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Résumé

Cette étude vise a améliorer les performances des échangeurs de chaleur a double tube
concentrique. Les parameétres thermo-hydrauliques ont été analysés grace a l'utilisation simultanée
de tubes a ondulation sinusoidale, la simulation a été réalisée pour un écoulement a contre-courant,
I'eau a été utilisée comme fluide de travail, dont les températures de fluide chaud et froid est de
40°C et 15°C respectivement. Les nombres de Reynolds ont été considérés dans la gamme 3000 a
11000, le modeéle de turbulence (k-¢) standard a été utilisé. De plus, les équations gouvernantes ont
été résolues en utilisant la méthode des volumes finis dans une disposition de grille uniforme
structurée. Les résultats obtenus ont montré que les ondulations entrainent une amélioration du taux
de transfert de chaleur, et un meilleur nombre de Nusselt était obtenu dans le cas d'un échangeur a

tube intérieur ondulé et extérieur lisse.

Mots clés: Echangeur de chaleur, Ecoulement turbulent, Tube ondule.
Abstract

This study aims to improve the performance of concentric double tube heat exchangers. The
thermo-hydraulic parameters were analyzed through the simultaneous use of sinusoidal corrugated
tubes, the simulation was carried out for counter-current flow, water was used as the working fluid,
whose hot and cold fluid temperatures is 40°C and 15°C respectively. The Reynolds numbers were
considered in the range of 3000 to 11000, the standard (k-¢) turbulence model was used. In addition,
the governing equations were solved using the finite volume method in a structured uniform grid
arrangement. The results obtained showed that corrugations lead to an improvement in the heat
transfer rate, and a better Nusselt number was obtained in the case of a corrugated inner tube and

smooth outer tube exchanger.

Keywords: Heat exchanger, Corrugated tube, Turbulent flow.
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[m]
[K]
[Pa]
[m]

[W/m?K]

[m?/s°]
[W/m?K]
[m]
[Pa]

[m]
[m]
[m]
[m]
[m]
[m]
[m]
[m]
[K]
[m/s]
[m/s]
[m]
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Signification

Flux de chaleur

Dissipation turbulente

diffusivité thermique

Viscosité dynamique

Viscosité cinématique

Masse volumique

diffusivité thermique

Taux de cisaillement & la paroi

Nombre de Prandtl turbulent associé a k
Nombre de Prandtl turbulent associé a €
Coefficient de diffusion

Terme source

Vecteur composé des grandeurs u, v, T, Ket €

Signification
Atmosphérique
Surface d’échange
Chaud

Entrée

Froide

Fluide

Paroi

Sortie

Solid

Unité
[W/m?]
[Mm?/s°]

[m/s]
[kg/m s]
[m?/s]
[kg/m®]

[W/mK]



Introduction Geénérale



Introduction générale

L’idée de créer une structure de recherche propre aux échangeurs de chaleur est née de la

nécessite d’aider et de coordonner les efforts de 1’industrie.

Les échangeurs de chaleurs sont des appareils permettent de transférer la chaleur entre deux ou

plusieurs fluides a des températures différentes.

A la différence des autres appareils thermiques, 1’échangeur de chaleur ne contient aucune
piéce mécanique mobile. Le calcul de cet appareil est trés complexe, on doit connaitre exactement :
sa géométrie (surface d’échange et section de passage des fluides), ses caractéristiques thermo-

physiques, les vitesses d’écoulements des fluides, les températures d’entrées des fluides, etc.

L'étude des échangeurs des chaleurs est devenue aujourd’hui inévitable car ils jouent un role

prépondérant dans diverses applications et installations thermiques.

L'ondulation de surface des échangeurs de chaleur est I'une des méthodes les plus courantes et
les plus recherchées pour améliorer le transfert de chaleur en raison de son role efficace dans
I'amélioration des performances thermo-hydrauliques, la production d'une masse plus légére, une

taille d'échangeur plus petite et des codts d'exploitation réduits.

Dans notre étude, nous avons comparé quatre types d'échangeurs de chaleur a double tube avec des

tubes concentriques de geométries différentes, a savoir :

- Cas 1: la surface du tube intérieur de I'échangeur de chaleur est lisse et la surface du tube
extérieur est lisse

- Cas 2: la surface du tube intérieur de I'échangeur de chaleur est lisse et la surface du tube
extérieur est ondulée

- Cas 3: la surface du tube intérieur de I'échangeur de chaleur est ondulée et la surface du
tube extérieur est lisse

- Cas 4: la surface du tube intérieur de I'échangeur de chaleur est ondulée et la surface du

tube extérieur est ondulée aussi.
Cette etude comporte quatre chapitres differents :

e Le premier chapitre aborde des généralités sur les échangeurs de chaleur.
e Le deuxiéme chapitre est rayonné par une étude bibliographie présentant les travaux actuels
étudiant les différentes méthodes d’améliorations des performances therm-hydrauliques de

ces échangeurs de chaleur.
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Le troisiéme chapitre concerne la modélisation mathématique, en présentant la position
du probleme suivi de la formulation mathématique. Les équations de conservation de masse,
de quantité¢ de mouvement et de I’énergie, ainsi que les conditions aux limites imposées sur
chaque géométrie. Le phénomene de turbulence est décrit par le modele (k-¢) standard nous
allons présenter la méthode des volumes finis et le code de calcul Fluent, et le logiciel qui
réalise la géométrie Gambit, et on va Vvérifier la relation entre le maillage et les résultats
obtenus précédemment. De plus, on va confirmer que pour un résultat fiable il faut assurer
un maillage trés précis.

Dans le dernier chapitre, nous évaluerons et discuterons les résultats de simulation.
Finalement, ce mémoire sera terminé par une conclusion générale qui résume les principaux

résultats obtenus.
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I.1. Introduction

Les échangeurs de chaleur sont des équipements essentiels dans les industries permettant
d'abaisser, de relever la température d'un fluide ou de modifier son état physique. Dans ce chapitre,

on va citer et présenter quelques généralités sur ces équipements thermiques.

1.2. Définition

L'échangeur est un dispositif utilise pour transférer de I'énergie thermique entre deux ou
plusieurs fluides, entre une surface solide et en fluide ou entre des particules solides et un fluide a
différentes températures et en contact thermique. L'avantage de ce dernier est que les deux circuits
sont séparés et qu'il n’y a pas d'autre échange que de la chaleur. C’est-a-dire que les propriétés
physico-chimiques de chaque liquide (pression, concentration d'éléments chimiques, etc.) ne
changent que pour ce liquide, Les échangeurs de chaleur sont utilisés dans les domaines de
I'énergie, du pétrole, du transport, de la climatisation, de la réfrigération, de la cryogénie, de la
récupération de chaleur, des carburants alternatifs, et d'autres industries. Des exemples courants
d'échangeurs de chaleur qui nous sont familiers, (les radiateurs d’automobiles, les condenseurs, les

évaporateurs, les réchauffeurs d'air et refroidisseurs d'huile).

1.3. Types et classifications des échangeurs de chaleur

Les échangeurs de chaleur ont de nombreuses applications industrielles et domestiques. De
nombreux types d'échangeurs de chaleur ont été développés pour étre utilisés dans les centrales a
vapeur, les usines de traitement chimiques, les systemes de chauffage et de refroidissement des
batiments, les systemes d'alimentation électrique des transports et les unités de réfrigération. Méme
la structure de I'échangeur de chaleur est un probleme complexe. Cela comprend plus qu'une simple
analyse de transfert de chaleur. Les codts de fabrication et d'installation, le poids et la taille jouent
un réle important dans le choix de conception finale en termes de codt total de possession. Dans de
plusieurs cas, bien que le colt soit une considération importante, la taille et I'encombrement ont
souvent tendance a étre les facteurs dominants dans le choix d'une conception. La plupart des

échangeurs de chaleur peuvent étre classés parmi plusieurs types de base. [1]

1.3.1. Classement suivant la disposition des écoulements [1]
Les trois types les plus courants, basés sur la configuration du chemin d'écoulement sont illustrés

Co-courant : Les deux fluides entrent ensemble a une extrémité, s'écoulent dans la méme direction

et sortent ensemble a l'autre extrémité.
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Contre-courant : Dans les échangeurs de chaleur a contre-courant, deux courants de fluide

circulent dans des directions opposeées.

Courant croisé : Dans un seul échangeur de chaleur a flux croisés, un fluide s'écoule a travers la

surface de transfert de chaleur perpendiculairement au trajet d'écoulement de l'autre fluide.

4 Y \ t Y

co-courant contre-courant courantcroise

Figure. 1.1. Différents modes de circulation dans un échangeur de chaleur.

1.3.2. Classification selon les processus de transfert

Les échangeurs de chaleur sont classés selon les processus de transfert en types de contact
indirect et direct.

v Echangeurs de chaleur a contact indirect

Dans un échangeur de chaleur a contact indirect, les courants de fluide restent séparées et la
chaleur est transférée en continu a travers une paroi de séparation imperméable ou dans et hors
d'une paroi de maniére transitoire. Ainsi, idéalement, il n'y a pas de contact direct entre les fluides
en interaction thermique. Ce type d'échangeur de chaleur, également appelé échangeur de chaleur
de surface, peut en outre étre classé en type a transfert direct, type a stockage et échangeurs a lit
fluidisé. [1]

v Echangeurs de chaleur a contact direct

Dans un échangeur a contact direct, deux courants de fluide entrent en contact direct, échangent
de la chaleur et sont ensuite separés. Les applications courantes d'un échangeur a contact direct

impliguent un transfert de masse en plus du transfert de chaleur. [1]



Chapitre I Geénéralités sur les echangeurs de chaleur

1.3.3. Classement fonctionnel

Fondamentalement, un service peut &tre monophasé (comme le refroidissement ou le chauffage
d'un liquide ou d'un gaz) ou biphasé (comme la condensation ou la vaporisation, cela peut conduire
a plusieurs combinaisons de services. De maniére génerale, les services peuvent étre classés
comme suit : monophasé (& la fois c6té calandre et coté tube) ; condensation (condensation d'un
coté et monophasé de l'autre) ; vaporisation (un c6té vaporisant et l'autre c6té monophasé) ; et
condensation/vaporisation (condensation d'un cO6té et vaporisation de l'autre c6té). [2]. La

nomenclature suivante est généralement utilisée :

Chauffe-eau : Augmenter la température d'un liquide ou d'un gaz en ajoutant de la chaleur a l'aide

de la vapeur de condensation, huile chaude, etc.
Condenseur : Retirer la chaleur d'un gaz, le transformer en liquide.
Evaporateurs : Utilisé pour la concentration de la solution par évaporation de I'eau.

Rebouilleurs : Fournir de la chaleur sous forme de chaleur latente au liquide au fond d'une tour de

distillation. La chaleur peut étre fournie soit par de la vapeur, soit par un flux de processus chaud.
Refroidisseur : Refroidir un liquide ou un gaz en utilisant un réfrigérant au lieu de I'eau.

Effectuer deux fonctions, Ils peuvent chauffer un flux de procédé froid en utilisant un fluide de
procédé chaud, ou ils peuvent refroidir un flux de procédé chaud en utilisant un fluide de procédé
froid fluide de procédé.

1.3.4. Classement suivant la compacité de I’échangeur :

En thermodynamique, la compacité est le rapport entre la surface d’échange et le volume de

I’échangeur.

=
Il
< I

(1)

A : est la surface d’échange [m’]

V : est la volume de 1I’échangeur [m]
Gaz-liquide :

Compact, est § =>700m?*/m?

Non compact est 8 < 700m%/m?.
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Liquide a liquide et changement de phase :
Compact, est # = 400m?/m?
Non compact est # <400m*/m?®

1.3.5. Classification des échangeurs de chaleur selon le type de construction

Les echangeurs de chaleur peuvent egalement étre classés en fonction de leurs caractéristiques

de construction, Les principaux types de construction sont les tubes, les plaques.

1.3.5.1. Echangeurs tubulaires

Les echangeurs de chaleur tubulaires sont constitués de tubes circulaires. Un fluide s'écoule a
I'intérieur des tubes et I'autre s'écoule a I'extérieur des tubes. Le diamétre du tube, le nombre de
tubes, la longueur du tube, le pas des tubes et la disposition des tubes peuvent étre modifiés. Par
conséquent, il y a une grande flexibilité dans leur conception. Les échangeurs de chaleur tubulaires

peuvent étre classés comme suit [3] :

e Echangeurs de chaleur a double tube
e Echangeurs de chaleur a calandre et tube

e Echangeurs de chaleur a tube spiralé

a. Echangeur de chaleur a double tube

Un échangeur de chaleur simple, facile a construire, est celui dans lequel les fluides sont pompés
a travers deux tuyaux, l'un dans l'autre. Cet échangeur a double tube est représenté sur la figure
(1.2), Les fluides peuvent circuler dans le méme sens (co-courant) ou dans des sens opposés (contre-
courant). La différence de température transfére la chaleur entre les liquides. Un fluide est chauffé
et un fluide est refroidi. Il peut y avoir ou non un changement de phase dans l'un des fluides, Les
échangeurs a double tube sont couramment utilisés dans des applications impliquant des débits
relativement faibles et des températures ou pressions élevées, pour lesquelles ils sont bien adaptés.

