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Abstract--On pr6sente les r6sultats exp6rimentaux de transferts de chaleur en espace annulaire avec ou 
sans 6coulement axial, entre un cylindre int6rieur tournant chauff6 et un cylindre ext6rieur fixe refroidi. 
Deux configurations g6om6triques sont analys6es : les surfaces des cylindres sont toutes les deux lisses, ou 
la paroi mobile est lisse et l'autre est rainur6e axialement. Les r6sultats en 6coulement de rotation sans 
d6bit axial t6moignent de l'int6r~t de la pr6sence des rainures et d'un transfert accru ~t mesure que la vitesse 
augmente. En pr6sence d'un d6bit axial d'air, nos investigations men6es en r6gime turbulent montrent que 
la situation d'entrefer lisse est plus favorable aux transferts convectifs ~ la paroi du rotor. © 1998 Elsevier 

Science Ltd. 

1. INTRODUCTION 

L'optimisat ion des performances des machines tour- 
nantes tels que les moteurs 61ectriques n6cessite en 
particulier d'am61iorer la caract6risation des transferts 
convectifs en espace annulaire, entre le rotor, si6ge 
d ' importantes dissipations d'origine 61ectro- 
magn6tique, et un 6coulement d 'air  dans l 'entrefer 
r6sultant de l'entra~nement en rotation et de l'effet 
du travail d 'un ventilateur. De plus, pour certaines 
technologies, la pr6sence de rainures axiales oO logent 
les bobinages de ills de cuivre peut notablement modi- 
fier le comportement  dynamique et thermique de l'6c- 
oulement. L ' impact  de ces rainures sur les transferts 
thermiques dolt, par cons6quent, ~tre mieux 6valu6. 

Depuis les premiers travaux de Taylor [1], l '6tude 
de la stabilit6 de l '6coulement et des ph6nom6nes de 
transferts de chaleur dans un espace annulaire lisse, 
en l 'absence de d6bit axial, a fait l 'objet de nombreux 
travaux rant th6oriques qu'exp6rimentaux. Deux 
revues bibliographiques concernant les principaux tra- 
vaux ~ ce sujet ont  6t6 publi6es par Di Prima et Swin- 
ney [2] et par Maron  et Cohen [3]. I1 ressort prin- 
cipalement, qu 'au  del~t d 'une valeur critique de la 
vitesse de rotation, des structures contrarotatives 
superpos6es ~ l '6coulement de Couette augmentent 
notablement les transferts entre les parois [4, 5]. 

En 6coulement de rotation combin6 & un d6bit axial, 
peu de travaux ont 6t6 consacr6s & l'analyse de ces 

ph6nom6nes, principal sujet de la pr6sente 6tude. 
Gazley [6] a 6t6 le premier ~ s'int6resser fi un entrefer 
6troit r6sultant de plusieurs configurations diff6rentes 
de parois lisses ou rainur6es au rotor ou au stator, la 
paroi tournante 6tant chauff6e et la paroi fixe refro- 
idie. G6n6ralement, le cas le plus abord6 est celui d 'un 
entrefer lisse off l 'une des parois est chauff6e et l 'autre 
isol6e [7-10]. Les dispositifs utilis6s par Kuzay et Scott 
[7] ainsi que par Pfitzer et Beer [8] pr6sentent une 
paroi fixe chauff6e, tandis que Grosgeorges [9], Childs 
et Turner [10] ont retenu une configuration off la paroi 
tournante est chauff6e. Parmi toutes ces 6tudes, ces 
derniers travaux [10] ont  trait ~t un espace annulaire 
large, et correspondent donc ~t des valeurs des nom- 
bres de Reynolds et de Taylor tr6s 61ev6es par rapport  

toutes les r6f6rences actuellement disponibles. En 
espaces annulaires rainur6s, nous ne disposons que de 
tr6s peu de r6sultats, et relatifs pour la plupart  au 
cas sans d6bit axial [11-13]. En 6coulement combin6, 
citons les travaux de Lee et  al. [14] qui ont analys6 les 
transferts dans la zone d'entr6e de l 'espace annulaire 
en exploitant une analogie entre transfert de chaleur 
et de masse (sublimation du naphtal6ne), ainsi que 
ceux de Gardiner et al. [15] qui, en op6rant sur un 
entrefer rainur6 au rotor,  ont  utilis6 l 'eau comme 
fluide de travail et men6 leurs exp6riences pour 
trois valeurs du nombre de Prandtl. 

Dans le cadre du pr6sent travail, l '6tude est effectu6e 
pour deux entrefers 6troits et longs: Fun est de type 
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NOMENCLATURE 

A section de l'espace annulaire [m 2] 
b largeur 6quivalente de l'entrefer 

rainur6, A/(21tRO [m] 
D~ diam6tre ext6rieur du rotor [m] 
O 2 diam6tre int6rieur du stator [m] 
dH diam6tre hydraulique [m] 
e largeur de l'entrefer, R2-  R~ [m] 
Fg facteur g6om6trique 
IR longueur du rotor [m] 
N vitesse de rotation [tr/mn] 
Nu nombre de Nusselt local 
Nu nombre de Nusselt moyen 
Nuo nombre de Nusselt moyen en 

6coulement axial sans rotation 
NuRs nombre de Nusselt entre rotor et 

stator 
pr profondeur de la rainure [m] 
Pe~ puissance ~lectrique [W] 
R~ rayon ext6rieur du rotor [m] 
R2 rayon int6rieur du stator [m] 
Rm rayon logarithmique moyen bas6 sur 

e, e/ln(R2/RO [m] 
R~b rayon logarithmique moyen bass sur 

b, b/ln((R, +b)/R,) [m] 
Re. nombre de Reynolds axial, V~dH/v 
Ree. nombre de Reynolds effectif, Ve~clH/v 
Re~ nombre de Reynolds tangentiel, V, dH/V 

S,~ surface moyenne d'6change, 27ZRmb/R 
[m 2] 

Ta hombre de Taylor, 092R~(dH/2)3/v 2 

Tam nombre de Taylor modifi6, 
co2 Rme3 /v2( l /Fg) 

Tm temp6rature de m61ange locale [°C] 
Tp temp6rature de paroi locale [°C] 
7~p temp6rature moyenne de paroi [°C] 
V~ vitesse axiale [m s 1] 
Ve~ vitesse effective, 2 2 0 5 (Va-]-0~Vt) " [ m s  1] 

Vt vitesse tangentielle, o)R~ [m s ~] 
z position axiale dans l'espace annulaire. 

