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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 - c  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 

REsumE - -  Une Etude des comportements turbulents hydrodynamiques et thermiques d'un Echangeur de chaleur ~ surface racine 
est entreprise par voie de simulation numErique, moyennant un module de turbulence ~ deux Equations de transport du type 
/c - ~. Cette voie permet d'apporter une connaissance locale predictive, precise et abondante quant ~ la rEpartition des vitesses 
et des temperatures et d'apprEcier I'effet des diffErents paramEtres gEom~triques et opEratoires sur les performances thermiques 
de I'Echangeur. Nous avons, en particulier, examin~ I'effet des nombres de Reynolds axial et de rotation, ainsi que du nombre de 
lames raclantes. L'~valuation du saut de temperature a I'entr~e de I'Echangeur nous a permis de caractEriser la dispersion axiale de 
chaleur. ~, partir de resultats Iocaux, le coefficient superficiel d'~change a EtE d~terminE dans diffErentes situations gEomEtriques 
et opEratoires. Enfin, des comparaisons sont faites avec les r~sultats issus du module th~orique de pEnEtration thermique, ainsi 
qu'avec des travaux empiriques ant~rieurs. © Elsevier, Paris. 
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Symboles grecs 

A 

At 

0e 

0p 
0* 
O 
O' 

P 

/~t 

Constantes empiriques 

A = 2 6  
C,  = 0,09 ; C1 = 1,43 ; C2 = 1,92 
a~ = 1 ; cr~ = 1,3 

= 0,4 ; ~ = 0,44 

Grandeurs adimensionnelles 

d = d / D  

L = L / ~  

e+ m peru V "  P&h V *  

= - -  ; gth + = P~ 
P # 

k = k / ( 2 r ~ N n )  ~ 
= p/[p (e x N R)  ~] 

r = r / R  
t = 2 ~ t N t  

0 -- 0 e , T* : O* 0 -- Op 
_ _  . _ _  . T +  - -  

T = Op - Oe Op - -  Oe ' O* 

f D / ~ o 2 g T ( r , O , z )  r d O d r  

U , V , W  = U , V , W / 2 x N ~ ;  -~  = ( U , V , W )  

V . =  V* Vr . W m _ _  Wm 
2 ~ N ~  ; v~ = ~N----~ ' ~ N ~  

v + -  

y = y / R  ; y+ = p y V *  ; y++ = P r y  + 

z = Z/R 
tgt = # t / I  ~ ; tge = 1 + t~ t 

= E/[(2 ~ N) a ~ ]  

Nombres adimensionnels 

F r  = (2 n N )  ~ ~ / g  hombre de Froude 
N u  = g D/A hombre de Nusselt moyen 
N u ( O , z )  hombre de Nusselt local 
P r  = I x Cp /A  hombre de Prandtl 
Prt = Pt Cp/~t hombre de Prandtl turbulent 

conductivit~ thermique . . . . . . . . . . . .  W.m- ~ .K- ~ 
conductivit6 thermique turbulente . W.m- 1 .K- ~ 
taux de dissipation de l'6nergie 
cin6tique turbulente . . . . . . . . . . . . . .  m2.s -3 
temp6rature ~ l'entr6e de l'6changeur K 
temp6rature de la paroi de chauffe. K 
temp6rature de frottement . . . . . . . . .  K 
coordonn6e angulaire . . . . . . . . . . . . . .  rad 
angle /~ partir du plan vertical des 
lames . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  
masse volumique du fluide . . . . . . . . .  
viscosit~ dynamique . . . . . . . . . . . . . . .  
viscosit6 dynamique turbulente . . . .  

o 

kg.m -3 
Pa.s 

Pa.s 

P e  = Rer P r  nombre de P6clet 
Re~ = p N D2  /t~ hombre de Reynolds de rotation 
Re~ = p ~'g~m ( ~ -  d)//~ hombre de Reynolds axial 

T a  = 2 ~  ~ffD~-d p N d  ( D -  d) 

V 4 #  

1. I N T R O D U C T I O N  

Les ~changeurs de chaleur g surface racl~e (ECSR) 
sont gSn~ralement destines ~t traiter en continu des 
produits visqueux ou charges en particules solides. 
Ces unit~s sont principalement employSes daBs le 
secteur des industries agro-alimentaires, chimiques ou 
biochimiques et sont disponibles en configurations 
verticales et horizontales. DaBs ces ~changeurs, le 
raclage p~riodique de la paroi permet un renouvellement 
frequent de la pellicule du produit en contact avec 
la paroi d'~change, ce qui prSvient les phSnom~nes 
d'encrassement et favorise l 'agitation m~canique qui 
contribue £ l 'am~lioration du transfert de chaleur au 
sein du produit. 

L'int~rSt pratique de ces ~changeurs a suscit~ de 
nombreux travaux de recherche visant ~ corr~ler le 
coefficient superficiel d'~change 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]; HarrSd [6]; Abichandani et al. [7]; De 
Geode et De Jong [8]. Cependant,  ces correlations 
ne permettent  pas d'apprScier la distr ibution des 
temperatures daBs l 'ensemble de l'~changeur et sont 
souvent ~tabIies en r~gimes d'~coulement laminaire ou 
transitoire. DaBs un r~cent travail [9], nous avons 
prSsent~ une ~tude locale qui a permis d'approfondir 
la comprehension des comportements hydrodynamique 
et thermique des ECSR operant en r~gime laminaire. 

