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Introduction

Introduction générale

Le secteur de 1’énergie constitue I’un des piliers stratégiques de toute économie
moderne. En Algérie, il joue un réle central dans le développement économique et social du

pays, reposant en grande partie sur 1’exploitation des hydrocarbures, qui représentent la

quasi-totalité des ressources énergétiques nationales. La croissance soutenue de ces
dernieres années a accentué la complexité des systemes de production, tant dans leur

conception que dans leur mise en ceuvre et leur exploitation.

Dans ce contexte industriel en perpétuelle évolution, la maitrise des échanges
thermiques représente un enjeu crucial. Elle conditionne non seulement 1’efficacité
énergétique des installations, mais également la sécurité des procédés et la pérennité des
équipements. Les échangeurs de chaleur occupent ainsi une place essentielle dans de
nombreux secteurs, notamment dans 1’industrie pétroliére et gaziére, ou un contrdle précis des

températures est indispensable au bon déroulement des opérations.

En Algérie, et plus particulierement dans les régions arides telles que Laghouat, la
rareté de 1’eau représente un défi majeur pour le refroidissement des unités industrielles. Dans
ce contexte, les aéro-réfrigérants utilisant I’air ambiant comme fluide de refroidissement,
apparaissent comme une alternative viable, a la fois écologique et économiquement

avantageuse, aux échangeurs de chaleur classiques utilisant de 1’eau.

C’est dans cette perspective que s’inscrit le présent travail, dont 1’objectif principal est
I’analyse et le dimensionnement d’un aéro-réfrigérant destiné a remplacer un échangeur de
type "tube et calandre" existant dans une unité de traitement de gaz. Ce projet s’appuie a la
fois sur une étude théorique des principes de transfert thermique, 1’application de méthodes de
calcul reconnues (ATLM, NTU/e et méthode de Kern), et une validation par confrontation

avec des données réelles issues du terrain.
Le mémoire est structuré en trois chapitres :

e Le premier chapitre présente 1’unité industrielle concernée ainsi que le role des

équipements dans le procédé global.
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Introduction
e Le deuxieme chapitre est consacré aux généralités sur les échangeurs de chaleur, avec

un focus particulier sur les aéro-réfrigérants.

e Le troisiéme chapitre détaille 1’étude thermique, le dimensionnement du nouvel
échangeur, ainsi que la validation des résultats obtenus par comparaison avec les

données de fonctionnement existantes.

A travers cette étude, nous espérons contribuer a une meilleure adaptation des procédés
industriels aux contraintes climatiques locales, en proposant des solutions techniques a la fois

durables, performantes et adaptées aux réalités du terrain.
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Chapitre 1 Représentation de I’unité de traitement au TEG

1.1 - Introduction

Une unité de déshydratation de gaz au triéthyléene glycol (TEG) est un systeme
concgu pour éliminer la vapeur d'eau présente dans le gaz naturel nouvellement extrait.
Ce procede utilise le triéthyléne glycol liquide comme agent de déshydratation, capable

d’absorber I’eau contenue dans le flux gazeux en circulation.

L’un des avantages majeurs de cette technologie réside dans la possibilité de recycler le
glycol plusieurs fois avant de devoir le remplacer. Cela rend le procédé a la fois
efficace et économique, notamment dans les installations de production de gaz situées
dans des zones éloignées, ou une déshydratation continue est essentielle pour éviter la

formation d’hydrates et la corrosion dans les pipelines.
NiGen (s.d.), une unité de déshydratation au TEG est un systeme.
1.2 - Principe de la déshydratation du gaz naturel

La solution la plus utilisée est I’absorption physique par le TEG (triéthyléne
glycol). Le gaz naturel humide entre dans la colonne par la base. Il circule a contre-
courant du glycol qui absorbe la vapeur d’eau. Le glycol chargé est ensuite régénéré par

chauffage dans une colonne de stripping.

NiGen (s.d.), une wunit¢ de déshydratation au TEG est un systéme.
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Chapitre 1 Représentation de I’unité de traitement au TEG
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Figure I .1 : Schéma d'une unité typique de déshydratation du gaz naturel
au TEG.

1.3 - Description de ’unité de traitement au TEG

Le gaz naturel humide est acheminé dans une colonne d’absorption en partie inférieure.
Cette colonne fonctionne en flux contre-courant avec une solution de triéthyléne glycol (TEG)
séche, injectée par le haut. Le TEG absorbe la vapeur d’eau contenue dans le gaz. Le TEG
enrichi en eau est ensuite régénéré dans une colonne de stripping. Le gaz déshydraté quitte la

colonne d’absorption par le haut.

Fives ProSim (2019), le gaz naturel humide est acheminé.
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Chapitre 1 Représentation de I’unité de traitement au TEG

Wet Gas

reboiler

Figure 1.2 : Schéma d'une usine de déshydratation de type TEG NG.
1.4 - Fonctionnement du circuit de glycol

La déshydratation au glycol est un procédé permettant d’éliminer I’eau contenue dans le
gaz naturel a I’aide d’un glycol. 1l s’agit de la méthode la plus économique et la plus
couramment utilisée pour ce type de traitement. Plusieurs types de glycols sont employés dans

I’industrie, mais le plus répandu reste le tri-éthyléne glycol (TEG).

Pour le processus, pure tri-éthyléne glycol est alimenté vers le haut de I'absorbeur ou il est en
contact avec le flux de gaz naturel humide. Le glycol élimine I'eau du gaz naturel par
absorption physique et effectué par le bas de la colonne. Le gaz naturel sec quitte le haut de la

colonne d'absorption et alimenté a un systéme de canalisation ou a une usine de gaz.

Aprés avoir quitté I'absorbeur, le glycol riche est dirigé vers un récipient de détente (ou flash
drum) ou les vapeurs d'hydrocarbures sont éliminées et les hydrocarbures liquides sont
séparés du glycol par écremage. Cette étape est essentielle, car l'absorbeur fonctionne
généralement a haute pression, et une réduction de pression est nécessaire avant la

régénération du glycol. En raison de la composition du glycol riche, une phase
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Chapitre 1 Représentation de I’unité de traitement au TEG

vapeur se forme lors de cette détente, contenant une concentration élevée en hydrocarbures.

le mémoire de fin d’études a Rhourde El-Baguel (s.d.), le triéthylene glycol est le glycol

le plus utilisé...
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Figure I .3 : Schéma du circuit de circulation du TEG dans une unité de déshydratation.

1.5 - Problémes d’encrassement et opérations de maintenance
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Figure 1.4 : Schéma de la variation de température dans un échangeur en présence

d’encrassement.
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Chapitre 1 Représentation de I’unité de traitement au TEG

1.6 - Mise en service de I’échangeur de chaleur

Avant la mise en service, toutes les canalisations doivent étre inspectées et
nettoyées. Il est recommandé d’utiliser des crépines pour empécher les débris de

pénétrer dans I’échangeur de chaleur.

L’échangeur de chaleur ne doit jamais étre démarré ou utilisé avec une vanne fermée
sur la tuyauterie de sortie. Toute opération de ce type peut provoquer des fuites et des

dommages irréversibles.

Au démarrage, si la vapeur ou une autre vapeur condensable est utilisée comme moyen
de chauffage, elle doit étre mise en marche apres 1’introduction du liquide du c6té du

produit.

Lors du démarrage initial, I’échangeur de chaleur peut présenter des fuites mineures. Si
ces fuites ne cessent pas lorsque 1’équipement a atteint les températures de

fonctionnement normales, des mesures correctives doivent étre prises.

Le systéme, dans lequel 1I’échangeur de chaleur est intégré, doit fournir les composants
fonctionnels nécessaires pour permettre le démarrage et 1’arrét progressifs spécifiés.
Cela peut étre réalisé avec des pompes a vitesse variable et/ou la séquence correcte de

fonctionnement des vannes.

