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NOMENCLATURE

a1 : Constante (€)

a, : Constante (€/m?)

as : Constante

C : Capacité calorifique en (W/K).

Ce : Cout de I’énergie (€/kW h)

C; : Cout d’investissement (€)

Cp : Chaleur massique a pression constante (J/kg. K)

Co : Cout de consommation par an (€/yr)

Cop : Cout total de consommation (€)

Cior - Colt total (€)

Dy : Diametre hydraulique en (m)

di, de : Diameétres interne et externe (m)

H: Période du temps (h)

h : Coefficient d’échange de chaleur par convection (W/m?2.K)
hi et he: Coefficient d’échange de chaleur par convection interne et externe (W/m?2.K)
i - Actualisation du prix d’électricité

K : Coefficient d’échange de chaleur global (W/m?2.K)

L : Longueur de I’échangeur de chaleur en (m)

m : Débit du fluide en (kg/s)

NUT : Nombre d’unité de transfert

P : Puissance électrique consommeée par la pompe en (W)

Pm : Périmétre mouillé en (m).



R, : Résistance thermique de la paroi métallique séparatrice en (m* K/W).
S : Surface de I’échangeur (m?).

Se et Si : Surfaces externe et interne de la paroi d’échange en (m?)

Sm : Surface moyenne de la paroi d’échange en (m?)

S, : Section de passage en (m?)

Te, Ts : Températures d’entrée et de sortie (°C)

Tm : Température moyenne (°C)

Tp: Température de paroi (°C)

V : Vitesse d’écoulement (m/s)

Z : Rapport des capacités calorifiques

Lettres grecques

AP: Perte de charge du fluide en (Pa)

APe : Pertes de charge dues a I’entrée et la sortie des fluides (Pa)
APs: Perte de charge par frottement (Pa)

AP+ : Perte de charge totale (Pa)

AT : Ecart de température dans chaque tube (°C)

ATe, ATs : Ecart de température a I’entrée et a la sortie (°C)
ATmax : Ecart de température maximum (°C)

A : Conductivité thermique (W/m.K)

H : Viscosité dynamique du fluide en (Pa.s) ou en (kg/m.s)

Mp. Viscosité dynamique du fluide a la température de la paroi (Pa.s)

. :3.14159 radians.



& : Efficacité

n : Rendement des pompes en (%)

f : Coefficient de frottement

Q : Coefficient de Darcy

P : Masse volumique du fluide en (Kg/m®)
® : Flux de chaleur (W)

®max - Flux thermique maximum transferable (W)

Nombres adimensionnels
Nu : Nombre de Nusselt
Re : Nombre de Reynolds

Pr : Nombre de Prandtl

Indices

e . entrée, externe
j : nombre entier
m : moyenne
max : maximum
min : minimum

n : nombre entier
p : paroi

S : sortie

[EN

: (fluide ou paroi) du tube interne, échangeur inférieur

N

: (fluide ou paroi) du tube intermédiaire, échangeur supérieur

w

- (fluide ou paroi) du tube externe



LISTE DES FIGURES

Figure 1-1 : Structure générale d'un Algorithme ............ccooeiiiiiiieienc e 5
Figure 1-2 : Organigramme de 1’ Algorithme GEnétique ..........cccceevveveiieiiencien 7
Figure 1-3 : Etapes d'un Algorithme GEnétique ...........cccevvvereiieiiienie e 8
Figure 1-4 : Les cing niveaux d'organisation d'une population d'un Algorithme
GANBLIGUE .ottt 9
Figure 1-5 : Schéma du codage réel ..o 9

Figure 1-6 : Principe générale de 1’évolution d’une population d’un Algorithme

GANBLIGUE .ttt 10
Figure I-7 : Méthode de sélection de la loterie DIigiS€e .........c.ccoeviieiiiiiiiniieninnn 12
Figure 1-8 : PrinCipe de CroISEMENT ........cccoiiiieiiiiiie e 14
Figure 1-9 : Principe de MULAtION .........ccoiiiiiiiiiiii e 15
Figure 1-10 : Schéma du quadriplle ..o 19
Figure 1-11 : Profil de température et de vitesse dans un tube ............ccccceevevveenen. 20
Figure 1-12 : Coupe longitudinale d’un échangeur de chaleur a double tube ......... 21
Figure 1-13 : Echangeur de chaleur a double tube ...........cccoeeviviiiiiii e, 21
Figure 1-14 : Coupe longitudinale d’un échangeur de chaleur a trois tubes

COBXIAUX . vveeveeeieeesteesite et e et et ettt et e e et e et et e nnb et e enees 21
Figure 1-15 : Echangeur de chaleur a trois tubes coaxiauX...........cccccveevivreeiiveeennnnn. 22
Figure 11-1 : Echangeur a trois tubes coaxiaux a (contre-courant) ..............ccceceue.. 37

Figure 11-2 : Principales températures dans un échangeur a trois tubes coaxiaux a

(CONLIE =COUTANT) ..vviiiiiee et e 38
Figure 11-3 : Echangeur de chaleur a trois tubes coaxiauX ............cccceeviveeviveeennnnn. 51
Figure I11-1 : Tranche typique d’un échangeur de chaleur (contre-courant) .......... 56

Figure I11-2 : Couplage de I’Algorithme Génétique (AG) avec notre programme
(ECTTEC) ittt nne s 60

Figure 111-3 : Organigramme illustre les principales fonctions dans notre
PrOGIAIMIMIE ..iiiiiieeiiiiiiiieie e e e e e e e e st e e e e e e e s e r e e e e e e e s s enbbbreeeeeees 61

Figure 111-4 : Organigramme de calcul pour I'échangeur de chaleur utilisant (AG) 62



Figure V-1 : Distribution des températures le long d’un échangeur de 22.6 m de
longueur (contre-courant) (NOS résultats) ..........cccocevveviveiiveiiinesinn, 65
Figure 1V-2 : Distribution des températures le long d’un échangeur de 22.6 m de
longueur (contre-courant) [25] .....ccooveriieiiiiiieiiesee e 65
Figure 1VV-3 : Distribution des températures le long d’un échangeur de 22.6 m de
longueur (contre-courant) (Validation)..........cccoccvevviiiieniieniiennn, 66
Figure 1V-4 : Variation de nombre de Reynolds avec le rayon du tube interne ..... 67
Figure IV-5 : Variation de nombre de Reynolds avec le rayon du tube
INEEIMEAIAINE ....evve et 68
Figure IV-6 : Variation de coefficient d’échange surfacique avec le rayon du tube
1] 0] 1TSS OPSRSTI 68
Figure IV-7 : Variation de coefficient d’échange surfacique avec le rayon du tube
INEEIMEMIAITE ...eeeeiee ettt e e e et e e eae e 69
Figure 1V-8 : Variation de coefficient d’échange de chaleur global avec le rayon
AU TUDE INTEIME .o 69
Figure 1V-9 : Variation de coefficient d’échange de chaleur global avec le rayon
du tube INtermMAdiaire ........ccoooviiiiiiiie e 70
Figure 1V-10 : Variation des pertes de charge avec le rayon du tube interne ......... 71

Figure 1V-11 : Variation des pertes de charge avec le rayon du tube intermédiaire

Figure 1V- 12 : Variation de la puissance de pompage avec le rayon du tube
INEEITIE Lottt et 72
Figure 1V-13 : Variation de la puissance de pompage avec le rayon du tube
INEEIMEAIAINE ..ot 73
Figure 1V-14 : Variation du co(t énergétique avec le rayon du tube interne .......... 73
Figure 1V-15 : Variation du colt eénergeétique avec le rayon du tube intermédiaire 74
Figure 1V-16 : Variation du cofit d’investissement avec le rayon du tube interne .. 74

Figure IV-17 : Variation du coit d’investissement avec le rayon du tube

INEEIMETIAINE ..o 75
Figure 1VV-18 : Variation du co(t total avec le rayon du tube interne .................... 75
Figure 1V-19 : Variation du co(t total avec le rayon du tube intermédiaire ........... 76
Figure I\VV-20 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons [16] ........... 77



Figure IV-21 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons [23] ........... 77
Figure 1V-22: Variation de la puissance de pompage avec les rayons (Nos

FESUIALS) ..ot 78
Figure 1V-23 : Echangeur optimal en utilisant (AG) .......ccccooeviieiiiiniiie e 78
Figure 1V-24 : Variation de la puissance de pompage avec ri1 (ri2 optimal = 0.060 m) 79
Figure 1V-25 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons [16] ........... 80
Figure 1V-26 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons [23] ........... 80

Figure 1V-27 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons (Nos

FESUITALS) .. 81
Figure 1V-28 : Echangeur optimal en utilisant (AG) .......ccccooevviieiiiiiieiiie e 81
Figure 1V-29 : variation de la puissance de pompage avec ril (ri2 optimal = 0.062

1) PO P PP PPRTUPRUPPOTS 82
Figure 1V-30 : Puissance optimale en utilisant (AG) m2=0.56 kg/s .............cc.ccue... 84
Figure 1V-31 : Puissance optimale en utilisant (AG) m2=0.83 Kg/S ..........cccvvenren. 84
Figure 1V-32 : Puissance optimale en utilisant (AG) m2=1.39 Kg/s ..........cccovvernren. 84
Figure 1V-33 : Puissance optimale en utilisant (AG) m2=6 Kg/s .........cccceeevvrenen. 85
Figure 1V-34 : Puissance optimale en utilisant (AG) m2=7 Kg/s ........cccovevivvrennnen. 85
Figure 1V-35 : Puissance optimale en utilisant (AG) m2=9 Kkg/s ........cccccvevirvrennen. 86
Figure 1V-36 : Co(t total optimal en utilisant (AG) m>=0.56 Kg/s .......c..ccevvvennn. 86
Figure 1\V-37 : Co(t total optimal en utilisant (AG) m=0.83 Kg/s ......ccovvvvvvvennen. 87
Figure 1VV-38 : Co(t total optimal en utilisant (AG) mx=1.39 Kg/S .....cccovvevivveennnn. 87
Figure 1V-39 : Co(t total optimal en utilisant (AG) M=6 Kg/S ......coceevvvvrerirerennnnn. 88
Figure 1V-40 : Co(t total optimal en utilisant (AG) M=7 Kg/S ....ccovvvevivreeiirieennen. 88
Figure 1V-41 : Co(t total optimal en utilisant (AG) Ma=9 Kg/S .....coovvevirrrevirieennnen. 88
Figure 1V-42 : Comparaison des cots totaux du €as 1.........cccceveevureeviineeninneennnnn. 90
Figure 1V-43 : Comparaison des colts totauX du Cas 2 .........cccoveevvveeviveeesvneennnnn. 92

vi



LISTE DES TABLEAUX

Tableau I-1 : Revue des études d’optimisation de 1’échangeur de chaleur en

utilisant I’ Algorithme Génétique (AG) [44] .ooovveiiiieeee 32
Tableau I11-1 : Parametres de I’ Algorithme Genetique .........cccoovevieiiiiiienieciieee 59
Tableau IV-1 : Propriétés thermo-physiques des fluides ..........cccovvveiiiiiiiiicinene, 64
Tableau IV-2 : Caractéristiques et dimensions de I’échangeur de chaleur [25-27]..... 64
Tableau-1V-3 : Caractéristiques et dimensions de I’échangeur de chaleur [16, 23] ... 67
Tableau V-4 : Caractéristiques et dimensions de 1’échangeur de chaleur [16, 23] ... 76
Tableau V-5 : Comparaison entre notre optimisation et celle de [16]..........ccccccveee. 79
Tableau 1V-6 : Comparaison entre notre optimisation et celle de [16]..........ccccceveee. 82
Tableau V-7 : Caractéristiques et dimensions de I’échangeur de chaleur Cas 1........ 83
Tableau V-8 : Caractéristiques et dimensions de I’échangeur de chaleur Cas 2........ 83
Tableau V-9 : Echangeur de chaleur optimal utilisant (AG) Cas 1 .........ccccccvevveenn 90
Tableau 1V-10 : Echangeur de chaleur optimal utilisant (AG) Cas 2 ...........ccceeeveeen. 91

vii



ntroduction

Generale




Introduction générale
Les besoins en ¢énergie se multiple, a cause de I’augmentation de la population
mondiale et de I’industrialisation. Les sources d’énergie n’augmentent pas de méme rythme
de la consommation. Plusieurs sources d'énergie ne sont pas renouvelables et leur exploitation
engendre souvent pollution et rejets de gaz a effet de serre dans I'atmosphere, il y a quelques
années que tout le monde est conscient que cette pollution est responsable de graves
conséquences a I'échelle planétaire et que nous finirons par épuiser les réserves de certaines

ressources énergétiques.

Des études scientifiqgues ont démontré que si la pollution demeure de la méme
cadence, les conséquences seront catastrophiques et irréversibles pour I'écosysteme terrestre.
Pratiquement, des diverses sources d’énergie nouvelle et renouvelables sont utilisables, mais,
ces sources d'énergies ne peuvent couvrir toute la consommation mondiale, et leur
exploitation nécessite I'établissement d'infrastructures particuliéres. Tous ces indices influent
directement sur le colt de I’énergie. Dans un tel contexte, il s'avére impératif de trouver des
solutions réalistes et efficaces afin d'utiliser I'énergie de maniere intelligente. 1l en va de

I'avenir de notre planéte et de la survie de I'espece humaine.

Une grande portion de I'énergie est utilisée dans l'industrie pour la production de
chaleur et la production de froid. Selon I'Institut International du Froid, il y aurait dans le
monde plus de 300 millions de metres cubes d'espace réfrigéré et la production de froid a elle
seule est responsable de plus de 15% de la consommation d'électricité dans le monde. D'autre
part, selon les études d'Hydro-Québec, le colt d'électricité des systemes thermiques utilisés
dans les secteurs de lalimentation, du plastique, de I'imprimerie et de l'entreposage
frigorifique peut atteindre 60% de la facture énergétique totale de ces entreprises. De plus,
une grande partie de I'énergie utilisée par ces systémes thermiques est rejetée sous forme de

chaleur dans I'atmosphere [2].

Les solutions proposées pour produire ou récupérer le maximum d’énergie doivent
étre a un colt minimal. Pour une entreprise, récupérer un maximum de chaleur ou avoir des

systéemes thermiques consommant un minimum d'électricité sont avantageux au niveau des



colts d'exploitation mais on doit egalement tenir compte que plus les systémes sont
énergétiquement efficaces, plus leur codt d'achat tend a augmenter. C'est un aspect du
probléme considérable car les entreprises choisissent la plupart du temps leurs systemes en
fonction du co(t total et non en fonction de la consommation énergétique seulement. La
réalité économique fait donc en sorte que dans le choix d'un systéme, il faudra faire un
compromis entre I'économie d'énergie et le colt d'achat des systémes afin d'avoir un co(t

global minimal.

L’un des appareils le plus important pour la récupération des énergies thermique c’est
bien I’échangeur de chaleur qui est le sujet de cette these de doctorat. Les échangeurs de
chaleur sont des composants prépondérants du secteur industriel. La majorité des activités de
transformation nécessite a un stade de leur processus, un échange de chaleur, que cela soit
pour évacuer une energie excédentaire, réaliser un changement de phase, ou étre converti en
travail. De nombreux travaux prenant des formes diverses ont été conduits dans le but de les
optimiser, c¢’est-a-dire de les rendre plus compacts, plus légers et plus performants en termes
de transfert. A titre d’exemple, dans le cadre des échangeurs embarqués tels que ceux
employés dans les véhicules terrestres ou aeriens, le gain de poids est une préoccupation
centrale puisqu’elle engendre une économie lors du fonctionnement, en plus de celle réalisée

lors de la conception [3].

Dans cette these, nous allons s’intéresser a un nouveau type d’échangeur de chaleur,
qui est I’échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux, qui est une version modifiée de
I’échangeur de chaleur a double tubes coaxiaux [15]. Cette géométrie est plus efficace qu’un
échangeur de chaleur a double tube coaxiaux. En utilisant les algorithmes génétiques, en effet,
la diminution des co(ts de I’échangeur de chaleur & trois tubes coaxiaux par la modification
de son architecture d’une maniére a augmenter la surface d’échange par unité de volume et
I'utilisation des techniques nouvelles pour le dimensionnement de ce type d’échangeur de
chaleur nous permettent d’utiliser 1’énergie d’une maniére intelligente par diminution des

colts des équipements et d'appareils.



Notre présente thése est structurée principalement de la maniere suivante :

On commence par une bréve introduction

Le premier chapitre contient une présentation détaillée sur les notions et les criteres de
sélection des algorithmes génétiques, suivie des définitions sur les échangeurs de chaleur a
double tube coaxiaux et a trois tubes coaxiaux et d’une synthése bibliographique. Ce

chapitre est cloturé par la présentation de notre étude.

Dans le deuxiéme chapitre, on a établi les différents calculs auxquels on aura besoin dans
cette étude et d’ou on retira les formules qui vont figurer dans le programme (ECTTC).
L'objectif principal de ce chapitre consiste a développer une méthode pour minimiser le
colt global (total) qui est la somme du colt de réalisation et du colt de fonctionnement

des échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux.

Le troisieme chapitre est consacré a I’implémentation numérique (programme MATLAB
et organigrammes) et nous allons coupler le modéle obtenu (ECTTC) a un Algorithme
Genetique (AG).

Les resultats numeériques obtenus sous formes des graphes et des tableaux et leurs
interprétations sont donnés en quatriéme chapitre. Cette these de Doctorat en sciences se

termine par une conclusion, des recommandations et des perspectives.
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I-1. Généralités sur les algorithmes génétiques

I1-1.1. Introduction

Les méthodes des algorithmes génétiques connaissent un intérét croissant depuis le
début des années 1990 car elles sont particulierement bien adaptées au traitement de

problémes ou I’on recherche un ensemble de solutions.

Les algorithmes génétiques ont été développés par Holland en 1975. Ils sont basés sur
la théorie de I’évolution naturelle des espéces énoncée par Darwin en 1859 et la procréation

selon les regles de Mendel.

Le but principal de ces algorithmes est de trouver une solution pour des problemes
difficiles, des problémes ou on ne connait pas de méthodes exactes pour les résoudre en temps
raisonnable. Ces approches permettent I'évolution d'une génération (solution) a une autre par
un ensemble d'opérations (mutation et croisement) tout en cherchant a ameéliorer une fonction
objectif, Figure (I-1). Le codage des éléments de la population est I'élément le plus important,
puisqu'il permet de modéliser un probleme sous forme de donnees informatiques

manipulables [4].

Les algorithmes génétiques sont appliqués dans divers domaines pour résoudre des
problemes d'optimisation ou de recherche. Par exemple: la conception topologique de
réseaux téleinformatiques a commutation de paquets, la recherche d’informations, des

applications en économie [5].

Dans le présent chapitre, on va présenter les principes et les fonctionnalités de base
d'un Algorithme Génétique, ses caracteéristiques, les différentes opérations génétiques telles

que la mutation et le croisement, et le parallélisme dans un Algorithme Génétique.
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Figure I-1 : Structure générale d'un Algorithme Génétique.

I-1.2. Principes et fonctionnalités

1-1.2.1. Principe de base

Les algorithmes génétiques sont des approches d'optimisation qui utilisent des
techniques dérivées de la science génétique et de I'évolution naturelle : la sélection, la
mutation et le croisement. Pour utiliser ces approches, on doit disposer des éléments suivants
[6-7]:

1. Le codage d'un élément de population
Une fonction qui permet de modéliser les données du probleme réel dans des données

utilisables par I'Algorithme Génétique.

2. Une fonction pour générer la population initiale
La génération de la population initiale est importante puisque cette génération
représente le point de départ de I'algorithme et son choix influe sur la rapidité et l'optimalité

de la solution finale.

