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Ce polycopié cours et travaux dirigés, module Echangeurs de Chaleur destiné a la filiére
Master 2 Génie Climatique, option Energies Renouvelables.

Les principaux types des échangeurs de chaleur sont les échangeurs continus, les échangeurs
par mélange ou a contact direct, les régénérateurs ou les échangeurs discontinus et les
échangeurs de chaleur avec changement de phase.

Ces échangeurs thermiques interviennent dans des trés nombreuses réalisations industrielles
comme les chaudieres, les radiateurs, les réchauffeurs d’eau, les machines frigorifiques, qu'il
s'agisse des réfrigérateurs, des climatiseurs ou des pompes a chaleur; les radiateurs
automobiles, les centrales nucléaires, les récupérateurs sur air vicié dans une installation
de ventilation a double flux ...

Les phénomenes de changement de phase & savoir condensation et évaporation utilisés dans
les systemes frigorifiques.

Ce polycopié est composé de quatre chapitres qui sont :

Le premier chapitre sous forme de généralités (classification des échangeurs thermiques ou on
a cite les principaux types des échangeurs thermiques, marche et application). Sachant que les
échangeurs avec faisceau et calandre qui représentent la plus grande partie de l'utilisation
totale de tous les échangeurs de chaleur, particulierement dans les systemes de réfrigération.
Le deuxieme chapitre porte sur les grandeurs fondamentales des échangeurs thermiques. Ce
chapitre s’acheéve par des travaux dirigés 1.

Le troisieme chapitre traite le dimensionnement des échangeurs ou on a sélectionné quelques
formules du nombre de Nusselt qui conviennent pour la plupart des configurations
géométriques des échangeurs qu’on peut rencontrer dans les installations frigorifiques et de
climatisation. Seuls les échangeurs tubulaires ou échangeur double tubes, les échangeurs a
faisceaux tubulaires ou a tubes et calandre, les échangeurs a ailettes, les condenseurs et les
évaporateurs qui seront abordés ici. Ce chapitre s’achéve par des travaux dirigés 2.

Le quatrieme chapitre porte sur le dimensionnement des échangeurs de chaleur en utilisant
logiciel de calcul SSP, il est disponible en deux versions : SSP G8 et SSP Online. SSP G8 est
la version compléte autonome du SSP Online qu’on peut installer sur notre PC. C’est ce
dernier qu’on a utilisé vu qu’on ne dispose pas de la version originale. Pour le cas d’étude, on

a opté pour les échangeurs a plaques brasées.


https://fr.wikipedia.org/wiki/Chaudi%C3%A8re
https://fr.wikipedia.org/wiki/Cycle_frigorifique
https://fr.wikipedia.org/wiki/R%C3%A9frig%C3%A9rateur
https://fr.wikipedia.org/wiki/Climatiseur
https://fr.wikipedia.org/wiki/Pompe_%C3%A0_chaleur
https://fr.wikipedia.org/wiki/Radiateur#Radiateur_automobile
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Chapitre | : Géneralités

I. Définition
Les échangeurs de chaleur sont des appareils ou s’effectue I’échange thermique entre deux

fluides a températures différentes sans qu’ils soient mélangés.

Au sein d’un échangeur de chaleur, on peut trouver les trois modes d’échange de chaleur :

La conduction thermique qui est la propagation de chaleur, de molécule en molécule,
dans un corps ou dans plusieurs cors superposés et non réfléchissants.

La convection qui se caractérise par la propagation et le transport de chaleur par des
molécules en mouvement qui viennent se réchauffer au contact d’un corps chaud et
véhiculent cette énergie calorique pour la céder a un corps froid.

Le rayonnement ou le transfert de chaleur s’effectue par des vibrations
électromagnetiques qui se propagent en ligne droit sans aucun milieu, ie, tout corps
méme placé dans le vide émit de 1’énergie et tout autre corps placé sur son trajet
absorbe toute ou une partis de cette énergie. Généralement le rayonnement dans un

échangeur de chaleur est négligeable.

I1. Classification des échangeurs thermiques

La classification d’un échangeur de chaleur se fait en fonction de :

nature des deux fluides (liquide, gaz, condensation, évaporation) ;

criteres technologique (tubes, a plaques, canaux, caloducs,...),

mode de circulation des fluides (Co-courants, contre courants, courants croisé) ;
mode de transfert de chaleur (convection, rayonnement) ;

fonctionnement avec contact direct ou indirect entre les deux

avec ou sans stockage temporaire de la chaleur (régénérateurs) ;

application.

Les échangeurs thermiques peuvent étre : des échangeurs avec ou sans changement de phase

-Sans changement de phase : chaleur sensible seule

-Avec changement de phase: chaleur latente et/ou sensible

*Evaporateur : le fluide froid s’évapore

*Condenseur : le fluide chaud se condense

Les principaux types sont :

A. Les échangeurs continus

Les deux fluides circulent de maniere continue de part et d’autre de la surface d’échange, on

va détailler :



1. Echangeurs tubulaires
+Plus simple
- Surface d’échange importante
Utilisation
Liquide — liquide (eau/eau, huile/eau, eau surchauffée/eau).
Parmi lesquels on a :
a) Echangeurs a double tubes

Paralléle a co-courant

J .

Paralléle a contre-courant

l
J .

b) Echangeurs a faisceaux tubulaires (tube et calandre)
+ Compacité maximum (500 m2/m3)
+ Turbulence

- pertes de charge importantes

Utilisation
Liquide — liquide (eau/eau, huile/eau, eau surchauffée/eau)
Gaz - liquide (vapeur/eau)

Parmi lesquelsona:



Echangeurs 1-1
Une passe dans la calandre

Une passe dans les tubes

Entrée Chicane verticale
Sortie tubes calandre A

It=aic =

\ ! — s— — 1]‘

. O 7% 7 a0

. 2 - iy

% (RN n W= D™

. Ljv ‘\

Tubes Calandre Sortie Entrée tubes
calandre

Figure 1.1 : Principe d’un changeur de chaleur 1-1 (Bergman et al., 2011).

Echangeurs 1-2 (tube en U)
Une passe dans la calandre

Deux passes dans les tubes

Entrée calandre

¢l
] Entrée tubes
-

@ 1
|

Sortie calandre

— Sortie tubes

Figure 1.2 : Principe d’un echangeur de chaleur 1-2
Echangeurs 1-4
Une passe dans la calandre

Quatre passes dans les tubes



Entrée calandre

'
| ‘ . Entree tubes

)

C . Sortie tubes
1|
'

A
l

Sortie calandre

Figure 1.3 : Principe d’un échangeur de chaleur 1-4

Echangeurs 2-4

Deux passes dans la calandre
Quatre passes dans les tubes

Chicane horizontale Entrée calandre
ll
\@ | «— Entrée tubes
a— _!
i 1
L D)
! -
C = 1 -
- T =  Sortie tubes
|
!

Sortie calandre

Figure 1.4 : Principe d’un échangeur de chaleur 2-4

2. Echangeurs tubulaires a courants croisées (Liquide-Gaz)

Les échangeurs a courants croisés sont utilisés pour des échanges entre gaz circulant en
calandre et liquide circulant dans les tubes. L’écoulement autour des tubes est presque
perpendiculaire au faisceau de tubes.

Note :
- non brasseé : fluide circule dans des canaux paralléles distincts et de faible section

- brassé: fluide ne circule pas dans des canaux paralléles distincts et de faible section.

10



Liquide froid ou chaud

N

= VR
vV ®

U 2

Liquide froid ou chaud

el

Gaz

Un fluide brassé et un fluide non brassé Deux fluides non brassés

Figure 1.5 : Principe des échangeurs tubulaires a courants croisés (Bergman et al., 2011).

3. Echangeurs a ailettes

Les échangeurs a ailettes (ou batterie a ailettes) : ce sont des échangeurs tubulaires utilisés
dans les évaporateurs et les condenseurs a air.

+ Compacité maximum (1000 m2/m3)

- Dimensionnement complexe.

Utilisation

Liquide— gaz (eau-air, huile-air)

i e 'l
e
1 i

Valpeur//v 117 H [

: UH Air
e 1 L4 P -
/7 { T — 1 -
4 j’ g
Tubes 11 Uk
\ -

~—

iqui “ |~ Ailettes
L|qU|deA; / )

A Y
T

Figure L6: Principe d’un échangeur de chaleur a ailettes (IIR publication, 1976)
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4. Echangeurs a plaques
+ Compacité maximum (500 m2/m?)
+ Turbulence

- Pertes de charge importantes

Utilisation
Liquide— liquide (eau-eau)
Gaz — gaz (air-air)

Parmi lesquels, ona:

a) Echangeurs a plaques soudées ou brasées
Ils sont utilisés en récupération de chaleur, dans les domaines de la chimie, de la pétrochimie,
de I’agro-alimentaire.

b) Echangeurs a plaques et joints
La surface d’échange est composée de plaques métalliques, équipées de joints, serrées les
unes contre les autres a I’aide de tirants entre deux flasques, 'un fixe, 1’autre mobile. On
trouve dans ce genre d’échangeurs avec circulation des fluides est latérale et avec circulation

des fluides est diagonale.

Joint

Sortie fluide chaud __

Entrée fluide froid <«— Plateau mobile

Plateau fixe —

=

Entrée fluide froid . ﬂg

e &
Sortie fluide froid -l

(o

Figure 1.7 : Principe d’un échangeur de chaleur & plaques et joints (site online)
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Figure 1.8 : Echangeurs a plagues et joints Figure 1.9: Echangeurs a plaques et joints
avec circulation des fluides latérale avec circulation des fluides diagonale

B. Echangeurs par mélange ou a contact direct

Certaines applications impliquent une forme de "mélange” des deux fluides : le contact
direct, ou les deux fluides sont intimement melangés.

- les désurchauffeurs de vapeur ;

- les degazeurs ;

- les tours de refroidissement a convection naturelle ou forcee ;

- les ballons de détente de purges...

C. Régénérateurs ou les échangeurs discontinus

Milieu
poreux

Fluide 1 Fluide 2
t=0 t=t

Figure 1.10: Régénérateur ou échangeur discontinus
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Ce sont des eéchangeurs dans lesquels est organisé le stockage temporaire de la chaleur du
fluide chauffant avant de la transmettre au fluide chauffé.

La surface d’échange est alternativement mise en contact avec le fluide froid et le fluide
chaud.

La chaleur est transférée d'un gaz chaud a un gaz froid a travers un cylindre rotatif de feuilles
de métal densément assemblées, appelées des lamelles. Ces lamelles sont assemblées dans des
conteneurs et tournent lentement dans un flux gazeux et dans l'autre.

Un gaz chaud fluit sur la surface des lamelles métalliques, élevant leur température. Lorsque
le rotor tourne, a environ 1 tr/min., les lamelles chauffées déplacent dans le flux de gaz froid,
accroissant sa température. Ce type des échangeurs thermiques est destiné pour des
applications a grande échelle

Utilisation
Gaz —gaz (air-air)
- les braleurs régénératifs

- les réchauffeurs d’air rotatifs ou échangeur a accumulation

Roue

Air neuf Air soufflé

Air rejeté Air recyclé

Figure 1.11: Réchauffeur d’air rotatif

L’échangeur rotatif est un échangeur a accumulation qui est constitué d’une roue comportant
de fins canaux et dont une moitié¢ est traversée par le gaz chauffant et I'autre par le gaz
chauffé : 1’un provenant d’un procédé exothermique et 1’autre est généralement de lair

ambiant.
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D. Echangeurs de chaleur avec changement de phase
Les condenseurs
Les évaporateurs
Les bouilleurs

I11. Marche et application des échangeurs de chaleur

Ils sont utilisés dans une large variété d’applications, ceux-ci incluent la production d'énergie :
- industries alimentaires, de produit chimique;
-domaine d’¢lectronique ;
- technologie environnementale ;
- rétablissement de chaleur résiduelle ;
- industrie ;
- climatisation, réfrigération ;

- applications de I'espace.

15



Chapitre 11 : Grandeurs caractéristiques

I. Coefficients locaux et coefficient global de transfert de chaleur

On estime les coefficients d’échange par convection, en adoptant la méthode suivante :
- On évalue le Nombre de Prandtl de chaque écoulement, a partir des propriétés
physiques du fluide considéré ;
- On calcule ensuite le Nombre de Reynolds de chaque écoulement ;
- La connaissance des Nombres de Prandtl et de Reynolds permet alors de calculer,
pour un écoulement donné, le Nombre de Nusselt.
Et & partir des corrélations expérimentales : Nu=f (Re,Pr) on déduit alors le coefficient
d’échange convectif, h, cherché.

Convection forcée :

Nu=C(R,)"(P.)" (Eq.11.2)

Convection libre :

Nu = C(Gr.Pr)" (Eq.l1.2)

Note : Chaque corrélation expérimentale n’est applicable que pour une configuration
géométrique bien determinée, pour un fluide donné, et dans un domaine de variation de

température, et de vitesses du fluide également précisé.

Rappel sur les nombres sans dimension utilises :
Nombre de Reynolds : il caractérise le régime d’écoulement, et représente le rapport entre la

force d’inertie et la force de viscosité.

Re:\ﬂzp'v'D avec:v =% (Eq.11.3)

v H P

="

Nombre de Prandtl : il caractérise la distribution des vitesses par rapport a la température, il

ne dépend que des constantes physiques caractéristiques du fluide.

.C
i _v avec;a:i (Eq.11.4)
A a P,

Pr=

Nombre de Grashoff : il caractérise la force de viscosité du fluide.

16



2 3
o ﬂ.g.AT.zp D

U

(Eq.11.5)
avec: g =T : coefficient de dilatation volumique a pression constante (1/K)
Nombre de Stanton : il représente le rapport du transfert total sur le transfert par convection.

h

V.0C,

St — (Eq.11.6)

Nombre de Nusselt : il caractérise le transfert de chaleur par convection. Il est le rapport
entre la densité du flux thermique général et la densité du flux thermique par conduction.

nu="P (Eq.11.7)
u= Al
3 q

On emploie également :Nu = St Re Pr
D’autre part, dans le nombre de Reynolds on fait souvent intervenir la grandeur :
G =po Vo( kg / mz.s ou N.s/ m3): appelée vitesse massique, et qui est une quantité de

mouvement par unité de volume, ou mieux encore une densité de flux de masse.
Facteur de correction :
r r
Pr
m | | Hm (Eq.11.8)
Pr, U,

U, - Vviscosité du fluide a la température moyenne ;
., - viscosité du fluide a la température de la paroi.

