Prandtl est le rapport de la viscositécinénatique ala diffusivit&éthermique.
Plus la diffusivitéthermique est grande plus le fluide extrait facilement la chaleur de la paroi.

Le nombre de Prandtl met en éidence les constantes physiques de la matiere.

Pr=—2" (11.27)
Avec :
i : Viscositédynamique, en [kg/ms]
Cpc : Capacitécalorifique du fluide, en [J/kg°C]

A : Conductivitéthermique, en [W/m. s]

¢+ On calcule ensuite le nombre de Reynolds,

Ce dernier est une mesure de la grandeur relative des forcesd’inertie par rapport aux forces de
viscosité

_pVDy

; (I1. 28)

Re
Avec :
p : Masse volumique du fluide en[kg/m?]
V : Vitesse du fluide en [m/s]
Dy, : Vitesse du fluide en [m]
Pour le tube on prend Dyest éal au diamétre D;; du tube.

Ona:

Dy = — (11. 29)
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Avec :
S :Section de passage
P :P&imere mouillé

41 Diz
Dy = =D, I1.30

% La connaissance des nombres de Prandtl et de Reynolds permet alors de calculer, pour
un &oulement donn€& le nombre de Nusselt.
Ce dernier est un coefficient de transfert de chaleur, mais sous forme adimensionnelle.
Il fournit une mesure du rapport de la quantitéde chaleur transmise par convection, ala
quantitéde chaleur qui serait transmise par conduction, dans les tubes il est donnéselon le

réime d'é&oulement par les corréations suivantes :

_hDy I1.31
- A. (' )

Nu

A partir des corrdations exp&imentales : Nu = (Pr, Re)
Chaque corrélation expérimentale n’est applicable que pour une configuration géométrique

bien déerminée, pour un fluide donné& et dans un domaine de variation de tempé&ature, et de
vitesses du fluide éalement preeisé

Reé&yime laminaire : Re <2200
Dit 1
Nu = 1.86 (Re.Pr. T) & (IL.32)
Régime turbulent : Re > 2200

1
Nu = 0.023.Re’8.Pr3 (I1.33)

v’ C&écalandre :

% On évalue le nombre de Prandtl de chaque €oulement, a partir des propriées
physiques du fluide consid&é:

Avec :
u : Viscositédynamique, en [kg/ms]
Cpc : Capacitécalorifique du fluide, en [J/kg°C]

A : Conductivitéthermique, en [W/m. s]
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% On calcule ensuite le nombre de Reynolds de chaque é&oulement :

VD
Re — P h
n
Avec :
p : Masse volumique du fluide en[kg/m?]
V : Vitesse du fluide en [m/s]
Dy, : Vitesse du fluide en [m]
Ona:
D. — 4S
hTp
Avec :

S :Aire de la section droite de la veine fluide, en [m?]

P :P&imére mouillépar la veine fluide, en [m]

If "-\W\|
J

™, !
W

i

L o

A )
ff?'f,r’%%/‘f
al

N, U
i |

AR A

Figure 11.4 : Section de veine fluide associé aun tube. (Faisceau en quinconce).

e En raisonnant sur une tranche du faisceau de longueur unit& on a donc :

1 nD;2
5 A PSepSt ] 4susy 4onpf
h = nD; " mD; 4.mD
D’ou :
Pour le faisceau en quinconce :
4.5,.St
h 0. Di !

En construisant Re et S;sur V et D;,, on obtiendra le nombre de Stanton pour

diffé&entsréimes au moyen de la corréation suivante :
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Tableau 11.3: Corr&ation de Stanton pour un ré&ime turbulent

5%10% < Re < 10°
S; = 0.026 Re %18pr¢
S:,Re,PraT,
Fluide froid : &« = —0.6;
Fluide chaud : ¢ = —0.7

Nombre de Reynolds
Nombre de Stanton

Aprés avoir calculéle nombre de Stanton S.on tire h de la relation suivante :

Problénatique :