SPX FLOW (s.d.), il est impératif d’inspecter toutes les canalisations avant la mise

en service de I’échangeur...
1.7 - Conclusion

Dans les sociétés industrielles, I’échangeur de chaleur constitue un élément clé dans la
gestion et I’optimisation de 1’énergie. Dans le cadre de ce travail, nous nous intéressons au
dimensionnement numérique d’un échangeur de chaleur a plaques fonctionnant en contre-
courant. Une méthode de calcul de la surface d’échange thermique sera développée,
permettant ainsi de comparer les résultats obtenus aux surfaces recommandees par les
fabricants. Cette comparaison vise a evaluer la fiabilité de notre modeéle par rapport aux

données fournies par les constructeurs.
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Chapitre I Représentation de ’unité de traitement au TEG

Ouatmani et Oukhaled (2023), les résultats numériques permettent de vérifier la

fiabilité du modeéle...

Page8






Chapitre 11 Généraliteés sur les échangeurs de chaleur et les aéro-réfrigérants

1.1 - Introduction

L’échangeur de chaleur, instrument clé du thermicien ou de I’énergéticien, permet de
réguler la température d’un systétme ou d’un produit en transférant de la chaleur entre deux
milicux. Ce principe est mis en ceuvre dans de nombreuses applications courantes : chauffage,
climatisation, réfrigération, refroidissement électronique, génie des procédés, stockage
d’énergie ou production d’énergie mécanique (ou électrique) a partir de chaleur. Dans un

échangeur classique, un fluide chaud céde une partie de son enthalpie a un fluide plus froid.

L’aéroréfrigérant constitue un cas particulier d’échangeur de chaleur. Il s’agit d’un dispositif
permettant de transférer 1’énergie thermique d’un fluide interne vers 1’air ambiant.
L’aéroréfrigérant est constitué d’une surface d’échange et d’un systéme de ventilation. Selon
la nature du fluide et le mode de transfert thermique, on emploiera des termes plus spécifiques

: aérocondenseur, tour de refroidissement ou air-cooler.

L’échangeur de chaleur permet de transférer la chaleur entre deux fluides
(Bontemps, 2021).

11.2 - Définitions générales

Un échangeur de chaleur est un dispositif permettant de transférer de la chaleur entre
deux fluides a des températures différentes. Dans la majorité des cas, les deux fluides ne sont
pas en contact direct, et le transfert s’effectue a travers une surface d’échange. A ’intérieur de
la paroi séparatrice, la transmission de la chaleur se fait par conduction, tandis que, sur
chacune des deux surfaces en contact avec les fluides, ce sont presque toujours les

phénomenes de convection qui dominent.

Bontemps (2021), un échangeur de chaleur permet un transfert thermique sans

mélange entre fluides...

11.3 - Classification des échangeurs de chaleur

Les échangeurs de chaleur peuvent étre classés selon plusieurs critéres, chacun mettant

en évidence des aspects spécifiques de leur conception et de leur fonctionnement.
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Chapitre 11 Généralités sur les échangeurs de chaleur et les aéro-réfrigérants

1. Classification technologique

Cette classification repose sur la configuration physique et la technologie de I'échangeur, ou

on distingue :

e Echangeurs a tubes : monotubes, coaxiaux, multitubulaires.
e Echangeurs a plaques : & surface primaire ou secondaire.

e Autres types : a contact direct, a caloducs, a lit fluidisé.
2. Classification selon le mode de transfert de chaleur

Les échangeurs peuvent étre classes selon les modes prédominants de transfert thermique, tels

que :

e Conduction : a travers une paroi solide.
e Convection : entre une surface et un fluide en mouvement.

e Rayonnement : par ondes électromagnétiques.
3. Classification selon le procédé de transfert

e Récupérateurs : transfert sans stockage thermique, écoulement continu.

e Régénérateurs : transfert avec stockage temporaire, écoulement intermittent.
4. Classification fonctionnelle
Selon les changements de phase des fluides :

e FEcoulement monophasique : pas de changement de phase.
e Ecoulement diphasique : un fluide subit un changement de phase (ex. : évaporation,

condensation).
5. Classification selon la compacité

La compacité est le rapport entre la surface d'échange thermique et le volume de I'échangeur.

Un échangeur compact a un rapport élevé, utile dans les applications avec espace réduit.

Techniques de I’Ingénieur (Réf. B2341), les échangeurs de chaleur peuvent étre

classés selon la technologie, le mode de transfert, ou encore la compacité...
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Chapitre 11 Généralités sur les échangeurs de chaleur et les aéro-réfrigérants
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Figure I1. 1 : Classifications des échangeurs de chaleur.

11.4 - Composants d’un échangeur tubulaire

Un échangeur de chaleur tubulaire est constitué de plusieurs composants essentiels qui

assurent son fonctionnement efficace :

e La calandre (ou virole) : Il s'agit de I'enveloppe métallique cylindrique entourant le
faisceau tubulaire. Elle est congue pour résister a la pression interne et est compatible
avec le fluide utilisé.

e Le faisceau de tubes : Composé de plusieurs tubes fixés aux plaques tubulaires, il
permet le passage du fluide a I'intérieur des tubes. Les matériaux utilisés pour les tubes
varient en fonction des conditions de fonctionnement, incluant I'acier au carbone, le
laiton amirauté, les aciers alliés, lI'aluminium ou le cuivre.

e Les chicanes : Ces plaques transversales sont placées a l'intérieur de la calandre afin
de diriger le flux du fluide, augmentant ainsi la turbulence et améliorant le transfert de
chaleur. Elles servent également de support latéral aux tubes.

e Les boites de distribution et de retour : Situées aux extrémités de I'échangeur, elles
assurent la circulation du fluide a travers le faisceau de tubes. Le cloisonnement de ces
boites permet de forcer le fluide a traverser plusieurs sections du faisceau, augmentant

ainsi son efficacité thermique.

Source : Université de Lorraine — Ressources Pédagogiques Numériques, 2025
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Chapitre 11 Généralités sur les échangeurs de chaleur et les aéro-réfrigérants
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Figure 11.2 : Echangeur a faisceau de tubes et calandre.

I1.5 - Encrassement et opérations de maintenance

L’encrassement des échangeurs de chaleur est un phénomeéne courant qui se manifeste
par la formation de dépdts sur les surfaces d’échange thermique. Ces dépots provoquent une
réduction du coefficient global d’échange thermique et entrainent une dégradation progressive

des performances de I’installation.

Les principales conséquences de I’encrassement sont : une perte d’efficacité énergétique, une
augmentation des pertes de charge, un surdimensionnement potentiel des équipements, et une

augmentation de la consommation d’énergie.

Le suivi de I’encrassement peut €tre réalisé¢ par des mesures de températures et de débits aux

bornes de I’échangeur. La résistance d’encrassement est définie par :
Rh:(l/K)a' (l/K)e (III)

Avec : K, est le coefficient d’échange pour un échangeur propre, et K. est le coefficient

d’échange pour un échangeur encrasseé.

Pour prévenir les effets de I’encrassement, des opérations de maintenance réguliéres sont
nécessaires, incluant le nettoyage chimique (circulation de solvants détergents) ou le
nettoyage mécanique (détartreurs, racleurs). Le choix de la méthode de nettoyage dépend de

la nature des dépdts et du matériau de I’échangeur.
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Source : Techniques de I’Ingénieur, 2021.
11.6 - Méthodes de calcul thermique

Le dimensionnement thermique d’un échangeur de chaleur repose sur plusieurs méthodes

de calcul, ot on en citant les trois principales :

1. Méthode de la différence de température moyenne logarithmique (ATML)

Cette méthode est utilisée lorsque les températures d’entrée et de sortie des fluides sont

connues. Elle permet de calculer le flux thermique échangé selon la relation :
ATml=(T1-T2)/In(T1/T2) (1.2)
Q=UxSxATmIxF (11.3)
Avec : U : Coefficient global d’échange thermique,
S : Surface d’échange,

F : Facteur correctif pour les configurations multi-passes.