A. Coefficients locaux de transfert de chaleur
1. coefficients d’échange internes
Cas d'un tube lisse avec écoulement turbulent pleinement développé, on utilise les relations

suivantes :

Colburn type Dittus-Bolter

Nu, = 0.023R%P. (Eq.11.9)

17



Conditions

Régime turbulent pleinement développé
0.6 <Pr<160
Re>10*

L0
D

- n =0.4 fluide qui s’échauffe

- n=0.3 fluide qui se refroidit

Seider-Tate(1936)

0.14
Nu, =0.027R%® Pro'ss {“—mJ

Hp

Conditions

Gnielinski

Régime turbulent pleinement développé
0.7 <Pr<16700
Re > 10*

L0
D

(;J(Re —1000)P.

Nu, =

f 1/2
1+12.7(8j (P23 -1)

Corrélation de Peturkov

f =(0.79Ln(R,)-1.64)

Conditions

Régime turbulent pleinement développé ;
0.5 <Pr<2000
3000 <R <5.10°

L

—2>0
D

(Eq.11.10)
(Eq.11.11)
(Eq.11.12)

18



Note : pour un écoulement turbulent pleinement développé dans un tube circulaire rugueux,
on utilise Gnielinski et Peturkov.
Cas d’un écoulement laminaire

Dans les conditions courantes rencontrées avec les échangeurs, qui correspondent a

¢ p= cte, la corrélation de Sieder et Tate donne des ordres de grandeur corrects :

L 1/3 0.14
NU, :1,86(Re P —j En (Eq.1.13)
Di /up

Conditions :
Re<2100
Pr >0,5

'u_’”<10
Hp

L < 0,08 Re.Pr
D.

L : longueur de tube

Les parameétres de référence

Lo= Di

Vo = vitesse débitante (ou vitesse de mélange)

Cas écoulement laminaire pleinement développé (tubes longs)

Convection avec surface uniforme (flux uniforme)
Nu, =4,33

Convection avec température uniforme

Nu, = 3,66

2. Coefficients d’échange externes

(Suivant le type d’échangeur de chaleur voir chapitre I11)

B. Coefficient d’échange global

Prenons une paroi plane séparant deux fluides, I’'un chaud et I’autre froid.

19



o + + (Eq.11.15)
KS h,S; /tpS h.S.
T
1 Paroi
| TN
| ! Flux convectif froid
Te ' | @ by
Fluide chaud i i
| i T,
| ! Fluide froid
Flux convectif chaud @: |
he | |
< e >
> X

Figure 11.1: Paroi plane

En définitif, la performance réelle d’un échangeur sera déduite du calcul de I’'un ou de ’autre
des deux coefficients d’échange global suivants :

1
K = Eq.11.16
=1 es 1 (Eq )
hS 4,8 h,
K, = ! (Eq.11.17)
' 1 e Sf 1 Sf o
he 4, S h S
Si S, =S =Salors £ -, 1 (Eq.11.18)
K h, 4, h

Prenons deux tubes concentriques séparant deux fluides, I’un chaud et ’autre froid.

Df
Ln| —
D
=— °Z (Eq.11.19)

P 27r/1p L

20



— + + (Eq.11.20)
KS hS 2zA,L h(S;

De
Figure I1.2:Tubes concentriques
avec:S, =zD, L
et S;=zD,L
De méme :
1
K, = (Eq.11.22)
Df
D.Ln
1 D, 1 S,
h. 24, . Sy
1
K, = 5 (Eq.11.22)
D,Ln[ —'
l f c 1
h. S. 24, ;

Note : KcxSc =KxSt mais K¢ #Ks sauf si S¢ = S¢
Sc = St si et seulement si :

- Résistance de la paroi, Ry —0 (e<<<)
- Coefficient d’échange global, K>>> —R, =0
Dans ce cas :
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1
Bl Eq.l11.23
K~ h "h (Eq.11.23)

Note: Pour le calcul du flux, on choisit de le rapporter généralement a la surface extérieure.

Il. Encrassement dans les échangeurs thermiques

Les fluides utilisés dans les échangeurs renferment des impuretés ou des sels minéraux qui
dés la mise en marche de I’échangeur de chaleur encrassent les parois internes des tubes,
provoquant une résistance complémentaire a la transmission de la chaleur dont il faut tenir

compte aprés quelques mois, généralement une année.

Pour deux tubes concentriques :

Figure 11.3 : Tubes concentriques avec encrassement

Le coefficient de chaleur global est :

Df
R b 1 R
1 _ 1 4+ ey LA gt (Eq.11.24)

KS hS, S, 2zAL hsS, S,

cTc c

D
i: i+Renc +&Ln _f + i_'_Renf i (Eq”25)
K, Lh ) 2, (D, ) \h s,
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D, R, (D
S S AT ) U - (Eq.11.26)
K °)Jp, 4, \D,) h, "

S, =D, L
S, =D, L

I11. Ordres de grandeurs des coefficients d’échange et d’encrassement

Il est toujours utile d’avoir en téte un ordre de grandeur des valeurs numériques a calculer.

1. Coefficient d’échange global

Tableau I1.1: Ordre de grandeur du coefficient d’échange global (Holman, 2010)

Type d’échangeur K (W/m2.K)

condenseur de vapeur d’eau 1100-1600

réchauffeur d’eau 1100-5600

Condenseurs a eau

- a immersion 250-300

- a double tube et contre-courant 700-900

- multitubulaire horizontaux 700-1100

Condenseur a air

- Convection forcée 20-30

- Convection naturelle 10-15

Condenseur évaporatif 350-600

Evaporateur a air

- Convection forcée 16 a 24

- Convection naturelle 8-10

Echangeur eau-eau 850-1800

Batteries a ailettes (tube: eau, ailette: air) 25-70
25-70

Echangeur eau/huile 110-350

Condenseur d’ammoniac avec €au comme 850-1400

fluide secondaire

Echangeur gaz/gaz 10-40

Evaporateur de HFC a tubes et calandre a 800-1600
détente directe
Evaporateur noyé de HFC a tubes et calandre  500-1200

Note: K condenseur & air > K évaporateur a air, car il n’ya pas de résistance de givre.
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2. Coefficient d’échange superficiel

Tableau 11.2 : Ordre de grandeurs du coefficient d’échange superficiel h (Holman, 2010).

Type d’échange h(W/m2.K)
HFC en évaporation a convection forcée 1000-5000
Ammoniac en évaporation 5000-10000
ébullition 3000-10000
Evaporateur employé en conditionnement d’air a

To=°C

Delta T=10K 175-230
Delta T=20K 800-1150
condensation 900 -5 000
Coté eau dans la calandre 10-100
Air extérieur 30 - 80

3. Résistances d’encrassement

Tableau I1.3: Ordre de grandeur de résistances d’encrassement de quelques fluides (Holman,

2010).
Fluide Ren (m2 K/W)
Eau de mer (<50°C) 10
Eau de mer (>50°C) 2.10*
Eau de ville (<50°C) 2.10*
Eau de ville (>50°C) 3,5.10*
Eau de riviére 35a7.10*
Eau traitée pour chaudiere 2.10*
Eau déminéralisée 9.10°
Vapeur d’cau 1a2.10*
Fluides frigorigénes 2.10*
Air industriel 4.10*
fioul 9.10*
Huile lubrifiante 2.10*

V1. Grandeurs principales des échangeurs thermiques

Soit un échangeur fonctionnant a co-courant ou a contre-courant dont les flux des fluides

chaud et froid sont caractérisés par les paramétres suivants :

D—fe
IJ I
Tee 2 [ I

Tt
Figure 11.4 : Principe d’un échangeur de chaleur a co-courants
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1. Températures et rapports de débits de capacité thermique

-Tce= température d’entrée du fluide chaud en °C;

-Tes= température de sortie du fluide chaud en °C;

-ATe= écart de température du fluide chaud entre I’entrée et la sortie= Tcs- Tee €N K ;
-Tre— température d’entrée du fluide froid en °C;

-T#s= température de sortie du fluide froid en °C;

-AT# écart de température du fluidel entre ’entrée et la sortie= Tts- Tre €N K ;
-0i=différence de température initiale = Tce —Tte;

-AT1 = plus grande différence de température en K ;

-AT> = plus petite différence de température en K ;

-ATm= écart moyen logarithmique de temperature en K ;

-Wc = C¢ X M ¢= valeur en du fluide chaud en kJ/s.K ;

-ws = Cf X M= valeur en du fluide froid en kJ/s.K ;

-Cc= capacité thermique massique du fluide chaud en kJ/kg.K ;

-Cf= capacité thermique massique du fluide froid en kJ/kg.K ;

- M ¢= débit massique du fluide chaud en kg/s ;

- M = débit massique du fluide froid en kg/s.

2. Puissance échangée

La quantité de chaleur transmise par unité de temps est alors donnée par la formule suivante :

Q = (mXC )chaud ce _Tcs) = (mXC )froid (Tfs _Tfe) (Eq“ 27)

Q =W, (Tce _Tcs) = Wy (Tfs _Tfe) =W, XATC = W; XATf (Eq” 28)

La quantité de chaleur transmise par la paroi est:

Q=KSAT, (Eq.11.29)

V. DLMT, efficacité, NUT et facteur de correction
Calcul de DLMT
L Casdun échangeur Co- courants
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ATy

Figure 11.5 : Evolution de la température d’un échangeur de chaleur a Co-courants

Soit :

dT, —dT, =d(T,-T,) (Eq.11.30)
Le flux de chaleur cédé ou recu est :

dQ = —m,.c_.dT, =m, .c,dT, (Eq.11.32)

Ce qui donne :

dT, = — aQ dT, = aQ (Eq.11.32)

m, x C, m; xC;
En remplacant(Eq.11.32) dans (Eqg.11.31)on aura :

dTC—de:d(rc—Tf):—{, t 1 JdQ (Eq.11.33)
M, xC,. M, xCy.

Le flux de chaleur a travers la paroi est :
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dQ = K(T, —T,)ds

En remplagant(Eq.11.34) dans (Eq.11.33), on aura :

1 1
. + -
m, xC,. M xc,.

ch _de = d(Tc _Tf ) = _{
D’apres le bilan d’énergie total :
Q = mc xC, (Tce _Tcs) = rhf X Cy (Tfs _Tfe)

Q , Q

= m.xC.=——— et meCf:ﬁ
fs ~ | fe

¢ ’ (I—ce - Tcs )

En remplacant (Eq.1137) dans(Eq.11.35), on aura :

ch _de — _((Tce _Tcs) + (Tfs _Tfe)}K.(_I_c —Tf )dS
Q Q

ch _de _ _((Tce _Tcs) 4 (rfs _Tfe)J K.dS
(Tc _Tf) Q Q o

j dT, -dT, j ( e Te) (T T, )}de
(Tc _Tf) e Q

e

(Tcs _Tfs) K.S
an = _(Tce _Tcs +Tfs _Tfe)_
(Tcs _Tfs) _ . _ _ ﬁ
an_ cs Tfs) (I—ce Tfe) Q
( _Tfs) (Tce )
Q B (Tcs Tfs) KS
(Tce Tfe)

}K(Q—Tst

(Eq.11.34)

(Eq.11.35)

(Eq.11.36)

(Eq.11.37)

(Eq.11.38)

(Eq.11.39)

(Eq.11.40)

(Eq.11.42)

(Eq.11.42)

(Eq.11.43)
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Par analogie a :

Q=KSAT, (Eq.11.44)
Alors :
T )-(T, -T
ATm — (Tcs fs) (Tce fe) (Eq“ 45)
L Tcs _Tfs
n - -
Tce _Tfe
Avec :

ATl = (Tce _Tfe)
et ATZ = (Tcs _Tfs)
Cas d’un échangeur a contre-courant :

ATl = (Tce _Tfs)
et AT2 = (Tcs _Tfe)

2. Facteur de correction
Dans le cas d’u échangeur plus complexe (cas d’un échangeur de chaleur a courants croisés
avec un fluide brassé, échangeurs tubulaires tube et calandre), on modifie le résultat de

DLMT en introduisant un facteur F, et on aura :

Q=FxKxSxAT, (Eq.11.46)

Ou F est donné par des abaques en fonctionde P et R :

To-T, T.-T

P— f: f et R=-% cs (Eqsll 47)
Tce e Tfs _Tfe

3. Efficacité

L’efficacité d’un échangeur est le rapport de la puissance thermique réellement échangée a la
puissance échangée maximum théoriquement possible avec les mémes conditions d’entrée des

fluides dans I’échangeur.
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& = Xreel (Eq.11.48)

Qmax: Un des deux fluides subit un changement de temperature égal au gradient de
temperature maximum existant dans I’appareil. Ce flux de chaleur maximum de transfert est
obtenu lorsqu’un des fluids (capacité thermique la plus faible) sort a la temperature d’entrée

de l'autre, en général on a:

AT :ecart de temperature du fluide
qui commande le transfert

0. : difference de temperature des
entrees des deux fluides

Car:

Qrmx = Whin (Tce _Tfe) = Wyip X Hi (Eq“ 49)

Et Qréelleszinx AT(ﬂuide qui commande le transfert)
4. Taux de circulation

C’est le rapport :

r=—mn o] (Eq.11.50)

Ce rapport constitue la seconde grandeur fondamentale d’un échangeur thermique.
5. Nombre d’unité de transfert (NUT)
Ajoutons que la troisiéme grandeur fondamentale d’un échangeur est son nombre d’unité de

transfert (NUT) qui est le rapport adimensionnel :

KxS
W

NUT =

(Eq.11.51)

min

Si ws> we: le fluide chaud commande le transfert (car il a le plus grand écart de température)

Qréel =W, (rce _Tcs) = W; (Tfs _Tfe) (Eq” 52)
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Pour S — oo, on obtient: Q. =W_(T,, -T.)

L. . -T
— efficacite de refroidissement ¢ = (r‘:e—‘:s;
ce  !fe
w AT,
— Le rapport 7=—2=——
w, AT,
LNUT = KxS AL
W, AT,

On voit donc que :

—> KxSxAT,, =w, xAT,

(Eq.11.53)

(Eq.11.54)

(Eq.11.55)

(Eq.11.56)

(Eq.11.57)

Et I’équation donnant la quantité d’énergie thermique transmise par unité de temps devient :

Q=w,xAT, =w, xex6,

(Eq.11.58)

Si ws < we: le fluide froid commande le transfert (car il a le plus grand écart de temperature)

Qreel =W, (rce _Tcs) = Wy (rfs _Tfe)

Pour S —o, on obtient: Q. =w, (T, -T,)

(Tfs _Tfe)
S>e=——
(Tce _Tfe)
w
— Le rapport 7=—= ATc
w, AT,
AT
SNuT =fS A
w, AT,

—> KxSxAT,, =w,; xAT,

Q=w; xAT, =w,.xe&x6,
6. Relation entre NUT et efficacité

Supposant que le fluide chaud commande le transfert.

