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Résume :

Cette ¢tude est consacrée a ’analyse des performances d’un échangeur de
chaleur a tubes et calandre, utilisé pour le transfert thermique entre deux fluides.
L’objectif est d’étudier son comportement thermique et hydraulique et d’évaluer
I’influence des conditions de fonctionnement sur ses performances. Une étude
analytique basée sur la méthode de Kern est réalisée, suivie d’une modélisation et
d’une simulation numérique a I’aide de SolidWorks Flow Simulation 2025. Les
parametres obtenus par les deux approches sont ensuite analysés et comparés afin
de mieux comprendre le fonctionnement de 1’échangeur et d’évaluer la pertinence
des méthodes utilisées.

Mots-clés: Echangeur de chaleur, tubes et calandre, transfert thermique, méthode de
Kern, simulation numérique, Solidworks flow simulation 2025, performance

thermique.
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Abstract:

This study focuses on the performance analysis of a shell-and-tube heat exchanger
used for heat transfer between two fluids. The main objective is to investigate its thermal
and hydraulic behavior and the influence of operating conditions on its performance. An
analytical study based on the Kern method is carried out, followed by three-dimensional
modeling and numerical simulation using SolidWorks Flow Simulation 2025. The results
obtained from both approaches are then analyzed and compared to provide a better
understanding of the heat exchanger behavior and assess the relevance of the methods used.

Keywords: Heat exchanger, shell and tube, heat transfer, Kern method, numerical

simulation, SolidWorks Flow Simulation 2025, thermal performance.



LISTE DES ABREVIATIONS ET NOMENCLATURE

Etude d 'un échangeur de chaleur & tubes et calandre

1. Liste des abréviations:

Abréviation Signification

HVAC Heating, Ventilation and Air Conditioning
CvC Chauffage, Ventilation et Climatisation
STHX Shell and Tube Heat Exchanger

TEMA Tubular Exchanger Manufacturers Association
CFD Computational Fluid Dynamics

CAD Computer-Aided Design

HTRI Heat Transfer Research, Inc.

BEM Baffle and Exchanger Manufacturers
AES Association des Entreprises Spécialisees
CFU Consortium des Fabricants d’Unités

2. Nomenclature:

Symbole Désignation Unité

A Surface d’échange thermique m?

A Surface d’écoulement cote tubes m?

A Surface d’écoulement c6té calandre m?

C Débit calorifique W/K
Chin Débit calorifique minimal W/K
Cax Débit calorifique maximal WIK

Cp Capacité thermique massique JI(kg-K)

Cr Rapport des débits calorifiques —

D. Diametre extérieur des tubes m

D Diametre intérieur des tubes m
Deq Diamétre equivalent m

f Coefficient de frouttement —

G Débit massique par unité de surface c6té calandre kg/(m2-s)

h Coefficient de transfert thermique par convection W/(m?-K)

he Coefficient de convection c6té tubes W/(m2-K)




ht Coefficient de convection coté calandre W/(mz-K)
K Conductivité thermique du matériau W/(m-K)
L Longueur des tubes m
m Débit massique kg/s
Ds Diametre de la calandre m
Np Nombre de chicanes —
N Nombre de tubes —
Nu Nombre de Nusselt —
NUT Nombre d’unités de transfert —
Pr Nombre de Prandtl —
o Flux thermique transférée w
Re Nombre de Reynolds —
R Résistance thermique m2-K/W
C jeu libre entre deux tubes m
B Espacement entre les chicanes m
Tce Température d’entrée du fluide chaud °C
Tcs Température de sortie du fluide chaud °C
Tfe Température d’entrée du fluide froid °C
Tfs Température de sortie du fluide froid °C
P: Pad des tubes (pitch) m
Vi Vitesse d’écoulement des tubes m/s
U Coefficient global de transfert thermique W/(mz2-K)
Vs Vitesse d’écoulement de la calandre m/s
AP Perte de charge Pa
ATLM Différence de température logarithmique moyenne °C
ATa Différence de température a une extrémité °C
ATb Différence de température a ’autre extrémité °C
£ Efficacité thermique %
A Conductivité thermique du fluide W/(m-K)
vl Viscosité dynamique Pa-s
p Masse volumique kg/m3
& Erreur relatives %

Remarque: La nomenclature reprend les symboles utilisés dans les chapitres

fournis. Les abréviations et les symboles sont presentés separément afin d’assurer

une présentation académique et homogeéne.
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INTRODUCTION GENERALE

1. Contexte général:

Dans un contexte industriel marqué par 1’augmentation des besoins
énergétiques et la recherche permanente d’une meilleure efficacité des procédes, les
échangeurs de chaleur occupent une place essentielle dans de nombreux secteurs
tels que I’industrie pétrochimique, les centrales thermiques, les systemes de
climatisation, les unités de réfrigeration ainsi que les procédés chimiques. Leur rdle
consiste a assurer le transfert de chaleur entre deux fluides a des températures
différentes tout en limitant les pertes d’énergie, ce qui contribue directement a
I’amélioration des performances des installations industrielles.

Parmi les différents types d’échangeurs de chaleur, I’échangeur a tubes et calandre
demeure le plus utilisé dans les applications industrielles grace a sa robustesse, sa
fiabilité, sa facilité de maintenance ainsi que sa capacité a fonctionner sous des
conditions de température et de pression élevées. Sa conception relativement simple
et sa grande flexibilité expliquent son utilisation dans les raffineries, les unités de
traitement des hydrocarbures, les industries chimiques et les installations de
production d’énergie.

Cependant, malgré cette large utilisation, 1’évaluation précise de ses performances
thermiques et hydrauliques reste une étape déterminante lors de son
dimensionnement. En effet, les performances réelles d’un échangeur dépendent
simultanément des propriétés thermophysiques des fluides, des conditions
d’écoulement, de la géomeétrie de 1’appareil ainsi que des phénoménes complexes de
transfert thermique. Par conséquent, il est indispensable de disposer de méthodes
d’analyse capables d’estimer ces performances avec une précision satisfaisante.
Dans la pratique industrielle, plusieurs méthodes analytiques ont été développées
afin de faciliter le dimensionnement des échangeurs de chaleur. Parmi celles-ci, la
méthode de Kern demeure 1’'une des approches les plus répandues en raison de sa

simplicité de mise en ceuvre et de son efficacité pour les calculs préliminaires.



Néanmoins, cette méthode repose sur certaines hypothéses simplificatrices qui
peuvent entrainer des écarts entre les résultats analytiques et le comportement réel
de I’écoulement.

Parallelement, le développement des outils de simulation numérique, notamment la
Computational Fluid Dynamics (CFD), permet aujourd’hui d’obtenir une
représentation plus detaillée des phénomenes d’écoulement et des échanges
thermiques a I’intérieur des échangeurs. Cette approche offre la possibilité¢ de
visualiser la distribution des températures, des vitesses ainsi que des champs de
pression, tout en fournissant une meilleure compréhension du comportement
thermique de 1’équipement.

Ainsi, la confrontation des résultats obtenus par la méthode de Kern avec ceux issus
de la simulation numérique constitue une démarche pertinente permettant d’évaluer
la cohérence des calculs analytiques, d’identifier les éventuelles différences
observées et d’analyser les limites de chaque approche.

2. Problématique:

Malgré les progres realisés dans les méthodes de calcul et de simulation,
I’estimation des performances d’un échangeur de chaleur a tubes et calandre
demeure une problématique importante. Les méthodes analytiques fournissent des
résultats rapides mais reposent sur des hypotheses simplifiées, tandis que les
simulations CFD permettent une description plus détaillée des phénomenes
physiques au prix d’un temps de calcul plus important.

Dans ce contexte, la question principale de cette étude est la suivante :

Dans quelle mesure les résultats obtenus par la méthode de Kern sont-ils en accord
avec ceux issus de la simulation CFD pour I’évaluation des performances
thermiques d’un échangeur de chaleur a tubes et calandre ?

3. Objectifs de I’étude:

Le présent travail a pour objectif principal de réaliser une étude analytique et
théorique des performances d’un échangeur de chaleur a tubes et calandre en

combinant les calculs analytiques et la simulation numérique.



Plus précisément, cette étude vise a:
appliquer la méthode de Kern afin d’évaluer les performances thermiques de
I’échangeur;
réaliser une simulation numérique a I’aide du logiciel SolidWorks Flow Simulation
(CFD);
comparer les résultats obtenus par les deux approches;
analyser les écarts observeés entre les résultats analytiques et numériques;
discuter les avantages, les limites et le domaine d’application de chacune des
méthodes.
4. Methodologie adoptee:

Afin d’atteindre les objectifs fixés, une démarche méthodologique a été adopteée.
Celle-ci repose sur les étapes suivantes :
étude bibliographique consacrée aux échangeurs de chaleur a tubes et calandre ainsi
qu’aux principaux mécanismes de transfert thermique ;
application de la méthode de Kern pour le calcule des performances thermiques et
hydrauliques de I’échangeur étudié ;
modélisation tridimensionnelle de I’échangeur suivie d’une simulation CFD sous
SolidWorks Flow Simulation ;
comparaison des resultats analytiques et numerigques, accompagnée d’une analyse
des écarts obtenus ;
interprétation des résultats afin d’évaluer la pertinence de chaque approche dans
I’étude des performances de 1’échangeur.
5. Structure du mémoire:

Le présent mémoire est organisé en trois chapitres.
- INTRODUCTION GENERALE.
- Chapitre 1: Généralités sur les échangeurs et revue bibligraphique.
- Chapitre 2: Mode de calcul des échangeurs de chaleur a tube et calandre.
- Chapitre 3: Résultats et déscussion.
- CONCLUSION GENERALE.



Chapitre I:
Geéneralités sur les échangeurs de chaleur et revue

bibliographique.

I.1. Introduction:

Le transfert de chaleur est un phénoméne fondamental en ingénierie,
essentiel a de nombreux procédés industriels et applications du quotidien. Pour
faciliter ce processus, des dispositifs ont été spécifiquement congus pour échanger
de I'énergie thermique notamment impliquant des fluides. contribuant ainsi a
économiser I'énergie, a ameéliorer l'efficacité des procédes et a réguler les
températures dans divers secteurs.

Les échangeurs de chaleur jouent un role important dans le secteur industriel;
ils sont largement utilisés dans divers domaines tels que la production d'énergie, la
pétrochimie ,le traitement chimique, l'industrie agroalimentaire et les systemes de
(HVAC) [2].

L'efficacité énergétique est eégalement directement influencée par la
conception et les performances des échangeurs de chaleur ce qui a des répercussions
sur le fonctionnement des installations, les colts d'exploitation et la durabilité des
équipements car une conception optimale maximise le transfert thermique tout en
minimisant la perte de charge et I'encombrement de I'équipement [1].

Ce chapitre a pour objectif de poser les bases théoriques nécessaires a la
compréhension des échangeurs de chaleur. Il débutera par une présentation des
principes fondamentaux du transfert thermique, suivie d’une classification des
différents types d’échangeurs. Une attention particuliere sera portée aux échangeurs
de chaleur a tubes et calandre (STHX), en détaillant leur constitution, leur
fonctionnement, leurs avantages, leurs inconvénients et leurs applications
industrielles. Enfin, une revue bibliographique synthétisera les études récentes,

expérimentales et numériques, sur ces dispositifs.
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I.2. Transfert thermique:
2.1. Généralités sur le transfert thermique:

Le transfert thermique est I'une des formes les plus courantes d'échange
d'énergie; lorsqu'une différence de température existe entre deux points d'un
systeme ou lorsque deux corps a des températures différentes entrent en contact
les températures tendent a s'égaliser, un phénomeéne appelé transfert thermique .On
distingue trois types de transfert thermique_[6].

2.2. Les modes de transfert thermique:

Il existe trois modes principaux de transfert thermique: la conduction, la

convection et le rayonnement.