Parmi les spécificités, citons le faible colt d'installation, la facilité d'entretien et la flexibilité. [3]
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Co-courant contre-courant

Figure. 1.2. Echangeur de chaleur & double tube. [2]

a. 1. Avantages de I'échangeur de chaleur a double tube

e |l est extrémement facile a construire et a utiliser. 1l gere les dilatations thermiques
différentielles par la construction du composant de type épingle a cheveux.

e L'utilisation de tubes longitudinaux a ailettes, aura un faible coefficient de transfert de
chaleur.

e Facile a nettoyer, entretenir, réparer.

e La conception modulaire permet I'ajout de sections ultérieurement ou le réaménagement des
sections pour de nouveaux services.

e La construction simple facilite I'inspection du nettoyage et le remplacement de I'élément

tubulaire.
a. 2. Inconvénients de I'échangeur de chaleur a double tube

e Diverses sections d'échangeurs de chaleur en épingle a cheveux ne sont pas toujours
rentables et compétitives avec un échangeur de chaleur a calandre et tube distinct.

e La conception de fermeture exclusive nécessite des joints spéciaux. [5]
b. Echangeur de chaleur a tube spirale

L’échangeur de chaleur spirale (figure. 1.2) se compose de deux canaux concentriques formés
par deux plaques en métal enroulées de maniere hélicoidale, idéal pour une variété d'applications
industrielles, Ces échangeurs de chaleur conviennent aux produits visqueux et aux produits
contenant des particules solides qui peuvent provoquer un encrassement important avec d'autres

types d'échangeurs de chaleur. [6]
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Figure. 1.3. Echangeur de chaleur a tube spiralé. [6]

c. Echangeurs de chaleur a tube et calandre

L'échangeur de chaleur a coque et tube est constitué de tubes ronds montés dans une coque
cylindrique avec I'axe du tube parallele a celui de la coque. Un fluide a I'intérieur du tube, l'autre
fluide a travers et le long des tubes. lls sont largement utilisés comme refroidisseurs d'huile,
condenseurs de puissance, préchauffeurs dans les centrales électriques, générateurs de vapeur dans

les centrales nucléaires, dans les applications de traitement et dans I'industrie chimique.

La forme la plus simple d'un condenseur horizontal de type tube et calandre avec divers
composants est illustrée a la figure (1.3). [6]

Echangeur de chaleur & tube et calandre est divisé en trois catégories suivantes :

e Plaque tubulaire fixe
e Téte flottante

e Tubesen"U"

Sortie du mb? Entrée de calandre Chicanes
[

\Lﬁ_u | ——— 1 T F
. [ S ]
O 0"
% (N == Do

é T . — -

10|

Sortie de calandre Entrée du tube

Figure. 1.4. Echangeurs de chaleur a calandre et tube. [7]
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c. 1. Echangeur a plaques tubulaires fixes

L'échangeur de chaleur a plaques tubulaires fixes (Figure 1.4) comporte des tubes droits qui sont
fixés aux deux extrémités a des plaques tubulaires soudées a la calandre, mais ils ne peuvent pas
étre utilisés que si la différence des températures de deux fluides chaud et froid est assez
faible pour que la dilatation ou la contraction du faisceau sont acceptables, Le principal
avantage de la construction a plaque tubulaire fixe est son faible co(t en raison de sa construction

simple. En fait, la plaque tubulaire fixe est le type de construction le moins cher, tant qu'aucun joint

de dilatation n'est requis. [8]
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Figure. I. 5. Echangeur a plaques tubulaires fixes. [8]

c. 2. Echangeurs a téte flottante

L'une des plaques tubulaires est fixe (Fig. 1.5), prise en sandwich entre la coque et la bride du
boitier de distribution. La deuxiéme plaque, d'un diametre plus petit, porte la boite de retour et peut

coulisser librement a I'intérieur du capot qui ferme la calandre. [10] Constituent presque la totalité

des échangeurs utilisés en industrie pétrochimique.

Figure. 1.6. Echangeur a téte flottante. [10]
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1. cloison de couvercle de téte flottante 7. tube de faisceau

2. couvercle calandre .
8. plaque fixe

3. plaque flottante 9. bride calandre

5. chicane 10. support de I'appareil

6. calandre

c. 3. Echangeur a Tubes en ""U"’

L'utilisation des tubes en forme d'épingles a cheveux supprime une plaque tubulaire, tout en
conservant les propriétés d'expansion de la téte flottante, ces faisceaux en U sont utilisés surtout

dans les rebouilleurs a vapeur [9].

& V%
\‘ i e = <fmm
° TR e 7 6
Figure. 1.7. Echangeur a Tubes en "U". [9]
1. Faisceau tubulaire 4. Chicane 7. Plaque tubulaire
2. Enveloppe 5. Raccord évent 8. Raccord vidange
3. Intérieur tube 6. Intérieur boite a eau 9. Intérieur enveloppe

c. 4. Norme TEMA

Les échangeurs sont construits conformément a trois normes mécaniques qui spécifient la
conception, la fabrication et les matériaux des échangeurs de chaleur a tube et calandre non

chauffés.

La classe R est destiné aux exigences généralement séveres du pétrole et des applications de

traitement connexes.

La classe C correspond aux exigences genéralement modérées pour les applications commerciales

et générales.
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La classe B est pour le service de traitement chimique. Les échangeurs sont construits pour se
conformer a la section VIII du code des chaudiéres et des récipients sous pression ASME

(American Society of Mechanical Engineers) applicable, ou & d'autres codes et normes pertinents.

[3]

La norme TEMA (Tubular Exchanger Manufacturer's Association) définit les principaux types

d'échangeurs.

API: American Petroleum Institute.
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Figure. 1.8. Les différents types d’échangeurs (selon le standard TEMA). [3]

1.3.5.2. Echangeurs de surfaces a ailettes

Consiste d'une conduite cylindrique ou rectangulaire sur laquelle des lames métalliques de
differentes formes sont fixees. Comme il est bien connu que le coefficient de transfert de chaleur
coté gaz est bien inférieur a celui du cété liquide, des surfaces de transfert de chaleur a ailettes sont

utilisées coté gaz pour augmenter la surface de transfert de chaleur.
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Les ailettes sont largement utilisées dans les échangeurs de chaleur gaz-gaz et gaz-liquide

lorsque le coefficient de transfert de chaleur d'un ou des deux cotés est faible. [12]
Les ailettes peuvent étre disposées de différentes fagons
a. Echangeurs a plaques avec ailettes

Ce type d’échangeur de chaleur consiste a ajouter des ailettes ondulées entre des plaques

paralleles. Les ailettes sont généralement de forme rectangulaire ou triangulaire.

Les échangeurs de chaleur a plaques et ailettes sont principalement utilisés pour les applications
gaz-gaz et les échangeurs a tubes et ailettes pour les échangeurs de chaleur liquide-gaz. Dans la
plupart des applications (c'est-a-dire dans les camions, les voitures et les avions), les réductions de
masse et de volume sont particulierement importantes. En raison de ce gain de volume et de masse,
les échangeurs de chaleur compacts sont également largement utilisés dans la cryogénie, la
récupération d'énergie, I'industrie des procédés et les systemes de réfrigération et de climatisation.[]

baree latérale

plaque ou feuille de
séparation

ailette

¥
; {Q:;ig»i \/43@ feullle de

séparation
bae e e
Figure. 1.9. Echangeur a plaques avec ailettes. [10]

b. Echangeurs de tubes avec ailettes

Elles sont constituées d’un faisceau de tubes< Un premier fluide s'écoule dans les tubes tandis
que le second se trouve a l'extérieur, les tubes sont entourés de fines ailettes, Les tubes a ailettes
sont utilisés uniquement dans le cas ou un c6té du tube (c6té ailettes) présente un faible coefficient

d'échange de chaleur (circulation ; d'une vapeur séche, d'un gaz, d'un mélange gazeux,..). [3]
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Figure. 1.10. Echangeurs de chaleur de tubes avec ailettes. [3]

c. 1. Avantages de I'échangeur de chaleur a ailettes

e Bon rendement.
e Peut prendre des formes précises.

e Faible poids et volumes.
c. 2. Inconvénients de I'échangeur de chaleur a ailettes

e Difficiles a nettoyer.

e Difficiles a réparer.

1.3.5.3. Echangeur de chaleur a plaques

Ce type d'échangeurs est constitué de plaques assemblées de facon que le fluide puisse circuler
entre elles. Les courants de fluide sont séparés par des plaques planes lisses ou entre lesquelles se
trouvent des ailettes ondulées. Les échangeurs de chaleur a plaques sont utilisés pour transférer la

chaleur de toute combinaison de flux gazeux, liquides et bi-phasiques. [12]

Batt mobile
’

Figure. 1.11. Echangeur de chaleur a plaques. [12]
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a. 1. Avantages de I'échangeur de chaleur a plaques

e Prix compétitifs.
e Peu de perte thermique.

e Trés bon coefficient de transfert.
a. 2. Inconvénients de I'échangeur de chaleur a plaques

e Perte de charge importante.
e Faible écart de température envisageable.

e Pression de travail limitée.

1.4. Méthodes de calcul des échangeurs de chaleur

1.4.1. Equations de transfert de chaleur de base [13]

Le taux de transfert de chaleur est la quantité de chaleur qui est transférée par unité de temps
(généralement par seconde). Si une barre de métal chaud a une température de surface de T, d'un
cOté et T, de l'autre c6té, le taux de transfert de chaleur de base dd a la conduction peut étre donné
par

@ = hg. A AT (L2)

Ou

® = la puissance (flux) thermique échangée [W]
he = le coefficient globale d’échange thermique [W/m?.K]
A =la surface d’échange [m?]
AT = la différence de température [K]

Si une paroi chaude a une température T, est exposée a un fluide froid a une température T; d'un

coté, le taux de transfert de chaleur par convection peut étre donné par

® = h.A.AT (1.3)

Ou

h= le coefficient d’échange thermique [W/m?.K]
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Pour les materiaux composites en série comme illustré a la Figure. 1.11, le coefficient de

transfert de chaleur global K di au transfert de chaleur combiné par conduction et convection est
donné par

1 1 X 1
E_Z+ZZ+_ (L4)

hp
Ou:
ha =le coefficient d’échange thermique du fluide A
hg = le coefficient d’échange thermique du fluide B

A = conductivité thermique des matériaux

X = épaisseur de paroi

k.,
-c--.etc. ... Fluid B
L,— 1
=3
L7
e |
--etc. ---- W——W\/L&r—
R, Rjp
Figure. 1.12. Transfert de chaleur a travers une paroi composite. [14]
1.4.1.1. Résistance thermique R
__1 - X1 __1
Ra=qx Ri=575 RuRs =5 (L5)
La résistance totale au flux de chaleur a travers un cylindre, Ry
ln(r—z)
_ 1 T'l L
RT o h()AO + Z 2nA + hiAi (16)

1.4.2. Méthodes DTLM et NUT-¢ [2]
Il existe deux méthodes de base pour I'analyse des échangeurs de chaleur :

e la méthode la différence de température moyenne logarithmique (DTLM)

e la méthode du nombre d'unités de transfert (NTU).
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1.4.2.1.Méthodes DTLM

Il existe deux principaux types d'écoulement dans les échangeurs tubulaires :

e Echangeur a co-courant

e Echangeur a contre-courant.

q) = hG' A ATLM
AT —AT

ATLM - aTab
In (579

Tableau. 1.1. Disposition de I’écoulement dans 1I’échangeur de chaleur. [2]

Tc,
AT, =T, — Tfe
Co-courant . | ; ey b P
Tt ATy,
ATy = Tes — Tys U T /’/’
] ~ = -
o L x
Te, A
AT, = Tee — Ty AT,
Contre-courant.
Tf, |
Tc,
ATb = TCS - Tfe Tf, ATy
0 %

1.4.2.2. Méthodes (NUT-¢)

(L.7)

(L8)

L’efficacité d’un échangeur : est le rapport du flux de chaleur effectivement transféré dans

I'échangeur aux flux de chaleur maximal qui serait transféré dans les mémes conditions.

