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Présentation du lieu de stage

Ce présent document étant rapport de stage de fin d’études de master 2 de MEPP (Mécanique-
Energétique-Produits-Procédé) effectu¢ au sein du LETh(Laboratoire des Echangeurs
Thermiques) du CEA de Grenoble.

Le CEA (Commissariat a I’Energie Atomique et aux énergies alternatives) est un acteur majeur
de la recherche, du développement et de I'innovation en France. Il intervient dans quatre grands
domaines : les énergies basses carbones (nucléaires et renouvelables), les technologies pour
I’information et pour la santé, les Trés Grandes Infrastructures de Recherche (TGIR), et la
défense et la sécurité globale. Pour chacun de ces quatre grands domaines, le CEA s’appuie sur
une recherche fondamentale d’excellence et assure un role de soutien a I’industrie.

Le CEA est implanté sur 10 centres répartis dans toute la France et développe de nombreux
partenariats avec d’autres organismes de recherche, des industriels, les collectivités locales et
les universités.

le centre de Grenoble consacre 1'essentiel de ses recherches au développement des nouvelles
technologies, dans les domaines de I'énergie, de la santé¢, de l'information et de la
communication des batteries €électriques aux nanotechnologies en passant par les matériaux et
les biotechnologies. Le CEA Grenoble est a la pointe de la recherche technologique et participe
activement au transfert de ces connaissances vers 1'industrie.

Le CEA est composé de plusieurs Directions, elles méme divisées en laboratoires thématiques.
Le LETh fait partie du LITEN (Laboratoire d'Innovation pour les Technologies des Energies
Nouvelles et des Nanomatériaux)

Le LITEN est divis¢ en département, le LETh est rattaché¢ au DTS (Département des
Technologies Solaires). Le DTS s’articule autour de trois principaux axes que sont : I’énergie
solaire photovoltaique, I’énergie solaire thermique et la maitrise de 1'énergie. le département
est compose actuellement de cing laboratoires :

. le Laboratoire d’Intégration Solaire (LIS) ;

. le Laboratoire des Composants Solaire (LCS) ;

. le Laboratoire des Systémes Solaires (L2S) ;

. le Laboratoire des Echanges Thermiques (LETh).
. Le laboratoire de stockage électrique

Le LETh est réparti sur deux sites : sur le site du CEA/Grenoble et sur le site de I'INES a
Chambéry Savoie Technolac. Le LETh est I'un des membres fondateurs du GRETh
(Groupement pour la Recherche sur les Echangeurs Thermiques) Créé a 1'initiative du CEA et
de I' ADEME (Agence De I'Environnement et de la Maitrise de I'Energie). le GRETh a pour
vocation d'apporter son soutien aux industriels dans le domaine de la thermique. Le LETh
dispose d’une équipe spécialisée dans le dimensionnement thermique et fonctionnel
d’échangeurs de chaleur. Il possede plus de 20 ans d’expérience dans le domaine des systémes
énergétiques, notamment par le biais des échangeurs de chaleur. Parmi ses domaines de



compétences, on trouve les échangeurs compacts et multifonctionnels, les pompes a chaleur,
ainsi que les systémes de réfrigération. Au sein du paysage francais actuel, le LETh a un role
trés important a jouer dans le domaine des échangeurs innovants en tant que structure passerelle
entre la demande industrielle et les équipementiers ou les utilisateurs.



Nomenclature

symbole

Les indices

s=sortie

Cp

Gr

Nu

Pr

Re

signification

capacité calorifique
Débit surfacique

nombre de GRASHOFF
I’enthalpie spécifique
Longueur

Nombre de NUSSELT
nombre de PRANDTL
Puissance échangé
nombre de REUNOLDS
surface d’exchange
section de passe
Température

coefficient d’échange global
vitesse

coefficient d’échange convectif
conductivité thermique
viscosité dynamique
viscosité cinématique
rugosité de la paroi
coefficient de frottement
densité de flux surfacique

masse volumique

unité
[J/kg/K]

[kg/s/m"2]

[J/kg]

[m]

[W]

[m"2]
[m"2]

[K ou °C]
[W/m"2/K]
[m/s]
[W/m"2/K]
[W/m/K]
[Pa.s]

[m"2/s]

[W/m"2]

[kg/m"3]



b=bulk

c=chaud
Calo=Caloporteur
e=entrée
ext=extérieur
f=froid

HX=heat exchanger
int= intérieur
max=maximum
min=minimum
refr=réfrigérant

w=wall
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I. Introduction générale
Aujourd’hui avec une croissance permanente des prix de 1’énergie et face aux objectifs du
développement durable, la maitrise de 1’énergie est devenue un enjeu majeur dans tous les
domaines d’activités. Pour les professionnels de 1’énergie, le premier enjeu est de concevoir des
systémes et procédés énergétiques avec de meilleures efficacités. Ces systémes et procédés
énergétiques doivent étre a la fois économiques et respectueux des normes environnementales en
vigueur.
Dans un certain nombre d’unités de production industrielles, ils existent des rejets thermiques a
des niveaux de température plus ou moins élevés. (De 60 a 150°C). Plusieurs voies sont
envisageables pour la récupération de cette chaleur. D un co6té, il est possible de transformer cette
énergie thermique en électricité au moyen de générateurs thermoélectriques et de I’autre coté, il
existe la possibilité de faire la transformation de la chaleur en énergie mécanique, avec des
machines thermiques basées sur le cycle thermodynamique de de RANKINE, de BRAYTON ou
de STIRLING.

I.1  Contexte de 1’étude

Dans le cas particulier des systemes de Rankine Organiques, ils «permettent de convertir de la chaleur
en travail mécanique par la génération de vapeur haute pression ensuite détendue dans une turbine ou
expandeur ». Beaucoup études ont été menées sur ce sujet en vue de I’application de I’ORC (Organic
RANKINE Cycle) en supercritique (S. KARELLAS, 2012).

Notre étude s’intégre au projet SURORC (SUpercrital Organic Rankine Cycle). Ce projet met en
partenariat plusieurs organismes notamment le CEA que nous représentons, le CNAM (Conservatoire
Nationale des Arts et Métiers) de Paris, ENERTIEME/SEPAREX. Le projet consiste en 1’étude de
performances de I’ORC supercritique pour les applications de récupération de chaleur a basse
température (moins de 150°C).

[.2  Enjeux de I’étude

Dans ce projet, notre travail consiste a faire le calcul de dimensionnement d’un échangeur
supercritique. A la suite de ce calcul, une étude comparative sera menée entre les performances d’un
échangeur diphasique sous-critique et un échangeur supercritique.

Pour cela nous ménerons tout d’abord une étude théorique permettant d’établir les mécanismes
thermo-hydrauliques dominant pour la compréhension des transferts thermiques des fluides
supercritiques en chauffage. Cette étude sera faite a travers une simulation de différentes corrélations
existantes dans la littérature pour la modélisation des transferts thermiques (les corrélations de calcul
du nombre de NUSSELT) et des aspects hydrauliques (corrélations de coefficients de frottement).

A partir de cette étude, un choix sur les lois de prédictions du coefficient d’échange convectif et du
coefficient de frottement de 1’écoulement de fluide supercritique sera fait pour effectuer le calcul de
dimensionnement.

Dans une derniére partie, nous effectuerons une petite étude numérique sur 1’écoulement du R134a
dans le but de mieux comprendre les aspects thermo-hydrauliques de celui-ci.



II. Généralités

II.1  Introduction

Depuis le début des années 1950, les scientifiques (Soviétiques pour la plupart) ont mené un certain
nombre d’études thermo-hydrauliques sur les fluides supercritiques. Ces études ont été menées en vue
d’une application de 1’eau supercritique pour le refroidissement des réacteurs de centrales nucléaires.
Aujourd’hui avec les différentes réglementations environnementales, [’utilisation du CO, supercritique
dans les systémes de réfrigération attise a nouveau les recherches scientifiques dans le domaine des
fluides supercritiques. Ainsi de nombreux ouvrages et revues bibliographiques ont été consacrés aux
phénomenes de transferts thermiques et aux aspects hydrauliques dans les écoulements de fluides
supercritiques (I’eau et/ou le C0O,). Malgré cette nouvelle engouement pour les écoulements de fluides
supercritique, trés peu d’études (nous n’avons pas pu trouver d’études) sont consacrées aux fluides
organiques tel que le R134a supercritique.

Le but de ce chapitre, est de faire une petite étude sur les phénomeénes de transferts thermiques et
hydrauliques dans un écoulement de fluides supercritiques. Pour cela, nous commencerons 1’étude sur
les propriétés thermo-physiques des fluides supercritiques et trés particuliérement celles du R134a

supercritique.

II.2  Les propriétés thermo-physiques

Autour du point critique, les propriétés thermo-physiques restent trés sensibles a la variation de
température. La figure ci-dessous montre la variation de la capacité calorifique (Cp) du R134a en
fonction de la température a différentes niveau de pressions au-dela de la pression critique. A partir de
cette figure, nous constatons qu’a chaque niveau de pression il existe un Cp maximal local en fonction
de la température.
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Figure II-1:variation du Cp du R134a en fonction de la température

Le point critique (cp) du R13a correspond a la température T = 101°C et a la pression P = 40.59bar.
Mais les valeurs des propriétés thermo physiques restent encore inconnues a ce point dans la plupart

des bases de données. (NIST, 2012)

L’observation de la Figure II-1 nous permet de dire que plus la pression de travail est proche de la
pression critique, plus la valeur maximale du Cp est grande, et plus la transition sous critique-

supercritique est breve.

Les figures /1-2 a /I-5 montrent la variation des autres propriétés du fluide en fonction de la température

a différentes niveau de pression.
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Figure II-2: variation de la masse volumique du R134a en fonction de la
température

Figure 1I-3: variation de la viscosité dynamique du R134a en fonction de
la température
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Figure 11-4 : variation de la conductivité thermique du R134a fonction de la température

en fonction de la température

Autour du point pseudo-critique, la masse volumique du R134a diminue de maniére brutale. Cette
diminution est autant plus radicale qu’on est proche de la pression critique. De méme la viscosité
dynamique aussi connait presque la méme sorte d’évolution. Ces deux grandeurs, a la différence du Cp
en fonction de la température, leurs courbes d’évolution ne passent pas par un maximum mais restent
décroissante puis deviennent quasiment constantes quand on est éloigné du point pseudo-critique.

Comme le cas de la variation du Cp, la conductivité thermique A aussi tend vers une valeur maximale
autour du point pseudo-critique. Mais quand la pression de travail augmente, cette divergence de la
conductivité thermique autour du point pseudo-critique a tendance a disparaitre.

Du fait de I’augmentation du Cp autour du point pseudo-critique, on note aussi que pour chaque niveau
de pression il existe un point ou le nombre de PRANDTL est maximal.

En résumé, les propriétés thermo-physiques restent trés sensibles autour du point pseudo-critique. Plus
la pression la pression de travail est proche de la pression critique, plus la transition sous-critique
supercritique est bréve.

II.3  Transferts thermiques dans les fluides supercritiques

Dans la littérature, la plupart des études expérimentales menées sur les fluides supercritiques concernent
I’eau et/ou le CO, (I. L. PIORO, 2004). Certaines études théoriques ont aussi été menées sur les fluides
organiques supercritiques (K. BOUTROUFT, Decembre 2006) et (S. KARELLAS, 2012). Mais ces
dernieéres n’abordent pas de maniére trés spécifiques les phénomeénes de transferts thermiques et de
frottement dans ces fluides supercritiques.

Le but de cette partie de notre travail consiste a faire une étude de la convection au niveau des fluides
supercritique en écoulement turbulent. Cette étude se portera trés particuliérement sur la prise en compte
des différents modes de convection dans un écoulement turbulent horizontal de fluide supercritique.
Rappelons que dans toute notre étude, seuls les transferts de chaleur par convection seront abordés.



I1.3.1 Convection dans un écoulement horizontal de fluide supercritique

Le terme convection désigne les mouvements dus a ’agitation thermique engendrant des différences de
densités entre les molécules d’un fluide. Ainsi on parle de convection naturelle lorsque dans un
écoulement de fluide non isotherme, les différences de masse volumique induites par les gradients de
température peuvent mettre en mouvement le fluide en présence d’un champ de gravité. Quant a la
convection forcée elle concerne les mouvements convectifs qui apparaissent sous 1’action d’un organe
de mise en circulation. Ici I’écoulement peut continuer méme en absence de gradient de température.
On parle de convection mixte quand la convection est due aux effets combinés des deux types de
convections cité ci-dessus.

Dans le domaine des écoulements de fluides supercritiques, peu d’études sont effectuées sur les
phénomeénes de convection dans les écoulements horizontaux. A cause du changement radical des
propriétés thermo-physiques des fluides supercritiques, la plupart des auteurs qui ont travaillé sur les
écoulements horizontaux de ces fluides ont noté I’existence des phénoménes de convection mixte dans
certain régime d’écoulement. Et que « le développement de la convection naturelle conduit a une
stratification de 1’écoulement » (A. BRUCH, 2006) au niveau de la partie supérieure de I’écoulement.

Pour la modélisation de ce phénoméne de convection mixte, plusieurs critéres ont été établis pour la
prise en compte ou non de la convection naturelle dans un écoulement horizontal de fluide supercritique.
Ici nous ne citerons que celui de JACKSON (J.D. JACKSON, 1989) et celui de PETUKHOV (B.S.
PETUKHOV, 1974) :

D’apres JACKSON (J.D. JACKSON, 1989) dans un écoulement horizontal de fluide supercritique, si

Gry
Relz,

<1073 Equation II-1

alors la convection naturelle peut y étre négligée.

Quant a PETUKHOV (B.S. PETUKHOV, 1974) il établit le critére suivant pour que la convection
naturelle puisse étre prise en compte ou non :

2 -1

§— 4
1+2.42522 ) <3.10°5 Bquation 112

8
Reb

Grb
Re12,'75Prg'5

Comme on peut le constater il n’existe pas de critére universel pour la prise en compte de la convection
naturelle dans ce type d’écoulement. Mais la relation établie en Equation II-3 sert souvent de critére
dans la plupart des cas.

I1.3.2  Classification des différents régimes de transferts thermiques dans les fluides

supercritiques
Dans un écoulement de fluides supercritiques, du fait de la forte variation des propriétés thermo-
physiques des fluides, I’écoulement peut étre caractérisé par différents régime de transferts thermiques.
Dans les différentes revues bibliographiques (I. L. PIORO, 2004) et (J. LICHT, 2009) consultés, les
auteurs distinguent trois types de régimes de transferts thermiques:

e un régime amélioré (EHT:Enhanced Heat Transfer), ici, les valeurs du coefficient
d’échange convectif sont supérieures a celles obtenues a partir des corrélations établies pour la
convection forcée dans les fluides monophasiques a propriétés thermo-physiques constantes en
dessous du point critique.



e un régime normal (NHT: Normal Heat Transfer) ici ’estimation du coefficient d’échange
convectif de 1I’écoulement par les lois monophasiques sous-critiques donne des résultats
corrects.

e un régime détérioré¢ (DHT: Deteriorated Heat Transfer) caractéris€ par des valeurs du
coefficient d’échange convectif trés inférieures a celles calculées par les corrélations de
convection forcée monophasique.

Pour distinguer ces différents régimes, on trouve dans la littérature un certain nombre de critéres
empiriques qui permettent de définir les frontiéres entre les différents régimes de transferts de
thermiques. Parmi ces critéres on cite les critéres retenus dans la thése d’ Arnaud (A. BRUCH, 2006) :
Le premier critere est basé sur un nombre sans dimension, de forme analogue aux nombres
caractéristiques de la convection mixte. C’est le critére qui permet la prise en compte ou non de la
GrbReb2<10-3 Equation II-1 et GrbReb2.75Prb0.51+2.4Prb23—1Reb18—1<3.10-5
Equation I1-2)

Le second critére est le plus simple et basé sur le rapport ¢/G.

Comme I’a fait remarquer Arnaud (A. BRUCH, 2006), ces critéres cités ci-dessus posent la question de
leur caractére non adimensionné.

D’autres critéres sont également disponibles dans la littérature (A. BRUCH, 2006), (V.A.
KURGANOV, 1998)...

Dans un écoulement horizontal de fluide supercritique en chauffage, le défi qui se pose dans la
modélisation des aspects transferts convectifs est la prise en compte ou non des phénoménes de
convection naturelle. Certes un certain nombre de critéres a déja été établie pour les écoulements de
I’eau et/ou de CO,, le probleme de leur validité pour les écoulements de fluides organiques
supercritiques reste a déterminer.

Apres cette petite étude sur les phénomenes de transferts convectifs dans les fluides supercritique, nous
aborderons dans la suite de I’étude les aspects liés aux pertes de pressions dans les écoulements de ces
fluides supercritiques.

II.4 Les Pertes de pression dans un écoulement de fluide supercritique

Pour caractériser les pertes de pression dans un écoulement de fluide supercritique, nous partirons de ce
que I’on sait sur les écoulements de fluide monophasique sous-critique.
On sait que pour un écoulement monophasique sous-critique, les pertes de pression totales s’écrivent

sous la forme différentielle suivante. (W.M. KAYS, 1964)
dP 4t . 2d (1 dp 2 .
- =77t pgsin(0) + G - (;) +-, |sing Equation 11-4
avec z la coordonnée longitudinale, 0 1’inclinaison par rapport a I’horizontale et G le débit surfacique
massique.
On note AP la perte de charge totale, I’intégration de cette expression donne :

AP = APgrop + AP grgy + APgy + APging Equation 11-5
Avec :

APyrot Les pertes de pression par frottement

GZL o .
APfror = § 29D Equation I1-6

& est le coefficient de frottement
APy les pertes de pression par gravite

_ + , .
APyray = Fg (P5F2)  Equation 117
ou 0 est I’inclinaison par rapport a I’horizontale. L utilisation d’une moyenne arithmétique entre 1’entrée
et la sortie de section d’essais est valable pour des variations faibles et monotones de la masse
volumique avec la température. « En phase supercritique, les trés fortes variations de propriétés



physiques relevées notamment au voisinage des points pseudo-critiques interdisent ce type d’approche »
(A. BRUCH, 2006)
APg; pertes de pression liées a la dilatation thermique du fluide et s’exprime de la maniere suivante :

APy = G%f %(%) dz FEquation I1-8

APg;ing les pertes de pressions singuliéres

2

G
APsing = Kl_

2p Equation I1-9

ou K1 est le coefficient de perte de pression, et est fonction du type et de la géométrie de la singularité.