Les transferts de chaleur

| - Convection

IR

Rayonnement
thermique

& 2
. K U Conduction

Figure I.1: Les trois modes de transfert thermique : conduction, convection et rayonnement.

2.2.1. La conduction:
Définition:

La conduction est le transfert de chaleur a travers un matériau sans
déplacement macroscopique de matiere. Elle se produit principalement dans les
solides, ou I’énergie est transmise par les vibrations des molécules et le mouvement
des électrons libres [6].

Loi de Fourier:

La loi de Fourier décrit le taux de transfert de chaleur par conduction:



daTr
dx

Cette équation montre que le flux thermique augmente lorsque la différence
de température augmente.
Ou:
o @ est le flux thermique de transfert de chaleur (W).
e A est la conductivité thermique du matériau (W/(m-K)).
e Aest lasurface de transfert de chaleur (m?).
e dT/dx est le gradient de température dans la direction du transfert (K/m).
Applications industrielles:
a. Echangeurs de chaleur:

Dans les échangeurs de chaleur, la conduction permet le transfert de
I’énergie thermique a travers les parois métalliques séparant les fluides chauds et
froids.

b. Isolation thermique des equipements industriels:

Les matériaux isolants sont utilisés dans les chaudiéres, les fours et les
conduites afin de réduire les pertes de chaleur par conduction et d'améliorer
I'efficacité énergétique.

C. Procédés métallurgiques et traitements thermiques:
Lors des opeérations de soudage, de forgeage, de trempe ou de traitement

thermique des métaux, la chaleur se propage a l'intérieur des pieces par conduction.
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Figure 1.2: illustration du transfert thermique par conduction.

2.2.2. La convection:
Définition:

La convection est le transfert de chaleur qui se produit par le mouvement
d’un fluide (liquide ou gaz). Ce mouvement peut étre naturel ou forcé [6].
*Convection naturelle:

La convection naturelle est un mode de transfert thermique induit par des
différences de masse volumique au sein d'un fluide, résultant de variations de
température. Lorsqu'un fluide est chauffe, sa masse volumique diminue et il s'éléve,
tandis que le fluide plus froid et plus dense descend; cela engendre des courants de
convection qui facilitent le transfert de chaleur sans l'intervention de moyens
mécaniques externes.

*Convection forcée:

La convection forcée est un mode de transfert de chaleur dans lequel le
fluide est mis en mouvement par des moyens mécaniques externes, tels que des
pompes, des ventilateurs ou des agitateurs. Ces mécanismes forcent le fluide a
s'écouler sur une surface, augmentant ainsi la vitesse de transfert de chaleur par
rapport a la convection naturelle.

Loi de Newton:
Le taux de transfert de chaleur par convection est donné par la loi de

refroidissement de Newton:



®=h.A(Ts — Too)

Plus le coefficient de convection est élevé, plus le transfert thermique est
efficace.
Ou:
o O est le taux de transfert de chaleur (W).
e hest le coefficient de transfert de chaleur par convection (W/(m?-K)).
e Acest lasurface de transfert de chaleur (m?).

e Tsest latempérature de la surface (K).

e Too est la température du fluide loin de la surface (K).
Applications industrielles:
a. Echangeurs de chaleur:

Les échangeurs de chaleur utilisent les phénomeénes de convection pour
transférer I'énergie thermique entre deux fluides a des températures différentes. Ils
sont largement employés dans les centrales thermiques, les industries chimiques,
pétrochimiques et les systémes énergétiques.

b. Systemes de refroidissement des moteurs et des machines:

Dans les moteurs thermiques, les turbines et les équipements industriels, la
convection permet d'évacuer la chaleur produite afin de maintenir les composants a
des températures de fonctionnement appropriées et d'éviter les risques de surchauffe.
C. Systemes de chauffage, de ventilation et de climatisation (CVC):

Les systemes CVC exploitent la convection naturelle ou forcée pour assurer
la distribution de l'air chaud ou froid dans les batiments industriels, commerciaux et

résidentiels.
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Figure 1.3: illustration du transfert thermique par convection.
2.2.3. Le rayonnement:
Définition:
Le rayonnement thermique est le transfert de chaleur par ondes

électromagnétiques, sans nécessiter de milieu matériel. Tous les corps ayant une

température supérieure au zéro absolu émettent du rayonnement thermique [6].
Loi de Stefan-Boltzmann:

La puissance rayonnée par une surface est donnee par la loi de Stefan-
Boltzmann:

d=¢c0.A. T4

Cette equation montre que le rayonnement thermique augmente fortement
lorsque la température absolue de la surface augmente.
Ou:
e @ est la puissance rayonnée (W).
o ¢ est’émissivité de la surface (sans dimension, 0 <g <1).
e o est laconstante de Stefan-Boltzmann (5.67 x 108 W/(m?-K#)).
e A est lasurface emettrice (m?).

e T est latempérature absolue de la surface (K).
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Applications industrielles:
a. Lesfours industriels:

Le rayonnement thermique est le principal mode de transfert de chaleur dans
les fours industriels utilisés pour la fabrication de I'acier, du verre et de la céramique.
Il permet de chauffer rapidement les matériaux a des températures trés élevées.

b. Le séchage par rayonnement infrarouge:

Le rayonnement infrarouge est largement utilisé pour le séchage des
peintures, des textiles, du papier et des produits alimentaires. Cette technique offre
un séchage rapide et une meilleure efficacité énergetique.

c. Les centrales solaires thermiques:

Dans les centrales solaires thermiques, le rayonnement solaire est concentré a

I'aide de miroirs afin de chauffer un fluide caloporteur. La chaleur produite est

ensuite utilisée pour générer de la vapeur et produire de I'électricité.

Figure 1.4 : illustration du transfert thermique par rayonnement.

1.3. Généralités sur les échangeurs de chaleur:
3.1. Définition d’un échangeur de chaleur:

Un échangeur de chaleur est un dispositif technique congu pour transférer
efficacement 1’énergie thermique d’un fluide a haute température vers un fluide a
basse température, sans que les fluides ne se mélangent directement, a 1’exception

des échangeurs a contact direct [2].
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3.2. Principe général de fonctionnement:

Le principe de fonctionnement repose sur la mise en contact thermique de
deux fluides a travers une paroi conductrice. La chaleur est transférée du fluide
chaud vers la paroi par convection, puis a travers la paroi par conduction, et enfin de
la paroi vers le fluide froid par convection. L’objectif est de maximiser la surface
d’échange et le coefficient global de transfert de chaleur tout en minimisant les
pertes de charge [1].

3.3. Domaines d’utilisation des échangeurs de chaleur:

Les échangeurs de chaleur sont des composants essentiels dans de
nombreuses industries [2].

3.3.1. Industrie petroliére:

Dans I’industrie pétroliere, ils sont utilisés pour le préchauffage du pétrole
brut avant distillation, le refroidissement des produits raffinés et la récupération de

chaleur dans les processus [2].

3.3.2. Industrie chimique:

L’industrie chimique les emploie pour le controle de la température des
réacteurs, la condensation des vapeurs, le chauffage ou le refroidissement des
réactifs et des produits [2].

3.3.3. Centrales thermiques:

Les centrales thermiques utilisent des échangeurs de chaleur comme
condenseurs pour la vapeur d’eau, des préchauffeurs d’eau d’alimentation et des
refroidisseurs d’huile [2].

3.3.4. Industrie agroalimentaire:

Dans I’agroalimentaire, ils sont cruciaux pour la pasteurisation, la
stérilisation, le refroidissement rapide des produits et la récupération de chaleur [2].
3.3.5. Systemes HVAC:

Les systemes HVAC (Heating, Ventilation, and Air Conditioning) integrent
des échangeurs pour le chauffage et le refroidissement des batiments, la

déshumidification et la récupération de chaleur de 1’air vicié [2].
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I.4. Classification des échangeurs de chaleur:

Les échangeurs de chaleur sont classés selon plusieurs critéres, dont les plus
importants sont le mode de transfert thermique, la configuration des écoulements et
la conception mécanique .[2].

4.1. Selon le mode de transfert:
4.1.1. Echangeurs a contact direct:

Dans ces échangeur, les fluides sont en contact direct et se melangent. Le
transfert de chaleur se fait par contact direct et par transfert de masse. Un exemple
typique est la tour de refroidissement, ou 1’eau chaude est pulvérisée et refroidie par
contact avec I’air ambiant [2].

4.1.2. Echangeurs a contact indirect:

La majorité des échangeurs sont a contact indirect, ou les fluides sont séparés
par une paroi solide. La chaleur est transférée a travers cette paroi sans melange des
fluides. Les échangeurs a tubes et calandre et a plaques en sont des exemples [2].

4.2. Selon la configuration de I’écoulement:

La configuration de I’écoulement des fluides a un impact significatif sur
I’efficacité du transfert de chaleur [2].

4.2.1. Co-courant:

En configuration co-courant (ou parallele), les deux fluides entrent du méme
coté de I’échangeur et s’écoulent dans la méme direction. La différence de
température entre les fluides diminue le long de I’échangeur, limitant I’efficacité du
transfert [2].
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Figure I.5: Echangeur de chaleur a tubes et calandre a contre-courant.

4.2.2. Contre-courant:

En configuration contre-courant, les fluides entrent par des cOtés opposés et

s’écoulent dans des directions opposées. Cette configuration est la plus efficace car

elle maintient une différence de température relativement constante et élevée sur

toute la longueur de 1’échangeur, permettant un transfert de chaleur maximal [2].

ATa | |

Température

Longueur

| >

e

Configuration a co-courant

== Fluide chaud

ATa | |

== Fluide froid

Température

ATb I

Longueur

>

Configuration a contre-courant

Figure 1.6: Représentation ATa-ATb fonction de la langueur du tube du co-courant et contre
courant.

4.2.3. Ecoulement croisé:

s
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Dans un échangeur a écoulement croisé, les fluides s’écoulent
perpendiculairement 'un a DPautre. Cette configuration est courante dans les
radiateurs automobiles et les serpentins de climatisation [2].

4.3. Selon la construction mécanique:

La construction mécanique détermine la géométrie et les matériaux de
I’échangeur, influengant ses performances et ses applications [2].

4.3.1. Echangeur tubulaire:

Les échangeurs tubulaires, ou a double tube, sont les plus simples, constitues
de deux tubes concentriques. Un fluide s’écoule dans le tube intérieur et I’autre dans
I’espace annulaire. Ils sont utilisés pour de faibles débits et des applications ou

I’encrassement est faible [2].

s .

Figure 1.7: Echangeur de chaleur tubulaire type BEM.

4.3.2. Echangeur a plaques:

Les échangeurs a plaques sont constitués d’un empilement de plaques minces
et ondulées, séparées par des joints. Les fluides s’écoulent dans les canaux formés
entre les plaques. lls offrent une grande surface d’échange dans un volume compact,
une haute efficacité et sont faciles a nettoyer. Cependant, ils sont limités en

température et pression par les joints [2].
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Figure 1.8: un échangeur de chaleur a plaque.

4.3.3. Echangeur spiralé:

Les échangeurs spiralés sont formés de deux canaux enroulés en spirale

permettant un écoulement en contre-courant. Ils sont compacts, efficaces et adaptes
aux fluides visqueux ou encrassants [2].
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Figure 1.9: un échangeurde chaleur spiralé.

4.3.4. Echangeur compact (a ailettes):

o[ ¢
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Les échangeurs compacts se caractérisent par une tres grande densité de
surface d’échange (surface par unit¢ de volume). Ils incluent les échangeurs a
plaques, a ailettes et micro-canaux, et sont utilisés lorsque 1’encombrement est une

contrainte majeure [2].

Figure 1.10: un échangeur de chaleur compact.

Tableau 1.1 : comparaison entre les principaux types d’échangeurs de chaleur.