3. Une fonction a optimiser (la fonction objectif)
Une fonction qui retourne une valeur d'adaptation pour chaque individu. Cette valeur
permet de déterminer la solution pertinente puisque le probléme se restreint a chercher le

groupe d'individus qui ont les valeurs optimums.
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4. Des opérateurs qui permettent d'évoluer d'une population & une autre tout en
améliorant la fonction objectif.
L'opérateur de croisement recompose les genes d'individus existant dans la population,
alors que l'opérateur de mutation a pour but de garantir I'exploration de l'espace d'états.

5. Des parametres de dimensionnement
Taille de population, nombre total de générations (critere d'arrét), probabilités
d'application des opérateurs de croisement et de mutation, etc...

I-1.2.2. Fonctionnement (Etapes d'un Algorithme Génétique)

Un Algorithme Génétique fonctionne de la maniere suivante, Figure (1-2) [5] :

Etape 1 : Initialisation
On choisit x individus qui représente la population initiale.

Etape 2 : Evaluation
On évalue chaque individu par la fonction objectif.

Etape 3 : Sélection
On definit les individus de la génération P qui vont étre dupliques dans la nouvelle

population. A chaque génération il y a deux opérateurs de sélection : la sélection de
reproduction, ou plus simplement sélection, qui détermine les individus qui vont se reproduire
durant une genération et la sélection pour le remplacement, ou plus simplement le

remplacement, qui détermine quels individus devront disparaitre de la population.

Etape 4 : Reproduction

On utilise des opérateurs génétiques (croisement et mutation) pour produire la
nouvelle génération. Les opérateurs de mutation modifient un individu pour en former un
autre tandis que les opérateurs de croisement engendrent un ou plusieurs enfants a partir de

combinaisons de deux parents.
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Reproduction(Croisement et Mutation)
(Nouvelle Géneration courante)

A
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!
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oui non
[ Résultat Critére d'arret

Figure I-2 : Organigramme de 1’ Algorithme Génétique

- Laforme classique d'un Algorithme Geénetique
Un Algorithme Génétique a la forme classique suivante :

1. Initialiser la population initiale P
2. Evaluer P
3. Tant que (Pas Convergence) faire :
= P'= Seélection des Parents dans P
= P'= Appliquer Opérateur de Croisement sur P'
= P" = Appliquer Opérateur de Mutation sur P’
= P = Remplacer les anciens de P par leurs descendants de P"
= Evaluerp

Fin Tant-que

Le critére de convergence peut étre de nature diverse, par exemple :
- Un taux minimum qu'on désire atteindre d'adaptation de la population au probleme
- Un certain temps de calcul a ne pas dépasser, Figure (1-2)

- Une combinaison de ces deux points
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o

Génération de la
population initiale

Figure 1-3 : Etapes d'un Algorithme Génétique

I-1.3. Caractéristiques des algorithmes génétiques

Les algorithmes génétiques, en tant qu'approche de résolution de problémes, se
caractérisent par certains aspects particuliers : le codage des parametres du probléme a traiter,
I'espace de recherche et la fonction d'évaluation qui permet de déterminer la pertinence d'une
solution trouveée et I'évolution d'une génération a une autre par la sélection des chromosomes

qui participent a la reproduction et les chromosomes a disparaitre [4].

I1-1.3.1. Le codage

Le codage est une fonction qui permet de passer de la donnée réelle du probléme traité
a la donnée utilisée par I'Algorithme Génétique, Figure (I1-4). Le choix du codage est I'élément
le plus important dans la conception de l'algorithme puisqu'il permet d'une part de représenter
les données, les paramétres et les solutions et d'autre part il influe sur la mise en ceuvre des
opérations génétique telles que le croisement et la mutation qui influent directement sur le bon

déroulement de I'Algorithme Génétique et de leur convergence vers la bonne solution.
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Figure 1-4 : Les cing niveaux d'organisation d'une population d'un Algorithme Génétique [4]

Généralement on a trois types de codage les plus utilisés :

1. Représentation binaire

Chaqgue gene dispose du méme alphabet binaire (0,1). Un gene est alors représenté par
un entier, les chromosomes, qui sont des suites de génes sont representés par des tableaux de

genes et les individus de l'espace de recherche sont représentés par des tableaux de

chromosomes.

2. Représentation réelle

Contrairement au codage binaire, un gene est représenté par une suite de bits (un bit

dans le code binaire) qui est associé a un réel. Ce type de codage peut étre utile notamment

dans le cas ou I'on recherche le maximum d'une fonction réelle, Figure (1-5).

Exemple :

chriomosome
o
géne 1 géne 2 géne 3
"1un10n11 11101011 | 00011010
x,—3.256 o, —0.658 x,—10.26

Figure 1-5 : Schéma du codage réel
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3. Représentation a I'aide d'arbres syntaxiques

Ce type de codage utilise une structure arborescente (une racine de laquelle peuvent
étre issus un ou plusieurs fils eux-mémes des arbres).
Un arbre syntaxique est un arbre contenant deux types de nceuds [4] :
1. les nceuds internes ou « symboles non terminaux »

2. les feuilles ou « symboles terminaux »

Ce type de codage peut étre utilisé lorsque la taille du probléme ou de la solution n'est
pas finie. Son inconvénient est qu'on peut trouver des arbres de solutions de taille importante

difficile a analyser.

1-1.3.2. La fonction d’évaluation (Fonction objectif)

La fonction de performance qu'on appelle aussi fonction d'adaptation, fonction objectif
ou fonction fitness associe une valeur de performance a chaque individu ce qui offre la
possibilite de le comparer a dautres individus et permet a I'Algorithme Génétique de
déterminer qu'un individu sera sélectionné pour étre reproduit ou pour déterminer s'il sera

remplace [4], Figure (1-6).

Population ] T ]
Génération 1

Probabilité
PI'I'I

Probabilité
P,

@mtion

Population T 1 F 1 |

Génération i+1

Figure 1-6 : Principe générale de 1’évolution d’une population d’un Algorithme Génétique

10
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I-1.4. Les opeérateurs genétiques

La reproduction est le processus qui permet de construire une population i+1 & partir
d'une population i. Ce processus est constitué par l'utilisation de l'opération de sélection, de

l'opération de croisement ou/et de I'opération de mutation, Figure (1-6).

1-1.4.1. La sélection

L'opération de sélection permet de déterminer quels individus sont plus enclins a
obtenir les meilleurs résultats [4]. On trouve deux types de sélection :

1. Lasélection pour la reproduction

On l'appelle tout simplement l'opération de sélection, et elle permet de choisir les
individus qui participent a une reproduction (croisement ou mutation). Cette opération choisit,
généralement, les individus les plus forts (meilleurs scores d'adaptation) pour produire les

enfants les plus performants.

2. Lasélection pour le remplacement

On l'appelle tout simplement I'opération de remplacement, et elle choisit les individus

les plus faibles pour étre remplacés par les nouveaux.

On trouve plusieurs techniques (méthodes) de sélection :

a- La loterie biaisée ou roulette Wheel

Cette méthode est la plus connue et la plus utilisée, Figure (1-7). Avec cette méthode
chaque individu a une chance d'étre sélectionné proportionnelle a sa performance, donc plus
les individus sont adaptés au probleme, plus ils ont de chances d'étre sélectionnés. Pour
utiliser I'image de la "roue du forain", chaque individu se voit attribué un secteur dont l'angle
est proportionnel a son adaptation, sa "fitness". On fait tourner la roue et quand elle cesse de
tourner on sélectionne l'individu correspondant au secteur désigné par une sorte de "curseur”,

curseur qui pointe sur un secteur particulier de celle-ci aprés qu'elle se soit arrétée de tourner.

11
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«“eel is rotate o
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$ -~ has smallest share of
the roulette wheel

Figure 1-7 : Méthode de sélection de la loterie biaisée

b- La méthode élitiste

Cette méthode consiste a sélectionner les n individus dont on a besoin pour la nouvelle
génération P' en prenant les n meilleurs individus de la population P apres l'avoir triée de

maniére décroissante selon le fitness de ses individus.

c- La sélection par tournois

Cette méthode est celle avec laquelle on obtient les résultats les plus satisfaisants. Le
principe de cette méthode est le suivant : on effectue un tirage avec remise de deux individus
de P, et on les fait "combattre”. Celui qui a le fitness le plus élevé I'emporte avec une
probabilité p comprise entre 0.5 et 1. On répéte ce processus n fois de maniére a obtenir les n
individus de P' qui serviront de parents. La variance de cette méthode est élevée et le fait
d'augmenter ou de diminuer la valeur de P permet respectivement de diminuer ou d'augmenter

la pression de la sélection.

12
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d- La sélection universelle stochastique

Cette méthode semble étre trés peu utilisée et qui plus est possede une variance faible,
donc introduit peu de diversité.

Le principe de cette méthode : On prend I'image d'un segment découpé en autant de
sous-segments qu'il y a d'individus. Les individus sélectionnés sont désignés par un ensemble

de points équidistants.
I-1.4.2. Le croisement

L'opération de croisement (crossover) est une opération de reproduction qui permet
I'échange d'information entre les chromosomes (individus). Il utilise deux parents pour former
un ou deux enfants. Les deux parents sont choisis par I'opération de sélection. Le croisement
permet I'innovation (les enfants sont différents de leurs parents) et repose sur I'idée que deux
parents performants produiront des enfants plus performants. Le taux de croisement détermine
la proportion des individus qui sont croisés parmi ceux qui remplaceront l'ancienne

génération.
Il existe plusieurs types de croissement parmi lesquels on trouve : le croissement en 1

point, le croissement en deux points et le croissement en N points, ces types sont résumés

dans la figure suivante, Figure (1-8).

13
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2 Parents 2 Enfants
¥

Parentl | 1001G011101001 10010 | 100101101 | Enfantl
: —

Parent2 | 0111(100101101 01110 | 011101001 | Enfant2
A {2) Croizement en un point
iPar“f 2 Enfants

Parent 1 10010911101001 10010 | 10010 | 1001 | Enfant1
: : —_—

Parent2 | 0111(1001G1101 01110 | 01110 | 1101 | Enfant2
4

i(b) Croisement en deux points

2 Parents 2 Enfants

Parent 1 A,BC:]]E Al G| C|D|J Enfant 1
P —

Parent 2 FGHIH FIB|H|II|E Enfant 2

(c) Croizement uniforme

Figure 1-8 : Principe de croisement

1-1.4.3. La mutation

Le r6le de cet opérateur est de modifier aléatoirement, avec une certaine probabilité, la
valeur d'un composant de l'individu [4]. La Figure (1-9) présente un exemple de mutation de

chromosome tel que le géne gi est retiré aléatoirement et est remplacé par le gene g'i.

La mutation est un phénomene rare mais permet d'explorer de nouvelles zones dans
I'espace de recherche et aide I'Algorithme Geénétique a possiblement aller vers une solution
optimale globale, sans rester pris dans une solution optimale locale. En effet les preuves
théoriques de convergence des (AG) peuvent fonctionner sans croisement, mais pas sans

mutation.

14
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Figure 1-9 : Principe de mutation

I-1.5. Critéeres d’arrét

Le cycle de génération et de sélection de population est répété jusqu’a ce qu’un critere
d’arrét soit satisfait, ce critére peut étre notamment un nombre maximum de générations, un
temps maximal de calcul, une valeur de fitness minimale, ou/et une convergence vers une
solution satisfaisante. Les valeurs de tels paramétres dépendent fortement de la problématique

étudiée.
Conclusions

Les algorithmes génétiques sont les approches méta-heuristiques les plus répandues
pour résoudre des problémes difficiles d'optimisations et de recherche. Leur efficacité est

déterminée par les opérateurs génétiques qui sont utilisés et par la fonction d'évaluation.
Une fonction d'évaluation permet d'augmenter le champ d'utilisation de ces approches
génétiques. Alors que la possibilité d'utiliser le parallelisme dans I'exécution de ces

algorithmes permet un gain important en temps d'exécution.

Ce chapitre fait clairement apparaitre la richesse des applications des (AG) en

économie, concernant leur puissance et leur pertinence.

15
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I-2. Généralités sur les échangeurs de chaleur tubulaires

1-2.1. Introduction

Dans les sociétés industrielles, I’échangeur de chaleur est un élément essentiel de toute
politique de maitrise de 1’énergie. Une grande part (90 %) de 1’énergie thermique utilisée dans
les procédés industriels transite au moins une fois par un échangeur de chaleur, aussi bien
dans les procédés eux-mémes que dans les systémes de récupération de 1’énergie thermique de

ces procédes [1].

On les utilise principalement dans les secteurs de I’industrie (chimie, pétrochimie,
sidérurgie, agroalimentaire, production d’énergie, etc.), du transport (automobile,
aeronautique), mais aussi dans le secteur résidentiel et tertiaire (chauffage, climatisation, etc.).
Le choix d’un échangeur de chaleur, pour une application donnée, dépend de nombreux
parametres : domaine de température et de pression des fluides, propriétés physiques et
agressivite de ces fluides, maintenance et encombrement. Il est évident que le fait de disposer
d’un échangeur de chaleur bien adapté, bien dimensionné, bien réalisé et bien utilisé permet

un gain de rendement et d’énergie des procédés.

Les echangeurs thermiques sont des dispositifs destinés a favoriser I'échange

thermique entre deux fluides ou plus, sans que les fluides ne se mélangent [1].

Le principe le plus genéral consiste a faire circuler deux fluides a travers des conduits
qui les mettent en contact thermique. De maniere genérale, les deux fluides sont mis en
contact thermique a travers une paroi qui est le plus souvent métallique ce qui favorise les

échanges de chaleur. On a en général un fluide chaud qui cede de la chaleur a un fluide froid

[1].

Geénéralement pour assurer efficacement cet échange de chaleur au moins un des
fluides est mis en mouvement (pompe, ventilateur). Pour augmenter cet échange, et donc le
transfert d’énergie, il peut étre fait appel au changement de phase (condenseurs, évaporateurs,

bouilleurs...) systeme utilisé couramment dans les machines thermiques ou le caloduc.

16
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I-2.2. Caractéristiques des échangeurs de chaleur

En préalable a ’exposé des méthodes et des modeles de calcul, il est indispensable de
présenter sommairement les principales dispositions géométriques qui sont retenues dans la
réalisation des échangeurs de chaleur, car elles conditionnent évidement la nature des

écoulements et le calcul des transferts thermiques.

I-2.2.1. Disposition des écoulements des échangeurs de chaleur

Dans les échangeurs a fluides séparés, les modes de circulation des fluides peuvent se
ranger en deux grandes catégories [1] :

Ou bien les vecteurs des vitesses des ecoulements sont paralléles
e S'ils sont de méme sens, les écoulements sont dits a co-courant

e S'ils sont de sens contraire, les écoulements sont dits a contre—courant.

1-2.2.2. Aspect externe d'un échangeur de chaleur

Vu de P’extérieur, un échangeur se présente comme une boite noire pourvue, comme
un quadripdle électrique, de deux entrées et de deux sorties. Il est bien commode de mesurer
les caractéristiques essentielles du fonctionnement de I’échangeur a chaleur, 1’un de ces quatre
poles, plutét que de faire des mesures forcément plus délicates a I'intérieur. C’est ainsi que
nous établirons pour chacun des fluides 1 ou 2 des paramétres mesurables et mesurés a

I’entrée et a la sortiec de chacun d’eux [8] :

I’état : liquide, gazeux

le débit-massique, constant de ’entrée a la sortie

la température, variable dans 1’échangeur

la pression, peu variable
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Il est entendu que I’on connait par ailleurs les caractéristiques thermophysiques de

chacun des deux fluides et notamment :

la capacité thermique massique (chaleur massique)

la masse volumique

la conductivité thermique

la viscosité

Ainsi que les lois de variation avec la pression, et surtout avec la température, de ces

différents parametres.

Pour les fluides, les caractéristiques thermophysiques varient peu avec la pression (pas
du tout pour un gaz parfait). En revanche, les variations avec la température sont souvent

d’une grande amplitude.

Par ailleurs, et comme les différents paramétres qui gouvernent le fonctionnement de
I’échangeur ont aux entrées-sorties des valeurs privilégiées parce qu’aisément mesurables,
une théorie du fonctionnement interne visera donc a calculer pour chacun des fluides les

parametres essentiels de 1’évolution en fonction précisément des valeurs aux entrées-sorties.

Le schéma de principe Figure (1-10) serait cependant fort incomplet s’il n’y était
adjoint, extérieurement au quadrip6le, deux pompes (ou ventilateurs) destinées a mettre en
mouvement les fluides 1 et 2 a I’intérieur de 1’échangeur, en générant pour chacun des fluides
entre ’entrée et la sortie une différence de pression égale a la perte de pression visqueuse a

I’intérieur de I’échangeur.
Cette perte de pression (perte de charge) dépend pour chacun des fluides :
e de la nature du fluide

e de satempérature : le coefficient de viscosité qui gouverne cette perte de pression y est

trés sensible
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e de son débit et de la géométrie interne de I’échangeur de chaleur. Cette variation de
pression pour le fluide considéré se fait autour d’une pression moyenne qui est la

pression de service.

Tcl Tsl
R
AT, I E I AT,
——» —&—>
Tcz Ts?

Figure 1-10 : Schéma du quadrip6le [9]

1-2.2.3. Aspect interne d'un échangeur de chaleur

Que se passe-t-il a I’intérieur du quadripole ? I1 faut, pour le savoir, suivre ’évolution
thermique d’un élément de volume dr de I’un des fluides qui circule en trois dimensions (X, Y,
z). Souvent, grace aux notions de la température de mélange et de la vitesse de debit on pourra
repérer 1’élément par sa seule abscisse curviligne s depuis I’entrée jusqu’a la sortie aprés un

trajet de longueur L [9].

L’¢évolution de ce fluide est évidemment couplée a celle du deuxiéme fluide et les

deux calculs doivent donc étre concomitants.

En général la section droite de passage A d’un fluide est constante de 0 a L en
exceptant les zones de distribution ou de collectage du fluide au voisinage de 1’entrée ou de la

sortie.

Cette section A, éventuellement somme des différentes sections droites des canaux
élémentaires si plusieurs de ceux-ci sont montés en paralléle, est limitée par un périmetre

mouillé Pm du canal ou de ’ensemble des canaux...
La partie de ce périmetre qui se trouve sur la paroi d’échange qui sépare les deux

fluides est appelée périmétre thermique Pt. Dans certains cas, le périmétre thermique est égal

au périmeétre mouillé.
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aaaaaa

P = 2xR,
Pour fixer les idées, le fluide 1 est plus froid que le fluide 2

Figure 1-11 : Profil de température et de vitesse dans un tube [9]

1-2.3. Echangeurs de chaleur tubulaires

Un échangeur de chaleur tubulaire simple est constitué de deux tubes cylindriques
coaxiaux. Un fluide chaud circule dans le tube intérieur, ’autre dans I’espace compris entre
les deux tubes et vice-versa. Le transfert de chaleur du fluide chaud au fluide froid s’effectue

a travers la paroi qui constitue le tube intérieur [1].

Ils sont constitués de tubes dont la paroi forme la surface d'échange. Ils comportent
soit un tube unique (serpentin), soit deux tubes coaxiaux (échangeurs bitubes), soit trois tubes
coaxiaux (échangeurs triple tubes), soit un faisceau de tubes enferme dans une enveloppe

appelée calandre [1].

1-2.3.1. Echangeurs de chaleur a double-tubes coaxiaux (ECDTC)

Cet échangeur de chaleur est un type d’échangeurs de chaleur classique continus, il
fonctionne avec deux fluides (I’un froid et I’autre chaud) ou I’un des fluides s’écoule dans le
tube central et I’autre dans 1’espace annulaire, les deux fluides pouvant circuler dans le méme
sens (paralléle, anti-méthodique ou co-courant) ou en sens contraire (méthodique ou contre-
courant), voir Figures (1-12 et 1-13) [1].
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Figure 1-12 : Coupe longitudinale d’un échangeur de chaleur a double tube

g

FILUIDE 1

FLUIDE 2

Figure 1-13 : Echangeur de chaleur a double tube

1-2.3.2. Echangeurs de chaleur & trois-tubes coaxiaux (ECTTC)

C’est un type nouveau d’échangeurs de chaleur continus, est similaire a ’échangeur de
cité ci-dessus (double tube), la différence que le tube annulaire intermédiaire, ainsi que ce
type d’échangeur fonctionne avec trois fluides (I’un froid et les deux autres chauds ou vice-
versa) ou I'un des fluides s’écoule dans le tube annulaire intermédiaire et les deux autres
dans I’espace annulaire externe et central, les trois fluides pouvant circuler dans le méme sens

(anti-méthodique) ou en sens contraire (méthodique), voir Figures (1-14 et 1-15).

