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Abstract 

This thesis presents the results of two studies: the first concerns natural turbulent convection in a 

rectangular cavity heated from the bottom wall and filled with a nanofluid and the second relates to the 

investigation of conjugate heat transfer in a fin-and-tube heat exchanger.  

The cavity  of the first study is tall and has a heat source embedded on its bottom wall, while its left, right 

and top walls are maintained at a relatively low temperature. The working fluid is a water based nanofluid 

having three nanoparticle types: alumina, copper and copper oxide. The influence of pertinent parameters 

such as the Rayleigh number, the type of nanofluid and solid volume fraction of nanoparticles on the cooling 

performance is studied. Steady forms of twodimensional Reynolds-Averaged-Navier-Stokes equations and 

conservation equations of mass and energy, coupled with the Boussinesq approximation, are solved by the 

control volume based discretisation method employing the SIMPLE algorithm for pressure-velocity 

coupling. Turbulence is modeled using the standard k-ε model. The Rayleigh number, Ra, is varied from 

2.49x1009 to 2.49x1011. The volume fractions of nanoparticles were varied in the interval 0≤φ≤ 6% . Stream 

lines, isotherms, velocity profiles and Temperature profiles are presented for various combinations of Ra, 

the type of nanofluid and solid volume fraction of nanoparticles. The results are reported in the form of 

average Nusselt number on the heated wall. It is shown that for all values of Ra, the average heat transfer 

rate from the heat source increases almost linearly and monotonically as the solid volume fraction increases. 

Finally the average heat transfer rate takes on values that decrease according to the ordering Cu, CuO and 

Al2O3. 

In the second study We determined the  heat  transfer  and friction characteristics of a  realistic fin-and-

tube heat exchanger . The computations assume steady-state heat transfer and fluid flow. Nusselt number 

and friction factor characteristics of the heat exchanger are presented for various values of Reynolds 

numbers. The energy  conservation and the heat conduction equations in  3  dimensions have  been solved  

in the fluid and the solid respectivelyalong with the mass and momentum conservation equations in  order  

to  determine  these  characteristics.  Both  laminar  and turbulent flow regimes are considered. The effect of 

turbulence modeling was investigated using three different models (the one equation  Spalart-Allmaras  

turbulence model,  the  standard  k-ε model  and  the    RSM  model).  The  computations  allowed  the 

determination  of  the  dynamic  and  thermal  fields.  Model validation was carried out by comparing  the 

calculated friction factor  f  and Colburn  j-factor  to  experimental  results  found  in the  literature. The  

plotted  results  showed  a  qualitatively  good agreement between numerical results and experimental data. 

The  results  obtained  also  showed  that  the  simplest  of  the three  turbulence models  tested(i.e. Spalart-

Allmaras) gives  the closest values to the experimental data.   
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Keywords : Turbulent convection; Numerical simulation ; Nanofluid, Enclosure heated from below, Forced 

convection; Turbulent exchanges, Heat exchanger, Conjugate heat  transfer. 

Résumé 

Cette thèse présente les résultats de deux études : la première concerne la convection naturelle turbulente 

dans une cavité rectangulaire chauffée uniformément par le bas et remplie d’un nanofluide et la seconde 

concerne  l’investigation du transfert de chaleur conjugué  dans un échangeur de chaleur à tubes ailetés.  

L’enceinte de la  première étude a un  faible rapport d’aspect. Ses parois gauche, droite et supérieure 

sont maintenues à une température relativement basse. Le fluide de travail est un nanofluide constitué d’eau 

et de nanoparticules, soient d’alumine (Al2O3), ou de cuivre (Cu) ou d’oxide de cuivre(CuO). L’influence 

des paramètres tels que le nombre de Rayleigh (basé sur la hauteur H de la cavité et la densité de flux de 

chaleur), le type de nanofluide et la fraction volumique des nanoparticules sur la performance de 

refroidissement est présentée. Les équations de Navier-Stokes et les équations de conservation de la masse et 

de l'énergie sont résolues pour une géométrie bidimensionnelle par la méthode numérique des volumes finis. 

L'algorithme SIMPLE est utilisé pour le couplage pression-vitesse. La discrétisation des termes convectifs 

est faite avec le schéma QUICK. Le modèle de turbulence k-ε standard est utilisé. Le maillage du domaine 

simulé est généré par le code Gambit. Les résultats montrent que pour toutes les valeurs de Ra, le nombre de 

Nusselt moyen augmente d’une façon linéaire et monotone avec l’augmentation de la concentration des 

nanoparticules dans le fluide de base. Le flux de chaleur moyen prend des valeurs qui diminuent en fonction 

de l’ordre suivant : Cu, CuO et Al2O3. 

La deuxième étude est une investigation numérique des  caractéristiques dynamique et thermique de 

l’échangeur de chaleur. Les calculs supposent un transfert de chaleur et un écoulement en régime permanent. 

Le nombre de Nusselt et le coefficient de frottement qui  caractérisent l'échangeur de chaleur sont 

déterminés pour différentes valeurs du nombre de Reynolds. L’équation de conservation de l'énergie dans le 

fluide et l’équation de conduction de la chaleur dans le solide en trois dimensions ont été résolues avec les 

équations de la conservation de la masse et de la quantité  de mouvement afin de déterminer ces 

caractéristiques. Les deux régimes d'écoulement laminaire et turbulent sont considérés. L'effet de la 

modélisation de la turbulence a été étudié en utilisant trois modèles différents (Spalart-Allmaras modèle de 

turbulence à une équation, le modèle k-ε standard et le modèle RSM). La validation du modèle a été 

effectuée en comparant les facteurs de frottement « f »   et  le facteur-j de Colburn avec les données 

expérimentales trouvées dans la littérature. Les résultats tracés ont montré un bon accord qualitatif entre les 

résultats numériques et les données expérimentales. Les résultats obtenus ont également montré que le plus 

simple des trois modèles de turbulence testés (à savoir. Spalart-Allmaras) donne les valeurs les plus proches 

des données expérimentales. 
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Mots Clés :Convection turbulente ; Simulation numérique ; Nanofluide ; Enceinte chauffée par le bas, 
Convection forcée; Echanges turbulents ; Echangeur de chaleur; Transfert thermique conjugué. 
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Nomenclature 

Ar Rapport d’aspect (H/L) 

Cp Chaleur spécifique, J/kg.K Cµ,, C	
, C	�, C	� Constantes du modèle de turbulence 

g Accélération de la pesanteur, m/s² 

j Coefficient de Colburn : Nu/RePr1/3 

H Hauteur de la cavité, m 

k Energie cinétique turbulente, m²/s² 

L Largeur de la cavité, m 

N Nombre de rangées de tubes 

Nu Nombre de Nusselt 

P Pression, N/m² 

Pf Pas d’ailette, m 

Pl Pas longitudinal, m 

Pt Pas transversal, m 

Re Nombre de Reynolds: (ρ*V*D)/µ 

Dc Diamètre de la sortie du tube, m 

Dh Diamètre hydraulique, m 

f Coefficient de frottement 

Pr Nombre de Prandtl v/α 

q" Densité de flux de chaleur, W/m² 

Ra Nombre de Rayleigh 

T Température, K 

u, v, w Composante de la vitesse  dans les directions x, y et z, m/s 

x, y, z Coordonnée cartésienne, m 

Lettres grecques  

α Diffusivité thermique, m2/s 

β Coefficient de dilatation du fluide à pression constante, K-1 

λ Conductivité thermique, W/m.K 

ε Taux de dissipation de l’énergie cinétique turbulente m2/s3 

µ Viscosité dynamique, kg/m.s 

υ Viscosité cinématique, m2/s 

 ρ Masse volumique, kg/m3 

σk ,σT , σε nombres de Prandtl turbulents de k, T et ε 
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φ fraction volumique 

Indices  

c chaud 

eff effective 

f Fluide de base 

s solide 
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Figure(V.3) Profil de vitesse verticale au niveau du plan médian horizontal (x � L/2) pour différentes 
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valeur de φ et pour Ra � 2.510
�, (a) Eau/Cu, (b) Eau/CuO et (c) Eau/Al2O3. 

 

Figure(V.4) Profil de vitesse verticale au niveau du plan médian horizontal (y � H/2) pour différentes 

valeur de Ra et pour φ � 6%, (a) Eau/Cu, (b) Eau/CuO et (c) Eau/Al2O3. 

Figure(V.5) Profil de température plan médian horizontal (y � H/2) pour différentes valeur de φ et 

pourRa � 2.510
�, (a) Eau/Cu, (b) Eau/CuO et (c) Eau/Al2O3 

Figure(V.6) Profil de température plan médian horizontal (y � H/2) pour différentes nanofluides et 

pour φ � 6%et  Ra � 2.510
�. 

Figure(V.7) Lignes de courant et isothermes a. (eau/Cu), (ligne discontinue) pour φ � 6% et pour 

différentes valeurs de Ra. 

Figure(V.8) Lignes de courant et isothermes a. (eau/AL2O3), (ligne discontinue) pour φ � 6% et pour 

différentes valeurs de Ra. 

Figure(V.9) Variation du nombre de Nusselt moyen avec la fraction volumique pour différentes 

valeurs du nombre  de Rayleigh et pour différents nanofluides. 

Figure(V.10) Variation du nombre de Nusselt moyen avec la fraction volumique et pour différents 

nanofluides à Ra = 2.51011. 

Figure(V.11) Contours de la température dans le plan z = 0.56e-3 m, Re = 300. 

Figure(V.12) Contours de chute de pression par rapport à la sortie dans le plan z = 0.56e-3 m,Re = 300 

Figure(V.13) vecteurs de vitesse dans le plan z = 0.56e-3 m, Re = 300 

Figure(V.14) vecteurs de vitesse dans le plan z = 0.56e-3 m (Zoom arrière du premier tube, Re =300) 

Figure(V.15) la distribution de la température dans la surface supérieure de l'ailette, Re = 300 

Figure(V.16) distribution de température dans le plan de symétrie de l'ailette, Re = 300 

Figure(V.17) variation du nombre de Nusselt sur des surfaces solides (surface de l’ailette + la surface 

mouillée du tube droit + la surface mouillée du tube gauche), Re=300. 

Figure(V.18) variation de coefficient de frottement sur des surfaces solides (surface de l’ailette + la 

surface mouillée du tube droit + la surface mouillée du tube gauche), Re=300. 

Figure(V.19) Coefficient de frottement sur le tube droit mouillé, Re = 300 

Figure(V.20) coefficient de frottement moyenne en fonction du nombre de Reynolds 

Figure(V.21) coefficient j-Colburn moyenne en fonction du nombre de Reynolds 
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Introduction générale 

Le transfert de chaleur joue un rôle important dans de nombreuses applications. Par exemple, dans 

les chambres chauffées, les halls d’usines, les maisons vertes, les récipients refroidis de stockage de 

nourriture, et dans les véhicules où la chaleur générée par le moteur d'entraînement doit être enlevée pour un 

bon fonctionnement. De même, les équipements électroniques dissipent la chaleur, ce qui nécessite un 

système de refroidissement. Les systèmes de chauffage, de ventilation et de climatisation, ont aussi besoin 

de différents processus de transfert de chaleur. Le transfert de chaleur est aussi un processus clé dans les 

centrales thermiques. De même, de nombreux procédés de production comprennent le transfert de chaleur 

sous des formes diverses; ce pourrait être le refroidissement d'une machine-outil, la pasteurisation de 

denrées alimentaires, ou le réglage de la température pour le déclenchement d'un processus chimique. Dans 

la plupart de ces applications, le transfert de chaleur est réalisé par des dispositifs de transfert de chaleur; tel 

que des échangeurs de chaleur, des évaporateurs, des condenseurs, et des dissipateurs de chaleur. 

L'augmentation de l'efficacité du transfert de chaleur de ces dispositifs est souhaitable, parce que l'espace 

occupé par le dispositif peut être minimisé si on augmente l'efficacité, ce qui est important pour les 

applications ayant des exigences de compacité.  

Dans la plupart des systèmes de transfert de chaleur, le fluide de travail est mis en circulation par une 

pompe, et l'amélioration de l'efficacité du transfert de chaleur peut réduire la consommation d'énergie 

associée. Il existe plusieurs méthodes pour améliorer l'efficacité de transfert de chaleur. L'utilisation de 

surfaces étendues, l'application de vibrations sur les surfaces de transfert de chaleur, et l'utilisation de micro 

canaux sont parmi ces méthodes.  