Symboles grecs 
0~ 

2m 

q~conv 

(~flasque 

(~rad 
q~p 

(D 

coefficient de pond6ration 
conductiv6 thermique [W m-L °C J] 
viscosit6 cin6matique [m 2 s 1] 
flux convect6 au rotor [W] 
flux conduit vers les flasques [W] 
flux radiatif [W] 
densit6 de flux convect6/t la paroi 
[Wm 2] 
vitesse de rotation [rad s 1]. 

Indice 

P paroi (p = R au rotor, p = S au 
stator). 

lisse, l 'autre est caract6ris6 par la pr6sence de rainures 
profondes situ6es sur la paroi externe fixe et dont la 
section de passage est 6quivalente fi celle de la zone 
annulaire. Le r61e des rainures sur les transferts de 
chaleur est analys6 pour les deux situations d'6c- 
oulement avec et sans d6bit d'air axial pour ainsi corn- 
parer ces deux g6om6tries. La paroi interne est mobile 
et sa vitesse de rotation peut atteindre 6000 tr/mn ce 
qui correspond ~ une valeur du nombre de Taylor de 
4.8 x 10 7. En pr6sence de d6bit axial, l'6coulement est 
turbulent et caract6ris6 par des nombres de Reynolds 
pouvant atteindre les valeurs de 3.1 x 104 en con- 
figuration lisse et 1.7 x 104 en configuration rainur6e. 

2. DISPOSlTIF EXPERIMENTAL ET MOYENS DE 
MESURE 

Nous pr~sentons la maquette proprement dite, son 
environment de m6trologie ainsi que la proc6dure 
g6n6rale d'exploitation des informations acquises. 

2.1. Prdsentation de la maquette 
La maquette (Fig. 1) sch+matise deux sous-ensem- 

bles actifs: un rotor et un stator. Elle est constitu6e 
de deux cylindres coaxiaux en acier inoxydable, le 
cylindre ext6rieur 6rant fixe et le cylindre int6rieur 

tournant. Cette maquette est destin6e ~ mesurer les 
flux de chaleur convect6s entre les parois bordant l'en- 
trefer et l 'air qui y circule. Un sch6ma de l'installation 
est pr6sent6 en Fig. 2. Le rotor est un tube de diam6tre 
ext6rieur de 280 mm. I1 est lui m6me compos6 de deux 
cylindres concentriques entre lesquels sont dispos6es 
des r6sistances 61ectriques assurant une densit6 sur- 
facique de flux g~n6r6 uniforme, correspondant ~ une 
puissance globale pouvant varier de 0 ~i 21 kW 
(+  I%). La surface int6rieure du rotor est isol6e 
l'aide d'une couche de li6ge. Les flasques lat6raux du 
rotor sont congus de mani6re fi limiter les pertes par 
conduction axiale (d6p6t isolant sur les surfaces de 
contact et r6duction de celles-ci par usinage de lam- 
ages). Ainsi et suivant les points de fonctionnement 
pratiqu6s, entre 5.5 et 10% de la puissance de chauff- 
age est conduite vers ces flasques en situation d'6c- 
oulement combin& La pr6sence de ces derni6res r6duit 
la zone de chauffage de 18 mm et ~t l'entr6e fi la sortie 
du canal de l'entrefer. Un moteur ~ courant continu 
et '~ vitesse variable comprise entre 0 et 6000 tr/mn 
permet l 'entralnement du rotor par l'interm6diaire 
d'un accouplement m6canique. 

Deux stators diff6rents ont 6t6 utilis6s. Le premier 
est lisse de diam6tre int6rieur 293 ram. Le second est 
pourvu de 48 rainures axiales de profondeur, pr = 15 
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Fig. 1. Coupe axiale de la maquette. 

Iii ' IIIIIIIII 
1 

paroi refroidie paroi refroidie 

A B 

Fig. 2. Sch6ma du dispositif exp6rimental et de la g6om6trie des deux entrefers: 1, maquette thermique; 2, 
ventilateur; 3, moteur d'entralnement; 4, d6tection infrarouge; 5, circuit d'eau de refroidissement; 6, armoire 
de puissance 61ectrique; 7, baie de contr61e; +,  positions des thermocouples dans le stator: (A) rainur6, 

(B) lisse. 

mm, et de largeur, 1 = 8.3 mm. Son diam6tre int6rieur 
est de 290 mm. Les deux entrefers analys6s pr6sentent 
un diam~tre hydraulique identique vis fi vis de l'6c- 
oulement axial, dH = 13 mm. Ces stators sont refroidis 

leur p6riph6rie au moyen d 'une circulation d 'eau 
guid6e dans une rainure h61icoi'dale. Le d6bit d 'eau de 
refroidissement peut atteindre 0.5 kg/s. Les orifices 
dont  est pourvu le flasque gauche du stator guident 
l 'air ~ l'entr6e de l'entrefer. Ceci permet d 'obtenir  une 
distribution de vitesse relativement uniforme et non 
perturb6e par la rotation des diff6rents organes du 
rotor. Les principales caract6ristiques des deux entre- 
fers 6tudi4s figurent dans le Tableau 1. 

2.2. M o y e n s  d e  m e s u r e  

Pour acc6der ~ l '6volution axiale de la temp6rature 
de surface du rotor, une cha~ne de mesure compos6e 
d 'un  d6tecteur infrarouge et de 12 fibres optiques a 
6t6 d6velopp6e. Les fibres en verre fluor6, de 200 pm 
de diam6tre, sont reli6es au d6tecteur I.R. par l 'in- 
term6diaire d 'un  multiplexeur optique contr616 en 
temp6rature. Elles pr6sentent une bande passante 