DaBs le prSsent article, nous nous sommes attachSs 
£ la prise en compte du caract~re turbulent  de 
l'~coulement, qui peut se manifester ~ hautes fr~quences 
de rotation) des racleurs ou lors du trai tement thermique 
de certains produits alimentaires peu visqueux, tels 
que les jus de fruits, le lait, ou encore certaines 
huiles min~rales o u  organiques. DaBs cette' optique, 
nous avons abord5 le probl~me par voie num~rique. La 
r~solution des ~quations de mouvement et d'Snergie est 
entreprise daBs un syst~me de coordonnSes cylindriques 
tridimensionnelles, en adoptant  le module k 
standard pour la mod61isation de la turbulence. La 
technique de r6solution est fond6e sur la m6thode de 
diser6tisation aux volumes finis. 

La configuration g6om6trique du dispositif 6tudi6, 
pr6sent6e sur la f igure  i ,  est identique ~ celle que nous 
avons envisag6e dans une 6tude ant6rieure [9]. Rap- 
pelons iei que ta longueur de l '6changeur rapport6e 

son rayon interne est 6gale ~ 6. Le diam6tre du 
rotor rapport6 ~ celui de l '6changeur est de 0,605. 
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Fluide caloporteur entrant dans la Fluide caloporteur 
double enveloppe 

, . ~  Lame raelante q" 

Produit & rentr~e 
de l '~changeur 

() .................... Rot ................ ~--- 

Nervure 

Figure 1. Dispositif etudi~. 
Figure 1. Studied device. 

L'espace entre ta lame et le rotor est tel que sa 
valeur adimensionnelle suit 6gale h 0,20. Dans ces 
conditions, le domaine de calcul est d~fini, tel que 
( r ,O,z)  E [0,605; 1] x [0; 21~/np] x [0; 6]. 

2. FORMULATION MATHI:MATIQUE 

Le fluide est suppos6 incompressible et les caract~ris- 
tiques thermophysiques telles que la masse volumique, 
la capacit~ thernfique massique, la conductivit~ thermi- 
que et la viseosit6 sont supposdes ind@endantes de la 
temp6rature. 

Compte tenu de la d6composition de Reynolds, qui 
permet de d~velopper un traitement statistique des 
~quations instantan6es de mouveinent et d'~nergie, 
l 'application de la moyenne temporelle conduit aux 
dquations du mouvement moyen de Reynolds et de 
la temperature moyenne. En utilisant le concept de 
diffusion turbulente pour la mod~lisation des flux 
turbulents, la fermeture du syst~me d'~quations est 
effectu~e par un mod~le de turbulence du premier ordre 
du type d ~. 

En respectant la formulation g4n~rale de l'4quation 
de conservation d 'une propridt~ transportable, les 
6quations de continuitY, de quantit4 de mouvement, 
de l'4nergie cin6tique turbulente, du taux de dissipation 
et de l'6nergie thermique s'expriment sous la forme 
g~n~rale : 

~ /f/D#dv=- f~ v~'Wds+ fffo S,,dv (1) 

En rep~re mobile li~ au rotor interviennent dans 
les 6quations de mouvement les forces d'acc~l~ration 
compl~mentaires centrifuges et de Coriolis. Ces forces 
sont additionn~es aux termes sources S~. Les variables 
intervenant dans les ~quations de transfert sont rendues 
adimensionnelles en prenant comme grandeurs de 
r~f~rences la vitesse angulaire du mobile (2rcN), le 
rayon de la paroi interne de l'~changeur ;~, la viscosit~ 
dynanfique du fluide it, la masse volumique p e t  l'~cart 
de temperature (0p-  0~). Les expressions des termes flux 
J e e t  sources qui en r~sultent sont r@ertori~es dans le 

tableau, of, G est le terme de production d'~nergie 
cin4tique turbulente, donn5 par : 

O ~U q2 
+ [ r ~  ( V )  + ~O0 j 

+ ~-2+a~) 
+ ~ + ~ - z  

(2) 

Dans la r~gion interne, pleinement turbulente, le 
nombre de Prandtl  turbulent est suppos~ ~gal 5~ l'unit& 
Par ailleurs, la viscosit6 turbulente est donn6e en 
function de k et ~ par la relation suivante : 

2 ~ 
g~ = 1 + Ot 

(3) 

3. CONDITIONS AUX LIMITES 

3.1. Conditions hydrodynamiques 
et thermiques 

l'entr6e de l'6changeur, la tempdrature a une 
valeur adimensionnelle nulle. Quant h la vitesse, nous 
imposons un 6coulement -p i s ton- ,  qui se traduit par 
l'6tablissement des conditions suivantes : 

U = V = 0  et W = l ~ n  

a v e c  : 

1 Rea 1 
Wm--rC Rer 1 - d  (4) 

la sortie de l'Schangeur, les d6rivSes de toutes 
les propri~t6s transportables sont suppos6es nulles [10]. 
Concernant la pression, l'utilisation d 'un  maillage d~cal~ 
entre la pression et les composantes de vitesse permet 
de supposer nulles les d~rivSes de la pression dans la 
direction normale ~ toutes les parois solides [11]. 

3.2. Tra i tement  h proximit~ des parois 

proximit~ d 'une paroi solide, l'6quation de mou- 
vement peut, dans l 'approximation d 'un ~coulement 
unidirectionnel, s'~crire dans la couche limite dynami- 
que : 

aVr (~ + ~t) ~ = o (v*) ~ (5) 
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TABLEAU / TABLE 
Expressions des termes flux et sources en 6criture adimensionnelle. 