« Le calcul des différentes contributions de la perte de pression totale implique 1’évaluation de
propriétés physiques, et souléve donc le probléme de la définition d’une température de référence
pertinente, en particulier dans les régions pseudo-critiques ou différentes définitions de la température
de référence conduisent a différentes évaluations des propriétés et par suite a différentes valeurs du
coefficient de frottement » (A. BRUCH, 2006)

Compte tenu de la faible contribution des autres types de pertes de pressions dans 1’écoulement interne
des tubes, dans la suite de I’étude, seule les pertes de pression par frottement seront prises en compte.

II.5 Conclusion

Dans un écoulement de fluide supercritique, le régime et le type de transfert thermique sont strictement
liés a la variation des propriétés thermo-physiques du fluide. De méme les coefficients de frottement
aussi. La modélisation de ces différents aspects caractéristiques d’un écoulement de fluide supercritique
a fait I’objet de nombreuses études. Ainsi les auteurs de ces études ont souvent établi des corrélations
pour la modélisation de ces aspects caractéristiques de I’écoulement. L’application de quelques-uns de
ces corrélations a notre cas d’étude sera le but de la partie suivante.

Etude de corrélations

III.1  Introduction

Apres des études sur la compréhension des phénomenes de transferts thermiques et de frottement dans
les écoulements de fluides supercritiques, un certain nombre d’auteurs ont établi des corrélations pour
pouvoir prédire les grandeurs telles que les coefficients d’échange convectif ou les coefficients de
frottement dans d’autres cas d’écoulements similaires.

On sait que peu d’études (expérimentales ou numériques) ont été consacrées aux écoulements de fluides
organiques supercritiques. Donc pour la prédiction des coefficients d’échange convectif et/ou des
coefficients de frottement dans les écoulements de ces fluides organiques supercritiques, on utilise
souvent les corrélations qui ont été établies pour les écoulements d’eau et/ou de CO, supercritiques.

Dans cette partie de notre étude, 1’objectif est d’appliquer quelques-uns de ces corrélations établies pour
I’eau et/ou le CO, supercritiques a 1’écoulement horizontal du R134a dans un tube circulaire. L’analyse
des résultats de ces simulations de corrélation sur 1’écoulement du R134a nous permettra au préalable
de faire le choix d’une corrélation pour effectuer le calcul de dimensionnement d’un échangeur
supercritique.



III.2 M¢éthodologie

I11.2.1  Description du modele physique
Dans cette étude, nous appliquerons les différentes corrélations de nombre de NUSSELT a un
¢coulement turbulent de R134a supercritique. Cet écoulement a lieu dans un tube circulaire en position
horizontale. A la paroi du tube, on impose une densité de flux surfacique ¢ = 30kW. L’écoulement du
fluide a un débit massique 71, = 0.0035kg/s. Le fluide a une température d’entrée Tfe = 90°C.

Le schéma de principe du tube se trouve sur la figure ci-dessous.

e =2mm
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Figure IllI-1 :schéma de principe du tube

III.2.2  Description du modele numérique
Dans cette étude nous utilisons le logiciel EES (Engineering Equation Solver) comme solveur. Ce
logiciel nous permet de résoudre nos systémes d’équations avec la possibilité d’utiliser les propriétés
thermo-physiques (des fluides et matériaux) et nombreuses autres fonctions mathématiques définies
dans sa base de données.

Notre modele de calcul est basé sur la discrétisation «enthalpique» de 1’échangeur. La puissance
échangée par maille reste la méme. En chaque maille, nous déterminons les propriétés thermo-physiques
ainsi que la température en fonction de la pression et de I’enthalpie spécifique du fluide en ce point. Ici
les pertes de pression sont négligées.

Pour chaque corrélation, on calculera le coefficient d’échange, la température de paroi et le nombre de
NUSSELT de I’écoulement du réfrigérent. Dans 1’étude des corrélations de coefficient de frottement,
seule une corrélation du nombre de NUSSELT sera choisie pour faire 1’étude.

III.3 Simulation des corrélations

II1.3.1 Les corrélations du nombre de NUSSELT

Dans un écoulement de fluide, la prédiction du nombre de NUSSELT permet de caractériser les
transferts thermiques. II est connu que cette prédiction n’est pas totalement indépendante des variables
et des paramétres tels que la vitesse du fluide, le diamétre du conduit et les propriétés thermo-physiques
du fluide.



Pour les écoulements de fluides supercritiques PIORO L.L. et DUFFEY R.B. (I. L. PIORO, 2007) ont
montré que la prédiction du nombre de NUSSELT de I’écoulement dépend des paramétres et variables
listés dans le tableau ci-dessous.

Unit¢ en
Variable |Désignation SI Dimensions
Din: le diamétre intérieur du tube m L
i la masse volumique du fluide & température paroi kg/m3 M.L3
Pb la masse volumique du fluide a température au coeur de
1'écoulement kg/m3 M.L3
Ly la viscosité du fluide a la température paroi Pa.s M.L7L.T™?
Up la viscosité a la température au cceur de 1'écoulement Pa.s M.L7LT?
Ay la conductivité du fluide a la température paroi W/m.K |M.L.T 3. K1
la conductivit¢ du fluide a la température au cceur de
A I'écoulement W/mK |[M.L.T 3 K1
Cp la capacité calorifique du fluide J/kg.K | L>.T 2. K1
u la vitesse caractéristique de I'écoulement m/s L.T1

Tableau I1I-1 : tableau descriptif des différents parametres qui influent sur la prédiction du coefficient
convectif de transfert dans un écoulement de fluide supercritique

A partir de ce tableau, on voit bien que le coefficient convectif a;,; peut étre exprimé de la maniére
suivante:

Tint = f(Dint' Pw: Pb) Bw, Up, Aw' Ab' Cp, u) Equation 1I-1

En utilisant le théoréme de BUCKINGHAM (B. R. MUNSON, 2005), le nombre de NUSSELT de
I’écoulement s’écrira de la maniére suivante :

Nuy, = CRe™ Pr'? (Z—:)ns (Z—‘:)n“ (i—‘;)"s Equation IT1-2

Un certain nombre de corrélations empiriques exprimées sous la forme de Nub=

n ny (Pw\™3 [\ (24, \T5 - . . , ,
CRe,'Pr? (P_b) (u_b) (Z) Equation III-2 et est basées sur des résultats expérimentaux
ont été ¢établies depuis les années 1930. Parmi celles-ci nous nous intéresserons a la corrélation
DITTUS-BOELTER, de KRASNOSHCHEKOV, de GHAJAR et de JACKSON 2002,

Pour chacune de ces corrélations, nous ses conditions de validité puis nous 1’appliquerons a notre cas
d’étude : Ecoulement turbulent de R134a supercritique. Les résultats obtenus par simulation de chaque
corrélation seront ainsi commentés et ensuite seront comparés entre eux.



Il1.3.1.a  La corrélation de DITTUS-BOELTER
Largement utilisée pour les écoulements de fluide monophasique sous-critique, la corrélation de
DITTUS-BOELTER a ét¢ établie en 1930 (K. F. W. DITTUS, 1930), puis modifiée par McADAMS en
1942 (W. H. McADAMS, 1942) et ainsi prend la forme finale suivante (R.H.S. WINTERTON, 1998)

Nuy, = 0.0243Red8Prd* Equation I1I-3

Un peu plus tard cette corrélation sera aussi utilisée pour la modélisation des transferts de chaleur dans
les écoulements de fluide supercritique (I’eau et le CO,). Son application a 1’eau supercritique a 310bar
donne des résultats qui corroborent avec les résultats expérimentaux (N. M. SCHNURR, 1976). En
dehors de ce domaine de pression, les résultats obtenus avec cette corrélation sont souvent irréalistes

En appliquant la corrélation de DITTUS-BOELTER a notre cas d’étude, les résultats obtenus sur
I’évolution du nombre de NUSSELT et de la température paroi sont représenté sur les figures ci-
dessous.
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Figure lII-2 : Evolution du nombre de NUSSELT avec la corrélation de DITTUS-BOELTER

A proximité du point pseudo-critique, la valeur du nombre NUSSELT reste élevée. Cette forte
croissance du nombre de NUSSELT est due a la divergence du Cp a ce méme point. Plus la pression de
travail est proche de la pression critique plus le maximum du nombre de NUSSELT est grand.
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Figure I1I-3 : Evolution de la température de la paroi avec la corrélation de DITTUS-BOELTER

Contrairement a 1’évolution du nombre de NUSSELT, ici 1I’évolution de la température de la paroi est
d’abord décroissante en atteignant un minimum avant d’étre croissante. La température est minimale a
proximité du point pseudo-critique. Plus la pression est proche de la pression critique plus le minimum
de Tparoi est petit. Cette diminution de Tyqr; est due ala détérioration du transfert thermique autour
du point pseudo-critique.

I11.3.1.b  La corrélation KRASNOSHCHEKOYV.

La corrélation de KRASNOSHCHEKOV que nous étudions ici a été dérivée d’une autre corrélation de
KRASNOSHCHEKOV établie en 1960.

Cette derniére corrélation s’écrit de la maniére suivante :

03 , ¢y \ .

Nu = Nu, (’;—‘:) (CC_;:) +f (%) Equation I11-4
{_0 —

Nuy = (g)resPr Equation I11-5

12.7 (%’)(I_’ré—1>+1.07

& est le coefficient de frottement de FILONENKO :

1
$o0 = (1.821og(Re),)—1.64)2

Equation I1I-6

L’exposant n est défini de la maniére suivante :



n = 0.4 pour :—‘” <1 oupour TT—” > 1.2 Equation I1I-7
pc pc

n=0.22+0.18 (TT—W) pour 1 <* < 2.5 Equation I1I-§
pc pc

n=0.22+0.18 (TT—W) + <5 <0. 22 +0.18 (TT—W>) - z) (1 - TT—”) pour 1<% <1.2 Equation

pc pc pc pc -
111-9

Et

f(3)=0.95+0.95 (%)O'SEquation 10

La premiére corrélation prenait en compte les effets parois, I’effet gravité et ’effet hydraulique mais
pas I’effet géométrique. Celle-ci a connu quelques petites simplifications et I’effet géométrique y est
pris en compte. Elle a connu sa forme finale en 1971, avec les conditions de validité ci-dessous.

8.10* < Re,, < 5.10°

0.85 < Pry, < 65

0.09<p—w<1

Pp

T
09<—2<25
Tpe

Cp
0.02 <C—<4

Pp

4,6.10* < ¢ < 2,6.10° W /m?

25(%)515

Comme la plupart des corrélations du nombre de NUSSELT en supercritique, cette corrélations a été
¢tablie a partir de résultats expérimentaux sur le CO, et I’eau supercritiques (I.L. PIORO, 2004).

L’application de la corrélation de KRASNOSHCHEKOYV a notre cas étude nous permet d’avoir les
résultats sur le nombre de NUSSELT et sur la température paroi représentés sur les figures ci-dessous.
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Figure I1I-4 :Evolution de la température de la paroi avec la corrélation de KRASNOSHCHEKOV

La prédiction de la température de la paroi de I’échangeur avec la corrélation de KRASNOSHCHEKOV
nous permet de voir que son évolution reste croissante jusqu’au point pseudo-critique. Mais a partir de
ce point, elle commence a décroitre. Ici la température de la paroi a le méme profil d’évolution que le
Cp. D’apres les résultats expérimentaux observés avec le CO, et 1’eau supercritiques, au niveau du point
pseudo-critique, on a plutdt une diminution de Tyqr0; Car a ce niveau on a un régime de transfert DHT.
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Figure I1I-5 : Evolution du nombre de NUSSELT avec la corrélation de KRASNOSHCHEKOV

L’évolution du nombre de nombre de NUSSELT de I’écoulement avec la corrélation de
KRASNOSHCHEKOV est d’abord décroissante avant d’étre croissante avec une pente trés importante.
Avec cette corrélation on voit que le minimal du de la valeur du NUSSELT est atteint au niveau du
point pseudo-critique. Ce qui nous parait anormale car a ce point, du fait de divergence du Cp,le nombre
de NUSSELT est sensé augmenter a ce point .

1I1.3.1.c  La corrélation de GHAJAR et ASSADI
En plus des effets paroi pris en compte, la corrélation de GHAJAR prend aussi en compte les effets
d’entrée (D. OLSON, 1999). Cette corrélation s’écrit de la maniére suivante :

Nu = 0.025Re®8 pro417 (’;—:)0'3 (%)n [1 + (g)g] fquation I11-11

L’exposant n de cette corrélation se calcule de la méme maniére que celle de JACKSON a les mémes
conditions de validité que cette méme corrélation.

L’application de cette corrélation a I’écoulement du R134a supercritique dans un tube horizontal donne
les résultats suivants en température de paroi et nombre de NUSSELT de 1’écoulement.
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Figure I1I-6 : Evolution de la température de la paroi avec la corrélation de GHAJAR

Avec la corrélation de GHAJAR, on note que I’évolution de la température est globalement
décroissante. Notons comme avec la corrélation de KRASNOSHCHEKOV, ici aussi la température de
la paroi est maximale autour du point pseudo-critique.
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Figure IlI-7 : Evolution du nombre de NUSSELT avec la corrélation de GHAIAR

Les résultats de la prédiction du nombre de NUSSELT de I’écoulement avec la corrélation GHAJAR
montrent que I’évolution de celui en fonction de 1’enthalpie du fluide est croissante dans tout le
domaine. Contrairement dans le cas de I’évolution de la température de la paroi en fonction de
I’enthalpie ici la courbe d’évolution du nombre de NUSSELT n’a pas d’extremum dans le domaine.

111.3.1.d  La corrélation de JACKSON 2002
JACKSON (J.D.JACKSON, Octobre 2002) modifie la premiére corrélation de KRASNOSHCHEKOV
et met le Nuy de cette corrélation sous la forme de la corrélation de DITTUS-BOELTER. Au final il
obtient la corrélation ci-dessous :

03 ;¢\
— 082 p..0.5 (Pw Cp ; . _
Nuj, = 0.0183Rel82pry (pb) (_cp,,) Equation TI1-12

Avec

- hy—hyp ¢ .

Cp = Equation I1I-13
Ty—Th

L’exposant n est déterminé de maniére suivante :
n=0.4pour T, <T, <Tg et pourl.2T,, <T,<T, Equation I1I-14

n=0.4+0.2(1%— 1) pour Ty < Tg, <T,, Equation III-15

n=0.4+0.2 (TT—W - ) (1 -5 (ﬂ - )) pour 1.2T, < Tj, < 1.2T, et pour Ty < T,, Equation

cp Tcp

1I-16

Rappelons que cette corrélation a été établie pour 1’eau et le CO, supercritiques et a les mémes
conditions de validité que la premiére corrélation de KRASNOSHCHEKOV (L.L. PIORO, 2004).

L’application de la corrélation a notre modele d’écoulement nous a permis d’obtenir les résultats
représentés sur les graphes ci-dessous.
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Figure I1I-8 : Evolution de la température de la paroi avec la corrélation de JACKSON 2002

Ici I’évolution de la température de la paroi en fonction de 1’enthalpie du fluide est plutot décroissante.
On voit que chacune des courbes présente un extremum (minimum) autour du point pseudo-critique.
Les profils de la température de la paroi avec la corrélation de JACKSON 2002 ont les tendances
d’évolution que ceux de la corrélation de DITTUS-BOELTER. Mais seulement les minima atteints ici
restent plus grands.
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Figure lI1-9 : Evolution du nombre de NUSSELT avec la corrélation de JACKSON 2002

L’évolution du nombre de NUSSELT avec 1’enthalpie reste croissante tout au long de 1I’échangeur.
Cette croissance est plus forte autour du point pseudo-critique. Ici les profils d’évolution du nombre de
NUSSELT obtenus sont semblables a ceux qu’on a avec la corrélation de GHAJAR.

III.3.2  Comparaison des corrélations
Pour comparer nos différents résultats sur les simulations des corrélations de NUSSELT, nous
représente sur la Figure [1I-10 1’évolution des différents coefficients d’échange convectif en fonction
de I’enthalpie du fluide.
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Figure Il1I-10 : Evolution du coefficient d’échange convectif avec différentes corrélation a la pression
P = 48bar.

A partir de ce graphe nous constatons que la corrélation de DITTUS-BOELTER a la méme forme
d’évolution que le Cp du fluide. La valeur du coefficient d’échange convectif «;,; au point pseudo-
critique est deux fois supérieure & sa valeur moyenne. Par contre I’évolution du a;,; avec de
KRASNOSHCHEKOYV (KP) connait une sorte de décroissance au point pseudo-critique. Alors qu’en
se référant les résultats expérimentaux sur les fluides supercritiques, I’évolution de coefficient «a;,;
sensée passer par un maximum au niveau du point pseudo-critique (A. BRUCH, 2006). Avec la
corrélation de JACKSON 2002, on voit bien que 1’évolution du coefficient a;,; atteint un maximum au
niveau du point pseudo-critique. Quant aux valeurs de a;,; par la corrélation de GHAJAR, on voit
qu’elles ne sont pas trop ¢élevées (comparées a celles de DITTUS-BOELTER) mais elles restent
croissantes en fonction de 1’enthalpie du fluide.

Si nous admettons que les valeurs prédites par la corrélation de DITTUS-BOELTER sont irréalistes,
alors nous choisirons la corrélation de JACKSON 2002 pour faire notre étude de corrélation de
frottement. C’est aussi avec cette corrélation que nous effectuerons notre calcul de dimensionnement.

ITI.3.3  Les corrélations de coefficient de perte de pression par frottement
Dans les années 1960 beaucoup d’études hydrauliques ont été menées sur les écoulements de CO, et/ou
I’eau supercritiques pour déterminer les coefficients de frottement dans ces écoulements. Dans le cas
des études expérimentales, les valeurs des pertes de pression par frottement sont obtenues a partir de
mesure des pertes de pression totales dans la section d’essais. Les résultats obtenus pour les
écoulements de fluides supercritiques en chauffage (I.L. PIORO, 2003) montrent que quand on est loin
du point pseudo-critique, les valeurs des coefficients de frottement correspondent a celles calculées avec
les formules faites pour les écoulements de fluides a propriétés thermo-physiques constantes. Pour La
plupart des corrélations de coefficients de frottement développées pour les écoulements de fluides



supercritiques, on remarque que celles-ci dépendantes des rapports des propriétés physiques (A.
BRUCH, 2006). Ainsi on a la forme usuelle pour ces différentes corrélations est la suivante :

£ (ow) () s quation T1-
T (pb) (ub) Equation III-17
1l1.3.3.a  La corrélation de FILONENKO
La corrélation du coefficient de frottement a été établic en 1954 pour les écoulements de fluide
monophasique sous-critique dans un conduit circulaire. Elle est valide pour les nombres de
REYNOLDS compris entre 4.103 et 102 (G.K. FILONENKO, 1954).