Tableau 1. Caract6ristiques principales des entrefers 

Cas lisse Cas rainur6 

Diam6tre ext6rieur du rotor, D~ 280 mm 280 mm 
Diam6tre int6rieur du stator, D2 293 mm 290 mm 
Largeur de l'entrefer, e 6.5 mm 5 mm 
Longueur de l'entrefer, 1 640 mm 640 mm 
Longueur du rotor, IR 604 mm 604 mm 
Rapport de forme, l i d .  49.2 49.2 
Rapport des rayons, R~/R2 0.956 0.965 
Rapport e /Rm 0.045 0.035 
Nombre de rainures 48 
Profondeur d'une rainure, p' - -  15 mm 
Largeur d'une rainure - -  8.3 mm 

telles qu'elles peuvent &re consid6r6es sch6ma- 
tiquement comme transparentes en dessous d 'une lon- 
gueur d 'onde de 5/zm et opaques au delhi. Les fibres 
traversent le stator par des orifices situ6es sur une 
mEme g6n6ratrice. Elles ont  6t6 6talonn6es indi- 
viduellement au moyen d 'un  corps noir et des relations 
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ont 6t6 6tablies afin d 'apporter  une correction aux 
mesures, pour tenir compte des prori6t6s d'6missions 
des patois de l 'entrefer, des multir6flexions mises en 
jeu entre le rotor et le stator, et de la transmission 
propre de chacune des fibres. La surface du rotor est 
rev&ue d 'une couche de dioxyde de Titane de 0.5 mm 
favorisant la rnesure des temp6ratures au rotor par 
voie radiative; son 6missivit6 mesur6e est de 0.8 
( _ 6 % ) .  Celles des stators lisse et rainur6 valent 
respectivement 0.25 et 0.45 ( +  10%), la diff6rence 
r6sultant du proc6d6 de fabrication. 

On dispose de 122 thermocouples cuivre-con- 
stantan pour la mesure des temp6ratures au voisinage 
des parois du stator rainur6, r6partis sur onze sections 
selon l 'axe et suivant trois g6n6ratrices. A une cote 
axiale donn6e, on rel6ve cinq temp6ratures autour de 
la rainure, la temp6rature au voisinage de l 'entrefer et 
la temp6rature ~ proximit6 de la paroi refroidie. Dans 
le stator lisse, les mesures sur une section sont effect- 
u6es au voisinage de la paroi c6t6 entrefer d 'une part, 
et de la paroi refroidie d 'autre part (Fig. 2). La dis- 
persion entre les diff6rents thermocouples a 6t6 chiffr6e 
fi +__ 0.4°C, lors des essais pr61iminaires effectu6s sur la 
maquette et prise en compte lots des mesures. La 
temp6rature de l 'eau est mesur6e au moyen de deux 
thermocouples plac6s en entr6e et en sortie du circuit 
d 'eau de refroidissement. Les temp6ratures moyennes 
d'entr6e et de sortie d 'air  sont donn6es par quatre 
thermocouples r6guli6rement espac6s sur la couronne 
d'entr6e et par 12 sur la couronne de sortie. On con- 
tr61e 6galement la temp6rature au voisinage des rou- 
lements au moyen de deux thermocouples. 

Pour l 'ensemble des essais avec 6coulement axial, la 
temp6rature de l 'air en entr6e est sensiblement voisine 
de 40 + 2°C. Cette temp6rature est toujours sup6rieure 

celle du stator. Ainsi, le flux de chaleur sera toujours 
c6d6 au stator sur toute la longueur de celui-ci. Dans 
cette configuration d'6coulement combin6, l'616vation 
de la temp6rature moyenne de l 'air se situe entre 5 et 
35°C, entre l 'entr6e et la sortie de l 'entrefer. Le d6bit 

volume d'air  mesur6 par un d6bitm6tre ~t diaphragme 
peut varier entre 0 et 0.25 m3/s ~, +_ 2% aux conditions 
de pression et de temp6rature de travail. La vitesse 
de rotation est mesur6e au moyen d 'un variateur de 
vitesseli6 au moteur  d'entra~nement. La qualit6 de la 
mesure pour les vitesses 61ev6es a 6t6 v6rifi6e par un 
appareil opto61ectronique. Pour les faibles vitesses, 
inf6rieures ~t 80 tr/mn, les mesures sont effectu6es 
par observation directe & l 'aide d 'un chronom6tre. 
L'erreur maximum sur la vitesse est estim6e ~t 
+__2o/0. 

Outre les incertitudes li6es aux mesures, les dimen- 
sions de la maquette sont d6termin~es avec une tol- 
6rance de +0.2  mm. Elle est de +0.05 mm pour le 
diam6tre hydraulique. Les nombres adimensionnels 
qui caract6risent l '6coulement sont par cons6quent 
6values avec les pr6cisions suivantes: Rea+2.4%,  
Re t±2 .4% et T a ± 5 . 1 % .  

Trois grandeurs peuvent varier ind6pendamment 
lors de nos essais : La vitesse de rotation du cylindre 
int6rieur, la puissance de chauffage 61ectrique et 6ven- 
tuellement le d6bit d 'air  de refroidissement dont  
d6pend la temp6rature du rotor. Pour tous less essais 
pratiqu+s, la temp6rature moyenne ',i la surface du 
rotor est maintenue ~ 137 + 4°C. A titre d'illustration, 
nous donnons en Fig. 3 la distribution axiale de la 
temp6rature de surface du rotor  en situation d'6c- 
oulement de Couet te-Taylor  et en Fig. 5, celle relative 

la situation d'6coulement combin6. On peut d6j~t 
noter l 'influence de la conduction axiale de la chaleur 
vers les flasques. 

2.3. Principe de/'exploitation 
Les temp6ratures mesur6es au stator d 'une part, et 

celles mesurbes au rotor, sur les flasques, aux paliers 
et le flux de chaleur inject6 au rotor d 'autre part, 
sont trait6s comme conditions aux limites dans deux 
mod61es num6riques nodaux simulant s6par6ment les 
transferts conductifs au stator et au rotor. Les r6sult- 
ats fournis par ces mod61es, apr6s simulation, per- 
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Fig. 3. Profils axiaux de temp6rature de surface du rotor en 6coulement de Couette-Taylor. Situation 
d'entrefer lisse. 
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Fig. 4. Influence de la vitesse de rotation sur le nombre de Nusselt global. Comparaison entre entrefer lisse 
et entrefer rainur~ en absence de d~bit axial. 
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Fig. 5. Profils axiaux de temperature et de densit~ de flux de chaleur convect~ ~t la paroi du rotor. Cas 
d'6coulement avec d6bit axial. 

met ten t  d'acc~der, en particulier,  aux densit6s sur- 
faciques locales de flux de chaleur  condui t  vers les 
parois  de l 'entrefer. Apr6s avoir  calcul6 le flux radiatif ,  
le flux de chaleur  convectb d6duit  (diff6rence entre  le 
flux condui t  et le flux rayonn6),  permet  d 'acc6der par  
voie de bilan ~i la temp6rature  de m61ange locale de 
l 'air,  puis ~i l '6valuat ion des nombres  de Nussel t  locaux 
entre le ro tor  ou le s ta tor  et l 'a ir  dans  l 'entrefer. 