2. Méthode NTU - ¢ (Effectiveness)

Cette méthode est appliquée lorsque la température de sortie de 1’un des fluides est inconnue.

Elle repose sur les formules suivantes :
Cr=Cmin/Cmax (ll.4) NTU=UxS/Cmin (IL.5) e=Q/Qmax (IL6)

Cette approche permet d’estimer ’efficacité de I’échange thermique dans différents régimes

d’écoulement.

3. Méthode de Kern

Il s’agit d’une approche semi-empirique, tres répandue pour les échangeurs a faisceau
tubulaire. Elle repose sur des formules simples pour estimer le coefficient U, en prenant en

compte :

e Les propriétés physiques des fluides,

e Leur vitesse d’écoulement,
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e Ladisposition des chicanes dans la calandre.

Sources : Techniques de I’Ingénieur, 2021 ; Université de Boumerdes, 2014.
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Figure 11.3 : Efficacité NTU de I'échangeur de chaleur par rapport au nombre NTU.

11.7 - Présentation des aéro-réfrigérants

Définition : Les aéro-réfrigérants, également appelés échangeurs de chaleur a air, sont des
dispositifs qui permettent de transférer la chaleur d’un fluide vers I’air ambiant, sans recourir
a Dutilisation d’eau. Ce systeme est particuliecrement adapté aux environnements arides,

comme certaines régions d’Algérie. Un aéro-réfrigérant se compose de :

e Faisceau tubulaire a ailettes : le fluide chaud circule a I'intérieur des tubes, tandis que
I'air ambiant passe a I'extérieur, facilitant I'échange thermique.
e Ventilateurs : assurent le passage de I'air extérieur a travers le faisceau tubulaire.

e Structure métallique : comprend le support, les collecteurs et les caissons.

Avantage :

e Absence de consommation d'eau : idéal pour les zones ou l'eau est une ressource
limitée.
e Réduction des risques de corrosion : l'absence d'eau minimise les problemes liés a la

corrosion.
e Co0t d'exploitation réduit : moins de maintenance et de consommation de ressources.
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e Respect de l'environnement : pas de rejet deau chaude dans les écosystemes
aquatiques.

Inconvénient :

e Performance réduite a haute température ambiante : I'efficacité diminue lorsque la
température de I'air est élevée.

e Encombrement : nécessite une grande surface d'échange pour atteindre les
performances souhaitées.

e Bruit des ventilateurs : les ventilateurs peuvent générer un niveau sonore significatif.

Domaines d'application :

® Stations de compression de gaz

® Unités de déshydratation

e Condenseurs dans les systemes frigorifiques industriels.

Source : XPair, 2025 ; Wikipédia, consulté en juin 2025.

7 iy gt L .

1 Tube bundle 4 Fan 7 Fanring
2 Header 5 Belt drive 8 Fan bridge
3 Plenum & Motor 9 Walkway

Figure 11.4 : Echangeur de chaleur refroidi par air a tirage forcé typique.
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1 Tube bundle 4 Fan 7 Fan ring
2 Header 5 Belt drive 8 Fan bridge
3 Plenum 6 Maotor 9 Walkway

Figure 11.5 : Echangeur de chaleur refroidi par air a tirage induit typique.

Figure 11.6 : Echangeur de chaleur refroidi par air (aéro-réfrigérant).
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11.8 - Conclusion

Les échangeurs de chaleur jouent un réle essentiel dans les procédeés industriels en
assurant le transfert thermique entre différents fluides, contribuant ainsi a 1’optimisation de
I’efficacité énergétique. Parmi eux, les aéro-réfrigérants se distinguent par leur capacité a
utiliser 1’air ambiant comme fluide de refroidissement, ce qui les rend particulierement
adaptés aux environnements arides. Leur conception, reposant sur des faisceaux tubulaires a
ailettes associés a des ventilateurs, permet une dissipation efficace de la chaleur sans recours a
I’eau, réduisant ainsi les risques de corrosion et les couts d’exploitation. Toutefois, leur
performance peut étre limitée par des tempeératures ambiantes élevées et une surface
d’échange importante est généralement requise. Malgré ces contraintes, les aéro-réfrigérants
demeurent une solution de choix dans de nombreuses applications industrielles, notamment

dans les stations de compression de gaz et les unités de déshydratation.

Source : Ammari, E. (2016).
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I11.1 - Introduction

La phase de dimensionnement consiste principalement a déterminer la surface
d’échange nécessaire pour transférer la puissance thermique du fluide chaud vers le
fluide froid. Cela requiert la connaissance des parameétres fonctionnels et géométriques,
ainsi que des propriétés physiques des deux fluides. Cette détermination peut étre
effectuée a ’aide de la méthode ATLM ou de la méthode NTU, notamment lorsque les
températures de sortie des fluides sont inconnues. Dans ce cas, la premiére méthode est

la plus appropriée.

Bouchar, M. L. (2013). Dimensionnement de I’échangeur. Mémoire de Master,

Université M’hamed Bougara, Boumerdés.

111.2 - Hypothéses de calcul

Les hypothéses d’étude, également appelées hypothéses de calcul, permettent de
simplifier les équations thermiques utilisées pour le dimensionnement d’un échangeur

thermique. Elles incluent généralement :
e Régime permanent : 0T/0t =0
e Propriétés physiques des fluides (p, p, A, Cp) supposées constantes
e D¢bits massiques constants
e Fluides monophasiques (absence de changement de phase)

e Transfert thermique par conduction a travers la paroi et par convection ; le rayonnement

est négligé

e Echangeur considéré comme globalement adiabatique (aucune perte de chaleur vers

I’extérieur)
e Section de passage constante

o Pression des fluides considérée comme peu variable dans 1’échangeur
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Boukecha, M., Temmar, A. (2018). Méthodes de dimensionnement d’un échangeur

thermique. Mémoire de Master. Université Mohamed Khider — Biskra.

Détermination de la
température moyenne
caractéristgue i partr des
temperatures d entrée et de
sortie

f‘
Calcul de la Caleul du DTLM
puissance et du coefficient
d'échange correchif F

Becherche de surface d echange

=TT DTN

Figure 111.1 : Schéma de calcul par la méthode de la différence de température

logarithmique moyenne (ATLM).

Ainsi, cette méthode de calcul permet d’exprimer que la puissance thermique échangée est

proportionnelle a la surface d’échange ainsi qu’a la différence de température moyenne

logarithmique.

111.2.2 - Calculs thermiques des échangeurs tubulaires :

Nous allons a présent introduire les différentes grandeurs caractéristiques, ainsi que les

étapes successives d’une méthode de calcul simplifiée pour le dimensionnement des

échangeurs tubulaires.

A. Grandeurs caractéristiques :

En général, un échangeur de chaleur peut étre caractérisé par les grandeurs suivantes :

-mi et mz : les débits massiques des deux fluides
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- Ci et Cz : les chaleurs massiques (capacités calorifiques massiques) des deux fluides
- Tie et Tze : les températures d’entrée des deux fluides

- Tis et Tas : les températures de sortie des deux fluides

- ¢ : le flux de chaleur échangé

- U : le coefficient global d’échange thermique

- S : la surface d’échange thermique

B. Méthodes de calcul simplifié :

La méthode de calcul simplifiée présentée ci-aprés permet d’estimer un ordre de
grandeur de la surface d’échange ainsi qu’une configuration d’écoulement, dans le

cadre d’un cas de dimensionnement relativement général, ou I’on connait :

- Les débits des deux fluides en présence

- Les températures d’entrée et de sortie de I’un des fluides, ainsi que la température

d’entrée du second fluide [4]

C. Etapes de calcul :

[J Détermination de température du second fluide a partir des équations de bilan :
® =my X Cpl (Tel - Tsl) =1y Xsz (Tsz - Tez)

[J Calcul de I’écart de température moyen logarithmique

] Calcul du nombre d’unité de transfert définissant le service thermique demandé ainsi que

I’efficacité d’échange

(] Connaissant la géométrie de I’échangeur, il est nécessaire de choisir une vitesse

caractéristique de I’écoulement dans les tubes

(] Calcul des coefficients de transfert de chaleur de chaque c6tés des fluides considéres et cela

en utilisant les corrélations appropriées

) Evaluation du coefficient d’échange global de transfert de chaleur, sans tenir compte de
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I’encrassement (coefficient d’échange propre) pour un premier calcul, et en tenant compte de

I’encrassement pour un deuxieme calcul (coefficient d’échange encrass¢).