(Eq.11.59)
(Eq.11.60)
(Eq.11.61)
(Eq.11.62)
(Eq.11.63)
(Eq.11.64)
(Eq.11.65)
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_K S (Eq.11.66)

(Tcs _TfsJ (rcs _Tfs) - (rce _Tfe)
Ln
Q

Ona:

Q =W, (rce _Tcs) = Wy (rfs _Tfe) (Eq“ 67)

ou bien: w_xAT, =w, xAT,

(T Tfs} K Tce) + (rfe s) S (Eq“ 68)
T Tfe W (Tce Tcs)

(T T“J Tce) + (T =Ts) st (Eq.11.69)
T Tfe W (T ) W (T Tcs)

[T Tfsj To) , =T =Ty G)JKS (Eq.11.70)
Te T w(T -Ty) w(rce— )

(T Tfsj Ts) /(r“ Te JKS (Eq.11.72)
T Tfe W, (Tce Tcs) V}’((T

{T T“] —1AT, jKS (Eq.11.72)
T.-T.) (w,  w, AT,

(T T“J { JKS (Eq.11.73)
T, -Te.

[T T“J ( J S (Eq.11.74)
T, -T.
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(Tcs Tfs) _[Wi wif]Ks
= =e "

(Tce Tfe)

(Tcs _Tfs) _[Wicﬁ—wilijS

(Tce _Tfe)

I U RS o
(o To) (- To)
)

~Ta-T) A e
€

ce

T _Tfe _Tcs +Tfs _[Wi+wi]KS
e c f

(Tce _Tfe)
1 1
(Tce _Tcs) + (Tfs _Tfe) _{W7C+W7fJKS
= =1l-e
(Tce _Tfe)
fluide qui commande le transfert AT
Or: —oe¢= =—=

0, 6.

On fait :

1

1
ce _Tcs + s =T e -T _[W7+W7JKS
:>(T ) (Tf f)X(Tce cs)_l_e e Wy

(Tce - Tfe) (Tce - Tcs )

Eq.11.82 devient :

- (Tce _Tcs)+(Tfs _Tfe) < (Tce _Tcs) _

(Tce _Tcs) (Tce _Tfe)
1
ce _Tcs + s =T e T _(W7+W7JKS
:>(T ) (Tf f)X(Tce cs)_l_e e Wt

(Tce _Tcs) (Tce _Tfe)

(Eq.11.75)
(Eq.11.76)
(Eq.11.77)
(Eq.11.78)
(Eq.11.79)
(Eq.11.80)
(Eq.11.81)
(Eq.11.82)
(Eq.11.83)
(Eq.11.84)
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(Tce7/T/cs) 4 (Tfs _Tfe) x & :l_e_[Vtc+V"1ijs
(Tce/zr cs) (Tce _Tcs)

_ T {r s
(Tce Tcs)+(TfS fe) xg=1—g MM
(Tce - Tcs ) (Tce - Tcs )

AT {2k
=1+ f]xgzl—e -

c

W _[W;WAJKS
=1+—L |xge=1—-e " " '
Wf

,[L+LJKS
1_e We  Wg

= &=
w
1+ —°
Wf
On fait :
,(L+LJKSX&
1—e W, Wy W,
=&
w
1+—°
W
,[&&]ﬁ
1—e W, Wi [W,
=>&="—
w
1+—°
Wf
. W w K
Onsaitque: 7=—"=— et NUT= xS
W, W W,
Alors :
1— e—(1+r)NUT 1— e—NUT(1+r)
>&=——F7—+—— 0U &=

1+7) @+7)

Dans le cas d’un échangeur a contre-courants:
—NUT (1-7)

l1-e

&= 1— 7o NUTG)

Dans le cas d’un échangeur a courants croisés:

(Eq.11.85)
(Eq.11.86)
(Eq.11.87)
(Eq.11.88)
(Eq.11.89)
(Eq.11.90)
(Eq.11.92)
(EQs.11.92)
(Eq.11.93)
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1_ g NT
E =
1rz(l—e™T)/2

(Eq.11.94)

Cas particuliers

Tous types d’échangeurs, si T =0

Soit Wmax tend vers I’infini, cela veut dire que la variation de température est nulle : les
échangeurs concernés sont les échangeurs a température constante qui sont les évaporateurs et
les condenseurs.

Soit wmin tend vers 0 : veut dire que le débit ou cptrop petit.

Donc : la valeur de ¢ est identique dans les trois cas.

e=1-eT (Eq.11.95)
Note : La méthode de I'écart logarithmique, si elle est commode pour évaluer une surface
d'échange (les quatre températures des fluides étant connues a priori) présente une limite
d’utilisation lorsqu'il s'agit d'évaluer la puissance thermique échangée pour un échangeur de
surface connue. Une méthode -celle de I'efficacité et du Nombre d'Unités de Transfert (NUT)
est proposée pour ¢éviter cette difficulté. L’objet de cette derniere méthode de
dimensionnement est d’évaluer la puissance thermique transférée dans un échangeur dont la

géométrie est connue.
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Tableau Il. 4 : ¢ = NUT de quelques échangeurs (Holman, 2010)

Echangeur a Co-courant (EACP)

1— e—NUT(lJrr)

&= (1+ z')

Echangeur a contre-courant (EACC)

1 e NUTE-D)

&€= 1— 7o NUTG)

Echangeur a courants croisés : fluides non
brasses

{ [7NUT(wr)fl} }
avec w= NUT %

Echangeur a courants croisés : fluides brassés

g—( L PR S 1 )1
1-e™T 1™ NUT

Echangeur a courants croisés : fluide Wmin
non brassé, Wmax brassé

TR

T
Echangeur a courants croisés : fluide Wmin Lheur]
brassé, Wmax non brassé e=l-er
Echangeur tubulaire (calandre/tubes) : 1 it -1
AL s AL s l+ eerUT(lJrr )
passe cote calandre et 2 passes coté tubes e=21+r+ (1+7%)Y2
1— e—tNUT(1+r2)1/2
Echangeur tubulaire (calandre/tubes) : 2 (1_51 21)(1_5l L)% -1
asse coté calandre et 4 passes coté tubes &€= - -
P P (1_51—27)(1_51—2)2__7
Echangeur tubulaire (calandre/tubes): n 1—e 7
passes au calandre et 2n, 4n,... passes aux 1‘2] -1
tubes oo \174,
n

1-e,7)

1-¢,
Cas spécial pour t=1 ne, ,

E=—r"—"7"——
1+(n-De,,

Tous échangeurs (t = 0)

&= 1— e—NUT

VI : Sens de circulation des fluides

1. Courants paralleles

*Co-courants (anti-méthodiques)
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Figure 11.6: Echangeur de chaleur a Co-courants

*Contre-courants (méthodiques)

Figure 11.7: Echangeur de chaleur a contre-courants

2. Courants croisés (Liquide— gaz)

Deux fluides s’écoulent perpendiculairement I’un a 1’autre.

\

A
A

Figure 11.8 : Echangeur de chaleur a courants croisés Figure 11.9: Echangeur de chaleur & entrées opposées
entrées du méme c6té

V11 : Intensification de I’échange

1. Surface ailetée
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Une ailette est analogue a un échangeur thermique disposée a la périphérie des tubes (ou sur
des plaques) visant & augmenter la surface d’échange ou de contact avec un fluide extérieur
pour augmenter les échanges convectifs, et par conséquent le transfert de chaleur.

flux évacue par I'ailette

flux qui serait évacué sans I'ailette

Qail
Qe

(Eq.11.96)

P
_._.—"'
“ <\ Ailette Fluide ambiant
/ \ . / T
" m
T b Qconvectif
Corps chauffant ——> / Tp —> Qconductif ]e
h™y
- (w] I .K
S
L™ N ,-' L tend vers Iinfini

Figure I1.10:Principe d’un échangeur de chaleur a
surface ailetée

Le champ de température dans lailette étant a I'évidence multidimensionnel (en d'autres

termes, la température dans l'ailette dépend de plusieurs variables d'espace), le flux thermique

s'obtient par intégration sur la surface d'échange Sa de l'ailette :

Qui = [[hxdSx(T, -T,) (Eq.11.97)
Sail

Dans l'absolu, I'évaluation de cette intégrale nécessite de résoudre un probléme de conduction

thermique multidimensionnel, donc compliqué. Dans la pratique, la littérature donne des

abaques ou des formulaires pour des configurations courantes.

Qux =h(T, =T,) (Eq.11.98)
h: coefficient moyen de convection a la surface d’une ailette ;

Tp : température de la paroi (c’est-a-dire une ailette de conductivité infinie) ;
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Tm : température de mélange du fluide au niveau de I'ailette considérée (ou bien I’air qui

entoure ’ailette).

_ Tae + Tas

Tm
2

(Eq.11.99)

Car lailette est analogue a un échangeur de chaleur.

Notons de plus :

Le flux total transféré par la paroi ailetée a donc pour valeur, en considérant le trongon

associé a une ailette :

Quot = Quax X SL + Quit XS4 (Eq.11.100)
Sail = surface totale d’une ailette (incluant les deux faces) ;

SL = surface latérale de la paroi entre deux ailettes (a la température Ty).

D’ou:

Quot = Qux (S +€ Sai) (Eq.11.102)
Ou encore :

Que =h(S, +& x5,)(T, -T,) (Eq.11.102)

Pour I’ensemble de la paroi ailetée :

Q =Q, xnombre d'ailettes (Eq.11.103)

Cas particulier d’une ailette infinie :

Ay X P
= 2 = Eq.l1.104
& 1/ xS (Eq )

Aair: conductivité thermique de ailette ;
S : aire transversale de Iailette ;

p: périmétre.

Note :

- ailette est dite thermiquement infinie quand la température au bout de l'ailette est considérée
comme égale a la température du fluide qui entoure l'ailette.

- en raison du gradient de température qui existe dans I’ailette, un metre carré d’ailette n’est

pas équivalent a un metre carré de paroi.
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2. Efficacité des ailettes circulaires
En pratique, on se sert d’abaques donnant € en fonction des parametres géométriques et
thermiques. Ainsi, pour les ailettes circulaires (Figure 11.11), posons :
De: diamétre extérieur de I’ailette ;
b:hauteur de Iailette = (De-D) / 2;
e:épaisseur de l'ailette ;

I:distance entre deux ailettes.

E i \l }b E
N Y \\\\\\.\\\$ T

Oe I £ I

— L L L Ll ld
a F q-—-a

Figure 11.11 : Coupe d’un tube aileté

AASSN]

Le calcul montre que ¢ dépend a la fois du rapport De / D et du groupement adimensionnel

b /lZ—h , comme il apparait sur ’abaque de la figure 11.12.
ail % Eail

1.0
N
09 L \
08 [ g
0.7 L
Efficacité () 06 k- AL
- / 1.50
05 L
! 2.00
0.4 L
- 3.00
03 L
L 4.00
o 5.00
0.1 |
OO0 Laos s e la sl la sl oo e s a s laaaslaaaalasaslssas)
0.0 05 1.0 15 20 25 3.0 35 40 45

» f 2k
AaXen

Figure 11.12: Efficacités d’une ailette circulaire
d’épaisseur e constante pour différentes valeurs De/D
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3. Rendement de Pailette
Le rendement d’une surface ailetée est défini comme le rapport du flux échangé sur toute la

surface, sur le flux qui aurait été échangé si la totalité de la surface était a la température de

base de tube.

flux évacué par |'ailette
Nait = - — p . .
“' flux qui serait évacué par une ailette parfaite

quantité de chaleur transmise par |'ailette a la température de I'air a refroidir
Tait = guantité de chaleur transmise par |'ailette si I'ailette était a la température du tube

Pour les basses températures, on prend 80 a 200 ailettes/m

Pour la climatisation jusqu’a 500 ailettes /m
En nous plagant dans les conditions d’une ailette de longueur finie avec extrémité isolée (ou

si le flux en bout de I’ailette est négligeable)

_ th(mxL) (Eq.11.105)

ail —

mx L
Ondéfinit m le paramétre de I ailette :

Aait X i)

Cas d’un faisceau de tubes :

(Eq.11.106)

40



O OO @) @,
O OO @ @,

OO0 O @,

Ailette

Tube

Figure 11.12: Efficacités d’une ailette circulaire
d’épaisseur e constante pour différentes valeurs De/D

Lople
Y5

ou ¢=(p-1)(1+0,35Lnp)

avec: p =1,28Di %—0,2

On définit m le parametre de l'ailette :

mzzhxp
AxS

Note : S.I [1/m] n’est une unité.

(Eq.11.107)

(Eq.11.108)
(Eq.11.109)

(Eq.11.110)
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Travaux dirigés N°1
Exercice 1

Deux échangeurs & Co-courants et a contre-courant fonctionnent dans les conditions

suivantes:

Tee= 350 °C; Tes= 200°C

Tre= 120°C; Tr=190 °C

Calculer la différence logarithmique moyenne des deux échangeurs et commenter les
résultats ?

Solution

a) Co-courants

(T —Te) - (T —T¢)  (200-190) - (350 —120)

AT, = =70,16°C
T, -T, In(200—190j
o 350120
b) contre-courant
T )-(T, -T ~190)—(200—
At = Tee =T) = (T —Tee) _ (350-190)- (200 120):115, a1°C

" T T, Ln( 350 —190]
i E 200120

On remarque que ATm de I’échangeur a contre-courant est supérieur a celle de 1I’échangeur a

co-courants, donc, il est souhaitable de choisir un échangeur a contre-courant.

Exercice 2

Deux échangeurs a Co-courants et a contre-courant fonctionnent dans les conditions
suivantes:

Tee= 110°C;  T=30°C; wc=10500kJ/h.°C

Tr= 12°C,; Ts=?7°C; w=51600kJ/h.°C

On donne le coefficient d’échange global K=300W/m?.°C

1) calculer la puissance échangée ?
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2) calculer la température de sortie du fluide froid ?
3) calculer leurs surfaces d’échange, commenter les résultats?
Solution
1) puissance échangée puissance échangée
On sait que :
Q=w (T, -T)=w, (T, —-Tg)
La puissance échangée du fluide chaud est :
Q=w,(T,-T,)=23W

2) température de sortie du fluide froid

Q=w,(T,-T,)=23W
Alors :

- Qi1 —285C

f

T

S

a) co-courants

(rcs _Tfs) - (Tce _Tfe)
= K.S
Q (Tcs _Tfs)
Ln

(Tce _Tfe)

Tcs _Tfs
ol o
© F Q 33.35m?

(I-(‘s _Tfs)_(rce _Tfe) K

b) contre-courant

(Tce _Tfs)_(Tcs _Tfe)
Q= K.S
T -T
Ln( ce fs)

(Tcs - Tfe )

Alors :
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Tce _Tfs
Ln T.-T
© Q _1823m?