3. R E S U L T A T S  E N  S I T U A T I O N  D ' E C O U L E M E N T  

S A N S  D E B I T  A X I A L  

3.1. Paramktres descriptifs 
En absence d '6coulement  axial, le nombre  de Nus-  

selt global,  NUR_s, caract6risant  les t ransferts  con- 
vectifs entre le ro tor  et le s ta tor  est corr616 avec le 
n o m b r e  de Taylor  modifi6, Tam, d6fini pa r  : 

r..O2 R m  e3 
Tam = v2 (1/Fg) 

co 6tant  la vitesse angulaire  du  rotor ,  e la largeur de 
l 'entrefer,  Rm le rayon  logar i thmique moyen  b~ti ici 
sur e (Rm = e/In(R2/RO) et Fg un  facteur g6om6trique 
qui tend vers 1 en entrefer  6troit, donn6 par  l'ex- 
pression [4]: 

Fg = (~z4/1697P)((R, + R2)/2RI) 

avec : 

P = 0 .0571(1-0 .652(e /R1) )  

+ 0 . 0 0 0 5 6 ( 1 - 0 . 6 5 2 ( e / R , ) )  ] 

Le n o m b r e  de Nusselt,  N u  R s ,  est bas6 sur l '6cart  de 
temp6rature  moyenne  entre le ro tor  et le s ta tor  : q•conv e 

NUR S - -  S m ( ~  R __ ~ s ) ~  m 

4) . . . .  figure le flux de chaleur  convect6 au  rotor ,  calcul6 
ici/t par t i r  de la relat ion : q~ . . . .  = Pc] - ~braa - ~flasque. Sm 
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est la surface d'6change moyenne de l'espace annulaire 
exprim6e ~ partir du rayon loarithmique moyen qui 
est donn6 par R m ~- e/ln(R2/RO en entrefer lisse. En 
situation d'entrefer rainur6, ce rayon est d6termin6 
apr6s avoir d6fini une largeur 6quivalente de l'entrefer, 
b, incluant les rainures (b = A/2nRO, et il devient 
Rmb=b/ln((Rl+b)/Ri). Nous avons retenu cette 
expression compte tenu du caract6re 4troit de l 'en- 
trefer, du nombre de rainures (48) et de leur param6tre 
de forme (h/l = 1.8) importants. 

Dans la litt6rature, diverses d6finitions du nombre 
de Nusselt sont adopt6es pour ces g6om6tries, retenant 
des choix diff6rents de la largeur caract6ristique et 
surtout de la surface moyenne d'6change, ce qui rend 
difficile la comparaison des r6sultats des diff4rents 
auteurs. Cette surface peut, en effet, &re calcul6e 
partir soit du rayon moyen (Rt+R2)/2 de l'espace 
annulaire [12], soit du rayon de la paroi lisse (RI 
ou R2) [13], ou encore b~,tie sur un rayon moyen 
(R~-pr/2) dans le cas d 'un  rotor rainur6 [15]. Notre 
d6finition de ce rayon est analogue ~, celle adopt6e 
par Lee et al. [14] pour caract6riser les transferts en 
entrefer rainur6. 

Pour ces essais, la part des 6changes radiatifs entre 
les parois du rotor et du stator, ~br, a, varie de 21 ~t 3% 
lorsque le nombre de Taylor augmente de 103 ~. 2 × 107. 
L'erreur sur le nombre de Nusselt global est estim6e ~i 
+10%.  

3.2. Analyse des r~sultats expkrimentaux 
Les r4sultats des essais effectu6s en entrefer lisse, 

sans d6bit axial, sont compar6s avec ceux de la lit- 
t6rature. Nos r6sultats exp6rimentaux, la corr61ation 
de Becker et Kaye [4] et celle de Bjorklund et Kays 
[5] sont port6s sur la Fig. 4 en termes de variation du 
nombre de Nusselt global en fonction du nombre de 
Taylor modifi6. Sur cette figure, on constate la bonne 
concordance entre l 'ensemble de ces r6sultats. La pre- 
mi6re transition entre le r6gime de conduction pure 
(NUR s = 1) et la r6gime laminaire avec tourbillons se 
situe pour une valeur critique du nombre de Taylor 
proche de 1800 dans notre situation. En 6coulement 
laminaire avec tourbillons correspondant ~t des 
valeurs de Tam comprises entre Ta~ et 4 x 106~limite 
sup6rieure d'application des corr61ations de ces au- 
teurs- -nous  retrouvons les 6volutions du nombre de 
Nusselt avec un 6cart maximum de 11% [4] : 

NUR s = 0.064Ta~ 367 pour 1800 < Tam < 104, 

et 

NuR s = 0.205Ta~ z41 pour 104 < Tam < 4 x 10 6. 

Au dell,, si l 'on se permet d'extrapoler la corr61ation 
de Becker et Kaye, nos points exp6rimentaux s'en 
61oignent progressivement. En particulier, pour une 
valeur de Tam de 107, l'6cart est de 25% avec celle- 
ci. Pour cette derni+re plage de fonctionnement off 
Tam~Tat > 2200, on peut penser ~ l'influence d 'un  
r6gime d'6coulement devenu turbulent. 

