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Abstract — Numerical simulation of hydrodynamic and thermal behaviours in a scraped surface heat exchanger operating
in turbulent regime. Heat transfer in scraped-surface heat exchangers (SSHE) of processing turbulent flowing media has been
numerically simulated using a two-equation k — £ turbulence model. The computational method, based on the control-volume
technique, permits us to reveal the details of the thermal and hydrodynamic patterns structured under various geometric and
operator parameters. In particular, attention is focused on the effect of the number of blades and the rotational and axial Reynolds
numbers on the temperature and velocity distributions. Back-mixing was shown by considering the temperature jump at the inlet
of the exchanger. Heat transfer coefficients were determined and fitted with a power function using the dimensionless criteria Nu,
Re, and Pr. Finally, a comparison with the penetration theory model and empirical earlier works has been carried out. © Elsevier,
Paris.

heat exchanger / scraped surface / 3D modelling / heat and mass transfer / turbulent flow / parametric studies

Résumé — Une étude des comportements turbulents hydrodynamiques et thermiques d’'un échangeur de chaleur a surface raclée
est entreprise par voie de simulation numérique, moyennant un modéle de turbulence a deux équations de transport du type
k — €. Cette voie permet d’'apporter une connaissance locale prédictive, précise et abondante quant a la répartition des vitesses
et des températures et d’apprécier I'effet des différents parameétres géométriques et opératoires sur les performances thermiques
de I'échangeur. Nous avons, en particulier, examiné I'effet des nombres de Reynolds axial et de rotation, ainsi que du nombre de
lames raclantes. L'évaluation du saut de température a I'entrée de I'échangeur nous a permis de caractériser la dispersion axiale de
chaleur. A partir de résultats locaux, le coefficient superficiel d’échange a été déterminé dans différentes situations géométriques
et opératoires. Enfin, des comparaisons sont faites avec les résultats issus du modéle théorique de pénétration thermique, ainsi
qu’avec des travaux empiriques antérieurs. © Elsevier, Paris.

échangeur de chaleur / surface raclée / modélisation 3D / écoulements turbulents / transfert de chaleur / étude paramétrique

Nomenclature N vitesse de rotation de l'agitateur. .. st
Cy capacité thermique massique. ... ... Jkg~1-K-! £ PIESSION. v Pa
< diametre du rotor. ... oo oo m 2 coordonnée radiale................ m
2 diametre intérieur de I'échangeur. . . m R rayon de I'échangeur.............. m
4 coefficient superficiel d’échange .... W-m~2.K~! z temps ... S
é énergie cinétique turbulente ....... m2.s~2 U, YW composantes de la vitesse ......... m-s~!
b longueur de mélange dynamique . .. m v, résultante des composantes de la
fin longueur de mélange thermique.... m vitesse paralléles a la paroi........ m-s~!
L longueur de ’échangeur ........... m W vitesse débitante moyenne......... m-s~!
Tp nombre de lames v vitesse de frottement.............. m-s~?!
4 distance & la paroi................ m
* Correspondance et tirés & part. ) 2 coordonnée axiale................. m
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Symboles grecs

A conductivité thermique............ W.m~LK™!
At conductivité thermique turbulente . W.m~1.K~!
g taux de dissipation de Vénergie

cinétique turbulente .............. m2.s73
O température a l’entrée de I'échangeur K
oo température de la paroi de chauffe . K
o température de frottement......... K
o coordonnée angulaire.............. rad
e’ angle & partir du plan vertical des

lames........ ... o i °©
o masse volumique du fluide......... kg-:m~3
" viscosité dynamique............... Pa-s
e viscosité dynamique turbulente . ... Pa-s

Constantes empiriques

A=26
C,=009;C1=143;Cr=1,92
op=1;0,=13

k=04;x =044

Grandeurs adimensionnelles

d=d/D
L=4/B
q=p1ZmW ;é:;:PTpfm‘V
k=4/(2T N R)?
p=£/[p(2n N R)?]
r==/R
t=2nN¢
_0—6 . _ O . _0-6
0, — 6 ' ’ 6

T8, — 0,
D/2 2K
/ / T(r,©,z) rde@dr
d/2 Jo
d2
n|l—-—
(-%)
UV,W =% %2rNR;, ¥ =U,V,W)
v x4

T(z) =

=2‘£:NR; "T3rNR'™T2mNR
V= or
W*
yz,,/R;y+=fﬂ;y++=pry+
z=g/R

Yo = pe/p;de =1+
£=E/[(2nN)® R?|

Nombres adimensionnels

Fr = (21 N)? /g nombre de Froude

Nu = £ 2D/ nombre de Nusselt moyen
Nu(6,z) nombre de Nusselt local

Pr = ;. Cp /X nombre de Prandtl

Pry = py CpA nombre de Prandtl turbulent

Pe = Re; Pr nombre de Péclet
Re, = p N D2 /u nombre de Reynolds de rotation
Re, = p %, (D — &)/ nombre de Reynolds axial