FLUIDE3
FLUIDE2
FLUIDE .-

= - -

Figure 1-14 : Coupe longitudinale d’un échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux
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FLUIDE 3

FLUIDE 1 /

Figure 1-15 : Echangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux

FLUIDE 2

Les échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux intensifient I’échange de chaleur a
travers un passage d’écoulement additionnel et une grande surface d’échange de chaleur par
unité de longueur comparé a un échangeur de chaleur a double tubes coaxiaux. Et on insistera

dans notre étude uniquement sur ce type d’échangeur.

Conclusion

Les échangeurs de chaleurs sont utilisés principalement dans les secteurs de l'industrie
(chimie, pétrochimie, sidérurgie, agroalimentaire, production d'énergie, etc.), du transport
(automobile, aéronautique), mais aussi dans le secteur résidentiel et tertiaire (chauffage,

climatisation, etc.).

Le choix d'un échangeur de chaleur pour une application donnée, dépend de nombreux
parametres : domaine de température et de pression des fluides, propriétés physiques et
agressivité de ces fluides, maintenance et encombrement. 11 est évident que le fait de disposer
d'un échangeur de chaleur bien adapté, bien dimensionné, bien réalisé et bien utilisée permet
un gain de rendement et d'énergie des procédés avec un colt minimal d’investissement

(échangeur optimal).
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I-3. Revue bibliographique

L'échangeur de chaleur est un appareil thermique, on doit le trouver dans plusieurs
applications énergétiques, récupération de I'énergie, industrie agroalimentaire, industrie

chimique et pharmaceutique, etc.

Il existe plusieurs types d'échangeurs de chaleur dans l'utilisation pratique. Les
principes des transferts de chaleur, de I'écoulement et de la performance de plusieurs
échangeurs de chaleur ou de I'évaluation de la performance de chaleur ont été établis dans
littérature.

Les échangeurs de chaleurs a trois-tubes coaxiaux (ECTTC) sont utilisés pour
différents produits et se trouvent dans les industries agro-alimentaires, pharmaceutiques,
nucléaires, etc. Tous les produits liquides peuvent étre pasteurises, a travers I'un des ces
échangeurs de chaleur. Parmi ces liquides, on peut citer a titre d’exemple : le lait, la creme, le

jus de pulpe d’orange, le jus de pomme, le liquide des ceufs, les sauces, etc.

L’échangeur de chaleur a trois-tubes coaxiaux (ECTTC) est une version légérement
modifiée d'un échangeur de chaleur a double tube, il est congcu de trois tubes concentriques
traversé par trois fluides qui échangent de la chaleur entre eux, I'un des fluides (a chauffer ou
a refroidir) circule dans I'anneau interne formé entre le tube intérieur et ’espace annulaire
externe. Par conséquent, I’échangeur de chaleur a triple tube concentrique améliore le
transfert de chaleur a travers un passage d'écoulement supplémentaire et une plus grande
surface de transfert de chaleur par unité de longueur comparé a un échangeur de chaleur a

double tube concentrique.

Les échangeurs de chaleur a trois-tubes coaxiaux (ECTTC) intensifient 1’échange de
chaleur a travers un passage d’écoulement additionnel et une grande surface d’échange de

chaleur par unité de longueur comparé a un échangeur de chaleur a double tube concentrique.

La complicité d’écoulement des fluides (méthodique et anti-méthodique) et de la
géométrie de ces échangeurs de chaleur, signifie que les possibilités d’avoir des solutions
analytiques sont tres limitées avec des hypothéses simplificatrices (approches analytiques tel

que les facteurs; E, NUT, etc.). Les méthodes numériques permettent de résoudre les
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équations locales régissantes avec un peu de dégats ou restrictions. Des importantes variétés
des situations techniques peuvent étre traitées en supposant un écoulement unidimensionnel

en régime permanent ou transitoire (régime instationnaire).

Dans le but d’optimiser I’efficacité des échangeurs de chaleur et par conséquent la
consommation d’énergie et le colt, plusieurs méthodes générales et performantes de
prédiction du comportement ont été développées. Dans ce qui suit, on cite les études qui nous
paraissent les plus importantes sur le dimensionnement des échangeurs de chaleur a trois-

tubes coaxiaux (ECTTC) en utilisant les différentes techniques d’optimisation.

Des études ont été menées sur les échangeurs impliquant trois fluides en régime
permanent par Morley T. (1933) [10]. Le regime transitoire (températures et flux variables
avec le temps) des échangeurs de chaleur concentrique a été étudié par Bellotty J.J. et al
(1979) [11]. La solution numérique dans les zones d’écoulement du fluide a été faites par la
discrétisation des equations régissantes unidimensionnelles, basées sur la méthode implicite

(pas par pas) efficacement couplée sur des volumes de contrdle Escanes F. et al (1995) [12].

Zuritz C. (1990) [13] a ensuite développé un ensemble d’équations analytiques qu’il a
résolu en utilisant la méthode des transformees de Laplace pour calculer la distribution de
température dans un échangeur de chaleur a triple tube concentrique a configuration contre-

courant.

Sekulic D. (1994) [14] a présenté une outre technique dont laquelle il a fourni des
formules explicites pour déterminer les distributions de tempeérature des trois fluides. En
régime permanent pour le cas ou la conduction dans les fluides et les parois est nulle, les
coefficients d’échange de chaleur par convection sont indépendants de la température, du
temps et de la position. 1l a donné aussi une expression analytique unique pour la

détermination du croisement des températures pour n’importe quelle combinaison de fluides.

Unal A. (1998) [15] a développé dans une premiere partie théorique un systéme
d’équations différentielles pour un échangeur de chaleur a triple tube concentrique isolé
thermiquement de I’ambiance extérieure pour les conditions d’un écoulement développé. Les
dérivées des équations régissantes consistent aux équations aux dérivées partielles ordinaires

de deuxiéme ordre pour le tube central et 1’espace annulaire extérieur, et une équation
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différentielle aux dérivées partielle du premier ordre pour I’écoulement dans I’espace
annulaire intérieur. Les équations résultantes expriment les variations de la température des
trois fluides le long de I’échangeur de chaleur, pour les deux arrangements contre-courant et
co-courant, elles permettent d’effectuer les calculs de conception, de performance et d’étudier

les effets de divers parametres sur la performance et les dimensions de I’échangeur de chaleur.

Unal A. (2001) [16] a complété son étude théorique approfondie menée sur [ETTC] en
(1998) par plusieurs études de cas sur un échangeur de chaleur liquide-liquide d’une maniére
systématique, y compris toutes les combinaisons de type de flux des trois fluides. Les résultats
ont €té présentés sous forme graphique afin de mieux comprendre I’influence des rayons des
tubes sur la performance et la taille de I’échangeur de chaleur. Les études de cas comprennent
a la fois les calculs des performances et la conception réalisees sur les deux types
d’échangeurs de chaleur : double et triple tube concentrique a contre-courant. Il a démontré
clairement que :

* Les dimensions relatives des tubes (rayons de tubes) qui forment 1’échangeur influent

fortement sur I’efficacité de 1I’échangeur de chaleur et/ou sur la longueur.

» L’optimisation de I’efficacité de I’échangeur thermique améliore la performance de

I’échangeur de chaleur et I’optimisation de la longueur permet d’épargner 1’espace et

le métal par rapport [EDTC] de méme diametre du tube extérieur.

Unal A. (2003) [17] a présenté plusieurs cas étudiés pour un arrangement a contre-
courant et il a démontré que la performance et la taille de I’échangeur de chaleur a triple tube

concentrique dépendent fortement des rayons des trois tubes concentriques.

Seo Y. C. et al. (2002-2005) [18-19] ont étudié I'effet transversal de courbure de
I’échangeur de chaleur sur la structure turbulente d'écoulement pres de paroi dans un anneau

concentrique.

Sahoo P.K. et al. (2002-2003) [20-21] ont développé une technique itérative pour
I’estimation précise des coefficients de transfert de chaleur et des coefficients globaux de
transfert de chaleur (surface intérieure du tube intermédiaire et surface externe du tube
interne) dans un échangeur de chaleur a triple tube concentrique hélicoidal. La méthode
démontre la précision de I’estimation des coefficients de chaleur lorsque les deux surfaces

sont considérées.
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Sahoo P.K. et al. (2005) [22] ont étudié le phénoméne d’encrassement dans
I’échangeur de chaleur au cours de traitement a haute température du lait, la température
augmente a partir de 90°C a 150°C pendant le processus de stérilisation. A cette température
élevée, les minéraux et les protéines dénaturées se précipitent sur la surface de I’échangeur de
chaleur, cet encrassement agit comme résistance au transfert de chaleur et donc la
performance de 1’échangeur est réduite. Utilisant 1’hydrodynamique et le concept de
I’équilibre d’énergie un modele mathématique est formulé. La simulation est effectuée avec le
modele pour prédire le comportement de 1’encrassement en fonction du temps et position avec
un échangeur thermique a triple tube concentrique hélicoidal. A partir des résultats de
simulation, les auteurs ont conclu que lors d’une premiére période de fonctionnement le dépot
d’encrassement est uniforme sur toute la longueur de I’échangeur de chaleur, cela est di a la
température constante de la paroi. Avec la progression du temps le dépot d’encrassement et
également le nombre de Biot augmentent vers la sortie de 1’appareil puisque la température de
I’interface entre le dépdt d’encrassement et le lait approchent vers une température ¢levée. Le
dépot de I’encrassement se stabilise aprés 105 min puisque aucun dépot ne se produit apres ce

temps.

Garcia-Valladares O. et al. (2004) [23] ont développé une eétude numérique
unidimensionnelle du comportement thermique des échangeurs de chaleur a triple tube
concentrique, les équations qui régissent le phénomeéne sont discrétisées par la méthode
implicite pas par pas pour les fluides et un schéma numérique de différences finies centrale
implicite et la résolution ligne par ligne pour les parois des tubes. Mais il a présenté seulement
les résultats en régime permanent, il les a comparé avec les résultats obtenus dans la littérature

technique d’Unal (2001) dans le but de vérifier et de valider le modéle numérique.

Garcia-Valladares O. et al. (2009) [24] ont donné les résultats détaillés de leur
simulation numérique avec les données expérimentales obtenues par le laboratoire de Sandia

National.
Batmaz E. et al. (2005) [26] ont déterminé les coefficients d’échange globaux des

fluides dans un [ETTC] en utilisant les équations de bilan énergétique dans un volume de

controle.
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Batmaz E. et al. (2003-2008) [25-27] ont comparé I’efficacité de 1’échangeur de
chaleur a triple tube concentrique a celle d'un échangeur de chaleur a double tube
concentrique, ils ont observé que pour des essais de 1’échangeur de chaleur a contre-courant,
la valeur de I’efficacité de ’échangeur de chaleur a triple tube concentrique est plus élevée
que celle de I’échangeur de chaleur a double tube concentrique ayant les mémes diamétres
que le tube interne et le tube externe de 1’échangeur de chaleur a triple tube concentrique.
Pour I’arrangement co-courant, les résultats ont montré que dans certains cas 1’échangeur a
double tube concentrique peut atteindre des valeurs d’efficacité plus élevées que I'échangeur
de chaleur a triple tube concentrique. La diminution de I’efficacité de I’échangeur de chaleur a

triple tube concentrique est due au croisement de température.

Bielskit S. et al. (2005) [28] ont présenté une solution du systéme d’équations aux
dérivées partielles decrivant le domaine de température transitoire dans un échangeur a trois
fluides a courant paralleles avec deux connexions de chaleur entre les courants de fluide. Le
systeme d’équations est résolu analytiquement par la technique de la transformée de Laplace.
La solution analytique est formulée pour le cas particulier ou le troisieme fluide caractérise la

capacité de chaleur infinie.

Nema P.K. et al. (2005) [29] ont développé un modele numérique qui peut étre utilisé
pour contrdler la température ou la pression de la vapeur d’eau, pour surmonter la chute de
température de sortie du lait causée par I’encrassement dans un échangeur a triple tube
concentrique hélicoidal. La politique de fonctionnement optimale est d’augmenter la
température de la paroi progressivement pour lutter contre les pertes de chaleur due a
I’encrassement. Ce travail suggeére que le modeéle proposé peut étre utile pour prédire
l'augmentation de la température ou de la pression de vapeur nécessaire pour commander la
chute de température de sortie du lait affecté par I'encrassement dans un échangeur de chaleur

tubulaire.

Nema P.K. et al. (2006) [30] ont présenté dans un deuxiéme article un modele
amélioré de simulation qui peut étre utilisé pour prédire 1’épaisseur de 1’encrassement et la

température de sortie du lait dans un échangeur de chaleur a triple tube hélicoidal.

Radulescu S. et al. (2012) [31] ont établi un algorithme de calcul du coefficient de

transfert de chaleur h d’un fluide chaud (eau) qui s’écoule a travers ’espace annulaire interne
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d’un échangeur a triple tube concentrique avec circulation & contre-courant et sans
changement de phase. Le régime d’écoulement est transitoire dans le tube central et I’espace
annulaire intérieur et laminaire dans 1’espace annulaire extérieur. L’objectif de 1’étude est
d’établir une corrélation qui permet la détermination du coefficient partiel du fluide chaud. La
nouvelle corrélation développée pour la conception des dispositifs de transfert de chaleur pour
un échangeur de chaleur a double et triple tube concentrique. Pour leurs conditions
d’applications, I’incertitude de calcul est de 8%. Le coefficient de transfert de chaleur obtenu

h pour I’eau chaude varie entre 1116 et 2254 W/m?. °C.

Peigne P. et al. (2013) [32] a réalisé un prototype d’un échangeur de chaleur intégré au
niveau du conduit de fumée d’un systéme combiné de ventilation et de chauffage au bois dans
les batiments a basse consommation d’énergie. Un modéle mathématique est développé dans
le but de prévoir les échanges thermiques qui s’opérent en régime permanent au niveau
d’échange entre les fumées, I’air de ventilation, 1’air de combustion et 1’environnement
extérieur. Le modeéle mathématique développé dans cette étude est base sur les démarches
adoptés par Unal (1998, 2001 et 2003) dans ses travaux sur les échangeurs de chaleur a triple
tube concentrique parfaitement isolée. Les solutions analytiques obtenues donnent les
températures de sortie des trois fluides circulant au sein du conduit de ’échangeur de chaleur
a paroi non isolée. Une étude parametrique est ensuite conduite en se basant sur un ensemble
de paramétres d’entrée dont les valeurs sont prises a partir des mesures expérimentales tels
que : longueur, capacité calorifique et diametre du tube intermédiaire ce qui rend possible
d’apprécier l’influence d’une variation de chaque parametre sur les performances de

I’échangeur de chaleur.

Quadir G. et al. (2013) [33] ont réalisé une étude expérimentale sur la performance
d’un échangeur de chaleur en régime permanent pour deux configurations d'écoulement,
appelés N-H-C et C-H-N pour les conditions isolées et non isolées de I'échangeur de chaleur a
triple tube concentrique. Sous l'arrangement N-H-C. Tous les fluides s'écoulent parallelement
lI'un a lautre. L'eau froide et 1’eau normale sont échangées dans l'arrangement C-H-N et le
débit d'eau chaude reste inchangé. Ils ont conclu que le transfert de chaleur entre les trois
fluides considérés est plus efficace en agencement N-H-C de I'échangeur de chaleur par

rapport a I’arrangement C-H-N.
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Quadir G. et al. (2014) [34] ont mené une étude numérique pour décrire le
comportement thermique de 1’échangeur de chaleur a triple tube concentrique par la méthode
des ¢léments finis sous les conditions de I’état stationnaire pour les mémes arrangements cités
dans leur étude de (2013). La performance de I’échangeur de chaleur a triple tube
concentrique est étudiée pour différents débits et dans les deux cas : échangeur isolé et non
isolé de son environnement. Les prédictions numériques des variations de température des
trois fluides en utilisant la méthode des éléments finis suivent de prés celles obtenues a partir
d'expériences. Une étude paramétrique est également réalisée pour montrer l'effet de chaque
paramétre de conception (rapport des capacités calorifiques entre le fluide (H) et le fluide (C),
le rapport des capacités calorifiques entre le fluide (H) et le fluide (N) et le rapport des
coefficients d’échange globaux) sur la distribution de température des différents fluides de
I'échangeur de chaleur.

Behera V. et al. (2014) [35] ont réalis¢ une simulation numérique a 1’aide de
ANSYS14 sur un échangeur de chaleur a triple tube concentrique pour étudier le transfert de
chaleur se produisant entre les trois fluides a des tempeératures différentes pour les deux
arrangements contre-courant et co-courant. Les résultats obtenus sont donnés sous forme de
profils de température en fonction de la longueur de 1’échangeur de chaleur et du coefficient
de transfert de chaleur en fonction du nombre de Reynolds pour des débits différents. Le tube
extérieur est supposé thermiquement isolé. Les trois fluides considérés sont I'eau chaude dans
l'anneau du milieu, l'eau froide et l'eau du robinet dans les tubes intérieur et extérieur
alternativement (C-H-N), (N-H-C). Les résultats montrent que le transfert de chaleur est plus

efficace pour I’arrangement (N-H-C) en arrangement a contre-courant.

Patrascioiu C. et al. (2015) [36] ont développé un modele numérique pour prédire les
températures de sortie dans un échangeur de chaleur a triple tube concentrique en régime
laminaire. Pour I'élaboration du modele, ils ont utilisé les équations de transfert de chaleur et
de la dynamique des fluides, ainsi qu’un algorithme numérique pour résoudre les systeémes
d'équations. Les résultats obtenus en utilisant la simulation numérique ont été validés par des
essais expérimentaux sur un échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux destiné au

refroidissement d’un produit pétrolier avec de 1’eau.

Boultif N. et Bougriou C. (2017) [37] ont présenté une étude numérique d’un

échangeur de chaleur a triple tube concentrique, pour les deux régimes de fonctionnement
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transitoire et permanent. Les systémes d’équations qui gouvernent le phénoméne a étudier
sont résolus par la méthode des différences finies centrées pour les parois solides. lls ont
utilisé un programme de calcul numérique en langage FORTRAN pour déterminer les
variations : des températures (fluides et parois), des deux coefficients d’échange globaux, des
pertes de charge des trois fluides en fonction du temps, ainsi que les réponses transitoires aux
différentes sollicitations sur les températures d’entrées des fluides. Ils ont montré que la
circulation a contre-courant reste la plus efficace méme pour ce type d’échangeur de chaleur.
Et ils ont présenté aussi une comparaison entre 1’échangeur de chaleur a triple tube

concentrique et ’échangeur de chaleur a double tube concentrique.

Les méthodes d’optimisation des échangeurs de chaleur sont tres variées.
Actuellement, les recherches se concentrent sur 1’utilisation des techniques d’optimisation
avancées pour le dimensionnement des echangeurs de chaleur, la méthode de I'Algorithme
Génétique permet d’avoir une solution rapide du probléme de conception et permet
d'examiner un certain nombre de solutions alternatives de qualité. Et le concepteur a plus de
degrés de liberté dans le choix final. Dans ce qui suit, on cite les différentes études qui nous
paraissent les plus importantes sur le dimensionnement des échangeurs de chaleur en utilisant

la technique d’optimisation de I'Algorithme Génétique.

Antonio C.C. et al. (2008) [38] ont utilisé une nouvelle procédure pour la conception
optimale de 1’échangeur de chaleur a tube et calandre, et ont proposé, un Algorithme
Génétique pour minimiser le colt total de I'équipement, y compris les investissements de
capitaux et les frais annuels depensés pour le pompage. lls ont obtenu des réductions

importantes de codts (gain de plus de 50%).