En configuration rainur6e, la courbe de l '6volution 
du nombre de Nusselt montre qu'il  existe 6galement 
plusieurs zones de comportement diff6rent des trans- 
ferts convectifs, La transition entre le r6gime larninaire 
stable et l 'apparit ion des premieres instabilit6s est 
techniquement d61icate gt identifier. La valeur de Ta~ 
qui la caract6rise semble se situer ici au voisinage de 
3900. Cette valeur est plus 41ev6e que celle issue de la 
th6orie de la stabilit6 lin6aire pour un entrefer lisse de 
m~me largeur. En dessous de cette valeur critique o/1 
l 'on admet que l '6coulement est purement laminaire, 
on note une augmentat ion mod6r4e du nombre de 
Nusselt avec le nombre de Taylor (de 1.02 fi 1.2) alors 
qu'il est constant en entrefer lisse. Ce comportement 
est li6 fi l 'influence des rainures sur l '6coulement de 
Couette. En effet, ~t tr~s faible vitesse de rotation, 
l '6coulement d 'air  dans la rainure et celui pr6sent dans 
l'espace annulaire peuvent &re jug6s totalement ind6- 
pendants. On peut penser que l ' interaction entre ces 
deux r6gions grandit sous l'effet des forces centrifuges 
et de l 'entra~nement ~ l'interface de ces deux r6gions 
quand la vitesse cro~t : la surface des rainures se trouve 
ainsi mieux raise ",i profit pour refroidir l'air. A partir 
de la valeur 3900, un saut est observ6 jusqu'fi une 
valeur de Tam 6gal fi 6000 environ, au del~t de laquelle 
le nombre de Nusselt varie suivant deux corr61ations : 

NUR s = 0.132Ta~ 3 pour 

6000 < Tam < l a x  106 , 

et 

NUR_s = 0.029Ta°,~ 4 

pour 1.4  x 10 6 .~ T a  m < 2 x 10 7. 

Notons qu 'au  del~ de T a  m = 1.4 x 106, et comme 
pour la situation d'entrefer lisse, les transferts s'in- 
tensifient plus rapidement avec la rotation. On peut 
penser que l ' interaction entre la rainure et l'espace 
annulaire qui s'amplifie lfi encore avec le r6gime de 
vitesse de rotation doit favoriser l ' impact de la tur- 
bulence sur les transferts de chaleur. Globalement,  on 
note que l 'augmentat ion du nombre de Nusselt avec 
le nombre de Taylor est plus marqu6e pour l'entrefer 
rainur& L'6cart entre les valeurs pour ces deux con- 
figurations est d 'au tant  plus important  que le nombre 
de Taylor est 61ev6. I1 varie entre 5 et 86% pour des 
valeurs de Tam comprises entre 104 fi 10 7. 

Pour illustrer les difficult6s ~ exploiter la litt6rature, 
pour ce cas d'6coulement de rotation sans d6bit axial, 
parcourons les diff6rents jugements port6s sur l ' in- 
fluence des rainures sur les transferts convectifs. 
Gazley [6], en utilisant diverses configurations de 
parois lisses et rainur6es, conclut que la pr4sence des 
rainures am61iore sensiblement les transferts au delhi 
de la zone d'6coulement laminaire: jusqu'~i 20% si 
l 'entrefer est rainur6 au rotor et au stator simul- 
tan6ment. Si, dans le cas de rotors rainur+s, Tachibana 
[11] ne note pas d'effet sensible, Hwang [12] et Gar-  
diner [15] sont en accord avec Gazley [6]: une am61i- 
oration des transferts de 25% est constat6e selon [12] 
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et de 40-50% selon [15]. Les rOsultats numOriques 
obtenus par Hayase [13] pour des valeurs de Taylor 
infOrieures ~ 7000 montrent une augmentation des 
transferts de 10% si le stator est rainur6 et de 20% 
environ si le rotor est rainurO. Cette apparente con- 
tradiction entre les diffOrents auteurs est essen- 
tiellement reliOe fi la vari&6 des gOom&ries trait6es off 
le r61e des rainures sur les transferts dolt dOpendre 
fortement de leur nombre et de leurs paramOtres de 
forme. 

4. RESULTATS EN SITUATION D'ECOULEMENT 
AVEC DEBIT AXIAL 

4. I. Exemple de distribution de tempdrature et de dens- 
itO de f lux de chaleur h la paroi du rotor 

La Fig. 5 illustre des profils de tempOrature pariOtale 
et de densit6 de flux de chaleur convect6 au rotor pour 
deux situations d'Ocoulement l'une en entrefer lisse et 
l'autre en entrefer rainur~. Nous avons travaill~ de 
maniOre ~ obtenir des niveaux de tempOrature 
similaires lors des essais. L'allure de ces courbes, quels 
que soient le dObit et la vitesse de rotation, tOmoigne 
de l'existence de conduction axiale vers les flasques qui 
affecte le profil de tempOrature plus particuli0rement 
la sortie de l'enterfer. Si le chauffage est uniforme fi 
l'intOrieur du rotor, l'effet de conduction axiale altOre 
cette distribution au voisinage de sa surface. 

4.2. Paramktres descriptifs 
Pour corrOler nos rOsultats en transfert de chaleur, 

~t diffOrents dObits et diff&entes vitesses de rotation, 
nous avons introduit la notion de vitesse effective qui 
tient compte de l'effet des deux cisaillements axial et 
tangentiel [6, 7, 9, 10] : 

vo~ = ~ / ~  + ~(~R,)2 

Cette vitesse, ~t partir de laquelle nous avons dOfini 
un hombre de Reynolds effectif, Reo~., fait intervenir 
un coefficient de pondOration ct qui tOmoigne du poids 
de la rotation vis fi vis de l'Ocoulement axial. Le nom- 
bre Reo~ peut Ogalement dtre exprim6 en fonction des 
nombres de Reynolds axial, Re,, et tangentiel, Ret. 
Ainsi, nous avons : 

lCee~ = Vo~#./v = , j  R d  + ~Re~ 

off: 

Re~ = V, dH/v et Ret = oaRjdH/v 

A la diffOrence de la confguration prOcOdente, le 
hombre de Nusselt prOsente ici une dOpendance axiale. 
Pour ce qui est du rotor, il est dOfini par : 

Nu(z) = 
)~m(Z)(TR(Z) -- Tm (z)) 

off ~oR est la densit6 surfacique locale de flux de chal- 
eur, TR la temperature de paroi du rotor mesur6e, T,  
celle de l'air d6termin6e par voie de bilan thermique 
et 2m la conductivit6 thermique de Fair bvalu6e/t la 
temp6rature de m61ange locale Tin. De la m~me mani- 

Ore, on dOfinit pour le stator un nombre de Nusselt, 
par : 

~0s(Z)d. 
Nu(z) = 

~ (z) (Tm (z) - Ts (z)) 

Mentionnons que dans le cas du stator rainurO, il est 
techniquement impossible de caractOriser les transferts 
convectifs sur la pattie de paroi lisse ou sur la partie 
de paroi rainurOe sOparOment. Le choix de la tem- 
pOrature de rOfOrence s'avOre dans ce cas dOlicat en 
raison de la dynamique de l'Ocoulement qui est nOces- 
sairement diffbrente au voisinage de ces deux rOgions. 
Rappelons que dans notre situation, la section des 
rainures est 6quivalente ~i celle de la zone annulaire. 
Nous proposons donc un nombre de Nusselt local off 
la densit6 de flux ~ la paroi, tps(Z), est ramenOe "~ la 
surface totale globalisant la rainure avec le cylindre. 
La temp&ature de m41ange de Fair dans route la sec- 
tion est dans ce cas retenue comme rOfOrence pour 
caractOriser ces transferts. 