Type d’échangeur | Avantages Inconvénients Application

Tubulaire Robuste, hautes Encombrant pétrochimie
pression

A plaques Trés compact, Pression limitée Agroalimentaire
rendement elevé

Spiralé Faible encrassement | Cout élevé Fluides visqueux

A ailettes Grande surface Nettoyage difficile Climatisation
d’échange

1.5. Echangeur de chaleur & tubes et calandre:
5.1. Définition:

L’échangeur de chaleur a tubes et calandre (STHX - Shell and Tube Heat
Exchanger) est I’un des types d’échangeurs les plus répandus dans 1’industrie. Il est
constitué¢ d’un faisceau de tubes contenus dans une enveloppe cylindrique appelée

calandre [2].
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5.2. Description générale:

Un STHX est congu pour transférer la chaleur entre deux fluides. Un fluide
s’écoule a I’intérieur des tubes (coté tubes), tandis que 1’autre s’écoule a I’extérieur
des tubes, dans la calandre (c6té calandre). La séparation physique des fluides
permet d’éviter leur mélange tout en facilitant 1’échange thermique [2].

5.3. Principe de fonctionnement:

Le principe de fonctionnement repose sur le passage des fluides a travers
I’échangeur. Le fluide chaud cede de la chaleur au fluide froid a travers la paroi des
tubes. Les chicanes (baffles) sont souvent utilisées c6té calandre pour diriger le
fluide et augmenter la turbulence, ameliorant ainsi le coefficient de transfert de

chaleur par convection [1].

Shell & Tube Heat Exchanger

Tube outlet  gpeinlet

Tr_l_w

Baffle

|
|
1
FL'IT

Shell outlet  Tube inlet

Shell

Tube

Figure I.11: Schéma de principe d'un échangeur de chaleur a tubes et calandre (STHX).

5.4. Constitution de I’échangeur:

Un échangeur a tubes et calandre est compose de plusieurs éléments clés [2].
5.4.1. Lacalandre:

La calandre est I’enveloppe extérieure cylindrique qui contient le faisceau de
tubes et le fluide c6té calandre. Elle est concue pour résister aux pressions et
températures de fonctionnement [2].

5.4.2. Les tubes:
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Les tubes constituent la principale surface d’échange de chaleur. Ils peuvent
étre lisses, a ailettes ou profilés pour améliorer le transfert thermique. Le matériau
des tubes est choisi en fonction de la compatibilité avec les fluides et des propriétés
de conductivité thermique [2].

5.4.3. Les chicanes:

Les chicanes (baffles) sont des plaques perforées installées
perpendiculairement aux tubes dans la calandre. Elles ont deux fonctions principales:
soutenir les tubes pour éviter les vibrations et diriger le fluide c6té calandre pour
créer un écoulement transversal, augmentant la turbulence et le coefficient de
transfert de chaleur [2]. I’éspacement entre les chicanes est généralement choisi
dand une plage comprise entre 0.2 Ds et 1.0 Ds [3].

5.4.4. Les plaques tubulaires:

Les plaques tubulaires sont des disques percés qui maintiennent les tubes en
place a chaque extrémité du faisceau. Elles assurent 1’étanchéité entre les fluides
coteé tubes et coté calandre [2].

5.4.5. Les collecteurs:

Les collecteurs (ou boites a eau) sont des chambres situées aux extrémités
des tubes, permettant la distribution et la collecte du fluide coté tubes [2].

5.4.6. Les entrees et sorties des fluides:

Des orifices sont prévus sur la calandre et les collecteurs pour I’entrée et la
sortie des fluides [2].

5.5. Types des échangeurs a tubes et calandre:

Les STHX peuvent étre classifiés selon le nombre de passages et la
configuration TEMA [2].

5.5.1. Echangeur & un passage:

Dans un échangeur a un passage, le fluide c6té tubes traverse 1’échangeur
une seule fois, de I’entrée a la sortie [2].

5.5.2. Echangeur multipasse:
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Un échangeur multipasse est congu pour que le fluide c6té tubes effectue
plusieurs allers-retours a travers le faisceau de tubes, augmentant ainsi la longueur
du parcours et I’efficacité du transfert de chaleur [2].

5.5.3. Classification TEMA:

La Tubular Exchanger Manufacturers Association (TEMA) a établi une
classification standardisée des échangeurs a tubes et calandre basée sur la
conception des collecteurs avant et arriere, et de la calandre. Les types courants
incluent les échangeurs de type BEM, AES, ou CFU, chacun ayant des

caractéristiques spécifiques adaptéees a diverses applications [3].

19



Chapitre | Généralités sur les échangeurs de chaleur et revue bibligraphiqgue

Shell and tube heat exchanger

— ﬁ? ______ e e

- ———— - ——— ]

U-tube (type BEU)

¥

Floating head (type BES)
> Tube side ——p Shell side Support
[ (inside tubes) (inside shell) | Baffles Lﬂ (saddle) ]

Figure 1.12: Différents types de configurations TEMA pour les échangeurs de chaleur a tubes
et calandre.

5.6. Parametres influencant les performances:

Plusieurs parametres influencent directement les performances d’un
échangeur de chaleur [1].
5.6.1. Température:

Les températures d’entrée et de sortie des fluides, ainsi q21ue la différence
de température moyenne logarithmique (AMTD), sont cruciales pour déterminer le
taux de transfert de chaleur [1].
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5.6.2. Débit:

Les débits massiques des fluides affectent les vitesses d’écoulement, les
coefficients de transfert de chaleur par convection et les pertes de charge [1].

5.6.3. Vitesse des fluides:

Une vitesse de fluide plus élevée augmente la turbulence et le coefficient de
transfert de chaleur, mais entraine également une augmentation des pertes de charge
[1].

5.6.4. Surface d’échange:

La surface totale des tubes disponible pour le transfert de chaleur est un
facteur direct de la capacité de 1’échangeur [1].

5.6.5. Coefficient d’échange thermique:

Le coefficient global de transfert de chaleur (U) represente la résistance
totale au transfert de chaleur, incluant les résistances de convection des deux fluides
et la résistance de conduction de la paroi du tube, ainsi que les résistances

d’encrassement [1].

Material A Material B Material C
h; kq ka ks h,
qX q\b\‘-\* q qX
Fluid A ’\4@3
Ly L, > L3 >
Thermal Circuit
T, T, T3 T,
(o} NN\ O NN\ O AVAAY% O
Ry R R3

Figure 1.13: represente les ciccuit thermique et les résistances.
5.6.6. Perte de charge:
La perte de charge est la diminution de pression des fluides lorsqu’ils
traversent 1’échangeur. Une perte de charge excessive peut nécessiter une puissance

de pompage plus importante, augmentant les cotts d’opération [1].
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Ces parametres doivent etre pris en compte lors du dimensionnement et de
I’évaluation des performances d’un échangeur de chaleur.
5.7. Avantages des échangeurs a tubes et calandre:

Les STHX présentent plusieurs avantages
* Robustesse: lls sont robustes et peuvent supporter des pressions et des
températures élevées.
*Polyvalence: Adaptés a une large gamme de fluides et de conditions de
fonctionnement.
*Facilité de nettoyage: Certains types (par exemple, avec faisceau amovible) sont
faciles a nettoyer, ce qui est important pour les fluides encrassants.
*Coult: Genéralement moins chers que d’autres types d’échangeurs pour des
applications a haute pression. [2]
5.8. Inconvénients des echangeurs a tubes et calandre:

Malgré leurs avantages, les STHX ont aussi des inconvénients:
* Encombrement: Ils sont souvent volumineux et lourds pour une capacité de
transfert de chaleur donnée.
* Efficacité: Moins efficaces que les échangeurs a plaques pour de faibles écarts de
température ou des applications nécessitant une grande compacité.
* Encrassement: Le c6té calandre peut étre sujet a I’encrassement, réduisant
I’efficacité et augmentant les pertes de charge. [2]
5.9. Applications industrielles des échangeurs a tubes et calandre:

Les STHX sont largement utilisés dans les industries suivantes:
* Pétrochimie: Refroidisseurs, condenseurs, réchauffeurs.
* Production d’énergie: Condenseurs de vapeur, préchauffeurs d’eau
d’alimentation.
* Chimie: Réacteurs, condenseurs, évaporateurs.

* Raffinage: Refroidisseurs de pétrole, condenseurs de gaz [2].
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1.6. revue bibliographique:
6.1. Rakesh Kumar et Suresh Kumar Badholiya (2024) [7]:

Kumar & Badholiya (2024) ont étudi¢ I’efficacité de la méthode de Kern
pour le dimensionnement d’un échangeur de chaleur a tubes et calandre, tout en
utilisant la CFD pour analyser son comportement hydraulique et thermique.
L’objectif principal de leur travail était d’évaluer les performances de 1’échangeur et
d’améliorer la répartition du débit dans les tubes grace au choix adéquat des headers
et des nozzles.

Sur le plan méthodologique, pour atteindre cet objectif, les auteurs ont combiné la
méthode analytique de Kern avec la dynamique numérique des fluides, afin
d’évaluer simultanément les performances thermiques et hydrauliques de
I’échangeur. 1ls ont suppose un écoulement stationnaire, laminaire et incompressible,
avec des propriétés thermophysiques constantes. Les équation du transfert de
chaleur et de la mécanique des fluides ont ensuite été utilisées pour analyser le
comportement thermique et hydraulique de 1’échangeur.

Les résultats montrent que les headers de type B et C assurent une distribution de
pression et de vitesse plus uniforme que le header de type A, ce qui améliore
I’écoulement dans les tubes. Les auteurs ont aussi conclu que la géométrie
simplifiée, fondée sur une symétrie plane, reste valable sur la majeure partie de
I’échangeur, mais que les zones d’entrée et de sortie présentent des limitations dues
au meélange rapide et aux changements de direction de 1’écoulement. Ils signalent
¢galement qu’une partie importante du fluide co6té calandre contourne le faisceau
tubulaire sans échange efficace, ce qui réduit les performances thermiques. Pour
améliorer 1’échange, ils proposent de réduire le diametre de la calandre ou
d’augmenter I’espacement des tubes.

Cette etude constitue une référence pertinente pour notre travail, car elle adopte la
démarche basée sur la méthode de Kern et la simulation CFD. Elle nous a permis
de mieux comprendre la maniere d’interpréter les écarts entre les resultats

théoriques et la simulation numérique.
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6.2. Di Bono et Corcione et Quintino (2025) [5]:

L'étude menée par Di Bono, Corcione et Quintino (2025) est consacrée a
une comparaison systématique entre les deux méthodes analytiques les plus utilisées
pour le dimensionnement des échangeurs de chaleur a tubes et calandre, a savoir la
méthode de Kern et la méthode de Bell-Delaware. L'objectif principal est d'évaluer
les différences entre ces deux approches et d'identifier la méthode la plus adaptée
selon les conditions de conception.

Pour réaliser cette analyse, les auteurs ont appliqué les méthodes de Kern et de
Bell-Delaware a plusieurs configurations d'échangeurs présentant différentes
géométries cOté calandre. Les performances thermiques et hydrauliques ont éte
comparées a travers le coefficient de transfert thermique, la perte de charge ainsi
que l'influence de plusieurs parametres de conception, notamment I'espacement des
chicanes (baffle spacing) et le nombre de bandes d'étanchéité (sealing strips).

Les resultats montrent que la méthode de Bell-Delaware fournit
géneralement des prédictions plus précises que la méthode de Kern, notamment
grace a la prise en compte des courants de fuite (leakage flows) et du phénomeéne de
contournement (bypass). Les auteurs montrent également que l'augmentation du
nombre de sealing strips est plus efficace que I'augmentation du nombre de chicanes
pour réduire la perte de charge tout en maintenant un bon transfert thermique. Ils
concluent enfin que la méthode de Kern reste une approche simple, rapide et
adaptée aux études préliminaires de conception.