_ Preel

q)max

Sien pose: C=m’C,
Crmin< Crax

®mnax = Cmin (Tce - Tfe)
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D el = Cc(Tce_ Tcs) = C(Tes — Tre)

On appelle nombre d’unités de transfert, le nombre adimensionnel

a. Relation NUT- €. [2]

Tableau. 1.2. Relation NUT-¢ pour les deux dispositions

co-courant

—NUT.(1+R
]_—e[ UT.(1+R)] ou R = Conin

1+R Cmax

contre courant

1 — o[-NUT.(1+R)]

€= TR e[-NUT.U-R)]

1.5. Conclusion

Des généralités sur les échangeurs de chaleur, leurs types et classification, ainsi la méthode de

calcul ont eté présentés en détail dans ce chapitre.

On peut conclure qu'il y a plusieurs parameétres nécessaires comme les propriétés physiques des
fluides utilisés, leur agressivité, ainsi que les températures et les pressions qu’il faut les vérifiés en

tant que des énergéticiens afin de choisir 1’échangeur de chaleur le plus conforme pour une

application donnée.
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Chapitre 1T Etude bibliographique

I11.1. Introduction

De nos jours, les économies d'énergie sont une question importante. L’une des applications les

plus courantes est les échangeurs de chaleur.

Les échangeurs de chaleur sont congus pour obtenir un transfert de chaleur maximal, une faible
perte de charge, une efficacité élevée, un volume et un poids optimum, ainsi qu'un faible co(t.
L’objectif de ce chapitre est de faire une étude bibliographique sur leurs performances ainsi que les

méthodes et les outils employés afin d’améliorer ses performances.

I1. 2. Convection forcé écoulement interne

Contrairement a I'écoulement externe, le développement de la couche limite est limité par la
surface dans I'écoulement interne. Dans I'écoulement interne, I'entrée hydrodynamique ou les
régions d'écoulement pleinement développées déterminent les conditions d'écoulement en plus le

type d'écoulement laminaire ou turbulent. [13]

I1.3. Méthodes d'amélioration du transfert thermique dans les échangeurs de chaleur

Les méthodes d'amélioration des performances des eéchangeurs de chaleur focalisent
principalement sur I’amélioration de la convection forcée.

Généralement, ces méthodes peuvent étre classées en trois types principaux :

e Grossissement des surfaces des échangeurs de chaleur
e Utilisation de nano fluides

e Insertion de turbulateur de fluide.

I1.3.1 Grossissement des surfaces des échangeurs de chaleur

L'une des stratégies passives les plus efficaces pour I'amélioration du taux de transfert de
chaleur par convection a I’intérieur des tubes est 1’utilisation des canaux compliqués, et cela se fait

par I’amélioration du mélange et le niveau de turbulence de I'écoulement de fluide.

Les chercheurs dans ces dernieres années ont fait plusieurs études et des recherches

experimentales et numeriques, nous citerons ici leurs propres expériences et leurs résultats :

Sunden et Skoldheden [15] présentent une étude expérimentale sur le transfert de chaleur et la
chute de pression dans les tubes ondulés et les tubes lisses. Le nombre de Reynolds varient de 800 a
5000. Ils ont constaté que le transfert de chaleur du canal ondulé est jusqu'a 3,5 fois supérieur a

celui du canal lisse. La chute de pression est cependant importante.
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Une étude numérique a été réalisée par Piroozfam et al. [16] Ils ont examiné les performances
thermiques de trois méthodes pour améliorer le transfert de chaleur dans les échangeurs de chaleur a
contre-courant, a savoir la géométrie du canal, la géométrie de I'obstruction du canal, la fréquence
et I'amplitude d'ondulation. Ils ont conclu que toutes les méthodes amélioreraient les performances

des échangeurs de chaleur a contre-courant.

Une étude numérique a été effectuée par Mirzaei et al. [17] sur le transfert de chaleur convectif
pour un écoulement turbulent d'un canal semi-ondulé. Des simulations ont été effectuées pour
différentes rapport d'amplitude d'onde varient de 0 & 0,15 (le rapport de la hauteur d'onde a la
longueur d'onde). Les résultats ont montré que 1’augmentation de I'amplitude des ondulations est

proportionnelle avec I’augmentation du transfert de chaleur.

Un canal ondulé incurvé a été proposé par Zhang et al. [18] afin d’améliorer les performances
thermiques du canal ondulé sous diverses amplitudes d'ondes, comme le montre la figure 1.1 La
courbure des canaux ondulés classiques conduit a augmenter le taux de transfert de chaleur pour

plusieurs valeurs d'amplitudes.

Lignemediane ducand
onddeinaurve

Figure. II.1. Diagramme schématique d'un canal ondulé incurvé. [18]

Une étude numérique a été effectuée par Hashemian. [19] pour un échangeur de chaleur
concentrique. Un tube conique a été utilisé au lieu d'un tube cylindrique, le modéle 3D d'un
échangeur de chaleur conique a double tube a été étudié numériquement pour neuf cas. Les résultats

montrent une augmentation de 55 % et 40 % de I'efficacité et du transfert de chaleur.
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Figure. I1.2. Illustration schématique des différentes configurations de 1’échangeur de chaleur
a double tube. [19]

tyt

Afin de comparer a des simulations numériques, une étude expérimentale a été effectuée par
Chalaev et al. [20] pour I’échangeur de chaleur concentrique avec un tube intérieur ondulé, Les
nombres de Reynolds varient de 4000 & 40000. Les résultats montrent que I’augmentation du
coefficient de transfert de chaleur est de 2 fois lors de I’augmentation de la résistance hydraulique
de et les résultats expérimentaux sont en bonne concordance avec les celles du numérique.

WM«M w ﬁ;:a‘w‘ o

L | 2 g

R
f".hll i H‘Nt IVH ﬁi&n'l :H-fnlv

Dn 12(mp)

Figure. I1.3. Tubes ondulés a paroi mince de diverses modifications 1 — Tube Dnl12 avec une

grande distance de pas de générateurs de vortex discrets ;

2 — tube Dnl2 a pas moyen de
générateurs de vortex discrets. [20]
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Une étude expérimentale communiquée par Rainieri et Pagliarini [21] afin d’analyser les
performances thermiques des tubes & parois ondulées. Des ondulations axiales symétriques et
hélicoidales avec différentes valeurs de pas ont été prises en compte. Les résultats montrent que
I'ondulation hélicoidale induit des composantes de tourbillon importantes auxquelles cependant, une
amélioration du transfert de chaleur aussi importante n'est pas associée. La variation des propriétés

physiques du fluide avec la température favorise le passage a un écoulement instable.

C'était aussi un objectif semblable celui de Begag et al. [22] ils ont fait une étude numérique
des caractéristiques thermo-hydrauliques d'un échangeur de chaleur a mini-tubes concentriques a
ondulations en V en considérant différents cas. De plus, I'eau chaude et I'eau froide ont été utilisées
comme fluides de travail pour un écoulement laminaire et des tubes ondulés en concaves avec un
angle de déphasage de 180°. Les résultats montrent que les ondulations entrainent une amélioration
du taux de transfert de chaleur grace a une surface d'échange plus élevée.

Figure. I1.4. Géométrie du probléme étudié (a) domaine d'investigation. [ 22]

Ahn [23] a étudié expérimentalement le transfert de chaleur pour un écoulement d'eau
monophasique dans les espaces annulaires avec des tubes intérieurs ondulés. Dans les tubes a
écoulement paralléle, dix dispositions différentes pour un débit d'eau correspond au nombre de
Reynolds qui varie entre 1700 et 13 000. Les résultats montrent des effets significatifs a la fois du
rapport entre le pas et la hauteur de l'ondulation (P/e), le nombre de Nusselt correspond

proportionnellement avec 1’augmentation du rapport (P/e).

VLT
W9 PP ELII I

Fiuted or corrugated tubes

Figure. IL.5. Schéma de la section d’essai. [23]
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Garcia et al. [24] ont fait une investigation numérique des caracteéristiques thermo-hydrauliques
de trois types de techniques de rehaussement basées sur la rugosité artificielle : les tubes annelés,
les tubes alvéolés et les bobines de fil. Les nombres de Reynolds varient de 200 a 2000. Les
résultats montrent que la forme de la rugosité artificielle exerce une plus grande influence sur les
caractéristiques de chute de pression que sur l'augmentation du transfert de chaleur. De méme, cette

forme affecte fortement I'avancement de la transition vers la turbulence et ses caractéristiques.

A N )
3 NN

-

a Tube a bobine de fil

e

e SR

[ R
“'\7/’\/ \/’\(

b Tube ondule

1 b b TN o
S

Pt

’\ng "é/ ~NA e

i Wy

c Tube alvéolé

Figure. I1.6. Types de rugosité de surface. ( a) Bobines de fil : pas hélicoidal p, diameétre de fil e;
(b) Tubes ondulés: pas d'ondulation p, hauteur d'ondulation h; (c) Tubes alvéolés: pas d'ondulation
p, longueur entre les alvéoles I, hauteur des alvéoles h. [24]

Aroonrat et al. [25] ont mené une investigation expérimentale du comportement thermo
hydraulique du R-134a par évaporation s'‘écoulant vers a l'intérieur des tubes ondulés verticaux avec
différents pas d'ondulation. Ils ont observé que le coefficient de transfert de chaleur et la chute de

pression par frottement obtenus a partir des tubes ondulés sont supérieurs a ceux du tube lisse.

De plus, le coefficient de transfert de chaleur et la chute de pression par frottement augmentent a

mesure que le pas d'ondulation diminue.

p—

s

Figure. IL.7. Tube ondulé utilisé dans les travaux de Aroonrat et al. [25]
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Une étude expérimentale a été effectuée par Pethkool [26] pour I'amélioration du transfert de
chaleur convectif turbulent dans un échangeur de chaleur utilisant un tube hélicoidal ondulé.
Les nombres de Reynolds varient de 5500 & 60000. Les résultats expérimentaux montrent que les
performances thermiques de tube ondulé sont considérablement augmentées par rapport a ceux du

tube lisse.

AR

Figure. I1.8. Géométrie du probléme étudié. [26]

Une étude expérimentale a été effectuée par Vicente et al. [27] pour deux écoulements laminaire
et transitoire, en utilisant de I'eau et de I'éthyléne glycol comme fluides de travail dans des tubes
ondulés. Leurs résultats indiquent que l'amélioration produite par les tubes ondulés peut atteindre
30 % a mesure que I’écoulement se rapproche du régime transitoire.

; P i
e -~ -
rg E e
1T

Figure. I1.9. Schéma de tube ondulé. [27]

Une étude expérimentale a été effectuée par Ali et Ramadhani. [28] sur le transfert de chaleur
par convection dans la région d’entrée de canaux ondulés pour un angle d’inclinaison d’ondulation
de 20° et un nombre de Reynolds d’environ 150 a 4000. Ils ont constaté que les canaux ondulés

intensifient le transfert de chaleur contrairement au canal a plaques paralléles.

Une autre étude numerique a été effectuée par suabsakul [29] sur la convection forcée avec micro-
canaux a 1’aide des tubes alvéoles. Les nombres de Reynolds vont de 50 a 350. Les résultats de
simulation montrent que I'amélioration du transfert de chaleur dans les dissipateurs thermiques a

micro-canaux a l'aide d'alvéoles est utile lorsque le nombre de Reynolds est supérieur a 125.

Mebarki et al. [30] ont effectué une étude numérique sur le transfert de chaleur dans un
prototype de dissipateur de chaleur & mini- canaux destiné au refroidissement de l'absorbeur de

lumiére sur la ligne PSICHE du synchrotron soleil.
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Les mini-canaux sont gravés sur une partie de sa face externe avec écoulement turbulent.
On montre que la configuration (c), avec collecteur et répartiteur de fluide de forme convexe,

permet d’avoir la meilleure répartition des débits

Bilen et al. [31] ont mené une étude expérimentale sur les caractéristiques thermo-hydrauliques
d’un écoulement d’air turbulent. Les nombres de Reynolds varient de 10000 a 38000 et pour
différentes formes géométriques d’ondulations (circulaire, trapézoidale et rectangulaire). Les
résultats expérimentaux montrent que I'amélioration du transfert de chaleur est obtenue jusqu'a 63%
pour I’ondulation circulaire, 58% pour 1’ondulation trapézoidale et 47% pour I’ondulation
rectangulaire, ils ont observé également qu'il existe une valeur optimale du nombre de génération

d'entropie pour Re = 17 000 pour tous les cas étudiés.

