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RESUME

Le présent travail a pour objectif de modéliser un échangeur a thermosiphons diphasiques pour transporter la chaleur
d’un effluent gazeux (c.a.d. gaz de combustion) & haute température (720°C) au systeme ORC (cycle organique de
Rankine). Les thermosiphons sont placés dans les gaz de combustion et refroidis par le fluide de travail du systeme
ORC (le Cyclopentane pour le cas actuel). Le débit massique des fumées et la puissance thermique de 1’échangeur sont
respectivement imposés de 21 kg/s et de 4.022 MWith. Le fluide organique s’évapore a une température de 200°C et
quitte 1’évaporateur sans surchauffe (vapeur saturée). Le modele de simulation développé dans le logiciel EES
(Engineering Equation Solver) est capable de déterminer le nombre nécessaiare de thermosiphons. L’influence des pas
transversaux et longitudinaux de I’échangeur sur le nombre de thermosiphons et la perte de charge des fumées est
également examinée pour les dispositions quinconces et alignées des tubes de thermosiphons.

Mots Clés : thermosiphons diphasiques, échangeur a thermosiphons, récupération de chaleur, efficacité énergétique

NOMENCLATURE
Symboles : B o tension superficielle, N/m
Cp chaleur spécifique, J/(kg.K) A conductivité thermique, W/(m.K)
Ahy, chaleur latente, J/kg M viscosité dynamique, Pa.s
g  l'accélération de la pesanteur, 9.807 m/s? p  masse volumique, kg/m?
Iongu_eur, m Indices / Exposants :
P pression, Pa ale/c adiabatique/condenseur/evaporateur
Q  flux thermique, W atm  atmosphérique
R résistance thermique, KIW :/ 0 :ptelfze/ externe
T  température, K Iquide
Lettres grecques : v vapeur
o coefficient de transfert de chaleur, W/(m2.K)
1. INTRODUCTION car cela améliore non seulement le rendement

énergétique des procédés industriels mais diminue aussi
leurs impacts sur Denvironnement (par ex. le
réchauffement climatique) [1]. En effet, quand la
demande de chaleur pour 'utilisation interne ou externe
est limitée, la meilleure option restante est de convertir
ces pertes thermiques en énergie mécanique/électrique
[2]. Depuis quelques années, la technologie ORC (Cycle
Organique de Rankine) est de plus en plus considérée
pour la valorisation des rejets thermiques industriels qui
ne peuvent pas étre économiquement convertis en

Dans plusieurs secteurs industriels (notamment
I’industrie sidérurgique, I’industrie du ciment ou du
verre,  particuliecrement  énergivores), une part
importante de 1’apport d’énergie se perd souvent sous
forme des rejets thermiques a 1’environnement. Cette
chaleur fatale est générée au cours d’un procédé de
combustion ou de certains autres procédés thermiques.
Récupérer et convertir ces pertes thermiques en
électricité suscitent actuellement beaucoup d’attention
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¢lectricité au moyen d’un cycle a vapeur d’eau a cause
de leur faible niveau de température et/ou de puissance.

En pratique, une boucle intermédiaire est souvent
utilisée pour apporter la chaleur de gaz d’échappement
au systeme ORC pour éviter des problémes de sécurité
concernant le fluide organique (flammabilité, toxicité,
stabilité, etc.). Cependant, I’utilisation d’une boucle
primaire du caloporteur augmente la complexité et donc
le colt d’investissement et d’opération de 1’installation
de récupération de chaleur [3]. Certaines centrales de
valorisation de chaleur perdue sur les procédés
industriels utilisent un échange direct entre les fumées et
le fluide organique pour améliorer la performance du
systtme. Néanmoins, cette technologie présente
toujours des limitations concernant le niveau de
température de la source de chaleur ainsi que la stabilité
thermique et chimique du fluide organique [3].

L’objectif du présent travail est de modéliser un
échangeur a thermosyphons diphasiques qui est capable
de transférer la chaleur de fumées industrielles au fluide
organique sans utiliser une pompe pour transporter le
fluide intermédiaire. En effet, la chaleur de la source
chaude est transportée au systtme ORC grace a des
procédés d’évaporation et de condensation du fluide de
travail de thermosiphon. Ainsi, le fluide organique ne
passe pas dans la trajectoire de la source de chaleur.