Cette étude constitue une référence importante pour notre mémoire, car elle
justifie scientifiqguement le choix de la méthode de Kern adoptée dans notre travail.
Bien que la méthode de Bell-Delaware soit plus précise, la méthode de Kern
demeure largement utilisée pour le dimensionnement préliminaire des échangeurs
de chaleur a tubes et calandre. Cette comparaison nous permet également de mieux
situer les limites de la méthode retenue et d'interpréter les résultats obtenus lors de

la comparaison avec la simulation CFD.
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6.3. Ambekar et al. (2016) [4]:

Dans le but de vérifier la fiabilité des méthodes classiques de
dimensionnement, Ambekar et al. (2016) ont réalisé une étude comparative entre la
méthode analytique de Kern et plusieurs outils de simulation, a savoir ASPEN,
HTRI et SOLIDWORKS Flow Simulation (CFD). L'objectif était d'évaluer la
précision des calculs théoriques en les confrontant aux résultats obtenus par
différentes plateformes de simulation.

L'étude repose sur la conception d'un méme échangeur de chaleur a calandre

et tubes en conservant les mémes caractéristiques géométriques ainsi que les mémes
conditions de fonctionnement pour l'ensemble des méthodes étudiées. Cette
démarche a permis d'effectuer une comparaison directe des performances
thermiques obtenues a partir de chaque approche.
L'analyse des résultats révele une bonne concordance entre les valeurs fournies par
la méthode de Kern, ASPEN et HTRI. Les simulations réalisees sous
SOLIDWORKS Flow Simulation présentent un coefficient global de transfert
thermique légerement plus élevé. Les auteurs concluent néanmoins que cette
différence reste acceptable et confirment que la méthode de Kern constitue un outil
fiable pour le dimensionnement préliminaire des échangeurs de chaleur.

Cette etude repreésente un support scientifique important pour notre memoire, car
elle met en ceuvre une démarche trés proche de celle adoptée dans notre travail. En
effet, elle montre que les résultats issus de la méthode de Kern peuvent étre
comparés de maniére pertinente avec ceux obtenus par une simulation CFD sous
SOLIDWORKS, ce qui renforce la crédibilité de la méthodologie utilisée dans
notre étude.

6.4. Erica Jacqueline Fernandes et Sachidananda Hassan Krishanmurthy
(2022) [81:

Les travaux de Fernandes et Krishnamurthy (2022) s'intéressent a la
conception et a l'analyse d'un échangeur de chaleur a tubes et calandre, en mettant
I'accent sur I'influence du matériau de fabrication et de I'espacement des chicanes

(baffle spacing) sur les performances thermiques. L'objectif principal consiste a
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identifier la configuration permettant d'améliorer le transfert de chaleur tout en
garantissant un fonctionnement efficace de I'échangeur.

Pour atteindre cet objectif, les auteurs ont réalisé le dimensionnement de
I'échangeur a l'aide de la méthode de Kern, avant de développer un modeéle
numerique analysé par la dynamique des fluides numérique (Computational Fluid
Dynamics — CFD) sous ANSYS Fluent. Plusieurs matériaux (cuivre, aluminium et
acier) ainsi que différentes valeurs d'espacement des chicanes ont été étudiés afin
d'évaluer leur influence sur les performances thermiques.

Les résultats obtenus montrent que le cuivre présente les meilleures
performances de transfert thermique par rapport a lI'aluminium et a l'acier. L'étude
met également en évidence que la réduction de l'espacement entre les chicanes
favorise I'amélioration des échanges thermiques. Les auteurs concluent ainsi que le
choix du matériau et des parametres géométriques joue un role determinant dans
I'optimisation des performances d'un échangeur de chaleur a tubes et calandre.

Cette étude apporte un appui scientifique a notre mémoire, puisqu'elle
confirme l'intérét d'associer la méthode de Kern a la simulation CFD pour I'analyse
des échangeurs de chaleur a tubes et calandre. Elle met également en évidence
I'importance de I'espacement des chicanes, parameétre pris en considération dans la
géométrie de notre échangeur, méme si son optimisation ne constitue pas l'objectif
principal de notre étude.

Tableau 1.2 : comparaison entre les études.

Auteur Année | Méthodologie | Objectif Résultats Pertinence pour notre
principal principaux étude

Kumar & | 2024 (Kern, CFD: Evaluer les Les headers Bet | Constitue la référence

Badholiya ANSYS) performances C assurent une principale de notre

d'un échangeur a
tubes et calandre
et analyser
I'influence des
headers sur la

répartition de

meilleure
répartition du
débit. Le
phénomene de
bypass réduit les

performances

travail, car il adopte la
méme démarche basée
sur la comparaison
entre la méthode de
Kern et la simulation
CFD.

26




I'écoulement. thermiques.
DiBono, | 2025 (Kern, Bell- Comparer les Bell-Delaware Justifie le choix de la
corcione Delaware) performances est plus précise, méthode de Kern
& des deux tandis que Kern | utilisée dans notre
Quintino méthodes de reste simple, étude et permet de
dimensionneme | rapide et adaptée | situer ses limites par
nt des au rapport & Bell-
échangeurs de dimensionnemen | Delaware.
chaleur. t préliminaire.
Fernands | 2022 (Kern, CFD: Etudier Le cuivre Confirme l'intérét de
& ANSYS I'influence du améliore le I'association entre la
Krishnam Fluent) matériau et de transfert méthode de Kern et la
u-rthy I'espacement des | thermique. Une simulation CFD et
chicanes sur les | réduction de souligne I'influence des
performances I'espacement des | chicanes sur les
thermiques de chicanes performances.
I'échangeur. augmente les
performances de
I'échangeur.
Ambekar | 2016 (Kern, CFD: Evaluer la Les résultats de Renforce la
et al ASPEN, HTRI, | fiabilité de la Kern sont méthodologie adoptée
SOLIDWORK | méthode de proches de ceux | dans notre mémoire en
S) Kern par d'ASPEN et de validant la
comparaison HTRI, et de comparaison entre les
avec plusieurs solidwoks jugé calculs théoriques de
logiciels de acceptable. Kern et la simulation
simulation. CFD sous
SOLIDWORKS.
1.7. conclusion:

Ce premier chapitre a permis de présenter les notions générales relatifs au

transfert de chaleur et aux échangeurs de chaleur, en mettant 1’accent sur les

échangeurs a calandre et a tubes en raison de leur large utilisation dans les procédés
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industriels. Les différents modes de transfert thermique, les principaux critéres de
classification ainsi que les domaines d’application des échangeurs ont été abordé
afin d’établir les bases théoriques nécessaires a cette étude. Par ailleurs, une revue
bibliographique a permis de présenter les travaux de recherche les plus récents
portant sur les méthodes de dimensionnement et d’analyse des performances des
échangeurs de chaleur, notamment la méthode de Kern et la simulation numérique
(CED). Cette synthése met en évidence 1’intérét de combiner 1’approche théorique
et la simulation afin d’obtenir une évaluation plus complete des performances
thermiques et hydrauliques. Les connaissances developpées dans ce chapitre
serviront de fondement aux calculs analytiques et a 1’étude comparative qui seront

présentés dans les chapitres suivants.
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Chapitre 11 :

Mode de calcul des échangeurs de chaleur a tube et calandre

I1.1. Introduction :

Un échangeur de chaleur est dispositif qui facilitent le transfert de chaleur
entre deux (2) fluides a des températures différentes, sans mélange direct entre eux.
Les échangeurs de chaleurs a tubes et calandre, également appelés échangeurs
tubulaires. 1l est constitué d'un faisceau de tubes disposés a l'intérieur d'une
enveloppe cylindrique appelée calandre. L'un des deux fluides circule a l'intérieur
des tubes, tandis que l'autre s'‘écoule autour de ces tubes, dans lI'espace compris entre
le faisceau et la calandre. Les deux fluides sont ainsi maintenus séparés en
permanence, et le transfert de chaleur s'effectue uniquement a travers la paroi des
tubes, sans aucun mélange entre eux.

I1.2. Principe de calcul d’un échangeur a tubes et calandre :

Le calcul thermique de I'échangeur de chaleur a pour objectif de déterminer
la surface d'échange nécessaire pour garantir la performance thermique souhaitée.
Afin de simplifier I'¢tude, on suppose que I'échangeur tube et calandre fonctionne
en régime permanent et qu'il est considéré comme un systeme fermé (en négligeant
les pertes de chaleur vers I'environnement extérieur).

2.1. Méthode ATLM (Différence de Température Moyenne Logarithmique) :

Le bilan thermique global est basé sur le principe de conservation de
I’énergie appliqué aux deux fluides. En régime permanent et en négligent les pertes
thermiques vers I’extérieur, la chaleur cédée par le fluide chaud est égale a celle
recue par le fluide froid. Ce bilan s’écrit :

®=mi.Cp. (Tce —Tcs) = msCps (Tfs —Tfe)

La puissance échangée entre les deux fluides, dépend essentiellement de
I’écart de température que celui-ci subit lorsque 1’échange se réalise par chaleur
sensible, ou alors essentiellement de la valeur de la chaleur latente (correspondant a

I’enthalpie de changement d’état) lorsqu’il y a un changement de phase (fluide
diphasique) [9].
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ChaEitre 1 Mode de calcul des échangeurs de chaleurs a tube et calandre

Le flux de chaleur résultant, cedé par le fluide chaud et recu par le fluide froid est
proportionnel :
®=U. A ATLM o0 ATLM =ATL AT2

In(C
rl(ATZ)
a. Pour un fonctionnement a Co-courant :

« Les écoulements des fluides chaud et froid sont paralleles et de méme
sense [10].

Sortie
fluide froid

Entrée
fluide chaud
-

Sortie
fluide chaud

_?Tc,s)

(Tc,e) o

Entrée
fluide froid

(Tf,e)

Figure I1.1: fonctionnement a co-courant.

AT1=Tce-Tfe
Avec: ATLM = (Tce—TfeBc—e(_'g(f::—Tfs)
n (Tcs—Tfs)
AT2=Tcs-Tfs

b. Pour un fonctionnement a Contre courant :
« Les écoulements des fluide chaud et froid sont toujours paralléles mais de

Sens Oppose.
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ChaEitre 1 Mode de calcul des échangeurs de chaleurs a tube et calandre

Fluide froid
entrée:

Fluide chaud 2
entrée: —» (=]

Lce

AT,

Tg

Figure I1.2: Fonctionnement a contre courant.