(b)

6 15 6 15

Figure. II. 10. Schéma de principe du tube rainuré, (a) rainures circulaires, (b) rectangulaires et (c)
trapézoidales. [31]

Les caractéristiques thermo-hydrauliques d'un échangeur de chaleur a mini-tubes concentriques
ondulés avec ruban torsadé ont été étudiées numériquement par Mokkapati et al. [32]. Les résultats
montrent que les ondulations entrainent une amélioration du taux de transfert de chaleur grace a une

surface d'echange plus élevée.

Une étude expérimentale a eté effectuée par Dizaji et al. [33] porte sur les caractéristiques
thermo-hydrauliques d'un échangeur de chaleur a mini-tubes concentriques avec la présence des
ondulations. Les températures d'entrée de l'eau chaude (tube interne) et de l'eau froide (tube
externe) ont été maintenues a environ 40°C et 8°C respectivement, Les nombre de Reynolds varient
de 3500 a 18000.
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Les résultats montrent que les ondulations des tubes extérieurs et le type de disposition des

tubes ont un effet significatif sur les caractéristiques thermiques et dynamiques.

Figure. I1.11. Différentes dispositions des tubes. [33]

Verma et al. [34] ont mené une étude expérimentale afin d’améliorer le transfert de chaleur
dans un échangeur thermique utilisant un tube hélicoidal ondulé, une plage de nombres de
Reynolds varie de 5000 a 17000. Les résultats ont indiqué que le coefficient de transfert de chaleur
est maximale est atteint avec des nervures de forme hélicoidale de 4 mm de pas et de 1,5 mm de

profondeur.

Une étude numérique a été effectuée par Begag et al. [35] sur les caractéristiques de transfert de
chaleur et de chute de pression dans un canal avec des surfaces a doubles ondulations, avec un
nombre de Reynolds de 600 a 1400 dans des conditions de flux de chaleur constant appliqués aux
parois. lls ont constaté que la surface ondulée a un effet significatif sur I'amélioration des

performances globales des canaux. (Figure. 11.3).

20°

s ey T T ST ST S S STH

Figure. II. 12. Schéma de la plaque ondulée. [35]
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Ces mémes Islamoglu et Parmaksizoglu [36] ont mené une étude expérimentale pour évaluer
les coefficients de transfert de chaleur et le facteur de frottement a l'aide d'un canal ondulé en
zigzag. Des expériences ont été réalisees avec une plage de nombres de Reynolds de 1200 a 4000
en utilisant de I'air comme liquide de refroidissement. Deux hauteurs de caniveau différentes ont
été considérees avec un angle d'ondulation de 20°. A mesure que Reynolds augmente, le nombre de
Nusselt et la chute de pression étaient améliorés. De plus, l'augmentation de la hauteur du canal
présentait un nombre de Nusselt et un facteur de friction plus élevés.

Une étude expérimentale a été effectuée par Pehlivane [44] sur les caractéristiques de transfert
de chaleur et de la chute de pression pour un écoulement d'air dans les canaux ondulés. Les nhombre
de Reynolds varient de 2000 a 9000. L'effet des pics d'ondulation était 1’objet de discussion. Les
résultats ont montré que l'augmentation de I'angle d'ondulation et de la hauteur du canal tend a

améliorer le transfert de chaleur.

Naphon [37] a étudié numériquement I’impact d’ajout des canaux ondulés en zigzag sur
I'amélioration du transfert de chaleur sous un flux de chaleur constant. Il a examiné trois angles
d'inclinaison différents de 20°, 40° et 60°. L'air a été utilisé comme fluide de travail. Les nombre de
Reynolds varient de 400 a 1600. L’augmentation de l'angle d'ondulation a montré un meilleur taux

de transfert de chaleur.

X=300mm
L

Plaguechauffante  Tole ondulée Plaque de mica

| Plague acrylique Piaque Aéroflex I

| X = 300 mm |
Figure. I1.13. Schéma de la section d’essai. [37]

HarlesR et al. [38] ont mené un ensemble d'expériences pour les tubes ondulés hélicoidaux pour
plusieurs configurations d’échangeurs de chaleur. Ils ont découvre que 1’évaluation des
performances basé sur une puissance de pompage constante obtenue avec un tube a un pas
d'ondulation est de 0,517.

Wang et al. [39] ont effectué une investigation numérique sur un échangeur de chaleur
multitube ondulé hélicoidal. Trois types d'arrangements de tubes ont été étudiés qui sont:

circulaires, carrés et triangulaires.
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Le tube triangulaire a montré des performances thermo-hydrauliques les plus élevées par rapport

au tube lisse pour un nombre de Reynolds en dessous de 40 000.

(<) Suructure of outward HCT

Figure. I1.14. Schéma de la section d’essai. (a) circulaires, (b) carrés, (c) triangulaires. [39]

Dans une autre étude similaire, Vicente et al. [40] ont réalisé des expériences sur un tube
ondulé hélicoidal pour évaluer le comportement thermique et hydraulique d’un mini échangeur de
chaleur. Ils ont conclu que le tube ondulé hélicoidal pouvait améliorer le transfert de chaleur et la
chute de pression jusqu'a 300 % et 250 %, respectivement, en appuyant avec le tube modele. De
plus, les tubes ondulés hélicoidaux ont montré de meilleures performances thermiques
pour Re < 10 000.

Barba et al. [41] ont découvert expérimentalement l'effet des tubes ondulés hélicoidaux, qui
sont utilisés dans les industries chimiques et alimentaires, sur le transfert de chaleur et les propriétés
d'écoulement des fluides en utilisant de I'éthanol glycol comme fluide de travail pour une gamme de
Reynolds entre 100 et 800. Les résultats ont montré une augmentation trés sensible du nombre de
Nusselt Nu par rapport a un tube lisse sans ondulations, de méme, le facteur de frottement accru a
2,45 fois par rapport au tube lisse.

Une étude numérique porte sur l'effet des ondulations hélicoidales des tubes afin d’améliorer le
comportement convectif de I’écoulement turbulent au sein de 1’échangeur de chaleur a été effectuée
par Cordoles et al. [42]. lls ont indiqué que le Nu augmente en augmentant le rapport hauteur
diametre d'ondulation sur a moins de 0,05. Le nombre de Nusselt et la chute de pression ont chuté
de maniére linéaire a mesure que le rapport (pas/diamétre) augmente. De plus, le Nu et la chute de

pression ont été améliorés avec I'augmentation rapport (hauteur/diameétre).

Jaffal et al. [43] ont mené une étude numérique d'un tube transversal ondulé avec I’ajout de

I’ondulation discontinue.
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Ils ont utilisé I'eau comme fluide de travail pour un Reynolds varie entre 1200 et 2240. Plusieurs
paramétres de composition ont été testés. Ils ont conclu que le facteur de performance maximal

atteint était de 1,28 pour un nombre de Reynolds de 1200.

= Velocity inlet l

Heat flux / 3

Pressure outlet

Figure. I1.15. Géométrie des tubes étudiés. [43]

Lioa et al. [44] ont testé I'effet des parametres géométriques tels que : la largeur, le pas et la
profondeur d'ondulation dans un tube convexe transversal externe, en termes de transfert de chaleur
et de caractéristiques d'écoulement de fluide. Ils ont conclu que le tube ondulé est meilleur que le
tube lisse en termes de transmission hydro-thermique, et le coefficient d’évaluation des

performances (PEC) a été augmenté en augmentant la profondeur d'ondulation.
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Figure. I1.16. Géométrie des tubes étudiés. [44]
I1.3.2. Utilisation de nano fluides

Aliabadi [45] a analysé les caractéristiques thermo-hydrauliques d'un canal ondulé sinusoidal a
l'aide d'un nano-fluide utilisant les particules Al,O3 au moyen d'une simulation numérique
bidimensionnelle. Dans son étude, la méthode paramétrique a éte utilisée afin d’analyser les
performances du canal ondulé sinusoidal dans des applications pratiques. Le nombre de Nusselt et
le facteur de friction sont des parametres de performance. Les valeurs du nombre de Nusselt et du

facteur de friction sont fortement affectées par la hauteur du canal et I'amplitude d’ondulation.
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Les résultats ont également montré que I'écoulement du nano-fluide dans les canaux sinusoidaux
ondulés fournit des valeurs plus élevées du nombre de Nusselt par rapport au fluide de base, tandis
que le facteur de friction du nano-fluide et du fluide de base obtient presque les mémes valeurs.
Des corrélations ont été proposées pour prédire le nombre de Nusselt, le facteur de frottement de

nano-fluide Al,O3 dans des canaux sinusoidaux ondulés.
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Figure. I1.17. Schéma du domaine de calcul. [45]

Salami et al. [46] ont effectué une analyse paramétrique sur 1I’écoulement des nano-fluides
Al,O3 a travers des canaux ondulés chauds. Ils ont constaté que le canal a faible déphasage offre de
meilleures performances, et que le taux de transfert de chaleur et le facteur de performance

s'améliorent avec l'augmentation de la fraction volumique des nanoparticules.

Navon et al. [47] lls ont étudié I'effet de la force centrifuge qui apparait dans un tube enroulé
avec des nervures hélicoidales sur le transfert de chaleur pour un écoulement de fluide a I'intérieur
d’un échangeur de chaleur. lls ont découvert que le taux de transfert de chaleur dans un tube enroulé
en spirale avec des nervures est supérieur a celui d'un tube similaire sans nervures. Les propriétés
thermiques changent si des nanoparticules sont ajoutées au fluide de base résultant dans un tube
enroulé de maniere hélicoidale avec des nervures hélicoidales, augmentant ainsi le nombre de
Nusselt d'écoulement de fluide. En outre, l'augmentation de la concentration du nano-fluide

améliore le taux de transfert de chaleur en fonction de la direction de ses nervures hélicoidales.

Figure. I1.18. Tubes enroulés en spirale avec nervures hélicoidales. [45]
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Bahmani et al. [48] ont etudié le transfert de chaleur pour un écoulement turbulent d'un nano-
fluide eau/AL,03 a disposition paralléle ainsi a contre-courant d'un échangeur de chaleur a double
tube. 1ls notent dans leur expérience que la température minimale dans 1’écoulement contre-courant
est considérablement réduite par rapport a 1’écoulement paralléle. Cependant, 1’augmentation du
nombre de Reynolds tend a améliorer [I'efficacité thermique de I'échangeur de chaleur
progressivement vers une valeur constante. Ce comportement est plus prononcé dans les
échangeurs de chaleur a disposition parallele. lIls ont donc conclu qu'il est souhaitable d'utiliser des

échangeurs de chaleur a contre-courant avec des nombres de Reynolds plus élevés.

Ahmed et al. [49] ont étudié numériqguement les propriétés thermo-hydrauliques d’un nano-
fluide aqueux de C,O pour les canaux droits et ondulés avec des ondulations sinusoidales,
triangulaires et trapézoidales. Leurs résultats ont montré que le canal trapézoidal a le nombre de
Nusselt le plus élevé, suivi du canal sinusoidal, triangulaire et droit. Le canal trapézoidal ondulé est
recommandé comme structure optimale pour un nombre de Reynolds de 220, tandis que pour des
nombres de Reynolds plus élevé au-dela de 220, le canal sinusoidal est préféré a d'autres formes de
canal pour obtenir des performances plus élevées et une conception de dispositif thermique plus

compacte.

o
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b c
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Figure. I1.19. Géométrie proposée : (a) canal sinusoidal, (b) canal triangulaire, (c) canal
trapézoidal. [49]

Ajeel et al [50] ont optimisé numériquement le rapport hauteur/largeur et le rapport pas/longueur
du canal ondulé en demi-cercle de symétrie avec le nano-fluide SiO2-eau (0-8,0 vol. %).
pour 10 000 < Re < 30 000. Les résultats indiquent que le rapport hauteur/largeur de 0,05 avec un
rapport pas/longueur de 0,075 sont des parametres optimaux et ont montré une amélioration
significative du facteur de performance thermique. De plus, des nouvelles corrélations pour le

nombre de Nusselt et le facteur de friction sont développées et rapportées.
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Figure. I1.20. Schéma illustratif d'un canal ondulé en demi-cercle. {50]

11.3.3. Insertion de turbulateur de fluide.

Différents types de turbulateurs ont été utilisés par les chercheurs pour améliorer le taux de
transfert de chaleur en utilisant différentes géométries d'insert. Notamment des robinets hélicoidaux

et torsadés, des bobines de fil, des chicanes et des anneaux vortex.

Lin et al. [51] ont étudié numériquement I'utilisation de ruban torsadé avec des générateurs de
vortex a ailettes en parallélogramme comme moyen efficace de réduire la zone de contact entre le
fluide et le torsade, réduisant ainsi f. Le principal avantage est que I'ailette en parallélogramme et le
ruban torsadé lui-méme contribuent a renforcer le flux secondaire local qui a son tour améliore

considérablement le Transfert de chaleur a des pénalités de perte de charge plus faibles.