Ta—om [ D—d pNd (D —d)
a 4u

1. INTRODUCTION

Les échangeurs de chaleur & surface raclée (ECSR)
sont généralement destinés & traiter en continu des
produits visqueux ou chargés en particules solides.
Ces unités sont principalement employées dans le
secteur des industries agro-alimentaires, chimiques ou
biochimiques et sont disponibles en configurations
verticales et horizontales. Dans ces échangeurs, le
raclage périodique de la paroi permet un renouvellement
fréquent de la pellicule du produit en contact avec
la paroi d’échange, ce qui prévient les phénomenes
d’encrassement et favorise l'agitation mécanique qui
contribue a l'amélioration du transfert de chaleur au
sein du produit.

L’intérét pratique de ces échangeurs a suscité de
nombreux travaux de recherche visant & corréler le
coeflicient superficiel d’échange et la puissance requise.
On peut citer les travaux de Sykora et al. [1] ; Penney
et Bell [2] ; Weisser [3] ; Cuevas et al. [4] ; Maingonnat
et al. [5]; Harrdd [6]; Abichandani et al. [7]; De
Geode et De Jong [8]. Cependant, ces corrélations
ne permettent pas d’apprécier la distribution des
températures dans ’ensemble de ’échangeur et sont
souvent établies en régimes d’écoulement laminaire ou
transitoire. Dans un récent travail [9], nous avons
présenté une étude locale qui a permis d’approfondir
la compréhension des comportements hydrodynamique
et thermique des ECSR opérant en régime laminaire.

Dans le présent article, nous nous sommes attachés
a la prise en compte du caractére turbulent de
Pécoulement, qui peut se manifester a hautes fréquences
de rotation des racleurs ou lors du traitement thermique
de certains produits alimentaires peu visqueux, tels
que les jus de fruits, le lait, ou encore certaines
huiles minérales ou organiques. Dans cette' optique,
nous avons abordé le probleme par voie numérique. La
résolution des équations de mouvement et d’énergie est
entreprise dans un systeéme de coordonnées cylindriques
tridimensionnelles, en adoptant le modele € - £
standard pour la modélisation de la turbulence. La
technique de résolution est fondée sur la méthode de
discrétisation aux volumes finis.

La configuration géométrique du dispositif étudié,
présentée sur la figure 1, est identique a celle que nous
avons envisagée dans une étude antérieure [9]. Rap-
pelons ici que la longueur de l’échangeur rapportée
a son rayon interne est égale a 6. Le diametre du
rotor rapporté a celui de l'échangeur est de 0,605.

635

| papers

5
c
o
-
o




M. Baccar, M.S. Abid

Fluide caloporteur entrant dans la
double enveloppe

Fluide caloporteur
Lame raclante
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Figure 1. Dispositif étudié.
Figure 1. Studied device.

L’espace entre la lame et le rotor est tel que sa
valeur adimensionnelle soit égale a 0,20. Dans ces
conditions, le domaine de calcul est défini, tel que
(r,©,2) € [0,605; 1] x [0; 27t/np] x [0; 6].

2. FORMULATION MATHEMATIQUE

Le fluide est supposé incompressible et les caractéris-
tiques thermophysiques telles que la masse volumique,
la capacité thermique massique, la conductivité thermi-
que et la viscosité sont supposées indépendantes de la
température.

Compte tenu de la décomposition de Reynolds, qui
permet de développer un traitement statistique des
équations instantanées de mouvement et d’énergie,
lapplication de la moyenne temporelle conduit aux
équations du mouvement moyen de Reynolds et de
la température moyenne. En utilisant le concept de
diffusion turbulente pour la modélisation des flux
turbulents, la fermeture du systéme d’équations est

effectuée par un modele de turbulence du premier ordre
du type £ - E.

En respectant la formulation générale de 1’équation
de conservation d’une propriété transportable, les
équations de continuité, de quantité de mouvement,
de I'énergie cinétique turbulente, du taux de dissipation
et de l'énergie thermique s’expriment sous la forme
générale :

%///[)édv:—//z7¢~ﬁds+///]3qudv (1)

En repeére mobile lié au rotor interviennent dans
les équations de mouvement les forces d’accélération
complémentaires centrifuges et de Coriolis. Ces forces
sont additionnées aux termes sources Sg. Les variables
intervenant dans les équations de transfert sont rendues
adimensionnelles en prenant comme grandeurs de
références la vitesse angulaire du mobile (27T N), le
rayon de la paroi interne de I'échangeur &, la viscosité
dynamique du fluide u, la masse volumique p et 1’écart
de température (6, —6.). Les expressions des termes flux
Je et sources qui en résultent sont répertoriées dans le
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tableau, ou G est le terme de production d’énergie
cinétique turbulente, donné par :

v\’ v U\ foaw)’
G=12 <a_> +<7a‘é+?> +<‘az‘>
Pl (V) ] (2 oy
"or\7) " oo 700 | s
U aw\’
*(5*?)} @