Prabhat K. G., et al. (2007) [39] ont détaillé un modéle thermodynamique d’un
réfrigérateur fondé sur un cycle irréversible de Carnot et ont mis l'accent sur I’échangeur de
chaleur. La procédure d’optimisation multi-objectif a été mise en ceuvre pour trouver des
valeurs optimales de la conception. La minimisation de I'énergie consommeée et des codts des

matiéres premieres ont été les deux objectifs considerés.

Hao P. et Xiang L. (2008) [40] ont démontré la bonne application de I'Algorithme
Génétique (GA) combiné avec la propagation des réseaux de neurones (BP) pour la

conception optimale des échangeurs de chaleur a plaques et a ailettes (PFHE). Les principaux
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objectifs pour la conception PFHE sont le minimum du poids total et du codt total annuel. De
cette étude, nous concluons que I'AG combiné avec 1’algorithme BP offre une optimisation

maximale par rapport aux méthodes d’optimisations classiques.

Xie G.N. et al. (2008) [41] ont optimisé un échangeur de chaleur compact de type
plaque et a ailettes (CHE). L’algorithme d’optimisation est 1’ Algorithme Génétique (GA). Le
volume total et / ou le colt total annuel respectivement sont minimisés par I'AG. La géométrie
des ailettes est fixee, tandis que les trois parametres de forme varient pour optimiser avec ou
sans contraintes sur la chute de pression. Ils ont montré quand on pose la contrainte sur la
chute de pression « CHE » le volume baisse d’environ 30%, soit environ un cott annuel plus
bas de 15%, tandis que I’optimisation sans contraintes de la chute de pression fait baisser le

volume de 49% ou ceux du co(t annuel donné dans la littérature d'environ 16%.

Patel V.K., et Rao R.V. (2010) [42] ont compare les resultats de l'optimisation en
utilisant la technique de PSO a ceux obtenus en employant I'Algorithme Génétique (GA).

Baadache K. et Bougriou C. (2015) [43] ont présenté I’utilisation des Algorithmes
Génétiques (GA) dans le dimensionnement de I’échangeur de chaleur a doubles tubes
concentriques et calandre ou la fonction objectif est le colt total qui est la somme du codt
d’investissement de I’appareil et du cott de fonctionnement. Ils ont utilisé la méthode de la
différence de température moyenne logarithmique pour le calcul de la surface d’échange. lls
ont trouvé que cet échangeur de chaleur est plus rentable et plus économique que 1’échangeur
de chaleur a tube et calandre, et la diminution du codt total est denviron 13,16% ce qui
représente 7,250.8 euros du co(t total. Ils ont montré aussi que ce dernier puisse augmenter la

surface d’échange par unité de volume jusqu'a 340 m?/m®.

Muhammad I. et al. (2017) [44] ont présenté 1’optimisation thermique et hydraulique
de I’échangeur de chaleur a plaque utilisant 1’Algorithme Génétique, et ont présenté les
différentes études d’optimisation effectués sur les différents types des échangeurs de chaleur

en utilisant 1’ Algorithme Génétique (GA) sous forme d’un tableau.
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System description Objective function (zenetic algorithm
Type Variables

Heat exchanger networks Minimize: total annual cost Mlulti 7
Maximize: system reliability

Plate-fin heat exchanger Minimize: total annual cost Multi 6
Maximize: heat transfer rate

Shell-and-tube heat exchanger Minimize: total cost Mlulti ]
Maximize: effectiveness

Plate-fin heat exchanger Minimize: friction factor f Multi 4
Maximize: Colburm factor j

Fin-and-tube heat exchanger Minimize: total weight Mlulti 7
Minimize: total annual cost

Shell and tube heat exchanger Maximize: Effectiveness Mlulti [+]
Minimize: Total Cost, pressure drop and No. of entropy generation units

Plate-fin heat exchanger Minimize: friction factor £ Mlulti 4
Maximize: Colburn factor j

Plate heat exchanger Minimize: cost of heat exchanger Mlulti L]
Minimize: pressure drop

Plate heat exchanger Maximize: heat transfer coefficient Mlulti ]
Minimize: pressure drop

Plate-fin heat exchanger Minimize: Total Volume Mlulti 3
Minimize: Total Cost

Shell-and-tube heat exchanger Minimize: Total Cost Single ]

Plate-fin heat exchanger Minimize: heat transfer units (NTU) Single 4

Plate heat exchanger Minimize: Heat transfer area Single L]

Shell-and-tube heat exchanger Minimize: total annual cost Single 3

Organic Rankine Cycle Minimize: Total Investment Cost Mlulti 7

Minimize: Thermal Efficiency

Tableau I-1 : Revue des études d’optimisation de I’échangeur de chaleur en utilisant
I’ Algorithme Génétique (AG) [44]

Aprés une revue de la littérature existante, on constate qu'un nombre considérable de
recherches a été effectué sur les échangeurs de chaleur a triple tube concentriqgue. On a
constaté que la plupart des méthodes utilisées sont classiques et qu’aucune étude technico-
économique basée sur I’algorithme génétique (AG) n’était utilisée sur ce type d’échangeur de
chaleur. C’est dans cette optique qu’on propose le présent travail afin d’évaluer 1’influence

des différents paramétres sur le codt total de I’échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux.
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1.4. Notre étude

L’étude complete d’un échangeur de chaleur comporte plusieurs phases telles que :
analyse thermique et hydraulique, étude mécanique préliminaire, optimisation économique,

projet de fabrication, etc.

En raison de l'utilisation large des échangeurs de chaleur dans des processus industriels,

leur minimisation de codt est une cible importante pour des concepteurs et des utilisateurs.

Pour cette étude, on propose un procédé pour la conception optimale des échangeurs de
chaleur & trois tubes coaxiaux, en utilisant un Algorithme Geénétique (AG) implante dans le
programme MATLAB (ECTTC), pour réduire au minimum le codt de I'appareil comprenant
I'investissement de capital d'équipement et la somme de dépenses energétiques annuelles liées

au pompage.

On insistera dans cette étude uniquement sur les aspects thermiques, hydrauliques et

optimisation économique. Cette étude consiste essentiellement a déterminer :

» Le coefficient d’échange global, le flux de chaleur échangé, la distribution de
température des deux fluides de I’entrée a la sortie de ’appareil.

» Les pertes de charge dans 1’échangeur.

» Le meilleur compromis pour une puissance a transférer donnée entre une surface
d’échange faible avec des vitesses des fluides ¢élevées, et d’autre part une surface
d’échange plus grande, mais avec des vitesses de circulation des fluides plus faibles,
en utilisant I’ Algorithme Génétique (AG).

» Le meilleur compromis entre I'économie d'énergie et le colt d'achat des systemes afin

d'avoir un co(t global minimal en utilisant 1’ Algorithme Geénétique (AG).
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En général, les conditions normales de fonctionnement sont imposées: débits
d’écoulement des fluides, températures d’alimentation des fluides ou températures souhaitées

en sortie de I’échangeur de chaleur, la géométrie (diamétres et longueur) et les différents prix.

Pour toutes les formules de notre probléme étudié, on pose les hypotheses suivantes :

1- régime de fonctionnement stationnaire

2- étude unidimensionnelle

3- sections de passage constantes

4- pertes thermiques supposées nulles (parois 3 isolée)
5- fluides monophasiques

6- propriétés thermo-physiques des fluides dépendent de la température

vV VYV VvV V¥V ¥V VY VY

7- conduction thermique dans le fluide négligeable

La methode de calcul utilisée est celle de Nombre d’Unité de Transfert, appelée

méthode de ’efficacité.
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I11-1. Introduction

Un échangeur de chaleur est un appareil destiné a transmettre la chaleur d’un fluide

chaud a un autre relativement plus froid.

Le but d’un échangeur de chaleur est de transférer de la chaleur entre un fluide de
service (eau, vapeur d’eau, fluide thermique) a un fluide de procédé qui constitue le produit

intéressant de la fabrication (jus, sang, confiture, GPL, etc.).

Dans les sociétés industrielles, I’échangeur de chaleur est un élément essentiel de toute
politique de maitrise de 1’énergie. Il représente 90% de I’énergie thermique utilisée dans les
procédés aussi bien que dans les systéemes de récupération de 1’énergie thermique de ces
procédes [45]. On I'utilise principalement dans les secteurs de 1’industrie (nucléaire, chimie,
pétrochimie, sidérurgie, agroalimentaire, production d’énergie, etc.), du transport (automobile,
aeronautique), mais aussi dans le secteur résidentiel et tertiaire (chauffage, climatisation, etc.).
Il constitue donc un des dispositifs clé du thermicien et est un composant quasi inévitable

dans la maitrise de I’énergie [46].

Le choix d’un échangeur de chaleur, pour une application donnée dépend de nombreux
parametres : domaine de température et de pression des fluides, maintenance et
encombrement. Il est évident que le fait de disposer d’un échangeur bien adapté, bien
dimensionné, bien réalisé et bien utilis¢é permet un gain de rendement et d’énergie des

procédes.

Cette partie du travail sera consacrée a la mise en équations du probleme physique
considéré, en utilisant les équations de conservation gouvernant les transferts de chaleur dans
les échangeurs de chaleur tubulaire a contre-courant. La méthode de calcul utilisée sera celle
de NUT ou de I’efficacité.
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L’¢tude de notre échangeur de chaleur comporte :

L’étude thermique consiste essenticllement a déterminer la surface d’échange thermique
nécessaire, le flux d’échange, la distribution des températures des deux fluides de I’entrée a la
sortie de 1’échangeur.

L’étude hydraulique a pour but de déterminer les pertes de charge dans I’appareil.
L’optimisation économique consiste a trouver le meilleur compromis :

e Entre la surface d’échange de I’échangeur et la vitesse des fluides s’écoulent dans
I’échangeur afin d’avoir une puissance de pompage minimale en utilisant 1’ Algorithme
Génétique (AG).

e Entre I'économie d'énergie et le colt d'achat des systéemes afin d'avoir un codt global
minimal en utilisant I’ Algorithme Génétique (AG).

Dans ce qui va suivre, on va formuler mathématiquement 1’échangeur de chaleur a
trois tubes coaxiaux Figures (IT-1 et I1-2). Il est plus efficace qu’un échangeur de chaleur a

double tubes coaxiaux d’au moins 70%, voir [15].

I1-2. Description d’un échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux (E.C.T.T.C) a
circulation contre-courant.

Cet échangeur de chaleur est constitué par des éléments rectilignes de trois tubes
concentriques (coaxiaux) raccordes a leurs extrémités par des coudes. Les divers élements sont
tous assemblés par des raccords a démontage rapide, et un remplacement des tubes est
possible. Les problemes de dilatation thermique et d'étanchéité entre les trois tubes sont

résolus par l'utilisation de presse étoupe ou de joint torique.

Les tubes sont généralement en acier inoxydable, on utilise également

quelquefois des tubes en verre, en graphite, en cuivre, etc.

C’est un type nouveau d’échangeurs de chaleur continus ou 1'un des fluides
s’écoule dans le tube annulaire intermédiaire et les deux autres dans 1’espace annulaire
et central, les trois fluides pouvant circuler dans le méme sens co-courant (anti-

méthodique) ou en sens contraire contre-courant (méthodique), voir Figure (11-1).
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Te3 Ts3

Ts2 Te2 -
Te s
Ts2 Te2

Te3 Ts3

/

Figure 11-1 : Echangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux a (contre -courant).

11-3. Calcul thermique

Dans cette partie, on cite les températures et les performances caractéristiques d’un

échangeur a trois tubes coaxiaux.

La performance d’un échangeur est évaluée a partir des trois nombres adimensionnels
suivants : le rapport des capacités calorifiques, le nombre d’unité de transfert et I’efficacité de

I’échangeur.

Notre echangeur de chaleur a étudier est constitué de trois tubes coaxiaux. Le premier
fluide noté «1» passe dans le tube central de rayons intérieur et extérieur riz et re
respectivement et le deuxieme fluide noté «2» passe dans 1’espace annulaire 1 de rayons
intérieur et extérieur rip et rex respectivement, le troisiéme fluide noté «3» circule dans
I’espace annulaire 2 de rayons intérieur et extérieur ris et re3 respectivement. Les trois fluides
circulent dans le sens contraire (contre-courant). Ces trois fluides sont séparés par des parois
en acier inoxydable notées «1», «2» et «3» a travers lesquelles les échanges de chaleur se font
par conduction. La transmission de chaleur entre les fluides et les parois releve de la
convection thermique. La paroi du tube extérieure notée «3» sert a separer le fluide «3» du

milieu extérieur comme le montre la Figure (11-1).
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11 -3.1. Hypothéses de calcul

Pour formuler notre probleme a étudier, on doit avant tout poser les hypothéses suivantes :

% 1- Régime de fonctionnement stationnaire

% 2- Etude unidimensionnelle

% 3- Sections de passage constantes

% 4- Echangeur parfaitement isolé (parois 3 isolée)
% 5- Fluides monophasiques et incompressibles

% 6- Conduction thermique dans le fluide négligeable
%+ 7- Profils de vitesses invariables

% 8- Les variations d’énergie cinétique sont nulles

La méthode de calcul utilisée est celle de Nombre d’Unité de Transfert (NUT).

11 -3.2. Calcul des températures

Les principales températures nécessaires pour le dimensionnement d’un échangeur de

chaleur a triple tube concentrique sont schématisées sur la Figure (11-2).

ATZ max

AT 1 max

Figure 11-2 : Principales températures dans un échangeur

a trois tubes coaxiaux a (contre -courant).
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avec :
Te1, Tez €t Tes : températures d’entrée des trois fluides respectivement.
Ts1, T2 €t Ts3 : températures de sortie des trois fluides utilises.

Il -3.2.1 Ecart de température dans chaque tube (chaque fluide)

Les différences de températures de chaque fluide (chaque tube) sont définies par :

AT, = Ts; — Ty (échauffement du fluide 1) (n-1)
AT, = Ty, — T, (refroidissement du fluide 2) (n-2)
AT; = Tg3 — Te3  (échauffement du fluide 3) (n-3)

Le fluide primaire dans ce cas traité est le fluide noté «1».

Il -3.2.2. Ecart de température a I’entrée

L’écart de température a ’entrée de 1I’échangeur de chaleur (entrée du fluide primaire)

entre le fluide primaire «1» et le fluide secondaire «2» et I’écart de température entre le fluide

chaud «2» et le fluide froid «3» sont donnés respectivement par les deux relations suivantes :

ATy = Ty — Teq (“'4)
ATey = Tg; — Tes (“'5)

11 -3.2.3. Ecart de température a la sortie
L’écart de température a la sortie de 1’échangeur de chaleur (sortie du fluide primaire)
entre le fluide primaire «1» et le fluide secondaire «2» et I’écart de température entre le fluide

chaud «2» et le fluide froid «3» sont donnés respectivement par les deux relations suivantes :

ATg; = Tep — Ty (”'6)
AT, = Tey — T3 (”'7)
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Il -3.2.4. Ecart de température maximum

Dans ce type d’échangeurs, il existe deux écarts maximums de température, le premier
entre les entrées des fluides «1» et «2» et le second entre les entrées des fluides «2» et «3». lIs

sont donnés respectivement par les relations suivantes :

ATlmax = TeZ - Tel (“'8)
ATZmax = Te2 — le3 (“'9)

Il -3.2.5. Température moyenne

Dans un echangeur de chaleur, chaque fluide possede une température moyenne. Elle

est calculée pour chaque fluide par :

Ty = — (11-10)
Tz = ~252 (11-11)
Tong = € (11-12)

Il -3.2.6. Température de paroi

La température de paroi est généralement inconnue. La détermination de cette

température se fait par le calcul suivant.

Tp1 = M (11-13)
— (Tm2+Tm3) }
Tpp = = (11-14)

Dans un échangeur classique les températures des parois intérieures et extérieures Tpi,
Tpe SONt trés voisines, car la conductivité thermique est trés élevée. Ainsi on peut écrire :

Ty = Tpi = Tpe (11-15)
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11 -3.3. Méthode de calcul

Le calcul des échangeurs de chaleur de configurations diverses a longtemps calque sur
celui des échangeurs a courants paralleles. Il existe deux grandes méthodes de calcul des
échangeurs de chaleur qui sont la méthode de différence de température logarithmique
moyenne ATLM et la méthode NUT appelée NOMBRE D’UNITES DE TRANSFERT.

La méthode qui permet d'apporter une réponse élégante et rapide a la plupart des

problémes qui se posent dans les études d’ingénierie relatives aux échangeurs de chaleur a
tubes coaxiaux, est la méthode de NUT que nous allons décrire ci-dessous [20].

11-3.3.1. Méthode du Nombre d’Unité de Transfert (NUT)

Une méthode plus simple a utiliser, et surtout plus générale, est la méthode du NUT,
ou Nombre d’Unités de Transfert, developpée par Kays et London. Cette méthode présente
I’avantage de ne requérir que la connaissance des températures d’entrée des fluides, et non

celles de sortie.

Par définition, NUT est défini comme le rapport entre le produit KS de 1’échangeur

et le debit de capacité thermique le plus faible.

NUT = (K S)/(mCp)min (11-16)

On appelle Z le rapport (inférieur a 1) du débit de capacité thermique le plus faible

au plus fort :

Z= (mcp)min/(mcp)max (11-17)

Et € lefficacité de I’échangeur, définie comme étant le rapport entre le flux de

chaleur réellement transféré et le flux maximum possible :

=0/, (11-18)
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On notera aussi que :

¢ = (mcp)min(AT)max = (mcp)max(AT)min (11-19)

NUT = —> = Dmax (11-20)

(mcp)min (AT)m1

NUT mesure la capacité de I'échangeur a modifier la température du fluide dont le
débit calorifique est le plus faible. Il s'agit bien d’un indicateur de la qualité de I’appareil, plus
un échangeur de chaleur est performant, plus il permet de réaliser un échauffement ou un

refroidissement important d'un fluide avec un faible écart de température avec l'autre.

Cette méthode, plus structurée, comme nous allons le voir repose sur la définition du

flux thermique maximum d’une part et de I’efficacité d’autre part.

Pour simplifier les choses, on se place dans le cas d'un échangeur de chaleur de
longueur L avec trois tubes concentriques. Le fluide froid circule dans le tube intérieur et le

tube annulaire extérieur et le fluide chaud dans le tube annulaire intérieur ou vice-versa.

Les fluides froid et chaud sont respectivement définis par les grandeurs suivantes :
débits massiques (mi1, my et ms), chaleurs massiques moyennes (Cpi, Cp. et Cps) et

températures d'entrée (Tes, Teo et Tes) et de sortie (Tsz, Ts2 et Ts3).

L'échangeur a contre-courants permet d'échanger une quantité plus grande de chaleur
gu'un échangeur de chaleur a co-courants. Il est donc le plus utilisé [17]. Néanmoins dans le
cas de produits thermosensibles la circulation a co-courant est préférable. En effet la
température de paroi du fluide de procédé a réchauffer est toujours plus éloignée de la
température du fluide de service, ce qui diminue le risque de surchauffe locale due a des

températures de paroi élevées.
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11-3.3.2. Flux thermiques maximums

Les flux thermiques maximums transférables par un échangeur a triple tube
concentrique sont atteints pour un échangeur de chaleur infiniment long. Dans une telle
configuration, I'un des fluides subit 1’élévation ou I’abaissement de température la plus

élevée.
®ax1 = min (m;Cpy, m,Cpy) ATy pax (11-21)
P axz = min (m3Cps, myCpy) ATymax (11-22)
11-3.3.3. Efficacité d’un échangeur
Efficacité d’un échangeur est le rapport entre le flux de chaleur effectivement

transféré par 1’échangeur de chaleur et le flux de chaleur maximal transférable (limite

thermodynamique), dans les conditions d’une surface d’échange illimité. L’efficacité d’un

échangeur est un nombre adimensionnel inférieur ou égal a 'unité (0 < € <1).