Nous pré&entons dans le tableau ci-dessus les donnés recueillies par (Tchin-lait, Candia) :

Tableau 1.4 : Paramétres des fluides imposé&s

Tempé&ature | Tempé&ature Débit Viscosité
Fluides d’entrée de sortie massique kg
) &) (kg/h) (m. s)
Eau 2 7 - -
Produit
(Créme 55 4 1000 3.1073
glacee)

On éudie un é&hangeur liquide-liquide afaisceau de tubes et calandre, dont le but de refroidir
une crame glacée. Cette derniée circule dansles tubes et 1’eau froide autour des tubes
(Calandre).Et I’objectif durant cette étude, est de déterminer la puissance échangée entre les
deux produits, sous les propriéé& physico-chimiques (Tempé&ature, pression, capacité
calorifique...) imposées par ces deux fluides, et de vérifier certaines caractéistiques de

I’échangeur considérée, tel que la surface d’échange et la longueur des tubes.
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CHAPITRE III Calcul thermique de I’échangeur tubulaire

de type tubes et calandre

II1.1. Introduction :

Dans tout calcul d’échangeur de chaleur, le but est obtenir la récupération d’une certaine
quantité de chaleur dans des conditions économiques optimales qui sont un compris entre les
frais d’investissement et les frais opératoires.

Dans ce présent chapitre nous allons traiter un calcul d’un échangeur a faisceau tubulaire, a

contre-courant.

II1.2. Caractéristiques thermo-physiques des deux fluides :

Tableau II1.1 : Caractéristiques des fluides

Propriétés Fluide froid Fluide chaud
. (Cété calandre) (Cbté tubes)
Fluides Eau Creme glacée (Produit)
T entrée Tfe =2 Tee =55
T sortie Tfe =7 T.s =4
1. (K8
Débit (—) 2.778
] S
Cp <—kg° C) Cpr =4180 Cpc =3201
Conductivité thermique (m"‘jc) A =0.6071 A, =0.1184
Viscosité dynamique(;—gs) e = 1073 1, = 3.1073
c )
Masse volumique (~5) ps = 1000 pr = 960

Il faut noter que toutes les propriétés sont évaluées a la température moyenne

e La température moyenne du fluide froid :

Tes + Tee 7+ 2
= = =4.5°C
e Latempérature moyenne du fluide chaud :
Tee + T, 55+4
Tey = ——— = 5—=295°C

-




CHAPITRE III Calcul thermique de I’échangeur tubulaire
de type tubes et calandre

I11.3. Calcul thermique d’un échangeur a faisceau et calandre :
II1.3.1. Quantité de chaleur :

On établit un bilan thermique global de 1'échangeur, en supposant que les pertes
thermiques sont négligeables, donc la quantité de chaleur @ perdue par le fluide chaud est
égale a celle regue par le fluide froid:

La quantité de chaleur,® est calculée par utilisation de 1’équation suivante :

P = (m Cp)c(Tce - Tcs) = (m Cp)f(Tfs - Tfe)
® = (2.778 % 3201)(55 — 4) = (11 Cp) (7 - 2)
® =4.5351127 = 10> (W)

% Calcul du débit massique (my) :
(i Cp)g(Tgs — Te) = P

_ ]
My =—————<
f Cp(Tfs - Tfe)

. 45351127 % 10°
e = 20900

. kg
mg = 21.699 (?)
Avec :

(;p ¢ ¢ Capacité calorifique du fluide chaud (é)

Cpr : Capacité calorifique du fluide chaud(k gl °c)
Tee : Température d’entrée c6té chaud (°C)

T¢s : Température de sortie c6té chaud (°C)

T¢s : Température d’entrée coté froid (°C)

T¢e : Température de sortie c6té froid(°C)

® : Quantité de chaleur (W)

my : Débit massique du fluide froid (%)

m, : Débit massique du fluide chaud (%)

-
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I11.3.2. Calcul de I’écart de température logarithmique moyen (Atlm)
L’étude de DI’écart de température logarithmique moyen dans un appareil s’effectue en
supposant que le coefficient global et les chaleurs spécifiques sont constants en tout point, et

qu’il n’y a pas une perte thermique.

