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RESUME - L'objectif de ce travail est d'identifier le coeffent d’échange convectif a l'intérieur
d’un cylindre tournant munis d’ailettes internesseumis a un flux d’air axial. Les coefficients
d’échange sont identifiés expérimentalement a mpdditrois approches (modele inverse, hypothése
d’'une paroi thermiquement mince, approche analgligu_es essais sont réalisés pour une plage de
vitesse de rotation comprise entfeet 880 tr.mnt (1,6x10° < Re < 4,7x10), et un débitQ, =530
m’.h* (Re,=30 000).

NOMENCLATURE

a diffusivité thermiquent.s* X cordonnée suivant I'épaisseun,
¢ chaleur spécifiquel.kg".K* Symboles grecs

D  diamétre du cylindrem @0  densité de fluxy.ny

e  épaisseur du cylindren A conductivité thermiquaéyV.m".K*
h  coefficient d’échange convectify.n?.K™* v viscosité cinématiquerf.s’

L longueur du cylindre d’étuden w  vitesse de rotatigrrad.s*

m  massekg Indices et exposants

Q, débit volumiquent.s® a axial

r rayon du cylindrem e  extérieur

Re, nombre de Reynlods axidQ,/ 7D, i intérieur

Re nombre de Reynolds rotationneD/2v r rotationnel

t temps s oo grandeurs situées loin de la paroi

T températureK

1. INTRODUCTION

Les machines électriques tournantes sont soumides achauffements tres séveres résultant
de pertes électriques régnant dans leurs différemtganes. Pour maintenir le bon
fonctionnement d’'un moteur, il faut recourir a dgstemes de refroidissement parfaitement
dimensionnés. En l'absence de refroidissementnédriaux utilisés ne sont pas capables de
supporter sans dommages les niveaux de tempéedtanats durant leur fonctionnement. Les
problemes d'échauffement dans ces machines demqueccupants malgré les progrés
réalisés ces dernieres années dans leur conception.d'éviter ces échauffements, des
systemes de refroidissement qui permettent d'évaeuehaleur vers le milieu ambiant
doivent faire partie du dimensionnement optimal ac#s machines. Afin de diminuer de
maniere sensible la température de la partie toten@otor), il est primordial d'avoir une idée
précise sur le transfert de chaleur entre la petrdair en contact et de mettre en place des
moyens permettant leur amélioration.

La géométrie des rotors la plus courante est a#li@ rotor cylindrique plein placé a
I'intérieur d’'un stator fixe. Pour ce type de cagufiation les écoulements sur la surface
extérieure du rotor ont été largement étudiés copaneexemple les écoulements de Taylor-
Couette [1,2] ou de Couette-Poiseuille [3,4]. Pamte, le cas d’un rotor sous forme d’'un
cylindre creux munis d'ailettes est moins décrihglda littérature et il n’existe que peu de
corrélations donnant les échanges convectifs sfacgaintérieure [5-8].
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Le but de cette étude est d’identifier expérimantednt les coefficients d’échanges convectifs
a l'intérieur d’'un cylindre creux, tournant et sasna un flux d’air axial. La démarche
expérimentale développée est basée sur la mesutieepanographie infrarouge de I'évolution
de la température pariétale extérieure du cylimcrauffé. L'identification du coefficient
d’échange est ensuite réalisée a partir de lautsolde I'équation de la chaleur par trois
méthodes : solution analytigue de I'équation dechaleur, une méthode basée sur une
technique inverse et dans le cas dun bilan globaéc I'hypothése d'une paroi
thermiquement mince.

2. DESCRIPTION DU BANC D'ESSAIS

La figure 1 présente le schéma du banc d'essaipatiée en rotation se compose de trois
cylindres en acier, séparés par une isolation énoniée époxy (VIE) de conductivit® e =

0,3 W.m~.K™. Ces cylindres sont concentriques et ont été sléséembles de maniére a
obtenir un bon état de surface intérieur. Le cykndentral, de 198 mm de longueur,
correspond a la zone d'étude. Les diamétres intetnexterne du cylindre étudié sont
respectivement de 393 et 403 mm. Les deux cylinér@surant le cylindre central, de
longueur 330 mm, servent a éviter les phénomenpespirturbateurs a I'entrée et a la sortie,
l'isolation en VtE servant quant a elle a minimiksr pertes thermiques de la zone d'étude
vers les deux cylindres de raccord. L'intérieurcgillindre est quant a lui munis d’'un systeme
d’ailettes sous forme de croisillons a 4 brancfigsire 2). La face externe de la zone d’étude
est chauffée en utilisant deux émetteurs infraredges situés au-dessus et en-dessous de la
partie tournante et reliée a un variateur de posal'alimentation électrique des sources de
chaleur peut étre réglée manuellement entre 0 @2 ¥0. Un moteur électrique associé a un
variateur de vitesse entraine le cylindre a unessié de rotation pouvant aller jusqu’a 1000
tr.mn™. La partie en rotation est reliée & la partieigtat grace & deux roulements & billes
montés dans des paliers.