[ Calcul de la surface d’échange correspondante au coefficient d’échange calculé, et ceci

suivant la méthode utilisée (méthode de la moyenne logarithmique)

(] Comparaison entre la surface nécessaire pour réaliser le service demandé et la surface

considérée au début

[ Calcul des pertes de charge sur chaque circuit a partir des corrélations appropriées

] Comparaison avec les pertes de charges maximales admissibles

111.3 - Calcul de vérification de I’échangeur :

111.3.1 - Caractéristiques de I’échangeur :

A. Coté tube :

- Le fluide circulant est : le gaz brut

- Diamétre extérieur des tubes : Do=0,75" =0,75 x 25,4 = 19,05 mm
- Diamétre intérieur des tubes : Di = 14,85 mm

-Type des tubes : BWG 14

- Matériau des tubes : SA-334 GR |

- Longueur des tubes : 1=720 "= 720 x25,4 =18288 mm

- Pas triangulaire : P = 28,575 mm

- Epaisseur : et = 2,10 mm

- Conductivité de I’acier du tube : Ap = 46 w/m. °k

B. Coté calandre :

- Le fluide circulant est : le gaz sec

- Diametre de la calandre : DC =52"= 1321 mm

- Nombre de chicanes : NC = 38
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- Espacement entre les chicanes : B = 450,9 mm
- X =40%

- Matériau de la calandre : SA-516 GR 70

111.3.2 - Données de calcul :

Ts=56"C Te=-19°C
Ps=77.9 kg'cm* P.= 80.6 kg/cm”

llll'._..
L: Ts=T.5°C

P-=98.2kg/cm*

Te=60rc
Pe =100.6kg 'cm”

2
-

Figure I11.2 : Schéma de P’installation existant.

111.3.3 - Propriétés physiques des fluides de service :
Les propriétés physiques des fluides utilisés sont présentées dans les annexes I et 11.

111.3.4 - Caractéristiques des fluides :

A. coté tube :
Tableau 111.1. Composition de la charge gaz brut coté tube
Constituants Débit molaire (kg mol/h) % molaire (Xi)
N, 525,6 5,80
CO; 18,4 0,20
CH, 7306,1 80,67
CoHe 666,9 7,37
CsHg 247,1 2,73
i-C4H10 50,0 0,55
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n-C4H10 86,0 0,95
i-CsH1o 25,7 0,28
n-C5H12 33,1 0,37
CeHia 33,6 0,39
C7/Hss 25,4 0,28
CsHis 15,4 0,17
CoHag 9,2 0,10
CioH2 4.7 0,05
CiiHa4 3,3 0,04
C1oH2s 6,3 0,07
Total 9057,00 100

- La masse volumique moyenne (pm) :

D’aprés (Annexe-1-tableau : 2) : pm = 80,8331 kg/m3

Conditions opératoires :

Tableau I11.2. Conditions opératoires du fluide

Entrée Sortie

Température (°C)

T1=60 T2=-75

Pression (kg/cm?)

100,6 98,2

Débit massique (kg/h)

307460 307460
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B. Coté calandre :

Tableau I11.3. Composition de la charge gaz de vente coté calandre

Constituants Dédit molaire (kg mol/h) Xi’ (% molaire)

N> 519,60 6,13
CO, 17,20 0,20
CH,4 7075,40 83,46
CoHs 586,90 6,92
CsHs 181,60 2,14
i-C4H1o 28,60 0,34
n-C4Ho 42,60 0,51
i-CsHo 8,70 0,10
n-CsHi 9,50 0,11
CeH1s 4,90 0,06
CiHe 1,80 0,02
CgHis 0,50 0,01
CoH2o 0,10 0,00
CioHz2 0,00 0,00
Cu1Haz4 0,00 0,00
CioHze 0,00 0,00
Total 8477,90 100

- La masse volumique moyenne (pm) :

D’apres (I’annexe I-tableau : 4) pm = 60,7494 kg/m3

Page24



Chapitre 111

Partie calculatoire ""Etude de dimensionnement""

Tableau I11.4. Condition opératoire du fluide

(kg/h)

Entrée Sortie
Température tp=-19 t, =56
(°C)
Pression 80,6 77,9
(kg/cm?)
Débit massique 310889 310889

I11.4 - Partie relative aux calculs :

A. Calcul de la quantité de chaleur échangée :

- Fluide chaud : gaz brut (coté tube)
¢l =mc XCpc X AT =mc X Cpc X (Tec — Tsc)

o1 = 307460x0,83 x (60 - (-7.5)) = 17225446 5kcal/h

B. Calcul de DTLM :

DTLM = ((Tce — Tfs ) — (Tcs — Tfe ))/(Ln (Tce — Tfs )/(Tcs — Tte))

DTLM = (11,5-4) / In (11,5/ 4)
=7.1°C

DTM=DTLM . F

F : facteur de correction.
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Dans le cas :

Nombre de passe coté tube =1 — =1
Nombre de passe coté calandre = 1

= DTM =DTLM

=7,1°C

C. Calcul de surface d’échange globale S :

_ ¢
5= (U x DTM)

C.1. Calcul de coefficient de transfert global U :

1
[(1/hc) + (1/hf )+ (et/Ap)]

C.2. Calcul de hf et hc :
[] Calcul de hc :
- Vitesse d’écoulement dans les tubes :

mc

Ve=—7—""—7""""—
(pc * Nt * At)

Tel que :

_(mx (DD?)
B 4

At

At=1,7311 x 10* m?
mc= 307460 kg/h
pc= 80,8331 kg/ m*

Nt = 1600 tubes
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Ve = 307460 / (80,8331 x1600 x1,73 x10%)

Vc = 13733,26 m/h = 3,8107 m/s

- Nombre de Reynolds :

(pc XVc x Di)
(ue)

Re=
Re = (80.8331 x3.8147 x0.01485) / (0.0138 x 10~3)
Re = 3,3181x 10° > 2100 = Régime turbulent

- Nombre de Prendlt :

(Cpc x uc)
Pr=—mm—"
Ac

-Ona (Ac/A) = 1,5 et Ay = 0,022 kcal/m. h.°c
Alors
Ac = 0,033 kcal/m. h.°c

_(0.83 x0,0138 x10~*x3600)
- 0,033

Pr =1,2495

- Nombre de Nussult :
V2
Nu =0,36 x (Re) 0,55 (Pr)

=421,7356
hc = (Ac xNu) / Di
= (0,033 x369,7394 x 4180) / (3600 x 0,01485)

=1088,182 w/m?. °C
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{1 Calcul de hf :
- Vitesse d’écoulement dans la calandre :
Vi=p X ms/ As X D¢ Xps
Avec :
As=(P-Dy) . (B —ec)
= (28,575 — 19,05) (450,9 — 13,11) x 10°®
= 4,1699 x10° m?