Dimensionless form of flux and sink terms. 

4~ J~  S+ 
V 0 

U --2  __1 ( O ~ g r a c l U ) + V U  
Re~ 

V - -2  __1 (O~g--~adV)+YV 
T~ Rer 

W 

T - -  - -  

2 1 
(0~ gra<i W) + V W 

/~ Rer 

2 1 l+~) t  Pr  T + V T  
Tr, Pe 

2 1 [  , ] -  
r~ O'kRer (O 'k+0t )gradk  -I V k  

21[  ] -  

Or g Rer + r - - ~  V ~ e r T j  

V e 
+ 

T 
+ r + 2 V  

Op 2 1 

- a - - -6  + ~ ~ r  ' 

' [i OU ~ (V)]+] i [ (OU)] 
oo ?zb-6+~ ~ W ~° b-6 -v 

+726 +~ ~ 7-]i 
UV 
r 

--- -2U 

3p 2 1 [13 (3U) 3 {0 3V] 3 ( ~zW)] 1 

2 1 
- - - O - ~  

Rer  

(C~ 2 1 a- 

fg_ 

~ m  

# m  

0 

Selon que l'on se situe au niveau de la paroi de 
chauffage, des lames raclantes ou du rotor, Vr est 
d6finie comme 6tant la %sultante des composantes de 
vitesse parall61es ~ la paroi solide consid6%e [12]. En 
adoptant la vitesse de frottement ~ la paroi V* comme 
6chelle de r6f~rence, l '6quation (5) s'6crit sous une forme 
adimensionnelle : 

av+ ] or+ 
1 :  l + e  + Oy + , ]  Oy + (6) 

Pour la d6termination des contraintes de cisaillement 
turbulentes g proximi% des parois solides, nous avons 
adop% le module de Van Driest [13]. Le choix de 
ce mod61e p%sente l'int6r6t de situer les premiers 
nceuds de maillage, adjacents 5 ces parois, sans 
conditions particuli6res. En effet, Van Driest a mod61is6 
l 'amortissement de la turbulence dans la couche limite 
dynamique en introduisant un terme exponentiel de 
pond6ration dans l'expression de longueur de m61ange 
m6canique de Prandtl  : 

g+----ky+ [l -- exp (--Y@)] (7) 

Cette approche permet de fournir une expression 
g6n6rale de l '6quation de mouvement, qui s'applique 
dans la totali% de la couche limite : 

OV + 2 (s) 

L'int6gration de cette 6quation fournit les lois 
de parois permettant  de sp6cifier les conditions aux 
limites par raccordement. I1 convient pour ce faire 
de d6terminer l'6volution du produit V + y  + pour 
y+ = 0 - 100. Ainsi, sachant que : 

V +y+  = Rer ~ V r y  (9) 

la connaissance de la vitesse Vr au niveau du premier 
noeud adjacent ~ la paroi solide, ainsi que la distance 
y k cette paroi, permet d'identifier la valeur de y+ cor- 
respondant. On en d6duit la contrainte de frottement 

6 3 7  

!:i:)iii~,,i '̧  , ~;~ 

¸ 

i it i~ !  ~ @" 
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sur la paroi 7v, l'~nergie cin~tique turbulente k et le 
taux de dissipation ~, soit : 

V. y + 2 1 
U ~'~ /~er (10) 

7p = -t-(V*) ~ (11) 

v* e+m 
= ~u + ) 

(12) 

r~ ~V + 
~ = R e ~ v / ~ ( V * ) e ~ y +  k (13) 

La couche limite thermique adh~rant ~ la paroi de 
chauffage est caract~risSe par un flux thermique radial 
constant. En appliquant le concept de conductivit~ 
turbulente, l'~quation de chaleur ~ proximit~ de la paroi 
de chauffage s'exprime comme suit : 

~0 0* V* - (A  + At) ~ = pCp (14) 

En adoptant  la tempSrature de frottement £ la pa- 
roi T* comme r~f~rence pour les ~carts de temperature 
(0 - 0p), l'~quation (14) s'~crit sous une forme adimen- 
sionnelle : 

OV+ / OT+ (15) 1 = -  x + g + g + ~ j  ~)y++ 

Cebeci [14] a g6n6ratis6 l 'approche de Van Driest au 
eas des fluctuations de temp6rature, en vue d'exprimer 
la conductivit6 thermique turbulente dans route la zone 
interne thermique. Le mod61e de Cebeei se traduit  alors, 
en terme de longueur de m61ange thermique, par : 

[ (Y++ 
g + = k ' y  ++ 1 -  exp \ B ~ j  j (16) 

B a ~t~ d6termin5 par Na et Habib [15] ~ partir 
de donn6es exp6rimentales en fonction du nombre de 
Prandtl.  