€= 11-23
q)max ( )
Ou d’une autre fagon, on peut écrire :
_ max (ATl,ATz) _
&= " (1-24)
_ max (AT3,AT2) _
€= ", (1-25)

La notion d’efficacité découle de ces dernieres expressions (11-24) et (11-25)
puisqu’elle caractérise le rapport entre le flux effectivement transmis au flux maximum

transférable.
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11-3.3.4. Rapport des capacités calorifiques

Le rapport des capacités calorifiques (Z) dans les expressions reliant le nombre
d’unité¢ de transfert et Iefficacit¢ de I’échangeur pour les différents types

d’échangeurs est pris tel que 0 < Z < 1.

Suivant le cas du fluide qui commande le transfert, les expressions des

rapports des capacités calorifiques sont données par :

{ 7, = 2inCats) (11-26)

max (C41,C2)

_ min (ATl,ATz) _
iz = max (AT4,AT,) (11-27)

{ 7, = min(Cs,C2) (||-28)

max (C3,Cy)

_ min (AT3,AT2) _
% Z, = max (AT3,AT,) (11-29)

- avec:
e C; = mCpy
e C; = m,Cp,
e (3 = m3Cp;

C : capacité calorifique en (W/K).
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11-3.3.5. Nombre d’unité de transfert NUT

Le nombre d’unité de transfert (NUT) est un nombre adimensionnel. 11
représente le rapport entre la conductance thermique et la capacité calorifique du
fluide :

__ (KiS1) )
NUT; = LGy (11-30)

__ (K2S2) -
NUT, = n(CaCy) (n-31)

Le nombre adimensionnel NUT caractérise le transfert de chaleur dans
I’échangeur de chaleur, sa valeur est élevée et plus I’échangeur de chaleur se

rapproche de sa limite thermodynamique.

11-3.3.6. Expression de I’efficacité (€) en fonction de (Z et NUT)

Cette notion d’efficacité est particulierement intéressante puisqu’elle permet
d’accéder directement a la puissance tout en ne faisant intervenir que les températures

d’entrée des fluides. On peut donc retenir l'expression générale valable dans tous les

cas .
_ 1 1—21 €1 -
NUT, = = 1n—1_€1 (1-32)
_ 1 1-Z; €, -
NUT, = - In e (11-33)
_ 1-—exp[(1-Z1) NUT] -
& = 1-Z; exp [(1-Z;1) NUTq] (11-34)
e, = 1 —exp [(1-Z;) NUT,] (11-35)

1—22 exp [(1—22) NUTz]
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11-3.4. Calcul des coefficients d’échange de chaleur
11-3.4. 1. Coefficient d’échange de chaleur global (K)

Le probléme majeur préalable avant le calcul du flux de chaleur échangé
consiste a déterminer le coefficient global de transmission de chaleur (K). Toutes les
grandeurs physiques sont liées au fluide et dépendent de la température. Elles sont
déterminées pour chaque fluide a la température moyenne.

Le coefficient d’échange de chaleur global d’un échangeur de chaleur propre
(neuf) (Paroi tubulaire ou cylindrique) rapporté a sa surface extérieure d’échange et

donné par les expressions suivantes [47] :

1 1 dp41 n 1 djy1 |, 1
Kpropre hj dg n+l Z]+1 2 dj he ( )

ou:

e Kpropre : Coefficient d’échange de chaleur global propre en (W/m?.K)

e hi et he : Coefficient de convection interne et externe respectivement en
(W/m2.K)

e di et d1 : Diamétres interne et externe du tube en (m)

e };: Conductivité thermique de la énieme paroi en (W/m.K)

Quand I’échangeur de chaleur est mis en service, il se produit des dépdts de
salissures a I'intérieur et a ’extérieur de la paroi séparatrice, en supposant que les
dépots se sont uniformément répartis sur les parois, le coefficient d’échange global

devient :

1 _ 1 . R, + dn+1 R; (11-37)
1

Keffectif Kpropre d

Re et Ri : Résistances thermiques d’encrassement en (m?. K/W).
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La résistance thermique d’encrassement est donnée par :

R = Jenc (11-38)

7\enc

L’épaisseur Oenc €St Négligeable devant les autres épaisseurs de la paroi
séparatrice. On remarque des expressions donnants le coefficient d’échange de
chaleur global ou les performances thermiques d’un échangeur de chaleur peuvent
étre nettement améliorées en détruisant ou tout au moins limiter les dépdts
d’encrassement. Sachant que la résistance thermique d’encrassement s’intensifie

quand un fluide s’écoule a une faible vitesse ou en augmentant sa température.

De ce qui a été dit, on conclut que le coefficient d’échange global noté K, doit
étre calculé dans chaque cas particulier, mais neanmoins on peut dresser un tableau

donnant des valeurs grossiéres de ce coefficient.

Le coefficient d’échange global est amélioré automatiquement en intensifiant
les échanges de chaleur du c6té du fluide ayant le plus faible coefficient d’échange
convectif, (exemple : mettre un ventilateur du coté ou circule I’air dans les échangeurs

de chaleurs air-eau).

Le coefficient d’échange global dans le cas général (sans ailettes) est donné

par :
1 1 Se Se 1
E—(h—i+Ri)S—i+Rp§+Re+h—e (11-39)
La résistance thermique globale est donnée par :
R== (11-40)
K
Ou:

e ScetSi: Surfaces externe et interne de la paroi d’échange en (m?)
e S : Surface moyenne de la paroi d’échange en (m?)

e R, : Résistance thermique de la paroi métallique séparatrice en (m?.K/W)
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Pour notre étude, on a deux coefficients globaux d’échange de chaleur, le
premier concerne les deux fluides dans le tube intérieur et ’annulaire intérieur et le
second correspond au deux fluides dans les annulaires (intermédiaire et extérieur),

leurs expressions sont données respectivement par les expressions suivantes :

d d
l:(£+ R,)—2% + Rpl—*"1+ Rel+i
kl hl dil dil h21 (“-41)
i:(i+Ri2)dez +R,, de +R,, +i
k2 h2s d;, d;, h,

(11-42)

Pour faciliter les calculs, on suppose dans cette étude que: h, = ho1 = hys

11-3.4. 2. Coefficient d’échange surfacique pour des tubes et anneaux (h)

Le coefficient d’échange de chaleur par convection est calculé suivant le
nombre de Nusselt (Nu).

h = A Nu/Dy (11-43)
avec .
Dy =22 (11-44)

e S, : Section de passage en (m?).

e Py Périmetre mouillé en (m).

Dy =di pour le passage circulaire

Dy, = diz-dex pour le tube annulaire interne

Dys = diz-de2 pour le tube annulaire extérieur
h; = (A; Nu;)/Dyq (11-45)
h, = (A, Nu,)/Dy, (11-46)
h; = (A3 Nuz)/Dys (11-47)
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11-3.4. 3. Nombres adimensionnels

La convection thermique est un phénoméne tres complexe et rend nécessaire
I’utilisation de techniques permettant de limiter le nombre de paramétres. Pour cela,
on est conduit a utiliser ’analyse dimensionnelle qui fournit une méthode logique de
corrélation entre les résultats expérimentaux en vue d’une détermination de la forme

mathématique et des coefficients numériques qui relient les nombres sans dimension.

Ainsi, on peut mettre en évidence les principaux parametres intervenant dans les
problémes de convection et dans les calculs d’échangeurs de chaleur. Ces parameétres
sont :

11-3.4. 3. 1. Nombre de Reynolds (Re)

Le nombre de Reynolds (Re) est une mesure de la grandeur relative des forces

d’inertie par rapport aux forces de viscosité existantes dans I’écoulement.

Re = % (11-48)

Rey = P20 (11-49)
1

R, = % (11-50)
2

Res = P3 V3Dus (11-51)

M3

11-3.4. 3. 2. Nombre de Prandtl (Pr)

Le nombre de Prandtl (Pr) est le rapport de la viscosité cinématique a la
diffusivité thermique. Plus la diffusivité thermique est grande plus le fluide extrait
facilement la chaleur de la paroi. Le nombre de Prandtl met en évidence les

constantes physiques de la matiére.

pr=1=2 (11-52)
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11-3.4. 3. 3. Nombre de Nusselt (Nu)

Le nombre de Nusselt (Nu) est un coefficient de transfert de chaleur, mais
sous forme adimensionnelle. 11 fournit une mesure du rapport de la quantité de chaleur
transmise par convection, a la quantité de chaleur qui serait transmise par conduction,

dans les tubes, il est donné selon le régime d'écoulement par les corrélations

suivantes :
a- Pour :
Re < 2300 , on applique la formule de Stephan et Preuber [48] :
d.
B 0.0677 (Re Pr (f))l'SS
Nu = |3.657 + o e (11-53)
b- Pour :
2300 < Re < 10000, on applique la formule de Gnielinski [48] :
f Re—-1000)P 5 0.67
Nu = | (@) ®e-to00er (1+%) (11-54)
12, 2 L
1+12.7(5)*(Pra-1)
c- Pour :
Re > 10000, on applique la formule de Sieder et Tate : [49]
Nu = 0.027Re°'8Pr1/3(”—$)°'14 (11-55)
ou
f: Coefficient de frottement [21] :
f= (1.82log;, Re — 1.64)72 (11-56)
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11-4. Calcul hydraulique (calcul de la perte de charge)

Le dimensionnement d’un échangeur de chaleur continu passe obligatoirement
par le calcul des pertes de pression subit par les trois fluides aprés passage au travers
de l'appareil, les trois fluides s’écoulent sous I’effet d’un potentiel mesuré par la
différence de pression AP entre I’entrée et la sortie, appelée perte de charge. La
valeur de cette perte de charge est fonction de la vitesse de circulation des fluides, et
de leurs caractéristiques physiques : masse volumique et viscosité, ainsi que de la

géométrie de I’appareil.

lltllrL_Jl_l_:_—:_l_—:_;*_T_—: -

Figure 11-3 : Echangeur de chaleur a triple tube concentrique [16]

11-4.1. Perte de charge par frottement

Pour un échangeur de chaleur a triple tube concentrique, les pertes de charge

dues au frottement sont données par la relation [47] :

_ o L m bpigqg -
APf—QZDH psﬁ(u) (11-57)

avec .
Q=4f

f : Coefficient de frottement (coefficient Fanning).

Q : Coefficient de frottement (coefficient de Darcy).
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11-4.2. Pertes de charge dues a I’entrée et la sortie des fluides

Elles sont données par la relation suivante [47] :

3 pV?
AP, =22
2 2
Ona:
V=2
PSp
donc :
3 2
APe = > ——
4pSp
Pour le tube intérieur.
_ 4
Sp1 =T 2

Pour les tubes annulaires.

Spy = E(dizz - dg1)
Sps = E(dizs - dgz)

11-4.3. Pertes de charges totales

(11-58)

(11-59)

(11-60)

(11-61)

(11-62)

(11-63)

Les pertes de charges totales dans notre échangeur de chaleur sont obtenues en

additionnant toutes les pertes de charges, donc on obtient I’expression suivante [47] :

APy = AP; + AP,

L

_ m? Hp y0.14
APr = Q) ps%(u) +

2 Dy
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11-5. Etude économique (fonction objectif)

Une bonne estimation des codts peut avoir un impact majeur sur la rentabilité
du projet et influe sur la solution technique. Cela conduit a un engagement substantiel
de quantités d'argent et la main-d’ccuvre pendant une grande période. Diverses
methodes fournissent souvent des résultats différents. Ces différences peuvent étre
assez importantes pour couvrir le colt réel d'un projet et la sélection des bons
arrangements. 1l est donc important d'utiliser une estimation correcte qui géneére

suffisamment de confiance pour choisir la bonne alternative.

Une autre source d'incertitude lors de I'analyse économique des projets de
conception est I'amélioration de la valeur du prix de I'énergie future dans le cadre des
colts d'exploitation. Cette valeur peut affecter de maniére significative la viabilité du
projet et la rentabilité.

Des methodes couramment utilisés pour l'estimation des codts des
équipements d'‘échange de chaleur dans les procédés de Il'industrie et les sources de
projections de prix de I'énergie. Il montre la pertinence du choix de la bonne méthode
et la source la plus fiable de prévision des prix de I'énergie utilisee au moment de
choisir entre les projets de rénovation ou de remplacement en essayant de déterminer

la viabilité d'un projet de rénovation .

Toutes ces méthodes sont bien détaillées dans les articles [38-50]. Notre étude

est basée sur la méthode de Hall cité ci-dessus.

11-5. 1. Co(t total

L’objectif de cette these est I’estimation et la comparaison des cofits totaux des
échangeurs de chaleur & trois tubes coaxiaux ‘C,; cela pour la méme charge
thermique mais pour des échangeurs de chaleur ayant des diamétres du tube
intermédiaire différents. Le cofit total de I’échangeur de chaleur est donné (fonction

objectif) par [38-50] :
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Ciot =Cj+ Cop (11-66)

C; : Colt d’investissement

Cop: Cott de I’énergie
11-5.2.Coiit d’investissement
Le colt d’investissement (réalisation de 1’échangeur) C; dépend de la
surface de I’échangeur, lequel varie avec les diametres des tubes, est calculé en
fonction de la surface de I'échangeur de la chaleur par la corrélation de Hall [38-50].
Ci = d +az Sa3 (“'67)
ou:
S=51+5,+S3
S=L = (d1+d>+d3)

S : Surface de I’échangeur en (m?)

Pour les échangeurs de chaleur tubulaires réalisés en acier inoxydable, on
utilise la corrélation de Hall [38-50].

€
a; = 8000 €,a, = 259.2 — et az = 0.91.
11-5.3. Codlt d’énergie
Le colt de fonctionnement dépend de la puissance de pompage nécessaire

pour vaincre les pertes par frottement qui est calculé a partir des équations suivantes
[38-50].
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n C
Cop = Ziels o (11-68)
Co=PCgH (11-69)

P : puissance électrique consommeée par les pompes en (W), donnée par :

-1 m mz m3 -
P = (CHAP +Z2AP, + 22 AP) (11-70)
£ C; =0.12 €/kWh
+ H=7000 h/an
+ i=10%
£ ny=10an

avec :

% i taux d'actualisation annuel

s (g : cout de I'énergie (€/kWh)

% H : durée annuelle de travail (h/an)
% ny : durée de travail (année)

% P : puissance (W)

e m : débit du fluide primaire en (kg/s)

e m : débit du fluide secondaire en (kg/s)

e ms : débit du fluide tertiaire en (kg/s)

e AP : perte de charge du fluide primaire en (Pa)

o AP : perte de charge du fluide secondaire en (Pa)
e AP3 : perte de charge du fluide secondaire en (Pa)
e : rendement des pompes en (%)
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I11- Programme et organigramme

I11-1. Programme principal

Le programme du code développé (ECTTC) est écrit en MATLAB (version 2013), il
est réalisé pour le calcul d’un échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux en régime

permanent.

Le code développé nous permettra d’avoir les distributions des températures, des
coefficients d’échange de chaleur, etc..., le long de I’échangeur de chaleur pour les trois
fluides. Tout cela est rendu possible en découpant 1’échangeur de chaleur en un nombre fini
des volumes de contrdles de longueur incrémentales de longueur AX. Dans chaque volume de
contrble les propriétés thermophysiques, les différents coefficients d’échange sont supposés

constants.

En minimisant la longueur de la tranche (ou la maille), 1’écart entre les calculs et la

réalité diminue considérablement.

Un équilibre de chaleur est alors établi pour chaque maille, en utilisant la direction

appropriée du flux.

La Figure (111-1) illustre la division en mailles de 1’échangeur.

axX

Figure 111-1 : Tranche typique de I’échangeur de chaleur (contre-courant)
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Le calcul développé pour cette tranche particuliere est identique pour toutes les

tranches, soit dans le tube intérieur ou dans les sections des tubes annulaires.

Au premier lancement du programme (ECTTC), on doit insérer les données
géomeétriques, telles que les diametres et la longueur de I’échangeur de chaleur, les propriétés
thermo-physiques telles que : les débits, les températures d’entrée, la nature et le colt du

métal et aussi, on fait le choix des fluides de travail.

Avant D’initialisation et le chargement des variables intermédiaires, on impose une
valeur pour la température de sortie du fluide (F2). Cette valeur sera insérée dans les calculs,
puis, a la fin, vérifiée et incrémentée d’un pas si la température calculée différe de sa valeur
donnée de 0.01°C.

Apres initialisation et chargement des variables intermédiaires aux calculs, le
programme effectue le calcul des coefficients d’échange global de chaleur K, des rapports de
capacites calorifiques Z, des nombres d’unité de transfert NUT, des efficacités &, puis des

températures inconnues en résolvant le systeme d’équations contenant les expressions de £ et
Z

Une fois ces températures sont connues, on refait le calcul des propriétés citées (K, Z,

NUT,£), mais cette fois, avec la température moyenne de chaque fluide.

Le calcul continue de cette maniere itérative et ne s’arréte que lorsque les différences
sur les températures calculées des trois fluides, entre deux itérations successives sont

inférieures a 0.01°C.

Aprés avoir terminé le calcul itératif et avoir les valeurs finales des paramétres citées
ci-dessus, on procede, pour la tranche suivante toujours de la méme facon. A la fin de calcul
thermique, le programme calcule les différentes pertes de charge. Le passage a la tranche
suivante est établi en chargeant les températures calculées comme données en incrémentant la

longueur d’un pas de longueur Ax.
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Ce méme procede se répete, tranche par tranche, tout le long de 1’échangeur de
chaleur.

La derniére valeur de la température du fluide (F2) calculée sera comparée a la

température d’entrée du fluide (F2).

Si la différence entre les deux températures est supérieure a 0.01°C, le calcul sera
refait avec une approche de la température de sortie (Ts2) d’un pas.

La convergence est assuree par ce processus, l'affichage des résultats sera exécuté pour

une différence inférieure de 0.01°C entre les deux températures.

A la fin, le programme calcule les différents colts économiques de I'echangeur Figure
(m-3).

I11-2. Implémentation de I’Algorithme Génétique

Les algorithmes génétiques sont des algorithmes d'optimisation s'appuyant sur des
techniques dérivées de la génétique et de l'évolution naturelle : croisements, mutations,

sélection, etc.

Le dimensionnement de ce type d’échangeur de chaleur a été exécuté sur un ordinateur
personnel, systeme d’exploitation 64 bits. On a utilisé le logiciel "Genetic Algorithm toolbox
GA solver" du MATLAB® [51] et I’algorithme exécuté en MATLAB (R2013a).

On commence la simulation par la saisie de tous les paramétres d’optimisation, telle

que : la fonction objectif, le nombre de variables, les limites inférieure et supérieure des

variables de conception Figure (I111-2).
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Les paramétres d’optimisation sont cités dans le Tableau (111-1).

Parametres

Valeur / méthode

Population type

Double vector

Population size 20
Fitness scaling function Rank
Selection function Roulette
Reproduction elite count 2
Reproduction crossover fraction 0.8

Mutation function

Constraint dependent

Crossover function

Scattred

Direction of migration

Forward with migration function 0.2

Stopping criteria generations 100
Current iteration 50
Function Tolerance 10

Tableau I11-1: Parametres de I’ Algorithme Genetique

Les criteres de convergence du procédé numérique sont obtenus quand la différence
entre la valeur de fonction au meilleur point précédent et la valeur de fonction au meilleur
point courant est inférieure a 10° I’algorithme arréte les calculs. Cependant, en essais la

convergence a été toujours obtenue dans environ 50 générations [51].
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Figure 111-3 : Organigramme illustre les principales fonctions dans notre programme.
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Figure 111-4 : Organigramme de calcul pour I'échangeur de chaleur utilisant (AG)

Cet organigramme illustre le couplage de 1’Algorithme Génétique (AG) avec notre
programme (ECTTC).
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CHAPITRE-IV : Résultats et Interprétations

IV- Résultats et interprétations

Dans ce chapitre, on présente les résultats trouvés a 1’aide du code (ECTTC)
de simulation des échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux développé au
Laboratoire d’Etudes des Systéme Energétiques Industriels (Université de Batna-2)
sous forme de graphes et de tableaux.