Dans la région interne, pleinement turbulente, le
nombre de Prandtl turbulent est supposé égal a 1'unité.
Par ailleurs, la viscosité turbulente est donnée en
fonction de k et € par la relation suivante :

'19t = CLL Rer

|

k2
€ (3)
195 == 1 + 19t

3. CONDITIONS AUX LIMITES

3.1. Conditions hydrodynamiques
et thermiques

A lentrée de I’échangeur, la température a une
valeur adimensionnelle nulle. Quant a la vitesse, nous
imposons un écoulement «piston», qui se traduit par
I’établissement des conditions suivantes :

U=V=0et W=Wy,

avec :

R (4)

A la sortie de l'échangeur, les dérivées de toutes
les propriétés transportables sont supposées nulles {10].
Concernant la pression, 'utilisation d’'un maillage décalé
entre la pression et les composantes de vitesse permet
de supposer nulles les dérivées de la pression dans la
direction normale & toutes les parois solides [11].

3.2. Traitement a proximité des parois

A proximité d’une paroi solide, 'équation de mou-
vement peut, dans l'approximation d'un écoulement
unidirectionnel, s’écrire dans la couche limite dynami-
que :

d
(bt ) B'Z (VY (5)
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TABLEAU / TABLE
Expressions des termes flux et sources en écriture adimensionnelle.
Dimensionless form of flux and sink terms.
P 745 Ss
—
v 0
a0 (G R 2) L2 ()
9 1 . N p 2 1 r2 12 9@ r or ar
U —= —— (YegradU) + VU —= 4+ =
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rod | ° ar dz \ ° or
2
+ KT- +r+2V
Ve [iz i[_]_ +i <K):|+l i |:195 (a_U ._.V)jl
9 1 _— N p 2 1 200  dr \r T or 66
v —= (cgrad V) + V'V -~ =
T Re, rd@ T Re: 3 oV U 3 oW
+ r 06 [ﬂe (1‘8@_‘——7"—)} + oz (193 7“8(9)
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r
2 1 — - dp 2 1 10 oU 0 1% ) oW 1
Wi R Re eernd M+ VIV = Rer [; o (”96 5) t e (‘965‘;) HEE <19€ 3 )% Fr
T—gi[l—%—ﬂtﬂ)gr?)iT}—i—VT 0
¥ € PTt
2 — e 2 1
k| = — [(ak—l—ﬂt)gradk] + Vi g C-€
2 — - I3 2 1
¢ n o¢ Re; [(05+19t)grad§} Ve k (ClERerG_ng)

Selon que l'on se situe au niveau de la paroi de
chauffage, des lames raclantes ou du rotor, V; est
définie comme étant la résultante des composantes de
vitesse paralleles & la paroi solide considérée {12]. En
adoptant la vitesse de frottement & la paroi V* comme
échelle de référence, 'équation (5) s'écrit sous une forme
adimensionnelle :

+ +
1=<1+é$av >8V (6)

oyt ) oy

Pour la détermination des contraintes de cisaillement
turbulentes & proximité des parois solides, nous avons
adopté le modele de Van Driest [13]. Le choix de
ce modele présente l'intérét de situer les premiers
neeuds de maillage, adjacents & ces parois, sans
conditions particulieres. En effet, Van Driest a modélisé
Pamortissement de la turbulence dans la couche limite
dynamique en introduisant un terme exponentiel de
pondération dans 'expression de longueur de mélange
mécanique de Prandtl :

& =ky" [l—exp <—y-At>] (7)

Cette approche permet de fournir une expression
générale de I'équation de mouvement, qui s’applique
dans la totalité de la couche limite :

av+ _ 2 (8)

Iy H\/1+4{ky+ [1—exp<“%>”2

L’intégration de cette équation fournit les lois
de parois permettant de spécifier les conditions aux
limites par raccordement. Il convient pour ce faire

de déterminer D’évolution du produit V' y* pour
yT = 0 — 100. Ainsi, sachant que :
++ n

V74" = Re: 5 Viy 9)

la connaissance de la vitesse V; au niveau du premier
nceud adjacent & la paroi solide, ainsi que la distance
y & cette paroi, permet d’identifier la valeur de y* cor-
respondant. On en déduit la contrainte de frottement
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sur la paroi 7, ’énergie cinétique turbulente k et le
taux de dissipation &, soit :

Ve = y? R (10)
Tp = (V") (11)

v\’

* g4 zr
(V o ay+>
-7 (12)
"
" vt

g:Rerg\/C_u(V )Z%Fk (13)

La couche limite thermique adhérant & la paroi de
chauffage est caractérisée par un flux thermique radial
constant. En appliquant le concept de conductivité
turbulente, ’équation de chaleur & proximité de la paroi
de chauffage s’exprime comme suit :

ae * *
AT =G0 (14)

En adoptant la température de frottement & la pa-
rol T* comme référence pour les écarts de température
(8 — 8;), équation (14) s’écrit sous une forme adimen-
sionnelle :

(15)

+ +
1=—{1+e;e+ v } or

™ 9yF [ oyt

Cebecti [14] a généralisé 'approche de Van Driest au
cas des fluctuations de température, en vue d’exprimer
la conductivité thermique turbulente dans toute la zone
interne thermique. Le modele de Cebeci se traduit alors,
en terme de longueur de mélange thermique, par :

=Kyt [1 — exp (By(;;) )] (16)

B a été déterminé par Na et Habib [15] & partir
de données expérimentales en fonction du nombre de
Prandtl.