[34,96 + 28,79 logl0Pr + 33,95 (log10 B(Pr) Pr) 2 

+ 1,186 (logl0 pr)4J (17) + 6,33 ( log~o Pr) 3 

Dans ees conditions, l '~quation du transfert ther- 
mique s'~erit dans la eouehe limite thermique comme 
suit : 

dT+ { y+y++  [ ( ~ - ) ]  
1 - -  dfl+~ l + k k '  1 - e x p  - 

Ilex ( } (18) 
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L'int~gration de cette 6quation, coupl~e ~ celle de 
mouvement (8), permet de dresser un tableau donnant 
la solution pour y+ = 0 - 100, avee T + = V + = 0 pour 
y + =  0. La solution est donn~e pour un nombre de 
Prandtl  donnS. Ainsi, en fonction de la temp6rature T 
et la vitesse V~, caleulSes au niveau du premier noeud 
avoisinant la paroi de ehauffage, on d~duit les valeurs 
locales de la densit6 de flux adimensionnelle et du 
nombre de Nusselt local, soit : 

T* V* -- (T - 1) V~ (19) 
T + V + 

Pe 
N u ( O , z )  = ~ - - _  V* T* (20) 

1 - T ( z )  

Enfin, le nombre de Prandtl  turbulent Prt sur les 
points adjaeents aux parois solides est pris ~gal au 
rapport entre les longueurs de m~lange dynamique et 
thermique. 

4. RI~SOLUTION NUMI~RIQUE 

La r4solution des dquations du mouvement et 
de l'dnergie thermique est fondde sur la mdthode 
de discr6tisation aux volumes finis en utilisant la 
technique du maillage ddcal& Le maillage adoptd 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 diserStisation spatiale 
des termes ,,flux,,, relatifs g toutes les quantitSs 
transportables, est obtenue en suivant une procSdure 
de lin4arisation au schdma hybride [10]. En utilisant le 
schdma implicite aux directions alterndes de Douglas et 
Gunn [16], les syst~mes d'dquations sont trait4s sous 
une forme instationnaire ; la solution permanente est 
recherchde comme limite d 'un  pseudo-r~gime transitoire. 
Le eouplage pression vitesse repose sur l 'algorithme 
Simpler dfi ~ Patankar [10], qui consiste g corriger les 
vitesses calculdes g partir des dquations de quantit4 
de mouvement, afin que celles-ci vdrifient l 'dquation de 
continuitY. Enfin, l '4quation de l'6nergie thermique est 
rSsolue ind@endamment du ealeul hydrodynamique, 
puisque les propridtfis thermophysiques sont suppos4es 
inddpendantes de la tempdrature. 

5. RI~SULTATS ET DISCUSSION 

Dans un rep6re fixe, le rdgime hydrodynamique in- 
duit par la rotation du mobile 6volue pdriodiquement 
g la fr6quenee de passage des lames raclantes. A ti- 
tre indicatif, on montre sur la figure 2 un exemple 
donnant l'6volution au eours d 'une p6riode (2 =/rip) des 
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1,0 

0,9 

;~2 0,7 

0,6 - -  Vitesse tangentielle V (rel~m fixe) 
Vitesse axiale W 

0,5 , , 

0,00 Temps de passage de la lame t 3,14 

Figure 2. [~volution en fonction du temps  des  compo- 
santes axiale et tangentiel le  de la vitesse au point 
M (r = 0,76 ; z = 3) ; (2 lames, Re~ = Re~ = 104). 
Figure 2. Evolution of axial and tangential  velocity compo- 
nents with time at a particular point M (r = 0.76 ; z ---- 3) ; 
(2 scrapers, Rea = Rer = 10 4 • 

composantes  axiale et tangent ie l le  de la vitesse en u n  
point  part icul ier ,  de coordonn6es r = 0,76 et z = 3. Cet 
exemple correspond au cas d ' u n  mobile  dot6 de deux 
lames, les nombres  de Reynolds  axial et de ro ta t ion  
~tant  6gaux ~ 10 4. Cet te  figure fait apparMtre  une  
impor t an t e  var ia t ion  des trac~s des eomposantes  de la 
vitesse, occasionn~e p6r iodiquement  par  le passage de 
la lame 5~ proximit6 du  point  consid6r6. Toutefois,  dans  
un  rep~re t o u r n a n t  avec le mobile,  la vitesse en u n  
point  donn~ a t t e in t  un  r~gime pe rmanen t .  Ainsi,  dans  
ce qui suit ,  les r6sul tats  de s imula t ions  sont  pr~sent~s en 
rep~re mobile  sous forme de car tographies ,  p e r m e t t a n t  
de visualiser les conformat ions  des champs de vitesse et 
de t empera tu re  dans  diff~rentes s i tua t ions  gdom6triques 
et op~ratoires. 

5.1. Effet du nombre de Reynolds 
de rotation 

L'effet de ce param~tre  est 6tudid dans  le cas 
par t icul ier  d ' u n  mobile mun i  d ' u n e  seule lame raclante.  
Le nombre  de Reynolds  axial 4 tant  fix6 g 50, la 
compara ison  des figure 3a et 3b, d6crivant  les champs 
de vitesse dans  u n  p lan  r O situ6 ~ n i l -hau teur  
de l '4changeur,  permet  d ' isoler  l'effet de Re~ sur  le 
compor t emen t  hydrodynamique .  I1 appara i t  que Fact ion 
de raelage de la paroi  est suivie d ' u n e  forte p6ndtra t iop 
du  fluide d6co116 de la surface de l '6ehangeur.  A 
Rer = 104, le eouran t  fluide in t rodu i t  le long de la 
lame diverge 5~ l ' encont re  du  rotor et la vitesse du fluide, 
qui s 'engage entre  le bord  de fuite et le rotor,  s ' intensif ie 
sous l'effet du  r6tr4cissement.  S imul tan6ment ,  une  forte 
d@ress ion se cr6e derrihre les lames raclantes.  I1 en 
r6sulte un  6nergique tourb i l lon  g l 'aval  du  racleur et 
un  deuxi~me de moindre  intensi t4  en amont .  Loin de la 
zone d ' inf luence du  mobile  d ' ag i ta t ion ,  l '~coulement  est 
quas iment  tangent ie l .  A plus fort nombre  de Reynolds  
(Re~ = 5.104), le je t  radial  s ' intensif ie et la reci rcula t ion 

g l ' am on t  d ispara i t  presque complbtement ,  sous l'effet 
du mouvemen t  de convect ion tangentiel le .  