Cette corrélation s’écrit sous la forme suivante :

1

$o = (1.821log(Rep)—1.64)2 Equation III-6
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Figure IlI-11 : Evolution du coefficient de perte de pression avec la correlation de FILONENKO

A partir de ce graphe on voit que I’évolution du coefficient de frottement en fonction de 1’enthalpie du
fluide est décroissante. Elle reste quasiment linéaire, Mais a partir du point pseudo-critique, on voit que
la pente de la courbe d’évolution diminue.

111.3.3.b  La corrélation de TARASOVA
Etablie en 1968 pour les écoulements d’eau supercritique, TARASOVA modifie la formule de
FILONENKO en introduisant le rapport de viscosité dynamique a la paroi et au cceur de I’écoulement
pour corréler ses mesures de coefficient de frottement.

Cette corrélation est exprimée sous la forme suivante :



£ (022 , )
= (uw) Equation I1I-18

L’application de cette corrélation a notre cas d’étude nous donne la figure ci-dessous :
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Figure I1I-12 : evolution du coefficient de perte de charge avec la correlation de TARASOVA

A partir de ce graphe, on constate que la variation du coefficient de frottement en fonction 1’enthalpie
du fluide est trés rapide. Mais cette variation devient quasiment nulle dés qu’on est en zone
supercritique. En outre on constate qu’avec cette corrélation, les valeurs des coefficients de frottements
en zone supercritique sont plus petites pour les valeurs de pression de travail proche de la pression
critique.

111.3.3.c  La corrélation de POPOV
POPOV propose en 1967 (I. L. PIORO, 2004) la corrélation suivante pour calculer le coefficient de
frottement dans un écoulement de CO, supercritique

£ _ (p\074 , )
T (Pb) Equation II-19

Avec

— 1 T . .
P=i Ir : pdT Equation I1I-20

Les applications d’ingénierie, I’auteur propose de remplacer p par p,, (A. BRUCH, 2006)

En appliquant cette corrélation a notre cas d’étude, on obtient le graphe ci-dessous.
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Figure IlI-13 :Evolution du coefficient de perte de pression avec la correlation de POPOV

Contrairement a ce que nous avons observé dans les cas de corrélations précédentes, ici on note une
croissance du coefficient de frottement en fonction de I’enthalpie du fluide. Avec cette corrélation, on
voit que en zone supercritique les évolutions des coefficients de frottement restent les mémes quelle
que soit la pression.de travail. Les coefficients de évoluent sans aucune influence de la pression de
travail en supercritique.

111.3.3.d  La corrélation de BLASIUS
Pour les écoulements turbulents de fluide monophasique sous-critique hydrauliquement lisse, on peut
utiliser la corrélation de BLASIUS. Cette corrélation s’écrit de la maniére suivante :

0.316 . .
&= Re0Z5 Equation I1I-21

La corrélation de BLASIUS est valable pour les écoulements turbulents en conduit avec le nombre de
REYNOLDS Re < 10°.

En appliquant cette corrélation a notre cas d’écoulement on obtient le graphe ci-dessous.
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Figure I1I-14 : Evolution du coefficient de perte de pression avec la correlation de BLASIUS

L’application de la corrélation de BLASIUS a I’écoulement du R134a supercritique montre que
I’évolution du coefficient de frottement en fonction de 1’enthalpie du fluide est décroissante. Le profil
d’évolution obtenue ici est presque semblable a celui qu’on obtient avec la corrélation de TARASOVA.
Mais notons que dans ces différents cas les coefficients ne varient pas entre les mémes valeurs. Avec
la correlation de BLASIUS, on constate qu’en dehors de la zone pseudo-critique, les valeurs des
coefficients de frottement pour différentes pressions de travail restent presque égales.

III.3.4  Comparaison des corrélations du coefficient de perte de pression
Apres avoir appliquée ces quatre corrélation a I’écoulement du R134a supercritique, nous nous
permettons de faire une petite étude comparative des ces corrélations. Les valeurs des
coefficients de frottements seront représentées en fonction du nombre de REYNOLDS sur le
graphe ci dessous.
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Figure III-15 : évolution des différents coefficients de pertes de pression en fonction du nombre de
REYNOLDS

A partir de I’observation de ce graphe ci-dessus, on constate d’une part que la courbe d’évolution du
coefficient de frottement avec la corrélation de POPOV est croissante et d’autre part les courbes
d’évolution du coefficient frottement avec les trois autres corrélations sont décroissantes.

Les résultats obtenus dans le premier cas (profil d’évolution de & avec la corrélation POPOV) nous
semble étre anormale car dans la plupart des études, le coefficient ¢ est souvent contant ou décroissante
en fonction du nombre de REYNOLDS.

En outre on voit aussi que dans ’écoulement du R134a supercritique, les valeurs du coefficient de
pression obtenus avec la corrélation de BLASIUS sont plus petites comparée a celles obtenues avec les
autres corrélations. On peut croire a une sous-estimation des valeurs du coefficient de frottement avec
cette corrélation. Néanmoins notons aussi les profils d’évolution du coefficient de frottement en
fonction du nombre de REYNOLDS avec la corrélation de BLASIUS et celle de TARASOVA sont

assez semblables.

II1.4 Conclusion

L’application des différentes corrélations a 1I’écoulement du R134a nous a permis de voir que
certaines corrélations établies pour 1’eau et/ou le CO, ne peuvent pas étre applicable a notre cas
d’étude. Notons que dans le cas des corrélations de NUSSELT, les résultats de simulation obtenus
avec la corrélation de JACKSON 2002 nous semblent étre satisfaisants. Et dans le cas de la corrélation
de coefficients de frottement, les résultats obtenus avec la corrélation de TARASOVA sont
acceptables. Dans les deux cas, les corrélations établies pour les écoulements de fluide monophasique
sous-critique donnent des résultats irréaliste pour le nombre de NUSSELT mais acceptable dans le cas
des coefficients de frottement.



IV. Mod¢lisation numérique

IV.1  Introduction
Au cours de ces derniéres décennies, 1’étude numérique a pris une place importante dans le domaine de
la mécanique des fluides et des transferts thermiques. En effet elle constitue un moyen efficace et rapide
d’étudier les différents phénoménes physiques et de préparer les dimensionnements en minimisant les
cotts des essais expérimentaux. En outre la simulation numérique permet aussi d’accéder aux grandeurs
locales ce qui est rarement possible dans le cas d’une ’¢tude expérimentale.

Pour les écoulements de fluides supercritiques, la simulation numérique permet de prédire a priori les
lois hydrodynamiques sans se préoccuper des aspects conception. Dans le cas de notre étude, la
modélisation numérique nous permettra d’une part de comprendre les différents phénomeénes s’opérant
au sein du fluide et d’autre part de faire un mieux choix de corrélation a utiliser pour le calcul de
dimensionnement de 1I’échangeur de chaleur.

Ici le travail consiste a faire la simulation en trois dimensions (3D) d’un écoulement de fluide
supercritique R134a dans un tube cylindrique disposé en horizontal. Nous insisterons notamment sur
I’évolution du coefficient d’échange convectif coté fluide.

La géométrie et le maillage seront réalisés sous le logiciel GAMBIT. Et la simulation sera basée sur le
mod¢le standard de k — € de FLUENT.

On entamera cette étude en effectuant une petite revue bibliographique sur les études numériques
d’écoulements de fluides supercritiques. Ensuite nous présenterons les conditions dans lesquelles
1’étude est effectuée et enfin nous terminerons avec la présentation et discussion des résultats obtenus.

IV.2  Revue bibliographique sur les études numériques d’écoulements de
fluides supercritiques

Dans la littérature, on trouve un certain nombre d’études numériques consacrées aux écoulements de
fluides supercritiques. Parmi ces études on peut citer les suivantes :

IV.2.1  HeS. etal. (S. HE, 2005)

Ici les auteurs étudient I’écoulement du CO, supercritique dans un tube vertical de diametre D;,; =
0.948mm avec un modele de turbulence a petit nombre de REYNOLDS. Les resultats numériques
obtenus sur les aspects transferts thermiques restent identiques a ceux qu’ils obtiennent en
expérimentation. Apres avoir étudié les influences des différents paramétres de 1’écoulement sur les
phénomenes de transfert de chaleur, He S. et al montrent dans cette étude que pour les écoulements de
fluides supercritiques a petit nombre de REYNOLDS, on peut se permettre de négliger les effets de
flottabilité.

IV.2.2 CHENG X. et al. (X. CHENG, 2007)
Dans cette étude, CHENG et al. ont effectué la simulation numérique avec le code CFX-5.6 d’ANSYS.
Ils se sont intéressés a 1’écoulement d’eau supercritique dans différentes configurations:

o L’écoulement dans un tube
o L’écoulement autour des tubes en disposition a pas carré
o L’écoulement autour des tubes en disposition a pas triangulaire



Dans le cas de I’écoulement dans un tube, ils ont effectué la simulation dans un tube vertical en utilisant
les modeles de turbulence de k — €, de RNG k — ¢...Ainsi ils ont déterminé I’influence des différents
parameétres d’entrée sur 1’évolution des lois hydrodynamiques.

IV.2.3 YANG . etal. (J. YANG, 2007)
YANG J. et al ont utilisé le code STAR-CD 3.24 pour simuler 1’écoulement de I’eau supercritique dans
un tube circulaire disposé verticalement. Dans cette ¢tude, les auteurs ont utilisé plusieurs modeles de
turbulence. A partir de la comparaison des différents résultats, ils ont constaté que dans la plupart des
cas, les résultats obtenus avec le modele de la Double — couche (S. HASSID, 1979)sont les plus
cohérents. Notons aussi que dans le cas des écoulements a trés grand nombre de REYNOLDS, YANG
et al. ont montré que le mod¢le de turbulence k — ¢ standard donne de trés bons résultats.

IV.2.4 HUIXIONG L. et al. (X. LEI, 2012)
Ici I’étude est consacrée a I’écoulement d’eau supercritique dans un tube de diamétre D;,; = 29mm et
de longueur Lyy = 8m. Les auteurs ont utilisé le modele RNG k — € de FLUENT pour les calculs. Les
résultats obtenus ont été comparés aux résultats expérimentaux.

Dans le cas de 1’écoulement dans un tube horizontal, les auteurs ont constaté que sur une méme
circonférence du tube, il y a une non-uniformité de la température de la paroi. Compte tenu de la prise
en compte des effets de flottabilité dans le modele de calcul, les auteurs déduisent que cette non-
uniformité de la température de la paroi sur une méme circonférence peut s’expliquer par les
phénoménes de transferts thermiques par convection naturelle. Car les propriétés des fluides
supercritiques peuvent subir des changements trés rapides autour du point pseudo-critique. Pour suivre
I’évolution du phénomeéne de convection naturelle dans I’écoulement, les auteurs établissent le

ot i
paramétre —-
IV.3  M¢éthodologie

IV.3.1  Formulation mathématique des équations de I’écoulement
Rappelons que le modéle physique concerné par cette étude reste le méme que celui décrit en I11.2.1.

Les équations différentielles aux dérivées partielles décrites ci-dessous, représentent 1’équation de la
conservation de la masse, I’équation de la quantité de mouvement et I’équation de 1’énergie.

% (pU) =0 Equation V-1

2 __op oy
ax; (p,-U,-U]- ) T ax; + ax; +pgi Equation IV-2

d .
I (pi U; Uj) —terme convectif
j

P .
— —effet de la pression
0X;

ot . .
J Sterme diffusif
an

pig; — effet de la pesanteur
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P U? . .
E=h- P +5 Equation IV-4

IV.3.2 Modéeles de turbulence

Dans cette étude nous utiliserons le code FLUENT pour effectuer les simulations. La plus part de ces
simulations sera faites avec le modé¢le standard k — ¢ (B. LAUNDER, 1975) .

11.3.2.a  Le modéle standard k — €
Le mode¢le standard k — ¢ est basé sur le concept de BOUSSINESQ. Son application est valable qu’aux
écoulements a nombre de REYNOLDS ¢élevé. Dans ce modéle les termes des contraintes de
REYNOLDS s’exprime de la maniére suivante :

puu, =218 — ; pké;; Equation IV-5
Avec
1,0U; , 9U; . .
Sij = 2Gx, + B_XZ) Equation IV-6
K? . .
U = pv, = PCu; Equation IV-7

On a k I’énergie cinétique turbulente définie par :

1

k=S, Equation IV-8

Et le taux de dissipation de I’énergie cinétique k est
_ . Ou, 0y . .

E=vy X;0%, Equation IV-9

Les constantes standards de ce modéle sont données dans le tableau ci-dessous. Ces constantes
permettent la résolution du systéme d’équation donné ci-dessus.

Cll Csl C£2 Ok O¢
0,09 1,44 1,92 1 1,3
Tableau IV-1 : valeurs des constantes du modele k — &

11.3.2.b  Modele RNG k — &
Ce modéle a été¢ développé par YAKHOT et al. (V. YAKHOT, 1986). Ce mod¢le est basé sur
I’estimation de la constante C.; du modé¢le standard k — € au cours de la simulation. Ainsi Cgq est
remplacé par C;; et s’exprime de la maniére suivante :

, (1-5,) -
e1 = Ce1 —— 25 Equation IV-10

1+8n3



Avec
n=" \/E Equation IV-11

EAlMe

Le modele RNG k — e a comme objectif d’améliorer les résultats du modele standard pour des
écoulements avec une grande courbure des lignes de courants. Dans les écoulements a taux de
contraintes élevé, le modéle RNG k — € permet de réduire la viscosité turbulente par conséquent on
assiste a une augmentation du taux de dissipation (&) et a une diminution de la production de turbulence
(k) (K. TALBI, 2011). Cet aspect constitue la principale différence entre le modele standard et RNG du
modéle k — ¢.

Les constantes standards du modele RNG k — € sont représentées dans le tableau ci-dessous :

Cll Ceq Cep O¢ No B
0,085 1,42 1,68 0.7179 438 0.015

Tableau IV-2 : valeurs des constantes du modele RNG k — €

Malgré 1’avantage que représente le modéle RNG k — &, le modeéle standard k — ¢ reste le plus utilisé
(K. TALBI, 2011). Rappelons que ces deux modéles sont applicables que pour des écoulements loin
des parois.

IV.3.3  Géométrie et Maillage

La géométrie et le maillage a été réalis¢ avec le logiciel GAMBIT. Comme on 1’a annoncé un peu plus
haut il s’agit de dessiner un tube circulaire en position horizontale avec 10mm de diamétre et 500mm
de longueur. Nous avons pu générer des maillages a la fois non structurés et structurés. Vu la sensibilité
des propriétés thermo-physiques par rapport a la température, les mailles raffinées ont été créées tout
pres de la paroi (couche limite), les mailles un peu plus grandes au niveau du cceur de 1’écoulement et
les plus grandes sont créées au niveau de la paroi (milieu solide). Voir figure sur ci-dessous.

Figure IV-1:schema de maillage des différentes zones du modeéle

IV.3.4 Conditions aux limites
Au niveau de notre maillage nous avons défini les différentes zones comme suite :



Entrée — Velocity — Inlet
Sortie = Pressure — outlet
Paroi - Wall

Interieur — Fluid

Avec les conditions aux limites suivantes pour chaque zone.

Zone Valeurs
vitesse(m/s) 0,1; 0,08; 0,06;
Entrée Température(K) 363
Intensité de turbulence(%) 15;10et5
Paroi Densité de flux surfacique(kW/m"2) 100; 80; 70; 60; 50

Tableau V-3 : conditions aux limites pour les différentes zones

Pour la sortie (Pressure — outlet) nous n’avons défini que le diamétre hydraulique qui restent le
méme dans tout 1I’écoulement.

IV.3.5 Schéma de discrétisation
Pour le modéle de turbulence utilisé, nous avons choisi les schémas de discrétisations suivants :

couplage Pression-vitesse SIMPLE

Energie FIRST ORDER UPWIND
Energie cinétique de turbulente FIRST ORDER UPWIND
Pression STANDARD

Quantité de mouvement FIRST ORDER UPWIND
Taux de dissipation FIRST ORDER UPWIND

Tableau IV-4 : Tableau du schéma de discrétisation

IV.3.6  Les propriétés thermo-physiques du fluide
Le fluide en écoulement est du R134a supercritique. Ce fluide n’étant pas présent dans la base de
données de FLUENT, nous avons défini ses propriétés thermo-physiques (A, p, n, Cp) comme des
fonctions linéaires par morceaux qui sont en fonction de la température. Les données initiales du fluide
ont été téléchargées a partir du site internet du NIST (NIST, 2012)

IV.3.7 Validation du mode¢le de calcul

Pour valider les modéles de calculs qu’on a faits, on effectue les calculs avec un modele de maillage
bien raffiné. Le nombre de mailles de ce modéle est environ 10° mailles. Ensuite nous reprenons les
mémes calculs mais cette fois-ci en divisant le nombre de mailles du précédent modele par deux ou
quatre. Apres comparaison des résultats obtenus avec les deux modeles de maillage, on voit que ceux-
1a sont presque similaires. On a une indépendance des solutions par rapport au nombre de maille. Ainsi
nous considérons que notre modele de calcul est valide.



IV.4 Résultats

Dans le traitement des résultats, nous nous intéresserons d’abord a I’influence de I’effet gravité sur notre
modéle d’écoulement. Puis a partir des résultats obtenus par simulation avec FLUENT, on calculera les
grandeurs suivantes :

e Le coefficient d’échange convectif a;,;

On a
@ . .
Aint = Twlil=Tald] Equation IV-12
Ici T}, la température débitante du fluide.

_ f pUmadeSint

T, =
b f pUmode int

Equation IV-13

Avec p la masse volumique du fluide

Unmoy la vitesse moyenne axiale

Sine 12 section de passage du fluide.

Toutes les propriétés du fluide qu’on utilisera pour le calcul seront prises a la température Tj,

Nous allons comparer les résultats de cette relation Error! Reference source not found. et ceux basés
sur les relations de BLASIUS et de FILONENKO (en page 28 et en page 30)

IV.4.1  L’influence de la gravité sur I’écoulement du R134a supercritique dans un tube
horizontal
Pour étudier I’influence de la gravité sur notre cas d’étude, nous avons imposé une densité de
surfacique ¢ = 80kW avec une vitesse d’entrée U, = 0.1m/s. Puis on a effectué la simulation
du modele dans un premier temps sans effet gravité puis dans un second temps avec activation
du de la gravité. Dans chacun des cas nous obtenons les résultats ci-dessous.