L’efficacité du transfert de chaleur peut également être améliorée en augmentant la conductivité 

thermique du fluide caloporteur. La conductivité thermique des fluides couramment utilisés dans le transfert 

de chaleur, tels que l'eau, l'éthylène glycol, et les huiles est relativement faible, par rapport à la conductivité 

thermique des matières solides. À cet égard, diverses techniques ont été proposées pour modifier les 

propriétés thermo-physiques  des fluides. Parmi ces techniques, On peut citer celle qui consiste à augmenter 

la conductivité thermique des fluides de base (tels que l'éthylène glycol, l'eau et  les huiles) par mise en 

suspension de nanoparticules solides dans ces fluides. Ces techniques ont donné naissance à  une nouvelle 

classe de fluides caloporteurs, appelés nanofluides. Au cours des dernières années, les nanofluides ont attiré 

beaucoup d'attention  à cause de leur utilisation pour le refroidissement dans diverses applications 

industrielles comme le  refroidissement des composants électroniques, le refroidissement des véhicules, le 

refroidissement des transformateurs, dans les réacteurs nucléaires, les applications solaires etc… 

Les échangeurs de chaleur à ailettes sont utilisés principalement comme échangeurs gaz-liquide. En 

raison de la faible conductivité thermique et donc du coefficient de transfert de chaleur côté gaz, il est 

nécessaire d'appliquer les surfaces étendues côté gaz pour améliorer le transfert de chaleur tout en gardant la 
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compacité de l’échangeur. Cependant, les problèmes relatifs à la perte de pression dans le milieu de 

l'écoulement ne doivent pas être négligés.  

 De nos jours, de nombreuses applications telles que la chimie, les industries pétrolières, l’industrie 

automobile, la réfrigération et la climatisation utilisent des  échangeurs à extension de surface. Selon le type 

d’extension, ces échangeurs sont appelés échangeurs à tubes à ailettes (ayant des ailettes continues ou des 

ailettes indépendantes) ou échangeurs à plaques et ailettes brasées. Dans les échangeurs à tubes à ailettes, les 

ailettes peuvent être lisses, ondulées ou interrompues, tandis que des tubes ronds, plats et ovales peuvent être 

utilisés. 

 

Objectif de l’étude 

Cette thèse de doctorat a pour objectif d’étudier numériquement des écoulements convectifs de deux 

genres : Un écoulement  dû à la convection naturelle et l’autre dû à la convection forcée. 

Dans la première étude, notre effort s’est concentré sur l’éclaircissement de l'effet des paramètres 

étudiés tel que la fraction volumique solide, le type de nanofluide ainsi que le nombre de Rayleigh sur la 

structure d'écoulement et isothermes, ainsi que sur le transfert de chaleur. L’étude a permis d’évaluer 

l'importance de l’ajout de particules solides au fluide pur dans l'amélioration de l'efficacité de 

refroidissement de surfaces soumises à des flux thermiques, en provoquant une réduction maximale de la 

température de ces surfaces. 

La deuxième étude porte sur la modélisation numérique du transfert thermique dans les échangeurs de 

chaleur à tubes ailetés ayant des ailettes plates. L’étude a permis de tester trois modèles de turbulence. Le 

nombre de Nusselt et le coefficient de frottement qui  caractérisent l'échangeur de chaleur sont déterminés 

pour différentes valeurs du nombre de Reynolds. Les deux régimes d’écoulement laminaire et turbulent ont 

été étudiés et les résultats ont été comparés avec les données expérimentales disponibles dans la littérature. 

Organisation de la thèse 

La thèse rapportant le travail accompli dans le cadre de ce Doctorat en Sciences est constituée de 5 

chapitres et d’une conclusion générale. 

Le premier chapitre contient les résultats d’une recherche bibliographique très poussée sur la 

convection naturelle dans les enceintes rectangulaires et sur la convection forcée dans les échangeurs de 

chaleur. 

Le deuxième chapitre présente les paramètres clé d'un nanofluide ainsi que les méthodes de 

production des nanoparticules et nanofluides et les caractéristiques thermo physiques et le comportement 

rhéologique des nanofluides. 

Le troisième chapitre présente la modélisation mathématique des convections naturelle et forcée. 

On y trouve une présentation des équations des écoulements des fluides accompagnés de transfert thermique 
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(Equations de Navier-Stokes et équation de conservation de la chaleur) ainsi que les hypothèses associées à 

ce modèle.  

Le quatrième chapitre explique  la méthode numérique choisie pour la simulation (Méthode des 

volumes finis). A la fin du chapitre, on décrit brièvement les codes commerciaux FLUENT et GAMBIT 

utilisés dans les calculs.  

La première section du cinquième chapitre contient les résultats se rapportant à l’étude de 

l’écoulement et du transfert thermique dans une cavité rectangulaire remplie d’un nanofluide avec une base 

active. Le modèle mathématique, la méthode numérique, la géométrie et le maillage pour ce premier cas 

étudié sont donnés dans le chapitre III. Dans la section V.1 de ce chapitre, on présente  les résultats des 

tests d’indépendance du maillage. La validation du code de calcul à l’aide de données puisées de la 

littérature est présentée dans la section V.2. La section V.3 contient les résultats sous forme graphique et leur 

discussion. Cette section est clôturée par une conclusion rassemblant les différentes observations pour cette 

première étude. 

La deuxième section du cinquième chapitre présente les résultats d'une étude numérique de 

l'écoulement et du transfert de chaleur conjugué (par convection dans le fluide et par conduction dans le 

solide) entre deux tubes ailetés d’un échangeur de chaleur. La variation du coefficient  de frottement et du 

coefficient j de Colburn avec le nombre de Reynolds sont présentés dans cette section. Cette section est 

clôturée par une conclusion rassemblant les différentes observations pour cette deuxième étude. 
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Généralités et revue bibliographique 

I.1. Utilisation des nanofluides pour l’amélioration du transfert thermique  

Les fluides de transfert de chaleur (FTC) appelés aussi fluides caloporteurs ont de nombreuses 

applications industrielles et civiles, y compris dans les transports, l'approvisionnement en énergie, le 

chauffage et la climatisation, le refroidissement des composantes électroniques, les pompes à chaleur et les 

dispositifs similaires. Les FTC traditionnels, tels que l'eau, les huiles, les glycols et les fluorocarbures, ont 

une mauvaise performance de transfert de chaleur en raison de leur faible conductivité thermique. Les 

activités de recherche et de développement sont en cours pour améliorer les propriétés des fluides 

caloporteurs. Les matériaux solides métalliques, tels que l'argent, le cuivre et le fer, et les matériaux non 

métalliques tels que l'alumine, CuO, le SiC et les nanotubes de carbone, ont des conductivités thermiques 

beaucoup plus élevées que les fluides caloporteurs traditionnels. Il est donc née une idée novatrice cherchant 

à améliorer la conductivité thermique en ajoutant des particules solides dans les fluides caloporteurs : ces 

mélanges sont appelés les nanofluides. D’après Choi [1], ces fluides sont des solutions colloïdales obtenues 

en dispersant dans un fluide de base des particules solides de taille nanométrique (10-9 m). A très faible 

concentration, certaines de ces solutions se sont révélées très efficaces pour améliorer les transferts de 

chaleur. 

I.1.1 Transfert thermique dans les enceintes rectangulaires 

Le transfert de chaleur par convection naturelle est préféré et utilisé dans les applications des 

échanges convectifs en raison de sa contrôlabilité et de son applicabilité. Comme il a été largement utilisé 

pour obtenir le transfert de chaleur désiré, le transfert de chaleur par convection naturelle a été largement 

étudié, à la fois analytiquement, numériquement et expérimentalement. Il existe de nombreuses approches 

théoriques qui couvrent les échanges convectifs en régime laminaire. La prédiction du transfert de chaleur 

par convection a une importance vitale, car elle affecte directement la conception et les conditions 

opérationnelles. Bien que les applications de transfert de chaleur classiques sont prédites avec précision par 

des corrélations de transfert de chaleur ou par la résolution des équations différentielles, il ya encore des 

problèmes associés à  l'estimation des coefficients de transfert dans des sujets relativement nouveaux tels 

que le transfert de chaleur par convection de nanofluides. 

Ce type de convection est né en grande partie à cause du fait que l’utilisation de la convection 

naturelle de fluides habituels pour le refroidissement d’équipement électronique n’est plus efficace à cause 

de la miniaturisation grandissante des composants dans des appareils électroniques modernes. En effet la 

miniaturisation est soumise à des contraintes très strictes d’espace et de poids, ce qui entraîne à son tour une 

augmentation de la dissipation de chaleur par unité de surface [2-3]. Par conséquent, une stratégie de 

refroidissement amélioré est nécessaire pour éviter une défaillance prématurée des composants électroniques 
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miniaturisés et de garantir leur fiabilité et leur espérance de vie. Si la stratégie de refroidissement utilise un 

fluide de refroidissement avec une faible conductivité thermique, le champ d'écoulement de convection 

naturelle acquiert seulement une force limitée. Il est, par conséquent, d'un intérêt fondamental l’exploration 

de stratégies novatrices et pratiques qui renforcent le flux de convection naturelle pour différentes 

géométries de composants électroniques. Parmi ces stratégies on peut citer l’utilisation de nanofluides 

comme fluides de refroidissement. 

I.1.2 Revue bibliographique sur la convection naturelle dans les enceintes rectangulaires 

Plusieurs  études numériques ont été menées sur le transfert de chaleur dans les enceintes 

rectangulaires en utilisant les nanofluides, Oztopet Abu-Nada[4]ont étudié numériquement la convection 

naturelle dans une enceinte chauffée partiellement. La source de chaleur est localisée dans une partie de la 

paroi gauche. La paroi droite est maintenue à une  température inférieure à celle de la paroi gauche et les 

autres parois sont adiabatiques. La technique des volumes finis a été utilisée pour résoudre les équations 

régissante. Les effets du nombre de Rayleigh, la position et la hauteur de la source de chaleur et la fraction 

volumique pour trois types de nanofluides (Cu, Al2O3 et TiO3) sont était déterminés. Les résultats montrent 

qu’il y a augmentation de nombre de Nusselt moyen avec la fraction volumique de nanoparticules pour toute 

la gamme du nombre de Rayleigh. Ils ont trouvé aussi que l'emplacement du dispositif de chauffage affecte 

les champs d'écoulement et de la température des trois nanofluides. Ils ont constaté aussi  que l'amélioration 

du transfert de chaleur, en utilisant les nanofluides, est plus prononcée à faible rapport d'aspect qu'à un 

rapport d'aspect élevé. 

 

Figure (I.1.1):Géométrie et coordonnées du problème étudié par Oztopet Abu-Nada[4] 

 

Les caractéristiques thermiques de la convection naturelle dans une cavité rectangulaire chauffée par 

le bas et remplie d’un nanofluide à base d'eau (eau-Al2O3) ont été étudiés théoriquement par Hwang et al 
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[5]. Ils ont utilisé le modèle de Jang et Choi pour la détermination de la conductivité thermique effective 

des nanofluides et différents modèles de la viscosité effective. Ils ont présenté les effets de la fraction 

volumique, de la taille des nanoparticules, et de la température moyenne des nanofluides sur les 

caractéristiques de l'instabilité et du transfert de chaleur dans la cavité. Ils ont montré que l'écoulement 

devient stable dans la cavité avec l'augmentation de la fraction volumique de nanoparticule Al2O3 dans le 

fluide de base par rapport  à l'eau pure (fluide de base), ou bien avec la diminution de la taille des 

nanoparticules , ou bien avec l’augmentation de la température moyenne des nanofluides. Finalement ils ont  

montré théoriquement que le rapport du coefficient de transfert de chaleur des nanofluides à celui du fluide 

de base est diminué si la taille des nanoparticules est augmentée, ou la température moyenne des nanofluides 

est diminuée. 

 

Figure (I.1.2):Convection naturelle (convection de Bénard)  dans une cavité chauffée par le bas, étudiée par 

Hwang et al [5]. 

 

Une analyse numérique de la convection naturelle laminaire a été effectuée par Guimarães et 

Menon [6] pour une cavité carrée avec une source de chaleur protubérante qui peut ressembler à un 

transformateur électrique. Ils ont utilisé la méthode des éléments finis pour la résolution des équations 

régissant ce phénomène. Les nanofluides à base d’eaux utilisées dans cette étude sont le cuivre ou 

l'aluminium ou l'oxyde de titane. Ils ont considéré que les parois latérales verticales sont froides, qu’elles ont 

des hauteurs variables et qu’elles jouent le rôle des ailettes, qui font partie, par exemple,  du système de 

refroidissement des transformateurs électriques réfrigérés. Dix hauteurs sont étudiées pour les parois froides. 

Le nombre de Rayleigh varie de 103 à 106 et la fraction volumique de 0 à 0,016. Les auteurs ont utilisé des 

concentrations très faibles afin d'être en accord avec les corrélations utilisées pour la viscosité et la 

conductivité thermique. Ils ont constaté que d’un point de vue général, l’augmentation de la concentration 

des nanoparticules dans le fluide de base (eau pure) permet d’améliorer le transfert de chaleur pour les 
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gammes de Ra et Hauteurs  adoptées. Les résultats montrent aussi que le type des nanoparticules joue un 

rôle important sur le nombre de Nusselt, étant donné que les valeurs de transfert de chaleur sont plus élevées 

pour le cuivre. 