Khodabandeh et al. [52] ont évalué les caractéristiques thermo-hydrauliques et I'efficacité
énergétique d'un nano-fluide utilisant les nanoparticules d’argent (eau-Ag) en circulation équipé
d'un ruban conique torsadé. Ils concluent que la diffusion des nanoparticules est plus intense a des
angles de torsion plus petits et s'intensifie avec I'augmentation de la distance par rapport a l'entrée
du tube. De plus, l'alignement a une seule pale montre des configurations plus élevées de PEC. Un
PEC minimal se produit dans la configuration a trois pales avec un angle d'enveloppement de 5°.et

un angle géométrique de 60°.

O-5° H-20 H-3I5°

(a2)

Figure. I1.21. Schéma des inserts de bande et de la bielle. [52]
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Chu et al. [53] ont etudié experimentalement les performances thermo-hydrauliques de tubes
avec différentes configurations de coupe en V. L'effet de I'écart entre le ruban torsadé et la paroi du
tube a également été étudié. Diverses configurations de coupe en V ont été testées dans le régime
d'écoulement transitoire. Il a été démontré que la configuration obtuse en coupe en V permet
d'obtenir le Nu le plus éleve. La coupe en V obtuse a produit une performance thermique compléte
de 1,18 2 1,23.

Figure. I1.22. Les rubans torsadés utilisés par Chu et al. [53]

Une étude numérique porte sur L'une des techniques utilisées pour améliorer le transfert de
chaleur consiste a insérer des anneaux coniques a l'intérieur du tube pour agir comme des
turbulateurs. L'air est utilisé comme fluide de travail avec un nombre de Reynolds compris entre
6000 et 25000, qui a été effectuée par Ibrahim et al. [54]. . Des inserts annulaires coniques ont été
appliqués a travers trois configurations de : anneaux coniques convergents, anneaux coniques
convergents-divergents et anneaux coniques divergents .On a constaté que Nu et f diminuaient avec
une augmentation des valeurs du rapport de pas et du rapport de diamétre, et cela a été attribué a la

réduction de l'intensité de la turbulence.

Kongkaitpaiboon et al. [55] ont présenté une étude expérimentale pour l'amélioration du
transfert de chaleur d'un tube lisse avec des pompes de circulation circulaires dans un systeme a
écoulement turbulent. Les paramétres géométriques tels que le rapport de diametre (DR = di/DC) et
le rapport de pas (PR = P/DC) différaient, et leur effet sur les caractéristiques d'écoulement a été
étudié. lls ont constaté qu'il augmente avec la diminution du rapport de pas en raison de
l'augmentation de I'intensité de I'écoulement turbulent et de la surface de contact plus élevée, ce qui

dissipe la charge de pression dynamique dans le systéme.
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dD =06 dD=07

Figure. II. 23. Turbulateurs a anneaux. [55]

Thianpong et al. [56] ont mené une étude expérimentale sur le transfert de chaleur, le facteur
de frottement et les propriétés de performance thermique des tubes toronnés (TR), et ont utilisé trois
largeurs différentes (W/D = 0,05, 0, 1 et 0,15) et trois rapports d'étape (P/D = 0,15) pour leurs
expériences 1 et 1,5 et 2) pour des nombres de Reynolds allant de 6000 a 20000 en utilisant I'air
comme fluide d'essai. lls ont conclu que le nombre de Nusselt et le facteur de frottement
augmentent avec l'augmentation du rapport de largeur et la diminution du rapport de pas.
Cependant, le facteur de performance thermique maximal est en corrélation avec les TR avec le plus
petit rapport de largeur et de pente. Les corrélations empiriques du transfert de chaleur (Nu) et du

facteur de frottement (f) sont également incluses dans ce chapitre.

Figure. II. 24. Turbulateurs a anneaux torsadés. [56]
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I1.3. Conclusion

Nous constatons que certains sujets de recherche sont toujours attrayants et nécessitent
d'avantages d'investigations, tandis que d'autres sujets présentent des limites, soit dans I'application,
soit dans des effets secondaires tels que la chute de pression supplémentaire, des codts d'usinages
supplémentaires, de matériel supplémentaire ou de colts supplémentaires pour reconstituer les

fluides de refroidissements comme les nano-fluides ou la sédimentation.
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Chapitre 111 Formulation mathématique

II.1. Introduction

Dans ce chapitre, nous presentons le probleme physique de la convection forcée turbulente dans
un tube concentrique ondulé. Les equations de conservation de masse, de la quantité de mouvement
ainsi que I'énergie sont présentées en deétail, la turbulence et les conditions aux limites sont

imposées.

111.2. Modéle physique

Le modéle physique considéré est schématisé sur la figure. II1.1. 1l s’agit d’un systéme contre-
courant composé de deux tubes concentriques avec des ondulations sinusoidales sur leurs parois, le
fluide froid (eau froide) s’écoule dans 1’espace annulaire avec une vitesse variable. Le fluide chaud

(eau chaude) circule dans le tube interne avec une vitesse constante.

(@) : ;
F“‘?'TR-; : N -+ T,
¥ [ ! .
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Figure. III. 1. Geométrie du probléme étudie, (a) domaine d'investigation, (b) différents cas étudies.
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Le tableau I11.1. Présente les dimensions géométriques detaillées des échangeurs en questions. Le

fluide caloporteur utilisé est I'eau, dont le nombre de Prandtl égale 7, et les nombres de Reynolds
(Re) considéreés varient de 3000 a 11000. [22]

Tableau. III.1. Dimensions géométriques des différents cas étudiés.

L
Dmax | Dmin e a S N°
Tubes (mm) | (mm) (mm) (mm) | (mm) | (mm) | ondulé
Cas 1 Tube exteérieur (lisse) 27 27 300 - - - -
Tube intérieur (lisse) 125 | 125 | 300 1 - - -
Cas 2 Tube extérieur (lisse) 27 27 300 - - - -
Tube intérieur (ondulé) 17.5 7.5 300 1 2.5 27.27 11
Cas 3 Tube extérieur (ondulé) 32 22 300 - 2.5 27.27 11
Tube intérieur (lisse) 125 | 125 | 300 1 - - -
Cas 4 Tube extérieur (ondulé) 32 22 300 - 2.5 27.27 11
Tube intérieur (ondulé) 17.5 7.5 300 1 2.5 217.27 11

111.2.1. Hypotheses

Les équations décrivant les caractéristiques du transfert de chaleur et de I'écoulement a

I'intérieur du tube ont été prises en compte en se basant sur les hypotheses simplificatrices

suivantes:

I11. 3. Formulation mathématique

Le fluide est incompressible.

Le régime de I'écoulement est turbulent, bidimensionnel et stationnaire.

Les propriétés thermo-physiques du fluide sont supposées constantes.

Les effets de la dissipation visqueuse sont négligeables.

Les conditions de non glissement sur les parois des tubes internes et annulaires sont

adoptées.

Modele de turbulence (k-¢) standard est appliqué.

I11. 3. 1. Equations gouvernantes

Les équations gouvernantes (continuité, quantité de mouvement et énergie) peuvent s'écrire en

coordonnées cylindriques comme suit (Patankar [57], Anderson [58]:

40




Chapitre 111 Formulation mathématique

Pour le fluide chaud :
(1) Continuité :

ouc | 19(rve)
dx r ar

0

(2) Quantité de mouvement :
Suivant I’axe (0x) :

Uc duc _ 10p; , p 0%uc , 10 (ra(uc)
ucax+vcar_p8x+p(ax2+r8r ar )

Suivant le rayon (or) :

Ve ove _10p; , u 0B%v; , 10 (ra(vc)
ucax+vc ar  p dx +p(8x2 +r6r ar )

(3) Energie :

9°T, 10 (ra(TC)
ucax+ Ve ar aC(axZ +r6r or )

Pour le fluide froid :

(1) Continuité :

our ~10(rvy)
dx +r ar 0

(2) Quantité de mouvement
Suivant I’axe (0X) :
dus _19p5 1 (_azuf 19 (_ra(uf))
- p - 9x2 ror \ ar

Suivant le rayon (or) :

vf vy 10py  p 0%vy 19 (rd(vf
U etV o = 5t G Yo (ar )

(3) Energie
Tf an _ asz 10 T'a(Tf
uf—x+ vf_r = af(—+——(—))

dx2 ror \ or
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Dans le solide du tube interne : 11 est limité a équation de 1’énergie.

(aZTf + li(ﬂ)) (11.9)

dx2 ror \ or

111.3.2. Modélisation de la viscosité turbulente
La viscosité turbulente u; a été modélisée a 1’aide de divers mod¢les de turbulence.

111.3.3. Modéle k-¢ standard
Il a été proposé par Launder et Spalding [59] en 1974. Il est les plus simples des modeles de

turbulence qui est basé sur les équations de transport pour une énergie cinétique turbulente k et un

taux de dissipation e.

Le modele de turbulence (k—) standard est utilisé afin de modéliser de la turbulence a l'intérieur de
I'échangeur de chaleur a double tube concentrique. L'énergie cinétique turbulente k et son taux de

dissipation ¢ sont obtenus a partir des équations de transport suivantes [60] :

111.3.3. 1. Equation de I’énergie cinétique turbulente

L'équation de transport du modele pour k découle de I'équation exacte,

] 0 0 ou; (du; | Ouj
a—xj(pku,-)=a—xj (#+ﬁ)a_;:- +uca—zi(—”+ﬁ)—pe (111.10)

(] Bxl- 6ui

111.3.3.2. Equation de la dissipation pour &

2

9 =2 Be\Oe| _ o &
0x;j (pguj) T ox; (,LL + 05) 0x;j pC: k+vde (HL1T)
La viscosité turbulente u; peut étre modelisée comme suit [60] :

pCpk?
=22 (IIL.12)

&

Les valeurs des constantes empiriques ont été données comme ci-dessous [60] :
Cie = 1.44,C,. = 1.92,C, = 0.09,0;, = 1.0,0, = 1.3
111.3.4. Conditions aux limites

Pour la résolution du systéme d’équations obtenues précédemment, il est nécessaire d’incorporer
des conditions aux limites pour chaque variable dépendante. Pour notre étude, ces conditions se

posent comme suit :
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Fluide chaud (eau chaude)
U= Un,c
Vin;c =0
Entre:x =0et0 <71 < Ry (%) T =Ty = 313K
|kin’c = 0.005ui2n’c

k Eine = 0-1kch

P. = Patm
=0;0=wnvTke

x=L

Sortie:x =Let0<r < Ry(x) {@
or

Fluide froide (eau froide) :

(
I
Entrée: x = L et Ry(x) <r < R3(x) {T = Tins = 288K
Lkin,c = 0.005u7,
Eine = 01](3

in,c

[} = Patm
=0;0=wnvTke

x=0

Sortie: x = 0 etR,(x) <1 < R3(x) {@
or

Pour les parois solides : R (X)<r < R,(x), et R,(x)<r <R, (x)

x=0,et x=L:

oT, 0
or

Aux interfaces fluides solides :

Interface fluide chaud-paroi interne : r=R/(x) T, =Tset AC% = As %
Interf i interne-fluide froid : r=R = Tpet A, 2 = 3, 2L
nterface paroi interne-fluide froid : r =R,(x) Ty=Tretds—>=Ar—=
Interface fluide froid-paroi externe : r =R T, =Ty et 4,22 = 2,24
nterface fluide froid-paroi externe : r = R,(X) s=TpetAs— = Ar—
o oT
Paroi adiabatique : r =R,(X) 3 > =0
r
Dans la symétrie :
ag
Pour : r=0et0<x<L {— = 0avec (@ =u,v,T,k,¢)
orlr=o
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111.3.5. Parameétres caractéristiques
a. Caractéristiques (hydrodynamiques et thermiques)
a. 1 Parametres hydrodynamiques

Nombre de Reynolds

Le coefficient de frottement local a la paroi

2Ty
Cr = e (1I.22)
Le coefficient de frottement moyen
(Ap/L)Dh
= I11.23
f %Pugnoy ( )
a. 2 Parametres thermiques
Coefficient de transfert thermique
=2 (LLL.24)
A(TF=Ta) '
Nombre de Nusselt
Nu(x) = 20n (111.25)
Ar
b. Performances thermo-hydrodynamiques
Le facteur d'amélioration thermique (Webb et Kim [62] ; Bilen et al [63]
(Nuondulée)
PEC = Nuondulee — Nujjisse ) (]J_I26)
Nugisse D (fondulée) /3
flisse

111.4. Méthode des volumes finis

La méthode des volumes finis consiste a intégrer les équations aux dérivées partielles sur des
volumes qui entourent chaque nceud du maillage. Cette méthode posséde des propriétés qui en font
I'une des méthodes les plus appropriées pour étudier particulierement les écoulements turbulents.
De plus, elle a I’avantage de satisfaire la conservation de la masse sur chaque volume de contréle.
Elle peut étre utilisee également avec des maillages relativement grossiers, ce qui permet

d’implémenter le code pour un cout raisonnable.