Les valeurs du nombre de Nusselt moyen, Nu, sont 
dhduites des valeurs du hombre de Nusselt local par 
intOgration sur la longueur chauffante du rotor : 

- -  i/R Nu = Nu(z) dz/lR. 
do 

Pour ces essais, la part des transferts radiatifs dans 
les ~changes globaux varie de 1.4 fi 3.5% saufpour les 
cas ~i faibles valeurs des nombres de Reynolds et de 
Taylor off elle peut atteindre 18%. Le flux thermique 
conduit vers les flasques est compris entre 5.5 et 10%. 
Notons enfin que les correlations ~tablies sont moins 
pr~cises au stator qu'au rotor car les flux transf~r6s 
sont beaucoup plus faibles. Environ 95% de la puiss- 
ance de chauffage est transmise fi l'air par la surface 
du rotor, en revanche la part transferee par Fair au 
stator est de 25%. 

4.3. Analyse des rbsultats exp~rimentaux 
Nous caractOrisons successivement les transferts 

convectifs au rotor, puis au stator. 

4.3.1. Les transferts au rotor 
(a) Nombre de Nusselt local 

La Fig. 6 rend compte de l'Ovolution axiale du nom- 
bre de Nusselt pour diffOrentes valeurs de la vitesse 
de rotation et de dObit axial. La longueur d'entrOe, 
considOrOe ici comme la rOgion de forte dOcroissance 
du nombre de Nusselt, est relativement faible pour 
tousles points pratiquOes. Elle est de l'ordre de 10dH 
aux plus grandes vitesses investiguOes. Cette faible 
valeur est en partie due ici h la canalisation de l'air 
par un flasque guide install6 en amont. Malgr6 tout, 
les profils ne prOsentent pas le caractOre asymptotique 
d'un rOgime thermique compl0tement 6tabli au del~t 
de cette rOgion d'entrOe. En effet, le flux de chaleur 
conduit axialement par les extrOmitOs du rotor vers 
les flasques, ne permet pas d'obtenir une distribution 
rigoureusement uniforme du flux de chaleur pariOtal. 

Par ailleurs, en sortie d'entrefer lisse ou rainurO, les 
courbes pr~sentent une remontOe d'Ovolution qui reste 
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Fig. 6. Profils axiaux du nombre de Nusselt au rotor pour diff~rentres valeurs des nombres de Reynolds 
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toutefois tr6s localis6e, quelque soit le d6bit pratiqu6. 
Ce comportement est sans doute 1i6 aux perturbations 
provoqu6es par l'61argissement brusque de l'espace 
annulaire. Notons enfin que l'effet de la vitesse de 
rotation est marqu6 sur la totalit6 de la longueur de 
l'entrefer pour les deux situations g6om6triques. 
(b) Nombre de Nusseh moyen 

Nous avons trac6, en Fig. 7, la variation du nombre 
de Nusselt moyen en fonction du nombre de Taylor 
pour diff6rentes valeurs du nombre de Reynolds axial. 
I1 en ressort une similitude dans le comportement glo- 

bal pour les deux situations d'entrefer. On peut remar- 
quer une large plage de vitesse de rotation off celle- 
ci n'est quasiment pas influente, plage d'autant plus 
6tendue que le d6bit axial est 61ev6, puis une rapide 
croissance du nombre de Nusselt ~ partir d'une valeur 
critique de vitesse de rotation comme pour le cas d 'un 
6coulement de rotation sans d6bit axial. L'6coulement 
est consid6r6 turbulent dans tousles cas. En entrefer 
lisse et pour un d6bit donn6, la croissance du nombre 
de Nusselt traduit selon Becker et Kaye [4] la tran- 
sition vers un r6gime d'6coulement turbulent avec 
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tourbillons. Avant  l 'apparit ion des tourbillons, la 
rotation n'affecte pas les transferts de chaleur et le 
nombre de Nusselt ne d6pend que du d6bit axial. 

En entrefer rainur~, un autre aspect li6 au m6can- 
isme de l '6coulement m6rite d '&re 6voqu6 comme 
l 'ont  montr6 les travaux de visualisations effectu6s par 
Ould Hademine [16] et concernant une configuration 
g6om6trique identique. L'interaction entre l'6c- 
oulement d 'air  dans la rainure et celui dans l'espace 
annulaire progresse ~ mesure que la vitesse de rotation 
augrnente. Si ces deux r6gions peuvent &re jug6es dyn- 
amiquement  ind6pendantes f faible vitesse de 
rotation, -on peut consid6rer alors leur interface 6tan- 
che-, une combinaison de deux 6coulements apparait  
et s 'accentue f u n  d6bit axial donn6, quand la vitesse 
de rotation augrnente. Ceci se traduit par un d6tour- 
nement progressifvers la rainure du d6bit d 'air  entrant 
darts l 'espace annulaire lors de son parcours dans l 'en- 
trefer (Fig. 8). L'accroissement du nombre de Nusselt 
au rotor, au delft d 'une zone particuli~re de vitesse 
de rotation, met en 6vidence l ' importance de cette 
interaction. La rotation accentue le m61angeage de 
l 'air provoqu6 par le mouvement  de recirculation dans 
la rainure conf6rant finalement aux transferts con- 
vectifs au rotor  une quasi-ind6pendance vis ~ vis du 
niveau de dbbit d 'air  axial pratiqu6 pour les vitesses 
de rotation 61ev6es (Fig. 7). Parall61ement, cet auteur 
a constat6 l 'absence de structures de type Taylor lors 
de ses investigations pratiqu6es jusqu'~i des valeurs du 
nombre de Taylor de 4.7 x 107. 
(c) Lois de transferts thermiques proposkes au rotor 

Nos r6sultats, pour les deux g6om6tries d'entrefer, 
sont pr6sent6s en Fig. 9 et sont corr616s par les 
relations suivantes : 

en entrefer lisse : 

Nu = 0.025Re°tT 8 

1.1 x 104 < Re, < 3.1 x 104 

500 < Ret < 3.1 × l04 

en entrefer rainur6 : 

Nu = 0.021 Re°# 8 

4400 < Re~ < 1.7 x 10 4 

300 < Ret < 6.4 x 104 

Pour les deux situations, le coefficient de pon- 
d6ration a opt imum prend la valeur 0.5. 