 

Figure (I.1.3):Géométrie étudiée par Guimarães et Menon [6] 

 

Aminossadati et Ghasemi [7] ont présenté les résultats d'une étude numérique du refroidissement 

par convection naturelle d’une source de chaleur intégrée sur la paroi inférieure d’une cavité carrée  remplie 

d’un nanofluide ;  les parois supérieures et verticales de l'enceinte sont maintenues à une température 

relativement basse. L’influence des paramètres pertinents tels que le nombre de Rayleigh, l'emplacement et 

la géométrie de la source de chaleur, le type de nanofluide et la fraction volumique de nanoparticules sur la 

performance de refroidissement, est examinée. Les résultats indiquent que l'ajout de nanoparticules dans 

l'eau pure permet d'améliorer le rendement du refroidissement en particulier à de faibles nombres de 

Rayleigh. Ils ont montré aussi que le type de nanoparticules et la longueur et l'emplacement de la source de 

chaleur affectent de manière significative la valeur de la température maximale de la source de chaleur. 
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Figure (I.1.4):Schéma du modèle physique étudié par Aminossadati et Ghasemi [7]. 

L’effet du nanofluide (cuivre-eau) comme fluide de refroidissement a été étudié par Santra et al 

[8]qui ont simulé le comportement du transfert de chaleur par convection naturelle laminaire dans une cavité 

carrée différentiellement chauffée. La conductivité thermique du nanofluide a été calculée à partir du modèle 

proposé par Patel et al. L'étude est effectuée pour  un nombre de Rayleigh (Ra) variant de 104 à 107et pour 

une fraction volumique (φ) de particules solides de cuivre dans l'eau variant de 0,05% à 5%. Ils ont montré 

que le transfert de chaleur diminue avec l'augmentation de φ pour un Ra particulier, tandis qu'elle augmente 

avec Ra pour une valeur donnée de φ. 

 

Figure (I.1.5):Géométrie du problème étudié par Santra et al [8]. 

 

L’amélioration du transfert de chaleur dans une enceinte en deux dimensions utilisant des 

nanofluides a été étudiée par Khanafer et al [9] pour différents paramètres. Ils ont développé leur propre 
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model pour analyser la performance du transfert de chaleur des nanofluides dans l’enceinte. L’effet de la 

suspension des nanoparticules métalliques ultrafines sur les processus d’écoulement du fluide caloporteur et 

de transfert de chaleur dans l’enceinte est analysé pour divers paramètres de contrôle à l’aide du modèle de 

conductivité thermique effective développé par les auteurs. Ils ont montré que les écarts entre les valeurs de 

la conductivité données par différents modèles ont des répercussions importantes sur les résultats. Ils ont 

aussi développé une corrélation de transfert de chaleur pour le  nombre de Nusselt moyen en fonction du 

nombre de Grashof et de la fraction volumique des particules. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure (I.1.6):Schéma du modèle physique étudié par Khanafer et al [9]. 

Mahmoudi et al [10] ont étudié numériquement le refroidissement par convection naturelle d'une 

source de chaleur fixée horizontalement à la paroi verticale gauche d'une cavité remplie d’un nanofluide 

(eau- cuivre). La paroi verticale gauche est maintenue à une température constante, tandis que les autres sont 

adiabatiques. Les effets des paramètres pertinents tels que le nombre de Rayleigh, l'emplacement et la 

géométrie de la source de chaleur et la fraction volumique des nanoparticules ont été examinés. Les auteurs 

ont présenté les résultats sous forme de lignes de courant, d’isothermes et de nombre de Nusselt moyen. Ils 

ont montré que  la dimension de la source de chaleur est un paramètre important qui affecte le champ 

d'écoulement et de température, de sorte que le nombre de Nusselt moyen diminue avec une l’augmentation 

de la longueur de l'élément chauffant. Les résultats montrent aussi que pour un nombre de Rayleigh et une 

géométrie de la source de chaleur donnée, le nombre de Nusselt moyen augmente d’une manière linéaire 

avec l'augmentation de la fraction volumique. L’augmentation du nombre de Rayleigh renforce les 

écoulements de convection naturelle, ce qui conduit à la diminution de la température de la source de 

chaleur. 
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Figure (I.1.7):Géométrie du problème étudié par Mahmoudi et al [10]. 

Le refroidissement par convection naturelle  d'une source de chaleur localisée à la paroi inférieure 

d'une enceinte remplie d'un nanofluide(eau-Cu) pour plusieurs conditions aux limites des parois latérales a 

été étudié par Mansour et al [11]. Ils ont utilisé la méthode des différences finies pour la résolution des 

équations gouvernant le problème. Les effets de la fraction volumique, des différentes valeurs de la longueur 

de la source de chaleur et de ses différents emplacements sur les contours de lignes de courant et des 

isothermes ainsi que sur la température maximale, le nombre de Nusselt et le nombre de Nusselt moyen le 

long de la paroi chauffée ont été examinés. Les résultats montrent que le nombre de Nusselt augmente 

lorsque la concentration de nanoparticules augmente et que dans tous les cas, le nombre de Nusselt moyen 

diminue avec l'augmentation de la distance entre la source de chaleur et la paroi gauche. 

Figure (I.1.8):Modèles physiques du problème étudié par Mansour et al [11]. 

Aminossadati et Ghasemi [12] ont étudié numériquement la convection naturelle dans une cavité 

carrée bidimensionnelle remplie d’un nanofluide (eau-Cu) et chauffée par le bas avec deux sources de 

chaleur localisées dans deux positions différentes. Une étude comparative est présentée entre les deux cas. 
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Les effets du nombre de Rayleigh et de la fraction volumique sur le taux de transfert de chaleur sont 

examinés. Les résultats montrent que le taux de transfert de chaleur ne dépend pas de l’emplacement de la 

source de chaleur et qu’il augmente avec l’augmentation du nombre de Rayleigh et de la fraction volumique. 

 

Figure (I.1.9): Géométrie du problème pour les deux cas étudiés par Aminossadati et Ghasemi [12]. 

Abu-Nada et Oztop [13] on fait une analyse numérique de l’effet de l'angle d'inclinaison sur le 

transfert de chaleur et l'écoulement d’un fluide par convection naturelle dans une enceinte en deux 

dimensions remplie d’un nanofluide (eau-Cu). La performance des nanofluides dans cette géométrie est 

testée en étudiant l’effet de la fraction volumique des nanoparticules sur les champs dynamique et 

thermique. L'angle d'inclinaison est utilisé comme paramètre pour contrôler l’écoulement et le transfert de 

chaleur. Les résultats montrent que les nanoparticules sont plus efficaces aux faibles valeurs de la fraction 

volumique qu’aux grandes valeurs de celle ci et  que le pourcentage d’augmentation de la valeur du transfert 

de chaleur utilisant des nanoparticules diminue pour les valeurs les plus élevées du nombre de Rayleigh. 

 

Figure (I.1.10):Schéma de l'enceinte inclinée étudiée par Abu-Nada et Oztop [13]. 
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I.2. Utilisation des échangeurs dans l’industrie 

I.2.1 Amélioration du transfert de chaleur  

La conversion, l'utilisation et la récupération de l'énergie dans chaque application industrielle, 

commerciale et domestique impliquent un processus d'échange de chaleur. Quelques exemples courants 

sont : la production de la vapeur et la condensation dans les usines d'énergie et de cogénération; le chauffage 

et refroidissement sensibles de milieux visqueux dans le traitement thermique de produits chimiques, 

pharmaceutiques et agricoles; l'évaporation du réfrigérant et la condensation dans la climatisation et la 

réfrigération; le chauffage des flux de gaz dans la fabrication et la récupération de la chaleur; le 

refroidissement de l'air et des liquides des machines et turbo machines; et le refroidissement des machines 

électriques et des dispositifs électroniques. Un échange de chaleur amélioré, en plus de celui dans la pratique 

habituelle ou standard, peut augmenter considérablement l'efficacité thermique dans de telles applications 

ainsi que l'économie de leur conception et de leur fonctionnement. 

La nécessité d'augmenter les performances thermiques des échangeurs de chaleur-permettant ainsi 

l’économie de l'énergie, des matériaux de fabrication des échangeurs et des coûts de leur fabrication et de 

leur maintenance et une atténuation conséquente de la dégradation de l'environnement- a conduit au 

développement et à l'utilisation de nombreuses techniques d'amélioration du transfert de chaleur. Dans le 

passé, ces méthodes ont été désignées sous le nom d'augmentation et d'intensification, entre autres termes 

[14]. 

Les techniques d'amélioration réduisent essentiellement la résistance thermique dans un échangeur de 

chaleur classique en favorisant un coefficient de transfert de chaleur convectif plus élevé avec ou sans 

augmentation de surface (comme représenté par des ailettes ou des surfaces étendues). De ce fait, la taille 

d'un échangeur de chaleur peut être réduite, ou la puissance thermique d'un échangeur de chaleur peut être 

augmentée, ou les besoins en puissance de pompage peuvent être réduits ou la différence de température 

d'approche de l'échangeur peut être diminuée [15]. 
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Figure (I.2.1) Échangeur de chaleur à tubes ailetés. 

 

Figure (I.2.2) Tubes à ailettes plates pour échangeurs de chaleurs 

Ce dernier est particulièrement utile dans le traitement thermique de milieux biochimiques, 

alimentaires, plastiques et pharmaceutiques pour éviter la dégradation thermique du produit final. D'autre 

part, les systèmes d'échange de chaleur dans les engins spatiaux, les dispositifs électroniques, et les 

applications médicales, par exemple, peuvent reposer principalement sur les performances thermiques 

améliorées pour leur fonctionnement réussi. 

I.2.2 Classification des techniques d'amélioration 

Seize techniques d'amélioration différentes ont été identifiées par Bergles [15], qui peuvent être 

classées en général comme des techniques passives et actives. Une liste des différents procédés ou 
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dispositifs sous chacune de ces deux catégories est donnée dans le Tableau (I.1). La principale 

caractéristique distinctive est que, contrairement aux méthodes actives, les techniques passives ne 

nécessitent pas d'entrée directe de puissance externe. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tableau (I.1): Classification des différentes techniques d'amélioration du transfert de chaleur [15]. 

En général, ils utilisent des modifications de surface ou géométriques du canal d'écoulement, ou 

incorporent un insert, un matériau ou un dispositif supplémentaire. A l'exception des surfaces étendues qui 

augmentent la surface de transfert de chaleur efficace, ces schémas passifs favorisent des coefficients de 

transfert de chaleur plus élevés en perturbant ou en modifiant le comportement d'écoulement existant. Ceci, 

cependant, s'accompagne d'une augmentation de la chute de pression. Dans le cas de techniques actives, 

l'addition de puissance externe facilite essentiellement la modification souhaitée du débit et l'amélioration 

concomitante du taux de transfert de chaleur. L'utilisation de deux ou plusieurs techniques (passives et / ou 

actives) en conjonction constitue une amélioration composée. 

L'efficacité de l'une ou l'autre de ces méthodes est fortement dépendante du mode de transfert de 

chaleur (convection monophasique libre ou forcée, ébullition de la piscine, évaporation forcée ou 

condensation et transfert de masse par convection) et de l'application du type et du procédé de l'échangeur de 

chaleur. En considérant leurs applications spécifiques, une caractérisation descriptive de chacune des 16 

techniques est utile pour évaluer leur potentiel. 

 

 

Techniques passives Techniques actives 

Surface traitée Aides mécaniques 

rugosité de Surface Vibration de surface 

Surface étendue Vibrations fluides 

Dispositifs d'amélioration déplacés Champs électrostatiques 

Dispositifs d'écoulement tourbillonnaire Injection  

Tubes enroulés Succion 

Dispositifs de tension superficielle Jet empiètement 

Additifs pour liquides  

Additifs pour gaz  

Amélioration composée 

Deux ou plusieurs techniques passives et / ou actives 

Ceux-ci sont employés ensemble 
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I.2.3 Échangeur de chaleur à tubes ailetés 

Les échangeurs de chaleur à ailettes sont utilisés principalement comme échangeurs gaz-liquide. De 

nos jours, de nombreuses applications telles que la chimie, les industries pétrolières, les systèmes de 

traitement thermique dans l'automobile, la réfrigération et la climatisation utilisent ce type d’échangeur. 

Selon le type d'ailette, ces échangeurs sont appelés échangeurs à ailettes (ayant des ailettes montées sur tube 

individuel) et échangeurs à ailettes tubulaires (à ailettes planes continues). Dans ces échangeurs, les ailettes 

peuvent être lisses, ondulées ou interrompues, tandis que des tubes ronds, plats ou ovales peuvent être 

utilisés. Un échangeur à ailettes tubulaires est montré dans la figure (I.2.3). 