(Tce _Tfs)_(Tcs _Tfe) K

On remarque que la surface d’échange de 1’échangeur a contre-courant est inférieure a celle

de I’échangeur a Co-courants, donc, cela confirme qu’il est préférable d’utiliser un échangeur

a contre-courant.
Exercice 3

Soit un échangeur de chaleur a courants croisés, on donne :

Eau froide : fluide non brassé

Air (brassé)

[ - " —— =
- aL 1 - ¥ -
. L b

Eau (non brassée)—c —A
—i - Jr———
& o

I I —
8  — N

EERE

Te=30°C; Tx=80°C; c~=4184J/kg.K;

Air chaud : fluide brassé

Tee=225°C; Te=100°C; cc=1019 Jkg.K; mc=3kgls
K=200W/m?.K

Calculer la surface d’échange en utilisant la méthode NUT ?

Solution

Puissance échangée

Q= We (Tee-Tes)= Wr (Trs-Tre)

We = CcX M ¢=1019%x3=3057 W/K
Q= 3057(225-100)=382125W

Wy _ ATc _ (Tce _Tcs)

W ATf (Tfs _Tfe)

(T.-T.) 382125
(TfS _Tfe) 50

W, =W, = 76425 W /K
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e o Wi _ 76425
"¢, 4184

=182 kg/s

Wmin = We = 3057 W/K, air : fluide brassé

Wmax= Wf= 7642,5 W/K, eau : fluide non brassé

Donc : we< ws; Le fluide chaud (brassé) qui commande le transfert.

Wi ATc 50
— Le rapport 7=—= -2
w, AT, 125

(Tce B Tcs ) 125

— efficacite ¢= =
(T, -T,) 225-30

=0,641

Puisque on a:
Wmin = bI‘aSSé

Wmax= Non brassé

La formule utilisée d’aprés le tableau 7 est :

71(1797NUT.1 )

e=1-¢e-°
1 —-NUT.z
—=l1-e

l-¢=¢e T( )

l(l—e’NUT’)

Ln(l—&)=Lne *

Ln(-e) =S (1—e™)
T

eV =dnl-g)+1

—NUTxz=Ln(zxLn(l—¢)+1)

NUT = -2 Ln(z x Ln(l—£) +1)
T

NUT =1,318
Or:

5 1,318 x 3057

=20.145 m?
200
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Exercice 4

fe

32mm

hc=800W/m?.K
h=1200W/m?.K

Renc =0,0004 m2.K/W
Ren =0,0001 m?.K/W
Ap=15W/m.K

Calculer R, Kc et Ks ?

Solution
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Avec :
S. = 7D, L = 3,14(0,015).1= 0,00471m?
S, =D, L =314(0,019).1=0,00597m’

0 0,019
1 0,0004 0,015, 0,0001
+ + +

1

= +
©800(0,0471) 0,0471 27151  0,0597 1200(0,0597)

49% 16% 5% 3%

R, = 0,0532°C /W

Donc —+ -1 _g0532°C /W
K,xS, K, xS,
1 2
= =399 W /m2.K
(0,0532)(0,0472)
1 2
= = 314,85 W /m2.K
(0,0532)(0,0597)

On voit que :

K, xS, =399x(0,0471) =18,796 W /.K
K, xS, =314,85x (0,0597) = 18,796 W /.K

K. #K,; mais K xS, =K, xS,

Exercice 5

26%
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On donne K=640 W/m?.K

Calculer la longueur de 1’échangeur ?

Eau
c=4180J/kg.°C
m +=1,2kg/s
(20°C)

I Benzéne
¥ 15mm | CC=4310J/kg.°C
|

¥ m c=2kg/s
| |J (160°C)

Solution

Fluide chaud : benzéne

We = CcX M =2%4310=8620 W/K

Fluide froid : eau

W = €% M =1,2x4180=5016 W/K

Wmin = W = 5016 W/K

Wmax= W= 8620 W/K

Donc : ws< wc; le fluide froid commande le transfert.

Taux de circulation

. w
r=Won NS00 66,
w, 8620

max C

Efficacité:

Qe
Qrax

Qmax= wminX(Tce-Tre)= 5016%(160-20)=702,8kW

E =

Puissance échangée du fluide qui commande le transfert :

Q= wx(Tts-Tre)=5016%(80-20) =301,2 kKW
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301,2
E=—1
7028

=0,428

On tire NUT du graphe suivant relation entre € et NUT:

Efficacité

NUT=0,651

NUT :—K'S
W

min

0,651 =

Echangeur contre-courant

100

80

60

40

20

0

0 06511 2
NUT,

max

640x 7z x (0,015) x L

L=108 m

Exercice 6

5016

Soit un échangeur de chaleur 1-8

%]
I
on

49



Huile
0,3 kg/s(150°C)
c= 1,13 kJ/kg.K

Eau
0,2 kg/s (20°C)
c= 4,18 kJ/kg.K

LI

Diamétre du tube = 14 mm
Longueur des tubes = 5000 mm
Coefficient d’échange global = 310 W/m2.K

Calculer la puissance échangée et les températures de sorties ?

Solution

Fluide chaud : huile

We = CcX M= 0,3%2130=639 W/K

Fluide froid : eau

ws = cx M= 0,2x4180=836 W/K

Wmin = We = 639 W/K

Wmax= W= 836 W/K

Donc : we< we; le fluide chaud commande le transfert.
Taux de circulation :

o W _ We 839 _ 26,
w, 836

WTTB.X
NUT

S=nxzxDx.L=8x7x0014x5=176 m?

KxS 310x1,76
W 639

min

NUT = =0,854

Efficacité:
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Qreel
Quex

On doit utiliser le graphe (1-2) celui d’une passe dans la calandre.

On tire NUT du graphe suivant relation entre ¢ et NUT:

Echangeur 1-2

100 z=§_[_i_...---""_'-—-
| e
75
60 ///?;/:TEET_
Efficacité 0,47 «
40 /
20
0
0 1 2 3 4 5
”UT-H‘IEX
¢ =0,47
&= % = Q =¢ex0Q,

Qmax=" wmin (Tce-Tre)=639%(150-20)=83,1kW

Puissance échangée du fluide qui commande le transfert :

Q=0,47x83,1= 39,1 kW

Calcul des températures de sortie :

Q: Wc(Tce"'Tcs):39,1 kW
Te= 88,8 °C
Q= Wi (Tre-Tts)=39,1 KW

Ts= 66 °C
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Puissance échangée a travers la paroi :

Q= F XKxSxATn

AT1=150-60=84 °C

AT, = 88,8-20=68,8°C

ATm= 76,15 °C

F est donné par des abaques en fonctionde PetR :

Tfs _Tfe _ 66—-20

P= = =0,35
T,-T, 150-20

RoTe—Ts 150-888 .
T.-T, 66-20

i
vii
fi
Fi ,‘If
’l‘llrllll
YA
(J'II I
! li
4
[}
[
r

Facteur de correction, F
-
_-—lklr !l -
b |k
P
+
— ’-?
.-"’-\';
/*e/
/ﬁ/‘/
T
LT
e

Alors F= 0,94

Q=310x1,76x76,15%0,94=39,05 kW

Sion prend un échangeur (2-16) avec les mémes conditions, quelle serait la puissance
échangeée ?
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Chicane horizontale

NUT = 2x (0,854)= 1,7
= 0,65

On doit utiliser le graphe (2-4) celui de deux passes dans la calandre.

N

Huile

153‘/’C

S

; J
—
—
<—)

Echangeur 2-4
100 P ———
2 ~t75_ |
-—’--;--.-
80 % — |
——
60
Efficacité
40
20 -
0
0 1 2 3 4 5
NUTH}EX
€=10,65

alors : Qmax = 83,1 kW

et Q = exQmax =0,65x 83,1 = 54 kW

Eau
20°C

66°C



Chapitre 111 : Etude des échangeurs de chaleur

I. Evolution des températures

1. Co-courant(ou échangeur anti-méthodique)

Les deux fluides circulent parallelement et dans le méme sens. Dans un échangeur anti-
méthodique la température de sortie du fluide froid est nécessairement moins élevée que la

température de sortie du fluide chaud.

A
Tce
____________ ! TCS
Tfe i
!L X

Figure 111.1 : Echangeur de chaleur co-courants

2. Contre-courant (ou échangeur methodique)

Les deux fluides circulent parallelement mais dans les sens opposés. Dans un échangeur
méthodique, le coefficient d'échange est sensiblement supérieur a celui d'un échangeur anti-
méthodique et la température de sortie du fluide froid peut étre plus élevée que la température

de sortie du fluide chaud.

T A T a
W > W TCe
Te roe .
AT1> AT, fs T,
AT1
Tt Wr < Wc | AT
Te '
AT» AT1 < AT> ' T+
Tfe : °
0 L x 0 L X

Figure 111.2 : Echangeur de chaleur contre-courants  Figure 111.3 : Echangeur de chaleur contre-courants
(fluide chaud commande le transfert). (fluide froid commande le transfert).
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Il. Principaux types d’échangeurs : coefficients d’échange externes
A. Echangeurs tubulaires

1. Echangeurs tubulaires a courants croisés (Liquide -Gaz)
Les échangeurs a courants croisés sont utilisés pour des échanges entre gaz circulant en
calandre et liquide circulant dans les tubes. L’écoulement autour des tubes est presque
perpendiculaire au faisceau de tubes.

On deux cas :

Cas 1 : le faisceau en ligne, les tubes sont disposés suivant un pas rectangulaire qui peut étre

en particulier un pas carré.

N

Voo W
1 <> ' Q§ > Il\c:izri)sjsdinales
" Th

S e

Ecoulement

[

N S

Nappes transversales

-

Figure 111.4 : Faisceau en ligne

Cas 2 : Le faisceau en quinconce si les tubes sont placés aux sommets de triangles isoceles :
on dit alors que le pas est triangulaire.

N

D11
—_—— St | - D&>\ :\cl,?]%?ﬁjsdinales
) 4 /
N ) _'/

Nappes transversales

Ecoulement

y4hY

N
/

—_——

Figure 111.5 : Faisceau en quiconque

Les grandeurs représentatives de la géométrie d’un faisceau sont :
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D : diametre extérieur des tubes ;

Si: pas longitudinal (entre-axes dans le sens de I’écoulement) ;

Sr:pas transversal (entre-axes perpendiculairement a I’écoulement) ;

So: pas diagonal (pour un faisceau en quinconce) ;

L :longueur du faisceau ;

N.: nombre de nappes longitudinales (rangées de tubes paralleles a 1I’écoulement) ;

N-: nombre de nappes transversales (rangées de tubes perpendiculaires a 1’écoulement).
Note :

-Le nombre de tubes d’une nappe transversale est donc égal au nombre N.de nappes
longitudinales.

- Dans un faisceau en quinconce, Srvaut deux fois la distance entre deux nappes
longitudinales

- La notation S., Sr, Spest usuelle : ces grandeurs ne sont pas des sections mais des longueurs;
ainsi, la section de passage transversale entre deux tubes est :

(S.-D)x L

Grandeurs de références

Lo=D
Vo=0/So

So : section droite de la calandre

Nu, (N, >10) =113C,R"PY? (Eqlll.2)
Nu, (N, <10) =113C,.C,R"PY? (Eqlll.2)
2000 <Re< 4.10

Pr>07

Tableau I11.1 : Valeurs de C: et m (Cours Dalichaouache, 1990)

S./D St+/D
1.25 15 2 3
Ci | m C1 | m C: | m C: | m

Tubes
alignés
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1.25 0.362 0.592 0.275 0.606 0.101 0.704 | 0.0633 | 0.750
1.5 0.367 0.586 0.250 0.620 0.101 0.702 | 0.0678 | 0.741
2 0.418 0.570 0.299 0.602 0.291 0.632 0.198 0.640
3 0.290 0.610 0.307 0.684 0.371 0.591 0.286 0.608
Tubes
quelconques
0.6 0.213 0.636
0.9 0.446 0.571 0.401 0.589
1 0.489 0.558
1.125 0.478 0.565 0.518 0.560
1.25 0.518 0.556 0.525 0.554 0.319 0.556 0.522 0.562
1.5 0.451 0.566 0.460 0.562 0.450 0.568 0.488 0.568
2 0.404 0.572 0.416 0.568 0.482 0.556 0.449 0.370
3 0.310 0.392 0.356 0.580 0.440 0.562 0.420 0.574

Tableau I11.2 : Valeurs du terme correctif C. pour Nt< 10 (Cours Dalichaouache, 1990)

Nombre de tubes
1 2 3 4 5 6 7 8 9
Tubes 0.64 0.80 0.87 0.90 0.92 0.94 0.96 0.98 0.99
alignés
Tubes 0.68 0.75 0.83 0.89 0.92 0.95 0.97 0.98 0.99
quelconques

Tableau I11.3 : Propriétés des vitesses (Kays, 1972)

R - PV, D
y7;
v - S, v Aligné ou quiconque
S;-D EtSD>ST+D
e = S Quiconque et S, < 51 +D
2(S; - D)

2. Echangeurs tubulaires a courants croisés (Liquide -Liquide)

Ce sont des échangeurs thermiques constitués de rangées de tubes paralléles, plongés dans un
écoulement de fluide dirigé perpendiculairement a leur axe en circulation forcée (liquide dans

la calandre), les tubes peuvent étre alignés ou en quiconque.
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Figure I11.6 : Echangeurs tubulaires a courants croises
Disposition en quinconce: siege d’une plus grande turbulence, et conduit alors a un coefficient

de convection plus élevé que la disposition alignée (10 %). On utilisera les deux corrélations
suivantes:

disposition rectiligne : Nu =0,26R>°.P>* (Eq.111.3)

disposition quinconque : Nu = 0,33R)°.P>* (Eq.111.4)

3. Echangeurs tubulaires a courants paralléles

|

-

P
—
o
4

1
*

1. Figure 111.7 : Echangeurs tubulaires a courants paralleles

Nu = 0,026R*%2.P" (Eq.111.5)
n=0,4 fluide qui s'échauffe

n=0,3 fluide qui se refroidit

Condition de validité : 5.10°< Re <10°
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R, = (Eq.111.6)

Grandeurs de références

Vo : Vitesse débitante de 1’écoulement en calandre

2
S = Section de la calandre S, —{nombre de tubesx[ﬂg D

Lo: longueur caractéristique de I’écoulement, ou encore le diametre hydraulique Dn=4 Lo
Lo : volume de fluide / surface des parois
Dans le calcul de Dn, le volume de fluide associe a un tube est un prisme dont la section est :

Un rectangle (faisceau en ligne) ou un losange (faisceau en quinconce) - la section du tube.

B O 6 Y I
W‘J W ¢

Figure 11.8 : Faisceau en ligne
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Figure 111.9 : Faisceau en quiconque

En raisonnant sur une tranche du faisceau de longueur unité, on a donc :

4 x Section hachurée
L, =D, =

azxD

Faisceau en ligne :

2
4><[ST xSL—ﬂIZ J

D, =

7xD

Faisceau en quiconque :

2
4><(;ST x2S, —ﬂlz j

D, =

7xD

Ainsi, I’expression de Dnest la méme dans les deux cas :

S; xS, B

D, =4
7xD

D

Note : Stn’a pas la méme définition pour les deux géométries.