Quelques remarques peuvent ~tre d6gag6es des lois 
de transfert obtenues. 

- - L a  forme des corr61ations est analogue f la 
relation classique [17] pour un 6coulement turbulent 
6tabli dans un espace annulaire lisse sans rotation et 
pour des conditions aux limites thermiques identiques 
sur les deux parois : 

Nu = 0.023Rea °8 Pr 1/3 (D2/D1)014 

OU 

Nu = 0.02Re °8 lorsque Pr = 0.71 

I1 convient de rappeler que nos relations sont ob- 
tenues en int6grant la zone d'entr6e ce qui explique 
en partie l '6cart entre les termes constants. 

- - L a  pr6sence des rainures au stator conduit  ~ une 
diminution des coefficients de transfert entre le rotor 
et l 'air de 19% par rapport  fi la situation d'entrefer 
lisse. Ceci s'explique par le fait qu 'une part du d6bit 
d 'air  dans l'espace annulaire alimente pro- 
gressivement les rainures sous l'effet des forces cen- 
trifuges et d6grade l'efficacit6 relative du refroidis- 
sement du rotor. 

- - L a  valeur obtenue (ct = 0.5) traduit une influence 
de la rotation plus forte que celle pr6vue par Gazley 
[6] qui suppose qu 'en entrefer lisse 6troit (e/Rm faible), 
la vitesse tangentielle moyenne de l 'air peut 6tre 
approxim6e fi la moiti6 de la vitesse p6riph6rique du 
rotor : c~ prend ainsi la valeur de 0.25. Ses travaux ont 
~t6 effectu6s dans deux enterfers 6troits (e/R m = 0.068 
et 0.092) et de grande longueur (1/dH > 36). Gros- 
george [9] propose de retenir un coefficient 6gal ~t 
0.8 pour satisfaire ~i la repr6sentation de ses r6sultats 
exp6rimentaux par une corr61ation semi-empirique de 
m6me forme. Il a 6galement travaill6 sur un cas d'en- 
trefer 6troit (e/Rm = 0.021) de longueur importante 
(l/dH = 33). Malgr6 la proximit6 g6om6trique de ces 
enterfers, la dispersion de ces valeurs du coefficient 
peut en partie Etre li6e h la largeur de l'entrefer, mais 
on peut penser 6galement fi l 'influence des conditions 
dynamiques de Fair f l 'entr6e et des conditions ther- 
miques impos6es sur les parois;  celles-ci ont vrai- 
semblablement une incidence marqu6e sur la dis- 
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tribution des vitesses axiale et tangentielle au 
voisinage de la paroi mobile en particulier. 

4.3.2. Les transferts au stator 
(a) Nombre de Nusselt local 

Le stator lisse. En Fig. 10, nous pr6sentons deux s6ries 
de courbes reproduisant chacune les profils axiaux du 
hombre de Nusselt pour diff6rentes vitesses de rotation 

un d6bit axial donn6. I1 ressort principalement que 
pour le d6bit maximal correspondant ~t Rea = 3.1 × 104, 
l'allure globale des courbes est relativement semblable ~, 
celle obtenue pour la paroi mobile. Pour la valeur de 
d6bit la plus faible (Rea =- 1.1 × 104), l'6volution axiale 
du nombre de Nusselt t6moigne d'une 16g+re croissance 

avec z apr6s la zone d'entr6e et de plus en plus marqu6e 
avec la rotation. 

Le stator rainur6. La Fig. 11 rend compte de l'ev- 
olution axiale du hombre de Nusselt pour les deux 
d6bits volume extremes pratiqu6s correspondant fi 
Re~ = 4400 et 1.7 x 104. Le comportement  de ces 6vol- 
utions est tr6s diff6rent de celui rencontr6 en entrefer 
lisse. En particulier, les effets de la zone d'entr6e et de 
sortie ne sont plus aussi marqu6s;  mais plus encore, 
le nombre de Nusselt associ6 aux parois de l'espace 
annulaire et de la rainure croit de mani+re importante 
avec z, d 'autant  plus que la vitesse de rotation est 
grande devant la vitesse axiale. Cette 6volution cro- 
issante suivant z e s t  la cons6quence de l ' interaction 
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Profils axiaux du nombre de Nusselt au stator rainur6 valeurs de vitesse de rotation fi d6bit axial fix6 

entre la rainure et la zone annulaire qui s'amplifie le 
long de l'entrefer. Cette interaction se manifeste d6s 
l'entr6e de l'entrefer pour le plus faible d6bit et la 
rotation gouverne de manibre pr6dominante le niveau 
du transfert au stator. Ce r61e majeur diminue glo- 
balement avec l'augmentation du d6bit et pro- 
gressivement suivant l'axe. 

Localement, dans la zone aval de l'entrefer, la val- 
eur du nombre de Nusselt augmente quand le d6bit 
d'air en entr6e diminue pour une vitesse de rotation 
61ev6e. Les surfaces d'6change des parois de la rainure 
sont mieux mises gt profit. L'extension de rinteraction 
atteint progressivement le fond de la rainure. 
(b) Nombre de Nusselt moyen 