Sur  les figures ~ et 5, nous avons pr6sent6 les 
champs de t empera ture ,  respect ivement  pour  Re~ = 104 
et Re~ = 5.104, et ce, /t deux n iveaux de l '6changeur  : 
l 'entr6e (z = 0,8) et ~ mi -hau t eu r  (z = 3). A fort nora- 
bre de Reynold,  Re~ = 5.104 (figures 5a et 5b), on peut  
ais~ment cons ta te r  que le n iveau des t empera tu res  est 
plus 61ev6. On signale aussi une meil leure homogSn~isa- 
t ion  et un  renforcement  des gradients  de t emp6ra tu re  
au voisinage des parois de chauffage. Ce rdsul tat  est 
tout  ~t fait pr6visible, 6taut  donn~ que l ' a u g m e n t a t i o n  
du hombre  de Reynolds  cont r ibue  ~ l ' in tensif icat ion du 

Fig .  3 - a  : R~r = I0 4 

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

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

Fi~.  4 ~  : Z=0,g ; Re, = I0 ~ 

Fig. 4-b : z =3 ; Re, = I0' Fi$. 5-b : Z - 3  ; Re~= 510  ~ 

~I 0,3S 

ii ii 

• ~ u . ~  

0 ,65  

[] ~:'~? 

Ii i! 
Figures 4-5. Influence du nombre de Reynolds de rotation 
sur le champ de temp6rature (Re~ = 50, Pr = 7). 

Figures 4-5. Effect of  rotational Reynolds number on the 
temperature distributions (/~ea = 50, P r  = 7). 
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champ de vitesse et par cons6quent au r6trdcissement 
des couches limites hydrodynamique et thermique. Cette 
tendance se confirme sur la figure 6, oh nous avons 
present6 pour z = 3 l '6volution angulaire du nombre de 
Nusselt local pour deux valeurs de Rer (Rer = 104 et 
Re= = 5.104). Cette figure montre, par ailleurs, des pro- 
ills similaires h ceux que nous avons observ6s en r6gime 
laminaire [9], marqu6s par une augmentat ion de Nuo 
en amont de la lame raclante, suivie d 'une importante 
chute g l'aval. 

1500 

lOOO 

=~ 
z 

500 

' Re~=5 10 4 

_ _  Rer=10  ~ 

Sans  lames  

S a n s  l a m e s  

0 , , , ', , , , 

45 90 135 180 225 270 315 360 
A n g l e  ( d e g r ~ )  

Figure 6. Evolution du nombre de Nusselt angulaire en 
fonct ion du nombre de Reynolds de rotat ion (z = 3, ~e~ = 50, 
Pr = 7). 
Figure 6. Angular  Nusselt number evolut ion in relation to the 
rotat ional Reynolds number (z = 3, Rea = 50, P r  = 7). 

5.2 .  E f f e t  d u  h o m b r e  d e  l a m e s  

Les figure 7a, 7b et 7c montrent  les structures hydro- 
dynamiques g~n~rSes par des mobiles dotSs respective- 
ment de 2, 3 et 4 lames. Ces representations dans le plan 
r O, situ6 5 mi-hauteur de l'6changeur, correspondent 
Re~ = 104 et Re~ = 50. Quel que soit le nombre de lames 
np, on remarque que la transformation de l '6coulement 
tangentiel  en ~coulement radial en face de chaque lame 
est ~ l'origine d 'un  puissant jet radial. Ce jet bifurque 

l 'encontre du rotor pour engendrer une premiere zone 
de recirculation log~e derriere les lames et une deuxibme 
en amont. Pour un nombre de lames ~gal '~ 3 ou 4, on 
distingue deux zones de recirculation, qui envahissent 
complbteinent l'espace annulaire compris entre deux 
lames cons6cutives. Ces recirculations, tournant  acti- 
vement en sens inverses, se conjuguent pour induire 
un v~ritable courant centrifuge, qui parvient jusqu"£ la 
paroi de chauffage. 

L'influence du nombre de lames sur le comportement 
thermique de l '~changeur peut ~tre per~ue en comparant 
les figure 8a, 8b et 8c repr~sentant, respectivement, 
Ia rSpartition des temperatures relatives ~ 2, 3 et 4 
lames. On remarque que l '6tendue des zones chaudes 
est d ' au tan t  plus importante  que le nombre de lames 
est 61ev~. On peut voir aussi la formation de deux zones 
tourbillonnaires, une ~ tempSrature minimale (T < 0,82) 
et une ~ temperature maximale (T > 0,91). Par ailleurs, 

Fi~. 7 ~  

Fi~. 7-b 

Fi~r 7~ 

Fig. 7 - Influence du no m b~  de limes sur le 
champ de vitesse (z =3, R~=IO *, Ret=50) 

Fig. 8"~ 

Fifb 8-b 

Fig. k 

Fig. g - [atluence du hombre axe l~rles 
sur le champ aM t ~  

(z =3, ~=104,  Re.=50, Pr~7) 

i 
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Figure 7-8. Influence du nombre de lames sur le champ de 
vitesse (z = 3, Rer  = 104 , Re~ = 50). 