44



Chapitre 111 Formulation mathématique

Comme la plupart des codes commercialisés, le code ANSYS-Fluent utilise la méthode des
volumes finis pour la modélisation numérique des écoulements de fluides. Pour en savoir plus, on

pourra se référer aux ouvrages de Patankar [57] et Versteeg et Malalasekera [64].

111.4.1. Principe de la méthode des volumes finis

La méthode des volumes finis consiste a diviser le champ arithmétique en plusieurs petits
volumes qui ne se recouvrent pas et dont la somme est exactement la taille du champ arithmétique a

étudier.

v
D% .

Volume de conirdle

S

Figure. I11.2. Volume de contrdle dans le cas 2D.

111.4.2. Volume de controle

Le volume de controle englobe un nceud dit neeud principal P, ce volume de contréle est limité
par les faces n, s, e et w, les points E et W (Est et West) sont des voisins dans la direction x, tandis

que N et S (Nord et Sud) sont ceux dans la direction y comme indiqué dans la figure I11. 2.

Ainsi, Les grandeurs scalaires telles que la pression p et la température T sont évaluées au
niveau des nceuds du maillage principal (voir figure III .4) ; Dans le cas ou les grandeurs
vectorielles telles que les vitesses axiale u et radiale v sont calculées sur les faces des volumes de
contr6le du maillage principal (aux faces s et n pour la vitesse axiale, et aux faces w et e pour la
vitesse radiale). Les différentes équations de conservation sont intégrées sur le volume de

contr6le afin de déterminer les variables scalaires et vectorielles du probleme concerné.
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Figure. I11.3. Schéma du maillage.

111.4.3. Discrétisation de I’équation de transport par la méthode des volumes finis

L’¢équation différenticlle générale sous la forme conservative [59] :

5 (08) + 5 (oy9) = 5 (ro2)+ s (111.27)
1

Xj an

2 3

Avec

1 : terme transitoire.

2 ; terme de convection.
3 : terme de diffusion.
4 : terme source.

L’équation différentielle générale dans le cas 2D instationnaire est la suivante (Yang et Hwang

[65]) :
:—x (pue) + a"—y (pugp) = a"—x [r% + ;—y [r %] +S (L11.28)

L’équation (111.27) peut étre écrite sous sa forme bidimensionnelle (Patankar [57]) comme :

=0 +5-0) =S (L11:29)
Avec
— (pug) — %
Jx = (pu¢) =T o (111.30)
]y = (pu¢) - Fa_(f

Ou J, et ], sont respectivement le flux total (de convection et diffusion)

Je = Jw +In—Js = (Sc + Sppp)AxAr (II1.31)
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On obtient, finalement, la forme générale de 1’équation discrétisée :

appp = andn + appp + asps + awdw + b (1I.32)
b = ScAxAr (1I1.33)
ap = ay + ag + ag + ay + SpAxAr (111.34)

111.5. Outil de simulation Gambit et Fluent

111.5.1. Gambit

Le logiciel Gambit est un préprocesseur intégré pour 1’analyse en CFD qu'on utilise pour construire
des geométries 2D /3D et créer des maillages et usage particulier sous Fluent.

Le Gambit regroupe trois fonctions :

v" Définition de la géométrie du probléme.
v Maillage et sa vérification.
v Définition des conditions aux limites (des frontieres) et définitions des domaines de

calculs .

Menu Outils d'opération

e

|~ Zi2ii) i
| Tl @] 8 7| =)
o | 1|00 8] &

o Al L J

Ligne de commande Fenétre de description Controle global

Figure. 111.4. Interface de Gambit.
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111.5.1.1. Présentation de la geométrie dans Gambit

111.5.1.1.1. Choix du solveur

Le maillage a étre créé est destiné a étre utilisé avec FLUENT 6.3 :

File Edit Solver I

FIDAP
FLUENT/UNS

FLUENT 4
RAMPANT

NEKTON
POLYFLOW
FLOWIZARD
ANSYS
Generic

Figure. 111.5. Choix du solveur.

111.5.1.2. Création de la géométrie :

Ry
A [wlilel

Coordinate Sys. [E_sys1 | (
Type Caneeian i |
c

Global Local
x: [o = o
¥ [a ¥ o
z z
o
Label

sppty | Reset | aose |

oo A1 | £ | | i | o |
Figure. II1.6. Création de la géométrie d’échangeur lisse.

|
|

:

111.5.1.3. Maillage de la géométrie :

Help Operation

(@ 2| @) ]

File Edit Solver.

Global Control

|| oeuve S5 | P8 | G| | o |
Figure. I11.7. Maillage de cas 1 (Tube interne lisse, tube externe lisse).
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File Edit Solver Help Operation

[ o] o] i

Geometry

o =a =

Global Control

|| oo H LRI L |

Figure. I11.8. Maillage de cas 2 (Tube interne ondulé, tube externe lisse).

File Edit Solver Help Operation

e

Global Control

|| Aetive | BH | FA | B | EW | o |

Figure. I11.9. Maillage de cas 3 (Tube interne lisse, tube externe ondule).

File Edit Solver Help Operation

(@ | o] o] i

Geometry

Global Control

| e 53| P8 | | PR | o |

Figure. I11.10. Maillage de cas 4 (Deux tubes ondulés).
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I11. 5.1.4. Conditions aux limites

&

File Edit Solver Help Operation |
a,
o o[
Zones =
P =
EIET
FLUENT 556
Action:
4 Add ~ Modify
+ Delete  « Delete all
Hame Type
entrer chawd VELOCITY _INLE
entrer froid VELOCITY _INLE
sortir froid PRESSURE_OUT
sortir chaud PRESSURE_OUT
axe SYMMETRY
I P = —
1 Show labels _I Show colors
Name:
Type:
WaLL -
Entity:
Edges — B & =
] e J [H
Figure. II1.11. Définition les conditions aux limites sur Gambit.
111.5.1.5. Enregistrement du fichier (.mesh)
1 2K GAMEIT  Solver: FLUENT 5/ 1D: cfd saplel :
1
File Edit Solver Help
Hewr ...
Open ...
Save I
| Savess ...
1 Print Graphics ...
’ Run Joumal ... -
Clean Journal ... .
| View Fie ...
[ Import 4
’ Exzport
‘E Reconnect caD.
2 Exit 16

3 Export M
|| Foe Type:  uns 7 RAMPANT £ FLUENT 515

Fie Hame:  [&fd saplel msh Browse...

W Expon 2-D(x-Y) Mesh

Accept

s |

Figure. 111.12. Exportation du maillage.

111.5.2. Fluent

Fluent est un logiciel utilisé pour la simulation des écoulements de fluide et du transfert de
chaleur dans des géometries et nous pouvons connaitre la valeur d'une grandeur physique telle que

la température a un certain point.
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111.5.2.1. Etapes a suivre sur fluent :

e Choisir le type de résolution :

FLUENT Veruonst ¥

Versions

|12d

| 2ddp g e
1 3d

| 3ddp

Selection

Zddp

Mode Full Simulation ~|

Run Exit

Figu;'e. II1.13. Type de résolution.
e Lire le fichier echangeur.msh
File > Read > Case
e Vérification du maillage

Grid > Check

e Controler la taille
Grid > Info > Size

e Vérifier I’unité
Grid > Scale

e Afficher le maillage

Display > Grid

Figure. I11.14. Affichage du maillage.
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e Préciser le solutionneur de propriétés
Define > Models > Solver

Pour notre cas, c'est un solveur découplé avec une formulation implicite pour un cas 2D.

L | - I R == ]
2 FLUENT [24, dp, pbns, lam] - O X
File Grid | Define | Solve Adapt Surface Display Plot Report Parallel Help
Models > Solver... ~

Wel Materials... Multiphase...

Cop Phases... Energy...

All Operating Conditions... Viscous... 8 soher X
Loading Boundary Conditions... Radiation... qfever Fomutation I
D .||  Pressure Based # Implicit

one. Pericdic Conditions... Species > | £ Bmilvﬁnaaﬂ_] .’ Explicil | o
K '| space Tme
Grid Interfaces... Discrete Phase... com |  Sienty
—rm n ‘ Ne o
> Dynamic Mesh N Solidification & Melting... | ;ﬁﬁ:zz:m | © Unsteady |
. ki
Mixing Planes... Acoustics :‘m“wr
& Abaalut
Turbo Topelogy... e mi‘:'w:‘
In-edions Gradien Option _ Parous Formulation
J b= & Greer-Gauss Cell Based || # Superficlsl Veloshy
DTRM Rays...  GreenGaues Node Based | © Physleal Velogity
_"‘LmlSwalutelled_' :
Custom Field Functions... 1 ok | Concel| Help |
= Profiles... - |

Figure. I11.15. Définition du modeéle.
Define > Models > Energy

Formulation de 1’équation d’énergie.

Define > Models > Viscous

B viscous Madel =
Model Model Constants
Pl Inviscid Crmu =
|n. oy
Cl1-Epsilon
|1 T
C2-Epsilon
k-epsilon Model |1 .oz
¢ Standard TKE Prandil Number
~ RNG 3
" Realizable I -]
MNear-Yall Treatment User-Defined Functions
= Standard Wall Functions Turbulent Viscosity
" Mon-Equilibrium ¥all Functions [nnne _ﬂ
" Enhanced Wall Treatment Prandtl Numb
¢ User-Defined Wall Functions andll Numbers -

TKE Prandil Number

|nnn= ~|

TDR Prandtl Number

[none ]

oK | cancet| Help |

Figure. II1.16. Définition le modele d’écoulement.
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e Définir les propriétés des matériaux
Pour le fluide c’est I’eau.

Define > Materials

Flugat I[ap
B Materiale X
Name Material Type Order Materialz By
[vater-Tiquid fiuid | & Name
Chemical Farmula Fluent Fluld Materials L £ Cuocel Firly Eruent Database Materials b
pa |"’_"°'“"""‘I o) E m Fluent Fluid Materials ) =| Matetal Type
Mixture UserDefined Database. | ([vinylvichlorosilone (siclich2ch] — » |i|uh| j
[rone . vinylidene-chiorids [sh2eel? Ondr Ml By
- Er Malerials
Properties - I F Name
Densir;[kﬂmi”cmlm j P ‘”""I m v .f' ChemiulFotmula_
]m.z
Copy Materials fram [:H'il.‘...l Illrfr:it:]
Viscasity kgirs] [:unslanl j Edi.. | Properies
0. 061003 i =
I Density kg/md) [mmnl j "n':cw...l
|m.2
prlmnihm .'J ‘.-':r:w...l
|um
3 Thermal Conducthvity fwime] lcurlatarll j 1..:.W_ul
[X]
ChangeCreate|  Delete | Chose | Help |
Viscasily [kgim| lcnnshnl j 1-'ir!'-\r...l
Arleporom

Figure. 111.17. Interface de la liste des fluides.

Pour le solide c’est le cuivre

[998.2

1]

B Fluent Database Materials

Fluent Solid Materials

=] =| Material Tvpe

aluminum [al]

ash

calcium-carbonate [caco3)
calcium-oxide [cao)

Copy Materials from Case... I Del

calcium-sulfate icasndl
pp V

- Isulid
Order Materials By

* Name
= Chemical Formula

ete I

Properties

Density [kgim3)

Cp [ifkg-K)

Thermal Conductivity [wim-k]
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-

Icunstant j Yiew...
|sws
Icunstant j Vicw...l
|3s1

constant

|38?.6

|5.se+ﬂ?