55 °Ct

7°C k N

O
2°C

\ 4

Figure II1.1 : Evolution de température dans un échangeur a contre-courant.

L’écart de température (AT y) pour un échangeur a contre-courant est déterminé par

utilisation de 1’équation suivant :

(Tes = Tre) = (Tee — Tis)
In (gﬁ:;_iz;)
4-2)—-(55-7)
In (%)

ATy = 14.47 °C

ATLM =

ATLM =

111.3.3. Calcul du facteur de correction :

Choix de nombres de passes :
Tfs - Tfe _ Tce - Tcs

P= =
Tce - Tfe Tfs - Tfe

_7=2 R_55—4
T 55—-2" 7-2

v
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rrechon F

focteur de coy

On a 2 passes cOté calandre et 4 passes cOté tubes
A partir de I’abaque, on tire :

F=0.9
111.3.4. Calcul du nombre de tubes :

Le débit du produit est donné : m = 2.778 [%

L Dint2 _ qmc
4 Pc* Ve

SC=NT*

On se fixe une vitesse débitante dans les tubes de 0.5 [?] =V,

_ 4 %2778
T 1% (0.031)2 % 960 * 0.5

Nt = 8 Tubes

Tableau IIL.2 : Caractéristiques de 1’échangeur Tubes et calandre

Tubes Symboles Calandre Symboles
Diameétre extérieur Nombre de passes
0.031 [m] D;., 2 Ml
e Diametre extérieur
Diametre intérieur Dy Do,
0.043 [m] 0.036 [m]
Pas transversal S
0.08 [m] T
Pas longitudinal S
0.025 [m] L

Conductivité thermique
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(Acier inoxydable) A

46 [ w
m°C

Longueur des tubes
4 [m]

Nombres de passes
4

Le rapport des sections
Spc =4+ Sy

Epaisseur

Do« — D;
= % = 0.006 [m]

Nombre de tubes

8 Tubes Nt

II1.3.5. Dimensionnement du faisceau (tubes) :

II1.3.5.1. Détermination de la géométrie du faisceau :

v Calcul de la géométrie d’un tube :

T * Diz
S., =
pt 4
T 0.0312
pt — 4

Spt = 7.54 % 107* [m?]

Avec :

Spt : Section de passage d’un tube en [m?]

D;; : Diamétre intérieur du tube en [m]

T * Dext
S, =
tt 4
3.14 % 0.0432
W=

Set = 1.45 1073 [m?]

Avec :
St : Section totale d’un tube en [m?]

D¢yt : Diamétre extérieur du tube en [m]
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v Calcul de la géométrie de tout les tubes :

Spf = Spt * Ny

Spr = 7.54%107* +8

Spr = 6.032 % 1073 [m?]
Spe:Section de passage du faisceau en[m?].

Str = S * Nt

See = 1.45%1073%8

S¢ = 0.0116[m?]

Avec :

Sy : Section de tout le faisceau en [m?].
Ny : Nombre de tubes

II1.3.5.2. Détermination de la géométrie de la calandre :
Spc =4 * Sy
Spc =4 *6.032 %1073

Spc = 2.41 % 1072 [m?]
Avec :

Spe: Section de passage de la calandre en,[m?]
Stc = Spc *+ Sir
Sic = 2.41 %1072+ 0.0116
Stc = 0.0357[m?]
Sic : section total de la calandre, en [m?]

c—T*T

stc 0.0357
= 0.106 [m

Donc : Dic =2xr=2%0.106 = 0.212 [m]
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Avec :
D;. :Diamétre intérieur de la calandre, en[m]
r :Le rayon intérieur de la calandre, en [m]

II1.4. Dimensionnement thermique et dynamique du faisceau (tubes) :

v" Calcul du débit dans un tube :