B(Pr) = VPr [34,96 + 28,79 log,, Pr + 33,95 (log,, Pr)*

+ 6,33 (log, o Pr)® 4 1,186 (log,, Pr)4] (17)

Dans ces conditions, ’équation du transfert ther-
mique s’écrit dans la couche limite thermique comme
suit :

dTr* o4 4 y*
1:—dy++ {1+kky y 1—exp vy

++ vt
oo ()| 2
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L’intégration de cette équation, couplée & celle de
mouvement (8), permet de dresser un tableau donnant
la solution pour y* =0 — 100, avec TT = V* =0 pour
yT = 0. La solution est donnée pour un nombre de
Prandtl donné. Ainsi, en fonction de la température T
et la vitesse V;, calculées au niveau du premier nceud
avoisinant la paroi de chauffage, on déduit les valeurs
locales de la densité de flux adimensionnelle et du
nombre de Nusselt local, soit :

* * (T - 1) ‘/r
Nu@z2) =n—LC _ yrpr (20)
1-T(z)

Enfin, le nombre de Prandtl turbulent Pry sur les
points adjacents aux parois solides est pris égal au
rapport entre les longueurs de mélange dynamique et
thermique.

4. RESOLUTION NUMERIQUE

La résolution des équations du mouvement et
de l'énergie thermique est fondée sur la méthode
de discrétisation aux volumes finis en utilisant la
technique du maillage décalé. Le maillage adopté est
de 24 dans la direction radiale, 30 dans la direction
angulaire (60 dans le cas d’une seule lame) et 36
dans la direction axiale. La discrétisation spatiale
des termes «flux», relatifs & toutes les quantités
transportables, est obtenue en suivant une procédure
de linéarisation au schéma hybride {10}. En utilisant le
schéma implicite aux directions alternées de Douglas et
Gunn [16], les systémes d’équations sont traités sous
une forme instationnaire ; la solution permanente est
recherchée comme limite d’un pseudo-régime transitoire.
Le couplage pression—vitesse repose sur l’algorithme
Simpler da & Patankar [10], qui consiste & corriger les
vitesses calculées & partir des équations de quantité
de mouvement, afin que celles-ci vérifient 1’équation de
continuité. Enfin, I’équation de 1’énergie thermique est
résolue indépendamment du calcul hydrodynamique,
puisque les propriétés thermophysiques sont supposées
indépendantes de la température.

5. RESULTATS ET DISCUSSION

Dans un repere fixe, le régime hydrodynamique in-
duit par la rotation du mobile évolue périodiquement
a la fréquence de passage des lames raclantes. A ti-
tre indicatif, on montre sur la figure 2 un exemple
donnant ’évolution au cours d’une période (27/n;) des



Simulation numérique des comportements hydrodynamiques et thermiques
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—— Vitesse tangenticlle V (repére fixe)
o— Vitesse axiale W

0,5 : ) .

0,00 A t 3,14

Temps de passage de la lame

Figure 2. Evolution en fonction du temps des compo-
santes axiale et tangentielle de la vitesse au point
M (r = 0,76 ; z = 3) ; (2 lames, Re, = Re, = 10%).

Figure 2. Evolution of axial and tangential velocity compo-
nents with time at a particular point M (r = 0.76 ; 2 = 3} ;
(2 scrapers, Re, = Re; = 10%.

composantes axiale et tangentielle de la vitesse en un
point particulier, de coordonnées r = 0,76 et z = 3. Cet
exemple correspond au cas d'un mobile doté de deux
lames, les nombres de Reynolds axial et de rotation
étant égaux 3 10*. Cette figure fait apparaitre une
importante variation des tracés des composantes de la
vitesse, occasionnée périodiquement par le passage de
la lame a proximité du point considéré. Toutefois, dans
un repére tournant avec le mobile, la vitesse en un
point donné atteint un régime permanent. Ainsi, dans
ce qui suit, les résultats de simulations sont présentés en
repere mobile sous forme de cartographies, permettant
de visualiser les conformations des champs de vitesse et
de température dans différentes situations géométriques
et opératoires.