La partie statique se compose d'un ventilateurifege relié a la partie tournante grace a un
tuyau de 1,3 m de long sur lequel a été placé aphdagme. Le ventilateur impose un débit
d'air dans la maquette allant de 0 & environ 536 hmesuré grace a un diaphragme. Le flux
d'air fournit par le ventilateur a la partie tounte vient impacter sur un flasque, percé de 4
trous de diametre 50 mm équirépartis. La zone @anpe trouve dans une petite chambre de
tranquillisation. L'air en provenance du ventilateantre dans la partie tournante via la
chambre de tranquillisation, traverse le premidindye servant a I'homogénéisation des
profils de vitesse, il passe alors dans la zortedk¢ puis traverse le dernier cylindre avant de
ressortir par un flasque similaire au flasque démnt

3. MODELISATION DU COMPORTEMENT THERMIQUE D’UN CYLI NDRE

CREUX

Le probléeme étudié est présenté schématiquemeriadigure 3. Le cylindre tournant est
chauffé sur sa face externe par un flux de chaladiatif @y alors que, sa face interne est
refroidie par un écoulement d’air a vited$g et températuré ., uniformes. A l'instant initial,

la température du cylindre est également supposierme. La zone d’essai est isolée des
autres parties du cylindre de facon a induire angdfert de chaleur essentiellement radial et
limiter au maximum le transfert axial et orthorddidans ce cas le champ de température
dans le cylindre est supposé unidimensionnel eté&sgné par (r,t).

Le transfert de chaleur par convection entre l&rles surfaces interne et externe, est
caractérisé par les coefficients globaux de trahgfeethe. Sur la surface externe du cylindre,
on admet un coefficient d'échange globak h.™+h,, faisant intervenir la convection et le
rayonnement. Toutes les propriétés thermophysiquesy/lindre sont considérées constantes.
Compte tenu de la faible épaisseur du cylindrergport a son diamétre/0=0,0127 et en
posantéx,t)=T(x,t)-T. I'évolution de la température du cylindre est slgrgie par :
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Le dispositif expérimental permet d’obtenir I'évttin de la température de la surface
extérieure du cylindre en fonction du temps etdasité du fluxgo. Le coefficient d’échange
he est quant a lui évalué a partir des données litéSliature.

3.1. Modele global : Hypothése de paroi mince

Vu la faible épaisseur de sa par®imin) et sa conductivité thermiqugagie=43W.m.K?), le
cylindre peut étre considéré pour certains essaisne isotherme. Dans ces conditions,
I'équation de conservation de I'énergie conduit a :

Sy —mc%
h:—e ° dt —hei (2)
S0 3

@o et @ étant identifiés expérimentalement.

3.2. Modele inverse

On adopte ici une approche de type différencesdirlie domaine de calcul est couvert par un
réseau de nceuds spatiaux (i) et temporels (n) sutdmpératures sont a calculer. La
températured, étant identifiee expérimentalement pour chaquedpasmps, on obtient ainsi :

%“z[dfl'g*l}ﬁ”+§ef-£§@'euﬂ?:@—q%f”—aﬁﬂwa“
B pCAX 9|n+1 _er’l j., 0|IT1+1 _9|n+l AXZ

+ — , avec y= ,
2t o ax o “at

3)

h

x=0etx =e

3.3. Modele analytique : Résolution de I'équation &l la chaleur

L'élaboration du modele théorique a été faite disamt une modélisation unidimensionnelle
du comportement thermique du cylindre assimilé @plaque plane. Le systeme (1) n'est pas
homogene a cause de la condition limite xe). Cependant, on peut le résoudre en le
décomposant en deux sous-systemes, en podart)=~6a(x,t)+E(X). Avec Gx(x,t) solution
d'un systéme instationnaire homogéne &fx) solution d’'un systéme stationnaire non
homogeéne. La solution finale est de la forme :
2 x“+H@q
(4)

a(x1)=3 ™[y, cos(k x¥3, sin(k |y { v
=t A{1+He(1+ Hie)} i

Ainsi la température de surface extérieure s’écrit

— c —ak’t ¢O(1+Hie)
Ao ;y"e +/][Hi+He(1+Hie)] ®)
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De I'équation (5) on ne peut pas extraire expliogath;. L'évolution temporelle ddy est
obtenue en identifiant le thermogramme expérimeatééquation (5) & chaque instant. On
obtient alors I'évolution die en fonction du temps.