(Eq.I11.7)
(Eq.111.8)
(Eq.I11.9)

(Eq.I11.10)
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4. Echangeur avec chicanes

2/ 4 ¢

Cllldlda 2222222222222l 777777l f il d bl Ll s

'y
y 4 N\ ’/%
rF A A" r 4
y A A % y 4
r A A % r 4
A N
.
£
v

v -
A y 4
X v 4
A A, r 4
X v -
A y 4

ol
-
ke

Do

v lelzinlzlnle

Juuuut

Chicane
verticale

é
YN
-
s
<’
—r

Figure 111.10 : Echangeur de chaleur avec chicanes verticales (BONTEMPS, 1988)

| - espacement des chicanes (baffles, BF)
f : hauteur de la fenétre laissée libre pour le fluide au droit de chaque chicane.
Si Do est le diamétre de la calandre (ou sa hauteur lorsqu’elle est de section rectangulaire), il

est recommandé que :

5. Echangeurs tubulaires a double tubes
C’est un échangeur coaxial constitué de deux tubes concentriques, le coefficient
d’échange dans un conduit annulaire est :

Supposons que le fluide 1 circule dans le tube intérieur de diametre D et que le fluide 2

circule dans I’espace annulaire de diametres Doet D e
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Fluide 2

Paroi
d’échange

Figure I11.11 : Echangeurs tubulaires a double tubes

La longueur de référence Lode I’écoulement (diamétre hydraulique Ds) est maintenant :

L, =D, =(D, - D,) (Eq.111.12)

Tableau 111.4: nombres de Nusselt d’un écoulement pleinement développé dans un tube
annulaire avec une surface isoléé et I’autre a température constante (Cours Dalichaouache,

1990).

D./De Nu; Nue
Paroi Paroi
0 - 3,66
0,05 17,46 4,06
0,1 11,56 4,11
0,25 7,37 4,23
0,5 5,74 4,43
~1 4,86 4,86
Fluide 2

Nui

Nue
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6. Echangeurs a ailettes

Nusselt est donné par T.H.E Schmidt (pour une disposition en quiconque) valable pour un

régime turbulent de I’air (Re> 10* pour tubes droits, longs), Il est

évaporateurs et les condenseurs

-0.375
disposition rectiligne : Nu= O_3RS-628.Pr0,33(%]

0

-0.375
disposition quinconque : Nu = O.45R§'628.Pr°'33(%j

0

Vet : vitesse étroite de 1’air entre les tubes et les ailettes (m/s)

débit volumétrique de I'air

et

B surface étroite de I'air entre les tubes et les ailettes

V,
Vet=ﬂ
S

et
Stot :surface totale;

So :surface de la paroi lisse.

B. Echangeurs a changement de phase
1. Condenseurs

a) Distribution de température

utilisé dans les

(Eq.111.12)

(Eq.111.13)
(Eq.111.14)

(Eq.11.15)
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Désurchauffe

100 % gaz
d b

T=65°C v 74
Tas=38°C <— Tc=45°C <& Ta=30°C
T#=40°C
A
|
Sous refroidissement 100 % liquide
T(G)
ATgp =Tc-Tfs=45-40=5°C
AT, =Tas-Tae=38-30=8°C
65
e . -
l ) AT, .=Tc-Tae=45-30=15°C
ATeee ! Désurchauffe
45| Condensation !
TTTIrT T N
AT '
SR <I>_ - .4% refroidissement i
i En général :
i 4 °C< AT<7°C
1
5°C < AT, <10°C

10 °C<AT, < 20°C

Ecart de température sur I’eau d’aprés Nouveau Pohlmann :
Tee —Tes =2 a3 °C avec condenseur a eau de mer ;
Tee —Tes = 4 a °C avec tour de refroidissement ;

Tee —Tes=4 2 3°C a eau de ville.

b) Evaluation du coefficient de transfert de chaleur lors de la condensation

La condensation de la vapeur sur une paroi refroidie donne naissance a deux types de
phénomenes qui se caractérisent par 1’aspect visuel du condensat formé.

Dans le premier cas le condensat recouvre la surface sous la forme d’un film continu et on
parle de «condensation en film ».

Dans le second cas les gouttelettes liquides se forment sur la surface et on parle de

« Condensation en gouttes ».

Cependant, le type de condensation que 1’on rencontre généralement dans la pratique est la
condensation en film Cependant, le type de condensation que I’on rencontre généralement

dans la pratique est la condensation en film mieux que I’échange thermique lors de la
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condensation en gouttes est plus élevé peut atteindre 50000 W/m2. °C, mais c’est un

phénoméne mal connu et difficile & maintenir sur un long terme.

Paroi

J
g \l/ Vapeur

Interface

Film de condensat

Figure 111.12: condensation en film

- Cas: condensation a I’extérieur
Tube horizontal
Hypotheéses :
- écoulement laminaire en film ;
- température de paroi constante ;
- gradient de température constant dans le film ;
- grand diameétre extérieur

La relation de Nusselt est :

1/4
9o (o, — p,)L. D]
L Ag AT

Nu,, = 0,728{

Et puisque

NU.A, A"
h =h, = = Nu| ="
D D

e e

De la forme Nu = C(Gr.Pr)" pour un écoulement laminaire

1/4

9o (o — Py )L A
M DeAT

h, =h, =0,728

Paroi

Vapeur

Gouttes de condensat

Figure 111.13: condensation en gouttes

(Eq.111.16)
(Eq.111.17)
(Eq.111.18)
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L : chaleur latente de condensation (J/kg) ;

AT : différence entre la température de rosée (T.) de la vapeur et la température de la
paroi (°C):
AT =T,-T,

Ty, : température & la paroi (°C)

T, _ Tt T et T T+ T
2
D =4S _4 S (Eq.I11.19)
p .x D,
\ V x.D v 4
dot: Re=2V XDy pxV 45 M (Eq.I11.20)

Dn : diametre hydraulique du film ;

M, . débit massique du condensat ;
S .section de passage du film liquide.

La condition de validité : Re < 2100

Note :

Dans les écoulements externes, la définition de la température de mélange Tm n’est plus
opérationnelle, puisque T tend asymptotiquement vers la température T du fluide lorsqu’on

s’¢loigne de la paroi. On peut alors utiliser température de film Tr:

T, =22 (Eq.111.22)

Ou:
Tp : température de paroi ;
Tr correspond sensiblement & la température moyenne de la couche interne.

* Dans les écoulements internes turbulents, on peut utiliser :
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T,=—"—2=-Lf_7T Eq.I11.22
F > > (Eq )

En pratique, dans les calculs d’ingénierie concernant les échangeurs, on travaille avec des

grandeurs globales prises en moyenne sur I’ensemble du volume d’échange. En particulier,
pour les températures de référence on prend :

_ Tae +Tas

Tm
2

Les grandeurs relatives au liquide sont évaluées a la température du film définie par la

formule de Drew :

31, +T,
T = — (Eq.111.23)
Tube vertical : une approche de la paroi verticale
1/4
do, (o, _pv)LcD3
Nu, =1.13 AT (Eq.111.24)
M A
1/4
9o, (= p )L Ay
h, =h, =1.13 SAT (Eq.111.25)
Hi

Cas : condensation en film a ’intérieur d’un tube horizontal (cas d’un condenseur a air,

batterie a ailettes)

Le coefficient d'échange thermique interne est celui de la condensation donné par Nusselt

pour un écoulement laminaire :

h =h, =0.555 (Eq.111.26)

1 C

1/4
9o, (o — )L A
Diﬂ ff AT

La condition de validité : Re< 2100

Comparaison
D’aprés les figures ci-dessous qui  représentent la variation du coefficient d’échange de

condensation interne et la variation de coefficient d’échange global par condensation en
fonction de la température de condensation en utilisant le fluide frigorigéne R134a comme

exemple. Ces figures montrent que coefficient d’échange de condensation et le coefficient
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d’échange global diminuent avec 1’augmentation de la température de condensation et la
différence de température sur le fluide de refroidissement en méme temps.
Les valeurs du coefficient d’échange global se situent dans 1'intervalle 20 & 30W/m?.K,

valeurs usuelles des condenseurs & air & convection forcée.

30

o 12400 _

2 2300 o

8 —_— £ 295 aeegy

5 2200 S ]

- ol e g ey

80 L Ba S g 2 +

=9 12000 ‘l-q‘_"' =} "1‘,,,_“1 |

£ 190 P, i TTamsaBas S Lﬂ"‘llﬁ“";,‘-

82 100 s : E 285 e =

= 1700 R T s

(5] — -

8 s 28

€ 11600 2

S 1500 DT=4K £ —+—DT=4K
deded _ o
s —=— DT=6K S s —a— DT=6K
1300 +—DT=8K —+—DT=8K

—=—DT=10K —=— DT=10K
1200 . . 27
25 30 35 40 45 50 55 25 30 35 40 45 50 55
Température de condensation (°C) Température de condensation (°C)

Figure 111.14 : Variation du coefficient d’échange de Figure 111.15 : Coefficient d’échange global par en
condensation du condenseur a air en fonction fonction de la température de condensation R134a
la température de condensation R134a (Adala, 2016).  (Adala,2016).

2. Evaporateurs

a).Distribution de la température
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Surchauffe

N|
4 Tr=10°C (100% gaz)

Tae=23°C —> ) —> Tas=14°C

< Tre = T0=5°C (10 a 30 % gaz)

T(°§ )
ATy, =Tfs- Tfe=10-5=5°C
AT, =Tae-Tas=23-14=9°C
Tae=2B AT =Tae-T0=23-5=18°C

En général :
5°C< AT, <10°C

8°C < AT, <10°C

16 °C<AT, < 20°C

! N

b) Evaluation du coefficient de transfert de chaleur lors de I’évaporation

Ilya plusieurs relations ou méthodes qui ont été élaboré mais chacune est applicable a des
conditions particuliéres (géométrie, régime d’écoulement et état du fluide frigorigéne).

Il a été montré dans plusieurs études qu’il ya une performance thermique supérieure des tubes
horizontaux par rapport aux tubes verticaux.

Cas : évaporation a I’intérieur d’un tube horizontal (batterie a ailettes)

Le coefficient d'échange thermique interne, est calculé a partir de cette relation :

h Nu x A
=T D

(Eq.111.27)

A#: conductivité du fluide frigorigene a la température d’évaporation
D’aprés BO.Pierre, pour une évaporation incomplete : x< 90% pour les fluides frigorigénes

halogénés

Nu = 0,0082(R? x K, )%* (Eq.111.28)
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R - G xd,
H

(Eq.111.29)

G : vitesse massique du fluide frigorigéne liquide a la température d’évaporation en kg/m?.s,
comprise entre (30 & 140 pour ’ammoniac).
usr: viscosité du fluide frigorigéne liquide a la température d’évaporation (kg/m.s)

AXx L
K, =
gxL

(Eq.I11.30)

AX : titre de liquide = 1 — x (x : titre de vapeur), calculé a la température d’évaporation

x:—hm_h'S et Ax:l—x:hVS_Em
-

vs ~ s Vs

(Eq.111.32)

S

Lv : chaleur latente du fluide frigorigene (kJ/kg)
g : gravité de la terre =9.81 m/s?
L : longueur de tube dont lequel le fluide frigorigéne s’évaporise.
En pratique pour les fluides frigorigénes halogéneés, on prend : L/di < 1800 a 2000.
Si Z : nombre de passage, alors Lpassage=L/Z : longueur d’un passage qui est comprise entre
15etd4m
Finalement, on doit Vérifier si la valeur supposée de la vitesse massique du fluide frigorigene
est égale a la valeur de calcul qui est :
4m

sz
7x D xNg

(Eq.111.32)

Ou m’ : débit massique du fluide frigorigene (kg/s)

Nr : nombre réel total des tubes

Une erreur de 5 % est tolérable, si non il faut refaire les calculs avec une autre valeur de G
supposee.

Une autre méthode de calcul consiste a utiliser la corrélation de Bettis tirée de Dittus-Boelter

Nu = 0.023R%® P24 x 2 (Eq.111.33)
X : titre de vapeur du fluide frigorigéne a I’entrée de 1’évaporateur (x=20 a 25 %)
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(Eq.111.34)

. s A
ol :h, = 0.023R% . P%“ x 1-233'. (Eq.111.35)
Comparaison entre les deux méthodes
On Remarque d’aprés les graphes ci-dessous que les deux formules aboutissent a des coefficients
d’échange globaux qui ont pour valeurs situées dans 1'intervalle (16 4 24 W/m?2.K) valeurs usuelles des

évaporateurs 4 air a convection forcée. On a pris comme exemple le R134a.
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—&— hint2 ,n’..f" | 1520 : 236 —e—K2 & g
— 1200 4 -‘. n’n o 3 o‘. 7 F22 &
3 A Lo 3 E IO
2 \* n = S 234 o §
T o o Freso— & 2 -o' d &
5000 o = = 2 * / Ll
L1 -’ A a 5 «* al 1
5 o 7 | 1480 3 = T ~p30 o i ‘207‘4 &
= - n 23 5 2 o of Gg
2 + o7 L1gag | 2 5 E o o = o
=L E e o e 2 3 ot o ar
- +* 5 4 g 2 T =0 o o 5.5
£ E o o =2 B o ek SR
25 i Du“n Lian | & =] o1 e 5 e
= +° L 2 228 o' Lpgoed z
8 & goot L2 & 5 4880007 g
5 507" £ 2 coge™® -
g g st Lo | 8 £ 025 - r &
< =
T T T T T 1240 L T T T T T T T T T £
20 20 10 0 30 20 10 0 10
Température dévaporisation (3C} Température d'évaporisation (°C)
() @)
2 111.16 : Evolution du coefficient d’échange de Figure 111.17 : évolution du coefficient d’échange
iperficiel intérieur en fonction de la température global en fonction de la température d’évaporation,
poration du R134a( Aichaoui et berna, 2016). du R134a ( Aichaoui et Barna, 2016).
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Travaux dirigés N°2

Exercice 1
Fluide chaud
0,8kg/s huile
(80°)
|J 0mm v | Fluide froid
D — : 20mm ___4—— 0,4kg/s eau
| (45°C)
7

!

Les caractéristiques physiques de 1’eau et de ’huile données ci-dessous :

Propriétes Huile Eau
80°C 45°C
Masse volumique (kg/m?®) 852 996,1
Prandlt 49,99 3,91
Conductivité thermique (W/m.K) 0,138 0,632
Viscosité cinématique (m?/s) 3,794.10° 0,602.10

On demande de calculer le coefficient global de 1I’échangeur de chaleur ?
Solution

Coté eau :

2
i

meau = peau X'\/eaU'XS :peau'xveau X

7(0,020)?