5.1. Effet du nombre de Reynolds
de rotation

Leffet de ce parametre est étudié dans le cas
particulier d’un mobile muni d’une seule lame raclante.
Le nombre de Reynolds axial étant fixé a 50, la
comparaison des figure 3a et 3b, décrivant les champs
de vitesse dans un plan r—@ situé a mi-hauteur
de l’échangeur, permet d’isoler l'effet de Re, sur le
comportement hydrodynamique. Il apparait que 'action
de raclage de la paroi est suivie d’une forte pénétration
du fluide décollé de la surface de l'échangeur. A
Re, = 10*, le courant fluide introduit le long de la
lame diverge & ’encontre du rotor et la vitesse du fluide,
qui s’engage entre le bord de fuite et le rotor, s’intensifie
sous Veffet du rétrécissement. Simultanément, une forte
dépression se crée derriere les lames raclantes. I en
résulte un énergique tourbillon & 'aval du racleur et
un deuxiéme de moindre intensité en amont. Loin de la
zone d’influence du mobile d’agitation, I'écoulement est
quasiment tangentiel. A plus fort nombre de Reynolds
(Re; = 5-10%), le jet radial s’intensifie et la recirculation

3 l'amont disparait presque complétement, sous effet
du mouvement de convection tangentielle.

Sur les figures 4 et 5, nous avons présenté les
champs de température, respectivement pour Re, = 10*
et Re, = 5-10%, et ce, & deux niveaux de I'échangeur : &
I'entrée (z = 0,8) et & mi-hauteur (z = 3). A fort nom-
bre de Reynold, Re, = 5-10* (figures 5a et 5b), on peut
aisément constater que le niveau des températures est
plus élevé. On signale aussi une meilleure homogénéisa-
tion et un renforcement des gradients de température
au voisinage des parois de chauffage. Ce résultat est
tout & fait prévisible, étant donné que l'augmentation
du nombre de Reynolds contribue & l'intensification du

Fig. 3-8 Re, = 10* Fig. 3-b : Re,= 5 10*

Figure 3. Influence du nombre de Reynolds de rotation sur le
champ de vitesse (z = 3, Re, = 50, ¥ = 1).

Figure 3. Effect of rotational Reynolds number on the velocity
vector distributions (z = 3, Re, = 50, ¥ = 1).

Fig 5-2:Z=0.8; Re,~5 10

Fig. 5-b:Z=3,Re,=$ 10*

Fig. 4-b:Z =3 ; Re,= 10

Figures 4-5. Influence du nombre de Reynolds de rotation
sur le champ de température (Re, = 50, Pr = 7).

Figures 4-5. Effect of rotational Reynolds number on the
temperature distributions (Re, = 50, Pr = 7).
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champ de vitesse et par conséquent au rétrécissement
des couches limites hydrodynarmique et thermique. Cette
tendance se confirme sur la figure 6, ou nous avons
présenté pour z = 3 'évolution angulaire du nombre de
Nusselt local pour deux valeurs de Re, (Re: = 10* et
Re; = 5-10%). Cette figure montre, par ailleurs, des pro-
fils simnilaires & ceux que nous avons observés en régime
laminaire [9], marqués par une augmentation de Nue
en amont de la lame raclante, suivie d’une importante
chute a 'aval.

1500
. Re=510*
; Re=10*
1000 ( :
= .
“ 500 . Sanslames _ /!
E Sans lames 7]
0 . \ \ : . ! .

0 45 90 135 180 225 270 315 360
Angle (degré)

Figure 6. Evolution du nombre de Nusselt angulaire en
fonction du nombre de Reynolds de rotation (z = 3, Re, = 50,
Pr =17).

Figure 6. Angular Nusselt number evolution in relation to the
rotational Reynolds number (z = 3, Re, = 50, Pr = 7).

5.2. Effet du nombre de lames

Les figure 7a, 7b et 7c montrent les structures hydro-
dynamiques générées par des mobiles dotés respective-
ment de 2, 3 et 4 lames. Ces représentations dans le plan
r—@, situé & mi-hauteur de l’échangeur, correspondent &
Re: = 10* et Re. = 50. Quel que soit le nombre de lames
np, ON remarque que la transformation de 'écoulement
tangentiel en écoulement radial en face de chaque lame
est a lorigine d'un puissant jet radial. Ce jet bifurque
3 Pencontre du rotor pour engendrer une premiere zone
de recirculation logée derriere les lames et une deuxiéme
en amont. Pour un nombre de lames égal & 3 ou 4, on
distingue deux zones de recirculation, qui envahissent
complétement Pespace annulaire compris entre deux
lames consécutives. Ces recirculations, tournant acti-
vement en sens inverses, se conjuguent pour induire
un véritable courant centrifuge, qui parvient jusqu'a la
paroi de chauffage.