=

constant

=~ S S——
Activer Windows

New...| | Edit... |

Savé |- Copy'| PCloge | S Help’ Jctiver Window

Figure. I11.18. Interface de la liste des solides.
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e Définir les conditions aux limites

Define > Boundary Conditions

2 velocity Inlet > L
Zone Mame
[entrer-chaud
&1 Boundary Conditions b4
hermall Radiation | Species | DPM | Multiphase | UDS | Zone Type
Velocity Specification Method ICnmponenls _,_J axe ~ | linletvent ~
default-interior intake-fan
Reference Frame [apsolute -] defaultinterior:001 interface
¥ . default-interior:014 mass-flow-inlet
o ——_ [sonstant =l outllow
r-Velo city [m/s] - entrer-froid outletwent
ity (mis) |B |onns|anl .J epaisseur pressure-far-field
Turbulence fluidechaud pressure-inlet
- — fluidefroid -outlet
Specification Method Ilnt:nmty and Hydraulic Diameter j p:;i-:n::lr‘leur pre“f:_:;: outle
Turbulent Intensity ) [1a proi-interieur-shadow &
proi_entereur_1 v | wrall hd
Hydraulic Diameter (m) [u_n—zg D
|13
0K I Cancelr Help I
— Set... Copy...l Close I Help I
& velocity Inlet *
1
,| Zone Name
9 |entr-er—chaud
L
S Momentum Fladiat‘lon] Speciesl DPM | Muliiphasel uDs ]
H Temperature [k]|313 Icnnstant j
Figure. I111.19. Définition les conditions aux limites.
e Solution
Solve > Controls > Solution.
______ 2-
IEI Solution Contrals X

I Equations =| =] Under-Relaxation Factors

Flow
Turbulence

- Density|1—
Body Forces |1

Momentum |g_7

Pressure [g_3

Pressure-Yelocity Coupling Discretization

SIMPLE j P’f’SS“’eIStandard

Momentum IFirst Order Upwind

| »

Turbulent Kinetic EnergyIFi,st Order Upwind

Lo dle e fle]

Turbulent Dissipation RateIFirst Order Upwind

L1

OK | Defaultl Cancell Helpl

Figure. 111.20. Control de solution.
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Solve > Initialize > Initialize.

| ntelll nteliY VL I R |

[ R R T |

EJ Solution Initialization X

Compute From Heference Frame

| | & Relative to Cell Zane
" Absolute

Initial Yalues

| v

Gauge Pressure [pascal) Ig

X Velocity [m{s] Iﬂ.ﬂﬁ

Y VYelocity [mfs) Ig

Turbulent Kinetic Energy [m2{s?2] |5 .300009a—§5 r

b

Initl Hesell Applyl Clusel Helpl

Figure. II1.21. Initialisation de la vitesse et la température a I’entrée.

Solve > Monitors >

"y

Residual.
2 Residual Menitors %
Options Storage Plotting

|:|'5"I=| j lterations IW ﬂ Window ,n_ ﬂ
Normalization lterations W il

" Normalize ¥ Scale Axes... | cun.res...|

Convergence Criterion

lahsnlule j

Check Absolute el
Residual Monitor Convergence Criteria
|cuntinuity ¥ ] 1e-05
|x-uelncity ~ I 1e-05
|y—uelm:ity rd ¥ 1e-05
|energy v ~ 1e-10
|I¢ V v 1e-05 5

0K | Plot | Flennrml Cancell Help |

LF

Figure. II1.22. Résidus des calculs.
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Solve > lterate

= lterate =

Heration

Mumber of Hterations |2 aag il
Reporting Interval |1 il
UDF Profile Update Interval |1 il

Iterate| Apply | Close | Help |

Figure. II1.23. Choix du nombre des itérations.

1500

[terations

Figure. I11.24. Fenétre des itérations.
I11.6. Controle de I'indépendance des mailles

Comme l'illustre la figure. II1.25. Les maillages ont été améliorés dans certaines régions
critiques, c’est-a-dire prés des interfaces paroi-fluide ou les gradients de vitesse et de température
devaient étre élevés afin de garantir une bonne couverture pour une solution acceptable, et aussi
entre les ondulations afin de capter I'accélération du fluide en raison de la diminution de la section
transversale. Pour les régions les plus éloignées des parois, le maillage est uniforme,
L'indépendance du maillage est testée a travers le nombre de Nusselt moyen sur des grilles allant de
30000 a 220 000.

Figure I11.26. ne montre aucun effet significatif sur les résultats au-dela de 120 000 mailles avec
par rapport a ceux obtenus avec une grille de 220 000 mailles, Ainsi, un domaine avec des cellules

de maille de 120 000 est employe pour reduire le temps de calcul.
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Figure. I11.25. Grille de maillage pour un échangeur de chaleur a doubles tubes concentriques
ondulés.

50 T T T T T T T T T T

45 + u b

40 ] b

35 A E

Nombre moyen de Nusselt (Nu)

. . : . .
0 50000 100000 150000 200000 250000 300000
Nombre de Noeuds

Figure. I11.26. Nombre de Nusselt moyen pour différentes grilles de maillage

I1.7. Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons introduit les équations gouvernantes du transport et de transfert de
chaleur dans les écoulements de fluide ainsi qu’une description succincte des méthodes numériques
les utilisées pour la simulation numérique. Dans le chapitre qui se suite, nous présenterons les
résultats des différentes simulations numériques réalisées pour étudier le transfert thermique dans

les tubes concentriques ondulés.
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Chapitre IV Reésultats et discussions

1V.1. Introduction

Ce chapitre contient les résultats se rapportant a 1’é¢tude sur la modélisation numérique du
comportement thermo-hydraulique dans les échangeurs de chaleur a doubles tubes concentriques a
paroi ondulée. Quatre configurations traduisant différents dispositions d’ondulations entre les
surfaces interne et externe des parois ont été étudiées. Les résultats ont été validés avec des
corrélations empiriques de Dittus-Boelter [66]. Cette partie présente en détail les principales
caractéristiques géométriques de I’échangeur qui peuvent affecter le comportement de I’écoulement

et du transfert de chaleur.

En plus d'analyser les effets des paramétres géométriques sur les performances thermiques et
hydrauliques de cet échangeur, les résultats de I'écoulement local seront également expliqués et

discutés. Cette partie est cl6turée par une conclusion rassemblant les différentes observations.

IV.2. Validation des résultats

Afin de valider les résultats numériques employés dans la présente étude, le nombre moyen de
Nusselt pour I'écoulement d'eau dans un tube lisse sont calculés et comparés avec la corrélation

empirique de Dittus-Boelter [66].

La comparaison de nombre de Nusselt moyen entre nos résultats numeriques et celles obtenus de

la littérature, montre une bonne concordance avec une erreur de 6,25 %.

Nu = 0.024Re®8pr04 pour 2500 < Re < 1.24 x 10° (Iv.1)

100 - " T T
Dittus-Boelter correlation

1 =—e=— Résultat de notre simulation numérique
90 +

80 1

70

60

50

Nusselt moyane (Nu)

40 ~

30 -

T T T T
2000 4000 6000 8000 10000 12000
Nombre de Reynolds (Re)

Figure. IV.1. Validation des résultats avec corrélation Dittus-Boelter. [66]
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IV.3. Résultats et discussions
IV.3.1. Influence des ondulations des parois sur les paramétres moyens
IV. 3.1.1. Nombre de Nusselt moyen

Le nombre de Nusselt moyen du tube interne pour différents géométries est présenté sur la
figure 1V. 2. Cette figure permet de déduire que le nombre de Nusselt moyen tend a augmenter a

mesure que le nombre de Reynolds du fluide froid augmente.

Il est important de noter que le nombre de Nusselt moyen des tubes ondulés est toujours
supérieur a celui des tubes lisses en raison de la présence d'ondulations. Le nombre de Nusselt le
plus élevé correspond & la disposition (tube interne ondulé, tube externe lisse) ; cela peut s'expliquer
par le rétrécissement entre le tube intérieur et annulaire. 1l est a noter que ce passage permet

d'augmenter la vitesse du fluide froid, et par suite le coefficient de transfert thermique.

160 : T
== Tube interne lisse, tube externe lisse

=—&— Tube interne ondulé, tube externe ondulé
140 - =4 Tube interne ondulé, tube externe lisse
=== Tube interne lisse, tube externe ondulé

120 A

100

80

Nombre Nusselt moyen (Nu)

60

. . ; . .
2000 4000 6000 8000 10000 12000
Nombre de Reynolds (Re)

Figure. IV.2. Nombre de Nusselt moyen dans le tube annulaire, pour différentes géométries
étudiées.

1V.3.1.2. Distribution de la température moyenne de sortie du fluide chaud

La figure IV.3. illustre la variation de la température moyenne de sortie de I'eau chaude en
fonction du nombre de Reynolds du fluide froid, pour différents dispositions d’ondulations. La
valeur la plus élevée de la température a été observée pour la disposition (tube interne ondulé, tube
externe lisse). Ce résultat est dd a la réduction du diameétre intérieur du tube annulaire, qui se traduit
par une augmentation de la vitesse de I’écoulement du fluide froid ce qui induit a un taux de

transfert de chaleur plus éleve.
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L'augmentation de la température de sortie du fluide chaud T.s peut étre attribuée a deux
mécanismes ; le premier concerne les tubes ondulés qui poussent le fluide chaud vers la surface
extérieure du tube intérieur. Une telle situation provoque des mouvements supplémentaires du
fluide a l'intérieur de la cavité. La seconde est liée au fait que les ondulations jouent un role de
mélangeur d'eau lorsque celle-ci pénetre dans les ondulations a travers I'espace annulaire entre les
deux tubes.

312

=B== Tube interne lisse, tube externe lisse
=@= Tube interne ondulé, tube externe ondulé
== TUube interne ondulé, tube externe lisse

311 === Tube interne lisse, tube externe ondulé

310 4 .

309 —

308 ~ —

Température de sortie du fluide chaude (K)

. . . . .
2000 4000 6000 8000 10000 12000
Nombre de Reynolds (Re)

Figure. IV.3. Température moyenne de sortie de I'eau chaude pour différentes géométries
étudiées

1V.3.1.3. Facteur de frottement moyen
Le facteur de frottement dans le tube interne est comparé pour différents cas. Comme l'illustre la

figure 1V.4. Cette figure montre clairement que lorsque le nombre de Reynolds du fluide froid

augmente, le facteur de friction diminue progressivement.

La présence d'ondulations conduit a un facteur de friction f plus élevé que dans le cas de tubes
lisses.

La disposition des ondulations a un effet significatif sur le facteur de frottement moyen f ; ceci
est clairement visible dans le cas de (tube interne ondulé, tube externe lisse), ou le passage
convergent-divergent permet d'augmenter le facteur f d'environ 21% par rapport a la disposition

(tube interne lisse, tube externe ondulé) ceci est di a I’absence des frottements dans le tube interne.

La disposition (deux tubes ondulés), n’a pas un impact important sur les résultats de f, suite a

I’arrangement des ondulations ou le déphasage est nul entre les deux tubes interne et annulaire.
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0,9 .
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Nombre de Reynolds (Re)
Figure. IV.4. Facteur de frottement moyen dans le tube annulaire, pour différentes géométries
étudiées.
IV.3.2. Influence des ondulations des parois sur les parameétres locaux

IV.3.2.1. Nombre de Nusselt local

La figure IV. 5 montre la répartition du nombre de Nusselt local sur toute la partie ondulée de
I'échangeur, pour un nombre de Reynolds des deux fluides égale a 3000 et divers dispositions

d’ondulations.

Les résultats montrent que les tubes ondulés améliorent les nombres de Nusselt locaux par
rapport au cas des tubes lisses. La surface ondulée améliore la diffusion de la chaleur le long de

I'axe, ce qui se traduit par une diminution plus uniforme de la température dans le fluide chaud.

Sur la figure V.6 la distribution locale de Nusselt a I’interface des deux fluides pour un nombre
de Reynolds du fluide froid égale a 11000, en gardant la vitesse du fluide chaud constante a divers
dispositions d’ondulations est indiquée. Il est facile de voir que le Nusselt local tend a augmenter le
long de la paroi annulaire en raison de la disposition a contre-courant, qui permet d'observer un

gradient important a partir du point central de I'échangeur.

Le modele (tube interne ondulé, tube externe lisse) améliore le transfert de chaleur en

augmentant la vitesse axiale du fluide froid grace au passage convergent-divergent.

Cette disposition offre de meilleurs résultats pour le nombre de Nusselt comparé a d’autre cas et

au cas d’un tube lisse sans ondulation.
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v" Avec Re =3000

240 T T T

= Tube interne lisse, tube externe lisse

== Tube interne ondulé, tube externe ondulé

== Tube interne ondulé, tube externe lisse
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Figure. IV.5. Nombre de Nusselt local pour Re=3000 le long de paroi externe du tube interne pour
différentes géométries étudiées.

Avec Re =11000
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- Tube interne lisse, tube externe lisse
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Figure. IV.6. Nombre de Nusselt local pour Re=11000 le long de paroi externe du tube interne
pour différentes géométries étudiées

IV.3.2.2. Coefficient de friction local

Pour un nombre de Reynolds égale a 3000, et 11000, on présente sur les figures IV. (7, 8), le

coefficient de friction local le long de 1’échangeur.
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A travers ces figures, on peut voir que, le coefficient de friction local varie en fonction de la
longueur du tube. On constate que le coefficient local C;, atteint des valeurs importantes avec la
disposition (tube interne ondulé, tube externe lisse). Ceci est di principalement au changement de
section dans I’espace annulaire, ou il y’avait des rétrécissements entre les deux tubes ce qui

provoque autant de frottement.