Ceci nous permet de mieux distinguer les effets des différents paramétres
géométriques et hydrauliques sur les performances et les colts des échangeurs de
chaleur a trois tubes coaxiaux et cela suivant les différents débits des fluides et des

diameétres des tubes de 1’échangeur de chaleur.

Dans cette thése, on va valider nos résultats avec les valeurs expérimentales de
[25-27]. Puis on étudie les effets des paramétres cites ci-dessous sur les puissances
consommeées et les colts des échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux en
comparant nos nouveaux resultats aux résultats de [16, 23] et on cl6ture ce chapitre
par une comparaison entre 1’¢tude technique (classique) et I’étude technico-
¢économique en utilisant I’Algorithme Genétique pour atteindre aux meilleurs

investissements de ce type d’échangeur, et notre étude Sera construite comme suit.

i-  Validation nos résultats des distributions des champs de température des trois
fluides le long de I’échangeur de chaleur avec celles de la littérature.

ii- Effet des rayons des tubes interne et intermédiaire de 1’échangeur de chaleur
sur les coefficients d’change de chaleur, les puissances consommées et les
codts.

iii- Comparaison nos valeurs de la puissance trouvées avec celles de la
littérature.

iv- En fin on compare entre 1’étude technique (étude classique) et 1’étude

technico-économique.
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Dans notre étude, on utilise les propriétés thermo-physiques des fluides utilisés

par [16, 23] qui sont illustrées dans le Tableau (IV-1).

Cp (Ukg.K) | pkg/m’) | A (W/mK) | M (kg/m.s)
Eau 4186 998 0.6 0.0011
Glycol 4000 1020 0.5 0.0014

Tableau V-1 : Propriétés thermo-physiques des fluides

IV-1. Validation des résultats

Avant d’utiliser notre programme (ECTTC) développé en langage

MATLAB et pour étre sir de nos résultats, il faut valider nos résultats avec celles

trouvées expérimentalement par la littérature, comme illustré sur la Figure (IV-3). La

meilleure fagon de valider nos résultats obtenus est de les comparer avec les résultats

de la littérature.

I’échangeur utilisées par [25-27] qui sont illustrées dans le Tableau (1V-2).

Pour valider notre étude, on utilise les caracteristiques et les dimensions de

Rayon Rayon Fluide Débit Longueur Température

ri(m) re (M) (kgls) L (m) Te (°C)
Tube 1 0.0238 0.0254 P-Glycol 2.55 22.6 5.9
Tube 2 0.0301 0.0318 Eau 0.84 22.6 100.0
Tube 3 0.0365 0.0381 P-Glycol 0.25 22.6 5.9

Tableau V-2 : Caractéristiques et dimensions de I’échangeur de chaleur [25-27].
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Figure IV-1 : Distribution des températures le long d’un échangeur de 22.6 m de
longueur (contre-courant) (Nos résultats).
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Figure IV-2 : Distribution des températures le long d’un échangeur de 22.6 m de
longueur (contre-courant) [25].
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Figure I1V-3 : Distribution des températures le long d’un échangeur de 22.6 m
de longueur (contre-courant) (Validation).

Les Figures (IV-1, 1V-2 et 1V-3) représentent les profils de température des
trois fluides (interne, intermédiaire et externe) le long de 1’échangeur de chaleur a
trois tubes coaxiaux dans un arrangement contre-courant. Les résultats obtenus sont
validés par comparaison avec I'étude expérimentale de [25].

La température des fluides de refroidissement " 1 " et ™ 3 " sont semblables
(Propyléne Glycol) ne sont pas les mémes dans une coupe de I'échangeur de chaleur
et leurs vitesses sont différentes. La température du Propyléne Glycol entrant dans le
passage annulaire externe est plus élevée que celle du Propylene Glycol entrant dans

le tube central. On constate que tous les points décrivant nos courbes sont identiques
avec ceux de [25].
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IV-2. Effet des rayons des tubes interne et intermédiaire
Pour les graphes ci-dessous, on utilise les caractéristiques et les dimensions de

I’échangeur utilisées par [16, 23] qui sont illustrées dans le Tableau (1V-3).

Fluide Débit Longueur | Température
(kg/h) L (m) Te (°C)
Tube 1 Eau 5000 30 15
Tube 2 P-Glycol 3000 30 80
Tube 3 Eau 5000 30 15

Tableau V-3 : Caractéristiques et dimensions de I’échangeur [16, 23].

IV-2.1. Nombre de Reynolds
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Figure 1V-4 : Variation de nombre de Reynolds avec le rayon du tube interne
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Figure I1V-5 : Variation de nombre de Reynolds avec le rayon du tube
intermediaire.

Les Figures (IV-4 et IV-5) indiquent que le nombre adimensionnel de

Reynolds varie selon la variation de la vitesse et du diametre hydraulique.

IV-2.2. Coefficient d’échange surfacique
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Figure 1V-6 : Variation de coefficient d’échange surfacique avec
le rayon du tube interne.
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Coeficient d'échange surfacique h(W/mZ.K)
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Figure IV-7 : Variation de coefficient d’échange surfacique avec

le rayon du tube intermédiaire.

IV-2.3. Coefficient d’échange de chaleur global

Coeficient d'échange global K(W/m?®.K)
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Figure 1V-8 : Variation de coefficient d’échange de chaleur global

avec le rayon du tube interne.
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Figure 1V-9 : Variation de coefficient d’échange de chaleur global avec
le rayon du tube intermédiaire.

D’apres les Figures (1V-6, 1V-7) et (IV-8, 1V-9), on constate que le coefficient
d’échange de chaleur par convection h diminue si le diamétre hydraulique augmente
et vice-versa. Mais le coefficient d’échange global K varie proportionnellement

suivant le coefficient d’échange de chaleur par convection h le plus faible de deux
fluides.
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IVV-2.4. Variation des pertes de charge
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Figure 1V-10 : Variation des pertes de charge avec le rayon du tube interne.
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Figure IV-11 : Variation des pertes de charge avec
le rayon du tube intermédiaire.
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De la Figure (1V-10), la perte de charge du fluide « F3 » reste presque quasi-
constante, parce que la vitesse du fluide « F3 » ne change pas (diametre hydraulique
dus = constant), par contre les pertes de charge des fluides « F1 » et « F2 » varient
beaucoup avec la variation des vitesses d’écoulement et des diamétres hydrauliques
dn1 et dw2 qui varient. La perte de charge du premier fluide « F1 » diminue et celle du
second fluide « F2 » augmente, cela est di a ’augmentation du diamétre du tube

interne et la diminution du diamétre hydraulique du passage annulaire intermédiaire,

De la Figure (IV-11), on constate que la perte de charge de fluide « F1 » reste
constante suite au diamétre hydraulique (dwi=constant). La perte de charge du
deuxieme fluide « F2 » diminue et celle du troisieme fluide « F3 » augmente, cela est
di a I’augmentation du diamétre du tube intermédiaire et la diminution du diamétre

hydraulique du passage annulaire externe.

IV-2.5. Variation de la puissance de pompage
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Figure 1\V-12 : Variation de la puissance de pompage
avec le rayon du tube interne.
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Figure 1V-13 : Variation de la puissance de pompage avec
le rayon du tube intermédiaire.

Des Figures (IV-12 et 1V-13), on remarque que la puissance dépensee dans
I’échangeur de chaleur diminue avec la diminution des rayons des tubes interne et

intermédiaire jusqu'a une valeur minimale puis augmente de nouveau avec

I’augmentation des rayons des tubes.

IV-2.6. Variation du colt énergétique
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Figure 1\V-14 : Variation du codt énergétique avec le rayon du tube interne.
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Figure 1V-15 : Variation du codt énergétique avec le rayon du tube intermédiaire.

Des Figures (IV-14 et 1V-15), on remarque que le colt énergétique dans
I’échangeur de chaleur diminue avec la diminution des rayons des tubes interne et
intermédiaire jusqu'a une valeur minimale puis augmente de nouveau avec

I’augmentation des rayons des tubes suite a la variation de la puissance dépensée.

1V-2.7. Variation du co(t d’investissement
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Figure 1V-16 : Variation du cout d’investissement avec le rayon du tube interne.
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Figure 1V-17 : Variation du colt d’investissement avec le rayon
du tube intermédiaire.

Des Figures (IV-16 et 1V-17), le colt d’investissement augmente
proportionnellement avec 1’augmentation des rayons des tubes interne et

intermédiaire.

IV-2.8. Variation du co(t total
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Figure 1VV-18 : Variation du codt total avec le rayon du tube interne.
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Figure 1V-19 : Variation du codt total avec le rayon du tube intermédiaire.

Des Figures (1V-18 et 1V-19), le colt total (fonctionnement et investissement)
de I’échangeur de chaleur diminue jusqu'a une valeur minimale puis augmente de
nouveau avec l’augmentation des rayons des tubes suite a la variation des co(ts

d’investissement et d’énergie.

IVV-3. Comparaison de nos valeurs de la puissance

Pour les graphes et les tableaux ci-dessous, on utilise les caracteristiques et les
dimensions de 1’échangeur de chaleur utilisées par [16, 23] qui sont illustrées dans le
Tableau (1V-4).

Rayon Epaisseur Fluide Débit Longueur | Température

ri(m) re-ri (M) (kg/h) L (m) Te (°C)
Tube 1 0.010-0.065 0.001 Eau 5000 30 15
Tube 2 0.030-0.07 0.002 P-Glycol 3000-5000 30 80
Tube 3 0.080 0.002 Eau 5000 30 15

Tableau IV-4 : Caractéristiques et dimensions de 1’échangeur [16, 23].

IV-3.1. Pour m2 = 3000 kg/h

Nous allons comparer nos valeurs de la puissance de pompage trouvées au
changement des rayons interne et intermédiaire de I’échangeur de chaleur a trois tubes

coaxiaux avec celles de [16] et de [23], avec m, = 3000 kg/h.
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Figure 1V-20 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons [16].
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Figure 1VV-21 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons [23].
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Figure 1\V-22 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons (Nos résultats)
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Figure 1VV-23 : Echangeur optimal en utilisant (AG)
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Figure 1V-24 : Variation de la puissance de pompage avec ri1 (ri2 optimal = 0.060 m)

m; = 3000 kg/h
Rayon interne Rayon intermédiaire o
optimal ri (mm) optimal ri, (mm) PT (ru.riz) (W) € (rurio)
Résultats d’ “Unal riy=40 mm ri;=50 mm PT(40,50)= 2.611 W & (40,50)=0.879
Nos résultat PT(40,50)= 0.9985W | &€ (40,50)= 0.88
0S resuftats PT(50,60)= 0.7470W _
utilisant (AG) (50.60) € (50,60)=0.90
rn=44 mm ri;=60 mm PT(44,60)= 0.506 W & (44,60)= 0.87

Tableau 1V-5 : Comparaison entre notre optimisation et celle de [16].

Des Figures (1V-20, 1V-21 et 1V-22), on constate que nos courbes de la variation

de puissance sont identiques a celles de [16, 23], et du Tableau (IV-5) pour

m>=3000kg/h, la littérature a trouvé deux valeurs optimales pour le rayon interne et

deux valeurs optimales pour le rayon intermédiaire qui sont, rip optimal = 40 et 50

mm, et ri; optimal = 50 et 60 mm respectivement. Dans notre étude utilisant (AG)

Figure (1V-23 et 1V-24), nous avons trouvé une seule valeur optimale pour le rayon

interne et une seule valeur pour le rayon intermédiaire qui sont riy optimal = 44 mm et

riz optimal = 60 mm avec une puissance minimale dépensée PT = 0.5 W.
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IV-3.2. Pour mz= 5000 kg/h

Nous allons comparer nos valeurs de la puissance trouvées aux variations des
rayons interne et intermédiaire de I’échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux avec
celles de [16] et de [23], avec m2 = 5000 kg/h.

1000
i = 30 nm
#0 mm
100 50 mm 1
a0 mm 70 mm
1,
o
P‘-"
1F
=80 mm
My, = 5000 kph
o1 .
0 10 .4} X 40 50 a0 i) 0
r,{mm)

Figure 1V-25 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons [16].
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0 10 20 30 40 50 60 70
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Figure 1V-26 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons [23].
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1000 —A—r_=0,07(m)
—*—1,=0,06(m)
—m—r_=0,05(m)
100 ® fvfri2:0,04(m)
= —e-1_=0,03(m)
2 /
[a
(]
e
B 1 / / /
z \/'
1] *\*/*
0.1501 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08
ril (m)

Figure 1\V-27 : Variation de la puissance de pompage avec les rayons (Nos résultats).

Puissance Totale Minimale
1r T T T T T

0.9~ '

PT=0.77 W
0.8 ¥ r1rl1=0.041m N
ri2 = 0.062 m

PT (

0.5~ A

0.4~ b

0.2 -

O'l C r r r r r
0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07

ril(m)
Figure 1\VV-28 : Echangeur optimal en utilisant (AG).
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Puissance
5¢r o T T T T T T T T
4.5 -
e
4+ i
4
3.5 * -
r2 =0.062 m
3k - i
g *
2.5 * i
'_
o * -
2+ . i
% *
1.5 at:tT . .
*, Q@
1+ g + y
R
0.5~ i
O L r r r r r r r r r
0.015 0.02 0025 0.03 0.035 004 0045 0.05 0.055 0.06 0.065
ril (m)
Figure 1\V-29 : Variation de la puissance de pompage avec riy
(ri2 optimal = 0.062 m).
mz = 5000 kg/h
Rayon interne optimal | Rayon intermédiaire o
ris (mm) optimal riz (mm) Pr (ruliz) (W) € (riw i)
Résultats d’ “Unal rp=35 mm ri;=50 mm PT(35,50)=3.42 W & (35,50)=0.694
i - PT(35,50)= 1.5028W | € (35,50)= 0.6843
Nos résultats PT(45,60)=0.9892W | £ (45 50)= 0.7007
utilisant (AG) rii=41 mm re=62 mm PT(41,62)=0.7682W | £ (41,62)= 0.6919

Tableau IVV-6 : Comparaison entre notre optimisation et celle de [16].

Des Figures (1V-25, 1V-26 et 1V-27), on constate que nos courbes de la variation

de puissance sont identiques a celles de [16, 23], et du Tableau (IV-6) pour

m>=5000kg/h, la littérature a trouvé deux valeurs optimales pour le rayon interne et

deux valeurs optimales pour le rayon intermédiaire qui sont, riz optimai = 35 €t 45 mm,

et riz optimar = 50 et 60 mm respectivement. Dans notre étude utilisant (AG) Figures

(I'V-28 et 1V-29), nous avons trouvé une seule valeur optimale pour le rayon interne
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et une seule valeur pour le rayon intermédiaire qui sont riy optimat = 41 Mmm et riz optimal =

62 mm avec une puissance minimale dépensée Pt =0.76 W.

IV-4. Comparaison entre I’étude technique (étude classique) et I’étude technico-
économique en utilisant (AG)

Au cours de comparaison entre 1’étude technique et 1’étude technico-économique
dans le Cas 1 on utilise les caractéristiques et les dimensions de 1’échangeur utilisées
[16,23], puis on garde dans le Cas 2 les mémes caractéristiques et les mémes
dimensions de 1’échangeur sauf qu’on augmente les valeurs des débits pour voir leurs

effets sur notre échangeur de chaleur.

a. Casl:my=0.56,0.83 et 1.39 kg/s

Pour les graphes et les tableaux du Cas 1, on utilise les caractéristiques et les
dimensions de 1’échangeur utilisées par [16, 23] qui sont illustrées dans le Tableau
(1Vv-3).

Rayon Epaisseur Fluid Débit Longueur Température

ri (m) Fe-i (M) uide (kg/s) L (m) Te (°C)
Tube 1 0.010-0.065 0.001 Eau 1.39 30 15
Tube 2 0.030-0.07 0.002 P-Glycol 0.56, 0.83 et 1.39 30 80
Tube 3 0.080 0.002 Eau 1.39 30 15

Tableau IV-7 : Caractéristiques et dimensions de 1’échangeur Cas 1.

b. Cas2:m2=6,7et9kgls

Pour les graphes et les tableaux du Cas 2, on utilise les caractéristiques et les
dimensions de I’échangeur utilisées dans le Cas 1 sauf les débits comme illustrées
dans le Tableau (IV-8).

Rayon Epaisseur ) Débit Longueur | Température

ri (m) re-ri (M) Fluide (kgls) L (m) T. (°C)
Tube 1 0.010-0.065 0.001 Eau 9 30 15
Tube 2 0.030-0.07 0.002 P-Glycol 6,7¢€t9 30 80
Tube 3 0.080 0.002 Eau 9 30 15

Tableau IV-8 : Caractéristiques et dimensions de I’échangeur Cas 2
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IV.4.1. Etude technique (étude classique)
IV-4.1.1.Cas 1

Effet des rayons des tubes interne et intermédiaire de 1’échangeur de chaleur a

trois tubes coaxiaux sur la puissance totale dépensée en utilisant (AG).

Puissance Totale Minimale Puissance Totale
08 T T T T : 5 : : : T : : : :
*
451
07
PT = 0.4009 W ar *
+ 1i1=0045m
0.6 1i2 = 0.058 m a5k
* i2 = 0,058 m
05 r
= *
z g
z < 25
& by *
L +
0.4 s *
+ +
L 151 +
03 .
*y +
1t .,
02f Ty, «F
05p Frrirppapett
01 ; ; ; . ; 0 : : : : : : : :
0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0015 002 0025 003 003 004 0045 005 0055 0.06
ril(m) ri1 (m)
Figure 1V-30 : Puissance optimale en utilisant (AG) m>= 0.56 kg/s
Puissance Totale Minimale Puissance Totale
08 5 T T T : : : : T :
+
454
07t PT = 0.5068 W +
* 1i1=0.044m *
12 = 0,060 m ar
06 35l
*
sk . 3+ . i2 = 0.060 m
B
e % 25 . "
04l &
oL +
+
L + *
03 15 .
+
1+ *y
02 Fay «
05 b p et
01 ; ; r ; ; o : : : : : : : : :
0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0015 002 0025 003 0035 004 0045 005 0055 006 0065
ril(m) i1 (m)
Figure 1VV-31 : Puissance optimale en utilisant (AG) my= 0.83 kg/s
Puissance Totale Minimale Puissance Totale
1 T T T T T 5 T T T T T T T T T
09 451
PT=0.77W e *
08 . + ri1=0041m -
i2 = 0,062 m
07k 5 * )
1i2 = 0.062 m
3 +
< 06F
2 g +
= 25 *
& o5 &
X * .
or *
04t * +
15 *, N
0.3 *, {f
ir Fey 4
Tt b
02 o5l
01 : £ : : : 0 ; ; : : ; ; : ; ;
0.0 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0015 002 0025 003 0035 004 0045 005 005 006 0.065
ri1(m) ril (m)

Figure 1VV-32 : Puissance optimale en utilisant (AG) my= 1.39 kg/s
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Des Figures (1V-30, 1V-31 et 1V-32), concernant 1’étude technique on conclut que
pour mx=0.56, 0.83 et 1.39 kg/s les rayons optimaux des échangeurs de chaleur a trois
tubes coaxiaux sont respectivement (ri;z=0.045, 0.44 et 0.41 mm) et (ri.=0.058, 0.060

et 0.062 mm).