4. RESULTATS EXPERIMENTAUX

Cette partie présente I'étude expérimentale dusteanhde chaleur par convection sur la
surface intérieure du cylindre tournant en fonctims parametres adimensionnels relatif a
I'écoulement axial et a la vitesse de rotation. kssais ont été réalisés avec une vitesse de
rotation du cylindre comprise entfeet 880 tr.mr" (1,6 x10° < Re < 4,7x1F) et un débit,

de 0 et 530 Ah™ (Re=0 ou 30 000. La figure 4 montre une évolution typique de la ténapure

de la surface extérieure du cylindre en fonctiontelmps. Cette évolution est monotone,
croissante et tend asymptotiquement vers la ternpérd’équilibre thermique. Cette courbe
peut étre relativement bien approchée par uneclda dorme :

B Hmax[l— Znej ©)

Ou Ghax représente la température d’équilibrg, et 1 sont liés au thermogramme et
obtenus numériguement pour chaque essai.

4.1. Comparaison des modéles

On compare dans cette partie les valeurlwlebtenues a partir des modeles développés pour
cette étude. Pour chaque essai la densité de @whduffage de 2748/.n. Le coefficient
d'échange convectif extériey™ est estimé a partir de la littérature grace Zolaétation de
Dropkin et Carmi [9]. Cette comparaison est pré&sesiur les figures 5. On constate que les
trois courbes relatives aux modeles ont presque niésnes allures. Des différences
significatives sont cependant a noter pour les meminstants du calcult (< 480 9
notamment pour le modeéle isotherme. Pour le modéldherme, la source d’erreur peut
provenir de la non validité de I'hypothése d’isathee dans les premiers instants. Le modele
isotherme donne tout méme de bons résultats posrtelmps importants et présente
I'avantage de pouvoir étre mis en ceuvre rapidenior le modele théoriqu, est supposé
constant pour la résolution des équations, cefpetingse est une source d’'imprécisions dans
les premiers instants oyVarie fortement en fonction du temps.

4.2. Cylindre tournant parcouru par un flux d’air a xial

Sur les figures 6 et 7 nous présentons I'évolutionnombre de Nusselt en fonction du
nombre de Reynolds rotationnel et pRg=0 et Rg=30 00Q Sur ces deux courbes on peut
remarquer que le nombre de Nusselt est toujoutissenat fonction du nombre de Reynolds
rotationnel. Ceci s’explique par le fait que laatain créée un effet de déstabilisateur di a
I'accroissement des contraintes de cisaillementqaoé par la paroi tournante et favorisant
ainsi les échanges thermiques.

Pour un débit d’air axial nul on peut noter que Vedeurs du nombre de Nusselt sont
légérement supérieures a celle du cas sans ail@ttte augmentation est d’autant plus
visible queRe est supérieure a 214 000. Lorsque le débit dstimen nulRe=30 000 on
observe que le nombre de Nusselt avec et sanslloroi@ugmente et pour Re470 000 on
peut noter que la présence du croisillon améli@esiblement les transferts puisque le
nombre de Nusselt passe de 158 sans croisillo® azc.

5. CONCLUSION

La thermographie infrarouge a permis d’identifiercoefficient d’échange convectif interne
pour un cylindre en rotation chauffé et parcouru yaflux d’air axial, pour une gamme de
nombre de Reynolds rotationnel variant entre 1,6%t®,7x18 et un nombre de Reynolds
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axial égale a 3300. Différents modeles d’identifma sont développés et testés afin de
déterminer leur pertinence a évaluer le coefficmtconvection. lls sont tous basés sur la
connaissance de la température de la face extérgrurcylindre relevée expérimentalement
par thermographie infrarouge. Les investigationsnois en évidence I'évolution de I'échange
convectif interne fonction de la vitesse de rotata d’'un flux d’air axial imposé ainsi que
'augmentation du nombre de Nusselt lorsque lencyl est muni d’un croisillon.
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Figure 1 : Schéma de principe du banc d'essais



14°™ Journées Internationalse de Thermique
27-29 mar,s 2009, Djerba, Tunisie

Cylindre
tournant
ailettes
ik o S
Figure 2. Cylindre avec 2 ou 8 croisillons
6 ()
8
6 1
4
- Thermogramme
2 ] — Courbe de lissage
0 T T T T T
0 20C 40C e60C 80C 100C
Temps (s
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