. n.‘ltotal
Miype = Ny

. 2.778
Myype = T

: kg
Mype = 0.34 [—
S
Avec :
: e . I k
Mgy : DEbit massique dans la canalisation, en [?g]

N1 :Nombre de tubes.

v" Calcul du nombre de Reynolds :
_Pp*VexDye  pxVixDy
p n

re _ 960050031
€= 10-3

Re

Re = 4960 = Régime turbulent

Avec :

i :Viscosité dynamique du fluide, en [;—i]

V; :Vitesse dans un tube, en E]

Dy, :: Diamétre hydraulique des tubes, en[m]
v Calcul du nombre Prandtl :

Pr— R Cpe

A
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o _ 107+3201
I'= 701184
Pr=811

Avec :

Cpc :Capacité calorifique du fluide chaude a la température moyenne, en [kg]"C]

A :Conductivité thermique du fluide chaud, en [ﬁ]

v Calcul du nombre de Stanton :
Sic = 0.023 * Re™%2 « Pr—06
Stc = 0.023 % (4960)7°%2 % (81.1) %6 =3 x 107*
v Calcul du coefficient d’échange du coté chaud :
he = p * Ve Cpe * S¢
h, =960 x 0.5 * 3201 * 0.0003

w
m2°C

h, = 4609.4 [

II1.4.1. Dimensionnement thermique et dynamique de la calandre
v Calcul de la vitesse dans la calandre :
On a: mgq = 21.699 [kg/s]
Mg = P * Vo * Sy
Avec: Spe = 2.41 * 1072m?

Meq 21.699
p*Spc 1000 * 2.41  10~2

= V= =09m/s

v' Calcul du nombre de Reynolds :
_ p* Vc * Dhc
1]

v' Calcul du diamétre hydraulique dans la calandre :

Re

Nous avons la disposition en quinconce suivante :

A
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{._3 _-.:-' [, € _)
<P
1 fi?:f? SL o

Avec :
S : section de passage coté calandre.

P : périmetre mouillé.

1 D2,
4x8S 4’*(EST*2*SL__“4t) 4 St * S
= = = ES

he ™ p T * Dy TH Doy O

. 0.08%0.025

Dhc =4 x m —0.043 =0.017 [m]

Avec:

St:Pas transversal en m.

S..: Pas latéral en m.

Dy,c: Diameétre hydraulique dans la calandre en m.

Donc :
_ p*Vc*Dye 1000 * 0.9 * 0.017
1 10-3
v Calcul du nombre de Prandtl :
* C 1073 % 4180
Pr== = 06071

v" Calcul du nombre de Stanton :

Re

= 15300 > 2200.Régime turbulent

= Pr = 6.885

On a : 5.103< Re <10°, la corrélation correspondante pour le nombre de Stanton est comme
suit : St = 0.026 * Re %18 « Pr=06 = 0.026 * (15300) %18 x (6.885)7%6
= St=1.44%1073

-
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v Calcul du coefficient d’échange du coté froid :

) ) ) h
Nous avons aussi la relation suivante :St = . vf c
* C* p
St hy h, = St V. C
= = = * O * *
p * V, * Cp f P c p

= hy = 1.44 % 1073 + 1000 = 0.9 * 4180
= h¢ = 5417.28[W/m?°C]

IIL.5. Calcul du coefficient d’échange global (k) :
En négligeant les résistances de 1’encrassement on aura :

1_1 e 1
K hi A h,

K (1 L8, 1)_1
p—t = | — — J—
hy A h,

—( 1 +0'006+ 1 )_1—190476 [W/m?2°(]
“\541728 " " 46 ' 4609.4) ' m

IIL.5.1. Calcul de la surface d’échange

¢ Premiere méthode (méthode ATy ):

(0] 45351127 % 10°

=S8 = =
K+ AT,y *F  1904.76 * 14.47 * 0.9

= S = 18.28[m?]