2. ECHANGEUR A THERMOSIPHONS

Le thermosiphon diphasique, un cas particulier du
caloduc, est une enveloppe étanche qui contient un
liquide (I’eau pour le présent cas) équilibre avec sa
vapeur a 1’absence totale d’air ou de tout autre gaz (voir
Figure 1). L’une des extrémités de I’enceinte
(’évaporateur) est réchauffée tandis que 1’autre (le
condenseur) est refroidie. La chaleur fournie a
I’évaporateur provoque la vaporisation du fluide qui
migre vers le condenseur ou il se condense. Le retour du
liquide vers I’évaporateur est seulement assuré par la
gravité mais non pas par un matériau capillaire comme
dans le cas d’un caloduc. Le thermosiphon est donc
également appelé caloduc a gravite. Comme la chaleur
latente de la vaporisation est trés importante, une
quantité subtentielle de la chaleur peut étre transportée
avec une tres faible différence de la température de bout
en bout. Par conséquence, le dispositif présente une
conductance thermique tres élevée.
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Figure 1 :Thermosiphon et résistances thermiques

Un échangeur a thermosiphons consiste a placer
plusieurs thermosiphons en série/paralléle afin de
transférer une puissance importante (voir Figure 2). Le
centre de I’échangeur est séparé. Un fluide a haute
température s’écoule d’un c6té. Un fluide & basse
température s’écoule d’un autre co6té. L’échange
thermique du fluide haute température (flumées) vers le
fluide basse température (Cyclopentane) s’effectue par
les transformations isothermes (c.a.d. 1’évaporation et la
condensation) du fluide a [intérieur du tube de
thermosiphon (I’eau). Dans ce papier, 1’évaporateur a
thermosiphons est supposé présenter une configuration
de type « noyée » : les tétes de thermosiphons baingent
dans le fluide organique a I’état liquide. Ce dernier
s’évapore et quitte 1’évaporateur a 1’état vapeur saturée.
Le modéle de I’échangeur a thermosiphons est
développé dans le logiciel EES (Engineering Equation
Solver) [4].
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Figure 2 : Echangeur & thermosiphons

3. PERFORMANCE THEORIQUE DE
L'ECHANGEUR A THERMOSIPHONS

Comme décrit dans [5], le calcul des performances
d’un échangeur a thermosiphons doit s’effectuer en trois
étapes. Une fois la géométrie et le fluide a I’intérieur de
thermosiphon sont fixés, il convient de :

- Calculer la résistance thermique totale et
détermier le flux de chaleur ainsi que la
température au sein du thermosiphon.

- Calculer les limites de fonctionnement.

- Vérifier que le flux thermique se situe sous les
différentes limites de fonctionnement.

Si une des limites de fonctionnement est dépassée, il

y a lieur de modifier le design et de recommencer les
différences étapes.

3.1. Résistance thermique totale

La résistance thermique totale d’un thermosiphon
peut étre divisée en plusieurs contributions comme
suit [6]:
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- Les résistances, R et Ro, entre les fumées et la
paroi externe de I’évaporateur et entre le fluide
organique let la paroi externe de la section de
condensation du thermosiphon, respectivement.

- Les résistances, R, et Rs, en conduction dans la
paroi du thermosiphon coté évaporateur et
condenseur, respectivement.

- Les résistances, Rz et Rz, en ébullition dans
I’évaporateur et en condensation dans le
condenseur de thermosiphon, respectivement.

- Les résistances Rs et Rg se produisent a
I’interface vapeur-liquide dans 1’évaporateur et
le condenseur de thermosiphon, respectivement.

- La résistance Rs induite par la perte de charge
de la vapeur entre 1’évaporateur et le
condenseur de thermosiphon.

- La résistance thermique axiale de la paroi de
thermosiphon Rio.

La résistance thermique totale est définie par :

Rt =R+ Z5R +1Ro )+ o

Parmi les résistances thermiques, Rs, Rs et Rg sont
tres faible et peuvent étre négligées. Alors que la
résistance Rio est tres importante. Son inverse dans
I’équation (1) est donc négligeable. La résistance
thermique totale, Ry, peut étre déterminé a nouveau
comme sulit :

Rt = Ri+ R, +R3 + Ry + Rg + Ry 2

Le flux de chaleur, Q , est calculé par :

Q=AT/Ry @®)

Avec AT = (Twe — Twc) est la différence entre la
température des fumées, Twe et la température
d’évaporation du fluide organique, Tw.