1IV-4.1.2. Cas 2

Puissance Totale Minimale Puissance Totale
200 T T T T T 2000 T T T T T T T T T
1801~ woR
PT=123.15W
160 * 1i1=0.044m 1600~
2= 0.061m
1401~ 10l *
120 * 1200 .
~ 12=0.061m
B E *
2 ool = 1000f-
£ £ *
g0l 800 +
+
60l 600~ . +
+
ok a0t o &
ey &
Fepy +¥
L 200
2 bbb pape ettt
0 . . . . . 0 : : : : : : : : :
S 002 003 008 005 0.06 0.07 0015 002 0025 003 0035 004 0045 005 0055 006 0065
fit(m) 1iL (m)
Figure 1VV-33 : Puissance optimale en utilisant (AG) my= 6 kg/s
Puissance Totale Minimale Puissance Totale
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= 100 B 10001
e e +
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8o 800 |- +
*
60 600~ " -
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20 i *
200}~ +. +
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0 r r r r r
o ; . ; . ; : . . .
001 002 003 004 005 006 007 0015 002 0025 003 0035 004 0045 005 0055 006 0.065
ril(m) il (m)

Figure 1\VV-34 : Puissance optimale en utilisant (AG) my= 7 kg/s
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Puissance Totale Minimale Puissance Totale
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Figure 1VV-35 : Puissance optimale en utilisant (AG) my=9 kg/s

Des Figures (1VV-33, 1V-34 et 1V-35). Pour my=6, 7 et 9 kg/s les rayons optimaux
des échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux sont respectivement (ri;z= 0.044,
0.043 et 0.042 mm) et (ri= 0.061, 0.061 et 0.062 mm).

IV-4.2. Etude technico-économique

Effet des rayons des tubes interne et intermédiaire de 1’échangeur de chaleur a

trois tubes coaxiaux sur le colt total en utilisant (AG).

IV-4.2.1. Cas 1

x10° Colt Total Minimum x10* Cout Total
2 T T T T T 14 r t t r
19k 1| 138
181 4 136 1i2=0.030 m
17h T 34
16k Ctot = 12867 € 4| 182F
+ 1i1=0.015m ~ +* ®
0 i2=0.030 m v * ¢ ¥
g 150 s L9 e
o ° tpaet®
14k , 128
13k . i 1.26
12k B 124
11k i 122
1 r r r r r 12 L L L L
0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035
i1(m) fi (m)

Figure 1\VV-36 : Codt total optimal en utilisant (AG) m,= 0.56 kg/s
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x 10" Codt Total Minimum x 10" Cout Total
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Figure 1\V-37 : Codt total optimal en utilisant (AG) m>=0.83 kg/s
x10' Colt Total Minimum x10 Cout Total
2 T T T T T 14 T T T T
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Figure 1V-38 : Co(t total optimal en utilisant (AG) my= 1.39 kg/s

Des Figures (1V-36, 1V-37 et 1V-38), concernant 1’étude technico-économique on

conclut que pour m2 = 0.56, 0.83 et 1.39 kg/s les rayons optimaux des échangeurs a

trois tubes coaxiaux sont respectivement (rip = 0.015, 0.015 et 0.015 mm) et (ri2 =
0.030,0.030 et 0.030 mm).
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1V-4.2.2. Cas 2

Ctot(€)
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Figure 1V-39 : Echangeur optimal en utilisant (AG) mz= 6 kg/s
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Figure 1VV-40 : Echangeur optimal en utilisant (AG) m.= 7 kg/s
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Figure 1\VV-41 : Echangeur optimal en utilisant (AG) m2= 9 kg/s
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Des Figures (1V-39, 1V-40 et 1V-41), pour mx = 6, 7 et 9 kg/s les rayons optimaux
des échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux sont respectivement (riz = 0.036,
0.036 et 0.036 m) et (ri2= 0.053, 0.054 et 0.057 m).

IV-4.3. Comparaison entre les deux études

IV-4.3.1. Cas 1
mi=ms = 1.39 kg/s
Paramétres Etude technique Etude technico-économique
m2 (Kg/s) 0.56 0.83 1.39 0.56 0.83 1.39
ris (m) 0.045 0.044 0.041 0.015 0.015 0.015
riz (m) 0.058 0.06 0.062 0.030 0.030 0.030
dha (M) 0.09 0.088 0.082 0.030 0.030 0.03
dhz (M) 0.024 0.030 0.040 0.028 0.028 0.028
dhs (M) 0.04 0.036 0.032 0.096 0.096 0.096
V1 (m/s) 0.2187 | 0.2288 0.2635 1.97 1.97 1.97
V2 (m/s) 0.14 0.1645 0.2085 0.27 0.40 0.67
V3 (m/s) 0.1582 | 0.1733 0.1922 0.082 0.082 0.082
NTU: 0.0022 | 0.0019 0.0014 0.0017 0.0016 0.0028
NTU. 0.0024 | 0.0021 0.0046 0.0013 | 0.00096 | 0.0007
Re1 17558 | 17957 19271 52673 52673 52673
Rez 23319 | 34234 5788.2 5272.2 7814.2 13086
Res 5643.5 | 5564.0 5486.7 7054.4 7054.4 7054.4
Pri=Pr3 7.81 7.81 7.81 7.81 7.81 7.81
Pr2 11.7 11.7 11.7 11.7 11.7 11.7
Nus 133.21 | 135.63 143.52 320.81 320.81 320.81
Nuz 10.58 18.05 32.66 23.56 34.97 120.68
Nus 27.97 27.56 27.17 34.92 34.92 34.92
hi (W/m%K) | 888.11 | 924.77 1050.1 6416.3 6416.3 6416.3
h2 (W/m%K) | 220.51 | 300.85 408.3 420.66 624.52 2154.9
hs (W/m%K) | 419.48 | 459.39 509.5 218.25 218.25 218.25
Ki(W/m?K) | 173.49 | 223.05 288.71 371.17 535.79 1530.4
Kz (W/m?K) | 141.24 | 178.05 222.42 140.40 158.86 196.79
S (m?) 35.42 35.60 35.42 24.49 24.49 24.49
AP1 (Pa) 102.23 | 112.43 151.67 11683 11683 11683
AP; (Pa) 110.32 | 120.88 149.89 319.21 685.01 1711.2
APs (Pa) 84.76 | 108.25 143.27 15.22 15.22 15.22
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AP+ (Pa) 297.34 341.56 444.83 12018 12357 13410

PT (W) 0.4009 0.5068 0.77 20.57 21.02 23.26
Ci(© 14660 14692 14660 12760 12760 12760
Co (€/yr) 0.3368 0.4257 0.6454 17.27 17.65 19.54

Cop (€) 2.0695 2.6157 3.9655 106.15 108.47 120.06

Ctot (€) 14662 14694 14663 12867 12870 12880

Tableau 1V-9 : Echangeur de chaleur optimal utilisant (AG) Cas 1.

@ ETUDE TECHNIQUE

Couttotal (£
) B ETUDE TECHNO-ECONOMIQUE

15000 14662 14694 14663

14500

14000

13500

13000

12500

12000

11500
m2 =0,56 kg/s m2 =0,83 kg/s m2 =1,39 kg/s

Figure 1\V-42 : Comparaison des co(t s totaux du cas 1
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IV-4.3.2. Cas 2
mi=ms = 9 kg/s
Paramétres Etude technique Etude technico-économique
m2 (Kg/s) 6 7 9 6 7 9
ris (M) 0.044 0.043 0.042 0.036 0.036 0.036
riz (M) 0.061 0.061 0.062 0.053 0.054 0.057
dhs (m) 0.088 0.086 0.084 0.072 0.072 0.072
dh2 (m) 0.032 0.034 0.038 0.032 00.34 0.04
dhs (m) 0.034 0.034 0.032 0.05 0.048 0.042
V1 (m/s) 1.481 1.551 1.626 2.2127 2.2127 2.2127
V2 (m/s) 1.104 1.224 1.408 1.3003 1.4121 1.4939
V3 (m/s) 1.180 1.180 1.245 0.8497 0.8786 0.9824
NTU: 0.0021 | 0.0018 0.0015 0.0021 0.0019 0.0015
NTU. 0.0029 | 0.0025 0.0022 0.0023 0.0021 0.0018
Res 116270 | 118970 | 121800 | 142100 | 142100 | 142100
Re2 24514 | 28872 37121 28872 33313 41465
Res 35774 | 35774 35526 37894 37615 36804
Pri="Prs 7.81 7.81 7.81 7.81 7.81 7.81
Prz 11.76 11.76 11.76 11.76 11.76 11.76
Nus 604.43 | 615.65 627.35 709.69 709.69 709.69
Nuz 199.38 | 227.27 277.88 227.27 254.84 303.6
Nus 23542 | 235.42 234.11 246.51 245.06 240.82
hi(W/m?.K) | 4121.1 | 42952 | 4481.1 5914 5914.1 5914.1
ho(W/m?.K) | 3115.4 | 33422 3656.3 3551 3747.6 3795.1
hs(W/m?.K) | 4154.4 | 4154.4 | 4389.6 2958 3063.3 3440.3
Ki (W/m?.K) | 1743.8 | 1846.7 1977.5 2169 2242.8 2260.2
Kz (W/m?.K) | 1732.7 | 1803.0 1941.5 1574.3 1644.5 1759.5
S (m?) 35.80 35.61 35.61 32.79 33.14 33.62
AP1 (Pa) 42615 | 4692.1 5178.4 9896.2 9896.2 9896.2
AP; (Pa) 3940.8 | 4609.1 5635.2 5366.8 6044.3 6136.2
AP3 (Pa) 4100.9 | 41009 | 4709.2 1784.5 1940.5 2571.4
APT (Pa) 12303 | 13402 15523 17048 17881 18604
PT (W) 123.15 | 13856 1735 170.43 179.28 205.23
Ci (6 14724 | 14692 14692 14208 14269 14351
Co (€lyr) 103.44 | 1164 145.74 143.64 155.52 174.78
CoD (€) 635.62 | 715.17 895.51 879.65 925 1059
Ctot (€) 15360 | 15407 15587 15088 15194 15410

Tableau 1V-10 : Echangeur de chaleur optimal utilisant (AG) Cas 2.
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@ ETUDE TECHNIQUE 15587

Cout total (€
52 H ETUDE TECHNO-ECONOMIQUE
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Figure 1VV-43 : Comparaison des co(t s totaux du cas 2

Du Tableau (1V-9) cas 1, on constate pour I’étude technique que le rayon interne
optimal riz de 1’échangeur optimal diminue suite a I’augmentation du débit du fluide 2
«my», et les autres parametres optimaux riz, S, Ci, Cop, Ctot et Pt augmentent
proportionnellement suite a I’augmentation du débit du fluide 2 (my). Et pour I’étude
technico-économique les rayons optimaux restent constants (rii = 0.015m) et (ri2 =
20.030m).

Du Tableau (I'VV-10), on constate pour 1’étude technique que le rayon interne
optimal riz d’échangeur optimal diminue suite a ’augmentation du débit du fluide 2
«my», et les autres parametres optimaux ri2, S, Ci, Cop, Ctot et PT augmentent
proportionnellement avec 1’augmentation du débit du fluide 2 «mp». Et pour 1’étude
technico-économique le rayon interne optimal rix reste constant (rip = 0.015m) et ri

augmente proportionnellement avec ’augmentation du débit du fluide 2 «mp».
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Dans tous les cas étudiés, on constate que les colts d’investissement a un
pourcentage plus grand que celui des colts énergétiques (pour my = 6kg/s, Cop
présente 5.83% et Ci présente 94.17% du Ctot) et (pour mz = 9 kg/s, Cop présente
6.87% et C; presente 93.13% du Ctot), donc la diminution des frais d’investissement
menue a une économie du codt total, de cet effet on confirme ’efficacité de notre
approche proposée. Et d’une autre part le pourcentage de Cop augmente
proportionnellement avec I’augmentation du débit du fluide 2 «my», de ces résultats
on indique en genéral une optimisation d'un échangeur de chaleur a trois tubes
coaxiaux avec des colts aussi qui devraient étre recherchées par la diminution des

pertes de charge par un choix approprié des debits des fluides.

Des Tableaux (1V-9, 1V-10), et des Figures (1V-42, 1V-43), on constate que
I’étude économique a toujours un gain par apport a 1’é¢tude technique, et nous avons
dans le Cas 1 un gain plus élevé de celui-ci du Cas 2 suite au changement des debits

des fluides qui ont influé sur la géométrie de I’échangeur optimal.

On compare entre 1’étude technique et 1’étude économique, on constate que la
surface diminue par 30.85%, suite a la diminution des rayons optimaux. La puissance,
les pertes de charges et Cop augmentent suite a 1’augmentation des vitesses. Le co(t

total diminue de 1824 euro.

De I’examen de ces tableaux et des résultats de la littérature [16, 23], on peut dire
que I'échangeur de chaleur est optimal pour les petits rayons du tube intérieur ris.
C'est-a-dire que pour la puissance le rayon optimal ri; a plusieurs valeurs, par contre

pour le co(t total optimal, on n’a qu’un seul rayon ri; constant.
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Conclusion

Dans cette these de doctorat en sciences, on a donné une méthode technico-
économique pour la conception des échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux. Et on a
présenté aussi une technique de dimensionnement basé sur ’algorithme génétique (AG) par

I’exploitation de Toolbox de Matlab.

Notre programme donne les champs des températures des trois fluides et cela nous
aide a choisir les températures désirées.

On a apprécié plus de confiance a nos resultats trouvees par des validations avec celles

présentés dans la littérature.

L utilisation de 1’Algorithme Génétique (AG) a deux variables (r1 et r2) nous permet
d’obtenir les diametres optimaux correspondant au colt total minimal de l'échangeur de
chaleur a trois tubes coaxiaux (codt de réalisation plus codt d'énergie consommée pour

vaincre les pertes de charge) et cela pour la méme puissance thermique transferée.

Une comparaison faite entre 1’étude technique (étude traditionnelle) et I’étude
technico-économique sur 1’échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux de mémes parametres

utilisant I’Algorithme Génétique (AG).

L’Algorithme Génétiqgue (AG) a eté utilisé avec succes au dimensionnement de
I’échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux. Les résultats trouvés par la méthode technico-
économique sont comparés avec ceux trouves par la méthode traditionnelle, et un gain
important de 30.85% de la surface est gagné par rapport a la méthode traditionnelle ce qui

représente 1824 euros.

Dans tous les cas on a constaté que 1’échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux est
plus performant en utilisant les faibles débits, c’est-a-dire les pertes de charge sont faibles et

les codts énergétiques sont plus faibles.
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Et de ces résultats on a exposé une optimisation d'un échangeur de chaleur a trois
tubes coaxiaux avec des codts (minimisés) trouvés par la diminution des pertes de charge par

un choix approprié des débits des fluides.

Le modeéle développé en utilisant 1’ Algorithme Génétique (AG) peut étre un excellent
outil pour optimiser I’investissement des échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux, et par

conséquent la consommation d’énergie.

Cette étude fait clairement apparaitre I’efficacité des applications de I’Algorithme
Génétique (AG) en économie, concernant leur puissance et leur pertinence sur 1’échangeur de

chaleur a trois tubes coaxiaux.

Pour les perspectives futures :

On propose de réaliser cet échangeur de chaleur et de refaire la méme étude avec
changement de phase des fluides (condenseur et évaporateur) en employant I'Algorithme
Génétique (AG).
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A Fortran code of calculation is used to determine the temperature profiles of three fluids, as
well the various heat transfer coefficients, the total frictional power expenditure in a triple
concentric-tube heat echanger in steady state. The system is composed of three concentric
tubes, hydrogen flows into the central tube, nitrogen passes through the inner annulus and
oxygen flows into the outer annulus passage in cocurrent and counter-current flows. The
thermophysical properties used in this study are supposed variables with the temperature. We
use in this study a techno-economic method to optimize the heat exchanger by determining the
optimal diameter corresponding to the minimal total cost of the heat exchanger (functioning
and investment). Now we have only one optimum tube diameter for each heat exchanger which
corresponds to the minimum total cost of the heat exchanger (total frictional power expenditure
and the fabrication of the heat exchanger), unlike previous studies in the literature, where we
had two optimal tube diameters: the first corresponds to the maximal heat exchanger efficiency
and the last one to the minimal energy consumption required to overcome the pressure drop in

the heat exchanger.

1. INTRODUCTION

The hydrogen engine in a hypersonic vehicle propulsion
system can be composed of three concentric tubes wherein
hydrogen is reactive with oxygen to be conditioned, a leak safe
arrangement of concentric tubes disposed across the
conditioned fluid flow (oxygen) path having the hydrogen in a
central tube surrounded by nitrogen in the inner annulus so that
single failure leak of hydrogen or nitrogen presents no risk of
harmful reaction with oxygen [1-4]. Due to the wide use of
heat exchangers in different processes, minimization their cost
is very important for designers and users. This type of heat
exchangers can be used for the cooling of nitrogen and oxygen
(air) since it operates with three fluids. In this study, we
propose a method for optimum design of triple concentric-tube
heat exchangers, using a computer program (TTC) written in
Fortran in order to minimize the cost of the device. The total
cost is the sum of the investment cost (heat exchanger
construction) and operating cost (annual energy costs for
pumping and maintenance).

The major contribution of researchers from literature, are as
follows. Zuritz [5] performed a set of analytical equations for
fluid temperatures of a triple concentric-tube heat exchanger.
Unal [6-8] have treated a case study for the counter-current
arrangement based on a simplified physical model with a fully
analytical expression for the variations of the bulk
temperatures of the three fluids streams along the triple
concentric-tube heat exchanger. A series of case studies for
counter-current arrangement proved that the heat exchanger
performance or size is dependent on the relative sizes of the
diameters of the three tubes. The previously temperature
distribution expressions have been completed with a fully
analytical expression for the effectiveness of triple concentric-
tube heat exchangers with both the counter-current and co-
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current arrangements. Garcia-Valladares [9] studied a one-
dimensional numerical model of the thermal performance of
the triple concentric-tube heat exchangers, in both transient
and steady states. The efficiency comparison between Solar
Parabolic Trough Collector (PTC) with double pass and with
single pass was carried out by Garcia-Valladares and
Velazquez [10]. Nema et al. [11] suggested various models for
the prediction of fouling thickness and milk outlet temperature
in a triple helical tube heat exchanger. Helical triple tube heat
exchanger was numerically studied by Sahoo et al. [12], this
study was limited to investigate the milk fouling factor and
discussed the influencing parameters. Batmaz et al. [13]
determined the overall heat transfer coefficients in a triple
concentric-tube heat exchanger. The temperature profiles of
all streams in a triple concentric-tube heat exchanger in the
axial direction were given. Batmaz et al. [14] developed a new
procedure and utilized the overall heat transfer coefficients of
atriple tube heat exchanger. The axial temperature distribution
of fluids was computed for a cooling process for different flow
rates and inlet temperatures of the fluid streams. Caputo et al.
[15] used a new procedure for the optimal design of the shell
and tube heat exchanger. They proposed a genetic algorithm
to minimize the total cost of equipment, including investments
capital and annual fees spent for pumping. Caputo et al., have
achieved significant cost reductions (saving more than 50 %).
An experimental investigation was conducted by Lee et al.
[16] to explore the validity of classical correlations based on
conventional sized channels for predicting the thermal
behaviour in single phase flow through rectangular
microchannel. Basal et al. [17] proposed a numerical study of
a new type of thermal energy storage system consisting of a
triple concentric-tube heat exchanger. The phase change
material (PCM) annulus is in contact with both inner and outer
surfaces of the heat exchanger, that provide a larger heat



transfer area. The performance of a triple concentric-pipe heat
exchanger under steady state conditions for different flow
arrangements was experimentally studied by Quadir et al. [18].
Quadir et al. [19] carried out a numerical study using finite
element for different flow arrangements and for insulated and
non-insulated conditions of the triple tube heat exchanger.
Singh et al. [20] studied experimentally the thermo-hydraulic
behaviour of a triple tube heat exchanger for different flow
arrangements. Patrascioiu et al. [21] developed a numerical
model for predicting the outlet temperatures in a triple tube
heat exchanger. Abdalla et al. [25-26] are investigated
experimentally and numerically the triple concentric-tube heat
exchanger to present a clear view on the thermo-fluid
characteristics of this type of heat exchangers with different
key design parameters leading to design optimization, to
evaluate the performance characteristics of the triple
concentric-tube heat exchanger with rib inserts. A numerical
model of a three concentric tubes combustion chamber was
developed and investigated to evaluate its thermal
performances by Valerio et al. [27]. An experimental
investigation to evaluate the performance characteristics of the
triple concentric-tube heat exchanger with inserted coiled tube
is studied by Taraprasad et al. [28].