-
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Deuxieme méthode (méthode NUT): en utilisant 1’abaque suivant :
T

(&) Counter-flow

100 B
- N *““f{ r
= S
= G — 0.'150"‘
=5 ///,,4/\ :
z V) Za
5 .
2 40 % Shell fluid —= i 8
ey J
/ mﬂ:vﬁfﬁzrwnw"

1 ) 3 4 S
Number of transfer units NTU =AU/C .
muan

tube passes

(d) Two-shell passes and 4, S 12,

w
(Cp) = 2.778 * 3201 = 8892.378 [—C] = (0Cp) min

w
(Cp) = 21.699 * 4180 = 90701.82 [—C] = (Cp) max

‘breel_ (mcp)ch(Tce_Tcs) _ (mcp)min(Tce_Tcs) _ (Tee—Tes)

E= > = =
Ppax  (MCp)min(Tee—Tre) (MCp)min(Tee—Tte) (Tee—Tre)
S E=2 "% 096 96%
T55-2 (96%)
On a aussi :
moe,) i 8892.378
_ (0Ch)min _ C, = 0.098

T (MCy)max  90701.82

A partir de I’abaque on trouvera :

NUT = 3.4
Ona:NUT = —5  — g = NUT00Cpmin
' B (mcp)min B K

B
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e Vérification:ona S = T * Dgy * Ly * Ny = 3.14 + 0.043 * 16 + 8

_ 3.4%8892.378

=S = =S=1 2
S 1904.28 §= 16 [m]
L > 16 15
= = m
' DNy 3.14%0.043 %8 (m]

D’ou: S = 17.28 [m?]

Maintenant on vérifie la vitesse que nous avons imposée au départ du c6té de tube :

m;

_P*Spt

C

0.34
960 * 7.54 * 10~4

= 0.49 [?]

Remarque : on constate que les valeurs de la surface d’échange obtenues par les deux

méthodes sont presque identiques.

I11.6. Tableau récapitulatif

Les résultats obtenus dans les calculs sont résumés dans le tableau suivant :

Tableau II1.3 : résultats obtenus

Parametres formule Résultats Unités
: my m
Vitesse c = 0.5 [—
p* Spt S
. Coefficient
Fluide chaud he=St*p* V. *C,p 4609.4 [W/m?.°(]
d’échange
o . . kg
Débit massique Donné 2.778 [—]
S
Section de passage
_ Spc = 4 * Sps 2411072 [m?]
du faisceau
" . . kg
Débit massique Donné 21.699 —]
S
Fluide froid -
. my m
Vitesse V. = 09 [_]
p* Spt S
Coefficient
he=St*p* V. xC, 5417.28 [W/m?.°(]
d’échange

S
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Géométrie d’un 0% D:, 2
Sot = It 7.54%107* [m?]
Faisceau tube p 4
(tube) Géométrie de tous
Stf == Stt * Nt 0.0116 [mz]
les tubes
Section de passage Spc =4 * Syt 0.0241 [m?]
Calandre
Section totale Stc = Spc + Sir 0.0357 [m?]
Fluxthermique | ¢ — v, « AT | 4.5351127+105 | [W]
Méthode ATy m
Surface total @ 2
) s = 18.28 [m*]
d’échange K * ATy
Tee — T,
Efficacité _ (e~ Ter) 0.96 /
(Tce - Tfe)
. Nombre
Méthod .
ctode d’unité de A partir de I’abaque 34 /
NUT transfert
Surface S = NUT = (rhcp)min 16 [mZ]
d’échange K

II1.7. Conclusion :

En effet, durant cette ¢tude énergétique, d’apres la puissance thermique échangée entre
les deux fluides, on constate que la surface d’échange calculée Les deux méthodes
(AT M, NUT)est trés proche de celle de I’échangeur. Et que notre équipement fonctionne

parfaitement ce qui confirme le calcul de I’Efficacité qui a atteint les 96%.