 

Figure (I.2.3) Différents types de tubes à ailettes plates pour échangeurs de chaleurs 

Outre la structure d'écoulement, des paramètres géométriques tels que la forme du tube (tube rond ou 

plat), l'agencement (en ligne ou échelonné) et l'espacement des tubes et des ailettes sont efficaces dans la 

performance de ces échangeurs. Par exemple, avec un agencement en ligne, les tourbillons en fer à cheval ne 

peuvent pas être générés devant les tubes de la deuxième rangée et les autres rangées, tandis que dans 

l'agencement décalé, les tourbillons en fer à cheval apparaissent devant chaque tube, ce qui peut influencer 

la structure d'écoulement sur la grande surface de l’ailette. Ces dernières années, des générateurs de vortex 

tels que des ailettes, des nervures, des ailes, etc. ont été utilisés avec succès pour améliorer le transfert 

thermique des systèmes thermiques modernes. Les générateurs de vortex forment un écoulement secondaire 

par tourbillonnement et déstabilisent le flux. Ils génèrent les tourbillons longitudinaux et créent un 

écoulement rotatif et secondaire dans le flux principal qui peut augmenter l'intensité turbulente, mélanger le 

fluide chaud et le fluide froid près et au centre du canal et augmenter le transfert de chaleur dans les 
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échangeurs de chaleur. Beaucoup de recherches ont été principalement axées sur  les tubes circulaires ailetés 

et les tubes ovales ailetés avec des générateurs de vortex longitudinaux montés et poinçonnés pour améliorer 

le transfert de chaleur [16 - 27]. 

 

Figure (I.2.4) : tubes à ailettes plates pour échangeur de chaleur sans générateur de vortex 

 

Figure (I.2.5) : tubes à ailettes plates pour échangeur de chaleur avec générateur de vortex 

Le transfert d'énergie à l'extérieur du tube des économiseurs dans les chaudières au charbon nécessite 

plus d'attention et se heurte généralement à deux problèmes importants: faible efficacité de transfert de 

chaleur du gaz et érosion grave du tube causée par les cendres et les particules provenant de la combustion 

du charbon. Récemment, les générateurs de tourbillons longitudinaux (GTL) et les fossettes ont été prouvés 

d’avoir une performance élevée dans l'amélioration du transfert de chaleur du gaz s’écoulant côté calandre 

(Zhang et al. [28], [29]).  Une banque de tubes à ailettes et ronds typique avec des générateurs de tourbillons 

est présentée dans la figure (I.2.6). 
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Figure (I.2.6) : Echangeur de chaleur à tubes ailetés avec tubes ronds et tubes ovales 

 

I.2.4. Revue bibliographique sur la convection dans les échangeurs 

Plusieurs études numériques ont été menées sur le transfert de chaleur dans les échangeurs,  Wang et 

al[30]ont essayé et comparé, dans un tunnel aérodynamique ouvert à écoulement forcé, quinze échantillons 

d'échangeurs de chaleur à plaque-ailettes, en modifiant les paramètres géométriques, à savoir: le nombre de 

rangées de tubes, l’espacement des ailettes et leur épaisseur. Ils ont  présenté les résultats sous forme de 

facteur de frottement et de facteur j de Colburn, en fonction du nombre de Reynolds basé sur de diamètre 

circulaire du tube et varié dans la plage de 300 à 7500. Ils ont aussi rapporté des comparaisons avec les 

corrélations existantes dans la littérature pour les plaques-ailettes. Les auteurs ont déduit que l’espacement 

des ailettes n'a aucune incidence sur le coefficient de transfert de chaleur. Ils ont aussi observé que le 

nombre de rangées de tubes a un effet négligeable sur le facteur de frottement, et que l'épaisseur des ailettes 

n'affecte ni le transfert de chaleur ni les caractéristiques de frottement. 

 

 

 

Figure(I.2.7) : Schéma de l’installation expérimentale utilisée par  Wang et al[30] 
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L'étude expérimentale d'Ay et al [31] est réalisée à l'aide de la thermo-vision- infrarouge pour 

analyser la répartition de la température sur  la surface d’une plaque-ailette à l'intérieur d'un échangeur de 

chaleur à tubes plaque-ailetés. Le champ de température a ensuite été constitué pour déterminer les 

coefficients locaux de transfert de chaleur par convection sur l'ailette testée. En comparant les résultats 

d'essai des arrangements aligné et quinconcé, les auteurs ont démontré que le coefficient moyen de transfert 

de chaleur des configurations quinconcées est 14-32% plus élevé que celui des configurations alignées. 

Une autre étude expérimentale a été réalisée par Yan et al [32] pour étudier les caractéristiques de 

transfert de chaleur et de chute de pression des échangeurs à tubes ailetés avec des surfaces d'ailettes 

ondulées. Au total, 36 échantillons d'échangeurs de chaleur ont été testés, dont 12 à plaques-ailettes, 12 à 

ailettes ondulées et 12 à ailettes persiennées. Les résultats ont été présentés sous la forme de courbes du 

facteur de frottement « f » et du facteur « j » de Colburn  contre le nombre de Reynolds dans la plage 300-

2000. Le coefficient de transfert de chaleur dimensionnel et la chute de pression ont également été 

représentés en fonction de la vitesse d'air frontale. 

Kayansayan [33] a étudié l'efficacité des échangeurs thermiques à écoulement transversal en 

fonction de la géométrie de la surface extérieure avec un paramètre d'ailette allant de 11 à 23. Il a testé dix 

configurations géométriquement différentes pour les nombres de Reynolds compris entre 100 et 30 000 Le 

diamètre extérieur du tube et l'épaisseur d'ouverture définissent une dimension caractéristique. Les 

coefficients de transfert de chaleur par convection sont présentés sous forme de diagrammes dans lesquels le 

coefficient de Colburn est représenté en fonction du nombre de Reynolds. 

Wang et al. [34] ont établi une corrélation pour les géométries à ailettes plates à partir de plusieurs 

sources de données expérimentales. Les données d'un total de 74 configurations de serpentins ont été 

utilisées pour développer la corrélation. La corrélation de transfert de chaleur peut corréler 88,6% de la base 

de données à ± 15%, et la corrélation de frottement peut corréler 85,1% de la base de données à ± 15%. 

Webb et Gray [35] ont établi des corrélations du coefficient de transfert de la chaleur et du facteur 

de frottement des ailettes sur la base de leurs propres données expérimentales ainsi que d'autres sources. Les 

données provenant de 16 configurations d'échangeurs de chaleur ont été utilisées pour développer la 

corrélation du coefficient de transfert de la chaleur; L'erreur résultante est de 7,3%. De même, des données 

provenant de 18 configurations d'échangeurs de chaleur ont été utilisées pour établir la corrélation du facteur 

de frottement des ailettes; l'erreur obtenue étant de 7,8%. Pour établir ces corrélations, on a utilisé une 

technique de régression multiple dont les entrées sont les quantités géométriques: espacement des tubes 

transversaux, espacement des tubes longitudinaux, diamètre des tubes, nombre de rangées de tubes et 

espacement des ailettes. Les chutes de pression d'entrée et de sortie n'ont pas été incluses dans le facteur de 

frottement des ailettes. 
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McQuiston [36]a établi des corrélations pour le facteur  « j » de Colburnet le facteur de frottement  

de Fanningen utilisant plusieurs sources de données. Les facteurs « j»   ont été corrélés à ± 10% tandis que 

les facteurs « f » ont été corrélés à ± 35%. 

Dans les travaux de Rocha et al [37], une analyse du transfert de chaleur bidimensionnel (2-D) est 

effectuée dans  des échangeurs de chaleur à un et deux rangées de tubes et dans des échangeurs de chaleur à 

plaques-ailettes (sections circulaires et elliptiques) en utilisant les coefficients de transfert  thermique  

déterminés expérimentalement  d'une analogie de transfert de chaleur et de masse.  La distribution de la 

température sur l'ailette et dans le flux libre d'air, et l'efficacité de l'ailette sont déterminées pour les 

échangeurs de chaleur, avec des excentricités de 0,5 et 0,65, en fonction du nombre de Reynolds. Pour les 

échangeurs à tubes et les échangeurs à plaques, les nouveaux résultats numériques de l'efficacité des ailettes 

pour tubes elliptiques sont comparés aux résultats publiés pour les tubes circulaires. On observe un gain 

d'efficacité relatif de l'ailette allant jusqu'à 18% dans l’arrangement  elliptique, par rapport à  l’arrangement  

circulaire. Le gain d'efficacité, combiné à la réduction relative de la chute de pression allant jusqu'à 25%, 

montre que l’arrangement  elliptique présente un potentiel de performance globale nettement supérieur à 

celui de l’arrangement circulaire classique. 

Perrotin et Clodic [38] ont effectué le calcul de l'efficacité d’une ailette en résolvant 

numériquement l'équation de conduction thermique multidimensionnelle. Le logiciel SimTherm® a été 

utilisé à cet effet (2-D) et les résultats ont été comparés aux formulations d'efficacité des ailettes 

couramment utilisées, telles que celles qui utilisent des fonctions de Bessel modifiées du premier et du 

second type ou les versions plus simplifiées : la méthode de  l’ailette  circulaire équivalente et la méthode du 

secteur équivalent. 

Chen et al. [39]ont proposé un schéma inverse basé sur la méthode des différences finies en 

conjonction avec le schéma des moindres carrés et des données expérimentales de température 

(enregistrement de températures à plusieurs emplacements de mesure sélectionnés) pour prédire le 

coefficient moyen de transfert thermique et l'efficacité des ailettes « ηf »sur une ailette carrée verticale d'un 

échangeur de chaleur à tubes à ailettes à tubes tubulaires circulaires pour diverses vitesses d'air et distances 

d'ailettes. Les résultats montrent que le coefficient de transfert de chaleur sur la région amont de l’ailette 

peut être nettement plus élevé que celui de la région avale de l'ailette. La valeur augmente avec 

l'augmentation de l'espacement des ailettes S et de la vitesse d'air Vair. Les résultats montrent  aussi que  la 

valeur de ηf diminue avec l'augmentation des valeurs S et Vair et que la distribution de la température dans 

l’ailette s'écarte de la situation idéale isotherme : en effet la température  diminue plus rapidement loin du 

centre circulaire  lorsqu’on augmente l'espacement des ailettes et la vitesse de l'air. 

Tao et al. [40]ont effectué des simulations numériques en trois dimensions pour les caractéristiques 

de transfert de chaleur et d'écoulement laminaires de fluide dans un  échangeur de chaleur  à tubes et ailettes 
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ondulées en utilisant  un système de coordonnées  curvilignes. L'effet de quatre facteurs a été examiné: 

nombre de Reynolds, pas d'ailette, angle d’ondulation  et nombre de rangées de tubes. Le nombre de 

Reynolds basé sur le diamètre du tube varie de 500 à 5000, le pas d'ailette de 0,4 à 5,2 mm, l'angle 

d’ondulation de 0 ° à 50 ° et le nombre de  rangées de tubes de 1 à 4. Les résultats numériques ont été 

comparés à des expériences et un bon accord a été obtenu. Les résultats numériques montrent qu'avec 

l'augmentation des angles d’ondulation, la diminution du pas d'ailette et du nombre de rangées de tubes, le 

transfert de chaleur de l’ensemble des  tubes  ailetés est renforcée avec une certaine pénalité dans la chute de 

pression. 

Dans leur étude,Erek et al. [41] ont étudié numériquement les influences des changements de la 

géométrie des ailettes sur le transfert de chaleur et la chute de pression d'un échangeur de chaleur à tubes et 

ailettes plates. Le programme « Fluent »de calcul de la dynamique des fluides (CFD) a été utilisé dans 

l'analyse. Le segment d'un dixième de l’ailette est utilisé dans la modélisation, en raison de la condition  de 

symétrie. Les résultats des valeurs de transfert de chaleur, des pertes  de pression  statique et totale de dix 

ailettes différentes sont tabulés et leurs valeurs normalisées sont également données pour la comparaison des 

modèles. On a constaté que la distance entre ailettes a un effet considérable sur la chute de pression. On a 

aussi observé que le positionnement du tube aileté en aval affecte positivement le transfert de chaleur. Un 

autre résultat important de l'étude est que l'augmentation de l'ellipticité du tube d'ailette augmente le transfert 

de chaleur et en même temps, entraîne une réduction importante de la chute de pression. 

Sahin et al. [42]ont étudié l'augmentation du transfert de chaleur et les valeurs de chute de pression 

dans les échangeurs de chaleur à tubes à ailettes plates  pour sept angles différents des ailettes. La simulation 

numérique a utilisé le code informatique CFD  « FLUENT » pour effectuer des calculs numériques 

tridimensionnels (3-D). Les configurations ont été créées et maillées en utilisant le logiciel GAMBIT. Les 

valeurs de transfert de chaleur et de chute de pression de l'angle d'ailette vertical (( = 0 °) ont été fournies 

pour comparer avec des angles d’ailettes inclinées variables (( = 5 °, 10 °, 15 °, 20 °, 25 °, 30 °). Les valeurs 

de transfert de chaleur ont été normalisées pour comparer tous les cas. Pour l'angle d'inclinaison d’ailette (= 

30 °, qui est l'angle optimal, l'amélioration maximale du transfert de chaleur par segment a été obtenue à 

1,42 W (la valeur normalisée de 105,24%), la perte de puissance maximale associée à la perte de charge par 

segment n'était que de 0,54 mW. 