ATa= Tce-Tfs
. . _ (Tce—Tfs)—(Tcs—Tfe)
Avec : alors: ATLM= T Cee i
(Tcs—Tfe)
ATb=Tecs-Tfe

2.2. Efficacité d’un échangeur :

L’efficacité d’un échangeur est le rapport de la puissance thermique
réellement échangée a la puissance d’échange maximum théoriquement possible,
qui serait transférée dans les mémes conditions de températures d’entrée des fluides

dans un échangeur tubulaire de longueur infinie fonctionnant a contre-courant [11] :

_ ®dréel

Avec: O<egx<l1
dmax

» Cas ou le fluide chaud commende le transfért mCpc < mCps :
® =mCpc (Tce —Tcs)
®max = mcCpc (Tce — Tfe)

On définit alors une efficacité refroidissement :

_ Tce—Tcs _ ATc
Tce — Tfe ATmax

» Cas ou le fluide froid commende le transfert mCps < mCpc :
@ = Cps (Tfs —Tfe)
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D®max = Cps(Tce —Tfe)

On définit alors une efficacité chauffage :

_ Tfs—Tfe _ ATf
Tce — Tfe ATmax

-

J
Tc,
Te,
-
Tf,
Tec,
C.>C

»

Tf,
Te.
Tf,
o T, 2

€>C;

]

\J

Figure I1.3 : Distribution de température dans un échangeur a contre-courant pour Cs > C et
Cf < Cc

2.3. Nombre d’unités de transfert (NUT) :
Le nombre d’unités de transfert (NUT) est représenter le rapport entre la
capacité de transfert thermique de la paroi séparatrice et le débit calorifique

minimum des fluides. Plus précisément, le NUT est défini comme suit [12] :

NUT=1xA

C min

Ou:
» U est le coefficient global de transfert de chaleur (en W/(m?-K)).
» A cest la surface totale d’échange de chaleur (en m?).
¢ Cmin est le débit calorifiqgue minimum, défini comme le produit du débit
massique (rh) et de la capacité thermique spécifique (Cp) du fluide ayant
la plus petite valeur (Cmin = min (tcCpe, iCpr) = min (Ce, Cs).
2.4. La méthode Efficacité - Nombre d’unité de transfert( e-NUT):
L'éfficacité d'un échangeur de chaleur est définie comme le rapport entre la
variation de température du fluide ayant le plus faible débit de capacité thermique

(Cmin) et I'écart de température maximal pouvant étre atteint dans I'échangeur.
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Chapitre |l Mode de calcul des échangeurs de chaleurs a tube et calandre
Cependant, le calcul direct de cette efficacité nécessite la connaissance des

températures de sortie des fluides. Lorsque ces dernieres sont inconnues (comme
dans le cas de la présente étude ou d'une simulation numérique), la méthode e-NUT

est utilisée pour déterminer I'efficacité de I'échangeur a partir du nombre d'unités de

transfert (NUT) et du rapport des capacités thermiques (Cr ), ou le nombre d'unités

UxA

de transfert est défini par  NUT= et le rapport des capacités thermiques par

min

CI"_ C min

C max

[13]
Les relations reliant I’éfficacité € au NUT dépendent du mode d'écoulement

des fluides dans I'échangeur:

« Pour une circulation des fluides a contre-courants :

1_e—NUT(1—Cr)

& T I Cxe NUTGC)

« Pour une circulation des fluides a co-courants :

1—e—NUT(1+C)

B 1+C,

(a) Courant paralléle (Co-current / Parallel flow) ‘ ‘ (b) Contre-courant (Counter-flow) |

100

80 |-

=2}
o

H
o
T

Effectiveness €, %
Effectiveness €, %

20

4 shell fluid 4 shell fluid
0 L L 0 !
0 1 2 3 4 5 0 1 2 3 4 5
Number of transfer units NTU = A U/C_;, Number of transfer units NTU = A U/C_;,

Figure I1.4 : Courbes de I'efficacité (g) en fonction du nombre d'unités de transfert (NUT)
2.5. Méthode de Kern pour dimensionnement :
La méthode de Kern constitue I'une des méthodes les plus utilisées pour le
dimensionnement thermique des échangeurs de chaleur a tubes et calandre. Fondée

sur des corrélations expérimentales, elle permet d'estimer les coefficients de
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transfert thermique ainsi que les pertes de charge des fluides circulant dans les tubes
et la calandre. Cette approche itérative repose sur une estimation initiale du
coefficient global de transfert thermique, ensuite affinée par le calcul des
coefficients de convection des deux cbtés de I'échangeur et par la prise en compte
des facteurs d'encrassement (fouling), afin d'obtenir une conception réaliste et fiable.
[14] [15] [16].

2.6. Equations de calcul selon la méthode de Kern[17] :

2.6.1. Expression du flux échangé :

Le flux de chaleur transféré dans un échangeur peut étre déterminé en
écrivant qu’il est égal aux flux de chaleur perdu par le fluide chaud et au flux de
chaleur gagné par le fluide froid pendant leur traversée dans 1’échangeur.

®=ni.Cpc (Tce —Tcs) = mir Cps (Tfs —Tfe)
®=F. U A ATLM Et Attale= Nt.L.1T.De
Ou:
e m.Cpc(Tce —Tcs) : Flux perdu par le fluide chaud.
o s Cpr (Tfs —Tfe) : Flux gagné par le fluide froid.
e F: Facteur de correction.
[Remarque : Dans le cas d'un echangeur 1-1, (F=1)].
e U : coefficient global (W / m2 K).
e S:lasurface externe totale d’échange (m?).
e ATLM : moyenne logarithmique des différences température (°C).
2.6.2. Coefficient d’échange convectif (h) :
1. Coté tube :
» Nombre de Prandtl :
Le nombre de Prandtl caractérise les propriétés thermiques des fluides. Il est défini

par :

W .G
Pl't = 1

ou:
e C, : chaleur specifique (J/kg.k).
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e A:laconductivité thermique (W/m.K).
» Nombre de Reynolds :

a. Surface d'echange :

Di2
At=N.TC. —l
4
b. Vitesse d’écoulement:
1h
V — —
p.At
c. Nombre de Reynolds:
v .Di
Ret — p.v.o
ut

ou:
Re. :Nombre de Reynolds du coté tubes.
v : vitesse moyenne (m/s).
p : Masse volumique (kg/m?).
ue - Viscosité dynamique du fluide circulant dans les tubes (kg/m. s).
» Nombre de Nusselt :
Le nombre de Nusselt est le rapport de la quantité de chaleur échangee par
convection a la quantité de chaleur échangée par conduction.

Le régime est turbulent donc:

Nu=0,023. Re;°-8. Pr¢*

A partir des corrélations thermiques et le nombre de Reynolds et Prandtl de
chaque fluide on déduit le nombre de Nusselt de chaque fluide puis on détermine le

Coefficient d’échange convectif de chaque fluide :

Nu.A
he=
¢ Di

2. Coté calandre :
» Nombre de Prandtl :
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ChaEitre 1 Mode de calcul des e’changeurs de chaleurs a tube et calandre

Prs: B%
A

» Diamétre équivalent :

Sc
Pm

Ou:
» Sc:Aire de passage.

e Pm:Périmetre mouillé.

a. Pour un pas triangulaire :

4( 34@ Pt2—ntDe?/8)

o
"ot

Déq =

Ou:

e Py : Pas des tubes.
e D : Diameétre exteriéur des tubes.

b. Pour un pas carré :

_4
FB?QZ_—T[DeZ Iz

> Nombre de Reynolds :

a. Surface d’échange:

_D.CB

As Pt

Ou:

e D : diametre intérieur de la calandre (m).
« B :espacement entre les chicanes (m).

o C=P¢De: jeu libre entre deux tubes (m).
o De: diameétre extérieur des tubes (m).

b. Vitesse d’écoulement:

c. Nombre de Reynolds :
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ChaEitre 1 Mode de calcul des échangeurs de chaleurs a tube et calandre

.V .De
Res: P q

» Nombre de Nusselt :
Le régime est turbulent donc :

Nu=0,36. Re%*, pr 13

Donc: Nu.h
he=
Deq

2.6.3. Coefficient globale d’échange (U):

De
1_1,De 1 Dely

U hf Di he 2%k

» Reésistance du matérieux:

Déq. Ln %
R=——+
2.k

Ou: K: Conductivité du matérieu.

2.6.4. Les Pertes de charge (AP) :
1. Coté tube :

AP= (R +4Np). 2

Ou:
*  f: Le coefficient de frottement calcule par I’équation suivant: f=0.079*Re?%
* Np: nombre de passe.
2. Coté calandre :

a. Lavitesse massique:

b. Le coefficient de frottement:
f=0.14*Res 2
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Alors:

AP<= f. Gs2.Ds(Nb+1)
2. p.Deq

« AP : perte de charge Coté calandre (Pa).

« f: facteur de frottement c6té calandre.

« Gs: vitesse massique coté calandre (kg/mz-s).
« Ds: diametre intérieur de la calandre (m).

*  Dgq: diametre équivalent (m).

* Np: nombre de chicanes.

p : masse volumique du fluide (kg/m3).

11.3. Conclusion :

Dans ce chapitre, nous avons présent¢ [1’étude thermique et Ie
dimensionnement de I’échangeur de chaleur a tubes et calandre a travers les
méthodes de la ATLM, de NUT et de Kern. Ces méthodes permettent de
déterminer les principaux paramétres thermiques et hydrauliques de I’échangeur. La
méthode de Kern permet notamment de compléter le dimensionnement en
déterminant les coefficients de transfert thermique et les pertes de charge coté tubes
et coté calandre. Les relations présentées constituent ainsi la base nécessaire pour

I’application au cas étudié.
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Chapitre III:

Résultats et discussion.

II1.1. Introduction:

Ce chapitre présente et analyse I'ensemble des résultats obtenus dans le cadre
de cette étude portant sur I'évaluation des performances d'un échangeur de chaleur a
tubes et calandre. Dans un premier temps, les calculs théoriques sont réalisés selon
la méthode de Kern afin de déterminer les principaux parametres thermiques et
hydrauliques de I'échangeur.
Ensuite, une simulation numérique basee sur la dynamique des fluides numérique
(CFD) est effectuée a I'aide du logiciel SolidWorks Flow Simulation 2025, dans le
but d'étudier le comportement de I'écoulement ainsi que les transferts de chaleur a
I'intérieur de I'échangeur sous différentes conditions de fonctionnement.
Les résultats issus de la simulation sont ensuite exploités pour réaliser des calculs
numériques complémentaires, permettant de déterminer certains indicateurs de
performance thermique de I'échangeur.
Enfin, une comparaison détaillée entre les résultats théoriques et les résultats
numériques est présentée. Le pourcentage d'erreur est calculé afin d'évaluer le degré
de concordance entre les deux approches. Les écarts observés sont ensuite analysés
et discutés en tenant compte des hypotheses adoptées, des limites de chaque
méthode ainsi que de l'influence de la variation du débit sur les performances
thermiques et hydrauliques de I'échangeur. Cette analyse permet d'apprécier la
précision et la fiabilité de la modélisation numeérique.
111.2. Modélisation et simulation numeérique de I’échangeur de chaleur:

La modeélisation et la simulation numérique de 1’échangeur de chaleur ont été
réalisées a I’aide de SolidWorks Flow Simulation 2025. Cette étude permet de
représenter la géométrie de I’échangeur et d’analyser les phénomeénes hydrauliques

et thermiques qui s’y produisent. Elle comprend notamment la modélisation
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ChaEitre 11 Résultas et discussion

géometrique, la définition des conditions de calcul, la génération du maillage et la
réalisation de la simulation numérique.

2.1. Modélisation géométrique:

La mod¢lisation géométrique consiste a représenter 1’échangeur de chaleur
sous forme d’un modele tridimensionnel en respectant sa géométrie et ses
dimensions réelles. Elle permet de définir les différents ¢léments de 1’échangeur,
notamment les tubes, la calandre et les autres composants nécessaires a 1’étude

numerique.
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Figure I11.1: Module de création de géométrie sur Solidworks.

2.2. Formulation du probléme:

Cette étude porte sur I’analyse du transfert thermique entre un fluide chaud et
un fluide froid circulant en contre-courant dans un échangeur de chaleur a tubes et
calandre. Les spécifications et la taille de I'échangeur de chaleur sont répertoriées
dans le tableau 1.

L’objectif est d’étudier le comportement thermique et hydraulique de 1’échangeur a

travers I’analyse des distributions de température, de vitesse et de pression, ainsi
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que du flux thermique et des pertes de charge, afin d’optimiser son fonctionnement

en maximisant le flux de chaleur échangé tout en minimisant les pertes de charge
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Figure 111.2 : Schéma détaillé de la géométrie de la calandre de I’échangeur de chaleur.

Table 1.1 : Dimensions de I'échangeur de chaleur.

Description Valeur
Longueur de la calandre (mm) 1060
Diametre de la calandre (mm) 420
Diametre de la plaque tubulaire (mm) 460
Diametre entrée/sortie de calandre 130
Diametre entrée/sortie de tubes 80
Nombre de tubes 124
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Diam (ext) Diam (Int) Diam (T) Diam (e) Lt (mm) Lc (mm)

420 400 460 130 1060 1060

2.3. Structure de I’écoulement dans un échangeur a tubes et calandre:

Dans les échangeurs a tubes et calandre, I'un des fluides appelé fluide coté
tubes circule a I'intérieur d'un ensemble de tubes paralléles appelé faisceau tubulaire.
Ces tubes sont enfermés dans une enveloppe appelée calandre. L'autre fluide appelé
fluide coté calandre circule a I'intérieur de la calandre mais a I'extérieur des tubes.
Les tubes et la calandre sont donc soumis a la pression des fluides et doivent donc
étre construit pour y résister.
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Figure 111.3 : Géométrie d’un échangeur de chaleur a tubes et calandre.