_ 310889 x28,575 x10~3
(60,7494 x1321 X4,1699 X 1076

Vi
Vi =7,3742 m/s

- Nombre de Reynolds :

Re = (pf XVf x DO)

uf)
_ (60,7494 x 7,3742 X 19,05 X 1073)
- (0,01234 x 10~3)

= 6,9157 x 10°
Pr=(Cpf. uf) / Af
-Onai/Al =13 etAl =0,0127 kcal/m. h.°C
Af=0,01651 kcal/ m .h .°C
Pr = (3600 x 0,74 x 0,01234 x10%)/0,01651

=1,9911

NU = 0,36 x (Re) °% x (Pr)”

Page28



Chapitre 111 Partie calculatoire ""Etude de dimensionnement""

= 0,36 x (6,9157 x10%) x0,55 x(1,9911)%
= 737,7566

hf = NuxAf /DO

_ (0.01651 x737.7566 X 4180)
a (19.05X3600X10—3)

hf
= 742,4018 w/m?.°C
Alors, U = 432,6016 W/m®.k
Ainsi ;
S=¢/(UxDIM)
= (17200000 x 4180) / (432,6016x7,1 x3600)

=6502.13164 m?

D. Nombre des tubes par unité :

Avec : S : la section de passage dans les tubes
s =1 xdo XL = 1,094 m?

Nt = 6502,13164 / 1,094 = 5943,447 = 5943 tube/unité

E. Nombre des tubes par corps :
Nombre des tubes :

2Nt'= Nt/ 4 =5934 /4 =1433,3673 tubes / corps

E.1. coté tube :
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(] La vitesse massique Gg :
Gc =mc /(At. Nt")
Avec :
mc = debit de gaz coté tube en (kg/s).
S : section de tube
S= (xxDi?) / 4
S =0,00017311 m’
Gc= 307460/ (1477 x 0,00017311 x 3600)
Gc = 334,0284 kg/m?.s
- Nombre de Reynolds Re:
Re = (Di xGc)/(uc)
Avec :
uc : la viscosité dynamique en : kg /m.s
Re = 3.5944 x10° Re > 2100 (le régime est turbulent)
E.1.1. La perte de charge cotée tube (APt) :
AP = (I x f x Gc?) / (¢T x pfxDi)
Avec :
ot = (u/ut)®=1

f : Coefficient de friction en fonction de nombre de Reynolds est donné par les expressions

suivantes :
- régime laminaire : (Re <2100); f=32/Re

- régime turbulent : (Re > 2100)
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1- tubes lisses : f = 0.0028 + 0.25 x Re %32

2- tubes rugueux : f = 0.0070 + 0.528 x Re >*? Dans notre

cas .

f£=0,0028 + 0,25 x Re 2

f=0,0028 + 0.25. 35944 xRe "2 =0,00697

3
PC : Masse volumique de gaz brut = 80.83 kg/m

AP= (0,00697) x (334,0284) x 18,288) / (0,01485 x 80,83 x1)
APy =11848,492 pas

E.1.2. Perte de charge dans la boite de distribution :

APg=2 X npt ><Gc2/pc

APg= (2 x 1 x(334,0284)?) / 80,83
=2760,7317 Pas
Avec :
npt : Nombre de passe coté tube qu’est égale a 1.
E.1.3. Perte de charge totale :
APtotal tube = APtube + APB

APtotal tube =11848,6492 + 2760,7317
= 14609,37 Pas
= 0,146 Kglcm®
E.2. Coté calandre (Fluide froid : gaz de vente) :
02 = mf X Cpf X AT = mf xXCpf x (Tsf — Tef)

02 = 310889 x 0,74 x (56 - (-19))
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=17733339,5 kcal/h.
¢l =¢2=¢=17200000 kcal / h

B. Calcul de DTLM :

DTLM = ((Tce — Tfs ) — (Tcs — Tfe))/(Ln (Tce — Tfs )/(Tcs — Tfe ))

DTLM = (11,5 - 4) / In (11,5 /4)
=7.1°C

C. Calcul de surface d’échange globale S :
S=¢/(UxDTM)

C.1. Calcul de coefficient de transfert global U :
U= 1/[(1/hc) + (1/hf) + (et/Ap)]

C.2. Calcul de hfet hc:

! Calcul de he:

- Vitesse d’écoulement dans les tubes :
Vf=mf x P /(AxDc xpf)

Tel que :
Af=(n-Dg)X (B - ec)

Sachant que ec est petit = 13.11 mm = 0.01311 m

Donc:

Af = (0,028575 — 0,01905) x (0,4509 — 0,01311)

Af = 0,009525 x 0,43779
Af = 4,1699%x10 % m?
P =0,028575m
Do = 0,01905
Dc=1,321m

B =0,4509m
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pf = 60,7494 kg/ m*
vf = (0,028575 x 310889) / (60,7494 x 1,321 x 4,1699 x10° x 3600)
vf=7,3742 m/s
- Nombre de Reynolds :
Re = (pf x Vf xDi) / (uf)
Re = (60,7494 x 7,3742 x 0,01905) / (0,01234 x 10°°)
Re ~ 6,9157 x 10° > 2100 = Régime turbulent

- Nombre de Prendit :
Pr = (Cpf x pf) / Af
Ona (M/Al) = 1,3 et A1 =0,0127 keal/m. h.°C
Alors : AMf=0,01651 kcal/m. h.°c
Pr=(0,74 * 0,01234 * 1073 « 3600) / 0,01651 =1,9911
- Nombre de Nussult :
Nu = 0,36 x (Re) 0,55%(Pr)”
NU = 0,36 X (6,9157 x 10%) 0,55 x(1,9911)"
=737,7566
hf = (Af x Nu)/Di

= (0,033 x 369,7394 x 4180) / (3600 x 0,01485)

= (737,7566 x 0,01651 x 4180) / (0,01905 x 3600)
=742,4W/m?. °C

- Calcul U :
1/U= 1/hc + 1/hf + et/Ap
He = 1088,182 W/m?.°C
Hf = 742,4 W/m?.°C
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et=0,0021 m

Ap =46 W/m.°C

1/U = 1/1088,182 + 1/742,4 + 0,0021/46
Donc : U = 432,6 W/m?.°C

Ainsi,
S=¢/(UxDIM)

= (17200000 x 4180) / (432.6 x 7,1 x 3600)
= 6485,6 m?

D. Nombre des tubes par unité :
- Nombre des tubes :

Nt = Acalandre /Atriangle

nxXDc2
A calandre = 4

_3,1416%(1,321)2
- 4
_3,1416X1,745
- 4

5,481

4

=1,3702 m?

V3

2
A triangle = T x P

A triangle= 41,732 x (0,028575)?
= 0,433 x 0,000817
=0,000354 m?

Nt = A catandre / A wiangle

Nt = 1,3702/0,000354
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Nt ~ 3871 tubes
E. Nombre des tubes par corps :
Nt'=Nt/4 =3871/4 = 967,75 tubes/ corps

E.2. Perte de charge cotée calandre :
E.2.1. Perte de charge longitudinale :

APc = (G2 )/(pf X ¢c)

ot=(Wpp)*H*=1

Avec :
Ger= (4 x mf) / ((De— Ny X Dg?) % X)
GeL = (4 x 310889)/(  x ((1,321) >— 1477 x (0,01905)%) x 0,4 x 3600)

= 227,4755 kg/m®.s

AP = (227,4755)2/ (60,7494 x 1)
AP =851.7796 Pascal

=0,0008517 kg/cm?
E.2.2. Perte de charge transversale:

APcr= (NPC xfCT x G2CT)/(p X ¢c)
GCT me/a(;T

act= Dc/p(P — Dg) X B

acr = 1,321 /0,028575 x (0,028575 — 0,01905) xx 0,4509
act = 0,19854 m?

Ger = 310889/(0,19854 x 3600 )

Ger = 434,9655 kg/m?.s
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Avec :
Re = De X Get/uf
De = ((3,464 x P?)/(nxD°))-D°
De = 3,464 x (0,028575)% (r x0,01905) — 0,01905

De =0,02823 m

uf : La viscosité dynamique (kg/m.s)

Re = (0,02823 x 434,9655) / (0,01234 x 10°%)
Re = 9,9506 x 10° Re > 2100 (Régime turbulent)

for=1,50 x [Dg ((P — Do) X Rct]®?

fcr=1,1088

Npc : représente nombre de passe coté calandre qui est égale a 1.