Tutar et Akkoca[43]ont effectué une modélisation tridimensionnelle (3-D) en fonction du temps de 

l'écoulement laminaire et du transfert de chaleur instationnaires sur des échangeurs de chaleur à plaque-

ailettes et à une ou plusieurs rangées de tubes . La nature complexe du champ d'écoulement comportant un 

tourbillon en fer à cheval a été étudiée pour les deux configurations. L'évolution en fonction du temps du 

mécanisme de tourbillon en fer à cheval sur la partie avant du tube et son trajet vers l'arrière du tube ont été 

étudiés pour fournir des informations fondamentales sur la structure du flux local et les caractéristiques de 
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transfert de chaleur correspondantes. On a également étudié les effets de divers paramètres gouvernants, tels 

que l'espacement des ailettes, le nombre de Reynolds, le nombre de rangées de tubes et l'arrangement des 

tubes, sur les caractéristiques de transfert de chaleur et d'écoulement pour la gamme de nombres de 

Reynolds étudiée. 

Baeet al [44] ont développé  des corrélations entre le transfert de chaleur et la chute de pression pour 

un échangeur de chaleur à tubes et à ailettes ovales avec de grands diamètres (supérieurs à 20 mm) utilisés 

dans un séchoir à machine textile. Les tests numériques utilisant ANSYS CFX sont effectués pour quatre 

paramètres différents; la taille du tube, le pas d'ailette, le pas de tube transversal et le  pas de tube 

longitudinal. Les résultats numériques montrent que le nombre de Nusselt et le facteur de frottement se 

situent dans une plage de -16,2 ~ +3,1 à -7,7 ~ +3,9%, respectivement, par rapport aux résultats 

expérimentaux. Ils ont constaté également que le nombre de Nusselt augmente linéairement avec le nombre 

de Reynolds croissant, mais le facteur de frottement  diminue légèrement avec l'augmentation du nombre de 

Reynolds. Ils ont également constaté que la variation du pas de tube longitudinal a effet  plus petit sur le 

nombre de Nusselt et le facteur de frottement que d'autres paramètres (inférieur à 2,0 et 2,5%, 

respectivement).  Cette étude  a proposé aussi une nouvelle corrélation pour le nombre de Nusselt et le 

coefficient de frottement de l'échangeur de chaleur à tubes à ailettes ovales avec de grands diamètres pour le 

séchoir de machines textiles. 

Jang et Wu [45] ont étudié numériquement et expérimentalement l'écoulement de fluide et le 

transfert de chaleur sur un échangeur  de chaleur à plusieurs rangées (1-6 rangées) de tubes à plaque-ailettes. 

Ils ont étudié les effets de différents paramètres géométriques tels que l'arrangement des tubes, le nombre de 

rangées de tubes et le pas d'ailette afin d'obtenir différents nombres de Reynolds allant de 60 à 900. Leur 

étude a montré que le nombre de rangées de tubes a produit  un effet mineur sur le coefficient moyen de 

transfert de chaleur lorsque le nombre de rangées est devenu supérieur à 4. 

Me'ndez et al. [46] ont examiné l'influence de l'espacement des ailettes sur le côté dessus-tube d'un 

échangeur de chaleur à tube à ailettes à une rangée, par la visualisation de l'écoulement et le calcul 

numérique. Les résultats ont montré que le nombre de Nusselt était très faible dans la région du sillage mais 

qu’il a augmenté quand il y avait échange de fluide en aval. 

Leu et al. [47]ont effectué des analyses numériques et expérimentales pour étudier le transfert de 

chaleur et l'écoulement dans des échangeurs de chaleur à tubes à plaques-ailettes munis  de générateurs à 

vortex en forme de bloc inclinés qui sont montés derrière les tubes. Ils ont étudié en détail les effets de 

différents angles de portée pour obtenir un nombre de Reynolds allant de 400 à 3000. 

Lu et al [48] ont étudié numériquement l’influence des paramètres géométriques sur la performance 

d'un échangeur de chaleur à deux rangées de tubes ailetés : le  pas d'ailette, le pas du tube, l'épaisseur de 

l'ailette et le diamètre du tube. La simulation indique que la performance, en termes de Q / ∆P et COP, 
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augmente avec le pas de tube longitudinal ou avec le pas de tube transversal, et diminue avec un plus grand 

diamètre de tube ou une épaisseur d'ailette. Une valeur optimale pour Q / ∆P se produit à 6-8 ailettes par 

pouce pour une condition de débit d’écoulement fixe. Il n'y a pas beaucoup de différence dans le choix de 

l'indice de Q / ∆P ou COP pour une condition de débit d’écoulement fixe. Cependant, lorsque la simulation 

est réalisée avec le ventilateur axial réel dont la courbe P-Q est mise en œuvre. On constate que Q / ∆P 

atteint un pic à 12 ailettes par pouce tandis que le COP crête à 16 ailettes par pouce. 

Bhuiyan [49] ont étudié les effets sur les caractéristiques thermiques et hydrauliques d'ailettes 

ondulées d’un échangeur de chaleur à tubes. La simulation a été réalisée par un code de dynamique de fluide 

computationnel commercial ANSYS CFX12.0. L'objectif principal de cette étude est d'étudier les 

caractéristiques d'écoulement dans un écoulement turbulent. Les résultats sont prédits pour le régime 

d'écoulement turbulent (2100 ≤ Re ≤ 7000) et comparés aux travaux antérieurs de l'auteur pour le régime 

d'écoulement laminaire (400 ≤ Re ≤ 1200) et transitoire (1300 ≤ Re ≤ 2000). En ce qui concerne la 

turbulence, le modèle k-ω a été utilisé pour prédire les caractéristiques d'écoulement turbulent avec une 

intensité de turbulence de 5%. Les résultats prédits ont été comparés avec les données expérimentales aux 

fins de validation et l'écart se trouve à 10% dans la plage des erreurs. Une étude paramétrique a été réalisée 

pour différents pas  et angles d’ondulation. Les caractéristiques de l’écoulement  obtenues pour la plage 

turbulente ressemblent celles observées pour  les gammes laminaire et transitoire. Cette étude démontre une 

compréhension claire et une  relation entre les différentes gammes de débit et les effets de différents 

paramètres géométriques sur les performances de l'échangeur de chaleur. 

Kim et Kim [50] ont testé les caractéristiques de transfert de chaleur avec une variation du pas 

d'ailette, du nombre de rangées de tubes et de l'alignement des tubes pour 22 échangeurs de chaleur à tubes  

à plaques-ailettes pour l’intervalle du nombre de Reynolds de 550 à 900. Le coefficient de transfert de 

chaleur côté-air a diminué avec une réduction du pas d'ailette et a augmenté avec le nombre de rangées de 

tubes. Pour l'échangeur de chaleur à  tubes ailetés ayant une seule rangée de tubes et un alignement en ligne, 

le pas d'ailette avait une influence négligeable sur le coefficient de transfert de chaleur lorsque le pas 

d'ailette était plus grand. Cependant, avec quatre rangées, le coefficient de transfert de chaleur a été amélioré 

avec une augmentation des pas d'ailettes. L'alignement des tubes en quinconce  améliorait les performances 

de transfert de chaleur de plus de 10% par rapport à celui de l'alignement en ligne. 

Tang et al. [51]a étudié expérimentalement le transfert de chaleur côté air et les caractéristiques de 

frottement de neuf sortes d'échangeurs de chaleur à tubes ailetés (ailette plate, ailette avec fente et ailette 

avec générateur de tourbillon) avec un grand nombre de rangées de tubes (6, 9, 12) et un diamètre du tubes 

de 18 mm pour la gamme de nombres de Reynolds  de 4000-10,000. Les corrélations proposées pour le 

nombre de Nusselt et le coefficient de frottement pour neuf modèles différents d’ailettes ont prédit des 

données expérimentales avec une erreur relative maximale comprise entre 4 - 6,4 et 2,5 - 4,9%, 
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respectivement. L'écart moyen des données du facteur «  j » et de la chute de pression est de 9,8 et 12,7%, 

respectivement, par rapport à la corrélation de  Gray et Webb [35]. 

Xie et al. [52]ont effectué une étude des caractéristiques du transfert de chaleur et de l'écoulement du  

fluide  dans des échangeurs de chaleur à tubes et ailettes  plates circulaires avec un grand nombre de rangées 

de tubes et de diamètres de tubes (16-20 mm) par des simulations de calculs tridimensionnelles basées sur 

l'algorithme SIMPLE. Ils ont proposé des corrélations multiples pour le nombre de Nusselt et le facteur de 

frottement  pour  des nombres de Reynolds variant de 1000 à 6000. Leurs corrélations sont loin des résultats 

des corrélations de Wang [34]. 

Wongwises et Chokeman [53] ont étudié expérimentalement les effets du  pas d'ailette et du nombre 

de rangées de tubes sur la performance côté air des échangeurs de chaleur à tubes ailetés ayant des 

configurations d'ailettes ondulées en chevrons  avec un alignement en quinconce. Ils ont conclu que la 

variation du pas d'ailette n'a pas d'effet significatif sur le facteur « j » de Colburnpour  les nombres  de 

Reynolds  variant de 1000 à 6000. Le facteur de frottement augmentait avec l'augmentation du pas d’ailette 

lorsque le nombre de Reynolds était supérieur à 2500. En outre, le facteur « j » de Colburn et le coefficient  

de frottement diminuent avec l’augmentation du nombre de rangées de tubes lorsque le nombre de Reynolds 

était <4000. 

La revue de la littérature a montré que pratiquement toutes les simulations CFD sur les échangeurs de 

chaleur à tubes et à ailettes traitent de l'effet des paramètres géométriques sur les caractéristiques de transfert 

de chaleur et de chute de pression. Dans cette étude des échangeurs de chaleur à tubes ailetés, les résultats de 

la simulation ne concernent qu'une seule configuration géométrique de l'échangeur de chaleur: un 

arrangement en quinconce de deux rangées de tubes ailetés. Les caractéristiques de transfert de chaleur et du 

coefficient de frottement ont été déterminées  pour une gamme de nombres de Reynolds de 300 à 10000. Les 

simulations CFD ont été  effectuées pour  les régimes laminaire et turbulent. Le régime turbulent  a été 

investigué en utilisant trois modèles de turbulence différents allant d'un simple modèle à une équation 

(modèle de Spalart-Allmaras) à un modèle très complexe à 7 équations (Modèle des contraintes de Reynolds 

« RSM »). Cet échangeur de chaleur a été préalablement testé expérimentalement et les données rapportées 

dans la littérature. Ceci nous a permis de comparer les résultats de calcul pour les deux régimes avec les 

données expérimentales afin de valider l'algorithme de modélisation. 
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II. Les nanofluides 

II.1 Introduction  

Grace aux  avancements récents en nanotechnologie, la production de particules avec 

des tailles de l'ordre de nanomètres (nanoparticules) peut être réalisée facilement. En 

conséquence, l'idée de mettre des nanoparticules en suspension dans un liquide de base pour 

améliorer la conductivité thermique a été proposée récemment [54]. Ce type de  suspension 

est appelé  (nanofluide). En raison de leur petite taille, les nanoparticules se mélangent 

aisément et d’une manière homogène avec le fluide de base, et en conséquence, le colmatage 

des conduites où s’écoulent ces fluides et la corrosion de leurs parois ne sont plus un 

problème. Il est même possible d'utiliser les nanofluides dans les microcanaux. Lorsqu'il 

s’agit de la stabilité de la suspension, la sédimentation des particules peut être empêchée en 

utilisant des agents dispersants appropriés. 

 

Figure (II.1) : représentation schématique de nanofluides [56]. 

II.2 Les particules et les fluides de base 

De nombreux matériaux de particules différentes sont utilisés pour la préparation des 

nanofluides : Al2O3, CuO, TiO2, SiC, TiC, Ag, Au, Cu, et des nanoparticules de Fe sont 

fréquemment utilisés dans la recherche sur les nanofluides. Les nanotubes de carbone sont 

également utilisés en raison de leur conductivité thermique extrêmement élevée. Les fluides 

de base les plus utilisées dans la préparation de nanofluides sont les fluides couramment 

utilisés dans les applications de transfert de chaleur; tel que l'eau, l'éthylène glycol et les 

huiles de moteurs. Afin d'améliorer la stabilité des nanoparticules à l'intérieur du fluide de 

base, des additifs en petites quantités sont ajoutés au mélange. 
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II.2.1 La taille et la forme des particules 

Les nanoparticules utilisées dans la préparation des nanofluides ont généralement un 

diamètre inférieur à 100 nm. Des particules aussi petites que 10 nm ont été utilisées dans la 

recherche sur les nanofluides [55]. Lorsque les particules ne sont pas sphériques mais en 

forme de tige ou de tube, le diamètre est toujours inférieur à 100 nm, mais la longueur des 

particules peut être de l'ordre de micromètres. Les particules sphériques sont principalement 

utilisées dans les nanofluides. Toutefois, les nanoparticules en forme de tige, ou en forme de 

disque  ou en forme de tube sont également utilisées. D'autre part, les pôles formés par les 

nanoparticules peuvent avoir des formes de type fractal. 