IV.4.1.a  Résultats de la simulation sans effet gravité

Champ de température dans le plan y=0 Champ de température dans le plan z=0

Figure IV-2 : les champs de température dans I’écoulement sans effet gravité

A partir de la Figure IV-2 on voit le champ de température reste toujours symétrique par rapport a I’axe



_—

Champ de la vitesse axiale dans le plan y=0 Champ de la vitesse axiale dans le plan z=0

Figure IV-3 : les champs de vitesse axiale dans [’écoulement sans effet gravité

Comme dans le cas des champs de température, ici aussi on a une symétrie des vitesses par rapport a
’axe horizontale x.

Vecteur vitesse axiale dans une section

Contour de vitesse dans une section

Figure IV-4 : vecteur et contour de la vitesse axiale dans une section droite du tube

Comme on a pu le constater sur les Figure IV-2 et Figure IV-3, sur la Figure [IV-4 on voit que les
résultats de la simulation de 1’écoulement du R134a supercritique sans effet gravité reste symétrique
par rapport a I’axe centrale du tube.
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Figure IV-5 : I’évolution des températures le long du tube

A partir de cette figure on voit la température débitante (T,), elle est croissante de maniére presque
linéaire. Quant a la température de paroi (Tp) est d’abord croissante avant de décroitre apres. Au niveau
x=0, on voit que les deux températures sont égales. Cela nous semble étre irréaliste.

En outre, on voit que a partir de x=0.2m, la différence de température diminue de plus en plus.
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Figure IV-6 : Cp et le coefficient d’échange convectif le long du tube sans effet gravité

Sur le graphe ci-dessus nous avons 1’évolution du Cp et du coefficient d’échange convectif le long du
tube. La variation du Cp nous permet de localiser le point pseudo-critique dans 1’écoulement.
L’évolution du coefficient d’échange convectif @;;,; présente un maximum juste a ’entrée du tube. Ce
maximum ne correspond pas au maximum du point pseudo-critique mais est di a 1’effet d’entrée.
Pareille que la différence de température entre la paroi et le fluide observée a ce point. On note aussi
une petite croissance du coefficient d’échange convectif a;,; a partir de x=0,Im. Malgré cette
croissance, on n’obtient pas de maximum autour du point pseudo-critique.
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Figure IV-7 : variation du coefficient de frottement le long du tube

Pour I’écoulement du R134a dans un tube horizontal sans effet gravité, les valeurs du coefficient de
frottement obtenues avec les corrélations de FILONENKO et BLASIUS ont le méme profil de variation.
Mais ici les valeurs obtenues avec la corrélation de BLASIUS reste supérieures.

Apres analyse de ces différents résultats, on voit bien qu’a part ceux obtenus sur les coefficients de
frottement avec les deux corrélations, les autres semblent étre irréalistes pour au moins deux raisons :

e D’une part dans un écoulement turbulent de fluide supercritique, autour du point pseudo-
critique, on obtient un maximum sur le coefficient d’échange convectif. Et ici ce maximum est
absent a ce niveau.

o Et d’autre part flux imposé a la paroi, I’expression de la température de la paroi Tp en fonction
de la température debitante T}, du coefficient d’échange convectif a;,; et de la densité de flux
s’écrit de la maniere suivante :

Tp=Tp+-2 Equation IV-14

Xint
Pour ¢ constante et a;;,; croissante la température Tp doit étre décroissante et non croissante comme on
a pu remarquer ici. Normalement on doit obtenir une diminution de Tp jusqu’au point pseudo-critique.

IV.4.1.a  Reésultats de la simulation avec gravité
Nous considérons les mémes parameétres que précédemment puis dans le modéle nous activons la
gravité sur ’axe des ordonnées Y.



Les différents résultats obtenus dans ce cas d’études sont présentés a travers les figures ci-dessous.

Champ de température dans le plan z=0

Champ de vitesse dans le plan z=0

Figure IV-8 : champs de vitesse axiale et de température dans le plan z=0

e 2

Champ de température dans le plan v=0
Champ de vitesse dans le plan v=0

Figure IV-9 : champs de vitesse axiale et de température dans le plan y=0

A partir de la Figure IV-8 on constate les valeurs des vitesses et de températures ne sont plus symétrique
par rapport a I’axe centrale horizontale. En outre on voit aussi que la température de la paroi supérieure
est supérieure a celle de la paroi inférieure. Donc suivant 1’axe y (verticale) il n’y a pas symétrie de
I’écoulement contrairement dans le cas de la simulation sans gravité.

Mais a partir de la Figure IV-9 on voit les champs de vitesse et de température sont symétrique par
rapport a I’axe z (I’axe horizontale perpendiculaire a I’axe des x)



fY

Contour de vitesse dans une section Vecteur vitesse axiale dans une section

Figure IV-10 : vecteur et contour de la vitesse axiale dans une section droite du tube

Contrairement a ce qu’on a vu dans le cas sans gravité au point x = 1cm, le fluide se trouvant dans la
partie inférieur du tube a la vitesse axiale la plus élevée. On voit dans la partie supérieur une partie du
fluide a la méme vitesse que le fluide sur la paroi (vitesse axiale quasiment nulle) ¢’est le phénoméne
de stratification créé dans 1’écoulement.
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Figure IV-11 : I’évolution des températures le long du tube

Contrairement a ce que nous avons dans le cas de la simulation sans effet gravité, ici on voit qu’a
Pentrée les températures de paroi T, et la température débitante Tj, n’ont pas les mémes valeurs. On
note une évolution presque linéaire pour la température Tj, quant a la température T, elle décroit d’abord
jusqu’au point x=0.2m avant de commencer de croitre & nouveau.
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Figure IV-12 : Cp et le coefficient d’échange convectif le long du tube avec effet gravité

Avec I’activation de I’effet gravité dans le modéele, on voit a partir de la figure ci-dessus qu’on atteint
un maximum pour le coefficient d’échange convectif a;,,;. Et on voit bien que celui se trouve au niveau
du point pseudo-critique de I’écoulement. Ici le maximum de a;,,; correspond au point ou on obtient le
minimum de la température T,.

En Comparant les résultats obtenus dans les cas de la simulation avec gravité et sans gravité, on voit
bien que ceux obtenus avec I’activation de la gravité dans le modéle sont plus compatibles a la réalité.
Donc dans notre modéle pour une meilleure prise en compte des différents aspects de 1’écoulement,
nous effectuerons toute la suite de I’étude en activant I’effet gravité dans le modéle de calcul.

Ainsi on étudiera ’influence des différents paramétres de 1’écoulement sur le coefficient d’échange
convectif.

IV.4.2 Influence des différents parametres sur le coefficient d’échange convectif

1V.4.2.a  L’influence de la vitesse d’entrée
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Figure IV-13 : Evolution du coefficient d’échange convectif le long du tube pour différentes vitesse
d’entrée pour @ = 70kW /m"2

A partir de la figure ci-dessus représentant I’évolution du coefficient d’échange convectif a;;,; le long
du tube pour différentes vitesse d’entrée, on voit que plus la vitesse d’entrée est petite plus le point
pseudo-critique est proche de I’entrée du tube et plus la valeur du maximum du coefficient d’échange
Qine ©st petit. On peut expliquer cela d’une part la faible vitesse de 1’écoulement. Le fluide met
beaucoup de temps a parcourir le tube : on obtient un temps de chauffage élevé qu’a grande vitesse : le
temps de chauffage est court. Et d’autre part a grande vitesse, la turbulence est plus élevée et cela permet
de promouvoir 1’échange convectif du fluide.

Donc le maximum de a;,; est plus grand en grande vitesse qu’a petite vitesse.



IV.4.2.b  L’influence de la densité de flux imposé a la paroi
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Figure IV-14 : Evolution du coefficient d’échange convectif le long du tube pour différentes valeur de
oUy=0.06m/s

Les résultats représentés sur la Figure IV-14 pour une vitesse d’entrée U, = 0.06m/s avec une
pression de travail P=45bar..

A partir de I’observation de la Figure IV-14, on constate que le maximum de du coefficient d’échange
Qint TEste toujours le méme. Seulement le point pseudo-critique est rapidement atteint avec des densités
de flux plus élevées.

Plus ¢ est grande plus le maximum de a;,,; est rapidement atteint.



1V.4.2.c  L’influence de la pression de travail
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Figure IV-15 : Evolution du coefficient d’échange convectif le long du tube pour différents niveau de
pression de travail

La Figure IV-15 représente 1’évolution du coefficient d’échange «;,; le long du tube pour différents
niveau de pression. Ici la vitesse d’entrée du fluide U, = 0.08m/s avec une densité de flux surfacique
@ =70kW

A partir de cette figure, nous constatons que le maximum du coefficient d’échange avec la pression P =
42bar est le plus élevé.

1V.4.2.d  L’influence de I’intensité de turbulence imposé dans le modéle
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Figure IV-16 :1’évolution du coefficient d’échange convectif pour différentes intensité de turbulence

Pour différentes intensité de la turbulence, on impose une densité de flux surfacique ¢ = 70kW /m”"2
et une vitesse d’entrée Uy = 0.08m/s. A partir de la Figure [V-16 nous constatons que le les valeurs
du coefficient d’échange restent les mémes dans les trois cas. On peut se permettre de dire que la valeur



de I’intensité influe trés peu sur les aspects de transferts thermiques dans cet écoulement de R134a
supercritique.

La simulation de I’écoulement du R134a supercritique avec effet gravité montre que les grandeurs tels
I’intensité de la turbulence n’ont presque aucune influence sur la qualité des transferts de chaleur du
modele. Par contre les paramétres tels que la vitesse, la densité de flux, la pression de travail ont des
influences notables sur la qualité des transferts thermiques.

IV.5 Conclusion

La simulation de 1I’écoulement turbulent dans un tube en position horizontal du R134a supercritique
donne des résultats différents sur les aspects de transferts thermiques suivant qu’on ait activé 1’effet
gravité ou non dans le modele de calcul.

Dans le cas ou on effectue nos calculs sans effet gravité, on voit bien que les résultats obtenus sur le
coefficient d’échange convectif et sur la température de la paroi sont loin d’étre conforme a la réalité.
Mais dans le cas ou nous activons I’effet gravité, on voit que les résultats obtenus sur le coefficient
d’échange et sur la température de paroi corrobore avec 1’évolution des propriétés thermo-physiques
du fluide en écoulement.

En étudiant ’influence des parametres tels la pression, la vitesse d’entrée du fluide, le flux imposé a la
paroi... on a vu que certain telle que la pression ont des influences trés importantes (surtout quand on
est proche de pression critique) sur les qualités thermo-hydrauliques de 1’écoulement.

Avec un niveau de turbulence élevé (Re =~ 10%) et avec I’activation de la gravité dans le modéle nous
assistons un phénomeéne de convection mixte dans le fluide. Il serait intéressant de savoir pour ce type
¢coulement dans quelle (s) condition (s) pourrions-nous négligé la convection naturelle.

En utilisant les formules empiriques sur les frottements, nous obtenons des résultats sur le coefficient
de frottement qui ne semble pas étre jute. Simuler cet ‘€coulement avec d’autre modele de turbulence
serait aussi une piste intéressante.

V. Comparaison des résultats de la modélisation numérique et ceux
de I’étude des corrélations

A partir des résultats obtenus en simulation numérique de 1’écoulement du R134a supercritique et de
I’application des différentes corrélations a cet écoulement, nous effectuerons la comparaison de
I’évolution du nombre de NUSSELT

Notons que les résultats en comparaison ont été¢ obtenus dans les conditions suivantes :

Pour les résultats de la simulation on a imposé une densité de flux ¢ = 70kW /m”"2 avec une vitesse
d’entrée Uy = 0.1m/s

Pour les résultats des corrélations on a ¢ = 30kW /m”2 et et Uy = 0.1m/s. Pour les deux d’études
bous travaillons a la pression P = 45bar
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Figure V-1 : la variation du nombre de NUSSELT le log du tube pour différentes corrélation

A partir de la Figure V-1, on constate que les profils de variation du nombre de NUSSELT de la
corrélation de DITTUS-BOELTER (DB) et celui issu de la modélisation numérique (CFD) sont trés
semblables. Les résultats de la corrélation de JACKSON 2002 aussi ont un profil de variation qui est
semblable a celui des résultats de la modélisation avec des valeurs un peu petites. Comme dans le cas
de I’é¢tude des corrélations I11.3.2, en supposant que les valeurs données par la corrélation de DITTUS-
BOELTER soient un irréaliste, alors la corrélation correspondrait le mieux a notre modele
d’écoulement serait la corrélation de JACKSON 2002. C’est cette corrélation que nous utiliserons
pour notre calcul de dimensionnement d’échangeur.

Quant aux corrélations du coefficient de frottement, on utilisera la corrélation de BLASIUS dans le
calcul de dimensionnement.

VI. Calcul de Dimensionnement de 1’échangeur supercritique

VI.1 Généralités sur les échangeurs de chaleur

VI.1.1 Introduction

Un échangeur de chaleur est un appareil destiné a transmettre la chaleur d’un fluide & un autre, le plus
souvent a travers une paroi. Il dispose de quatre niveaux de températures : les températures d’entrée et
de sortie du fluide froid (T, et Tf,) et les températures d’entrée et sortie du fluide chaud(T, et Tcs).
Souvent les fluides mis en jeu n’ont pas les mémes masses volumiques ni les mémes débits
d’écoulement. En fonction des caractéristiques spécifiques du probléme a traiter, on peut choisir un
mode de fonctionnement a co-courant (les fluides parcourent 1’échangeur dans le méme sens) ou a
contre-courant (les fluides parcourent 1’échangeur dans un sens contraire) pour I’échangeur.

Son type et son mode de fonctionnement nous permettront de choisir la méthode d’évaluation et ainsi
déterminer ses performances.

VI.1.2  Les principaux types d’échangeurs
Parmi les différents types d’échangeurs de chaleur, nous pouvons citer les échangeurs suivants :



VI.1.2.a Les échangeurs par mélange ou a contact direct :
Ici I’échangeur est dépourvu de paroi. Pour ces types d’échangeurs, le fluide est intimement mélangé.
« L’absence de paroi est une caractéristique intrinséque de 1’échange, ou bien est recherchée pour
améliorer certaines qualités propres de 1’échangeur. L’interface des deux fluides va se présenter sous
deux aspects :

o les phases sont séparées par une interface continue ou par une interface rendue discontinue par
I’interposition de nombreux obstacles : c’est le contact direct surfacique
e les phases s’interpénetrent de fagon homogene par dispersion d’un fluide ou de particules au
sein de I’autre fluide : ¢’est le contact direct volumique » (A. BRICARD)
Parmi les échangeurs a contact direct on peut citer le cas des désurchauffeurs de vapeur, des dégazeurs,
des tours de refroidissement a convection naturelle ou forcée, des contacteurs gaz-solide...

VIL1.2.b  Les échangeurs discontinus
Dans les applications mettant en ceuvre les échangeurs discontinus, on a la surface d’échange qui est
alternativement mis en contact avec le fluide froid et le fluide chaud. Par exemple les réchauffeurs d’air
rotatifs (voir Figure VI-1)

Figure VI-1 : schéma de principe de fonctionnement d’un échangeur rotatif d’air

Cet échangeur de chaleur est constitué de plaques de faibles épaisseurs séparant les veines d’air. Ces
plaques sont souvent en aluminium. «Les plaques sont assemblées entre elles par collage ou soudage et
placées dans un chassis rigide». Ces types d’échangeurs ont I’avantage de la simplicité et d’étre aussi
fiables (Tec12)

VI.1.2.c  Les échangeurs continus
Pour les échangeurs continus, les deux fluides circulent de maniére continue de part et d’autre de la
surface d’échange. Trois grandes catégories représentent ces types d’échangeurs :

o Les échangeurs tubulaires

La configuration la plus simple de ce type d’échangeur est I’échangeur double tubes. Cet échangeur est
le plus simple (voir Figure VI-2), mais peut nécessiter des surfaces d’échange importantes (A.
BONTEMPS)



Figure VI-2: schéma de principe d’ un échangeur tubulaire double tubes (A. BONTEMPS)

Une configuration plus compliqué que celle citée ci-dessus est 1’échangeur a faisceaux tubulaires
(Figure VI-3). Cet échangeur peut avoir jusqu’a une compacité maximale de 500m?/m3 (A.
BONTEMPS)

: faisceau tubulaire 2 : Calandre
: Intérieur de tube 4 : chicane

: raccord évent

: Intérieur boite a eau

: Plaque tubulaire

: Raccord vidange

: Intérieur calandre
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Figure VI-3: Schéma de principe d’un échangeur a faisceaux tubulaires (A. BONTEMPS)

Cet échangeur peut étre a simple ou double passes (en U).

Comme on peut le voir sur la figure ci-dessus, cet échangeur est constitué de faisceau de tubes disposés
dans une calandre. On a I’écoulement d'un des fluides a I'intérieur des tubes et I'autre a l'intérieur de la
calandre, autour des tubes. Les chicanes dans la calandre permettent de promouvoir la turbulence de
I’écoulement externe des tubes et ainsi améliorent le transfert.

Les avantages principaux de cet échangeur sont : économique, résiste aux fortes pressions, utilisable
pour toutes les puissances. Mais il a I’inconvénient d’engendrer de trés importantes pertes de pression,
d’étre sensible aux vibrations et aussi d’étre difficile a nettoyer (WIKIPEDIA)

Il est souvent utilisé pour les échanges liquide/liquide ou liquide/vapeur. Et peut étre disposé en
horizontal ou en vertical.

o Les échangeurs a plaques

Les échangeurs a plaques sont composés d'un grand nombre de plaques disposées en forme de
millefeuilles et séparées les unes des autres d'un petit espace ou circulent les fluides.