The aim of this numerical study is to find only one optimal
tube diameter of the triple concentric-tube heat exchanger,
corresponding to the minimum total cost of the heat exchanger
(total frictional power expenditure and fabrication of the heat
exchanger). In the previous studies [6-8], we had two different
optimal tube diameters, the first diameter corresponds to the
maximum heat exchanger efficiency and the second diameter
corresponds to the minimal energy consumption required to
overcome the pressure drop in the heat exchanger.

The thermophysical properties used in this study are
supposed variables with the temperature.

This paper is organized as follows. Section 2 presents the
calculation of the triple concentric-tube heat exchanger.
Section 3 presents the results and a conclusion.

2. CALCULATION OF THE TRIPLE CONCENTRIC-
TUBE HEAT EXCHANGER

The Number of Transfer Units (NTU) method is used for the
heat exchanger calculation. This method bases on the
definition of the maximum transferable thermal flow on one
hand and the heat exchanger efficiency on the other hand.

The studied heat exchanger, of length L consists of three
concentric tubes. The cold fluid (hydrogen) circulates in the
internal tube, the oxygen flows in the outside annular passage
and the nitrogen passes in the internal annulus passage.

For the mathematical formulation of our studied problem,
we make the following hypotheses

1- Steady-state operating regime.

2- Monophasic and incompressible fluids.

3- Thermophysical properties of the fluids depend on the
temperature.

4- Completely insulated heat exchanger.

5- Constant cross sections.

6- Unimportant thermal conduction in the fluid.

The energy balances in the triple concentric-tube heat
exchanger is given by:

d)T:m2Cp2AT2:m1 CplATl + m3 Cp3 AT; (1)
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2.1 Main temperatures

The main necessary temperatures for the sizing of a triple
concentric-tube heat exchanger are schematized on figures 1
and 2.

/

Countercurrent flow

]

Tzl

I

Cocurrent flow
Figure 1. Triple concentric-tube heat exchanger

2.2 Maximum heat flux

The maximum transferable heat flux by a triple concentric-
tube heat exchanger are reached for an infinitely long heat
exchanger. In such configuration, one of the fluids undergoes
the highest rise or the highest reduction of temperature.
D) max = Min(M1Cp1,M2Cp2) AT max 2
D max = Min(mMsCps,M2Cp2) AT i max (3)
2.3 Heat exchanger efficiency

The heat exchanger efficiency is a dimensionless number
less or equal of the unity (0<E<1).

E = maX(ATl,ATZ)/ATI,max (4)
Ey= maX(ATz,ATs)/ATII,max (5)
2.4 Heat capacity ratio

According to the case of the fluid which commands the
transfer, the expressions of the heat capacity ratio are given by:

Z)= min(C1,C;)/max(C1,C2) (6)
{z.. = min(C,C3)/max(C2,Cs) (7

mMin(AT1,AT,)/max(AT:,AT») ®)
{ Zu= min(AT,,ATs)/max(AT2,AT3) ©)



AT max

Countercurrent flow

AT;

Cocurrent flow

Figure 2. Main temperatures in a triple concentric-tube heat
exchanger.

2.5 Number of transfer unit

The number of transfer unit is a dimensionless number. It
represents the relationship between the thermal conductance
and the minimal heat capacity of the fluid:
NUT, = (K S1)/min(C1,Cy) (10)
NUT), = (K|| Sz)/l’ﬂiﬂ(Cz,Cs) (11)

2.6 Expression of the efficiency (E) according to (Z and
NTU)

We can thus use the valid general expression in every case.

2.6.1 Countercurrent flow

1-ZuEun
= |
NUT i 70 n 1-g, (12)
1-exp| (1-Z, JNUT, |
EI = (13)
1-zexp| (12, |NuUT)]
NUT, = ——inA=ZLEx
I-Z5 1-E; 14)
_1-ep[(1-z,)NuT, | (15)
! 1_Z||exp’_(1_Zu )NUTII]
2.6.2 Cocurrent flow
1
NUT = In (16)
1+Zn 1-En(1+2u)
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I i)

NUT, = In
I+Z I-E(I+Z)
(17)
EI:l—eXp[_(1+ZI)NUTI] (18)
1+ 27,
e _1epl-(1+ 24 )NUT,] (19)

1+Zn
2.7 Overall heat transfer coefficient

For our study, we have two overall heat transfer
coefficients, the first one concerns both fluids in the central
tube and the internal annulus and the second corresponds to
both fluids in the annular passages (intermediate and outside).
Their expressions are respectively given by the following
expressions:

Lo (ar iR, dag (20)
Ki ha diy dig hp1
1 1 d d 1
— = (—+R ()2 +R,—2 + R,y +— 21
Kn (h23 |,f2)di2 p2 di2 e,f2 h3 ( )

The heat transfer coefficient by convection is calculated
according to the Nusselt number.

A Nu
dp

h = (22)

The Nusselt number in tubes is given according to the flow
regime by the following correlations
a- for Re<2300, we apply the relation of Stephan et Preuber
[16]:

Nu = [3.657 + (23)

d.
0.0677(Re Pr 71)1-33]

d.
1+0.1Pr (ReTL)O-W

b- for 2300 < Re < 105, we apply Gnielinski’s relation [16]:

H\(re— 0.67
Ny = el (), a 24)
1+12.7(£)2(Pr§—1)
f=(1.82log,o Re — 1.64)~?2 (25)

2.8 Pressure drop calculation

The total pressure drop in the triple concentric-tube heat
exchanger is obtained by adding all the pressure drops (inlet,
singular and by friction), thus we obtain the following
expression [15].

APy = AP; + AP, (26)
_ oL m Hpioia 3m?
APy _QZdh pSﬁ( “ ) 4p S, (27)



2.9 Calculation of costs

The objective of this paper is the estimation and the
comparison of the total costs of triple concentric-tube heat
exchangers C,,; for the same thermal load but for the heat
exchangers having different intermediate and central tube
diameters. The total cost of the heat exchanger is given by
[23]:

Ctot: Ci + Ce (28)

Capital costs (construction of the heat exchanger) C;, which
depends on the heat exchanger surface, which varies with the
central tube diameter [15].
Cizai+a S8 (29)

For a stainless-steel heat exchanger, we set by agreement
[15]: a;=8000 DZD, a,=259.2 DZD.m?and as=0.9.

The electric energy cost of pumping is established
according to the invoice of Sonelgaz applied for factories,

craftsmen and factories working in three-phase tension of 380
V [15].

— ynrr _CTE
Ce = Xt (1+D)K

(30)
By agreement, we take i = 0.
The electric power expenditure P by pumps is given by:

P = % APy + 2P, + 22 APy) (31)

3. RESULTS

The obtained results by a calculation code of triple
concentric-tube heat exchanger (TTC) developed in the
Laboratory of Studies of Industrial Energetic Systems are
given below in the form of graphs. This allows us to
distinguish better the effects of the various geometrical and
hydraulic parameters on the performances and the costs of
triple concentric-tube heat exchangers according to the various
flow-rates of the fluids and diameters of the heat exchanger
tubes. On one hand, we validated our results with the
experimental results obtained by Batmaz [13-14,24] and on the
other hand, we assumed the thermophysical properties of the
fluids constant to study the effects of the physical quantities
quoted below on the performances and the costs of triple
concentric-tube heat exchangers by comparing our results with
those of Unal [8]:

v' 1- Effect of the intermediate tube radius of the heat
exchanger on the thermal and electric power expenditures and
the economic costs.

v/ 2- Effect of the central tube radius of the heat
exchanger on the thermal and electric power expenditures and
the economic costs.

v/ 3- Effect of the central tube radius by changing the
intermediate tube diameter of the heat exchanger on the power
expenditure and the economic costs.

v’ 4- Effect of the flowrate passing in the intermediate
tube of the heat exchanger on the power expenditure and the
economic costs.
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3.1 Validation of results

The figure 3 represent the three fluid temperature profiles
(internal, intermediate and external) along the triple
concentric-tube  heat exchanger in co-current and
countercurrent flows. The obtained results are validated by
comparison to the experimental study of Batmaz [13-14,24].

The temperature rise of the cooling fluids "1" and "3" which
are similar (glycol), is not the same as the flow cross sectional
area and the two flow velocities are different, Figure 3. A
temperature rise of glycol flowing in the outer annular passage
is higher than that of glycol flowing in the central tube in
cocurrent and counter-current arrangements.

In co-current flow and a distance of about 17 m from the
inlet of the exchanger the product temperature intersects the
temperature of the glycol circulating in the outer annular
passage, normally the heat transfer will stop, but the
temperature of the product continues to fall because its heat is
always subtracted by the cold fluid flowing within the central
fluid, Figure 3. So, the product temperature becomes lower
than the cooling fluid which will warm farther the product
instead of cooling it!
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Figure 3. Temperature profiles along a heat exchanger of
22.5 m of length

3.2 Effect of intermediate tube radius

The effect of the intermediate tube radius is represented on
Figures 4-6. The studied geometry corresponds to the
following dimensions: r;;1=0.010 m, thickness re;- r;1=0.001m,
rip=(0.020-0.065) m, thickness re»- r;=0.002m, step=0.005m,
1;3=0.080m, L=30 m, my=3000 kg/h, m;+m3=10000 kg/h and
m;= mas, Te2:800C and T612T63:15°C.
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The dimensionless number of Reynolds varies according to
the variation of the fluid velocity and the hydraulic diameter.
By increasing the intermediate tube radius i, the Reynolds
number Re; in the internal annulus passage decreases and the
Reynolds number Re; in the central tube remains constant.
Normally, the Reynolds number Res in the annular passage
increases rather than decreases as the fluid velocity increases
v3, this is due to the decrease in hydraulic diameter dh.

One notice that the heat transfer coefficient by convection A
decreases if the hydraulic diameter increases and vice versa.
But, the overall heat transfer coefficient K varies
proportionally according to the weakest heat transfer
coefficient by convection / of the two fluids. With increasing
intermediate tube radius rip, the heat transfer coefficient by
convection A; in the central tube remains constant, the
exchange coefficient /4, decreases, and the convective
coefficient /3 increases proportionally with the intermediate
tube radius r;» because the passage section narrows.

The two overall heat transfer coefficients (K; and K3)
decrease due to the fall of the heat transfer coefficient by
convection /, of the fluid passing through the inner annular
space which greatly diminishes with radius ;.

The efficiency of the heat exchanger decreases and then
increases beyond radius ri, = 35 mm, this is due to the decrease
in the heat transfer coefficient by convection %, with the
increase of the interior annular passage section.

The variation of the pressure drops in the three flow sections
is similar to the variation of the heat transfer coefficient by
convection, Figure 4.

We notice that the power expenditure in the heat exchanger
and the energy costs decrease with the intermediate tube radius
until a minimal value for ri = 0.045m then increase again with
the intermediate tube radius rip, Figures 5. The pumping power
and its cost decrease rapidly and reach a minimum value in the
middle of the vein.

The heat exchanger cost increases proportionally with the
intermediate tube radius ri;, Figure 6. The total cost
(functioning and investment) of the heat exchanger has a
minimal value for the intermediate tube radius riz = 0.025m,
there is now only one optimal radius (radius closest to the
central tube radius), Figure 6.

3.3 Effect of central tube radius

The effect of the central tube radius is represented on
Figures 7-10. The studied geometry corresponds to the
following dimensions rij= (0.010 to 0.055) m, thickness re-
r;1=0.001 m, step=0.005 m, rip;= 0.060 m, thickness re»-
rp=0.002 m, ri3=0.080 m, [L=30 m, T=80 °C and
Te=Te3=15°C, my=3000 kg/h, m;+m3=10000 kg/h and m;=
ms.

By increasing the central tube radius 7, the Reynolds
number Re; decreases proportionally as the flow rate decreases
(increase in passage section), the Reynolds number Re; of the
annular passage decreases because the hydraulic diameter
decreases and Reynolds number Res remains constant because
of the annular passage section and the fluid velocity are
constant. In this case, the heat transfer coefficient by
convection decreases in the central tube and rises in the
annular gap because of the decrease in the passage section. The
heat transfer coefficient by convection remains constant in the
outer annular passage. The overall heat transfer coefficient is
a function of the lower heat transfer coefficient by convection,
thus increasing of the central tube radius, the overall heat



transfer coefficient K; decreases (4 decreases) and the overall
heat transfer coefficient K> increases (/4 increases), Figure 7.

The efficiency increases with increasing radius 7ii, the inner
annular passage section decreases the flow velocity v, and the
heat transfer coefficient by convection increases thereby
increasing the hot fluid cooling.
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Figure 7. Overall heat transfer coefficient versus the central
tube radius

The variations of pressure drops (4pi, 4p> and 4ps3) are
similar to those of convective heat coefficients (%1, 42 and #/3),
Figure 8. The minimum total pressure drops and the total
expenditure cost to defeat pressure drops correspond to the
radius 7j; = 45 mm, that is at the intersection of the three curves
of the pressure drop, Figures 8.

The investment cost increases with the increase of the
central tube cost, Figure 9. The total cost is minimal for the
central tube radius r; = 25mm (about the middle of the
intermediate tube radius), Figure 9.

The results given in Figure 10, are obtained upon variation
of radii of the central tube and the intermediate tube, they are
very close and similar to the results obtained by Unal [8].
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3.4 Effect of central and intermediate tube radius
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The effect of central and intermediate radii is represented in
Figures 11-12. The studied geometry corresponds to the
following dimensions: 1= (0.010-0.065) m, thickness rei-
r;1=0.001 m, step =0.005 m, ri;= (0.030, 0.040, 0.050, 0.060
and 0.070) m, thickness ;- 12=0.002 m, ri3=0.080 m, L=30 m,
Tex=80 °C, Te1=Te3=15°C, my=3000 kg/h, m;+ mz = 10000
kg/h and m;= m;.

The efficiency increases with increasing radii 7;; and r;, the
inner annular passage section decreases, the flow velocity v,
and the heat transfer coefficient by convection increases
thereby increasing the hot fluid cooling. The total cost is
minimal when the central tube radius is equal to the middle of
the intermediate tube radius, Figure 11.

3.5 Effect of the flow rate passing in the intermediate
annulus

The effect of the flow rate passing in the intermediate
annulus is represented in Figure 12. The dimensions of the
studied geometry are: rj= (0.01-0.055) m, thickness rei-
1r;1=0.001 m, step=0.005 m, ri;= 0.06m, thickness re- 1;,=0.002
m, 1;3=0.08 m, L=30 m, m;+mj3; =10000 kg/h, m;= m3, T,=80
°C and Te|=T3=15°C.

The optimum radius of the central tube corresponding to the
minimum electrical power pumping decreases with the
increase of the hot fluid flowing in the central tube, Figure 11.

The optimal radius of the central tube of the minimum total
cost is independent of the hot fluid rate, Figure 12. The
efficiency increases with the radius 7| because the convective
heat transfer coefficient increases and lowering temperature
decreases with the increase of the hot fluid rate.
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Figure 12. Total cost versus central tube radius

Now we have only one optimum diameter which
corresponds to the minimum total cost, unlike previous studies
[6-8], where we had two optimal diameters, the first diameter
corresponds to the maximum efficiency and the second
diameter corresponds to the minimal energy consumption
required to overcome the pressure drop in the heat exchanger.

In all the cases examined, the investment costs have a higher
percentage than the total frictional power expenditure cost
(Ce), for my = 3000 kg/h, energy costs (Ce) are less than 10%
and the investment costs (C;) are greater than 90% of (Ciot), SO
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the reduction in investment costs leads to an economy of the
total cost. This confirms the effectiveness of our proposed
economic approach which is a more realistic optimization than
the majority of the approaches used in the literature where it
exits two optimal central tube diameters, the first corresponds
to the heat exchanger efficiency and the last one to the total
frictional expenditure.

4. CONCLUSION

The technical-economic calculation is required for the
design of economic hydrogen engine.

The computer program developed in Fortran language
provides us the optimal diameter corresponding to the
minimum total cost of the heat exchanger (production and
pumping costs to overcome pressure drops) for the same
transferred thermal power. The obtained temperature fields
help us to choose the desired temperatures. The effectiveness
of the heat exchanger increases proportionally with the central
tube radius. The developed model can be an excellent tool to
optimize the efficiency of triple concentric tube heat
exchangers, and therefore the consumption of energy and
matter. We have one optimum diameter, unlike previous
studies, where they had two different optimal diameters, the
first corresponds to the maximal heat exchanger efficiency and
the last one to the minimal energy consumption required to
overcome the pressure drop in the heat exchanger.
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NOMENCLATURE

a]

a2z

as

C

Ce
G
Cp
CTE

Ct()t
d
dn
E

Constant, DZD

Constant, DZD.m™
Constant

Heat capacity, W.K!
Electric energy cost, DZD
Capital cost, DZD
Specific heat, J.kg!. K
Total cost of the electrical energy by slice,
DZD kWh'!

Total cost, DZD
Diameter, m

Hydraulic diameter, m
Efficiency
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Friction coefficient

Heat transfer coefficient by convection, W.m"

2.K_1

Updating of the electricity price
Overall heat transfer coefficient, W.m2.K!
Heat exchanger length, m
Masse flowrate, kg.s™!

Slice number

Number of transfer units
Electric power expenditure, W
Thermal resistance, m>.K.W!
Fouling resistance, m> K. W-!
Exchange surface, m?

Flow cross sectional area, m?
Temperature, °C

Fluid velocity, m.s™!

Heat capacity ratio

Pressure drop, Pa
Temperature difference, °C
Pump efficiency, %

Heat conductivity, W.m'.K'!
Dynamic viscosity, Pa.s
Density, kg.m?

Heat flux, W
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Q

Darcy coefficient

Dimensionless numbers

Nu

Pr
Re

Subscript
e
f
I

II

—

max
min

W= ns

hd
Nusselt number, Nu = Th
C
Prandtl number, Pr = u/l_p
pVdp

Reynolds number, Re =

Entrance, outside

Friction

Heat exchanger formed by the internal tube and
the central tube

Heat exchanger formed by the central tube and
the outside tube

Inside

Maximum

Minimum

Metal wall

Exit

Total

Fluid or wall relative to the internal tube

Fluid or wall relative to the intermediate tube
Fluid or wall relative to the external tube
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Abstract

We present in this thesis a numerical model in language (MATLAB) used for
the determination of the temperatures of the three fluids, as well as the different heat
exchange coefficients, the consumed power and the losses of load in a heat exchanger
with three coaxial tubes, operating in steady state in counter-current arrangement. A
technical-economic method for the optimization of three coaxial tube heat exchangers
was given by determining the optimal diameters corresponding to the minimum total
cost (objective function) using the Genetic Algorithm (GA). This method is more
economical than traditional methods and the use of the Genetic Algorithm improves
the compactness of this new geometry of the exchanger

Keywords: Heat exchanger, Triple concentric tube, Genetic Algorithm (A.G), Energy
Cost, Investment cost, Economy.

Résumeé

Nous présentons dans cette thése un modéle numérique en langage
(MATLAB) utilisé pour la détermination des températures des trois fluides, ainsi que
les différents coefficients d’échange de chaleur, la puissance consommée et les pertes
de charge dans un échangeur de chaleur a trois tubes coaxiaux, fonctionnant en
régime permanent en arrangement contre-courant. On a donné une méthode technico-
¢économique pour ’optimisation des échangeurs de chaleur a trois tubes coaxiaux en
déterminant les diamétres optimaux correspondant au codt total minimal (fonction
objectif) en utilisant I’Algorithme Génétiqgue (AG). Cette methode est plus
economique que les methodes traditionnelles et 1utilisation de 1’Algorithme
Génétique permet d’amiliorer la compacite de cette novelle géométrie de 1’échangeur.

Mots clés : Echangeur de chaleur, Triple tube concentrique, Algorithme Génétique
(AG), Codt d’énergie, Codt d’investissement, Economie.