II.2.2 Concentration des nanoparticules 

Un des paramètres clé d'un nanofluide est sa concentration en nanoparticules. Cette 

concentration est généralement donnée sous forme de fraction volumique de nanoparticules, 

qui est définie par le rapport [56] : 

)= (volume de nanoparticules)/(volume de la suspension). 

II.3. Méthode de production 

II.3.1 Production des nanoparticules 

La production de nanoparticules peut être divisée en deux catégories principales, à savoir, 

la synthèse physique et la synthèse chimique. Yu et al. [57] ont énuméré les techniques de 

production ordinaires des nanofluides comme suit : 

• Synthèse physique: broyage mécanique, technique de condensation de gaz inertes. 

• Synthèse chimique: précipitation chimique, dépôt chimique en phase vapeur, 

polymérisation des micro-émulsions, pulvérisation par pyrolyse, pulvérisation 

thermique. 

II.3.2 Production des nanofluides 

Il existe principalement deux procédés de production des nanofluides, à savoir, la 

technique en une étape et la technique en deux étapes. Dans la technique en deux étapes, 

la première étape est la production de nanoparticules et la seconde étape est la dispersion 

des nanoparticules dans un fluide de base. La technique en deux étapes est avantageuse 

lorsque la production en masse de nanofluides est considérée [58]. 
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La technique en une seule étape  combine la production des nanoparticules et la 

dispersion de ces  nanoparticules dans le liquide de base en une seule étape. Il existe des 

variantes de cette technique. Dans l'une des méthodes courantes (montrée dans la figure 

(II.2)), le nanofluide est produit par la solidification des nanoparticules, qui sont 

initialement en phase gazeuse, à l'intérieur du fluide de base [55]. Les caractéristiques de 

dispersion des nanofluides produits par des techniques en une seule étape sont meilleures 

que celles des nanofluides obtenus avec une technique en deux étapes [57]. 

 

Figure (II.2) : Représentation schématique de la technique en une seule étape. [59] 

II.4.La conductivité thermique des nanofluides 

Les études relatives à la conductivité thermique des nanofluides ont montré que des 

améliorations de conductivité thermique peuvent être obtenues en utilisant les nanofluides. Il 

est possible d'obtenir des améliorations de la conductivité thermique de plus de 20%, à une 

fraction volumique de particules inférieure à 5% [10-12]. Ces valeurs d'amélioration 

dépassent les prédictions des modèles théoriques développés pour les suspensions avec des 

particules plus grosses. Ceci est considéré comme une indication de la présence de 

mécanismes de mise en valeur thermique de transport supplémentaires de nanofluides. Il 

existe de nombreuses études théoriques et expérimentales dans la littérature en ce qui 

concerne la conductivité thermique de nanofluides. 
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Tableau (II.1) : Résumé de revue de la littérature pour la conductivité thermique de 

nanofluides. 

II.5. Résultats de mesure de la conductivité thermique des nanoparticules 

Une récente revue effectuée par Wang [60] récapitule les principaux résultats publiés 

et montre une grande dispersion des valeurs de la conductivité thermique principalement 

mesurées par la méthode du fil chaud. 
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Figure (II.3) : Principaux résultats sur la conductivité thermique relative pour des 
suspensions de nanoparticules d’après Wang et al [60]. 

 
Il ressort de la synthèse de Wang et al. [60] que : 

� pour les nanofluides dilués (φ<10%) à base de particules d’oxyde Al2O3 et CuO ou 

encore TiO2, on relève une évolution pour la conductivité thermique comprise entre ∆+ +�⁄ � 3)et ∆+ +�⁄ � 10). 

� pour les nanofluides dilués (φ<10% à base de particules métalliques Au, Cu, Fe etc…, 

on relève une évolution comprise entre  ∆+ +�⁄ � 3)  et ∆+ +�⁄ � 20) 

� pour les nanofluides très dilués (φ<1%) à base de nano tubes de carbone, on relève une 

évolution pouvant atteindre jusque∆+ +�⁄ � 150). 

� on observe également une saturation de cette augmentation lorsque la concentration 

croit. 

� enfin, d’un point de vue général, on relève également une grande dispersion des 

résultats. 
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Tout ceci empêche l’établissement d’un modèle physique de référence dont les effets 

compenseraient et dépasseraient la diminution de conductivité causée par la résistance 

thermique d’interface. La validité du modèle diffusif de la chaleur, à l’origine de la formule 

de Maxwell, devient discutable avec des nanofluides puisque le diamètre des nanoparticules 

devient inférieur au libre parcours moyen des phonons. Néanmoins, le passage d’un régime 

diffusif à un régime balistique dans la phase solide de ces suspensions n’a, à priori, pas de 

raison d’augmenter la conductivité thermique du mélange. Par ailleurs, le mouvement 

brownien ne peut en tant que tel expliquer l’augmentation forte de la conductivité thermique. 

En effet si l’on compare la diffusivité thermique λ/ ρCp au coefficient de diffusion particulaire 

kbT/ 6πηa, on constate que ce dernier est mille fois plus faible que le premier pour des nano 

particules dans de l’eau à température ambiante. A l’échelle temporelle de la diffusion de la 

chaleur, on peut donc considérer les particules comme figées et négliger l’effet brownien. 

Cependant, d’après Keblinski et al [61] et [62], ce dernier peut indirectement favoriser la 

formation d’agrégats et la micro-convection. L’agrégation de particules, en piégeant un 

volume mort de fluide, donne lieu à une concentration volumique apparente supérieure à la 

concentration solide réelle. L’influence des agrégats est également avancée dans de nombreux 

travaux (cf. Hong et al [63],Prasher et al [64,65] et Evans et al [66]). La microconvection est, 

quant à elle, d’autant plus grande que l’agitation de la particule est importante. Ceci accentue 

donc le brassage du liquide autour des particules et accroît la diffusion de la chaleur selon Ren 

et al [67]. Enfin, un autre effet d’interface selon Keblinski et al [61] a pour conséquence la 

solidarisation d’une couche de liquide avec la particule. Expériences et modélisation 

indiquent qu’une telle épaisseur ne devrait pas dépasser 1 nm et conduirait à une 

augmentation de volume de 25% pour d=25 nm. Tous les résultats cités partagent la même 

méthode expérimentale de mesure: la méthode du fil chaud. On peut s’interroger sur une 

éventuelle perturbation locale de la suspension causée par la sonde. 

D’autant que d’autres équipes mettant en œuvre d’autres méthodes ont mesuré une 

conductivité pour des nanofluides conforme à celle attendue par les modèles classiques 

(Putnam et al [68]). Ceci peut être corrélé à certaines observations d’augmentation du flux 

critique avant caléfaction, de l’ordre de 200% pour des nanofluides aux faibles 

concentrations. Une saturation finit toutefois par apparaître avec l’augmentation de la 

concentration en particules. Une observation optique de l’ébullition montre des bulles plus 

grosses et moins fréquentes. L’analyse au MEB des éléments chauffants a démontré que ce 

sont des interactions physico chimiques entre les particules en suspension et l’élément 
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chauffant qui devraient être à l’origine de la modification du régime d’ébullition (You et al 

[69]). Les principaux résultats sont récapitulés par Wang et al [60]. 

II.6. Amélioration de transfert de chaleur avec les nanofluides 

 L’augmentation de la conductivité thermique du fluide caloporteur permet d'améliorer 

l'efficacité du processus de transfert thermique associé. Lorsque la convection forcée dans les 

échangeurs compacts ou la convection naturelle dans les enceintes est considérée, il est prévu 

que le coefficient de transfert de chaleur s’améliore en utilisant les nanofluides et que  

l'amélioration est principalement due à la conductivité thermique du nanofluide, en raison de 

la définition de nombre de Nusselt. Cependant, la recherche sur le transfert de chaleur par 

convection de nanofluide sa indiqué que l'amélioration du coefficient de transfert de chaleur 

dépasse l'amélioration de conductivité thermique des nanofluides. Pour expliquer cette 

amélioration supplémentaire, plusieurs modèles ont été proposés par les chercheurs.    

II.7. Les caractéristiques thermo physiques des nanofluides 

Dans les dernières décennies, de nombreuses recherches théoriques et expérimentales 

ont été menées, en vue de mieux caractériser les propriétés physiques des nanofluides. Il 

parait aussi nécessaire de recenser et analyser les principales approches déjà élaborées et 

existantes dans la littérature tant sur le plan théorique qu’expérimental pour l’évaluation la 

masse volumique, la chaleur spécifique, la conductivité thermique et la viscosité dynamique 

des nanofluides. 

Le changement des paramètres physiques, dû à l’ajout de nanoparticules dans le fluide 

de base, tel que la densité´e, la viscosité´e et les paramètres thermiques est prédit avec une 

pondération statistique ou à l’aide des m´méthodes expérimentales. En utilisant une 

pondération déterminée par le pourcentage de nanoparticules dans le fluide de base, on peut 

obtenir les paramètres suivants : 

II.7.1 Masse volumique  
La masse volumique des nanofluides peut estimée à partir de la théorie de mélange. 

Nous supposerons que le nanofluide parfaitement homogène c.à.d. une bonne dispersion des 

nanoparticules dans le fluide de base en fonction de la fraction volumique fi pour une 

température T donnée ./0 � �1 � )�.0 1 ).2(3.2) 
 

II.7.2 Chaleur spécifique 
La chaleur spécifique de nanofluide dépend de la chaleur spécifique du fluide de base 

et de nanoparticules, la concentration en volume de nanoparticules, de la température des 
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fluides et la littérature suggère que la chaleur spécifique de nanofluide diminue avec une 

augmentation de la concentration en volume et augmente avec la température. Selon Pak et 

Cho, la chaleur spécifique de nanofluides peut être calculée en utilisant l'équation suivante : 34/0 � �1 � )�340 1 )342 

Selon les hypothèses de l'équilibre thermique local entre les nanoparticules et les 

fluides de base, Xuan et Roetzel exprimé une équation de la chaleur spécifique pour les 

nanofluides : �.34�/0 � �1 � )��.34�0 1 )�.34�2 

II.7.3 Coefficient d’expansion thermique [18] 

Nous nous intéressons dans le cadre de notre étude aux seuls fluides porteurs 

incompressibles (masse volumique indépendante de la pression) mais dilatables. Cette 

variation de masse volumique sous l'action de la température est caractérisée par le coefficient 

d'expansion thermique 56 � � 
7 89796:; appelé également coefficient de dilatabilité.Pour 

calculer la valeur de ce coefficient pour les nanofluides de très nombreux auteurs ont utilise à 

la suite des premiers travaux sur les nanofluides, par analogie avec la relation (3.2) ./0 � �1 � )�.0 1 ).2 

On déduit l’expression suivante : 5/0 � �1 � )�50 1 )52 

Ou 50 et 52 désignient respectivement les coefficients de dilatabilité du fluide porteur 

et celle des nanoparticules. 

En suposant que l’on affaire à des fluides porteurs incompresibles, les nanoparticules 

et la différence de température imposée aux nanoparticules restent modérée pour « crire que la 

masse volumique du nanofluide et de ses constituants s’exprime sous une forme linéaire de la 

température par : 

./0 � .�/0 81 � 5/0�< � <��: , .0 � .�0 81 � 50�< � <��: , .2 � .�2=1 �
52�< � <��> 

 

De la premiére équation, on deduit l’expression de :  

5/0 � � =./0 � .�/0>.�/0�< � <�� 

En rempalcent ./0 et .�/0 par leur valeur tirée de l’equation (3.2) on en déduit : 

�.�5�/0 � �1 � )��.�5�0 1 )�.�5�2 
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II.7.4 La conductivité thermique des nanofluides 

La conductivité thermique de nanofluide dépend de la fraction volumique des 

particules et la conductivité thermique de fluide de base et des nanoparticules. Elle est 

également fonction de la température comme tous les liquides et les solides. Deux approches 

peuvent être choisies afin de modéliser la conductivité d'un nanofluide : l'approche 

microscopique ou l'approche macroscopique. D’une part, les modèles microscopiques 

considèrent les interactions individuelles des nanoparticules avec le liquide de base à un 

niveau moléculaire. D’autre part, les modèles macroscopiques considèrent le nanofluide 

comme un fluide monophasique avec une conductivité thermique effective. 

II.7.4.1 Les modèles macroscopiques par rapport aux modèles microscopiques  

Plusieurs théories peuvent être trouvées dans la littérature afin de modéliser la 

conductivité thermique d'un mélange liquide-solide. On peut distinguer les modèles 

macroscopiques de celles microscopiques. Les modèles macroscopiques sont encore au stade 

de développement précoce, et les quelques données de la littérature déduites de modèles 

microscopiques appliquées aux nanofluides comme l'alumine / eau (voir, par exemple, Shukla 

et Dhir (2005)) indiquent que pour les petits gradients de température, un modèle 

macroscopique simplifiée est largement suffisant pour estimer la conductivité thermique. En 

outre, dans certaines conditions, la prédiction de ratios des conductivités thermiques obtenues 

avec des modèles macroscopiques ont été trouvés en très bon accord avec les résultats 

expérimentaux (voir Lee et al. (1999)). 