Souvent les plaques possédent une surface ondulée bien ordonnée afin de promouvoir un régime
d’écoulement turbulent. Cela permet de rendre meilleur le transfert mais aussi de bien canaliser les
¢coulements des fluides. L'avantage principal de cet échangeur est sa simplicité. Comme 1’échangeur
tubulaire il est aussi peu cofiteux. Avec une compacité maximale de prés de 500m?/m?3, il peut
engendrer de trés importantes pertes de pressions (WIKIPEDIA)

Figure VI-4: schéma d’un échangeur a plaques et une plaque avec profil Chevron (WIKIPEDIA)

Notons que pour les échangeurs a plaques, la turbulence peut permettre de diminuer 1’encrassement des
surfaces d’échange de 1’ordre de 15% (A. BONTEMPS)

Ces échangeurs sont souvent utilisés pour des échanges liquide/liquide ou liquide/vapeur.

o Les échangeurs a ailettes
Les échangeurs compacts a ailettes sont les plus complexes a dimensionner. IlIs peuvent avoir des
valeurs de compacité atteignant 1000m?/m3 (A. BONTEMPS)
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Figure VI-5: schéma d’échangeur compact a ailettes



Malgré la complexité de leur dimensionnement, ils ont souvent de simple configuration. Ils sont
constitués d’un conduit cylindrique ou rectangulaire sur lequel sont fixées des lames métalliques de
différentes formes. L.’un des fluides circule a I’intérieur du conduit et I’autre a I’extérieur.

Notons que ces échangeurs permettent d’avoir de trés bons rendements mais peuvent étre trés
encrassant.

Ce type d'échangeur est utilisé pour les échanges liquide/gaz ou solide/gaz.

A travers cette revue des différents types d’échangeurs, on voit bien que pour les systémes dynamiques,
il nous est possible de faire le choix entre trois types d’échangeurs en fonction des conditions spécifique
de notre probléme. Quant aux systémes discontinus, on a aussi plusieurs types d’échangeurs.

V1.2  Etude d’échangeur a faisceaux tubulaires : fonctionnement avec un fluide
supercritique

VI.2.1  Objectif de I’étude

L’objectif de cette é¢tude consiste a évaluer les performances d’un échangeur supercritique (a haute
pression). Ayant des fluides a 1’état liquide (eau pressurisée) ou supercritique(le réfrigérant), et compte
tenu de ce que nous savons sur les différents types d’échangeurs, les échangeurs a faisceaux tubulaires
sont privilégiés pour effectuer cette étude.

Pour le calcul de dimensionnement d’échangeur, 1’objectif est de déterminer les différents parameétres
de fonctionnement (nombre de tubes, longueur des tubes, diamétre de la calandre...) qui lui permettront
d’échanger une puissance donnée avec un minimum de surface d’échange et le moins de pertes de
pression. Pour cela, nous poserons quelques hypothéses qui nous permettront de simplifier nos
équations.

I_chicane

pa

Dcal

Z.)

Dine = Diametre intérieur des tubes ; D, = Diametre extérieur des tubes D, =
Diametre ou coté de la calandre f =

hauteur de la fenetre laissée libre pour le fluide au droit de chaque chicane pa =
pas entre tubes (soit carré, soit quiconce triangulaire équilatérale) ; l_chicane =

espacement des chicanes; L_HX = longueur des tubes

Figure VI-6 : schéma de principe de I’échangeur tubulaire

VI.2.2  Les hypothéses de fonctionnement
Pour simplifier le probléme de calcul de dimensionnement a traiter ici, nous posons les hypothéses
suivantes :



e Nous considérerons que I’échangeur fonctionne en régime permanent

e La puissance cédée par le fluide chaud est enticrement recue par le fluide froid (systéme
adiabatique)

e Seuls les transferts de chaleur par conduction et par convection sont pris en compte (pas de
rayonnement).

e Secules les pertes de pression par frottement seront prises en compte

e La résistance thermique due a I’encrassement des surfaces sera négligée

e Nous considérerons un fonctionnement de I’échangeur a contre-courant

VL.2.3  Evaluation du coefficient d’échange global(Ugopar)
Parmi les deux méthodes permettant d’évaluer les performances d’un échangeur en régime permanent :
la méthode DTLM (moyenne logarithmique de la différence de température) et la méthode NUT
(nombre d’unité de transfert), nous utiliserons la méthode DTLM car nous avons en données les débits,
les températures d’entrée et la puissance échangée. Cela nous permet sans difficulté d’estimer les
températures de sortie des deux fluides.

VI2.3.a  Méthode DTLM pour [’échangeur a contre-courant

AT,

Figure VI-7: diagramme de variation des températures T et Tg le long de de L_HX

Les variations des températures dTr et dT. deviennent négatives
quand on augmente la surface d’échange (A. BONTEMPS)

En tenant compte des hypotheses faites ci-dessus, le bilan
énergétique s’écrira de la maniére suivante :

dQ = —m.cp dT. = —mgcp;dTy

AN

Flux regu par le fluide
Flux perdu par le froid

fluide chaud



La puissance thermique totale échangée Q est :

Q = U y1obatAT 1y SnEx Equation VI-1

Avec
ATy, =22 1T2 Equation VI-2
InGG)

Dans notre modele, ATy (AT; = T, — Tfs) differe moins de 50% de AT,-car on discrétise I’échangeur
au minimum en 20 mailles-(AT, = T.s — Ty, ) alors la moyenne logarithmique sera remplacé par la
moyenne arithmétique (A. BONTEMPS)

A partir de I’expression de Q, on voit bien que la puissance échangée est proportionnelle a la surface
d’échange (Sygy) et a la différence de température (AT) entre le fluide chaud et le fluide froid. Le
coefficient global d’échange Ug;,pq; €st le coefficient de proportionnalite.

Alors on peut écrire :
dQ = UgiopaiATdS g, Equation VI-3
On sait que le transfert de chaleur du fluide chaud au fluide froid résulte de trois étapes :

o La convection entre le fluide chaud et la surface externe de la paroi solide des tubes: Cette
convection est régie par un coefficient de convection a, permettant de définir une résistance

thermique convective
AcSHEx

o La conduction a travers cette paroi : La paroi a une épaisseur e = Dy, — Djppp €t une

conductivit€ Ay 4r;, donc on a une résistance thermique paroi qui est s
paroi°HEx

o La convection entre le fluide froid et la surface interne de la paroi solide des tubes. La aussi, la
convection est régie par un coefficient d’échange de convection ay. Cela permet de définir une

résistance thermique convective
AfOSHExX

Alors I’expression du flux total échangé devient :

Q= UgiobalATSpEx = —3 AeT — Equation VI-4

+ +
AcSHEx AparoiSHEx %fSHEx

De la on voit que :

1 ‘ .
U global = T, 1 Equation VI-5

ac Aparoi Of

Rappelons que nous supposons que la surface d’échange coté chaud est le méme que la surface
d’échange co6té froid.

Pour une bonne évaluation du coefficient global de 1’échangeur et les autres paramétres de 1’échangeur,
I’estimation des coefficients d’échange c6té chaud et coté froid est nécessaire.

VI.2.3.b  Estimation du coefficient d’échange par convection cété chaud (e)

e Lenombrede PRANDTL



On définit le nombre de PRANDTL a partir des propriétés physiques du fluide caloporteur (I’eau
pressurisé). Pour I’écoulement externe aux tubes on a :

C, 4 .
Prey = w Equation VI-6
calo

Avec :
Acalo 12 conductivité thermique du fluide caloporteur en [W /K /m]
CPcato 1a chaleur spécifique du fluide caloporteur en [J/kg /K]

Ucalo 1a viscosité dynamique du fluide caloporteur en [Pa.s] .

e Lenombrede REYNOLDS

Avec le modele d’échangeur choisi, pour calculer le nombre de REYNOLDS de 1’écoulement
externe aux tubes on prend la corrélation suivante (A. LEFEVRE, 2012):

minDex » :
Regy = Z : Equation VI-7

D
vmloM<1+Nh /,f_;d>
Avec :

Vmin 12 vitesse du fluide caloporteur calculée a partir de la section minimum (S,,;,) de passage dans
I’écoulement externe aux tubes en [m/s]

D,,¢ le diamétre extérieur des tubes en [m]

Vealo la viscosité cinématique du fluide caloporteur en [m?/s]
D_q; le diamétre de la calandre en [m]

pa le pas entre deux tubes en [m].

Les coefficients de correction M et N, sont fournis numériquement en fonction des configurations
des faisceaux de tubes (A. LEFEVRE, 2012)

o Calcul de la section minimale de passage du fluide chaud

Pour déterminer la section minimale de passage de 1’écoulement externe aux tubes, il est nécessaire de
connaitre la section totale de la calandre (S¢,;) mais aussi la section occupée par les tubes (S,,;). Pour
cela, nous admettons que dans 1’espace entre chicanes, la section minimale de passage du fluide
caloporteur se trouve dans le sens transversal de I’échangeur, alors la section de la calandre a considérer
sera assimilée a un rectangle de longueur et largeur respectives [_chicane et Dcal.

Donc la section S¢g; de la calandre s’écrira de la maniére suivante :

Sc = lL_chicane x Dcal Equation VI-8

Chaque tube est assimilé a un rectangle de longueur [_chicaneet de largeur D,

La section S,,; occupée par les tubes dans 1’espace entre chicane est :

Sext = l_chicane x D, X \/[Nyypes Equation VI-9



Avec Ny pes le nombre de tubes. Rappelons que dans la direction longitudinale, nous supposons que la
calandre a une section carrée.

A partir de ces deux relations précédentes, on a:
Smin = Scal — Sext = L_chicane(Dcal — D .,y X +/Nupes) Equation VI-10

e Lenombre de NUSSELT

La connaissance des nombres de PRANDTL et de REYNOLDS nous permet de calculer pour
I’écoulement du fluide chaud le nombre de NUSSELT.

Ayant comme configuration un faisceau de tubes a pas carré, les différentes corrélations nous
permettant de calculer le nombre de NUSSELT en fonction du régime d’écoulement s’écrivent de la
maniere suivante (GRETh):

= Régimel :
Pour 1 < Regyy < 102

Nu,,; = 0.9Re,.**Prl30 Equation VI-11
Pour 10% < Re,,; < 103
Nu,,, = 0.52Re,,,*>Pro36 Equation VI-12
= Regime? :
Pour 103 < Re,, < 2.10°

Nu,,; = 0.27Re,,, "3 Prl30 Equation VI-13

= Regime3
Pour Reg; > 2.10°

Nu,,, = 0.33Re,, " 8Prli Equation VI-14

Ainsi on calculera le coefficient d’échange convectif coté fluide caloporteur a partir de la relation
suivante :

acDext
Nugyr = 1
calo

Avec a, le coefficient d’échange convectif coté fluide caloporteur en [W /m? /K].

VI2.3.c  Estimation du coefficient d’échange par convection coté froid (af)

e Lenombre de PRANDTL

Comme le PRANDTL de I’écoulement externe aux tubes, le PRANDTL de 1’écoulement interne des
tubes est calculé a partir des propriétés physiques des réfrigérants.



Soit Pri, le nombre de Prandtl de [I’écoulement interne des tubes, on a

'urefrcprefr
Prip, = T
refr

Avec CPresr €t Apepr respectivement la chaleur spécifique et la conductivité thermique du
réfrigérant.

e Lenombrede REYNOLDS

Soit Rein: le nombre de REYNOLDS de I’écoulement interne,
prefr vintDint
Rejy =
HUre fr
Avec :

Urefr la viscosite dynamique du réfrigérant en [Pa.s]
Prefr la masse volumique du réfrigérant en [kg /m3]

Vine la vitesse du réfrigérant dans les tubes en [m/s]

Din¢ le diamétre intérieur des tubes en [m].

e Lenombre de NUSSELT

Pour I’écoulement interne des tubes, nous avons d’une part un fluide supercritique et de 1’autre un
fluide diphasique. Apreés notre étude des corrélations de NUSSELT et avec les conditions
d’utilisation de notre systéme, nous avons opté d’utiliser la corrélation de JACKSON 2002 (LL.
PIORO, 2004) pour le calcul du nombre de NUSSELT de I’écoulement interne des tubes pour les
fluides supercritiques et la corrélation de LIU-WINTERTON (X. FANG, 2011) pour le calcul du
nombre de NUSSELT de I’écoulement interne des tubes pour les fluides diphasiques sous-critiques.

On trouvera en annexe I’ensemble des corrélations étudiées pour les transferts thermiques dans les
fluides supercritiques.

Notons que Nu;y; le nombre de Nusselt de I’écoulement interne des tubes :

e Corrélation de JACKSON 2002

0.3 -
— 082 p..05 (Pw Cp : : _
Nuy, = 0.0183Re%#2pry (pb) (Cp,,)” Equation ITI-12

Les détails de cette correlation sont déja définis au I11.3.1.d
T,, la température du réfrigérant a la paroi en [°C] ou [K]
Ty, la température du réfrigérant au coeur de I’écoulement en [°C] ou [K]

Rey, et Pry, respectivement les nombres de Reynolds et de Prandtl de I’écoulement interne calculés
a partir des propriétés prises a la température T},

pp la masse volumique du réfrigérant a la température T, en [kg/m3]

Py la masse volumique du réfrigérant a la température T,, en [kg/m3]



Cpy chaleur spécifique du réfrigérant a la température T}, en [//kg/K]
h,, ’enthalpie spécifique du réfrigérant a la température T,, en [J/kg]

h;, I’enthalpie spécifique du réfrigérant a la température Tp, en [J/kg]

A partir de corrélation de JACKSON, on calculera le coefficient d’échange convectif coté froid en
supercritique avec la formule suivante :

arD;
fint
Nuint = Ab

Avec :
ay le coefficient d’échange convectif coté réfrigérant en [W /m?]

Ap la conductivité du réfrigérant a Ty, en [W /K /m]

e Corrélation de NUSSELT de LIU-WINTERTON

LIU et WINTERTON proposent la corrélation suivante pour les fluides saturés sous-critique (X. FANG,
2011) en ébullition convective.

% = (Sas_pp)” + (Fay_co)’ Equation VI-15

Avec

F=0.35 [1 + XPr, (% - 1)] Equation VI-16
refr—g

1

= Equation VI-1
1+0.055F01Ref:16 quation VI-17

@ _pp est donn¢ par la corrélation de NUSSELT de DITTUS-BOELTER (voir IIL.3.1.a :
dr_pp = 0-023Rei01'1?:Pri(r)l'§/1refr/Dint

af_co = 55PR 1270081 (- 0.4343 In(PR)) 055 M 05067

Avec :

P

Py le rapport entre la pression de travail et la pression critique du fluide Py = >
Crit
¢ la rugosité de la surface du conduit

M la masse molaire en [kg/kmol]
q la densité de flux de la paroi vers le fluide en [W /m?]

Une fois les expressions des différents coefficients d’échange convectifs établies, et en tenant compte
de la différence surface d’échange entre le coté chaud et le c6té froid de 1’échangeur thermique, on
obtient I’expression suivante pour le coefficient d’échange global Ugjopq; par rapport a la surface
d’échange coté froid



Uglobal B l + Dint In (Dext) + Dextl
ar 2/1paroi Dine Dine ac

VI1.2.4 Evaluation des pertes de pression
Comme annoncé plus haut, pour un meilleur dimensionnement d’un échangeur de chaleur, 1’analyse
hydraulique est indispensable. Ici nous nous intéresserons notamment, aux pertes de pression aussi bien
du c6té chaud que du c6té froid. Cette évaluation des pertes de pression permet non seulement d’évaluer
les performances d’un échangeur mais aussi la prise en compte des compléments d’installations tels
que les pompes ou compresseurs. Rappelons que dans calcul seules les pertes de pression par
frottement sont prises en compte.

VI2.4.a Les pertes de pression par frottement pour I’écoulement aux tubes
On sait le fluide en écoulement externe aux tubes est de 1’eau pressurée, donc pour calculer les
pertes de pression par frottement, nous pouvons utiliser la formule de JAKOB (N.H. KIM, 1998)

pa
1 -0.15 ex » :
BP; = 2 prgtoRE e 50,2 | 0.176 +0.32 (pa-next;mtﬂ-ﬂ% Equation VI-18
Dext

Cette corrélation n’est valable que pour des écoulements de liquide et pour une disposition en pas
carré du faisceau de tubes.

VI2.4.b  Les pertes de pression par frottement pour l’écoulement interne des tubes
Pour 1’écoulement interne a des tubes, les pertes de pression par frottement s’expriment de la
maniére suivante:

1 (L oo
AP = f - py (;’li’t‘) Vine? Equation VI-19

Avec
Lygx la longueur des tubes en [m]
f le coefficient de perte de charge ou de frottement

Dans les écoulements de fluides supercritiques, plusieurs corrélations sont utilisées pour déterminer
le coefficient de perte de charge f.Comme nous avons pu le constater dans 1’étude des corrélations,
la plupart de ces corrélations sont souvent établies a partir de la corrélation de FILONENKO (A.
BRUCH, 2006). Ainsi & partir de notre étude comparative entre les profil de variation des
coefficient de frottement issues de différentes corrélations et le profil de variation du coefficient de
frottement issu de la modélisation numérique (Error! Reference source not found.), nous avons
constaté que parmi les deux corrélations (FILONENKO et BLASIUS), la corrélation de BASIUS
permet d’obtenir les plus petits coefficients de frottement. En outre dans d’autre régime de
turbulence elles donnent presque les mémes valeurs. Etant donné que dans notre étude, 1’écoulement
devient turbulent dés au début du conduit, alors nous pouvons appliquer directement la corrélation
de BLASIUS pour déterminer notre coefficient de frottement f de I’écoulement interne des tubes.

Ainsion a:

PourRe;,,: > 2300,



f = 0.316Re;,; ®*° Equation VI-20
Et pour Re;,: < 2300,

64
Rejp;

f= Equation VI-21

VI.2.5 Evaluation de la création entropique de I’échangeur
En plus des pertes de pression dans 1I’échangeur thermique, la création d’entropie peut aussi étre prise
en compte pour une meilleure optimisation de 1’échangeur.

Rappelons que nous avons fait ’hypotheése d’un échangeur adiabatique :
Sur chaque coté de 1I’échangeur, on peut établir le bilan entropique suivant (A.BEJAN, 1996):

e sur le c6té chaud (écoulement externe aux tubes), on a :

; . y .
+ mcalocpcalo In (TZ“ 0) + Meqio

calo

APyt
PcatoT calo

Sext = — Equation VI-22

calo

Avec :

St la creation d’entropie coté extérieur [W /K]
Q la puissance totale de I’échangeur en [W]
T.q10 température moyenne du fluide caloporteur entre 1’entrée et la sortie en [K]
M q1, debit massique du fluide caloporteur en [kg/s]
CPcaio chaleur spécifique du fluide caloporteur en [/ /kg /K]

e

oo €t TS, respectivement les températures d’entrée et de sortie du fluide caloporteur

AP, la perte de pression totale dans 1’écoulement extérieur des tubes en [Pa].

e coté froid (écoulement interne des tubes), on a :

int __Q . Tres . Y , _ ]
Si =1~ p + My efCPresIn (Tﬁef) + Myf preTrer Equation VI-23

Avec :
S iint la création d’entropie coté intérieur [W /K]
Q la puissance totale de I’échangeur en [W]

Tyef Température moyenne du fluide réfrigérant entre 1’entrée et la sortie en [K]



Mo débit massique du fluide réfrigérant en [kg/s]
Cpres chaleur spécifique du fluide réfrigérant en [/ /kg /K]
Ts, 5 et Tz, ¢ respectivement les températures d’entrée et de sortie du fluide refrigérant

APy, la perte de pression totale dans 1’écoulement intérieur des tubes en [Pa].