La résistance R; est déterminée par I’équation suivante :
-1
R1 = ('%,oae,o ) @]

Ou Ao est la surface externe de la section
évaporateur de thermosiphon [m?] ; e, est le coefficient
d’échange globalisé des fumées [W/(m2.K)] et calculé
par I’équation suivante :

oo =0 p T ¢ (5)

Avec orc est le coefficient d’échange convectif
[WI(m2.K)] ; onr est le coefficient d’échange radiatif de
fumées [W/(m2.K)] et déterminé comme suit [7]:

ai =5.67 Xlo_ggf (Tf4 _afTvCe,o )/(Tf _Twe,o) ©)

Dans 1’équation (6), T est la température des fumées
[K]; Tweo est la température de la surface externe de la
paroi du thermosiphon (c6té évaporateur) [K]; & est
I’émissivité de fumées [-]; o est 1’absorptivité de
fumées [-]. L’émissivité et I’abroptivité de fumées sont
déterminées comme décrites dans [7].

Le coefficient d’échange convectif dans 1’équation (5)
est déterminé par la corrélation de Khan [8]. Le nombre
de Nusselt est de la forme suivante:

Nu =C,Re"?pr3 @)

0.285 0.212
0.25+exp —0.558—'- S S in-line
d0 dO dO

0.61(S; /dg ) (S, /d, )
1-2exp(-1.09S, /d,)

Re = pVipado /1

Avec d, est le diameétre externe de tube [m] ; Re est
le nombre de Reynolds[-]; Pr est le nombre de
Prandtl [-]; Vmax est la vitesse de fumées dans la section
libre mininale entre les tubes [m/s]; Sr est le pas
transversal des tubes [m] ; S. est le pas logitudinal des
tubes [m].

La chute de pression des fumées a travers de
faiseaux de tubes est déterminée par la corrélation
empérique de Zukauskas [9] intégrée dan le logiciel
EES. En I’absence de données, la viscosité de fumées
est supposée égale a celle de I’air dans les mémes
conditions de température.

La résistance Rg est calculé par :
-1
Ry = (Ac,oac,o ) ®

Avec Ac, est la surface exertne de la section
condenseur de thermosiphon [Mm?] ; o, est le coefficient
d’échange en ébullition du fluide organique [W/(m2.K)]
et déterminé par la corrélation de Cooper [10]:

Ao = SSMM—0.5qO.67 p?.lZ [_Ioglo ( b, )]70.55 ©

C =

Ou MM est la masse moléculaire du fluide
organique [g/mol] ; g est la densité de flux thermique [
W/m?] ; pr est le rapport entre la pression d’évaporation
et la pression critique du Cyclopentane.

Les résistances R; et Rg sont déterminées via :
R=[In(d,/d;)]/(27Li%) (10)

Avec 4 la conductivité du matériau constituant la
paroi du thermosiphon de la section i (i.e. évaporateur
ou condenseur) et L la longueur de la section i.

La résistance Rz dépend deux mécanismes se
produisant dans la section évaporateur, a savoir
I’ébullition libre (pool boiling) Rz, et 1’ébullition par
film (film boiling) Rss:

Ry =Ry, R3p < Rar
(1)
F=V,/(AL) (12)
Rys = O.235Q/(di‘”3g”3LeFOMf/3> (13)

staggered
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Rep = [q)ggO.ZQOA (”di L, )Tl (14)

B ,0|O'65 /110'3Cp|0'7 P, 0.23
®y =032 0.25 A1a0.4 0.1
pv' Ahlv. H ’ Patm

Avec F est le taux du remplissage du liquide dans
I’évaporateur [-]; Vi est le volume initial du liquide
dans I’évaporateur [m®]; A = n(di)?/4 est la section
passage interne de thermosiphon [m?] ; d; est le diamétre
interne de thermosiphon [m] ; FOM; est le nombre de
mérite du fluide de travail de thermosiphon [kg.K34.s
52] et défini par I’équation (16).

FOM, = (P|2/713Ah|v [y )1/4 (16)

La résistance Ry est déterminé en utilisant 1’équation
(13) et remplacant L. par L.