Figure 7-8. Effect o f  the number o f  scrapers on the veloci ty 
vector  distr ibut ions (z = 3, Rer = 104 , Re~ = 50). 

contrairement ~t ce que l 'on a pu observer en r~gime 
laminaire [9], l 'emplacement du noyau chaud se trouve 
isol~ au sein du milieu fluide et non pas en amont des 
lames. Ce comportement est 5 l'origine des mouvements 
de retour du fluide qui s 'accompagnent de la dispersion 
axiale thernfique. 

Afin de quantifier l'effet du nombre de lames sur 
les performances thermiques de l'~changeur, nous avons 
portd sur la figure 9 l 'dvolution du nolnbre de Nusselt 
moyen en fonction de np. I1 apparait que l 'augmentat ion 
du nombre de lames de 1 ~ 3 entraine une nette 
am5lioration des performances thermiques. Pour des 
hombres de lames supdrieurs 5~ trois, cette amelioration 
est moins prononc~e et devient nSgligeable pour n p >  4. 
En vSrifiant que cette ~volution ne peut pas ~tre d6crite 
par une relation en puissance, nous pouvons conelure 
que les correlations empiriques, 6tablies ell fonction de 
rip, sont impr~cises. 

6 4 0  
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F i g u r e  9.  Evo lut ion  du n o m b r e  de  N u s s e l t  en  f o n c t i o n  du 
n o m b r e  de  l a m e s  ( R e ,  = 10  ~, R e ~  = 50 ,  P r  = 7). 

F i g u r e  9. Effect o f  the  n u m b e r  o f  s c r a p e r s  on  the  N u s s e l t  
n u m b e r  ( R e r  = 104, Rea = 50, P r  = 7). 

5.3. Caract~risation de la dispersion 
axiale 

L'influence de Re~ est i11ustr6e sur les figures 10 et 
I1, reproduisant les comportements hydrodynamiques 
et thermiques dans les plans r-z situ6s respectivement 
en aval et en amont des lames. 

nombre de Reynolds axial relativement ~lev6, 
Re~ = 500 (figures lob et Ilb), les mouvements de 
convection axiale sont importants,  ee qui va de pair 
avec une at t6nuation de la dispersion axiale de chaleur. 
C'est pourquoi la temperature au fond de l '6changeur 

N 

, /4di~' "q 

, 9 

z 

Fig. 10-a : Repl0  *, lle.,m~JO Fig. 10-b : Rer~lO ~, RI..-~O 

i 0 
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0,4 

0,~ 
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Figure 10. Champs devitesseetdetemp~raturedans un plan 
r - z  situ~ en amont du racleur (69' = - 9 ° ) .  
Figure 10. Velocity vector and temperature distributions on a 
r - z  plane  (O  ~ = - - 9 ° ) .  

est proche de celle du fluide avant sa p~n6tration dans 
l'appareil. Aussi, on note que le niveau de temp6rature 

la sortie est relativement faible (T = 0,46), ee qui 
s'explique par un court temps de s6jour. En revanche, 
/~ Re~ = 50, les mouvements de retour, ainsi que les 
effets de bord, sont manifestement plus apparents 
(figures lOa et 11a). On note/~ l'entr~e de l'~changeur, 
en particulier sur la figure lOa, la formation d 'une 
structure tourbillonnaire secondaire, si~ge d 'un  niveau 
de temperature assez 61ev6 (0,5 < T < 0,6). 

La figure 12 montre le saut de temp6rature ~ l'entr~e 
de l '6changeur en fonction du rapport entre le nombre 
de Taylor et le nombre de Reynolds axial. Conform6ment 

, ~  
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Fig. 1 l-a : R~r=10 a, l l ~ J ~  Fig. 1 l-b : Re~=104, R e . ~  
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Figure 11. Champs devitesseetdetemp~raturedans un plan 
r - z  situ~ en amont du racleur (0 '  = +9° ) .  

Figure 11. Velocity vector and temperature distributions on a 
r - z  plane (O~ = +9° ) .  

1,0 

'~ 0,8 
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0,4 
' ~  i n g o n n a t  et al. ( d = 0 , 6 0 8  - 0 ,815  ; L = 5 , 6 9 2 )  

0,2 / 13 Valcurs numddques ( d = 0 ,6 0 5  ; L=6)  
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Ta /Re ,  

Figure 12. Influence du rapport T a / R e a  sur le saut de 
temperature h I'entr~e de I'~changeur (2 lames, P r  = 90). 
Figure 12. Temperature jump at the inlet of the exchanger 
versus Ta/Rea (2 scrapers,  Pr = 90). 
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aux constat ions p%c6dentes, il appara i t  que le saut  
de t empera tu re  augmente avec la vitesse de rota t ion 
du mobile d 'ag i ta t ion  et que le d6bit diminue. Par  
ailleurs, on peut  noter  que les %sultats  obtenus par  
la voie de simulation num6rique concordent avec les 
%sul ta ts  exp6rimentaux de Maingonnat  et al. [5], qui ont 
travaill6 sur un 6changeur similaire au nStre (L = 5,692 ; 
d = 0,608). 