A partir de ces deux expressions on établit I’expression suivante pour la création totale d’entropie dans

I’échangeur S}t :
stot — gint | gext Equation VI-24

En remplagant SF** et S™ par leur expression on obtient I’expression suivante:

S

+ mcala Cpcalo In (TZ“”’) +

calo

Stat = Q ( ) + mrefcpref ln(

. AP
Mcalo —ET’“ Equation VI-25
Pcalo! calo

f> + mref

Tref Tcalo PrefTref

A partir de cette expression on voit bien que I’optimisation de I’échangeur par minimisation d’entropie
reste liée aux phénomeénes de pertes de pression dans 1’échangeur. Dans un souci de limiter nos
équations, nous nous limiterons aux modeles de calcul avec minimisation des pertes de pression.

VI.3 Calcul de dimensionnement d’échangeur supercritique

VI.3.1 Description du mode¢le de calcul EES

Comme lors de 1’étude des différentes corrélations, ici aussi nous travaillons avec le logiciel EES.

Notre modele de calcul est basé sur la discrétisation «enthalpique» de la puissance totale a échanger. En
imposant la puissance de chaque section et les pertes pression totale pour I’écoulement interne des
tubes, le modéle de calcul résout de maniere implicite un systéme d’équations a deux inconnus dont les
solutions sont le nombre de tubes et la surface d’échange. La détermination de ces deux grandeurs
permet le calcul des différents paramétres de 1’échangeur.

Du fait de la discrétisation «enthalpiquey, il nous est possible de suivre 1’évolution de chaque paramétre
ou variable a chaque point de 1’échangeur.

VI1.3.2 Calcul avec les données ENERTIME

Vi3.2.a Les données ENERTIME
Le calcul de dimensionnement se fera en deux temps :

e Un premier calcul qui sera effectué avec le cahier des charges fourni par ENERTIME
e Unsecond calcul qui sera fait a I’iso-puissance pour les différents fluides réfrigérant.

e FEcoulement externe aux tubes : Eau pressurisée.
Globalement nous avons les données suivantes (fournies par ENERTIME) pour I’eau:
&0 = 150°C
P,.: = 5bar
Mearo = 15kg/s



o Ecoulement interne des tubes : les réfrigérants

Les données pour ce premier calcul sur les réfrigérants se trouvent dans le tableau ci-dessous. Comme
on peut le voir sur le tableau ci-dessous, une partie de ces données provient ’ENERTIME, ’autre
partie de SEPAREX.

Fluide | Trer (°C) | Trer (°C) | Piye (bar) | Tiyer (kg/s) | QO(MW) | Dj(mm) | Dpye(mm) | APy (Pa)
R134a |27,92 117,3 46,79 30,05 6,133 10,92 12,7 30000
CO2 41,69 140 150 25,74 6,232 10,22 12,7 30000
Propane | 28,98 116,3 51,25 16,47 6,315 10,92 12,7 30000
R1234z¢|27,28 115,4 37,3 31,6 5,988 10,92 12,7 30000
R227ea (27,43 117,4 36,98 48,93 7,007 10,92 12,7 30000
R245fa |25,41 86,81 9,129 23,37 5,448 10,92 12,7 30000

Tableau VI-1:Tableau de données fournies par ENERTIME

Hormis le R245fa qui est sous-critique, les autres fluides sont a I’état supercritique.

VI3.2.b  Résultats des calculs avec les données fournies par ENERTIME
Quelques résultats concernant les parametres globaux sont représentés sur les graphes ci-dessous.

B R134a mCO2 Propane M R1234ze M R227ea M R245fa

500
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R134a C02 Propane R1234ze R227ea R245fa

Figure VI-8: Diagramme de comparaison du nombre de tubes pour les différents fluides de travail

En nombre de tubes, le R227¢a arrive en téte avec prés de 450 tubes suivi du R245fa (sous-critique).
L’échangeur fonctionnant avec du propane a le plus petit nombre de tubes (moins de 200) et pourtant
dispose la deuxiéme puissance de fonctionnement. Ici on voit déja que 1I’échangeur avec R227ea serait
le plus grand en taille.
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Figure VI-9. :Diagramme de comparaison des longueurs de tube pour différents fluides

Parmi les fluides supercritiques, on constate que 1’échangeur fonctionnant avec le R227¢a a les tubes
les plus longs, et celui avec CO2 a les tubes les moins longs. Quant a 1I’échangeur fonctionnant avec du
R245fa, il a les tubes les plus courts et pourtant la pression de travail pour ce dernier est inférieur a 10
bar.

EmR134a mCO2 Propane M R1234ze M R227ea M R245fa

R134a Cco2 Propane R1234ze R227ea R245fa

Figure VI-10: Diagramme de comparaison des surfaces d’échange de I’échangeur pour différents
fluides



Comme dans les cas précédents, ici aussi 1’échangeur fonctionnant avec du R227ea a la plus grande
surface d’échange plus 350 m? tandis que tous les autres ont des surfaces d’échange inférieures a 150
m?—, Certes les échangeurs n’ont pas les mémes puissances de fonctionnement mais cela ne peut étre la
seule explication d’une telle différence.
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Figure VI-11. Diagramme de comparaison des coefficients globaux d’échange de |’échangeur pour

différents fluides

Comme on peut s’y attendre, 1’échangeur avec du R227ea a le coefficient d’échange global le plus
faible, avec une valeur de prés de la moitié de celui avec le propane ou du R245fa. Cette faiblesse du
coefficient d’échange global d’échange du R227ea par rapport aux autres peut étre expliquée de deux
maniéres:

*  D’une part I’utilisation des propriétés de transport du fluide assez dégradés dans le modéle de
calcul ce qui nous permettra d’avoir de bonnes précisions.

* Et d’autre part par un choix de fonctionnement non optimal de 1’échangeur.
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Figure VI-12 : Diagramme de comparaison des compacités de [’échangeur pour différents fluides

En comparant les compacités de ces différents échangeurs, on constate qu’ils ont pratiquement tous la
méme compacité sauf celui avec le CO2. Mais cela est prévisible car les tubes de ces différents
¢échangeurs ont les mémes diameétres a part celui fonctionnant avec le CO2 qui a des diamétres un peu
plus petits.
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Figure VI-13 : courbes de variation du coefficient global d’échange au niveau de chaque pour les
différents fluides.

Parmi ces différentes courbes de variation du coefficient d’échange global au niveau de chaque maille,
on voit que la variation du Uiecat U_localreste trés bas pour le R227ea. Par contre celui avec R245fa
connait une forte variation de son Uj.cal U_localentre la 8™ et la 18°™ maille (diphasique liquide-gaz)
mais n’atteint pas la valeur maximale du Ujecar du propane. Quant aux R1234ze et le R134a, nous notons
le méme profil de variation de leur Ujocal au niveau de chaque maille.



e R245f3 === Propane co2 R134

R1234ze ====R227ea

8000

7000 /
6000

5000 \
S / \
S 4000
2 / NG
% 3000 / /

2000

1000 - =

0
0 5 10 15 20 25

N° Maille

Figure VI-14. courbes de variation des pertes de pression au niveau locales au niveau de chaque pour
les différents fluides.

Comme dans le cas de la variation du U_local, ici aussi le AP_local connait une augmentation entre la
8¢ et la 18°™ maille pour le R245fa. On constate aussi un doublement de AP_local entre la 10°™ et la
20°™¢, Quant au R277ea, il garde un profil relativement stable. En outre, les échangeurs fonctionnant
avec du R134a, du R1234ze, et du propane ont des profils de pertes de pression locale par maille qui
atteint un maximum vers la 10°™ maille et ces profils restent presque semblables.

A partir des résultats du calcul de dimensionnement avec les données fournies par ENERTIME, nous
constatons que I’échangeur avec le R227ea est la plus grande taille et en nombre de tubes, en plus il
reste celui qui a le coefficient global d’échange le plus faible. Quant aux échangeurs fonctionnant avec
du CO2 et propane, ils représentent des intéréts non négligeables en terme de taille mais aussi de
performances. Néanmoins, il faut rappeler qu’avec différents paramétres de fonctionnement pour les
fluides, nous ne pouvons pas faire de comparaisons plus rigoureuses pour les différents échangeurs.

VI.3.3 Calcul de dimensionnement en iso puissance

VI.3.3.a  Données en iso puissance

Pour le calcul en iso puissance, on ne changera pas les données sur 1’écoulement externe des tubes.
Mais dans le but d’atteindre le point pseudo-critique, on modifie certains paramétres d’entrées pour les
différents fluides. Le tableau ci-dessous présente les nouvelles données pour le calcul en iso puissance.
Rappelons que la puissance totale 6 MW.

Données
Fluide Treef ¢0) rsef (°O) Pin; (bar) mref (kg/s)
R134a 27,92 117,3 46,79 29,39
CO2 41,69 140 150 24,78
Propane 28,98 116,3 51,25 15,64
R1234ze 27,28 115,4 373 31,66
R227ea 27,43 117,4 36,98 41,89




R245¢fa 25,41 86,81 9,129 25,73
Tableau VI-2:Tableau de données pour le calcul de dimensionnement en iso puissance

VI3.3.b  Résultats des calculs en iso puissance
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Figure VI-15 : Diagramme de comparaison du nombre de tubes pour les différents fluides en iso
puissance

Pour les fluides supercritiques, 1’échangeur fonctionnant avec du R227ea a encore le plus grand nombre
de tubes (environ 300 tubes). Avec un nombre de tubes inférieur a 170, on peut confirmer ’avantage
que représente celui avec le propane. Il faut noter aussi que pour une méme puissance, 1’échangeur
fonctionnant avec du R245fa (sous-critique) a le plus grand de nombre de tubes (plus 370).
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Figure VI-16. : Diagramme de comparaison des longueurs de tube pour différents fluides en iso
puissance

Ici on voit qu’avec des pertes de pression de 0,3 bar, pour I’écoulement interne, tous nos longueurs de
tubes sont inférieures & 18 m. Parmi les fluides supercritiques, les échangeurs avec le R134a et R1234ze
ont les plus grandes longueurs de tubes (un plus de 17 m) et celui fonctionnant avec le CO2 a les tubes
les moins longs (moins de 14 m).
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Figure VI-17:Diagramme de comparaison des surfaces d’échange de [’échangeur pour différents
fluides en iso puissance

En iso puissance, tous les échangeurs fonctionnant avec des fluides supercritiques ont des surfaces
d’échange (environ 150 m?-) inférieures a celui de 1’échangeur fonctionnant avec R245fa sous-critique.
Comme dans le cas précédent (calcul avec données ENERTIME), 1’échangeur fonctionnant avec du
propane a la surface d’échange la plus petite. En comparant les surfaces d’échange des uns et des autres,
on peut dire que pour une méme puissance de fonctionnant, I’échangeur fonctionnant avec un fluide
supercritique nécessitera moins de surface d’échange qu’un échangeur fonctionnant avec un fluide sous-
critique
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Figure VI-18:Diagramme de comparaison des coefficients globaux d’échange de I’échangeur pour
différents fluides en iso puissance

Sans surprise, on voit que 1’échangeur fonctionnant avec du propane a le meilleur coefficient global
d’échange (plus de 3500 W/m?*/KS). Pour celui fonctionnant avec le R227ea, malgré 1’efficacité gagnée
en taille et en nombre de tubes, il reste celui qui a le plus petit coefficient global d’échange méme si
on note une augmentation de sa valeur en passant de 1400 (Ea prés de 1800 W/m*/K.

Avec deux parametres globaux (APr et Q) fixés aux mémes valeurs pour les différents échangeurs, nous
constatons que les échangeurs fonctionnant avec des fluides supercritiques présentent des avantages
intéressants en taille et en nombre par rapport au fonctionnement en sous-critique. En comparant les
coefficients globaux d’échange, on voit que méme si 1’échangeur fonctionnant avec du propane a un
trés bon coefficient global d’échange (3500 W/m?/K), les fluides supercritiques tels que le R227ea ou
le R1234ze ont des coefficients globaux d’échange inférieurs a celui du R245fa sous-critique.

Pour une meilleure comparaison des performances des échangeurs sous-critique et supercritique, il est
nécessaire de faire le calcul pour un méme fluides avec les mémes parameétres de fonctionnement mais
a pressions différentes. Ici nous effectuerons notre étude comparative entre fluide sous critique et fluide
supercritique avec du R134a.

VI1.3.4 Etude comparative entre échangeur sous-critique et échangeur supercritique
La comparaison des performances des échangeurs sous-critiques et supercritiques n’est pas évidente,
pour un fluide donné, car de nombreux paramétres influencent le dimensionnement ou les
performances d’un échangeur pour des conditions de fonctionnement données. Pour avoir une vue la
plus large possible, plusieurs approches comparatives ont donc été faites avec un fluide donné, le
R134a, a savoir :

- le dimensionnement a conditions fixées et débit massique de R134a constant



V1.3.4.a

- le dimensionnement a conditions fixées et température de sortie du R134a constante
- la simulation d’un échangeur a dimensions imposées et conditions d’entrée imposées

Comparaison des dimensionnements sous-critique/supercritique pour le R134a

Pour ces calculs de dimensionnement, le diameétre interne des tubes est fixé au standard de
10,92 mm (ext. 12.7 mm soit 1/2"). La premicre comparaison de dimensionnement est

réalisée avec les conditions suivantes :

. o) Débit (ke's) P (bar) Puissance
entrée (° ébit (kg/s ression (bar
MW)
R134a 27,92 29,23 5,6-60,9
6 MW
Eau 150 15 5

Tableau VI-3 : Données pour l’étude comparative Diphasique sous-critique/supercritique

Dans ce cas, on compare le dimensionnement des échangeurs a débit massique de R134a
constant. Comme on le voit sur la Figure VI-21, 1a comparaison des dimensionnements a débit

massique constant implique des conditions de sortie différentes pour le fluide de travail en
termes de température. Plus la pression est €élevée, plus la température de sortie du fluide
frigorigeéne est grande. En outre, ’augmentation de la pression dans ces conditions réduit le

pincement de température entre les deux fluides.
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Figure VI-19 : Diagramme enthalpique pour le dimensionnement a débit constant de |’échangeur
de chaleur a différentes pressions de R134a.




Une seconde comparaison est aussi menée pour regarder I’évolution du dimensionnement de

I’échangeur avec la pression de fonctionnement lorsque 1’on maintient constante la

température de sortie du R134a. Les conditions de dimensionnement sont alors les suivantes :

T sortie
T entrée (°C)
°O)
R134a 27,92 120
Eau 150 554

Débit (kg/s)

15

Puissance
Pression (bar)
(MW)
5,6-60,9
6 MW
5

Tableau VI-4 : donnée pour comparaison en debit constant

Dans ce second cas de dimensionnement de I’échangeur thermique, le débit massique est

recalculé pour que la variation d’enthalpie du R134a corresponde a la puissance imposée et la
température de sortie de 120°C. La Figure VI-20 illustre le comportement du débit massique

de R134a dans ces conditions. Ce débit augmente progressivement au fur et a mesure que la

pression croit, a cause de la diminution respective de la variation d’enthalpie lorsqu’on
maintient constant la température de sortie du R134a.
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Figure VI-20 : Evolution du débit massique de R134a en fonction de la pression réduite.




Finalement, la comparaison des deux approches pour I’étude de 1’influence de la pression sur
le dimensionnement de 1’échangeur est résumée a la Figure VI-21 via la surface d’échange
utile estimée. Les deux conditions de dimensionnement donnent une tendance en sous-critique
assez similaire, a savoir une forte réduction de la surface d’échange a une pression inférieure
trés proche de la pression critique. Dans la région sous-critique, le dimensionnement a
température de sortie imposée donne les estimations de surface d’échange plus importantes
car le débit frigorifique est plus faible et donc les transferts thermiques sont pénalisés.

Dans la région supercritique, les deux approches donnent des tendances totalement opposées.
Lorsque le débit est gardé constant, la surface d’échange nécessaire ne fait qu’augmenter avec
la pression du R134a, soulignant la pénalisation de monter trop en pression par la réduction
du pincement de température. Lorsque la température de sortie est constante, au-dela de la
pression critique, la surface d’échange nécessaire diminue progressivement. Alors que dans la
zone sous-critique, hormis a proximité de la pression critique, la surface d’échange augmente,
I’effet inverse observé en supercritique s’explique bien avec I’augmentation sensible du
coefficient d’échange du fluide supercritique avec la vitesse débitante. Cette amélioration du
transfert thermique, déja mentionné dans le précédent rapport et bien illustré dans la littérature
scientifique, permet une diminution notable de la surface d’échange. Ainsi avec des pressions
comprises entre 20 et 30% (entre 48 et 53 bar pour le R134a ici) au-dessus de la pression
critique, on retrouve un dimensionnement de surface thermique comparable a celui trouvé en
sous-critique.
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Figure VI-21 : Evolution de la surface d’échange nécessaire en fonction de la pression réduite du
fluide pour les deux conditions de dimensionnement.

V1.3.4.b  Simulation d’un échangeur thermique — influence de la pression de fonctionnement sur les
performances

Pour compléter I’approche faite précédemment dans le dimensionnement de 1’échangeur
thermique et I’influence de la pression, c’est-a-dire la recherche d’un design optimum entre le
fonctionnement sous-critique et supercritique, la simulation d’un échangeur de chaleur a été
faite. Le principe est cette fois-ci de regarder 1’évolution des performances globales
(puissance thermique accessible, pertes de pression) d’un composant aux dimensions
imposées.

L’échangeur thermique retenu pour la simulation est celui précédemment dimensionné a une
pression réduite de 1,2. Les données principales sont présentées ci-dessous :

Di (mm) N tubes L tubes (m) S HX (m?)