APcr =1 x 0,1088 x(434,9655)2/ (60,7494 x 1)
APt = 338,84 Pas
E.2.3. La perte de charge totale cotée calandre :

AP APtotal calandre= NC X APCL"' (NCL+ 1) X APCL
AP Apiotal calandre= 38 * 0,0008517 + 39 * 0,00033884

AP Aptotal calandre™= 0,045576 kg/0m2
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111.5 - Résumé des résultats :

Tableau I11.5. Résumé des résultats obtenus

Caractéristiques Résultats de calcul Résultats de fiche technique
Chaleur échangée [kcal/h] 17200000 17139310,57
Surface d’échange [m?] 6502.13164 7001,6

DTLM =DTM 7,1 7,1
Nombre des tubes 1485 1600
AP e (kg/cm®) 0,14 x 4= 0,584 2,4
AP calandre (kg/cmz) 0,4557 X 4 :1,8228 2,7

I11.6 — Etude comparative entre les résultats calculés et les résultats de la fiche

technique :

111.6.1 - Comparaison pour le coté tube

a. Chaleur échangée (kcal/h)

Résultat de calcul : 17 200 000 kcal/h

Résultat selon la fiche technique : 17 139 310,57 kcal/h

Ecart relatif : = 0,35 %

La différence entre le résultat calculé et celui indiqué dans la fiche technique est tres faible

(0,35 %). Cela témoigne d’une excellente cohérence entre les hypotheses thermiques utilisées

(debits, temperatures, capacités calorifiques) et les données réelles. Ce résultat valide

I’approche adoptée

pour le

calcul thermique.
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b. ATLM coété tube
Resultat de calcul : 7,1 °C
Reésultat selon la fiche technique : 7,1 °C

Ecart relatif : 0 %

Les deux résultats sont rigoureusement identiques. Cela confirme la cohérence des
températures utilisées et valide le modéle thermique appliqué. Aucune divergence n’a

été constatée.

c. Surface d’échange (m?)
Resultat de calcul : 6502.13164 m?
Résultat selon la fiche technique : 7001,6 m?2
Ecart relatif : 7,13 %

Cet écart de 7,13 % peut étre di a des différences dans la longueur réelle des tubes, leur
arrangement, ou les conditions de conception industrielle. Cette variation reste modérée et
acceptable dans une étude préliminaire, surtout lorsque les dimensions exactes de fabrication
ne sont pas toutes connues. Cela montre néanmoins une bonne cohérence globale entre le

modéle théorique et les données techniques réelles.

e. Nombre de tubes :
Reésultat de calcul : 1485 tubes
Résultat selon la fiche technique : 1600 tubes
Ecart relatif : = 7,18 %

La différence est modérée et peut résulter d’un ajustement pratique effectué par le
fabricant, pour des raisons de redondance ou de maintenance. Notre estimation

demeure proche de la réalité et techniqguement acceptable.
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f. AP Pertes de charge (kg/cm?)
Résultat de calcul : 0,584 kg/cm?
Résultat selon la fiche technique : 2,4 kg/cm?
Ecart relatif : Elevé

Cet écart important est probablement lié¢ a un nombre de passes coté tubes différent, a des
vitesses d’écoulement plus élevées, ou a la prise en compte de pertes supplémentaires dans le
systeme réel. Il est recommandé d’affiner les hypothéses hydrauliques afin de réduire cet

écart.

111.6.2 - Comparaison pour le coté calandre

-Les équations thermiques telles que Q (chaleur échangée), S (surface d’échange),
ATLM (différence de température logarithmique moyenne), ainsi que le nombre
de tubes, ne varient pas selon le cété (tube ou calandre), car elles décrivent des

caractéristiques communes a 1’ensemble de 1’échangeur.

-Ces parametres sont donc calculés une seule fois pour représenter le
fonctionnement global de 1’équipement.

-En revanche, les pertes de charge (AP) dépendent fortement du coté considéré.
Elles sont particulierement complexes du c6té calandre, en raison des
écoulements transversaux entre les tubes, de la présence des chicanes, et des
pertes singulieres, ce qui justifie une vérification spécifique et deétaillée

uniquement pour ce cote.
AP Pertes de charge (kg/cm?)
Résultat de calcul : 1,8228 kg/cm?
Résultat selon la fiche technique : 2,7 kg/cm?

Ecart relatif : = 32,48 %
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Un écart relativement élevé est constaté, mais il reste acceptable. Les pertes de charge coté
calandre dépendent fortement des chicanes, de la géométrie du faisceau tubulaire et des effets
de recirculation. La valeur calculée demeure représentative pour un fluide gazeux traversant la

calandre.
Conclusion :

A partir des résultats de calcul de vérification obtenus, nous constatons qu’ils sont en
concordance avec ceux de la fiche technique. Cela nous amene a conclure que la méthode de
calcul suivie est validée et applicable au dimensionnement de notre échangeur de chaleur.

111.7.1. Méthode de calcul :
111.7.1.1. Méthode DTLM :
Pour le dimensionnement de I’aéro-réfrigérant, la méthode de DTLM sera choisie.

A) Calcul thermique :
* Calcul du flux de chaleur :( pour le fluide chaud)
Q=M C, (T, -Ty)
Avec :
M : Le débit massique horaire du fluide chaud (kg/ h)
Cyp : La chaleur spécifique des deux fluides (kcal/ kg °C).
Donc : Q=42851 0,9564 (73 — 46)
Q=1106532 Kcal / h
Q=1,28 10°W
* Estimation du coefficient global d'échange de chaleur :
Pour estimer le coefficient global d’échange de chaleur, on utilise ’annexe n° 2
On prend : Kx=29 w/ m?°C dans une premiére estimation

%* Calcul de la température sortie d’air :

An#:(kx+oiIztﬂ5_4J [32+0{K73+46—mﬂ
60 2 _L60 2 17900

ATair=17,2°C

tp="Tar + 11217,2°C+30=47,2°C
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Aty < AL AT (B =6) =Ty —1) (73— 47,2) - (46 -30)
AT - -
ln[zJ ln[T. fzj L (13-47)
ATy ) _ T, -t - (46 —30)

T, : Température d’entrée du fluide chaud

=20,51°C

T, : Température de sortie du fluide chaud
t; : Température d’entrée du fluide froid

t,. Température de sortie du fluide froid

Pour 1’écoulement contre-courant :

AT =T1 - © AT1= T1-t2AT1 = T1 -t23 extrémité chaude.

AT2=T2 R2AT2=T2-t2AT, =T, - t, a Iextrémité froide.
* Calcul de la surface d’échange :

S’::Kx;;mﬁ
Je - Le facteur de correction est égale a 1 pour un nombre de rangées >3
1,28x10°
Sx=29%2051 215989 m’
* Calcul de la surface faciale:

SX
SF = ASPM

ASPM : Surface extérieur des tubes fin en m%/m?
ASPM, c’est un facteur déterminé a partir du tableau suivant :

Tableau 6: Propriétés du tube ailette de diametre extérieur égal a 25,4 mm

Fintube Data for 25.4 mm OD tubes

Fin height by Fins/meter 12.7 mm by 354 15.9 mm by 394
APM, m*/m 1.16 1.70
AR, m¥/m? 14.5 214
Tube Pitch 51 mm A 57 mm A 57 mm A 64 mm A
APSM (3 rows), m%m” 68.4 60.6 89.1 80.4

(4 rows) 91.2 80.8 118.8 107.2

(5 rows) 114.0 101.0 148.5 154.0

(6 Tows) 136.8 121.2 178.2 160.8
Note: APM is the area of fintube per meter of tube length, in m?/m, AR is the area ratio of fintube compared
to the exterior area of 25.4 mm OD bare tube which has 0.0798 m”/m. APSM is the fintube area (m®) per m*
of bundle face area.
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ASPM=141,25 pour le pas A= 60,5mm donc :

2159,89

=15,29m*
Sp= 14125

Sp=15,29m?