A
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I11.8. Entretien et maintenance :

Apres une certaine durée du fonctionnement de ces échangeurs tubulaires, ces derniers
sont soumis a la réduction de leurs efficacités. Et les problémes majeurs auquel sont soumis
ces échangeurs de chaleur servant dans les installations de production des produits visqueux

(crémes...) est I’encrassement des, la corrosion et les vibrations et leurs nettoyage.

L’encrassement est défini comme étant la formation d’une couche mince aux travers la
surface d’échange, ce processus conduit a la diminution de la puissance thermique échangée
entre les deux fluides considérés ainsi que leurs efficacité. Et pour mettre en place le
processus de maintenance afin de conserver I’appareil en bon état de fonctionnement, on peut
envisager de faire passer une solution (produit de nettoyage) dans I’échangeur ou bien

I’utilisation des jets a haute pression.

Le probleme de vibration peut étre limité en procédant avec des vitesses des fluides
raisonnables, par I’utilisation d’un déflecteur a I’entrée de la tubulure et 1’évitement des
larges et faibles distances entre les chicanes qui conduit notamment a une mauvaise

distribution de celles-ci.

Et pour la corrosion, elle est engendrée par la circulation des fluides au niveau des

tubes ou la calandre. Et afin de limiter ce phénomeéne,

En utilisant un matériau résistant (Acier inoxydable, graphite, matieére plastique pour

des faibles températures...)

-
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Conclusion Géné&ale :

L’échangeur d’énergie thermique est un des instruments clé¢ du thermicien oude 1’énergéticien,
que son but soit la fabrication d’un produit dont 1’¢laboration passepar un ensemble de cycles
ou varient température et pression ou qu’il s’agisse deproduction d’énergie mécanique (ou
dectrique).Rappelons que les é&hangeurs de chaleur sont des appareils ot le transfert de
chaleur abasses et moyennes tempéatures se fait sans changement de phase.Des méhodes de
calcul plus ou moins &aborées existent pour les &hangeurs Eaisceau et calandre. Les calculs
reposent en partie sur les calculs numé&iques que l'onpeut effectuer sur les é&hangeurs
Tubulaires auxquels nous avons abordés etdéveloppédans ce travail.

Le but d'un échangeur de chaleur est de récupérer ou d’extraire une certaine quantité de
chaleur dans des conditions é&onomiques optimales qui sont un compromis entre les frais
d'investissement et les frais de fonctionnement. Les calculs de vé&ification thermique nous ont
permis d’évaluer la surface d’échange et le coefficient global de transfert. Les ré&ultats
obtenus sont positifs &ant donnéque ’efficacité de 1’échangeur est bien meilleure avec un
rendement de 96%. Et la surface d’échange obtenue avec les deux méthodes est trés proche de
la surface réelle de 1’échangeur, et les pertes de charge sont ne&gligeables dans les deux cGés

de I’échangeur.
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Résumé :

Notre travail porte sur I'étude de refroidissement industriel, procédé qui dépend
essentiellement de la quantité de chaleur a extraire ou a recevoir pour une machine thermique,
bien entendu en tenant compte de ses parametres d'entrés et de sorties. Notre étude se focalise,
sur son aspect pratique basé sur le dimensionnement d'un échangeur de chaleur a faisceau
tubulaire & contre-courant.

L'intérét recherché, est d'y parvenir, en fin de compte au bon dimensionnement en
déterminant la surface d’échange, le nombre de tubes ainsi que la longueur de I'échangeur a
utilisé avec deux méthodes (DT, NUT).

Mots clés: refroidissement, échangeur tubulaire a contre-courant, machine thermique,

chaleur, puissance, faisceau.

Abstract

Our work focuses on the industrial cooling study, which depends mainly on the amount of
heat to be extracted or received for a thermal machine, of course taking into account its input
and output parameters. Our focuses on its practical aspect based on the design of a
countercurrent tube-beam heat exchanger.

The interest sought is to achieve this, ultimately to good sizing by determining its

exchange surface, the number of tubes and the length of the exchanger used with two methods
(DT, NUT).

Keywords: cooling, countercurrent tubular heat exchanger, machine thermal, heat, beam.