10,92 225 18,1 139,5

Tableau VI-5 : données pour simulation

L’¢évolution des performances globales (puissance thermique échangée et pertes de pression
par frottement) de 1’échangeur lorsque la pression du R134a varie est illustrée sur la Figure
VI-22.



La puissance thermique échangée passe par un optimum, pour une pression réduite pr
comprise entre 0,2 et 0,3 (8,1 a 12,2 bar), pour une valeur atteinte proche de 7,6 MW (pour un
dimensionnement initial de 6 MW a p; = 1,2). Par contre on observe que lorsque la pression
continue d’augmenter, la puissance thermique échangée en sous-critique diminue et n’est que
légérement supérieure a celle obtenue dans la région supercritique (autour de 6,5 MW). Cette
faible différence s’explique notamment par un écart de température qui se réduit et un
coefficient d’échange thermique qui n’est pas si différent entre la zone sous-critique et la zone
supercritique (excepté autour de la pression critique).

De plus, il faut ajouter a I’analyse 1’étude du comportement des pertes de pression du R134a.
On remarque sur la Figure VI-22 que ces pertes de pression sont maximales pour les pressions
les plus faibles et qu’elles décroissent progressivement pour étre minimales dans la région
supercritique.
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Figure VI-22 : Evolution des performances globales de [’échangeur thermique avec la pression de
fonctionnement du R134a.

Le comportement des pertes de pression vient modeérer 1’effet de la pression sur la puissance
thermique échangée. Effectivement, on peut construire un critére de mérite Q équilibrant la
puissance thermique échangée et la puissance mécanique a fournir pour I’obtenir :

Q=‘Q.th ~ ch
w M AP

mécanique

Si I’on regarde les performances de I’échangeur synthétisé par ce critére, montré sur la Figure
VI-23, on remarque clairement que le critére est maximum dans la région supercritique. Le
fonctionnement dans la région supercritique est optimal car elle offre un transfert thermique



satisfaisant pour un colt énergétique a apporter minimum, grace notamment a une viscosité
du fluide relativement faible a ces fortes pressions, ainsi qu'une densité moyenne du fluide
plus élevée favorisant des vitesses plus basses & méme débit massique qu’en conditions sous-
critiques.
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Figure VI-23 : Evolution du critére de mérite de la performance de I’échangeur en fonction de la
pression réduite du R134a.

Le fonctionnement de I’échangeur en supercritique n’est donc pas rédhibitoire en termes de
performances. Malgré un pincement de température qui est fatalement plus petit qu’en sous-
critique, les transferts thermiques en supercritique sont encore importantes, sous I’effet de
variation de propriétés physiques pouvant les intensifier comme souligné déja dans le rapport
intermédiaire, et allient des pertes de pression plus faibles. En outre, il faut coupler I’intérét
du fonctionnement de I’échangeur a des pressions plus élevées avec I’impact sur le cycle
ORC.

V1.4 Conclusion

Avec les donnée fournies par ENERTIME, on a pu constater que les échangeurs fonctionnant avec du
CO2 ou du propane sont plus petit en taille et en nombre tandis que celui avec du R227ea est le plus
grand en taille et nombre. Avec ces parametres de fonctionnement on peut que ce dernier est le moins
performant. Mais avec le calcul en iso puissance, on a vu que sa performance s’est améliorée notamment
avec une augmentation de son coefficient d’échange global. Malgré cela I’échangeur fonctionnant avec
du propane reste le mieux performant.

Avec I’é¢tude comparative entre dimensionnement en diphasique et supercritique, on a vu que
1’échangeur diphasique aurait les meilleures performances pour les méme parametres de travail. N’ayant
pas pu vérifier cela avec d’autre modéle de calcul (autre corrélation en diphasique que celui de LIU-
WINTERTON), mais le facteur 10 existant entre les coefficients d’échange convectifs c6té réfrigérant



en diphasique monophasique nous améne a dire qu’il serait intéressant de savoir ce que serait les
résultats du calcul de dimensionnement si nous utilisons une autre corrélation.

Conclusion générale

Une étude sur les transferts thermiques et le dimensionnement d’échangeurs de chaleur pour cycles
ORC supercritiques a été réalisée dans le cadre du projet SURORC. L’objectif du travail réalisé était
de regarder I’impact qu’avait le fonctionnement avec un cycle supercritique sur I’échangeur de chaleur
pour en estimer le dimensionnement et avoir des éléments quantitatifs permettant une projection d’une
réalisation et d’un cotit d’un tel équipement. Il s’agissait ensuite de faire un état de 1’art des
connaissances sur les transferts thermiques en fluide supercritique et plus spécifiquement avec des
fluides organiques.

Concernant le dimensionnement de I’échangeur de chaleur, I’utilisation d’un fluide supercritique
impose plusieurs remarques :

- le fonctionnement & des pressions plus importantes que celles obtenues pour les cycles sous-
critiques impose I’utilisation de tubes de diamétre interne plus faible (moins de 11 mm) afin de
supporter les pressions requises sans accroitre considérablement 1’épaisseur des tubes. Dans les
dimensionnements réalisés, un diamétre interne de 10,92 mm (pour un diameétre externe de 12,7
mm) a été préconisé.

- Le dimensionnement avec un diamétre plus petit permet des transferts thermiques en
supercritique relativement élevés, ce qui au final ne dégrade pas trop la surface d’échange
nécessaire comparée a un dimensionnement en sous-critique.

- En outre, les fluide supercritiques étant généralement moins visqueux et plus denses qu’en
diphasique, il est possible de réduire le nombre de tubes mis en ceuvre pour avoir des vitesses
d’écoulement plus important, ce qui va aussi dans le sens d’une intensification des transferts
thermiques

- Quant aux résultats des dimensionnements obtenus, parmi les différents cas étudiés, 1’utilisation
du propane supercritique permettrait d’obtenir I’échangeur le plus petit, en raison de transferts
thermiques supercritiques trés élevés pour ce fluide (comparables a ceux du R245fa en
¢bullition convective) tout en limitant les pertes de pression. Le dioxyde de carbone
supercritique semble aussi une solution intéressante en termes de dimensionnement de
I’échangeur, mais sa mise en ceuvre parait pour le moment plus fastidieuse en raison de sa
pression critique presque deux fois plus élevée que les autres fluides organiques étudiés. Le
CO; offre en effet de trés bonnes propriétés de transferts en supercritique, notamment grace a
une conductivité¢ thermique élevée et une faible viscosité (nombre de Reynolds important
facilitant des transferts thermiques turbulents). Sa mise en ceuvre supposerait par contre des
équipements acceptant des pressions de plus de 100 bar. Des autres fluides étudiés, le R134a
ou le RI1234ze semblent des alternatives satisfaisantes, permettant d’obtenir des
dimensionnements comparables a un évaporateur au R245fa, pour une sécurité accrue comparée
au propane. Les calculs réalisés avec le R227¢a n’ont par contre pas montré un intérét en termes
de dimensionnement de 1’échangeur, ce fluide ayant des propriétés physiques ne permettant pas
d’obtenir des transferts thermiques suffisamment élevés.

- L’¢étude pour un fluide donnée (ici le R134a) de I’influence de la pression de fonctionnement et
notamment entre la région sous-critique et celle supercritique a montré que si en valeurs
absolues, la région sous-critique permettait d’atteindre des performances thermiques plus
importantes (soit un dimensionnement moindre de 1’échangeur, soit une puissance thermique
échangée plus élevée pour un échangeur donnée), ce résultat est a modérer par plusieurs
remarques :

o Les performances obtenues en supercritique sont certes plus faibles mais restent dans
un ordre de grandeur comparable a celles obtenues en sous-critique. Cela s’explique
par des transferts thermiques qui restent importants en supercritiques tant qu’on reste



aux environs de la pression critique (jusqu’a 1,2 fois cette pression) et si1’on est capable
de maintenir des écoulements trés turbulents. Dans ces conditions, ce sont ensuite les
propriétés du fluide utilisé qui permettront d’amplifier ou non les transferts de chaleur,
comme une bonne conductivité thermique par exemple.

o Les pertes de pression sont nettement moindres en supercritique qu’en diphasique, et la
prise en compte du coit énergétique de ces pertes de pression rééquilibre 1’analyse en
faveur d’un fonctionnement de 1’échangeur avec un fluide supercritique. Ce résultat est
possible grace a une viscosité nettement moindre du fluide supercritique, et une densité
qui, si elle varie beaucoup le long de 1’échangeur reste supérieure a la densité du fluide
diphasique.

o Enfin, I’analyse des transferts thermiques dans la région sous-critique proche du point
critique doit &tre considérée avec précaution. En effet, le mode¢le utilisé pour simuler
les transferts thermiques en ébullition convective (modele de LIU-WINTERTON), s’il
a été établi sur une base de données large, sa validation reste vraie pour des pressions
d’évaporation relativement éloignées de la pression critique. Trés peu de résultats
existent pour ces fluides organiques a des pressions proches de leur pression critique.
La zone de transition notamment a la pression critique n’est pas bien connue, entre
autre, si les transferts thermiques évoluent de maniére continue ou non lors que passage
du point critique. Dans nos simulations, il apparait clairement que les deux modéeles
utilisés (LIU-WINTERTON ET JACKSON) ne permettent pas cette continuité du
transfert thermique.

L’étude sur le dimensionnement d’échangeur supercritique a été complétée par une premiére approche
d’une modélisation et simulation d’un écoulement horizontal de fluide frigorigéne supercritique
(R134a) dans un tube chauffé uniformément. Il s’agit d’une premicre étape qui a permis d’établir
quelques éléments d’analyse plus fins sur les mécanismes de transferts thermiques en jeu dans ces
conditions. Une approche par un modele k- standard a été privilégiée. Les résultats, par manque de
données dans la littérature (soient numériques soient expérimentales) étant absentes a notre
connaissance, seules les tendances qualitatives peuvent étre interprétées et montrent des phénomenes
observées avec d’autres simulations de fluides supercritiques (eau ou CO»).

La gravité est une composante majeure dans le comportement du fluide supercritique. Dans un
¢coulement horizontal, des phénomeénes de recirculation se produisent dans le plan perpendiculaire au
sens de I’écoulement principal. Ces écoulements secondaires modifient fortement le profil de
température qui s’éloigne grandement des profils turbulents d’un fluide monophasique incompressible.
On voit donc apparaitre un effet de stratification du fluide ce qui modifie fortement les transferts
thermiques en paroi : des différences majeures de transferts thermiques existent alors entre la partie
supérieure du tube et la partie inféricure. Ce phénomeéne peut s’assimiler aux transferts thermiques en
évaporation convective lorsque I’écoulement diphasique est stratifié.

Ces premiers résultats sont encourageants mais doivent étre a présent validés. De plus, le modéle k-¢
standard semble montrer des limites dans son utilisation car il sous-estime fortement les pertes de
pression dans 1’écoulement. Une approche via un modéle RNG k-¢ ou via 1’adaptation des constantes
du modele au fluide supercritique serait une piste a pousser plus en avant.
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A. Revue de corrélations de nombre de NUSSELT
e DITTUS-BOELTER

La corrélation la plus utilisée pour calculer le nombre de NUSSELT dans les écoulements
turbulents de fluide reste la corrélation de DITTUS-BOELTER [1]. Celle-ci se présente sur la
forme simplifiée suivante :

Nu, = 0.0241Rep8Pr*



Rappelons que cette corrélation ci-dessus n’est valable qu’en chauffage. En refroidissement les
valeurs de certains coefficients changent.

e Mc ADAMS

Pour calculer le nombre de NUSSELT dans les écoulements turbulents de fluide, Mc ADAMS
propose d’utiliser la corrélation de DITTUS-BOELTER sous la forme simplifié suivante [1] :
Nu,, = 0.0225Rep®Prd*

Puis sous la forme suivante :
Nu, = 0.023Re)8Pr)*
Cette corrélation est a tout écoulement turbulent de fluide en conduit
e BRINGER-SMITH

En 1957, pour calculer le nombre de NUSSELT dans un écoulement turbulent de fluide
supercritique, BRINGER et al établissent la corrélation suivante pour 1’eau et le dioxyde
carbone [2]:

Nu, = CRe”7 Pr)-55

Avec C = 0.0266 pour et C = 0.0375 pour le dioxyde de carbone. Le Nu, et Re, sont évalués
a la température T,.

Et T, est défini de la manicre suivante :

Tep—T
Pour “2—2<0 T, = T,
Tw—Tp

w
Tep—T
Pour 0 <-2—-2<1 T, = Tep
Tw—Tp
Tep=T
Etpour-2—=2>1 T, =T,
Tw=Tp
Notons pour I’écoulement d’eau supercritique, cette corrélation est applicable pour une
pression minimale de 345bar [2].

e SHITSMAN et al. [2, 3]

Entre 1958 et 1974, en analysant les résultats expérimentaux sur 1’écoulement turbulent de
fluides supercritiques (eau, hélium, CO, ) SHITSMAN et al. établissent la corrélation suivante
pour calculer le nombre de NUSSELT dans les écoulements turbulents de fluides
supercritiques.

Nu, = 0.023Re)8Pr>8

min



Les nombres de NUSSELT et REYNOLDS sont évalués a la température de mélange du fluide.
Pry,in correspond a la plus petite valeur du nombre PRANDTL évalué aussi bien a la
température de mélange qu’a la température de paroi du fluide.

e KRASNOSCHEKOV et PROTOPOPOV

Pour modéliser la convection forcée dans un écoulement de 1’eau et du CO, supercritique,
KRASNOSCHEKOV et al proposent d’utiliser la corrélation suivante, [2] :

011 /3 —-0.33 G 0.35
ve=nw(2) (32 (50
Uy /1W CPp

Avec
(%—0) Re, Pr

Uy = AVEE
12.7 <§°> (PrB — 1) + 1.07

& est le coefficient de pertes de charge de FILENENKO :

1
"~ (1.82log(Rep,) — 1.64)2

$o

La corrélation de NUSSELT ci-dessus est valable dans les conditions suivantes:
2.10* < Re, < 8.610°

0.85 < Pr;, < 65

0.9 <ﬁ< 3.6

™

Cp
0.07 < o < 4.5

Pp
e DOMIN [2]

En 1963 DOMIN effectua des essais sur I’écoulement de 1’eau supercritique dans des tubes
horizontaux et proposa les corrélations suivantes pour le calcul du nombre de NUSSELT.

Nu, = 0.1Rep®®Pr!? pour T,, = 350°C

Nu, = 0.036Re2®Pro* (Z—b) pour 250 < T,, < 350°C



Ces deux corrélations sont valables pour une densité de puissance a la paroi ¢ comprise entre
0.58 et4.65MW /m"2

e BISHOP et al

En faisant des études expérimentaux sur 1’écoulement de 1’eau supercritique dans des tubes
verticaux, BISHOP et al font varier le débit massique surfacique (G) entre 651 et
3662kg/m?.s, la densité de flux entre 0.31 et 3.46MW /m?, la pression de 22.8 a 27.6MPa
et la température du mélange de 282 a 527°C. A partir des résultats obtenus, ils établissent la
corrélation de NUSSELT suivante pour les écoulements de fluides supercritiques en conduit

_ 0.43 D
Nu, = 0.0069Re?-°Pr0-66 (’;—W) (1 + 2.4 Z’t)
b

Avec x correspondant a I’abscisse le long de la longueur du tube.
e SWENSON et al

En découvrant en 1965, la rapide variation des propriétés thermo-physiques de 1’eau
supercritique lors de leurs travaux, SWENSON et al préconise d’utiliser la corrélation suivante
pour une meilleure estimation du nombre de NUSSELT dans les écoulements de fluides
supercritiques.

0.613

Dth)"'m (HW - Hb.uw) (p_w)°-231
Tw - Tb/1w Pp

hD;
A‘"t = 0.00459(

w l’lW

Cette corrélation de SWENSON et al est valable pour I’eau supercritique et dans les conditions
suivantes :

228 bar < P < 414 bar
542 < G < 2150 kg/m?.s
93 < T, < 649°C
75 < T, < 576°C
¢ KRASNOSHCHEKOV et al [2]

En 1967, KRASNOSHCHEKOV et al modifiérent sa premicre corrélation qu’il a établi en
1959/1960 pour I’eau et le CO, supercritiques. Cette nouvelle correlation prend la forme

suivante:
03 / Cp\"
M = N (22) <_p)
Pp Cpp

Quelques années plus tard, KRASNOSHCHEKOYV apporta quelque modification encore a
cette nouvelle corrélation. La forme finale de la corrélation en 1971 est la suivante:



» 03 / (C n
= Mg (22) (5) rr)

Comme dans la premiere corrélation, Nu, garde la meme expression. L’exposant n est défini
de la maniére suivante :

Tw Tb
n = 0.4 pour T <1 oupour — = 1.2

pc pc
Ty Ty

n=0.22+0.18 T pour 1 < T <25
pc pc

Tw Tw Tb Tb
n=022+018(—|+(5(0224+018|{—)|—-2)(1—7—] pour1 <—<1.2
Tpc Tpc Tpc Tpc

Et
0.8

X X
f (E) = 0.95 + 0.95 (5)
Cette corrélation est applicable dans les conditions suivantes :
8.10* < Re, < 5.10°

0.85 < Pr, < 65

0.09<p—w<1

Pp

T,
09<—2<25

Tyc

Cp
002<—<4
Cpyp

4,6.10* < ¢ < 2,6.10° W /m?
2 < (2) <15
< (D) <

e KONDRATEV [2]

En 1969, a partir de I’analyse de ses résultats expérimentaux sur 1’eau supercritique,
KONDRAT’EV ¢établit la corrélation suivante pour calculer le nombre de NUSSELT dans les
¢coulements d’eau supercritique.

Nu, = 0.02Re)?®

Elle est applicable pour I’eau supercritique et dans les conditions suivantes :



o Le nombre de Reynolds Re de I’ecoulement est compris entre 10* et 4 X10°
o La température T, au cceur de 1I’écoulement est comprise entre 130 600°C.

«Malgré sa simplicité, cette corrélation peut donner de bons résultats» [4]. Cependant d’autres
auteurs [2] affirment qu’elle n’est valable que dans la région pseudo-critique.

e ORNASKY etal [3]

Pour modéliser les transferts de chaleur convectifs dans cinq tubes paralléles, ORNASKY et
al proposent la corrélation a partir de résultats expérimentaux.

Pw 03
Nu, = 0.23Rep®Pr8 (—)
Pp
Pry,in st la valeur minimale des Pr a la paroi et au cceur de 1’écoulement comme dans le cas
de SHITSMAN et al.[3]

e YAMAGATA etal

Apres des études sur I’écoulement d’eau supercritique, YAMAGATA et al. recommandent
d’utiliser la corrélation suivante pour calculer le nombre de NUSSELT dans un écoulement de
fluide supercritique [2].