* Calcul de La largeur :

S, 15,29
=/=—0=

Se=LxlI L 6.8 =2248m

La largeur normalisée est de 8' = 2,44 m

Donc, Sg=6,8x2,44m=16,592m2

Donc, la surface d’échange devient, Sx=16,592.141, 25 = 2343,62m2

* Calcul du nombre de tubes (N) :

S

X

Le nombre de tubes est calculé d’apres la formule : Nt:m
APM : Surface par une longueur de nombre de pied de tube en m?/m?
APM, c’est facteur déterminé a partir du tableau précédent et est égal a 1,7
234362 ~ 200
Donc N¢= 1,7..6,8 tubes
* Calcul de la vitesse massique coté tube (Gy) :
Pour un tube 14BWG et un diamétre extérieur 25,4mm, on a d’apres I’annexe n°3 :
G, = %.xﬂ L T 844,45
$=352,3mm? S, N, 3523200 Kg/m2.s
Avec, M : le débit massique du fluide chaud = 11,9 Kg/s

* Calcul du nombre de Reynolds:

T 73+46

m

=595
On recherche les propriétés du fluide chaud a la température moyenne

~60°C, a 60°C, on a les propriétés suivantes :
A =0,497 kcal /h m°C.
u =0,537.10" pas.s

Cp=0,9563kcal/kg. °C
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P = 986,3kg/m’

p _Gd _844.45x 21,2.107
© 0.537.107°

=33337,67

% Calcul du coefficient de convection coté tube:
hi= N,A/ d;

et

Nu = 0.023R%® pr'
Avec : Nu: nombre de Nusselt
Pr : nombre de Prandtl

Re : nombre de Renolds

o Le nombre de Prandt] :

p - C,u _ 0,9563.3600.0,537.10 B
' A 0,497 372

o Le nombre de Nusselt:

N, =0.023xR,"" x Pf; =0,023x(333337,69)"" x (3,72)5 =147 28
Donc le coefficient convection h; :
= Nuh 147280497
Cd 212107 3455 7akcalhm?eC

% Calcul du débit d'air :

o ® 1106532
©C i —n) 0.24.47.2-30) 2 684105 kg/h

M,=74,44 kgls

% Calcul de la vitesse massique de I’air:

T

m

On recherche les propriétés du fluide froid a la température moyenne
~39°C

- 30+472

2
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Donc :

Les propriétés d’air a 39°C (Tmoy d’air) :
44 =0, 0237 keal/h m
Ha=19,1.10®pas.s

Cp=0, 24 kcal/kg. °C

P =1,128 kg/m®

M, 7444

Sy 16592 =4,48 kg/m®.s

* Rapport de la surface ailetée et la surface interne des tubes:
S, _ ARxD, _21.4x254
Si d, 21,2

1

a

= 25,64

S+ : Surface totale externe du tube
Si : Surface totale du tube intérieur

AR : Facteur exprimé & partir du tableau 6.

* Calcul du coefficient de convection d'air h, par la formule de Briggs et Young:

01344, d.G, cCu, v o o .o
h, = y ( )0.681‘( /{u )A(I)o.z_()mm

r a ail

ha : Coefficient de convection coté air, ici rapporté a la surface totale externe.

d; : Diametre équivalent = dg
0: Espacement entre deux ailettes

Aa: Conductivité thermique coté air
pa : Viscosité dynamique c6té air

Donc

_0,134.0,0237 (0,0254.4,48)&681 (0,24.19,1.10-6 00) 4 (0,0021)&2 ( 0,0021 o
“ 0,0254 " 19,1.10° 00,0237 0,0159" 70,000355

h,=33,69 kcal/hm?°C

* Calcul du coefficient global d'échange:
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e_’_ ST +i_&+R S_T
At S h S, s

moyt i 1 i

+

1
h, '

St/ Si=21,4 25,4  (25,4+21,2 [2)=23,33
-3

AU 20007
K. 33,69 45

X 2

2 25,64 +0,0003696.25,64

=K, =20,53kcal/hm?°C.=23,842W/m?*°C

* Différence relative:

go| 2223842419 17.107
29

Cette différence relative est un peu élevée, de ce fait, on va effectuer une deuxiéme
itération en prenant Ky= 23,842w/m?°C, et on suivra la méme méthode de calcul décrite

juste au-dessus d’ou les résultats suivants :
o AT,=14,67°C
e 1,=14,67°C+30=44,67°C
o ATLM =2151°C
o Sy=12486,96 m’
e SF=17,60m’
e |=2,6m=8,54 lalargeur normalisée estde 9'=2,745m
e Sr=6,8Xx2,745m=18,666m"
e S,=18,666.141, 25 = 2636,57m”
e N= 225 tubes
e S5=352,3mm? (Annexe 3)
e G;=750,3 kg/m?s
e Re=29620,91

o b =3,72
o Ni=13404

o 1 =3142 35 kcal/hm?°C
e M,=87,30kg/s (3,14. 10° kg/h)

o Uiz467kgim?s
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e h,=3454kcal/hm?°C
e K,=20,97kcal/hm?°C.=24,32w/m?*°C
_ -2

Puisque la différence relative est tres faible, on peut s’arréter a ce stade.

B) Calcul des pertes de charge :
% Calcul des pertes de charges a I'intérieur des tubes:
On utilise simplement la loi de Darcy:

ARznpxvaz(fx§+2)

/- Facteur de friction, on le détermine en fonction de R d’aprés 1’annexe n°4

Pour R.=33323,15 ona / =0,015

La section de passage droite:

nyxmd,  225x314x21,2%10°

S, = =0,0158m"
noo. X4 S5x4
ptubes
- M _ 42851 0.7 n
p.S, 3600x0,0158x986,3 s

6.8 \
_ 08 ) 21.94.10" pas
212107 72 P

g

AP, =5x986,3%0,767(0,015 x

AF, =0,194 bars

% Calcul des pertes de charges a I'extérieur des tubes:
2
G>.N,
pma

Le coefficient des pertes de charges est donné par la formule de Briggs-Robinson :

—0.316 ~0.927
/., =1893 &G P—bJ
u dr

a

AP, =1,
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f 150y 254107467 00,0605 )
“ 19,1.10°° 25,4.107° 053

2
AP, = o,sst;; = 51,23 pas

k]

C) Calcul de la puissance des ventilateurs :

* Calcul de la surface minimum de ventilateur:

045, 0,418,666

n

v

S, =3,7332m"

ny : Nombre de ventilateurs
* Diamétre du ventilateur:

D, = |P3TB2 5 g
3.14

* Calcul du débit volumique d’air de chaque ventilateur:

_ débitmassique 87,30
n,.p 2x1,128

0, =38,69m’ /s

* Calcul des pertes de charges totales dans le ventilateur:

AP, = AP, + AP,

4 * La variation de la pression dynamique dans I'anneau du ventilateur

2
Vv

AP, =p—
Il est donné par : 2

On a un Tirage forcé:

293
= P 273+ ¢ X Fa
+h Avec F, facteur correctif d'altitude=1 pour une altitude 0
m(Tableau6)
2
p=12—22 S 1-116Kg/m3
273430

(230 °C)
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0, 3869

I/a.'mea;u - - = 10,36"1/S
S, 37332

Vanneau : Vitesse de ’air a travers 1’anneau

Donc les Pertes de charges dynamiques: APy

P,V 10,36

=116. =62,25Pa

AP, =

Les pertes de charges totales:

AP, = AP, + AP, =51,23+62,25=113,48 pas

AP, =113,48 pas

* Calcul de la puissance de chaque ventilateur:

PV — QV'APT
nm 'T]v

Oy : Débit d’air d’entrée
AF: - Perte de charge totale.
M+ Rendement mécanique généralement de ’ordre de 95%

™. - Rendement de ventilateur variant de 0,6 & 0,7(on prend la moyenne qui est 0,65)

p, = 3869x11348 _ 10 o
0,95.0,65 100V

On recommande d'adopter un facteur de sécurité de 10% sur la puissance.
La puissance installée doit tenir compte du fonctionnement en hiver.
Le ventilateur aspirant un débit de volume d'air constant (T= 276°K), en hiver la masse
volumique d'air augmente.
1,274

=p, 11 Lme g7
Pree = L146 _ 15 cv

P

inst

On utilisera donc des moteurs de 12 CV

La puissance totale installée est de:12 x 2 = 24CV
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Les résultats sont résumés dans le tableau 7 suivant : (La méthode ATLM)

Tableau 7 : Résumé des résultats obtenus par la méthode ATLM

Nombre de tubes 225
Longueur des tubes 6,8
Diameétre des tubes Dg (mm) 25,4
Nombre de rangés 5
Température sortie d’air  (°C) 44,67
Débit d’air (kg/s) 87,30
coefficient de convection cote 3142,35
M.E.A kcal/hm*C
coefficient de convection coté AIR (kcal/hm? 34,54
°C)
surface d’échange (m?) 2636,57
surface faciale (m?) 18,666
coefficient global d'échange de chaleur (w/m? 23,85
°C)
Nombre de ventilateurs 2
Puissance de chaque ventilateur (CV) 12

Page49






Conclusion Générale

Conclusion Générale

Dans le cadre de cette étude, nous avons mené une analyse approfondie des
échangeurs de chaleur, et plus particulierement des aéro-réfrigérants, dans I’objectif
d’améliorer les performances thermiques d’une unité industrielle située en zone aride. Le
remplacement d’un échangeur a tubes et calandre par un aéro-réfrigérant s’est révélé étre une
alternative technique viable, notamment dans les régions ou les ressources en eau sont

limitées.

Nous avons d’abord effectué une revue générale des différents types d’échangeurs de chaleur,
de leurs principes de fonctionnement et de leurs applications industrielles. Par la suite, une
modélisation thermique a été réalisée en s’appuyant sur des méthodes classiques, telles que la
méthode de la température logarithmique moyenne (ATLM) et la méthode de 1’efficacité —

NTU.

Les résultats de simulation obtenus sont en adéquation avec les données techniques
réelles, ce qui confirme la fiabilité des hypothéses et des méthodes de calcul adoptées. Les
comparaisons menées ont permis de valider le choix technologique de 1’aéro-réfrigérant,

répondant aux exigences de performance, de maintenance et d’économie d’énergie.

Ce meémoire constitue ainsi une base solide pour de futurs travaux portant sur
I’optimisation énergétique, la simulation numérique avancée, ou encore l’intégration de

systemes hybrides de refroidissement.

(Ammari, 2013)
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Annexe : 1

Annexe n°1 : les propriétés physiques de certains corps
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Annexe : 11

Annexe n°02 : estimation du coefficient global d'échange de

Ty pical Owverall Heat-Transfer Cﬁoe-l'ficients for Air Coolers
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More: UTh is owverall rate based on bare tube area. and - is overall rate based
on extended surface.

"Condensing range = hydrocarbon inlet temperature minus hydrocarbon
outlet temperature.

Actualité coefficients globaux de transfert de chaleur pour les
refroidisseurs d'air



Annexe n° 3: Les caractéristiques des tubes

Diamétre | BWG | Epaisseur | Diamétre | Section Surface (nr/m)
extérieur (mm) intérieur (cm?)
extérieure intérieure

(in et mm) (cm)
'fain 14 2,10 0,848 0,565 0,0399 0,0266
12,7 16 1,65 0,940 0,694 0,0295
(mm) 18 1,24 1,021 0,819 0,0321
VAT 10 3,40 1,224 1,177 0,0598 0,0384
19,05 12 2,77 1,351 1,434 0,0424
(mm) 14 2,10 1,483 1,727 0,0466
16 1,65 1,575 1,948 0,0495
18 1,24 1,656 2,154 0,0520
lin 10 3,40 1,859 2,714 0,0798 0,0584
(25,4mm) 12 2,77 1,986 3,098 0,0624
14 2,10 2,118 3,523 0,0665
16 1,65 2,210 3,836 0,0694
18 1,24 2,291 4,122 0,0720
1'/4in 10 3,40 2,494 4,885 0,0997 0,0783
(31,75mm) 12 2,77 2,616 5,375 0,0822
14 2,10 2,743 5,909 0,0862
16 1,65 2,845 6,357 0,0894
18 1,24 2,921 6,701 0,0918
1'/2in 10 3,40 3,124 7,665 0,1197 0,0981
(38,1mm) 12 2,77 3,251 8,300 0,1021
14 2,10 3,378 8,962 0,1061
16 1,65 3,480 9,512 0,1093
18 1,24 3,556 9,931 0,1171

Caractéristiques des tubes d'échangeurs




Annexe n°4
Abaque n° 04 : Coefficient de transfert de chaleur en fonction du nombre de Reynolds a
I’intérieur des tubes
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Annexe n°5

Abaque n° 05 : Coefficient de transfert de chaleur en fonction du nombre de Reynolds a
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Memory title: Analysis and Design of an Air-Cooled Heat Exchanger to Replace a Heat Exchanger in the
Decarbonation Section of a Gas Treatment Unit

Name: CHERGUI First name: Fatima Rym
Name: HADJADJ First name: Hibatallah Directed by :
BOUDELLIOUA Hichem

Abstract: This final year project aims to study, analyze, and design an air cooler to replace a traditional
heat exchanger. Air coolers are becoming increasingly important in industry due to their ability to cool fluids
using only ambient air, thereby eliminating the need for conventional coolants and significantly reducing
environmental impact. This study focuses on the theoretical and design aspects of such equipment, taking into
account both thermal and mechanical criteria to achieve optimal performance. The work includes a detailed
methodology for analyzing heat transfer in air coolers, selecting appropriate materials, and determining optimal
dimensions to ensure the required cooling efficiency. The expected results aim to provide an efficient and
sustainable solution for industrial cooling applications based entirely on air cooling.

Keywords: Air cooler, Heat exchanger, Thermal design, Heat transfer, Dry cooling.

Titre du mémoire : Analyse et conception d’un aéroréfrigérant pour remplacer un échangeur de chaleur dans la
section de décarbonatation d’une unité de traitement de gaz

Nom : CHERGUI Prénom : Fatima Rym
Nom : HADJADJ Prénom : Hibatallah Encadreur : BOUDELLIOUA Hichem

Résumé : Ce travail de fin d'études vise a étudier, analyser et concevoir un aéro-réfrigérant destiné a remplacer
un échangeur de chaleur traditionnel. Les aéro-réfrigérants prennent une place de plus en plus importante dans
I'industrie en raison de leur capacité a refroidir des fluides en utilisant uniquement I'air ambiant, ce qui permet
d'éliminer le recours a un fluide de refroidissement classique et de réduire significativement I'impact
environnemental. Cette étude se concentre sur les aspects théoriques et la conception de ce type d'équipement, en
prenant en compte les critéres thermiques et mécaniques nécessaires pour atteindre des performances optimales.
Le travail comprend une méthodologie détaillée pour l'analyse du transfert thermique dans les aéro-réfrigérants,
la sélection des matériaux appropriés, ainsi que la détermination des dimensions optimales afin de garantir
I'efficacité de refroidissement requise. Les résultats attendus visent a proposer une solution efficace et durable
pour les applications industrielles de refroidissement reposant entiérement sur l'air.

Mots clés: Aéro-réfrigérant, Echangeur de chaleur, Conception thermique, Transfert de chaleur,
Refroidissement & sec.