L'effet de Re~ sur les performances de l '6changeur 
est i l lust% sur la figure 13. Le nombre de Reynolds de 
rota t ion 6tant fix6 ~ 104, cette figure met en 6vidence le 
fait que le d6bit est sans effet impor tan t  sur le nombre de 
Nusselt pour des valeurs de Re~ inf6rieures £ 500. Dans 
ce cas, le rappor t  Re~/Rer est tr~s faible (< 0,05) et 
la dispersion axiale se manifeste d 'une mani~re qui fait 
penser au comportement  en cure parfai tement  agit6e. 
Au-delk de Re~ = 500, on assiste h une augmentat ion 
de Nu avec Re~. 

3 7 0  

Z 

360 

3 5 0  

3 4 0  

3 3 0  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  

10 100  1 0 0 0  1 0 0 0 0  
R e  a 

Figure  13. I~volution du nombre de Nusselt en fonction du 
nombre  de Reynolds  axial  (Re~ = 10 4, Pr = 7). 
Figure  13. Nusselt number evolution with axial Reynolds 
number (Re~ = 10 4, Pr = 7). 

5.4. C o m p a r a i s o n  pr6d ic t ions  num6r i -  
ques - t ravaux  anter ieurs  

La figure 1~, pr6sente l '6volution, en fonction de Rer, 
des nombres de Nusselt moyens calculus successivement 
par  notre module, puis par  le module de p~n6tration 
thermique [17] et enfin/ t  par t i r  des cor%lations fournies 
par  Skelland et al. [18] ; Dinglinger [19] ; Weisser [3] et 
Cuevas et al. [4]. Cet te  figure montre  que l 'approche 
num~rique autorise des p%visions globalement satisfai- 
santes. Les 6carts les plus impor tants  sont observ6s /t 
nombres de Reynolds 61ev6s. Les valeurs num6riques 
sont d 'environ 30 % plus grandes que celles pr~vues par  
le module th6orique ou par  la cor%lation de Cuevas 
et al. [4]. 

La %gression lin6aire appliqu6e aux %sultats  num6ri- 
ques %v~le que le nombre de NusseIt est proport ionnel  

Re~ 61ev~ ~ la puissance 0,72 et qu'il  varie comme 
une puissance de Pr 6gale 5~ 0,30. Ainsi, on pourrai t  

642 

I0000 

Pr~sente ~:tude 
- -  ModUle th~orique 

A Dinglinger 
t-3 Cuevas et al 
N Weisser 

= 1000  Z: 

100 , , , • . . . .  

10000 100000 
]Re r 

Figure  14. Comparaison des  pr6dictions num6riques du 
hombre de Nussek a v e c  les valeurs donn6es par voies 
empirique et th~orique (Re~ = 500, Pr = 7). 
Figure  14. Comparison  of  numerical  Nusselt numbers with 
exper imenta l  and theoret ical  values (Rea = 500, Pr = 7). 

6tablir  la formule suivante pour le calcul du coefficient 
superfieiel d '6change : 

l~quation 

Nu = 0,234 Rer °'72 
prO,30 

Coefficient Conditions op~ratoires 
de 

:or%lation Rer Rea/ Rer Pr np 

0,99 104-105 <0 ,05  < 100 2 

La comparaison de cette cor%lation ~ celles fournies 
par  des t ravaux ant6rieurs est difficile, car ces derniers 
p%sentent des disparit6s assez importantes  et ne 
t iennent pas toujours compte des m~mes param~tres. 
En effet, la cor%lation de Cuevas et al. [4] p%voit un 
exposant  de Rer 6gal ~ 0,4. Quant ~ Skelland et al. [18], 
ainsi que Dinglinger [19], ils envisagent un exposant  
16g~rement inf6rieur au notre, de l 'ordre de 0,65. Pour 
ce qui concerne l 'exposant  du nombre de Prandt l ,  la 
valeur trouv6e ici est tr~s proche de celle couramment 
adopt~e dans la l i t%rature,  qui est ~gale ~ 1/3 [2, 3, 
4, 18]. Cependant ,  Skelland et al. [18] envisagent une 
valeur ~gale ~ 0,7 et Ghosal et al. [20] proposent  0,6. 

Par  ailleurs, nous avons coinpa% notre 6quation 
5 celle ~tablie /~ par t i r  de la th6orie de p6n6tration 
thermique,  soit, conform~ment 5 Latinen [17] : 

2 
Nu  = ~ ~ r r  P r n p  (21) 

Pour comprendre l '6cart que l 'on signale avec cette 
derni~re eorr61ation, il importe  de rappeler  les hy- 
potheses sur lesquelles est fond6e l 'approche th6orique. 
Celle-ci p%voit  qu 'entre deux raclages cons6cutifs, le 
t ransfert  thermique entre la paroi et le liquide s'6ta- 
blit  dans un film mince, ~ la mani~re de la conduction 
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instat ionnaire dans un milieu semi-infini. Ensuite, g la 
frdquence de passage des lames, le produi t  ddcoll4 de la 
paroi est compl~tement mdlang4 au reste du fluide. Si 
cette derni~re hypoth~se est bien vSrifide en r4gime tur- 
bulent, nous pensons n4anmoins que la p4n4tration ther- 
mique qui se produi t  pendant  le laps de temps s@arant  
deux raclages cons4eutifs peut  bien se produire  au-delg 
de la sous-couche visqueuse pour a t te indre  les sous- 
couches inertielle et turbulente.  Dans ce cas, le t ransfert  
de chaleur est rSgi non seulement par  la conduction 
mol6culaire, mais aussi par  la conduction turbulente.  I1 
semble, ainsi, que le module thdorique ne peut  convenir 
que lorsque l '4paisseur de p4n4tration thermique qui se 
forme entre deux raclages cons4cutifs est inf4rieure ou 
dgale g eelle de la sous couche visqueuse. 