0,4=9961xV,, x

V., =127m/s

_ Veau.'Di _ 1,27 x0,020

Re =
0,602.10°°

Uea u

Re =4,2.10* >10*
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Régime turbulent, si on considére que le tube est suffisamment long alors on aura un régime
turbulent pleinement développé.

Puisque I’eau s’échauffe, on a :
Nu = 0,23.Re®® .Pr®*

Nu = 0,23.(4,2.10*)"?.(3,92)**
Nu =1982,3

Et comme :

NU — heau'Di
A

eau

Nu x ﬂ‘eau
D.

Alors :h,,, =

h,, =62643.8W /m?.°C

Coté huile :
Maite = Praite X Viite X S = Peas X Vemy ﬂ(D#—Di)z
0,8 =852xV, , X 7(0,030” —0,020%)
4
Viite = 2,39m/s

Re = Viue Dy _ 2,39(0,030-0,020)
Uhyite 3,794.107°

Re =360
Régime laminaire pleinement développé, d’apres le tableau I11.4

D, 0020 0,657
D, 0,030

e

Epaisseur négligeable : De=D;i=0,020m

Nui

Nue
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Nu, =5,45 (par int erpollation)

Ny, < Dhuite: Dy
ﬂ’huile
Alors: h . = NUAyie
Dh
hhuile =T752W /m2.°C

Lorsque e <<<, alors :

1
K h

= + —
K 626438 752

K =743,49W /m?.°C

On remarque que la résistance extérieure de I’huile est plus grande.

Exercice2
Soit un écoulement croisé d’un fluide sur un faisceau quelconque.

Calculer la surface d’échange et la longueur totale des tubes.

2,8 kg/s (35°C)

\l/ Eau

<— 1,4 Kkg/s (300°C)
c= 4,195 kJ/kg.K

150°C

120°C
Solution
a) Chaleur échangée :
Q= (mxc)t ( Tre-Tts)
Q =2,8x4195x (120-35)=998,41kW
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DLMT

AT1= Tee-Ti= 300-120=180°C

AT2= Tes-Tre= 150-35=115°C

ATm= AT2-AT1/ Ln (AT2/AT1=145.1°C

Facteur de correction :

Facteur de correction

T —Te ~150-300

P= 0,566
T,-T, 35-300
Rode~Te 357120 007
T.-T, 150-300
F=0.93

Calcul du coefficient d’échange extérieur :

On 4 rangées et 8 tubes par rangee

Vitesse du fluide croisé

Q

c— 5

Il

Calcul du coefficient d’échange externe (eau dans la calandre)

Dans notre cas : I’écoulement du fluide est croisé ou perpendiculaire aux rangées de tubes
Nt =4 et N.=8

Nu, =113C,.R" Pr'/?
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Pour Nt <10, le brassage est moins important, ce qui se traduit par une légére détérioration du
coefficient d’échange. Il y a lieu alors de multiplier Nup par un terme correctif Co.
Nu= NupxC,

Pour les tubes alignés ou non alignés, on :

Viex = St
max ST—D o]

Exemple

D=19mm
St=29mm
St=29mm

2
S, = 29%(?] = 32,4mm

w
et

Do

D, =S, (N +2) = 29(8+ 2) = 290mm = 0.29m

On choisit :

BF =1 = 2D, =0.19m
3
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Y |
Il N
7 A |
[ LY
I L l
1 1] L]
1 f Y ! |
1 ] 1 Fi
3 f | { I
1 T i Fi
3 7 7 |
X Fi By F
N_7 7 |
| : | : | R |
L

Surface de I’écoulement :

A= BFxDg= 0,19x0,290=0,0551m?
m 28

= =— =0,051m/s
pxS 10°x0.551

V. == N =—2% os1-0148m/s
S, -D 29-19

Re - P>V XDy 10° x0,148x0.019
P L 365.10°°

Re, = 7704

On a besoin de Cy, C2 et m
St /D=29/19=1,55
St /D=29/19=1,55
C»=0,89 (voir tableau I11.2)
C1=0,46 (voir tableau I11.1)

m= 0,562(voir tableau 111.1)

Les propriétés sont calculées a la température du film :
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=668 W/mK, p=118.10%Pas et P,=2,29alors:
Nu = (0.89)(1.13)(0.46)R%°%*(2,29)"'3

Nu =93

_ Nui _ 93x668
" D 049

h

h, =3277W /m?*K

Calcul du coefficient d’échange intérieur :

_m
Loau SN

eau “ tube

\/tube =

N=8x4=32

2
_ I:)tube
/\ube =7
4

154,3

eau
_ eau
Re, =

118.10°

x 0,019

Re, = 24845 >10*

Dittus-Boelter

Nu=0,23R,_"*Pr"

n= 0,3 fluide qui se refroidit dans les tubes.
Pr=0,86

2=0,693 W/m.K

Nu = 0,23(24845)°¢(0.86)°*

Nu =481

hi = 2438W / m*K

Coefficient d’échange global :

On assume que:De=Di alors SxSe=Si Et Ren =0

On aura :

1 1 1
—_——_——
KS hS h,S

e
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1 1 1 1

1

- N - = _|_ -
K h h, 3277 2438
K=1398 W/m? K

Longueur des tubes

Q=KxSxFxAT_

Q=K(NxzxDxL)FxAT,_

L= Q
K(N xzxD)F xAT,,

Lo 998410
1398 x 32 x 7 x (0,019)(0,93) x145,1

L=2,77m

Nombre de chicanes demandé :

m: nombre de chicanes
Sim=3 alors L= Ix4

Donc , dans notre cas:

m=——1=21"_1_136
BF 019
BF =0,19

On fait des itérations sur BF jusqu’a avoir un nombre entier de m.

Vérification de la consommation énergétigue :

P =VAp

AD : peut étre obtenue par des abaques ou des graphes ;

V. débit volumique.

Exercice 3

Soit un évaporateur a air a tubes a ailettes a convection forcée, on demande de calculer la surface

d’échange et la longueur totale des tubes.
Données :
Fluide frigorigéne : R22 ;
Température intérieure Ti=-5°C ;

Humidité intérieure Qi=85% ;
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Température d’évaporation To=-10°C ;
Température de condensation T.=42 °C ;
AT sr=5°C;
AT sch=15°C ;
Qo=35kW.
Les caractéristiques des ailettes carrées et le tube sont tirés a partir des tableaux :
Diametre extérieur xépaisseur =15x0.75 (mmxmm)
Di : diamétre intérieur=De-2xe=15-(2x0.75)=13.5 mm
a : pas Transversal : =50mm
b : pas Transversal : =50mm
d : épaisseur d'ailette =0,4 mm
Aail : conductivité thermique des ailettes =203,52 W/m.K
c :pas dailette ou écartement des ailettes =10 mm

Les tubes sont construits en cuivre et les ailettes en aluminium

ecu: €paisseur des tubes =0,75.102 m

Acu - conductivité thermique des tubes = 395 W/m.K

en : épaisseur d'huile = 0,08 x 103 m

An : la conductivité thermique d'huile = 0,139 W/m.K

ey : épaisseur du givre qui est égale a 15% du pas dailette, soit : 0,15x10.10°=1,5.10°m
Ag : la conductivité thermique du givre varie en fonction de la température (W/m.K)

Tableau : Conductivité thermique en fonction de la température

Température (°c) 0 -20 -35

Ag (W/M.K) 0,35 0,29 0.23

Solution

Etat de Iair a ’entrée de ’E.V
Tae=Ti+2=-5+2 =-3°C et @i=85% donne (H-X) : hae=3kJ/kg
Etat de I’air a la sortie de 'E.V



Tas=To+2=-10+2 =-8°C et @i=85% donne (H-X) : has=-4,5kJ/kg
Les paramétres thermodynamiques de l'air & la température moyenne :

T +Ts  (=3+273)+(-8+273)

T, =
2 2

=267,5K

alors :

v, =1,25.10°m? /s
Ay =0,0236 W /m.K
Cp..;, =1004,3 J /kg.K

P =131 kg/m?®

On commence par calculer les surfaces dont on a besoin :

Surface intérieure :

S, =7D, =42,39.10° m* /m tube

Surface extérieure lisse :

S, =D, =47,1.10° m* /m tube

Surface totale :

Sto = Soete + S

nette ail
Surface nette :
Shette= Sext nette/ M tube

Sext nette= Surface nette des tubes — celle au contact avec les ailettes
Setre =7, —Nzad, 6 pour L=1m

Surface des ailettes :

2

S.i =2n(axb— ﬂje )

Nombre des ailettes :
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1 1
s+c (0,4+10).10°°

=96 nombre/m

S . =0,048 m?*/m tube

nette

S, =0,44 m*/m tube

S, =0,48 m?/m tube

tot

Coefficient global de transfert de chaleur :

Comme 1’épaisseur du cylindre est trés faible (e<<), on peut considérer la paroi du cylindre

comme une paroi plane, et dans le cas d'évaporateur le coefficient global d'échange de chaleur

est peut étre calculé par la formule suivante :
1
1+Sm(1+ew+eh]
hy S Wi Ay 4,

happ : coefficient d'échange de chaleur apparent coté air en (W/m? .K) ;

K =

hi : coefficient d'échange intérieur en (W/m? .K).

Coefficient apparent :

Le coefficient d'échange thermique apparent est calculé par la relation suivante :

happ = [ o + (ait X @ )] / [(1/C.he)+(e o/Ag)] (W/m* .K)
@get @ L : coefficients

@G = Snette / STot €t @ L = Sail / Stot
o, =0,094
o, =091

Résistance du givre :

e -3
/1—9 _ 015~10.107 213(;10 — 4,687.10°m?K /W

g

Coefficient du dépdt d'humidité :

é/ _ has — hae _ 1’49
Cp,air (Tas _Tae)

Coefficient superficiel extérieur (faisceaux de tubes a ailettes) :
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e = NU X Aair / Deg
Aair : conductivité thermique de I’air a la température moyenne (W/m.K) ;
Deq: diamétre équivalent (m) ;
Deq = De pour disposition des tubes alignées si non Deq = De - Di
Nusselt est donné (Re >10%) :

S

-0.375
Nu = O.45R§'628.Pr°'33( S j disposition quinconque

0

_ pair'Vair'Cp,air

Pr
ﬂ’air
Vet De
R, =
Vair
Vet — Vair
S

Débit volumique d'air :

P XChir (Tas _Tae)

%

Qo : puissance effective de I'évaporateur=35 kW
pair:masse volumique de I’air =1.2 kg/m?®
vV =4,05 m®/s
Sinon, on doit diviser par un certain nombre d’évaporateurs.

Surface étroite :

Surface frontale :

deébit volumétrique de I'air V.,

"~ vitesse frontale de I'air de sortie V,

Vir=(2,5a4) m/s, on prend Vi = 3 m/s



S, =129m’
S, =0,98m? /m tube

V, =395m/s
R, =0,46.10*
P =07

Nu = 35,92

h, =52,37 W /m?k

Rendement des ailettes :

th(m.l) 2.0,
Mo = avecC m=
m.L A

[m*]et L= (p%

ail 'eail

ol ¢=(p-1)(1+0.35Lnp) avec p:1.28di %—0.2

e

m =37,25m ™"

p =381

p=412

L =0,03m

Mait = 0,72

h.pp = 45,23 W /m?k

Coefficient d’échange superficiel intérieur :

Le coefficient d'échange thermique interne, est calculé a partir de cette relation :
hi = Nu x Af / Di
Nu = 0,038R)®.P%* x**°

Les caractéristiques du fluide frigorigéne R22 a la température d’évaporation T0=-10°C sont :
v, =0,629 um?/s

Ag =920 mW/mK

C, . =1004,3 J/kg.K

My =11343 pPas

o« =18,04 kg/m?®

P - P M -Cp 5
lff
R Wff di .
= avec: wy =3m/s

e
Vit
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x : titre de vapeur du fluide frigorigéne a 1’entrée de I’évaporateur, il est calculé a la

température d’évaporation.

Généralement x = 20 a 25 %, soit x=22%
alors :

P.=0,79

R, = 6,431.10*

N, =1563,95

h. =1065,8 W /m?*.K

Et finalement :
K =25,46 W /m?.K

Différence moyenne logarithmique:

Elle est calculée par la relation ci-dessous :

ATy

AT = (AT1— AT2) / In (AT AT2)
AT1=Tae—To=7°C
AT2=Tas — To=3°C
ATm = 3,99 K

Densité thermigque:

q=K.AT, =1015 W /m?

Surface d’échange :
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= Q = 344,53 m?
q

S

éch

Surface totale d’échange interne :

Cette surface est calculée par la relation suivante :

Sint = Seen SS_' =30,42 m’®
tot

Longueur totale des tubes:

L= SINT

= =707,71 m
314.D,

Longueur des tubes par range:

Si Z est nombre de rangée, généralement Z=8, alors:

| =—~88,46 m

L
z

Nombrede tubes par range:

L, longueur d’un passage comprise entre 1,5 et 4m, soit Ly, =2 m, alors:

I

N, =— =44,23
LD

Il faut arrondir en nombre entier et paire N =44

Surface réelle d’une rangée :

S

réelle — Nr-ﬂ--De-I—p =4,15 m2

Longueur réelle d’une rangée :

| :M:88,11 m
7d

r
e

Longueur réelle totale :
L, =1,.Z=70488 m

Surface réelle d’échange:
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Swr., = L,.7z.D, =3320 m®
Nombre réel des tubes:

Ny =N,.Z =352

Nombre d’unité de transfert (NUT)

KxSwr,  2546x33,20

m. xc,.  131x4,05x100,4

0,16

p,air

Efficacité de 1’évaporateur :

e=1-e"T" =117

Exercice 4

On étudie un condenseur de fluide frigorigene a eau, destiné a produire 15 kg/s de fluide
frigorigéne liquide a partir d’une vapeur saturante a la température Tc =40°C et a la pression
p = 5,08 bar.

L’appareil utilisé est un échangeur a faisceau de tubes horizontaux. Ceux-ci ont un diametre

intérieur d =15,75 mm et un diametre extérieur D =19,05 mm.

On dispose d’une eau de riviére dont la température maximale est de 15 °C en été, et qui ne

doit pas subir un échauffement supérieur a 10 °C. Elle circule a I’intérieur des tubes.