R, = O.235Q/(di4’3g”3LCFOMf/3) 7)

(15)

3.2. Flux thermique de I’'échangeur

La puissance thermique de 1’échangeur est définie par
I’équation suivante :

Qhex = NtQ (18)

Avec Q, est le flux thermique transférée par
I’échangeur [W] et imposé de 4.022 MWth; N est le
nombre de tube de Déchangeur; Q est le flux

thermique moyen par thermosiphon calculé avec les
valeur moyenne de température de fumées entre 1’entrée
et la sortie de 1’échangeur.

3.3. Limites de fonctionnement

Toutes les équations nécessaire au calcul de la
résistance totale et du flux thermique ont été présentée
dans les paragraphes précédents. La prochaine étape
consiste a vérifier que les flux thermiques obtenu ne
dépasse aucune des limites de fonctionnement. Dans le
cas de thermosiphon, trois limites les plus
contraingnante sont de la limite d’asséchement,
d’ébullition et d’entrainement.

La limite d’assechement implique que le volume du
remplissage du liquide n’est pas suffisant pour couvrir
I’ensemble du tuyau au-dessus du bassin avec un film
de liquide. Il est recommendé que le taux du
remplissage, défini par 1’équation (12), devra étre dans
la gamme de 0.4 a4 0.6 et aussi :

V; >0.001d; (Ly + L, +Ly) (19)

Dans cette étude, le taux du remplissage F est fixé
de 0.6. Le volume initiale du liquide a I’intérieur de
thermosiphon est donc de 0.002693 m®. Ce dernier
satisfait également 1’équation (19).

La Limite d’ébulition se produit quand un film
stable de vapeur se forme entre le liquide et la paroi
chauffée de I’évaporateur [6]. Le flux critique
d’ébullition est déterminé comme suit :

: . 0.25
Qmax,boiling = O'lzp&e,i (pv )0 ° [6 g (pl — Py ):| (20)

Avec Aq; est la surface interne de thermosiphon coté
évaporateur [m2]

La limite d’entrainement (CCFL): Au sein du
thermosiphon, la vapeur et le liquide circulent a contre-
courant. Pour des vitesses élevées de la vapeur, cell-ci
peut entrainer le liquide avec elle, empéchant de cette
fagon le retour du liquide dans 1’évaporateur. Le flux
critique d’entrainement peut étre calculé comme
suit [6]:

: _ 0.25
QmaxccrL = fif; f3AARy, (Pv )0 ° [9 (P| — Py )J (21)

Ou A est la section passage interne de thermosiphon
[m?]; fi, f, et f; sont des constantes calculé comme
décrites dans [6].

La limite de fonctionnement de thermosiphon est
définie comme la valeur minimale des flux critiques
d’entrainement et d’ébullition. En plus, il est préconisé
que les thermosiphons devront étre congus pour opérer a
moins 50% de la valeur minimale des flux critiques
mentionés au-dessus. Par conséquence, le flux critique
de thermosiphon est défini comme suit :

Qmax =0.5MIN (Qmax,boiling lQmax,CCFL) (22)

4. RESULTATS ET DISCUSSION

Les parameétres pour la modélisation de 1’échangeur
a thermosiphons sont présentés dans le Tableau 1.

Tableau 1 : Paramétres pour la modélisation

Parametre Valeur Unité
do/d; 48/41 mm
Le/La/Le 3.4/0.3/1.2 m
Fluide thermosiphon Eau -
Taux du remplissage (F) 0.6 -
Fluide chaud/froid Fumées/Cyclopentane -
Vitesse de fumées a I’entrée 7 m/s
Température de fumées a I’entrée 720 °C
Débit massique de fumées 21 kg/s
Flux thermique de I’échangeur 4.022 MW
Température d’évaporation 200 °C

A partir des figures 3-6, il est constaté que :

- Le transfert de chaleur en convection est
dominant c6té fumées. En effet, le coefficient
convectif est de six a douze fois plus que celui
radiatif.

- Le coefficient convectif est diminué quand le
pas tranversal et logitudinal augmentent et vice
versa. Le coefficient radiatif se croit avec
I’augmentation d’espace entre les tubes et
quasiment inchangeable quelque soit la
disposition des tubes.
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- La perte de charge de fumées abaisse quand le
pas tranversal augmente et augmente quand le
pas longitudinal augmente.