L'influence de la vitesse de rotation et du d6bit d'air 
sur le nombre de Nusselt moyen est reproduite en Fig. 
12. Les courbes relatives au stator lisse pr6sentent un 
comportement analogue ~ celui constat6 pour la paroi 
mobile mais avec un effet de la rotation moins marqu6. 
La particularit6 du comportement du stator rainur6, 
consid6r6 globalement, r6side dans le croisement des 
trois courbes de d6bits diff6rents. Ainsi, il appara~t 
tout d'abord que pour un d6bit donn6, et en dessous 
d'une valeur particuli6re de la vitesse de rotation, le 
nombre de Nusselt ne d6pend, 1~ encore, que du nom- 

bre de Reynolds axial. Ceci traduit une plage de 
fonctionnement o4 l'interaction entre la rainure et la 
zone annulaire est faible et rend le comportement de 
la paroi rainur6e analogue h celui d'une paroi lisse. 
Au dell, rinteraction se fait sentir et les transferts 
augrnentent d'autant plus que FT/Fn est grand. Ainsi, 
si on compare les r6sultats pour une vitesse de rotation 
61ev6e correspondant h Ta = 4.8 x 10 7, le niveau du 
nombre de Nusselt moyen est 49% inf6rieur pour 
Rea = 1.7× 104 ~ la valeur correspondant lorsque 
Rea = 4400. Le rapport des vitesses VT/VA, vaut 3.7 
Re, = 1.7 x 104 et 14.2 ~i Re, = 4400, pour cette vitesse 
de rotation. 
(c) Lois de transferts thermiques propos~es au stator 

Au stator lisse, les r6sultats en transfert de chaleur, 
pr6sent~s en Fig. 13, montrent qu'ils se corr~lent 6ga- 
lement de maini6re satisfaisante avec le nombre du 
Reynolds effectif: 

Nu = 0.046Re°# 7 

Le coefficient ~ optimum d&ermin6 iciest 6gal 
0.25, valeur plus faible que celle relative au rotor. 
Cette difference sensible r6sulte des conditions dy- 
namiques impos6es aux parois. L'influence de la 
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Fig. 12. Influence du nombre de Taylor et du nombre de Reynolds axial sur le nombre de Nusselt moyen 
au stator. 



1290 M. BOUAFIA et al. 

I=: 
O 

O 

E 
,e.* 
m 
O 
m 
t~  
: 3  
z 
Q 
"o 

.,Q 

E 
O 
z 

100 .  

10 

stator lisse 

L t ; ; : : : , 
1.00E*05 Nombre de Reynolds effectif, 

(Re,=+0.25Ret=) *.s 

6 ,  

5 

I 

0 
2 4 6 8 10 12 14 

ReJRe, 

Fig. 13. Variation du nombre de Nusselt moyen au stator en fonction des grandeurs dynamiques. 

rotation sur les transferts convectifs s'att6nuerait sur 
le stator ~t mesure que l 'on augmenterait  la largeur de 
l 'entrefer. 

Au stator rainur6, les r6sultats de la Fig. 13 mon- 
trent que, selon l ' importance du rapport  Vt/Va, la pr6s- 
ence des rainures affecte consid6rablement les m6can- 
ismes de l '6coulement et, par suite, le comportement  
de la globalit6 des patois du stator vis ~ vis des trans- 
ferts thermiques. Le nombre de Nusselt ne peut pas 
&re corr616 par une relation de m~me type que celles 
obtenues pour les parois lisses. Nous  avons utilis6 
une formulation s 'appuyant sur le rapport  des vitesses 
circonf6rentielle et axiale par l ' interm6diaire des nom- 
bres de Reynolds respectifs. Ainsi, nous proposons 
une corr61ation illustr6e en Fig. 13 : 

N u - N u o -  0.333 (_Ret~ - -  
N-~o \Re ,  J ofa Nuo =0 .021Re  °~ 

Le nombre de Nusselt, Nuo, introduit dans cette 
relation correspond ~ la situation d'6coulement axial 
sans rotation. 

5. CONCLUSION 

La pr~sente 6tude a 6t6 effectu6e pour deux espaces 
annulaires &roits, l 'un est lisse et l 'autre rainur6 axi- 
alement au stator. Elle a permis de caract6riser les 
6changes convectifs pour des valeurs 61ev6es des nom- 
bres de Taylor et de Reynolds. I1 ressort de la com- 
paraison des r6sultats obtenus au rotor, que la situ- 
ation d'entrefer lisse est plus int6ressante en 
&oulement  combin& Un 6cart maximum de 19% sur 
les coefficients de transfert est observ6 entre les deux 
configurations pour les gammes de vitesse de rotation 
et de d6bit axial explor6es. En rotation pure, la pr6s- 
ence des rainures au stator favorise les transferts de 
chaleur notamment  pour les valeurs 61ev6es du nom- 
bre de Taylor. Pour une valeur de T a  m de 107, l 'aug- 
mentation du hombre de Nusselt global peut atteindre 
86%. 

Au delft de ces aspects qualitatifs, des corrglations 
ont pu ~tre &ablies dans les deux situations d'6c- 
oulement de rotation avec et sans dgbit axial. Men- 

t ionnons en particulier qu 'en 6coulement combin6, le 
nombre de Nusselt moyen au rotor varie avec le nom- 
bre de Reynolds effectif suivaut une loi du type 
Nu = B Re°~ 8. Au stator lisse, une corr61ation de m~me 
forme a pu &ablie avec, toutefois, un poids accord6 ~t 
la rotation plus faible que pour la paroi mobile. Dans 
le cas du stator rainur6, le comportement  de la glo- 
balit6 des parois (rainures et cylindre) vis ~t vis des 
transferts varie suivant que l 'air dans la rainure et 
celui dans la zone annulaire soient en forte ou faible 
interaction. Cette derni6re se traduit par un mou-  
vement de recirculation dans la rainure provoqu6 par 
les effets centrifuges et dont  l '&endue est d 'autant  
plus importante que le rapport  Vt/Va est grand. Une 
corr61ation est propos6e pour cette paroi, du type: 
( N u -  Nuo)/Nuo = c(Ret/Rea), Nuo &ant le nombre de 
Nusselt dans le cas d'6coulement axial sans rotation. 
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EXPERIMENTAL ANALYSIS OF HEAT TRANSFER IN A NARROW AND GROOVED 
ANNULAR GAP WITH ROTATING INNER CYLINDER 

Abstract--The experimental results of convective heat transfer in an annular gap flow, between a heated 
rotating inner cylinder and a cooled stationary outer cylinder with or without axial flow are presented. 
Two geometrical configurations are analysed : the surfaces of the cylinders are either smooth or the moving 
wall is smooth and the other is grooved axially. The results for rotational flow without axial flow reveal 
the interest of the presence of grooves and an important heat transfer as the velocity increase. In presence 
of axial flow, our investigations conducted in turbulent flow show that the situation of a smooth air gap is 

more favourable for heat transfer at the rotor. © 1998 Elsevier Science Ltd. 