2.4. Domaine de calcul:

Le domaine de calcul correspond a la région dans laquelle sont étudiés
I’écoulement des fluides et le transfert thermique. Dans notre étude, il s’agit d’un
probléme interne, comprenant les volumes occupés par les deux fluides a I’intérieur

de I’échangeur.
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Figure 111.4 : Domaine de calcul.

2.5. Conditions initiales:

Tableau I11. 2: Conditions initiales du probléme.

Parametre du solide Matériel:
Calandre: Acier inoxydable satiné
Tubes: Aluminuim Satiné
Température initiale du solide :20 °C

Liquide Eau
Nombre de passes (tube) 1
Nombre de passes (calandre) 1

2.6. Conditions aux limites:
Les conditions aux limites sont définies et doivent étre appliquées a toutes les
régions aux extrémités du domaine de calcul a savoir:
» L’entrée du fluide (INLET).

« Le debit massique.
« COoté tubes (0.6; 0.7; 0.8 et 0.9) Kgfs.

« COté calandre 1,2 Kg/s.

R



» Lasortie du fluide (OUTLET) pression atm = 1 bar.

e Paroi de la calandre adiabatique.

Tableau I11. 3 : Conditions aux limites.

Fluide chaud Fluide Froid
Température (°C) 180.00 Température (°C) 20.00
Entrée
Débit massique 0.6 ;0.7 | Débit massique 1.2
(Kgls) 0.8;0.9 (Ka/s)
Sortie Pression (Pa) 101325.00 Pression (Pa) 101325.00
2.7. Maillage:

Le maillage fractionne le modeéle et le volume fluide en un grand nombre de

parties de petites dimensions (les cellules). Les petites cellules donnent des résultats

plus précis mais exigent davantage de ressources informatiques. On doit remailler le

modele apres toute modification de la géométrie. Les modifications des parametres

des conditions de matiere et aux limites n'exigent pas de remaillage.

Le systeme de maillage automatique crée le maillage conformément a la taille de

jeu minimale spécifiée, a I'épaisseur de paroi minimale, au niveau de résolution des

résultats.
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Figure I11. 5: Créatio de maillage sur SIiers.

2.8. Visualisation des résultats :

SolidWorks Flow Simulation propose des outils avancés, et faciles a utiliser,
pour visualiser les résultats : coupe, profil 3D et tracés de surface (contours, iSO
lignes, vecteurs), iso-surfaces, tracés XY, trajectoires d'écoulement et de particules,
animation des resultats.

Il propose des outils avancés pour le traitement des résultats : parametres de point,

de surface et de volume, tracés des objectifs, rapport au format MS Word.
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Figure I11. 6: Visualisation et représentation des résultats sur Solidworks.

I11.3. Calcul théorique:

Tableau III. 4 : Propriété des fluides. [18] [19]

Propriété des fluides Fluide chaud Fluide froid

Coté tube Coté calandre

Débit massique m(kg/s) 0.6 1.2

Température d’entrée 180 20
(Tee)(°C)

Capacité thermique 2590 1006
massique (Cp)(J/kg-K)

Conductivité thermique 0.033 0.0257
(A (W/m-K)

Viscosité dynamique 15% 1073 1.82 x 107
() (Pa-s)

Masse volumique 0.6 1.204
(p)(kg/ms)
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3.1. Calcul du coefficient globale d’échange:
3.1.1. Calcul du coefficient de convection:
» Coté tube:
a. calcul de nombre de Prandtl:
u*cp
A

1.5%10—5 %2590
0.033

Pr=1.17

Pr=

Pr =

b. Calcul du surface d’échange:

Di2
A=NFr*
4

A=124%7+20%
4

A=0.038 m2
C. Calcul de vitesse d’écoulemet:

m
Vi=
p*A
0.6
Vi=
0.6%0.038

Vi=26.31 m/s

d. Calcul de nombre de Reynolds:

Re = p*v*Di
vl
0.6*26.31*0.02
Re= =/~ ==
1.5 x 10-5

Re =21052.63

e. Calcul de nombre de Nusselt:
Re > 4000 le regime est turbulent donc:
Nu=0.023*Re"8 *prl?
Nu=0.023*(21052.63)°8*(1.17)*
Nu=69.68

Donc: he=_o ™
Di
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_ 69.68*0.033
0.02

c

he=114.97 W/m2.°C

» Coté calandre:
a. Calcul de nombre de prandl:

Pr= K¢
x
_1006*1.82* 10-5
T 00257

Pr=0.71

b. Calcul de diametre équivalent:
4(3@
Déq: 4

Pt>-nDe8)

nhe
2

402 (0.03)-2(0.025)2/8)

—_ 4
DEq - 7(0.025)
2

De¢q =0.0147 m
c. Calcul de surface d’échange:
_ Ds*C*B
Pt
_ 0.4*(0.03-0.025)*0.15
As= 0.03
As =0.0107 m?

d. Calcul de vitesse d’écoulement:
y=_1t
P*As
12
1.204*0.0107

v=93.15 m/s

e. Calcul de nombre de Reynolds:

Re= p*V *Dsq
U
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1.204*%93.15*0.0147
Re=
1.82* 10-5

Re=90584.79

f. Calcul nombre de Nusselt:
Re >4000 le régime est tubulent donc:
Nu=0.36*Re*>**pr!/
Nu=0.36*(90584.79)%°5*(0.71)
Nu=171.04

Donc:
_ Nu*A
Déq
_171.04 %0.0257
hf=—————"
0.0147

hf=299.02 W/m?.°C

3.1.2. Calcul de résistance du matérieux:

De* In be
— Di
R= 2*k

0.025* In 292

— 0.02
R= 2*205

R=1.36*10° W/m2.°C

De
1 _1,De,1 Dein—
Tt i
U hf Di he ™7k

ﬁ =3.34*10°+0.0108+1.36*10°

Donc:

1=0.0147
u

U=70.63 W/m*.°C

3.2.  Calcul des température de sortie:

» Calcul de nombre d’unités de transfert (NUT):

> Calcul de Cmin, Cmax, Cr:
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a. Cmin:
Cmin=Cps * mx

Cmin =1006*1.2

Cmin=1207.2 J/K.s
b. Cmax:

Cmax :Cpc *ic

Cmax:2590 *0.6

Cmax=1554 J/K.s
c. Cr:

_Cmin

Cmax
_1207.2
1554

C=0.776

> Calcul de surface:

A=N¢*L*n*De
A=124*1.06*1*0.025

A=10.32 m?
Donc:

NUT="A_

Cmin

70.63*10.32
NUT=
1207.7

NUT=0.6
Remarque:

Le nombre d’unités de transfert (NUT) est utilisé comme une méthode

complémentaire pour le calcul des températures de sortie des fluides.il ne pas partie
de la méthode Kern.

» Calcul d’éfficacité d’échange:

la configuration de cet échangeur est contre courant:
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Donc:
1—exp(-NUT(1—-Cr))

1-Cr*exp(-NUT(1—-Cr))

B 1—exp(-0.6(1—0.776))

a 1-0.776*exp (-0.6(1—0.776))
¢=0.388

e=38.8%

» Calcul de Tempeérature de sortie de fluide chauds (Tcs):

_ Preel

Pmax
_ Cmax *(Tce—Tcs)
Cmin *(Tce—Tfe)
_ Cmax . Tce—Tcs
Cmin  Tce—Tfe

— Tcs=Tce —e * £min (Tce—Tfe)
Cmax

Tcs=180—-0.388*0.776(180—20)
Tcs=131.82 °C

» Calcul de Température de sortie de fluide froids (Tfs):

reel
£—®
@max
__cmin*(Tfs—Tfe)
cmin*(Tce—Tfe)

— Tfs=¢ *(Tce—Tfe) +Tfe
Tfs=0.388*(180—20) +20
T£s=82.08°C

3.3.  Calcul de La difference de température logarithmique moyenne:

ATa—ATb
In (ATa/ATb)

— ATa=Tce—Tfs
ATa=180—82.08

ATLM=
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ATa=97.92 'C
—ATb=Tcs—Tfe
ATb=131.82—-20
ATb=111.82 C

97.92—111.82
In (97.92/111.82)

ATLM=104.71C

ATLM=

3.4.  Calcul du flux thermique:
P=U*A*ATLM
?»=70.63*10.32*104.71
$=76323.28 W
3.5.  Calcul des pertes de charge:
» Coté tube:

Re>4000 donc lecoulement est turbulent:
Le coefficient de froutement calculer par 1’équation suivant:
1=0.079*Re %%
1=0.079*(21052.63) 0%

7=6.56%107

* *1 0N (-)* 2
(4 6.56 ;.(())2( 3)*1060 +4) %26.31%x0.6

AP=1119.31 pas

AP=

» Coté calandre:
1. Calcul de vitesse massique:

11}
=
As

1.2

0.0107
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Gs=112.15 kg/m?2.s

2. Calcul de coefficient de froutement:

Re>4000 donc I’écoulement est turbulent:

Le coefficient calculer par 1’équation suivant:
1=0,14*Re 2
f=0,14%(90584.79) %2
1=0.0142

Donc:
F*Gs2*Ds(Nb+1)
2*p*Deq

AP=

_0.0142*(112,15)>*0.4(4+1)
2%1.204%0.0147

AP

AP=10091.21pas

3. Calcul d’éfficacité:

_ Qreel

gmax

— @=Chin (Tce-Tfe)

¢=1207.2*(180-20)
?»=193152w

_76323.28
193152

€=0.395

Remarque:
Les meme calculs pour les autres débit massique.
111.3.6. Calcul numérique:
3.6.1. Coefficient Global de transfert thermique:
3.6.1.1. Coefficient de convection c6té tubes:

3.6.1.1.1. Nombre de Prandtl:

Pr=1.17
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3.6.1.1.2. Nombre de Reynold:

Re=19832

3.6.1.1.3. Nombre de Nusselt:

Nu=66.43

Donc:

hc=109.61 W/m2.°C

3.6.1.2. Coefficient de convection coté calandre:
3.6.1.2.1. Nombre de Prandtl:

Pr=0.71

3.6.1.2.2. Nombre de Reynold:

Re=62937.71

3.6.1.2.3. Nombre de Nusselt:

Nu=139.95

Donc: hf=244.47 W/m?.°C

Et:

U=64.54 W/m?.°C

3.6.2. ATLM:

ATLM=118.25
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3.6.3. Le flux thermique de transfert @:
¢ =78760.74 W

3.6.4. Les pertes de charge cOté tubes:

AP=997.76 pa

3.6.5. Les pertes de charge coté calandre:

AP=10514.418 pa

3.6.6. L’éfficacité:

€= 0.407

Remarque:

Les résultats calculés présentés dans cette partie sont déterminés a partir des
données directement obtenues de la simulation CFD.
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I11.4. Résultat de I’analyse théorique en fonction du débit:
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Figure II1.7: Profil de température dans un échangeur thermique pour différents débit massique.
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Figure IIL.8 : Profil de vitesse dans un échangeur thermique pour différents débit massique.
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Figure IIL.9: Evolution de la température de sortie Tcs du fluide chaud en fonction de débit
massique du fluide chaud.

La Figure IIL.9 présente I’évolution de la température de sortie du fluide
chaud Tcs en fonction de son debit massique. Une diminution progressive de la
température de sortie est observee, celle-ci passant de 131.16 °C a 125.76 °C
lorsque le débit augmente de 0.6 a 0.9 kg/s. Cette évolution peut étre associée a
I’influence des conditions d’écoulement sur le transfert thermique. L.’augmentation
du débit entraine une modification de la vitesse d’écoulement et de la convection au
sein des tubes, ce qui favorise les échanges thermiques entre le fluide chaud et la
paroi. Ainsi, la température du fluide chaud a la sortie évolue sous I’effet du
couplage entre les phénomenes hydrodynamiques et thermiques résolus par la

simulation CFD.
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Figure II1.10: Evolution de la température de sortie du fluide froid Tfs en fonction de débit
massique du fluide chaud.