Les caractéristiques physiques du fluide frigorigene a p = 5,08 bars sont données ci-dessous :
Température 40 °C ;

Chaleur latente de vaporisation 345.103J/Kg ;

Conductivité thermique phase liquide 0,127W/m.K ;

Viscosité dynamique phase liquide 0,144.10°3kg/m.s

Masse volumique phase liquide 554 kg / m;

Les caractéristiques physiques de ’eau sont données ci-dessous :

Température (°C) 10 20 30
Conductivité thermique (W/m K) 0,577 0,5992 0.615
Viscosité cinématique (m?/ s) 0,13.10°  0,101.10°  0,0805.10°
Capacité thermique (J/ kg.K) 4192 4180 4178

1. Calculer le débit de I’eau nécessaire dans 1’échangeur (peau=1000kg/m?) ;

2. Déterminer le coefficient d’échange hi cOté eau (On se fixe une vitesse débitante
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V =2 m/s dans les tubes) ;
3. On se base a priori sur une température moyenne de paroi cote fluide frigorigéne T, =20°C.

Quel est alors le coefficient d’échange moyen de condensation hc a I’extérieur des tubes ;

4. En tenant compte de la résistance thermique de la paroi, on admet finalement :

K=730W /m? .K.

Calculer la surface d’échange S nécessaire ;

5. Calculer le NUT et I’efficacité de I’échangeur.

Note : Sachant que la relation de Dittus- Boelter qui permet de calculer le coefficient de

transfert de chaleur paroi/eau pour une eau qui s’echauuffe dans un régime turbulent est:

Nu=0.023R>*P>* 10* <Re <12.10"

Et pour une condensation dons un tube horizontal, le coefficient de transfert de chaleur est le

1/4
gp, Lc/lf }

suivant :h, =0.725 ——
v, D(Tc—-Tp)

Solution

1. Débit d’eau :

La puissance thermique de I’échangeur se calcule en écrivant le bilan sur le fluide chaud
(fluide frigorigene) :

Q= msxLc

m #=15kg/s

L.c=345.10% J/kg (la chaleur de vaporisation est identique a la chaleur de condensation)
Q= 15x345 %108

Q=5175.103W

Sachant que I’on doit avoir Ts - Te =10°C, Alors le bilan sur le fluide froid (eau) donne:
Q=M eau .Co(Ts - Te)

Dans la gamme de température considérée pour I’eau :

cp=4180 J/kg K. D’ou le débit nécessaire :

rﬁeau :L
Cp'(Ts _Te)

M eau :123,8 kg /s

2. Coefficient d’échange c6té froid (eau) :
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Pour calculer hj on passe par I’intermédiaire du nombre de Nusselt, qui s’exprime en fonction

de Re et Py.

Le nombre de Reynolds dans les tubes sera évalué a la température moyenne de mélange de

I’eau :

T = Teau,e +Teau,s

" 2
Avec Tee = 15°C et Tes = (15 + 10) °C
Tm=20°C
V. D,

D’apres R, =
1%

La viscosité cinématique de I’eau a 20 °C :

v=0,101.10°m?/s

Di=15,75.10° m
-3

R = 2><15,75><1(2 _ 31200

0,101x10"
Donc I’écoulement est « turbulent » (10*< Re < 12.10%) ;
Br — uC, _ pvC,

A A
op _ 1000x0101x10°* <4180 __

0.5992

On calculera donc Nu avec la formule de Dittus - Boelter pour I’eau: Nu = 0,023R*P%*

Nu = 0,023 x (31200)°% x (7)**

Nu=197
En revenant a la définition :
h, x D, _ NuxA4

Nu = = h
A

La conductivité thermique de I’eau a 20°C :
A=0,5992W/m.K
hi= 7525 W / m2K

3. Coefficient d’échange c6té chaud (fluide frigorigéne) :

La condensation se produit a I’extérieur d’un tube horizontal ; le coefficient moyen nous est

donné par :
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g xpxL, X/lls a
h, =0.725

v, x D(T, —Tp)

A la température 40°C, les caractéristiques thermophysiques du fluide frigorigéne sont :

p1 =554 kg / m?

M =0,127 W/ mK

V=l pi

vI=0, 26.10° m? /s

En outre :

Le= 345.10%J / kg

Tc=40°C; Tp =20 °C (valeur admise)
De = 19,05.10% m

Le calcul donne :

h ¢=1800 W/m? K

4. Surface d’échange :

Avec le résultat de la question 1 et avec T¢-Tm=20°C:

Q=KxSx (Te-Tm)=730xS x(40-20)=5175.10°W
S=354,45m?
5. NUT :

K.S
Cp'meau

NUT =

KxS=258750 W/K

Cp=4180 J/kg. K

M eau =123,8Kkg/s

NUT=0, 5

—NUT

Efficacité seradonc: e =1—e¢

&=0.4
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Chapitre 1V : dimensionnement des échangeurs de chaleur
(Logiciel SSP)
Prise en main du logiciel SSP

SSP mis au point pour réaliser les calculs complexes relatifs a I'échange de chaleur. Le
logiciel gére les calculs pour monophasé, condenseur, évaporateur, en cascade et les
applications a deux étages, il est équipé d'une interface utilisateur intuitive, il s'appuie sur
notre connaissance approfondie de la technologie des échangeurs de chaleur.

Il suffit d'entrer les données, et SSP vous présente immédiatement le concept de produit qui
répond le plus mieux a vos besoins.

SSP est disponible en deux versions : SSP G8 et SSP Online. SSP G8 est la version compléte
autonome du SSP Online qu’on peut installer sur notre PC.

SSP Online est une version plus legére accessible a partir de I'un des navigateurs suivants :
Internet Explorer, Safari, Firefox ou Chrome. Disponible 24/h/24 et 7j/7 et celle qu’on va
donner le détail et on a pris comme exemple les échangeurs a plaques brasées.

Les échangeurs thermiques a plaques brasées exploitent au mieux I'énergie, les matériaux et
I'espace pour diverses applications industrielles, installations de chauffage, de climatisation et

de ventilation. ...

Cas étudié : Echangeurs a plaques brasées
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SSP Online
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Home MNew Open Save Print Table Productcart Connection Impact

Materiak ANl ¥ Pressure: All ¥ Warehouse: NAW v Result Column Settings

Heat Load "
Inlet Temperature] 80 "

Outlet Temparatuge 40 G

Flow T s
Max pressure drop 50 kPa

MNumber of Passes 1

Number of Plates

Owversurfacing ®
FoulingFactar m W
Allow part switch (=

Auta Performance |
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Cliquer sur Performance
On aura : Number of Platters (nombre de plaques): 40 el la case de température de sortie du

fluide c6té 2 vide (ca veut dire qu’il ne faut pas la remplir, elle sera calculée)

S -

Home New Open Save Print Table Productcart Connection Impact info@swep.net v {3} %

Calculation Type  Single Phase - Performance

Fluid Side 1 Water v

Fluid Side 2 Water v

CoCurrent r

Exchangers 88T v
Side 1 Side 2

Heat Load 50

Inlet Temperature 80

Outlet Temperature 40 86

Flow kg/s kg/s
Max pressure drop 50 Pa 50 K
Number of Passes

Number of Plates @
Oversurfacing *

FoulingFactor

Port switch 19 20

Case vide

Calcuate

Llegal Aboutus Contactus Support Help © SWEP Intemational AB
http://ssponline.swep.net/Calculation/SinglePhase.html# ®100% ~

cliquer Calculate
On aura : température de sortie Slide 2 = 60,81°C

—

Home New Open Save Print Table Productcart Connection Impact info@swep.net v X %
Design  Performance Rating Material: All v Pressure: All v Warehouse: CEW v Result Column Settings
Calculation Type  Single Phase - Performance BPHE Am®) [oP1(Pa) [oP2(kPa) jos)
Fluid Side 1 Water v BX8Tx40 jo.874 j3.91 l6.07 o
Fluid Side 2 Water v DUTY REQUIREMENTS Unit Side 1 Side 2
g = Heat load KW 5000
CoCurrent Inlet temperature e 8000
Exchangers BX8T v ?::;e'l;:woeumve i% e E.O: :9\37
Max. pressure drop kPa 500 S0.0
Side 1 Side 2 Thermal length 284 219 60.81
i 2 i PLATEHEAT EXCHANGER ~ Upit  Sidel  Side2 )
Inlet Temperature 80 c £ c R et e Pes o
Qutlet Temperature 40 5 h Mean temperature difference K 1410
OHTL. (available/required) W/m®*'C 4060/4060
Flow kg/s kg/s Pressure drop -total* KPa 391 7
= = x; - in ports kPa 109 183
Max pressure drop 50 kPa 50 kPa Port dismeter mm 160 160
: % Number of channels 19 20
Number of Passes 1 Number of plates 40
S = Oversurfacin: % 0
Number of Plates 40 Fc:i:»; factor W 0,000
. e LR %
FoulingFactor m*,"C/kW
Port switch 19 2 *Excluding pressure drop in connections.

Legal Aboutus Contactus Support Help © SWEP Intemational AB
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Si on veut changer la température de sortie du fluide c6té 2, cliquer Rating,

remplissez la case outlet temperature slide 2 par exemple 50 °C et cliquer Calculate

alors on remarque que les pressions coté 2 ont changés.

Home New Open Save Print Table Productcart Connection Impact

Design Performa Matenial; All v Pressure: All v

Calculation Type  Single Phase - Rating BPHE A(m?) [DP1(kPa) [oP2(kPa) jos(%)
Fluid Side 1 Water v BX8Tx40 jo.874 [3.91 f1a1 ja3
Fluid Sice 2 Water v DUTY REQUIREMENTS Unit Side 1 Side 2
NN < Heat load KW 5000
CoCurrent Inlet temperature < 8000 3888
P Jutiet temperature 4 Lo -
Exchangers BX8T Y Fowrate kgls 02987 ::\bsgsz
Max. pressure drop iPa 500 0.0
Side1 Side2 Thermal length 220 110
Hoat Lomdd % PLATE HEAT EXCHANGER  Unit Side 1 Side 2
Injet Temperature 80 = C LT:,I ;,va IR :;'.V"m‘
Outlet Temperature 40 *C Mean temperature difference 3
OKTL. (available/required)  W/m®‘C

Flow kg/s kg/s Pressure drop -total* Pa 391

= = - in ports kPa 109
Max pressure drop 50 kPa 50 KPa Port diameter mm 160

3 Number of channels 19
Number of Passes Number of plates B
Numberof lates © Gematn v L Changement de pressions
« Reynolds number 923 1

Oversurfacing g Portvelocity m/s 151 300 Side 2
FoulingFactor
Port switch 19 20 *Excluding pressure drop in connections.

[ 1]

legal Aboutus Contactus Support Help

© SWEP intemational AB

®100% v

Si on veut changer le nombre de plaques cliquer Rating, remplissez la case Number of

Palatters par exemple 20 °C et cliquer Calculate

Alors les pressions coté 1 et 2 ont changés aussi.

Home New Open Save Print Table Productcart Connection Impact

‘ Sj'&uj

& X

info@swep.net v

Design Performance Rating Material: All v Pressure: All v Warehouse: CEW v Result Column Settings
Calculation Type  Single Phase - Rating BPHE |atm?) [pP1KPa) [pP20kPa) lose)
Fluid Side 1 Water v BX8Tx20 lo.414 J13.0 lar7 la
Fluid Side 2 Water v DUTY REQUIREMENTS Unit Side 1 Side 2
- = Heat load KW 50.00
CoCurrent Icr;let temperature tc %8'83 gg‘%
utlet temperature q X X
hazbangess BAGE x Flow rate ka/s 0.2987 0593
: : Max. pressure dro kFa 500 0
Side 1 Sidejz Thermablensibi 220 110
Hest Laad 30 i PLATE HEAT EXCHANGER Uit Side 1 Side 2
x 5 . otal heat transfer area m*
Inlet Temperature 80 C 30 C oalnes e moa
Outlet Temperature 40 C 50 G Mean temperature difference K
- i ; ORTC (avaiablefrequired)  W/m.'C
ow ka/s kg/s Pressure drop -total* KPa
~in ports p3
R | Changement de
Number of channels . .
Number of Passes i NEBe: Gt Pt 20
il e A - 2 pressions Slide 1 et 2
umber of Plates Eouling factor W 000 510
g Reynolds number 19 5
Oversurfacing Portveloaty m/s 151 3.00

FoulingFactar

Port switch Excluding pressure drop in connections.

legal Aboutus Contactus Support Help © SWEP Intemational AB

®100% ~
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Si On exige une température de sortie coté 2=60°C

On revient a I’étape 3 : cliquer design puis Calculate

Alors le nombre de plaque sera 36 et non 40.

Home New Open Save Print Table

m STHAOCS

Calculation Type
Fluid Side 1
Fluid Side 2
CoCutrent
Exchangers

Heat Load

Inlet Temperature
QOutlet Temperature
Flow

Max pressure drop
Number of Passes
Number of Plates
Oversurfacing
FoulingFactor
Allow port switch

Auto Performance

Rating

Single Phase - Design

Water

Water

B-Types
Side 1

80

40

Calosate

Product cart

v
v
v
Side 2
kW
%
mt

Matenal: All v Pressure: All v Warehouse: CEW v

BPHE Am?) [oP1GPa) [oP2(kPa)

BX8Tx36 jo.782 las7 139 o
DUTY REQUIREMENTS Unit Side 1 Side 2
Heat load KW 5000
Infet temperature e 8000 30.00
Outlet temperature *C 4000 60.00
Flow rate kg/s 02987 03988
Max. pressure drop K2 500 0.0
Thermal length am 208
PLATE HEAT EXCHANGER  Unit Side 1 Side 2
Total heat transfer area . 0782
Heat flux kW/m* 633
Mean temperature difference K 1443
OKTL. (available/required)  W/m®‘C 4370/4430
Pressure drop -total* kPa
- in ports kPa
Port diameter mm
Number of channels
Number of plates
Oversurfacing %

Fouling factor m'CRW
Reynolds number 1
Port velocity m/s L

*Excluding pressure drop in connections.

B15x16 476
B8Tx36 .782
BSASN-Wx41/2P 468
BS5Tx49/2P .564
B25Tx12 .630
B10Tx21/2P .589

[35.5
.40
19.7
.29
335

25.5

s

o %

info@swep.net ¥

Etape 4 : Cliqguer Warehouse All

Et selctionner Central Europeen Warehouse (CEW) et cliquer sur result Column Settings.

SUu=r

Home New Open Save Print Table

Design

Calculation Type
Fluid Side 1
Fluid Side 2
CoCurrent
Exchangers

Heat Load

Iniet Temperature
Qutlet Temperature
Flow

Max pressure drop
Number of Passes
Number of Plates
Oversurfacing
FoulingFactor
Allow port switch

Auto Performance

Performance

Rating

Single Phase -

Nater

Water

B-Tvpes

Side 1

laila}

Design

Caicu ste

<

Product cart

v
v
v
Side 2
KW
&0
%
m CwW

AR

kg/s

BPHE Am®)
BXBTx36 lo.782
DUTY REQUIREMENTS

Heat load

Iniet temperature
9 t temperature
Flow rate

Max. pressure drop
Thermal length

PLATE HEAT EXCHANGER
Total heat transfer area
Heat flux

Mean temperature difference
OHTL. (available/required)
Pressure drop -total®

-in

Port diameter

Number of channels
Number of plates
Oversurfacing

Fouling factor

Reynolds number

Port velocity

Centr

Uni Chinese Central Warehouse (CCW)

KW Austr;
:

ka/ Brazi
A

Unit

b
kW/m*

K .
W/m®*C
kPa

kP

mm

*Excluding pressure drop in connections.