L’influence du nombre de lames sur le comportement
thermique de I’échangeur peut étre pergue en comparant
les figure 8a, 8b et 8c¢ représentant, respectivement,
la répartition des températures relatives a 2, 3 et 4
lames. On remarque que l'étendue des zones chaudes
est d’autant plus importante que le nombre de lames
est élevé. On peut voir aussi la formation de deux zones
tourbillonnaires, une & température minimale (T < 0,82)
et une & température maximale (T > 0,91). Par ailleurs,
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Fig 7 Fig. 8-c

Fig. 7 - Influence du nombre de lames sur le Fig. 8 - Influence du nombre de lames
champ de vitesse (Z =3, Re,=10*, Re,=50} sur le champ de température
—> V=1 (23, Re=10", Re,=50, Pr=7)

Figure 7-8. Influence du nombre de lames sur le champ de
vitesse (z = 3, Re, = 10%, Re, = 50).

Figure 7-8. Effect of the number of scrapers on the velocity
vector distributions (z = 3, Re, = 104, Re, = 50).

contrairement & ce que 'on a pu observer en régime
laminaire [9], 'emplacement du noyau chaud se trouve
isolé au sein du milieu fluide et non pas en amont des
lames. Ce comportement est a 'origine des mouvements
de retour du fluide qui s’accompagnent de la dispersion
axiale thermique.

Afin de quantifier 'effet du nombre de lames sur
les performances thermiques de I’échangeur, nous avons
porté sur la figure 9 I'évolution du nombre de Nusselt
moyen en fonction de np. Il apparait que 'augmentation
du nombre de lames de 1 a 3 entraine une nette
amélioration des performances thermiques. Pour des
nombres de lames supérieurs & trois, cette amélioration
est moins prononcée et devient négligeable pour np, > 4.
En vérifiant que cette évolution ne peut pas étre décrite
par une relation en puissance, nous pouvons conclure
que les corrélations empiriques, établies en fonction de
np, sont imprécises.
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Figure 9. Evolution du nombre de Nusselt en fonction du
nombre de lames (Re; = 104, Re, = 50, Pr = 7).

Figure 9. Effect of the number of scrapers on the Nusselt
number (Re; = 10%, Re, = 50, Pr = 7).

5.3. Caractérisation de la dispersion
axiale

L'influence de Re, est illustrée sur les figures 10 et
11, reproduisant les comportements hydrodynamiques
et thermiques dans les plans r—z situés respectivement
en aval et en amont des lames.

A nombre de Reynolds axial relativement élevé,
Re, =500 (figures 10b et 11b), les mouvements de
convection axiale sont importants, ce qui va de pair
avec une atténuation de la dispersion axiale de chaleur.
C’est pourquoi la température au fond de I’échangeur

wn:
pov

$ A
oo 7
z (9% 4
I
procs it

N
200499057
N 1T

Fig. 10-b : Re,=10*, Re,=500

Fig. 10-a: Re~10", Re,=%0

Figure 10. Champs de vitesse et de température dans un plan
r—z situé en amont du racleur (& = —9°).

Figure 10. Velocity vector and temperature distributions on a
r—z plane (® = —9°).

est proche de celle du fluide avant sa pénétration dans
I’appareil. Aussi, on note que le niveau de température
a la sortie est relativement faible (T’ = 0,46), ce qui
s’explique par un court temps de séjour. En revanche,
a Re, = 50, les mouvements de retour, ainsi que les
effets de bord, sont manifestement plus apparents
(figures 10a et 11a). On note a l'entrée de I'échangeur,
en particulier sur la figure 10a, la formation d’une
structure tourbillonnaire secondaire, siege d'un niveau
de température assez élevé (0,5 < T < 0,6).

La figure 12 montre le saut de température a l'entrée
de I'échangeur en fonction du rapport entre le nombre
de Taylor et le nombre de Reynolds axial. Conformément

| papers

S
-
o
-
Q

ot i - 211
::44 of
nd ¢
2y { M
s
“‘3} }\
b 1
bastd W
AR AR
AN PRRRAY
Promrat i ARG
L ] PROXRKAR &
Prossbanit Presrai it
Prowospunkt proeennei i
| SUSPPERRN S -N\\k:
froaeogannk Prawadmkk
w: * Procoganhd
e ¥ PrasnesRd
1 Pmagdoak
 mosnndt i
. -.....,...‘:
| Poescdane
e w8 & poceeasant
sy 68 froadoss
Isicicatni [eocngaas 4
Wity ¥ 488 s |
b/ 4 4 60 e
o pessacnt o
o b a5
o ik idadd
z ] i 7 Jsiay s
! 7N
?".j % ié‘ﬂ;/l!m
HHESy Gy
r r ﬁ
Fig. 11-a: Rer=10", Re,=50 Fig. 11-b: Re;=10*, Re,=500

Figure 11. Champs de vitesse et de température dans un plan
r—z situé en amont du racleur (© = +9°).

Figure 11. Velocity vector and temperature distributions on a
r—z plane (@' = +9°).
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Figure 12. Influence du rapport Ta/Re, sur le saut de
température a I'entrée de I'échangeur (2 lames, Pr = 90).