La Figure III.10 présente 1’évolution de la température de sortie du fluide
froid Tfs en fonction du débit massique du fluide chaud. La température de sortie
présente une évolution non monotone, avec une augmentation globale de 54.29°C a
60.49°C sur la plage étudiée. Une légére diminution est toutefois observée pour un
débit de 0.8 kg/s. Ce comportement traduit la sensibilité du champ thermique aux
conditions d’écoulement. En effet, la température du fluide froid dépend du transfert
thermique local a travers les parois des tubes, lequel est influence par les vitesses
d’écoulement, les coefficients de convection et la distribution spatiale des
températures. Les variations observées résultent ainsi du couplage entre les

phénomenes d’écoulement et de transfert thermique dans 1’échangeur.
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Figure ITL.11: Evolution de différence de température logarithmique moyenne ATLM en
fonction de débit massique du fluide chaud.

La Figure MIL11 illustre I’évolution de la différence de température
logarithmique moyenne ATLM en fonction du débit massique du fluide chaud. Une
diminution progressive de  ATLM est observée, de 118.25 °C a 112.45 °C lorsque
le débit augmente de 0.6 a 0.9 kg/s. Cette évolution traduit une diminution de la
force motrice thermique moyenne disponible pour le transfert de chaleur. Elle
résulte de la modification des températures de sortie des deux fluides avec les
conditions d’écoulement. Malgré cette diminution, la valeur de ATLM reste
importante sur I’ensemble de la plage étudiée, ce qui permet de maintenir un

échange thermique significatif au sein de 1’échangeur.
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Figure IIL12 : Evolution de flux thermique transféré ® en fonction de débit massique du
fluide chaud.

La Figure IL12 présente 1’évolution du flux thermique transféré @® en
fonction du débit massique du fluide chaud. Le flux thermique augmente de 78.76
kW a 82.33 kW lorsque le débit passe de 0.6 a 0.8 kg/s, puis diminue légerement
pour atteindre 81.28 kW a 0.9 Kkg/s. Cette évolution met en évidence I’effet
combiné des conditions hydrodynamiques et de la force motrice thermique sur le
transfert de chaleur. L’augmentation du débit intensifie les échanges convectifs en
favorisant le renouvellement du fluide au voisinage des parois. Toutefois, la
diminution simultanée de ATLM limite progressivement 1’augmentation du flux

thermique, ce qui peut expliquer la Iégere diminution observée au debit de 0.9 kg/s.

61



1300 7

1250

1200

1150

AP (Pa)

1100 7

1050

1000

0.60 0.65 0.70 0.75 0.80 0.85 0.90
Débit (kg/s)

Figure IT1.13: Evolution des pertes charges AP en fonction de débit massique du fluide chaud.
La Figure 11113 présente 1’évolution de la perte de charge AP en fonction du
débit massique du fluide chaud. Une augmentation continuee de la perte de charge
est observée, de 997.76 Pa a 1290.68 Pa lorsque le débit augmente de 0.6 a 0.9 kg/s.
Cette tendance est directement liée a 1’augmentation de la vitesse d’écoulement
dans les tubes. L’accroissement de la vitesse entraine une augmentation des effets
de frottement et des résistances hydrauliques, ce qui se traduit par une perte de
pression plus importante. Le comportement obtenu est ainsi représentatif du

compromis hydraulique associé a I’augmentation du débit dans 1’échangeur.
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Figure 111.14: Evolution de I’éfficacité thermique € en fonction de débit massique du fluide
chaud.

La Figure 111.14 présente I’évolution de [D’efficacité thermique & de
I’échangeur en fonction du débit massique du fluide chaud. Une augmentation de
I’efficacité est observée entre 0.6 et 0.8 kg/s, celle-ci passant de 40.7 % a 42.6 %,
suivie d’une 1égére diminution a 42.0 % pour un debit de 0.9 kg/s. Cette évolution
indique que I’augmentation du débit améliore initialement les conditions de
transfert thermique grace a ’intensification des échanges convectifs. Au-dela de 0.8
kg/s, la 1égere diminution de 1’efficacité peut étre associée a la réduction de la force
motrice thermique moyenne et a la modification du champ thermique dans
I’échangeur. Le maximum observé a 0.8 kg/s traduit ainsi une condition de
fonctionnement favorable du point de vue thermique dans la plage étudiée.

111.5. Synthese des résultats numérique:
L’analyse des résultats issus de la simulation CFD met en évidence une forte
interaction entre les phénomenes hydrodynamiques et thermiques au sein de
I’échangeur. L’augmentation du débit massique du fluide chaud entraine une
modification du champ d’écoulement et des échanges convectifs, ce qui se traduit
par une évolution des températures de sortie des deux fluides. La température de

sortie du fluide chaud diminue progressivement, tandis que la température du fluide
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froid présente une eévolution non monotone, avec une tendance globale a
I’augmentation. Ces variations traduisent la réponse du champ thermique aux
changements des conditions d’écoulement.
La diminution progressive de la différence de température logarithmique moyenne
indique une réduction de la force motrice thermique moyenne lorsque le débit
augmente. Parallelement, le flux thermique augmente jusqu’a environ 0.8 kg/s avant
de présenter une légere diminution a 0.9 kg/s. Cette évolution traduit 1’effet
combiné de I’intensification des échanges convectifs, favorisée par 1’augmentation
du débit, et de la diminution de la force motrice thermique. Une tendance similaire
est observée pour I’efficacité thermique, qui atteint une valeur maximale d’environ
42.6 % a 0.8 kg/s avant de diminuer légerement.
Du point de vue hydraulique, la perte de charge augmente continuellement avec le
débit massique. Cette évolution est directement associée a 1’augmentation de la
vitesse d’écoulement et au renforcement des résistances hydrauliques et des effets
de frottement dans les tubes. Les résultats CFD montrent ainsi que 1’augmentation
du débit ne conduit pas nécessairement a une amelioration thermique indéfinie: dans
la plage étudiée, un débit d’environ 0.8 kg/s apparait comme une condition
favorable, correspondant au maximum du flux thermique et de I’efficacité, tandis
qu’une augmentation supplémentaire du débit entraine une hausse des pertes de
charge sans amélioration thermique supplémentaire significative.

II1.6. Comparaison:

Tableau I11.5: comparaison entre Tcs théorique et Tcs CFD en fonction de débit massique du
fluide chaud et leur Erreur relatif.

Débit massique de | Tcs théorique (C) Tes CFD (C) Erreur relatif %
fluide chaud (kg/s)

0.6 131.81 131.16 0.493

0.7 135.31 130.08 3.08

0.8 138 129.03 6.5

0.9 140.7 125.76 10.6

64




—@— Résultats théoriques
140 1 —@m- Résultats CFD

138 1

136 1

134 7

Tes (°C)

132 1

130 1 e
128

126 \"m

0.60 0.65 0.70 0.75 0.80 0.85 0.90
Débit (ka/s)

Figure 111.15: comparaison graphique entre Tcs théorique et Tcs CFD en fonction de débit
massique du fluide chaud.

La comparaison met en évidence une divergence progressive entre les deux
approches lorsque le débit massique augmente. Cette différence peut s’expliquer par
la sensibilité différente des mod¢les aux conditions d’écoulement et au transfert
thermique. D’un point de vue physique, I’augmentation du débit agit simultanément
sur la capacité thermique du fluide, a travers C=m*cp, et sur les conditions
hydrodynamiques, notamment la vitesse d’écoulement et le nombre de Reynolds,
qui influencent les phénomeénes convectifs. Le résultat obtenu dépend ainsi de
I’équilibre entre la capacité du fluide a transporter 1’énergie et 1’intensité des
¢changes thermiques dans 1’échangeur.

Le calcul théorique repose sur une représentation globale fondée sur des
corrélations et des hypothéses simplificatrices, tandis que la simulation CFD tient
compte de la distribution locale des champs de vitesse et de température. La
divergence observée aux débits élevés traduit ainsi une sensibilité croissante des
deux approches aux conditions thermo-hydrauliques et aux hypothéses de

modeélisation. Cette comparaison montre donc I’intérét d’associer les deux méthodes

65



afin d’obtenir une interprétation plus compléte du comportement thermique de

I’échangeur.

Tableau I11.6 : comparaison entre Tfs théorique et Tfs CFDen fonction de débit massique du
fluide chaud et leur Erreur relatif :

Débit massique de | Tfs théorique ('C) Tfs CFD (C) Erreur

fluide chaud (kg/s) relatif %
0.6 82.08 54.29 33.8
0.7 87.2 56.39 35.63
0.8 92.16 55.68 39
0.9 96 60.49 36
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Figure 111.16: comparaison graphique entre Tfs théorique et Tfs CFD en fonction de débit
massique du fluide chaud.

L’écart observé entre les résultats théoriques et ceux issus de la simulation
CFD traduit une réponse différente du systéme aux variations du débit massique.
Cette différence peut étre associée a la sensibilité différente des deux modeles aux
conditions thermo-hydrauliques de I’écoulement.

D’un point de vue physique, I’augmentation du debit du fluide chaud entraine une
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modification de sa vitesse d’écoulement et de son régime hydrodynamique,
caractérisé notamment par le nombre de Reynolds Re. Ces variations influencent les
phénomeénes de convection et la distribution du champ thermique au sein de
I’échangeur. La température de sortie du fluide froid dépend ainsi du couplage entre
I’écoulement du fluide chaud, 1’écoulement du fluide froid et les échanges
thermiques entre les deux fluides.

Le calcul théorique fournit une représentation globale du comportement thermique a
partir des hypothéses adoptées dans le modéle, ce qui conduit & une évolution
relativement réguliere. La simulation CFD prend en compte, quant a elle, les
variations locales des champs de vitesse et de temperature, ce qui peut conduire a
une réponse différente lorsque les conditions d’écoulement évoluent avec le débit.
La divergence observée traduit ainsi 1’influence des conditions locales d’écoulement
et des hypothéses de modélisation sur la prediction de la température de sortie du
fluide froid.

Tableau I11.7: comparaison entre ATLM théorique et CFD en fonction de débit massique du
fluide chaud et leur Erreur relatif :

Débit massique de ATLM théorique ATLM CFD Erreur relatif %
fluide chaud (kg/s)

0.6 104.71 118.25 12.9

0.7 103.64 116.56 12.4

0.8 102.17 116.5 14

0.9 101.2 112.45 111
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Figure 111.17: comparaison graphique entre ATLM théorique et CFD en fonction de débit
massique du fluide chaud.

L’évolution de la différence de température logarithmique moyenne ATLM
met en évidence un écart significatif entre les deux approches, tout en présentant
une tendance genérale a la diminution lorsque le débit massique augmente. Cette
évolution traduit la modification de la force motrice thermique de I’échangeur avec
les conditions d’écoulement.

D’un point de vue physique, ATLM représente la force motrice moyenne
responsable du transfert de chaleur entre les deux fluides. Elle dépend directement
des températures d’entrée et de sortie des fluides. Ainsi, toute différence entre les
températures de sortie prédites par le calcul théorique et celles obtenues par la
simulation CFD se répercute directement sur la valeur de ATLM. L’augmentation
du débit modifie également les conditions hydrodynamiques de 1’écoulement,
notamment la vitesse et le nombre de Reynolds, ce qui influence les échanges
convectifs et, par conséquent, I’évolution des températures le long de 1’échangeur.