Les modèles macroscopiques sont également plus pratiques pour la modélisation du transfert 

de chaleur par convection dans nanofluides en utilisant l'approche monophasé. L'approche 

monophasée considère la suspension comme un seul fluide avec des propriétés efficaces, 

tandis que l'approche en deux phases considère deux phases distinctes: une phase dispersée 

(les nanoparticules) et une phase continue (le liquide de base). Nous allons limiter la liste des 

modèles présentés ci-dessous pour les modèles macroscopiques. 

II.7.4.2 Les modèles macroscopiques 

� le modèle de Maxwell 

En supposant des particules sphériques bien dispersées, Maxwell (1891) a proposé un 

modèle de prédiction de la conductivité thermique effective de la suspension liquide-solide en 

fonction des conductivités thermiques du fluide de base (pure) et des particules et la fraction 

volumique des particules. Ce modèle est valable pour des petites  concentrations des 
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particules. Le modèle de conductivité thermique effective (Keff) de Maxwell, également 

connu comme le modèle de Waps (Waps 1977), est donnée par la formule : 

 

+/0 � ?+2 1 2+0 � 2)=+0 � +2>+2 1 2+0 1 2)=+0 � +2>@ +0 

� le modèle de Hamilton et Crosser 

Le modèle Hamilton et Crosser est une extension de la théorie de Maxwell qui représente 

la nano sphéricité de particules par l'utilisation d'un facteur de forme, n, définie ans n = 3 / p 

avec p étant la sphéricité des particules (Hamilton et Crosser 1962). 

La sphéricité (fi=Ae/A) d'une particule est défini comme la ration de la surface Ae de la 

sphère équivalente ayant le même volume de la surface réelle (A) de la particule 

nonsphérique. 

La conductivité thermique effective du modèle de Hamilton et Crosser est donnée par : 

+/0 � ?+2 1 �A � 1�+0 � �A � 1�=+0 � +2>)+2 1 �A � 1�+0 1 =+0 � +2>) @ +0 

Les particules sphériques ont une sphéricité ) � 1correspondant à un facteur de forme n = 3. 

L’utilisation de n = 3 dans l'équation 30 conduit à l'équation de Maxwell (équation 29). Pour 

les nanofluides, la conductivité thermique effective (keff) correspond à la conductivité 

thermique de nanofluide( Knf). 

II.7.5Limitations des modèles 

Le modèle de Maxwell et le modèle de Hamilton et Crosser sont limitées par ce 

qu'elles prennent en compte sauf la fraction volumique de particules, la forme des particules, 

et les conductivités du liquide de base et les particules. Ils ne sont pas donnée de prédire 

l'augmentation anormale de la conductivité thermique qu’été observée dans certaines études 

expérimentales. En effet, les travaux de recherche initiales consacrés à les nanofluides ont 

principalement porté sur l'analyse de leur conductivité thermique (Masuda et al. 1993, Choi 

1995, Wang et al, 1999, Eastman et al, 2001). Pour une fraction volumique très faible de 

nanoparticules, certains de ces suspensions se est avérée très efficace en vue d’améliorer, sous 

certaines conditions, la performance de transfert de chaleur. Une forte augmentation de la 

conductivité thermique effective, au-delà des prédictions de la théorie de Maxwell, a été 

rapidement remarquée par plusieurs auteurs (Choi et al. 2001, Eastman et al. 2001). Le 

modèle de Hamilton et Crosser ne était pas suffisante pour expliquer cette forte augmentation 

de la conductivité thermique. Par conséquent, de nombreux auteurs ont tenté fournir une 

description des phénomènes physiques sous-jacents expliquant l’augmentation de la 
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conductivité thermique. Keblinski et al. (2002) ont exploré quatre explications possibles: 

mouvement brownien, stratification de liquide, le transport de chaleur balistiques et le 

regroupement des nanoparticules. Keblinski et al. (2008) a récemment remarqué que le 

modèle de Maxwell pour les particules bien dispersées correspond à la limite inférieure de 

Hashin et Shtrikman (HS) est limites pour la conductivité thermique (Hashin et Shtrikman 

1962), correspondant à la limite supérieure aux nanoparticules en cluster. Ils ont montré que 

la plupart des données expérimentales sur la conductivité thermique effective des nanofluides 

tombent dans ces limites. Néanmoins, malgré les nombreuses données expérimentales 

recueillies depuis plus d'une décennie et les efforts en matière de modélisation, le 

développement d'un modèle universel pour la conductivité thermique efficace reste une tâche 

difficile. Une liste plus complète de modèles analytiques fo la conductivité thermique est 

fournie par Wang et Mujumdar (2007). 

II.8 La viscosité desnanofluides 

La conductivité thermique seule n’est pas suffisante pour évaluer l’efficacité de 

nanofluides pour le transfert de chaleur par convection (Polidori et al. 2007, Keblinski et al, 

2008). En particulier, l'un des points clé à résoudre concerne la détermination du rôle de la 

viscosité sur la dynamique de flux et les caractéristiques de transfert de chaleur (Prasher et al, 

2006). Comme pour les fluides monophasés, la viscosité d'un nanofluide dépendra fortement 

sur le comportement rhéologique des nanofluides. 

II.8.1 Comportement rhéologique des nanofluides 

Les nanofluides sont des suspensions de particules solides dans un liquide. En 

conséquence, la forme et la concentration des particules seront fortement affecter la rhéologie 

d'un nanofluide. Selon la composition de nanofluide, le comportement rhéologique peut être 

soit Newtonien (par exemple, nanofluides à base de cuivre ou à base d'alumine  pour les 

faibles fractions volumique, Putra et al, 2003) ou non-newtonien d'un caractère rhéofluidifiant 

(par exemple, CNT, Ding et al, 2006). La plupart de nanofluides composés des nanoparticules 

sphériques présentent un comportement newtonien, à condition que la fraction volumique des 

particules ne soit pas trop élevée. Dans la suite, nous ne considérerons seulement que les 

nanofluides newtoniens. Cela nous permettra d'utiliser certaines expressions classiques pour 

la viscosité de suspensions liquide-solide. Toutefois, en raison de la nature à deux phases de la 

suspension liquide-solide et la petite taille des nanoparticules, des effets tels que la 

concentration des particules ne sont pas bien pris en compte. Comme pour la conductivité 

thermique, des divergences ont été constatées entre les modèles et les mesures 

expérimentales. 
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En ce qui concerne la conductivité thermique, la viscosité d'un nanofluide ne dépend 

pas uniquement de la viscosité du fluide de base et de sa température, mais également sur la 

fraction volumique et la forme de nanoparticules en suspension. En première approche, on 

peut utiliser les relations classiques de mélanges liquides-solides qui ont été développés pour 

les suspensions diluées. Le premier modèle a été développé par Einstein (1906),  Brinkman 

(1952) a proposé une formulation améliorée. 

II.8.2 Le model d’Einstein : 

Ce modèle a été obtenu sous l'hypothèse d'une suspension très diluée de sphères dures 

sans interactions entre les sphères. Elle est applicable pour le volume de particules fractions 

moins de 1%: B/0 � �1 1 2.5)�B0 

II.8.3 Le model de Brinkman : 

Brinkman (1952) a proposé un modèle plus élaboré qui est actuellement utilisé dans la 

littérature (Xuan et Roetzel 2000, Khanafer et al 2003, Gosselin et 2004 da Silva.) Pour les 

nanofluides: 

B/0 � C 1�1 � )�D �⁄ E B0 

II.8.4 Le modèle expérimental : 

En raison de la complexité du comportement rhéologique de nano-fluides, plusieurs 

modèles ont été directement dérivés des données expérimentales afin de fournir une meilleure 

modélisation de la viscosité de nanofluides. Par exemple, Maiga et al. (2004, 2005) ont 

récemment proposé un modèle de viscosité d’un nanofluide (eau / alumine): B/0 � �123)� 1 7.3) 1 1�B0. 

II.9 Corrélations de la conductivité thermique et de la viscosité des nanofluides 

En plus des études menant aux modèles donnés ci-dessus,  de nombreuses autres études ont 

été faites pour déterminer la conductivité thermique et la viscosité des nanofluides. Certaines 

des corrélations résultant de ces études sont présentées dans les tables (II.2) et (II.3). Ces 

corrélations prennent en considération les paramètres suivants: 

� nature du liquide de base. 

� nature du matériau constitutif des nanoparticules. 

� taille des nanoparticules. 

� forme des nanoparticules. 

� concentration volumique des nanoparticules. 
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� température du mélange. 

Chercheurs Equation                                                      
Remarques 

Koo and kleinstreuer[70]      KHII � JKL�JMNO�=JMNOJK>PJKL�JMNL=JMNOJK>P kRI 1 5 S 10T5U.V03;V0 S
W XY67YZY [�<, U� 

 

β � �.�
��
��P�\].^__`     pour  a b 1% 

β � �.��

�
��P�\].c_c_    pour  a d 1% 

 f�a, T� � ��6.04a 1 0.4705�T 1 �1722.3a � 134.63� 
 
 

Chon [71]                              
hiNJRI � 1 1 64.7a�.jTk� 8lMNlm :�.�kn� 8 JKJMN:�.jTjk Pr�.nnDDRe
.���
 

 

Vajha and Das [72]   KHII � JKL�JMNO�=JMNOJK>PJKL�JMNL=JMNOJK>P kRI 1 5 S 10T5U.V03;V0 S W XY67YZY [�<, U� 

f�T, a� � �2.8217 S 10O�a 1 3.917 S 10O�� C TT�E
1 ��3.0669 S 10O�a � 3.91123 S 10O�� 

β � 8.4407�100a�O
.�jj�T 
 

Corcione[73]            
hsNNJN � 1 1 4.4Re�.TPr�.kk 8 ttNu:
� 8JvJN:�.��

φ�.kkRe � �ρNJMt
πµN_lK  

 
 

Seyf-bakhshi [74]  KwxI � 
y z KxIdV   ou V le volume du domaine de calcul 

 
 
 
 

Table (II.2) : Corrélations de la conductivité thermique des nanofluides 
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Chercheur  Equation                                         Remarques 
Nguyen et al [75]             µxI � µRI S 0.904e�.
T|�φ 
Masoumi et al [76]         µxI � µRI S �1 1 0.025φ 1 0.015φ��             C
C�C�et CT sont 
constantes 

   µxI � µRI 1 ρ}y~lK_j��δ
                              A
 et A� depends de dp et a A et B sont fonctions de percentage volumique de particule a 

 

V� � 1dm �18K�T
πρPdP �V 

C � µRIO
�=C
dm 1 C�>a 1 =C�dm 1 CT>� 
  

Abu-nada [77]             µ��_�� � �0.155 � 
n.D|�t 1 0.794φ 1 ��nT.Tjt_ � 0.192)� � 8.11 �6 �
   �jTk�.|k�6� 1                                                                  0.127)� 1 1.6044 �_

6 1 2.1754 �6_ 

Tensg et lin [78]                                             µxI � µRI S 13.47e�D.n|P 

Chen et al [79]                                           µxI � µRI ?1 � 8 P�P�:@O�.DP�
 

a� � a 8a�a :�O�
 

Koo et klennsteur[80]                           µxI � µRI S �1 1 10.6a 1 �10.6a��� 
µHII � µ������ 1 µ����x��x 

µ������ � µI �1 � a��.D⁄  

µ����x��x � 5 S 10TβaρI� KT2ρxmRxm f�T, a� 

                                                      β � 0.013�100a�O�.|��n      Pour  a b 1% 
β � 0.0011�100a�O�.j�j�    Pour  a d 1% f�a, T� � ��6.04a 1 0.4705�T 1 �1722.3a � 134.63� 

 
Vajjha[81]                                                  µxI � µRI S A
e��_P� 
Mahbubul[82]                                    µxI � µRI S exp �m 1 α 8 tt]: 1 β�a�� 1 γ 8 l
O�:� 
Tseng et chen[83]                           µxI � µRI S 0.4513e�.knkD 
Cheng and law [84] µxI � µRI�1 1 2.5aH 1 �2.5aH�� 1 �2.5aH�� 1 �2.5aH�T 1 � � 

Kulkarni et al [85]                                  aH � a 81 1 ��:�
 

Namburu et al [86]                                     ln µxI � A 8
t: � B 

Masoudhosseini et al [87]                        log=µxI> � AeO�t A � 1.8375�a�� � 29.643�a� 1 165.56 
 B � 4 S 10Ok�a�� � 0.001�a� 1 0.0186 
 

µxI � µRI S exp ¡m 1 α C TT�E 1 β�a�� 1 γ C d1 � rE¢ 

 
 
 

Table (II.3) : Corrélations de la viscosité  des nanofluides 
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III.1. Introduction 

Les premiers travaux sur la turbulence ont été menés par Osborne Reynolds en 1883. A 

partir de ses expériences sur les écoulements dans une conduite, il a prouvé que l’écoulement 

devient turbulent ou irrégulier quand la vitesse de l’écoulement dépasse une certaine valeur 

critique. Osborne Reynolds a également séparé les variables turbulentes en une valeur 

moyenne et d’une fluctuation. Cette décomposition est une conséquence de l’apparition des 

tensions turbulentes (tensions de Reynolds) dans les équations moyennées du mouvement. La 

découverte de la signification du nombre de Reynolds et des tensions turbulentes s’est avérée 

être d’une importance fondamentale dans les développements  actuels de la turbulence.  