- Le coefficient de transfer de chaleur et la perte
de charge de fumées avec les méme pas
logitudinaux et transversaux sont plus
importants pour la disposition quinconque que
pour celle alginée.

- Le nombre le plus petit de thermosiphon est
trouvé pour la disposition quinconce avec les
pas longitudinaux et transversaux les plus petits
(tous les deux pas sont de 1.5 fois de diamétre
de thermosiphon)

240 T - 250
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\ —s—§, D=2.0 —+—8 D=3.0
{200

Npipe
Apr [Pa]

180 . n L n n
1.5 1.75 2 2.25 25 275 3
Sr/D

Figure 3 : Nombre de thermosiphon et perte de charge
de fumées en fonction de pas transversal et longitudinal
pour la disposition alignée
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Figure 4 : Coefficients de transfert de chaleur (c6té
fumées) en fonction de pas transversal et longitudinal
pour la disposition alignée

Pour prendre en compte la limite de fonctionnement
de thermosiphon, la comparaison entre le flux
thermique et le flux critique, défini par 1’équation (22),
de thermosiphon dans la premiére rangée de tube
(correspondant a la température entrante (maximale) de
fumées) est effectué pour différentes configurations
(voir Figure 7 et 8). Certaines configurations des tubes
sont éliminées a cause du dépassement du flux
critituque. Les deux configurations présentent les
nombres de thermosiphons les plus petits (195 tubes) et
satisfaisons la limite de fonctionnement sont de

configurations alingnées (St = 1.75do; S. = 1.5d,) et
quinconces (St = 1.75d,; S. = 2d,). Cependant, la
configuration alingée présente une perte de charge deux
fois moins que celle quinconce. La disposition alignée
(avec St = 1.75d, et S. = 1.5do) est donc choisi pour
concevoir 1’évaporateur a thermosiphons.
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1.5 1.75 2 2.25 25 275 3
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Figure 5 : Nombre de thermosiphon et perte de charge
de fumées en fonction de pas transversal et longitudinal
pour la disposition quinconce
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Figure 6 : Coefficients de transfert de chaleur (c6té
fumées) en fonction de pas transversal et longitudinal
pour la disposition quinconce
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Figure 7 : Flux thermique (en noir) et flux critique (en
bleu) de thermosiphon de la premiére rangée pour la
disposition alignée.
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Figure 8 : Flux thermique (en noir) et flux critique (en
bleu) de thermosiphon de la premiere rangée pour la
disposition quinconce.

Concernant la répartition des résistances thermique
de thermosiphon, La résistance du coté des fumées
représente de 91% de la résistance totale (voir Figure
9). Cette derniere, considérée pour les thermosiphons de
la premiere rangée de la configuration alignée (avec Sr
=1.75d, et S = 1.5d,), est de 0.02155 W/m.

1%?% 3% 19

1%

HR1
mR2
B R3
m R7
B R8
mR9

Figure 9 : Répartition des résistances thermiques

5. CONCLUSION

Le présent travail effectue la modélisation et la
simulation d’un évaporateur a thermosiphons pour
transférer la chaleur d’un effluent gazeux au fluide de
travail du systtme ORC. Le nombre de thermosiphons
nécessaire pour transporter une puissance thermique
imposée (4.022 MW) ainsi que la perte de charge de
fumées a travers le faisceau des tubes sont déterminés
pour différentes configurations de 1’échangeur. Les
influences des pas transversal et longitudinal sur le
transfert de chaleur et chute de pression de fumées sont
également examinées pour les dispositions alignées et
quinconces de thermosiphons. La configuration
optimale des thermosiphons est trouvée pour la
disposition alignée avec St = 1.75d, et S. = 1.5d,. Le

nombre de thermosiphon nécessaire pour cette
configuration est de 195 tubes avec une perte de charge
de 64 Pa.

La résistance thermique du coté des fumées (Ry)
représente la valeur la plus importante des résistances de
thermosiphon et de 91% de la résistance totale. Par
conséquence, la performance de thermosiphon peut étre
beaucoup améliorée par diminuer la résistance Ri. La
méthode la plus utilisé pour abaisser la résistance
thermique est d’augmenter la surface de transfert de
chaleur en utilisant des aillettes.
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