L’augmentation du coefficient de frottement au sommet de 1’ondulation se fait d’une maniére
progressive, une augmentation brusque de ce coefficient due & la diminution de la section de
passage, c’est-a-dire une succession de convergent-divergent. Ce passage dans 1’espace annulaire
favorise I’augmentation de la vitesse axiale du fluide froid et par suite I’augmentation du coefficient
de frottement, contrairement a la disposition des deux tubes ondulés ou les ondulations sont a

direction parallele.

L’augmentation de nombre de Reynolds a un effet significatif sur le coefficient de frottement ou

des valeurs importantes peuvent étre vu pour un Re= 11000.

Dans le cas des tubes lisses, le coefficient Cy, présente des valeurs stables et plus faibles, dues
principalement a 1’absence des ondulations.

v" Avec Re = 3000

= TUube interne lisse, tube externe lisse
=== Tube interne ondulé, tube externe ondulé
== TUube interne ondulé, tube externe lisse
== Tube interne lisse, tube externe ondulé 7

o
1

Coeficient de friction local (Cf)

Position (m)

Figure. IV.7. Coefficient de friction local pour Re=3000 le long de paroi externe du tube interne
pour différentes géométries étudiées.
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v Avec Re =11000

12

= Tube interne lisse, tube externe lisse
= TUbe interne ondulé, tube externe ondulé
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104 = Tube interne lisse, tube externe ondulé ]

Coeficient de friction local (Cf)
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Figure. IV.8. Coefficient de friction local pour Re=11000, le long de paroi externe du tube interne

pour différentes géométries étudiées.

1V.3.2.3. Profil de vitesse axiale pour les deux fluides a x=L/2

Les figures 1V. (9, 10) montrent le profil de vitesse axiale, dans tout le domaine étudié pour une
section correspond a une distance x=L/2.

Il est clair de voir que la vitesse axiale tant a augmenter dans le centre des deux tubes internes et
externes, et diminue pres des parois. Une différence claire peut étre vue entre les deux valeurs de
nombre de Reynolds de fluide froid dans le tube annulaire.

Pour les mémes valeurs de vitesse dans le tube annulaire, la disposition (tube interne ondulé,
tube externe lisse) provoque une augmentation considérable de la vitesse du fluide chaud, ceci est
dd principalement a la diminution de la section, cette différence permet de favoriser le transfert

thermique par la création des zones de recirculation dans les cavités des ondulations.
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v" Avec Re =3000
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Figure. IV.9. Profil de vitesse axiale dans la section x=L/2, pour Re=3000.
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Figure. IV.10. Profil de vitesse axiale dans la section x=L/2, pour Re=11000.
1V.3.2.4. Profil de température axiale pour les deux fluides a x=L/2

La distribution de la température axiale dans les deux tubes interne et annulaire pour les

différentes géométries étudiées est présentée sur les figures 1V. (11, 12).

66



Chapitre IV Reésultats et discussions

Il est important de voir qu’en augmentant le nombre de Reynolds de fluide froid, la température
de fluide chaud diminue graduellement, ceci est observé pour les deux dispositions ou les

ondulations sont présentées dans le tube interne.

Ce résultat peut s'expliquer par la diminution de I'espace annulaire en présence des ondulations
ou circule le fluide froid, ce qui provogue un rétrécissement du tube externe. Les deux figures
indiquent que la disposition (tube interne ondulé, tube externe lisse) donne le meilleur profil de
température pour les deux fluides chaud et froid. La présence des ondulations favorise le transfert
de chaleur entre les deux fluides.

v" Avec Re = 3000

0,020 T v T
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Figure. IV.11. Profil de température dans la section x=L/2, pour Re=3000.
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Figure. IV.12. Profil de température dans la section x=L/2, pour Re=11000.

IV.3.3. Contours de température et lignes de courant pour différents cas étudiés
1V.3.3.1. Contours de température

La figure 1VV. 13 montre les contours de température (isothermes) pour différents cas étudiés. On

peut noter I’impact de la paroi ondulée sur la distribution des températures des deux fluides.

L’effet de I’augmentation du nombre de Reynolds sur 1’écoulement des deux fluides pour

I’échangeur a deux tubes lisses est négligeable, ceci est dii principalement a 1’absence des

ondulations qui joue le role des tourbillonnaires.

Pour les nombres de Reynolds identiques entre les deux fluides chaud et froid, I’effet des
ondulations est légerement observé pour le refroidissement du fluide chaud et plus favorable pour le

chauffage du fluide froid.

A mesure que le fluide froid s’accélére, une diminution de la température du fluide chaud est
observée dans I’échangeur de chaleur (tube intérieur ondulé, tube annulaire lisse), la raison derriere
ceci est ’emplacement des ondulations dans le tube interne qui emmeéne le fluide chaud vers les
endroits prés de la paroi ondulée, et du rétrécissement présent dans le tube annulaire, ce qui favorise
I’échange entre les deux sources de chaleur. 1l est donc possible de conclure a partir des figures
ci-dessous que l'effet des ondulations des parois dépend principalement de leur emplacement ainsi

la vitesse de 1’écoulement désirée.
68



Chapitre IV Resultats et discussions
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Figure. IV.13. Contours de température pour différents cas étudies, et pour deux valeurs de nombre
de Reynolds.
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1V.3.3.2. Lignes de courant

Les lignes de courant pour différents cas étudiés avec différents nombres de Reynolds sont

présentées sur la figure 1V. 14.

Il est intéressant de noter que le développement de I'écoulement tourbillonnaire est important

pour les tubes ondulés, gréace a la forme des ondulations, le transfert de chaleur est plus favorable.

De plus, la géométrie ondulée, a un effet 1éger sur I'écoulement a travers les tubes pour des bas
nombre de Reynolds. Cependant, I’emplacement de ces ondulations, induit & une recirculation du
fluide dans les auges ondulées, ce qui peut donc conduire a un transfert thermique plus élevé. Les
régions de recirculation apparaissent dans le creux (créte) des parois (supérieure) des échangeurs
(cas 3, cas 4). L'intensité des lignes de courants pour 1’écoulement du fluide froid par rapport a

I’écoulement principal augmente avec l'augmentation de nombre de Reynolds de ce dernier.

On peut conclure a partir de ces figures, que 1’intensité des lignes de courant est proportionnelle

avec I’augmentation de Reynolds, et elle est plus significative avec la présence des ondulations.

Re=9000, Re.=3000 \ Ref=3000, Re.=3000
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=z 13 i 1 = 13 0 ¢
1"y 1y u 1
' ln_ i : 1 -
s 1 1t
b3 {1352505 1554 12841
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= 1264
- — 150 T 2 e
[ DEEEEEEEED | [ EEEEEEEEN
stream-fundion: 02040608 1 12141618 2 2224 stream-function: 02040608 1 12141618 2 2224
Cas 2

T P

S ENEREEEED N CEEsnEEEE

sream-fndion: 020406058 1 12141618 2 2374 sream-uncion: 02040608 1 12141618 2 2324

Cas 3
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sream-function: 02040608 1 12141618 2 2224 stregm-fndtion: 020406028 1 12141618 2 2224

Cas 4

. PEEEEEEEEN B ([ TTTT7TTW

stream-fnction: 0F040608 1 13141618 3 2224 sream-fnction: 02040602 1 12141618 2 3334

Figure. IV.14 Lignes de courant pour différents cas étudiés, et pour deux valeurs de nombre de
Reynolds.

IV.3.4. Critere d’évaluation des performances
La figure IV. 15 montre la variation du critére d’évaluation des performances en fonction du de

nombre de Reynolds du fluide froid pour les différentes géométries étudiées.

Cette figure indique que la présence des ondulations dans I'espace annulaire de I'échangeur

entraine une augmentation significative des valeurs du critére d’évaluation des performances PEC.

Pour les bas nombre de Reynolds, la disposition (tube interne ondulé, tube externe lisse), est plus
favorable. A mesure qu’en augmentant le nombre de Reynolds, I’effet de la vitesse entre en

considération et la disposition (deux tubes ondulés) est plus favorable a utiliser.

En outre, il convient de noter que l'augmentation des débits améliore a la fois le nombre de
Nusselt moyen Nu et le facteur de friction f.

Notez que l'augmentation moyenne de f est supérieure a celle de la moyenne de Nu, ce qui

entraine une diminution du critére d’évaluation des performances.
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Figure. IV.15. Critére d’évaluation des performances pour différents géométries étudiées.

IV.4. Conclusion

Nous avons présenté dans cette partie de I'étude, l'effet de I'ondulation des surfaces sur les
performances dynamiques et thermiques d'un échangeur a double tube concentrique. Les résultats
numériques présentés dans cette étude prouvent que l'utilisation de I'ondulation (formes de la
surface d'échange) contribue a I'échange de chaleur qui en résulte, et les effets de cette amélioration
peuvent étre observés grace au nombre de Nusselt dont la valeur augmente par rapport a la paroi
lisse du tube. La disposition des ondulations en fait, a un effet significatif sur le facteur de

frottement moyen f.

Nous avons remarqué a travers la comparaison entre les quatre cas précédemment étudiés que
I'échangeur de chaleur a tube intérieur ondulé et de tube extérieur lisse est le meilleur selon les
résultats obtenus. Aussi, pour les bas nombre de Reynolds, la disposition (tube interne ondulé, tube
externe lisse), est plus favorable. A mesure qu’en augmentant le nombre de Reynolds, 1’effet de la

vitesse entre en considération et la disposition (deux tubes ondulés) est plus favorable a utiliser.
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L'étude des échangeurs des chaleurs est devenue aujourd’hui inévitable car ils jouent un rdle

prépondérant dans diverses applications et installations thermiques.

Dans ce travail, un systeme a contre-courant composé de deux tubes concentriques avec des
ondulations sinusoidales sur leurs parois a été utilisé, ce qui est un moyen efficace d'améliorer le

transfert de chaleur dans I'échangeur de chaleur.

Nous avons utilisé I'eau comme fluide de travail avec un systeme turbulent, ou l'eau chaude
coule dans le tube intérieur a une vitesse constante avec un nombre de Reynolds 3000, et dans

I'espace annulaire coule I'eau froide avec un nombre de Reynolds allant de 3000 a 11000.

La compréhension du phénomene physique étudié nécessite la présentation d’un modéle
du systéme mathématique avec les conditions aux limites simplificatrices associées en décrivant les
¢équations régissantes de 1’écoulement turbulent du fluide. Les propriétés thermo-physiques qui ont
été utilisées pour cette étude sont considérées constantes lors de 1’écoulement du fluide

incompressible, stationnaire et bidimensionnel.

Cette étude a été réalisee a l'aide du logiciel FLUENT qui se base sur la méthode des volumes

finis.
De nos résultats obtenus, on aremarqueé que :

L’indépendance du maillage a été étudiée par une simulation d'extraction de Nusselt dans un
domaine de calcul utilisant une grille uniforme structurée, du nombre de grille allant de 30 000 a
240 000 mailles. Nous n'avons pas trouvé de différence significative dans la valeur de Nusselt
obtenue et nous avons donc choisi un domaine avec 120 000 mailles pour réduire le temps de

calcul.

Les résultats numeriques de transfert de chaleur dans un canal cylindrique lisse ont été validés a
I'aide du nombre de Nusselt. Les valeurs de Nu obtenues dans I'état actuel du canal lisse ont été
comparées a celles obtenues a partir de la corrélation Dittus-Boelter dans des conditions de travail
identiques, et les résultats obtenus étaient en bon accord par rapport a la corrélation avec le nombre

de Nusselt Iégerement supérieur (6,25%).

Les résultats numériques présentés dans cette étude nous permettent de tirer les conclusions

suivantes :

v L'utilisation de l'ondulation contribue a I'échange de chaleur qui en résulte, et la

disposition des ondulations a un effet significatif sur le facteur de frottement moyen f.
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v L'échangeur de chaleur avec tube intérieur ondulé et tube extérieur lisse est le meilleur en
termes de valeurs de nombre de Nusselt, Pour les bas nombre de Reynolds,

v" la disposition (tube interne ondulé, tube externe lisse), est plus favorable. A mesure qu’en
augmentant le nombre de Reynolds, I’effet de la vitesse entre en considération et la

disposition (deux tubes ondulés) est plus favorable a utiliser.
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