Figure 12. Temperature jump at the inlet of the exchanger
versus Ta/Re, (2 scrapers, Pr = 90).

641




M. Baccar, M.S. Abid

aux constations précédentes, il apparait que le saut
de température augmente avec la vitesse de rotation
du mobile d’agitation et que le débit diminue. Par
ailleurs, on peut noter que les résultats obtenus par
la voie de simulation numérique concordent avec les
résultats expérimentaux de Maingonnat et al. [5], qui ont
travaillé sur un échangeur similaire au nétre (L = 5,692 ;
d = 0,608).

L’effet de Re, sur les performances de 1’échangeur
est illustré sur la figure 13. Le nombre de Reynolds de
rotation étant fixé & 10*, cette figure met en évidence le
fait que le débit est sans effet important sur le nombre de
Nusselt pour des valeurs de Re, inférieures a 500. Dans
ce cas, le rapport Re./Re, est trés faible (< 0,05) et
la dispersion axiale se manifeste d’une maniére qui fait
penser au comportement en cuve parfaitement agitée.
Au-dela de Re, = 500, on assiste & une augmentation
de Nu avec Re,.

370
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340 |
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Figure 13. Evolution du nombre de Nusselt en fonction du
nombre de Reynolds axial (Re;, = 10%, Pr = 7).

Figure 13. Nusselt number evolution with axial Reynolds
number (Re; = 104, Pr = 7).

5.4. Comparaison prédictions numéri-
ques - travaux antérieurs

La figure 14 présente ’évolution, en fonction de Re,
des nombres de Nusselt moyens calculés successivement
par notre modele, puis par le modele de pénétration
thermique [17] et enfin & partir des corrélations fournies
par Skelland et al. [18] ; Dinglinger [19] ; Weisser [3] et
Cuevas et al. [4]. Cette figure montre que l’approche
numérique autorise des prévisions globalement satisfai-
santes. Les écarts les plus importants sont observés a
nombres de Reynolds élevés. Les valeurs numériques
sont d’environ 30 % plus grandes que celles prévues par
le modele théorique ou par la corrélation de Cuevas
et al. [4].

La régression linéaire appliquée aux résultats numéri-
ques révele que le nombre de Nusselt est proportionnel
a Re. élevé a la puissance 0,72 et qu’il varie comme
une puissance de Pr égale & 0,30. Ainsi, on pourrait
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Figure 14. Comparaison des prédictions numériques du
nombre de Nusselt avec les valeurs données par voies
empirique et théorique (Re, = 500, Pr = 7).

Figure 14. Comparison of numerical Nusselt numbers with
experimental and theoretical values (Re, = 500, Pr = 7).

établir la formule suivante pour le calcul du coefficient
superficiel d’échange :

Coeflicient
de

Equation Conditions opératoires

corrélation| Rer |Rea/Rec| Pr |ng

Nu=0,234 Re®>™| 099 [10*—10° < 0,05 |< 1002

PT'O'SO

La comparaison de cette corrélation a celles fournies
par des travaux antérieurs est difficile, car ces derniers
présentent des disparités assez importantes et ne
tiennent pas toujours compte des mémes parametres.
En effet, la corrélation de Cuevas et al. [4] prévoit un
exposant de Re, égal 3 0,4. Quant & Skelland et al. [18],
ainsi que Dinglinger [19], ils envisagent un exposant
légérement inférieur au notre, de 'ordre de 0,65. Pour
ce qui concerne l'exposant du nombre de Prandtl, la
valeur trouvée ici est trés proche de celle couramment
adoptée dans la littérature, qui est égale a 1/3 [2, 3,
4, 18]. Cependant, Skelland et al. [18] envisagent une
valeur égale & 0,7 et Ghosal et al. [20] proposent 0,6.

Par ailleurs, nous avons comparé notre équation
4 celle établie & partir de la théorie de pénétration
thermique, soit, conformément & Latinen [17] :

Nu:% v/ Re: Prng (21)

Pour comprendre I'écart que I'on signale avec cette
derniére corrélation, il importe de rappeler les hy-
potheses sur lesquelles est fondée I’approche théorique.
Celle-ci prévoit qu’entre deux raclages consécutifs, le
transfert thermique entre la paroi et le liquide s’éta-
blit dans un film mince, a la maniére de la conduction
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instationnaire dans un milieu semi-infini. Ensuite, a la
fréquence de passage des lames, le produit décollé de la
paroi est complétement mélangé au reste du fluide. Si
cette derniere hypothése est bien vérifiée en régime tur-
bulent, nous pensons néanmoins que la pénétration ther-
mique qui se produit pendant le laps de temps séparant
deux raclages consécutifs peut bien se produire au-dela
de la sous-couche visqueuse pour atteindre les sous-
couches inertielle et turbulente. Dans ce cas, le transfert
de chaleur est régi non seulement par la conduction
moléculaire, mais aussi par la conduction turbulente. Il
semble, ainsi, que le modeéle théorique ne peut convenir
que lorsque ’épaisseur de pénétration thermique qui se
forme entre deux raclages consécutifs est inférieure ou
égale A celle de la sous couche visqueuse.