B15x16 476
B8Tx36 .782
BSASN-Wx41/2P 468
B5Tx49/2P .564
B25Tx12 .630
B10Tx21/2P .589

[35.5
.40
19.7
.29
335
25.5

| Standard Sizes

European WareHouse (CEW)

alian Central Warehouse (ACW)

Indian Central Warehouse (ICW)

ian Central Warehouse (8CW)

Juw 200
2m 208
Side 1 Side 2
0782
639
1443
4370/4430
457 739
108 192
160 160
17 18
36
0
-0.003
1030 1020
151
hs.s
[7.05
174
16.3
ML 4

447 15
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Column Selection

®100% ~

Column Selection

®100% v
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Etape 7 : Cliquer Calculate

puis cliquer Product cart

Home New Open Save Print Table Productcart

Design Rating M v All ¥ Warehouse: All v Result Column Settings
A
Calculation Type BPHE Am) | Standard Sizes %
" 1 Central European WareHouse (CEW)
Fluid Side 1 % BX8Tx36 jo.782 North American Warehouse (NAW)
Fluid Side 2 v DUTY REQUIREMENTS Uni Chinese Central Warehouse (CCW)
CoCurrent r Heat load Australian Central Warehouse (ACW)
L i 5 Indian Central Warehouse (ICW)
Exchangers B-Tvpes v Warehouse (BCW)
Max. pressure dro o
Side 1 Side 2 Al ot 708
Heat Load s kW PLATE HEAT EXCHANGER  Unit Side 1 ) Side 2
Infet Temperature 80 c E%) c e e Pt L
Qutlet Temperature 40 e &0 C Mean temperature difference K 1443
OHTL. (available/requiced)  W/m**C 4370/4430
Flow kg/s kg/s Pressure drop -total® KPa 457 739
= . ~in ports kP3 108 192
Max peessure drop 50 kPa 3 kPa Port diameter mm 160 16.0
N, ¢ Number of channels 17 18
Number of Passes Number of plates 36
2 Oversurfacin 5 0
Number of Plates Eouking fectos mCAW  -0003 .
Overrtcin * St N g
FoulingFactor m*C/W
Allow part switch = “Excluding pressure drop in connections
5 Z B15x16 476 [35:5 hs.a o
Auto Performance B8TX36 782 40 [7.05 o
BSASN-Wx41/2P 468 19.7 h17.4 o
Coluste |
B5Tx49/2P lo.564 29 163 lo Product cart
B25Tx12 630 33.5 lara 24
BLOTx21/2P .589 25.5 jaaz 15
e Dﬁ [ : :
Legal Aboutus Contactus Support Help © SWEP Intemational AB

®100% v

On aura tous les paramétres de 1’échangeur Bx8T avec la température de sortie du fluide 2

60°C :

BXS8T All 304

Technical information - BXST

§ Product sheet [metric] Adot
13
$ Product sheet [imperial}

Get Adobe Reader

®100% v
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Etape 8 : Fermer la page puis sélectionner eBuiness shop (Commerce sur Internet)

=

Home New Open Save Print Table Product cart info@swep.net v {¢ %

Design Peorformance Rating Ma i All v Pressure: All v Warehouse: NAW v Result Colum
Calculation Type  Single Phase - Design BPHE Am?) |oP1(KPa) [oP20kPa) Jost)
Fluid Side 1 Water v B15x16 lo.476 l3s.5 8.4 o
Fluid Side 2 Water . DUTY REQUIREMENTS Unit Side 1 Side 2
. = Heat load KW 50.00
CoCurrent lé\lel temperature E ig% 3&
3 utiet temperature * Y
Exchangers B-Tvpes ¥ Flow rate kg/s csz 5\357 g(.)agss
Max. pressure drop kP2 I <
Skde1 Nda2 Thermal length 2 208
Heak Lond = sk PLATE HEAT EXCHANGER  Upit Side 1 Side 2
Inlet Temperature 80 c ) AC e e ol
Qutlet Temperature 40 G &0 o Mean temperature difference K 443
ORTL. (available/required)  W/m**C 7340/7280
Flow kg/s kg/s Pressure drop -total* KP3 355 484
= = - in ports kPa 106 128
Max pressure drop 50 kPa 50 kPa Port diameter mm 160 160
: Number of channels 7 8
Number of Passes Number of piates 16
Oversurfacin, % 0
Number of Plates Fouling factor miichwW 000 3
Reynoids number 261 239
Oversurfacing * Port velocity mis 51 500
FoulingFactor IR
Allow port switch v *Excluding pressure drop in connections.
& B10Tx36 1.05 1.55 46
Suto Performance B12MTx90 255 139 .238 3
SR, B16x26 .960 2.89 .36 5
B80x12 .600 20.2 4.8 10
B25Tx12 .630 33.5 14 4
B28x16 840 108 148 30

Legal Aboutus Co tus Support Help © SWEP intemational AB

On aura :
Retour

-
P nel

4= Backlo
SUu=r
—

o BovER cemeany
ﬁ Residential Heating  District Energy Refrigeration  Industrial Product Search Q
Sort by Type 7]
B (6) =]
Sort by Sub 7 Product Description Mem Number
Type

BXSTHIP-SC-S 4x3/47816(20) 14314-010
HB

£

BX3THX20/1P-SC-S 4x3/4"816(20) 14314-020
Sort by Number )
of Plates

BX3THx40/1P-SC-S 4x3/4°816(20) 14314-040
0-202)
20-40 (3 BXSTHX30/1P-SC-S £x3/47816(20) 14314-030
40-60 (1

BXSTHX14/1P-SC-S £/4"&16(20) 14314-014
Sort by Circuit  ¢J
Config BX8THX24/1P-SC-S 4x34"416(20) 14314-024

1P (8
'y log in

Sort by Material

SC (6]

Sort by Pressure {J
Class

®100% ~

99



Connection Impact - BX8Tx40

lsm Materiak | Al [¥] Pressure: |1l [7] Port configuration: | F3 717274 [¥]

Port | NND

f [16mm[z]
: [Goecll
16 mm[z]
16mml¥] <1088 220 NON-CASTED [AnNo48673, 20 S5)
1S0-G 3/4" & SOLDER 16 AISI 304 [ArtNo:33483, H20, 54]
SOLDER 22U AISI 304 [AtNo:33477, H20, 54
SOLDER 123 AIS! 304 [AtNo:33478, H20, $4]
SOLOER 9.65 AIS! 304 [AtNo:33480, H20, 4]
SOLDER 6.5 AIS! 304 [ArtNe33482 20, 54)

[ Eror| | Waming| | (4) Inf )
Type | Port | Message |

%100% ~

Connection Impact - BX8Tx40

BPHE Material: VAIE] Pressure: AEIE Port configuration: &WE

Port | NND X | Pressure drop | Velocity
£ [16mm¥] [150- v] 00577kPa 174
16 mm[¥] 317e9kPa  151mis )

16m[¥] [select conmecton.[¥]

| Eror| | A Waming| (1) Information
| Type | Port | Message |

@ F3 Inlet connection is modeled as a sudden expansion

@ n Qutlet connection is modeled as a sudden contraction

%100% v
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Etape 11 : Cliquer Product cart

SUu=r

Home New Open Save Print Table

Design Performance

Calculation Type

Fluid Side 1 Water

Fluid Side 2 Water

CoCurrent

Exchangers B-Tvpes
Side 1

Heat Load

Inlet Temperature 80
Outlet Temperature 40
Flow

Max pressure drop 50
Number of Passes
Number of Plates
Oversurfacing
FoulingFactor

Allow port switch

Auto Performance

Product cart

Rating

Single Phase - Design

v
v
v
Side 2
50 W
°C 30 '

C €0 C
kg/s kg/s
kPa 50 kPa

o
%
~
Calcu ste

Connection Impact

Al w Pressure: All v Warehouse: NAW v
BPHE Atm?) [oP1(KPa) [oP20kPa) josee)
B15x16 l0.476 5.5 "7 o
DUTY REQUIREMENTS Unit Side 1 Side 2
Heat load KW 5000
Inlet temperature *C 8000 2000
Outlet temperature ' 00
Flow rate ka/s 02087 03388
Max. pressure drop kPa 500 0.0
Thermal length m 208
PLATE HEAT EXCHANGER  Upit Side 1 Side 2
Total heat transfer area m 0476
Heat flux KW/m* 105
Mean temperature difference K 1443
OK.TL. (available/required)  W/m**C 7340/7280
Pressure drop -total* kPa 355 434
- in ports kPa 106 123
Port diameter mm 160 160
Number of channels 7 8
Number of plates 16
Oversurfacing - 0
Fouling factor ™ CAW 0,001
Reynoids number 2610 239
Port velocity m/s 151 200
*Excluding pressure drop in connections.
B25Tx12 630 335 lara 4
B10Tx36 1.05 1.55 [2.46
B28x16 840 108 14.8 30
B80x12 .600 20.2 4.8 10
B16x26 .960 2.89 .36 5
B12MTx90 .55 139 .238 3

S...
& %X

info@swep.net ¥

Result Column Set

On aura :

Product cart

Class  Type  Size SubType Execution Material  Pressure  Warehouse Plates B15x16
o - - - - v an v (aE] naw  [3] >
Articles Accessories $1:40.00°C
> BPHE Art.No Denomination Plates WHS  Stock  Pressure Material Pl e
® 10039 22202 3M4°NPT 16 NAW s sc
10042- oV 16 NAW s sc
10205- 43/2°NPT NAW s sc
= 10651 16422U+2"3/4"NPT 16 NAW s sc !
Port m P2 F  FM F5 F PL P2 P3 P4 PS5 PG wioR G o
0 ArtNo. 45072 45063 45072 45063 Fh5072 F445063 P4
: Denomination 22U M'NPT 22U 3/4'NPT ° @ O
Height{mm) 20 20 20 20 / \
Matersl 316 316 316 316
Front Side Back Side
No.of articles:4
Acd to dasket

Border Drawing [ RRemove Remove Al KQuote BBEdit Product

Article Number
10039-

Denomination
B1SH/LP-SC-S (222U~ 273/4"NPT)

No. of Plates
16

Product cart E
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Product cart

Class  Type  Size SubType Execution Material  Pressure  Warshouse

Plates.

6 GF BF [E BF BE GE w5 EE

B15x16

i L @ (O
Articles | Accessories 51:40.00°C 52:3000°C 52
BPHE Art.No Denomination Plates  WHS  Stock  Pressure Material R | P02 ERE P2
B 10039- T2 HANPT 16 nwaw B H ¢
O 10042- 2 16 naw B s e
© 10205- 473/4"NPT 16 naw B s s
© 10851- 16+220+2°3/4°NPT 16 waw B 5 s ]
Part i F2 F F F F6 PL P2 P3 P4 PS5 .. . o
ArtMo. 45072 45063 45072 45063 F3:45072 45063 4
Denomination 22U S/4TNPT 220 3M4°NPT ° @ O
Height(mm) 20 20 20 20
Materal 316 316 316 316 N /N
Front Side
Mo.of articles:4
Border Drawing [ HRemove [ RRemeve Al Wquote SBedit Product
Article Number Denomination MNo. of Plates.
10039- BLSH/LP-SC-5 (222U Z°3/4°NPT) 16
10035- BISH/1P-5C-5 (222U °34"NPT) 16

R100% ~
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Annexes
Annexe 1 : Propriétés de 1’eau et de ’air

1. Propriétés de I’eau
M, viscosité dynamique; Pa.s, T (°C), Température varie de 0 a 30°C ;
H=5,351.107 exp(2211,54/(T+273.15))
A, conductivité thermique; W/m.K, T (°C), Température varie de 0 a 30°C ;
2=0,5580+2,06.10° T
Cyp, chaleur massique a pression constante; kJ/kg.K, T (°C), Température varie de 0 a 40°C ;
Cp=4,2058+0,9.10° T
p, masse volumique; kg/m®, Avec T (°C), Température varie de 0 4 40°C .
p=1000,4-0,1398T

2. Propriétés de ’air
v, viscosité cinématique; m?/s, T (K)
v = —1,363528 10~ T2+ 1, 00881778 10~ %7243, 452139 10~+T—3, 400747 10~°
A, conductivité thermique;W/m.K, T (K)
A=1,520710"" « 7% — 4,857 107 % « T2 +1,0184 10~ « T — 3,9333 10~
Cyp, chaleur massique a pression constante; J/kg.K, T (K)
C, = 1,9327 107 "%T*~7,9999 10~ %T>+1, 1407 10T —4, 4890 10~ '«T+1, 0575 10>

p, masse volumique; kg/m3, Avec T (°C)

On prend généralement 1,293 kg/m? & 0 °C et 1,204 kg/m? a 20 °C.
273

p=1293 53—
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Annexe 2 : Facteurs de correction

" 0s AN NN \‘::"::x“"x =
g S RNNRNN NERS Ty
R sl e | NeleNe N [Ne, .
= \ A ‘ i fi
c . \ IHNEREEN
= : \l'l. \ \1\ \ T
= T-I
L WEE

mERR ] 1 | |

i o a2 03 ba as 0é 07 (i} L] 1(

m=H

h=n

Facteur de correction pour un échangeur 1 passe coté calandre et 2, 4, 2n passes coté tubes.
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Facteur de correction pour un échangeur 2 passes c6té calandre et 4, 8, 42n passes coté tubes.
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Facteur de correction pour un échangeur a courants croisés, fluides non brasés.
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Annexe 3 : Abaques NUT= f(€) pour les échangeurs thermiques.

Echangeur co-courant . Echangeur contre-courant
100 T T 1 i :
=0
80 - 80
/ 75
60 é.f""—_D_S_ 60
= 0.75 =
g s S
= 40 = 40
20 20
0 0
0 ! 2 3 4 ° 0 1 2 3 4 5
NUT,
max NUTmax
Echangeur 1-2 Echangeur 2-4
100 S
0,25 ——T"1
] s sl
/s
60 A 5 60
=40 = 40
20 20
0 0
0 1 2 3 4 5 0 1 2 3 4 5
NUTmax
Courants croisés, 2 fluides non brassés
100 100
z=0 [
1 __----__-_
80 o eyt 80 e
‘—-- - -— - -—-_-_____-
b %
i =1
60 = 60 1 L | L |
£ 40 ® 40
20 1 20
0 0
0 1 2 3 4 5 0 1 2 3 4 5
NUT, . NUT 5y
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