Nu, = 0.0135Rep® Pr8Fc
Avec :

Fc=1pourE >1
Fc = 0.67Pr.-05 (Q)n1 0<E<1
c = 0.67Pry, o) POWr0O<ES

Fc = (%)nz pour E <0

1
nl =-0.77 <1 + —> + 1.49
Prpc

1
n2 =-144 <1 + > —0.53
Prpc

_ Tpc _Tb
Tw_Tb

e JACKSON et FEWSTER

En 1975, JACKSON et al modifient la corrélation de KRASNOSHCHEKOV et al (1967) et
obtiennent une corrélation semblable a celle de BISHOP et al (1964). Seulement dans cette
nouvelle corrélation 1’effet de la géométrie n’est pas pris en compte.



Cette corrélation s’écrit de la maniére suivante [2].

Pw 0.3
Nu = 0.0183Re(82Pr2® (p—)
b

e YASKIN et al

A partir des résultats expérimentaux obtenus lors de leur étude de la convection forcée dans
un écoulement d’hélium supercritique, YASKIN et al proposent la corrélation suivante [2]:

Nu 2

_ [1 02" e T
Nu, “ Nu, Alw =Ty
Nuy est calculé a partir de la corrélation de DITTUS-BOELTER.

¢ YASKIN et YEROSHENKO

En cherchant a appliquer les corrélations de NUSSELT de SHITSMAN et al, de
KRASNOSHCHEKOV et al (1967) a I’écoulement turbulent de I’hélium supercritique,
YASKIN et al propose la corrélation suivante [2] :

0.8 0.4 2 i
Nu = 0.023Reb Prb (0 81!) +0 2)0.5 +1 FC

Avec F_ le facteur de correction et s’exprime de la maniére suivante :

— cp 0.28 —
Pour ¢p > cpy, F. = (E) etpour cp <cpp,F, =1

Et le paramétre Y = 1 + B (T, — Tp).

Mais dans la région ou nous avons la détérioration du transfert thermique, YASKIN et al
préconise d’utiliser la corrélation suivant :

2 2
Nu=N
w= Mo l08y +0.2)05 + 1]

Rappelons que Nu,, est calculée selon la corrélation de DITTUS-BOELTER.
Cette corrélation est valable pour NNTu >1[2]
0

e BOGACHEV et al.

A partir de résultats expérimentaux sur I’écoulement turbulent d’hélium supercritique, dans un
tube, BOGACHEYV et al proposent d’utiliser la corrélation suivante pour calculer le nombre
de NUSSELT [2] dans un écoulement turbulent de fluide supercritique.



Nu Cp 035
Nu, \Cp,

L N G -
Cette corrélation est valable pour # > 1 et le paramétre R_erz <1072
0

Nuy est calculé de la méme manicre que dans le cas de KRASNOSHCHEKOV et al.

La corrélation a été établie dans les conditions suivantes [2]:

23bar < P < 30bar
36.10% < h, < 90.103
0.19kg/s <m < 0.26kg/s

0.1kW/m? < ¢ < 1.85kW /m?

Notons aussi que la température d’entrée du fluide dans le conduit est toujours inférieure a
température critique de I’hélium.

e KIRILLOV etal.

Pour un écoulement turbulent de fluide supercritique en chauffage, avec une densité de flux
surfacique imposée a la paroi, KIRILLOV et al. proposent d’utiliser la corrélation suivante
pour déterminer le nombre de NUSSELT de I’écoulement. La convection naturelle est prise en
compte (ou non) en fonction de la valeur de k*

@ Pour k* < 0.01
Nu ( Cp )" (pw)m
Nu, Cpp Pp

Nu Cp\" o\ .
— = <_> (_W) (k)
Nu, Cpp Pp

@ Pour k* > 0.01

Notons que dans cette corrélation de NUSSELT de KIRILLOV et al la convection naturelle est
prise en compte a travers la fonction @ (k™).

Les valeurs de ¢ (k™) sont données dans le tableau ci-dessous.
k* 0.01 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.2 0.4

k) 1 0.88 0.72 0.67 0.65 0.65 0.74 1



k* est calculée de la maniére suivante :

Pw, GT
k*=01-—)—
( pp” Re?
Le Nuy est calculée de la maniére suivante :
@) Pr
(8 RePr

Nuo ES — 2
b+ 4.56,°°(Pr3 — 1)

mais si % > 50, Pr compris entre 0.7 et 2 et le nombre de REYNOLDS Re compris entre 10°

et 108, on peut calculer Nu, de la maniére suivante :
Nu, = 0.023Re%8Pro4(,

Avec C; un facteur de correction

Pour 0.08 <®¥ <40, 10*<Re<1,25.105, e 2<Pr<140, on a

Ub
0.11
- (%)
Hw

b—1+900
- Re

Cette corrélation peut étre appliquée dans plusieurs autres conditions. Pour plus détails sur cette
corrélation, nous invitons au lecteur de se reporter sur 1’article d’I.L. PIORO et al [2].

e GORBAN et al

GORBAN et ont proposé deux corrélations : ’'un sur I’eau et le second sur le R12. Ces
corrélations ont été établies pour des écoulements supercritiques dans tubes circulaires [2].

Pour’eauon a:
Nu, = 0.0059Rep?Pr;, 012
Pourle RI2ona:
Nu,, = 0.0094Re86pr;; 015
e GRIEM

GRIEM et al proposent la corrélation suivante pour calculer le nombre de NUSSELT dans un
¢coulement de fluide supercritique.

Nujy, = 0.0169Re, 3% Pry) 32

Cette corrélation est valable pour les écoulements de fluide supercritique dans les tubes
circulaires.



e KITOH et al

KITOH et al. proposent la corrélation de suivante pour calculer le nombre de NUSSELT
dans un écoulement turbulent de fluide supercritique

Nu = 0.015Re%8>prm

Avec

Et
®pHT = 200012

Le coefficient de correction f, est calculé de la manicre suivante :

[ 29,1078 + 2L

pour 0 < hy, < 1500k] /kg —
©DHT
8,7.1078 + 2

fe = - ®DHT

pour 1500 < hy, < 3300k//kg

—9,7.1077 + (pl'ipour 3300 < h, < 4000k /kg

DHT

20°C < T, <500°C

100kJ /kg < h, < 3300k] /kg
100kg/m?.s < G < 1750kg/m?.s
0W/m? < ¢ < 1.8MW /m?

Cette corrélation de KITOH et al. a été établie pour
I’eau supercritique et valable dans les conditions suivantes [2] :

e JACKSON et al

03 /& n
Nu, = 0.0183Re82pr0S (p—w) (—p)
Pb CPp

Avec



_hw_hb
_TW_Tb

cp
L’exposant n est déterminé de maniere suivante :

n=04pour T, <T, <Tg et pour1l2T,, <T, <T,

n=04+02(2—1)pour T, < T, <T,

n=0.4+0.2 (T—W - 1) <1 -5 (TT—” - )) pour 1.2, < T, < 1.2T,, et pour Ty, < T,

Tep cp
Cette corrélation a établie pour 1’eau et le CO, supercritiques [5]

e MOKRY etal.

pw)0.564

N, = 0.0061Reg-204Pr0o%4 (p
b

Cette corrélation est valable pour I’eau supercritique et applicable dans les conditions suivantes
[6] :

280bar < P < 294bar

3mm < Dy < 38mm

200kg/m?%.s < G < 1500kg/m?.s

70kW /m? < ¢ < 1250kW /m?

e GUPTA etal

. Pw 0.186 Uy 0.366
Nuy, = 0.004Rey*?*Pry"7? (—) (—)
Pb Hp

Cette corrélation a été développée pour 1’eau supercritique et a les mémes conditions de validité
que la corrélation de SWENSON et al [8]

e CHENGetal

CHENG et al proposent la corrélation de DITTUS-BOELTER mais en y rajoutant un
coefficient [7]

Nu
F,=—
Nu,

1
Avec Nu, = 0.023Re®8Pr3

Et



0.48 ,
F, = —+121(1-
(T[A,PC' 103) T[A,PC

_Be

7TA_ch

e BAZARGAN etal

Cette corrélation est établie a partir de résultats expérimentaux sur 1’eau supercritique. Ici les
auteurs utilisent la corrélation de DITTUS-BOELTER mais au lieu de considérer les propriétés
thermo-physiques a la température T}, ils les estiment a partir de la température Tp..r définie a

partir d’une enthalpie de référence hy.r .[9] Ona:
href =hy + hfac(hw — hp)
Avec

h _ (1-hzone)hpc
fac = " "1on,

pour —0.9 < h,ppe < 1
hfac = 0 pour Ay, < —0.90ul < hypp,

Y _hec—hy
zone hPC _ hw

Cette corrélation a été établie pour un écoulement turbulent de 1’eau supercritique.
e GHAJAR etal

Dans un écoulement turbulent d’eau supercritique, GHAJAR et propose d’utiliser la corrélation
suivante pour déterminer le nombre de NUSSELT de I’écoulement [10].

o)

L’exposant n est calculé de la méme maniére que dans le cas de JACKSON et FEWSTER.

0.3 = n
Nu = 0.025Re%8pr0417 (P_w) (2) .
Pp cpp

Cette corrélation a les mémes conditions de que la corrélation de KRASNOSHCHEKOV et al
[2]



B. Revue de corrélations de coefficient frottement pour un écoulement

de fluide supercritique
e X.FANG etal. (X. FANG, 2012)

uw>°-49(p£i§1")

§=%ip (E

-2
11007 40525 56.291
T Rell1105 | Rotlo712

Avec &, =1.613 [ln (0.234 (5

Si on ne connait pas la rugosité & du conduit, les auteurs suggére de € = 10~%m pour un multitube et

£ = 0,5.10~%m pour un monotube.

Cette corrélation a été établie a partir des points expérimentaux sur le refroidissement du R410A et
du R404A et le chauffage du R22.

e T.YAMSHITA etal. (X. FANG, 2012)

f _ é_i'b (Z_‘Z)OJZ

Avec

~ 0.314
~ 0.7 — 1.65logRe + (log Re)?

i

Cette corrélation a été établie a partir des résultats expérimentaux sur le chauffage du R22 en
¢coulement dans un tube vertical de diameétre 4.4mm.

e P.L.KIRILLOV etal. (I. L. PIORO, 2004)

i _ (p_W)OA'
So \Pp
& est calculé a partir de la relation de FILONENKO

Cette corrélation est utilisée pour le calcul du coefficient dans les régimes ou le transfert de chaleur est
dit « normal » et « détérioré ». Pour le régime de transfert de chaleur « soutenu » 1’auteur suggere
d’utiliser la corrélation de FILONENKO

Cette corrélation est valable pour une pression réduite 1,016<P/P.<1,22 et un nombre de
REYNOLDS 8.10*<Res<1,5.10°

e KONDRAT’EV etal

En 1969 KONDRAT’EV propose la corrélation suivante pour calculer le coefficient de frottement
dans un écoulement de fluide supercritique.

& = 0.188Re™ 022

e TARASOVA al.



£ ()
$o B (Hb
& est calculé a partir de la relation de FILONENKO

Cette corrélation a été obtenue a partir des résultats expérimentaux avec une déviation de +5%

e POPOVetal

Avec

1
dT
Tw—bep

Tp
Dans les calculs d’ingénierie on peut remplacer p par p,,,.

Rappelons cette corrélation est établie pour un écoulement de CO, supercritique

e MIKHEEYV et al.

(ST

Prw)

f=€o(P—rb

Cette corrélation est établie pour les écoulements d’eau (et autres fluides) dans un tube. Elle est
valable pour Re > 4000

C. Compléments sur le calcul de dimensionnement

. Le point critique des différents fluides
Fluide Température critique(°C) Pression critique (bar)
R134a 101 40.59
Cco2 30.98 73.77
Propane 96.68 42.47
R1234ze 109.4 36.32
R227ea 102.8 29.99
R245fa 154 36.51

Tableau C-1 :le point critique des fluides

. Corrélation du calcul du nombre REYNOLDS dans I’écoulement externe aux tubes

Avec le modéle choisi, le nombre de Reynolds de I’écoulement externe des tubes est calculé a partir de
la formule suivante :



Avec :

Regyr =

vminDext

VcaloM (1 + Nh ’%)

Vmin la vitesse du fluide caloporteur calculée a partir de la section minimum (S,,,;;,) de passage en

m/s

Doyt le diamétre extérieur des tubes en m

Vealo 12 Viscosité cinématique du fluide caloporteur en m? /s

D, le diametre de la calandre en m

p le pas entre deux tubes en m.

Les coefficients de correction M et N, sont fournis numériquement en fonction des configurations

des faisceaux de tubes.

Dans notre cas, nous choisissons un faisceau de tubes a pas carré. Ce qui nous donne :

M =0.96

Et N, est donné par le tableau suivant.

1.5

2

3

4

Tableau C-2 : les valeurs du facteur de correction N,

pil
D,

0.46

0.34

0.25
0.2

0.16

0.42

0.50

0.63

0.77

e |es parametres géométriques de I'échangeur

0.33

0.40

0.51

0.63

Relations entre les différents paramétres géométriques

d chicane=Dcal: c'est I'espacement des chicanes

0.21

0.25

0.29

0.36

0.45

f_cal = 0,46 * Dcal: 1a hauteur de la fenétre laissée libre au droit de chaque chicane
I_chicane = Dcal + f_cal: la longueur de la chicane

Dcal=diameétre du faisceau de tube

L Calandre = 0,5 * (L_tube — pi * Dcal/2) + Dcal/2

0.17

0.19

0.24

0.30

0.37



D calandre = l_chicane + f_cal (diamétre de la virole de la calandre)

Di(mm | De(mm | Dcal(m |Pa(mm |d_chicane(mm | f cal(mm |N_chicane |l chicane(mm
Fluide |) ) m) ) ) ) s )
R134a 10,92 12,7 243 16 243 112 77 355
CO2 10,22 12,7 264 16 264 122 57 386
Propane| 10,92 12,7 222 16 222 102 86 324
R1234z
e 10,92 12,7 256 16 256 118 68 373
R227ea | 10,92 12,7 338 16 338 155 67 493
R245fa | 10,92 12,5 268 16 268 123 36 392
R245fa | 19,05| 20,55 249 16 249 114 77 363

Tableau C-3: paramétres géométriques de I’échangeur une passe pour differents fluides

R12

34z | 10,

e 92 [12,7| 259| 511 | 16 | 5114 | 235 | 34 747 17 8589 982
R22 | 10,

TJea | 92 |12,7| 453| 676 | 16 | 675,6 | 311 34 986 25 12232 1297
R24 | 10,

S5fa | 92 |12,5] 295| 536 | 16 | 536,44 | 247 18 783 10 4677 1030

Tableau C-4 : paramétres géométriques de I’échangeur deux passe pour differents fluides

e Variation des parametres locaux



1,4 2500
1,2 \
2000
ANA N
1 A
— y 4 y 4
Eogs \ 1500 _
= \ 3
| & e—dl(m
206 \ 1000 ° (m)
; N e dP(Pa)
0,4
500
0,2
0 0
0 5 10 15 20
x(m)

Figure C-1 : variation de longueur et de perte de pression locales le long de I’échangeur avec le R1234ze
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Figure C-2 : variation de DTLM et de la surface d’échange locales le long de I’échangeur avec le R1234ze
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Figure C-3 : variation du coefficient d’échange convectif le long de I’échangeur pour les différents fluides



Résumé
Ce document est un rapport de stage de fin d’études de master2 effectué au LETh/CEA-Grenoble. Le
stage est consacré au projet SURORC sur les cycles de Rankine organiques transcritiques.

Dans un premier temps une étude de corrélations (trouvées dans la littérature) pour la modélisation des
aspects thermo-hydrauliques dans les écoulements de fluide supercritique a ét¢é menée. Pour une
meilleure compréhension du comportement intime d’un fluide supercritique en écoulement horizontal
anisotherme, soumis a la gravité, I’étude d corrélations a été suivie modélisation numerique de notre cas
d’étude avec le modéle standard k — ¢ de FLUENT. Peu de travaux existent dans ce domaine et les
spécificités des fluides supercritiques rendent ce domaine d’étude sensible pour une bonne
compréhension des transferts thermiques pouvant s’opérer dans I’échangeur de chaleur.

Une fois ces deux études faites, nous avons effectué des calculs de dimensionnement des échangeurs de
chaleur pour la partie haute pression du cycle en s’intéressant aux parametres ce composant (choix et
¢tat thermodynamique du fluide, conditions de fonctionnement). L’étude est complétée par une
comparaison entre un échangeur fonctionnant avec fluide diphasique sous-critique et un échangeur
fonctionnant avec un fluide supercritique.

Les résultats obtenus sur le calcul de dimensionnement montrent que les performances obtenues avec
les échangeurs de chaleur fonctionnant avec des fluides naturels (CO, propane...) sont nettement
meilleures. Pour la comparaison diphasique sous-critique et supercritique, vu 1’importance des pertes
de pression en diphasique sous-critique, il est sera avantageux de travailler en supercritique.

Mots clés
Fluide supercritique, transfert thermique, thermo-hydraulique, thermodynamique, échangeur
thermique, calcul de dimensionnement, simulation numérique

Abstract

This study is devoted to the project SURORC on the supercritical Organic RANKINE cycles.

At first, a bibliography study was conducted in order to understand the problem of heat transfer and
pressure drop of fluids at supercritical pressures. For a better understanding the supercritical fluid flow
in horizontal tube, subject to gravity, a numerical study is conducted with the standard k — ¢ model of
FLUENT. Specificities of supercritical fluids make this area of study sensitive to understand heat
transfer which can take place in the heat exchanger.

The objectives of the two first studies are to choose prediction methods for supercritical heat transfer
and to do a sizing calculation of heat exchanger for supercritical fluid. After the sizing calculation, we
compare the performance of heat exchanger which operates with two-phase subcritical fluid and heat
exchanger which operates with supercritical fluid.

The results of the sizing calculation of heat exchanger show that, the performances of heat exchanger
which operate with natural fluids (CO, propane) are better. Due to the importance of the pressure drop
with the heat exchanger operating with two-phase subcritical fluid, the heat exchanger operating with
supercritical fluid presents more benefits.

Keywords
Supercritical fluid, heat transfer, thermal hydraulics, thermodynamics, heat exchanger, sizing
calculation, numerical simulation
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