6. CONCLUSION

Les propriétés hydrodynamiques et thermiques d’un
échangeur de chaleur & surface raclée opérant en régime
turbulent ont été étudiées par simulation numérique.
Ainsi, nous avons pu caractériser les champs de
vitesse et de température, ce qui constitue un élément
important d’appréciation des performances thermiques
de ce type d’appareil. L’étude de Veffet des différents
parameétres géométriques et opératoires nous a permis,
en particulier, de dégager les enseignements suivants :

— laugmentation de la vitesse de rotation, tout
comme la diminution du débit, induit des effets de
bord, qui se manifestent par la formation de structures
tourbillonnaires secondaires qui favorisent la dispersion
axiale thermique ;

— & Re; constant, 'augmentation du débit contribue
a une croissance de la différence moyenne de tempéra-
ture entre la paroi de chauffage et le milieu fluide, ce
qui se traduit par une amélioration des performances
thermiques de l’échangeur ; cependant, cette amélio-
ration n’est appréciable qu'aprés un certain rapport
Reo/Re, = 0,05 ;

— le renouvellement du produit prés des parois de
chauffe est d’autant plus fréquent, & vitesse de rotation
constante, que le nombre de lames est important ;
néanmoins, pour un nombre de lames supérieur a 4,
lamélioration du transfert est imperceptible ;

— leffet du nombre de Reynolds de rotation sur les
performances thermiques est plus prononcé que celui
prédit par la théorie de pénétration thermique ;

— Péquation que nous avons obtenue a partir de
résultats locaux est en bon accord avec celle établie par
Dinglinger [19)].
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Abrigded English Version

Numerical simulation of hydrodynamic and thermal behaviours
in a scraped surface heat exchanger operating in turbulent regime

Scraped surface heat exchangers (SSHE) are usually
used for processing highly viscous or heat sensitive
materials currently encountered in processing food.
These units can also be used for the thermal treatment of
non-viscous media in which case heat transfer occurs in
turbulent regime. However, a literature survey revealed
a scarcity of studies under this condition.

The characteristics of the turbulent flow and heat
transfer in a scraped surface heat exchanger are inves-
tigated numerically using the standard k-£ model in
conjunction with the wall function method. Turbulence
in the vicinity of all rigid walls are modelled using the
Van Driest (1956) hypothesis to predict the wall shear
stresses, turbulence kinetic energy and its dissipation
rate on the points situated in boundary layers. Tur-
bulent heat flux on the heated wall is defined using
the Cebeci (1973) approach which takes into account
both laminar and turbulent contributions on the re-
gion adjacent to the heated wall. The simulation, based
on the control-volume method, is carried in a three-
dimensional cylindrical system in the assumption of a
constant fluid properties.

The aim of this study consists in bringing a better
knowledge about hydrodynamic and thermal behaviours
induced in SSHE under various geometric and operator
parameters. In particular, attention is focused on the
effect of the number of blades and the rotational and
axial Reynolds numbers on the temperature and velocity
distributions. At high rotational Reynolds number, the
heat transfer increases as a result of turbulent eddies
disturbing the film layer and the higher frequency of
moving the scraped film from the heated wall. As can
be seen in figures 3, 4 and 5, both of these factors
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cause an intensification of the velocity field and a
greater homogeneity of the temperature distribution.
The increase of the number of blades causes effects
similar to those produced by an increase of the rotor
speed, viz. greater turbulence in the bulk of the liquid
and a higher frequency of scraped film. In addition
to these effects, as indicated in figures 7 and &, an
increase in ny, produces pairs of counter-rotating vortices
occupying the whole of the annular space delimited by
two consecutive scrapers. However, it appears in figure 9
that the increase of the number of blades beyond 4
does not yield an appreciable improvement of the heat
transfer coeflicient.

The increase in mass flow rate and hence Re,
tends to void the back-mixing phenomenon and reduces
the residence time of the fluid in the exchanger. In
the opposite case, when the axial Reynolds number
decreases, axial mixing increases. Thus, as is shown
in figure 10a, a pair of rotating vortices occurs in the
upper and lower edges of the scraper. This attitude
reduces the driving force for heat transfer and limits the
performance of the exchanger. In figure 12, back-mixing
is characterised by the sudden increase of the product
temperature just after the entrance of the exchanger.
This phenomenon is more pronounced at higher Taylor
number and lower axial Reynolds number.

Finally, Nusselt numbers predicted by numerical
results are correlated by a dimensionless equation in
order to be compared with theoretical and empirical
earlier works. Comparison reveals that the heat transfer
coefficient numerically determined depends on the
rotational Reynolds number more strongly than that
predicted by the model based on penetration theory.