La valeur plus élevée de ATLM obtenue a partir des résultats CFD indique une
force motrice thermique moyenne plus importante dans les conditions simulées. A
I’inverse, les valeurs théoriques plus faibles traduisent une différence moyenne de

température moins importante entre les deux fluides selon les températures issues
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du calcul théorique. La diminution observée avec 1’augmentation du débit indique
que la force motrice thermigue moyenne évolue avec les conditions de
fonctionnement de 1’échangeur.

La divergence entre les deux approches s’explique ainsi principalement par la
différence des champs thermiques et des températures de sortie obtenus par chaque
modele. Le calcul théorique repose sur une représentation globale du comportement
thermique, tandis que la simulation CFD prend en compte la distribution locale des
températures et des vitesses. Cette comparaison met donc en évidence 1’influence
des conditions thermo-hydrauliques sur la force motrice du transfert thermique dans
I’échangeur.

Tableau I11.8: comparaison entre flux thermique® théorique et CFD en fonction de débit
massique du fluide chaud et leur Erreur relatif.

Débit massique de | @ théorique (w) @ CFD (w) Erreur relatif %
fluide chaud (kg/s)

0.6 76323.28 78760.74 3.15

0.7 82501.84 80711.98 2.1

0.8 87324.94 82327.64 5.7

0.9 92426.19 81280.29 12.05
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Figure 111.18: comparaison graphique entre flux thermique @ théorique et CFD en fonction
de débit massique du fluide chaud.

La différence observée entre les deux approches s’accentue lorsque le débit
massique augmente. Elle peut étre attribuée a la sensibilité différente des modéles
aux conditions thermo-hydrauliques de fonctionnement.

D’un point de vue physique, 1’augmentation du débit modifie les conditions
d’écoulement, notamment la vitesse et le nombre de Reynolds, ce qui influence les
phénomeénes convectifs et le transfert de chaleur. Elle entraine également une
modification des températures de sortie et, par conséquent, de la force motrice
thermique représentée par ATLM. Le flux thermique dépend ainsi de I’interaction
entre les conditions d’écoulement, le transfert convectif et les différences de
température entre les deux fluides.

Le calcul théorique repose sur une représentation globale du transfert thermique,
tandis que les résultats issus de la CFD refletent les conditions thermo-hydrauliques
obtenues dans le modele numérique. La divergence entre les deux évolutions traduit
ainsi 1’influence des conditions locales d’écoulement et des hypothéses de
modélisation sur la prédiction du transfert thermique, particulierement lorsque le

débit augmente.

70



Tableau 111.9: comparaison entre les pertes charges AP théorique et CFD en fonction de débit

massique du fluide chaud Et leur Erreur relatifs.

Débit massique de | AP théorique (pa) AP CFD (pa) Erreur relatif %
fluide chaud (kg/s)

0.6 1119.31 997.76 10.8

0.7 1509.22 1115.2 26

0.8 1951.51 1217 37

0.9 2456.01 1290.68 47.4
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Figure 111.19: comparaison graphique entre les pertes de charge AP théorique et CFD en

fonction de débit massique du fluide chaud.

L’écart entre les pertes de charge obtenues par les deux approches s’accentue

avec ’augmentation du débit massique. Cette divergence peut s’expliquer par la

sensibilité des pertes de charge aux conditions hydrodynamiques de I’écoulement et

par les différences entre la représentation théorique et la simulation numérique.

D’un point de vue physique, ’augmentation du débit massique entraine une

augmentation de la vitesse d’écoulement. Or, les pertes de charge sont fortement

dépendantes de la vitesse, notamment a travers le terme dynamique e,
2
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L’augmentation du débit conduit ainsi a une augmentation des pertes d’énergie par
frottement et par les effets locaux associés a 1I’écoulement.

Le calcul théorique repose sur des corrélations et des hypotheses simplificatrices
permettant d’estimer les pertes de charge a partir de paramétres globaux de
I’écoulement. La simulation CFD prend en compte, quant a elle, la distribution
spatiale des vitesses et les variations locales du champ d’écoulement. Les
différences observées entre les deux approches peuvent ainsi étre liées a la
représentation du profil de vitesse, aux effets locaux et a la distribution réelle de
I’écoulement dans la géométrie étudiée.

La divergence plus importante aux débits élevés traduit donc une sensibilite
croissante des pertes de charge aux conditions hydrodynamiques. La comparaison
met ainsi en évidence I’influence de la vitesse d’écoulement et des hypothéses de
modélisation sur la prédiction des pertes de charge dans I’échangeur.

Tableau I11.10: comparaison entre I’Efficacité thermique théorique et CFD en fonction de
débit massique du fluide chaud et leur Erreur relatif.

Débit massique de Efficacité Efficacité
fluide chaud thermique € thermique e CFD | Erreur relatif %
(kg/s) Théorique (%)
(%)
0.6 39.5 40.7 3.03
0.7 42.7 41.7 2.3
0.8 45.1 42.6 5.5
0.9 47.8 42 12.13
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ChaEitre 11 Résultas et discussion
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Figure 111.20: comparaison graphique entre I’Efficacité thermique théorique et CFD en
fonction de débit massique du fluide chaud.

L’écart observé entre les deux approches résulte de la différence des
performances thermiques prédites par les deux modeles. L’efficacité thermique
étant définie par le rapport entre le flux thermique réellement transféré et le flux
thermique maximal théoriquement échangeable, toute variation de ces grandeurs se
répercute directement sur la valeur de I’efficacité.

D’un point de vue physique, 1’efficacité dépend a la fois de la quantité de chaleur
effectivement transférée et de la capacité de 1’échangeur a exploiter le potentiel
thermique disponible entre les deux fluides. L’augmentation du débit modifie les
conditions d’écoulement, notamment la vitesse et le nombre de Reynolds, et
influence ainsi les phénomeénes convectifs et le transfert thermique. La réponse de
I’efficacité dépend donc du couplage entre les conditions hydrodynamiques et
thermiques de fonctionnement.

Les différences observées entre les deux évolutions s’expliquent ainsi par la
sensibilité différente des résultats théoriques et CFD aux conditions thermo-
hydrauliques et aux hypothéses de modélisation. L’utilisation de la méme définition

de ’efficacité dans les deux approches permet par conséquent de comparer
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directement leurs performances thermiques et de mettre en évidence I’influence du
débit sur le comportement de I’échangeur.

I11.7. Synthése générale:

47 4%
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Figure 111.21: représente les erreurs relatives en fonction de débit massique du fluide chaud.
La figure présente une synthese des erreurs relatives obtenues entre les
résultats théoriques et ceux issus de la simulation CFD pour les différents
parametres étudiés. Elle met en évidence une influence variable de 1’augmentation
du débit massique sur 1’écart entre les deux approches. De maniere générale, les
erreurs associées aux grandeurs thermiques restent modérées par rapport a celle
observée pour les pertes de charge, ce qui traduit une sensibilité différente des
parameétres étudiés aux conditions de fonctionnement.
Les erreurs relatives de Tcs, du flux thermique et de ’efficacité présentent des
variations relativement faibles aux débits intermédiaires, puis augmentent a 0.9
kg/s. Cette évolution indique que I’écart entre les deux approches devient plus
sensible lorsque les conditions d’écoulement sont davantage modifiées. L’erreur sur
Tfs demeure, quant a elle, relativement élevée sur I’ensemble de la plage étudiée,
avec une augmentation jusqu’a 0.8 kg/s, suivie d’une légere diminution au débit de
0.9 Kkg/s. L’erreur associée a ATLM reste plus stable, avec des variations limitées
autour de valeurs intermédiaires.

La différence la plus importante concerne les pertes de charge AP, dont I’erreur

74



relative augmente continiment avec le débit, passant d’environ 11% a 0.6 kg/s a
pres de 47% a 0.9 kg/s. Cette forte augmentation peut étre reliée a la sensibilité des
pertes de charge aux conditions hydrodynamiques. En effet, I’augmentation du débit
entraine une augmentation de la vitesse d’écoulement et modifie le nombre de
Reynolds; les effets de frottement et les phénoménes locaux deviennent alors plus
importants. La représentation globale utilisée dans le calcul théorique peut ainsi
s’écarter davantage de la distribution locale de I’écoulement prise en compte par la
CFD.

Dans I’ensemble, 1’évolution des erreurs montre que I’accord entre les deux
approches est plus satisfaisant pour les parametres thermiques et qu’il se dégrade
davantage pour les grandeurs fortement dépendantes de 1’hydrodynamique,
particulierement aux débits élevés. Cette tendance souligne que 1’augmentation du
débit amplifie I’influence des phénoménes locaux d’écoulement et des hypothéses
de modélisation. La comparaison globale confirme ainsi la complémentarité des
deux approches: le calcul théorique permet une estimation globale du comportement
de I’échangeur, tandis que la CFD permet de mieux représenter les variations

locales des champs thermo-hydrauliques.

111.8. Conclusion:

Ce chapitre a permis de présenter, d’analyser et de comparer les résultats
obtenus par le calcul théorique et par la simulation numerique CFD de 1I’échangeur
de chaleur étudié. Les résultats théoriques ont permis d’évaluer le comportement
thermique et hydrodynamique de I’échangeur a travers les principales grandeurs
étudiées, notamment les températures de sortie, la différence de température
logarithmique moyenne, le flux thermique, les pertes de charge et I’efficacité.

La simulation CFD a, quant a elle, permis d’étudier le comportement de
I’écoulement et du transfert thermique dans la géométrie considérée, ainsi que
d’extraire les grandeurs nécessaires a 1’analyse des performances de 1’échangeur.

L’étude de I’évolution des différents paramétres en fonction du débit massique a
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mis en ¢€vidence ’influence des conditions d’écoulement sur le comportement
thermo-hydraulique du systéme.

La comparaison entre les deux approches a montré un accord global satisfaisant
pour plusieurs parameétres thermiques, tandis que des écarts plus importants
apparaissent pour certaines grandeurs, notamment les pertes de charge, dont la
sensibilité aux conditions hydrodynamiques devient plus importante lorsque le débit
augmente. [’analyse des erreurs relatives a ainsi permis d’identifier les parametres
les plus sensibles aux différences entre la représentation theéorique globale et la
description locale fournie par la CFD.

En définitive, les résultats obtenus montrent I’intérét de I’utilisation conjointe du
calcul theorique et de la simulation CFD pour I’étude des échangeurs de chaleur. Le
calcul théorique fournit une estimation globale et permet d’appréhender les
tendances générales du fonctionnement de 1’échangeur, tandis que la CFD apporte
une description plus detaillee des phénomenes thermo-hydrauliques locaux. La
comparaison des deux approches constitue ainsi un moyen pertinent pour évaluer
les performances de 1’échangeur et mieux comprendre I’influence du débit sur son

comportement thermique et hydrodynamique.
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CONCLUSION GENERALE :

L’¢échangeur de chaleur est un dispositif permettant de transférer de 1’énergie
thermique entre deux fluides, habituellement séparés par une paroi solide. Dans le
cadre de ce travail, nous avons étudié les performances thermiques et hydrauliques
d’un échangeur de chaleur a tubes et calandre. Nous avons d’abord présenté les
généralités sur les échangeurs de chaleur ainsi que les différents phénomeénes liés au
transfert thermique, puis nous avons réalisé 1’¢tude théorique de 1’échangeur a
travers les différentes méthodes de calcul, notamment la méthode de Kern. Nous
avons ensuite réalis¢é une modélisation et une simulation numérique a 1’aide de
SolidWorks 2025, afin d’analyser le comportement de 1’écoulement et du transfert
thermique. Les résultats obtenus sous forme de contours de température, de vitesse
et de pression, ainsi que de lignes de courant et de graphes, nous ont permis
d’interpréter les différentes variations du fluide et les performances de 1’échangeur
pour différents debits massiques. Enfin, la comparaison entre les résultats
théoriques et numériques a permis d’évaluer la concordance entre les deux
approches. Cette étude montre que 1’augmentation du débit favorise le transfert

thermique mais entraine également une augmentation des pertes de charge
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