6. CONCLUSION 

Les propridtds hydrodynamiques  et thermiques d 'un  
4changeur de ehaleur g surface racl4e opdrant en r4gime 
turbulent  ont 5td dtudi4es par simulation numdrique. 
Ainsi, nous avons pu caract4riser les champs de 
vitesse et de tempdrature ,  ce qui consti tue un 41dment 
impor tant  d 'appr4cia t ion des performances thermiques 
de ce type d 'apparei l .  L 'dtude de l'effet des diffdrents 
param~tres g~omStriques et opdratoires nous a permis, 
en particulier,  de dSgager les enseignements suivants : 

l ' augmenta t ion  de la vitesse de rotat ion,  tout  
comme la diminution du ddbit,  induit  des effets de 
bord, qui se manifestent par  la formation de structures 
tourbil lonnaires secondaires qui favorisent la dispersion 
axiale thermique ; 

g Re~ constant ,  t ' augmentat ion du ddbit  eontribue 
une croissance de la diffdrence moyenne de temp4ra- 

ture entre la paroi  de chauffage et le milieu fluide, ce 
qui se t radui t  par  une ameliorat ion des performances 
thermiques de l 'dchangeur ; eependant,  cette am41io- 
rat ion n 'est  apprSciable qu'apr~s un certain rappor t  
Re~/Rer = 0,05 ; 

le renouvellement du produi t  pros des parois de 
chauffe est d ' au t an t  plus fr6quent, g vitesse de rota t ion 
constante,  que le nombre de lames est i m p o r t a n t ;  
n6anmoins, pour un nombre de lames sup6rieur ~ 4, 
l 'am61ioration du transfert  est impercept ible  ; 

l'effet du nombre de Reynolds de rotat ion sur les 
performances thermiques est plus prononc~ que celui 
pr6dit par  la th6orie de p~n6tration thermique ; 

- l '~quation que nous avons obtenue £ par t i r  de 
r6sultats locaux est en bon accord avec celte 6tablie par  
Dinglinger [19]. 
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Abr igded  Engl i sh  Vers ion  

N u m e r i c a l  s i m u l a t i o n  o f  h y d r o d y n a m i c  and t h e r m a l  b e h a v i o u r s  
in a s craped  surface  heat  e x c h a n g e r  o p e r a t i n g  in turbu lent  r eg ime  

Scraped surface heat  exchangers (SSHE) are usually 
used for processing highly viscous or heat  sensitive 
materiMs current ly encountered in processing food. 
These units can also be used for the thermal  t rea tment  of 
non-viscous media  in which case heat  transfer occurs in 
turbulent  regime. However, a l i terature  survey revealed 
a scarci ty of studies under this condition. 

The characterist ics of the turbulent  flow and heat 
transfer  in a scraped surface heat  exchanger are inves- 
t iga ted  numerically using the s tandard  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 s i tuated in boundary  layers, g~ur - 
bulent heat  flux on the heated wall is defined using 
the Cebeci (1973) approach which takes into account 
both  laminar  and turbulent  contr ibut ions 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 s tudy consists in bringing a be t te r  
knowledge about  hydrodynamic  and thermal  behaviours 
induced in SSHE under various geometric and opera tor  
parameters .  In par t icular ,  a t tent ion is focused on the 
effect of the  number of blades and the rotat ional  and 
axial Reynolds numbers on the t empera tu re  and velocity 
distr ibutions.  At  high rota t ional  Reynolds number,  the 
heat  transfer  increases as a result of turbulent  eddies 
dis turbing the film layer and the higher frequency of 
moving the scraped film from the heated wall. As can 
be seen in figures 3, ~ and 5, both  of these factors 

cause an intensification of the velocity field and a 
greater  homogeneity of the tempera ture  distr ibution.  
The increase of the number of blades causes effects 
similar to those produced by an increase of tile rotor 
speed, viz. greater turbulence in tile bulk of the liquid 
and a higher frequency of scraped fihn. In addi t ion 
to these effects, as indicated iu figures 7 and 8, an 
increase in np produces pairs of counter-rotat ing vortices 
occupying the whole of the annular  space delimited by 
two consecutive scrapers. However, it appears  in figure 9 
tha t  the increase of the number of blades beyond 4 
does not yield an appreciable improvement of tile heat 
transfer coefficient. 

The increase in mass flow rate and hence Re~ 
tends to void the back-mixing phenomenon and reduces 
the residence t ime of the fluid in tile exchanger. In 
the opposi te  case, when the axial Reynolds number 
decreases, axial mixing increases. Thus, as is shown 
in figure lOa, a pair of rotat ing vortices occurs in the 
upper  and lower edges of the scraper. This a t t i tude  
reduces the driving force for heat transfer and limits tile 
performance of the exchanger. In figure 12, back-nfixing 
is characterised by the sudden increase of the product  
t empera ture  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 
rotat ional  Reynolds number nmre strongly than that  
predicted by the model based on penetra t ion theory. 
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