L’étude de la turbulence expérimentalement est souvent difficile à réaliser, et onéreuse. Les 

simulations numériques sont pratiques et permettront d’avoir accès à des informations non 

disponibles par l’expérience. 

Actuellement il existe trois principales méthodes de modélisation d’un écoulement 

turbulent : la simulation numérique directe (D.N.S) dans laquelle on cherche à représenter la 

totalité des phénomènes physiques, la simulation des grandes échelles (L.E.S) dans laquelle 

on représente seulement les plus gros tourbillons en fonction du temps, et la simulation 

moyennée (R.A.N.S) dans laquelle on représente seulement l’écoulement moyen. En situation 

industrielle, le calcul des caractéristiques instationnaires et tridimensionnelles d'écoulements 

complexes, est souvent nécessaire. La simulation des grandes échelles requiert un cout de 

calcul prohibitif surtout prés de parois. L'un des objectifs des méthodes hybrides est 

d'optimiser le cout de calcul, en simulant certaines zones d'un écoulement en mode R.A.N.S et 

d'autres en mode L.E.S. Cette dernière s'articule en général autour du filtrage spatial, alors que 

dans la plupart des écoulements, l'operateur R.A.N.S correspond à une moyenne temporelle. 

� Modélisation statistique (RANS) 

Cette modélisation prédit statistiquement les caractéristiques de la turbulence sans 

résoudre de façon explicite le champ instantané de la vitesse à partir  des équations de Navier 

Stokes. Cette approche, proposée par Reynolds (1883), consiste à décomposer une grandeur 

turbulente en une valeur moyenne et une fluctuation. L'application  de l’opérateur de la  

moyenne statistique sur les équations de Navier Stokes entraîne les équations moyennées de 

quantité de mouvement dites équations de Reynolds. Ces dernières sont couramment appelées 

RANS (Reynolds Averaged Navier-Stokes). La non linéarité des équations de Navier Stokes 

fait apparaître des corrélations des vitesses fluctuantes. Ces termes sont appelés contraintes 



Chapitre III                                                                                              Modèle mathématique  

 

46 

turbulentes de Reynolds à travers lesquelles se manifeste l'interaction du mouvement moyen 

avec le mouvement fluctuant. Les contraintes de Reynolds doivent être déterminées par des 

modèles de fermeture afin de pouvoir fermer le système d’équations. 

� Simulation numérique directe (DNS)  

 La simulation directe est souvent désignée sous l’appellation DNS  ’’Direct Numerical  

Simulation’’. Cette approche consiste à simuler directement les équations de Navier Stokes, 

afin de capter toutes les échelles présentes dans un écoulement turbulent, depuis les plus 

grandes imposées par la géométrie du problème, jusqu’aux plus petites échelles dont la taille 

est régie par la viscosité du fluide. La résolution des différents champs instantanés 

caractérisant l’écoulement est explicite en considérant que la taille de la plus petite structure 

tourbillonnaire est de plusieurs ordres de grandeur supérieure à l’échelle moléculaire M. 

Lesieur (1994), ce qui assure la validité de l’équation de Navier-Stokes. 

� Simulation des grandes échelles (LES) 

La simulation des grandes échelles est couramment désignée par LES (Large Eddy 

Simulation). Cette technique intermédiaire entre l’approche statistique (RANS) et la 

simulation (DNS).  En effet, les grosses structures anisotropes qui dépendent de la géométrie 

de l’écoulement sont simulées directement (DNS) alors que les petites échelles beaucoup plus 

universelles et isotropes qui seront modélisées par une méthode (RANS). C’est à dire que les 

grandes échelles qui transportent la masse, la quantité de mouvement et l’énergie doivent être 

représentées de façon explicite sans recourir à aucun modèle, alors que les petites structures 

tourbillonnaires, présentant un caractère universel d’un écoulement à l’autre, se prêtent bien à 

la modélisation. 

III.2. Les concepts physiques fondamentaux 

III.2.1. Décomposition de Reynolds 

 En effet l'approche statistique permet de décomposer le mouvement turbulent en un 

mouvement moyen et un mouvement fluctuant. Osborne Reynolds fut le premier (1883) à 

séparer les valeurs moyennes et aléatoires des valeurs instantanées. C'est de cette approche 

statistique que pratiquement toutes les méthodes de modélisation de l'écoulement turbulent 

ont été fondées.  

La quantité φ(x, t) est  alors décomposée en deux parties indépendantes de sorte que : 
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'φ φ φ= + , Où φ est la valeur moyenne déterminée à partir de : 
1 ( )( , ) ( , )

N
ix t x t

N i

φ φ= ∑  

£′est la partie fluctuante caractérisée par ' 0φ =  

III.2.2. Simulation RANS 

Les équations du problème sont issues des principes de conservation de la masse (III.1), de la 

quantité de mouvement (III.2) et de l’énergie (III.3) : 

• Equation de conservation de la masse  

0i

i

U

x

∂ =
∂          

(III.1) 

• Equation de conservation de la quantité de mouvement         

i i i
j i j

j i j j

U U P U
U uu

t x x x x
ν

ρ
  ∂ ∂ ∂ ∂ ∂+ =− + −    ∂ ∂ ∂ ∂ ∂   

     (III.2) 

• Equation de conservation de l’énergie                                                  

i i

i i i

T T T
U u

t x x x
α θ ∂ ∂ ∂ ∂+ = − ∂ ∂ ∂ ∂        

(III.3) 

Les équations (III.2) et (III.3) font apparaitre des corrélations doubles 
i ju u et 

iu θ  qui 

nécessitent une modélisation pour fermer le système. La modélisation de la turbulence est une 

procédure numérique ou expérimentale qui est nécessaire pour fermer le système d’équations 

moyennées du champ dynamique et thermique. Les modèles les plus utilisés, sont basés sur 

les équations de Reynolds et sont classés en fonction du nombre d’équations supplémentaires 

ajoutées pour fermer le système. On peut citer : le modèle k ε  , le modèle k  , le modèle RSM 

…..   

III.3.  Les modèles de la turbulence 

Un modèle de turbulence est nécessaire pour fermer le système d’équation de 

Reynolds, le but de la modélisation, c’est la détermination de la tension u ui j  et les 

corrélations iuθ   On l’appelle méthode  (RANS). 

Il existe plusieurs types de modèles de turbulence en fonction de nombre d’équations 

supplémentaire du mouvement fluctuant ajoutées aux équations de conservation moyennées 

on distingue: 
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� Modèle à zéro équation. 

� Modèle à une équation. 

� Modèle à deux équations. 

� Modèle à N≥2 équations. 

Le logiciel FLUENT nous donne cette possibilité de choisir l’un des modèles de turbulence 

suivants : 

• Le modèle à une équation Spalart Allmaras. 

• Le modèle à deux équations k −εet différentes versions 

• Le modèle à deux équations k −ω et différentes versions 

• Modèle des tensions de Reynolds « Reynolds Stress Model ». 

• Simulation de grandes structures ( LES). 

• Simulation directe des équations de Navier stokes (DNS). 

III.3.1. Le modèle à zéro équation  

Ce sont  des modèles n’utilisant que les équations du champ moyen, il s’agit de trouver une 

expression de la contrainte de Reynolds u ui j en fonction des valeurs moyennes. 

Deux types de schéma phénoménologiques ont été  utilisés par plusieurs chercheurs : 

� Schéma 1 : schéma à gradient caractérisant un processus de diffusion formulé 

par une relation de type Boussinesq. 
U iu ui j
x j

α ∂= −
∂

 

� Schéma 2 : schéma de convection formulé par une relation linéaire des 

contraintes de Reynolds de type :  u u U Ui j i j
α=  

α C’est une constante empirique à déterminer expérimentalement. 

Les modèles à zéro équation sont de moins en moins utilisés comparé aux autres modèles à 

cause de leurs applications limitées, (ils ignorent complètement les caractéristiques  locales de 

la turbulence).   

La majorité des modèles à zéro équation sont basés sur le concept de viscosité turbulente 

suggéré par Boussinesq, mais ils restent toujours valables pour des configurations simples.  
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III.3.2.  Modèle  à une équation  

Ces modèles considèrent une équation supplémentaire d’une grandeur turbulente 

calculée à  partir d’une équation spécifique ; les autres quantités turbulentes sont reliées à 

cette variable par une relation algébrique. 

Ces modèles permettent de déterminer implicitement les tensions de Reynolds. L’équation 

supplémentaire est généralement celle de l’énergie cinétique de turbulence k  déduite à partir 

de la modélisation des contraintes de Reynolds associée à une hypothèse d’isotropie locale. 

U iu ui j t x j
ν ∂= −

∂
 Prandtl – Kolmogoroff 

c l k
t

ν µ=   (Viscosité turbulente) 

cµ =0.09    , l   est une longueur  qui caractérise la taille des gros tourbillons,   

k : l’énergie cinétique turbulente qui est déterminée à partir de son équation de transport 

modélisée. 

3
2

,,
,

dk ktu ki j j
dt h lk j

νν
 

= + − 
 

 

 

h
k

  Une constante empirique ( h
k

=1.5)   (R.Schiestel)                

Le problème qui se pose pour ce modèle réside dans la détermination de la longueur 

caractéristique pour les écoulements complexes. 

III.3.3. Modèle à deux équations  

Ce sont des modèles de transport pour une échelle de vitesse et une échelle de 

longueur, qui utilise en générale le concept de viscosité turbulente isotrope sous la forme de la 

loi de comportement suivante : 

2
( ), ,3

R k u ui j j ii j i j t
δ ν= − +

      
( III.4) 
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Cette loi est une fonction de tenseur de taux de déformation et tν est déduite de  la formule de 

Prandtl - Kolmogoroff. 

t c l kµν =
          

( III.5) 

K : échelle de vitesse      

Où l  est une échelle de longueur des tourbillons porteur d’énergie. 

Ces modèles utilisent en plus de l’équation pour l’échelle k, une équation de transport pour la 

combinaison m nZ k l=  

L’échelle  de vitesse est obtenue à partir de l’équation de transport de l’énergie cinétique k. 

L’échelle de longueur  est déterminée grâce à une équation de la combinaison Z. 

L’équation générale de  Z s’écrit : 

,
1 2

,

d Z z L K k
c p Z i c Z S

z zd T k h z l
i

 
= + − + 

 
    

( III.6) 

1
c
z

,
2

c
z

, hz  Sont des constantes empiriques. 

P : production d’énergie turbulente. 

S : source secondaire. 

Les équations de Z sont toutes équivalentes mises à part l’influence de la source secondaire. 

Dans le modèle de Jones et Lander (1972) dénommé modèle énergie- dissipation ou modèle 

k-ε , le terme source secondaire S est nul ce qui le rend facile a mettre en œuvre 

numériquement. 

III.3.4.  Modèle à N≥2 équations  

En dépit des bons résultats donnés par les modèles à deux équations dans diverses 

applications, il n’en est pas de même pour certains écoulements complexes tels que les 

écoulements à contre gradient par exemple. 

  Les chercheurs ont développé des modèles à plusieurs équations, pour tenir compte des 

différents aspects physiques comme la poussée d’Archimède, les forces de Coriolis et l’effet 
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de courbure des obstacles. Plusieurs études ont été menées avec ces modèles ; depuis les 

travaux de P.Y. Chou (1945), J.C. Rotta (1951), B.A. Kolavandin (1969), B.J.Daly& F.H. 

Harlow (1970), K. Handjalic&B.E. Launder (1972), J.L. Lumley& B. KhajehNouri (1974), 

B.E. Launder& G.J. Reece&  W. Rodi,  J.C. André  &  al (1976), passant par les travaux de 

B.E. Launder Tselepidakis (1987) et B.E. Launder (1989), jusqu'à ceux de B.E. 

Launder&Tselepidakis (1991).  

III.4. Approches pour les fermetures du système d’équation  par la modélisation des 
équations de Navier Stokes 

La modélisation statistique  des équations NAVIER Stokes a été largement utilisée 

pour  diverses configurations. Les tensions de Reynolds doivent être spécifiées pour 

déterminer le champ de  l’écoulement moyen. Le but de cette modélisation est de relier les 

relations qui permettent le calcul des composantes des tenseurs de Reynolds à partir des 

caractéristiques de l’écoulement moyen afin de fermer le  système d’équation.   

III.5. Modèle k-ε 

Le modèle énergie dissipation (k-εest un des   modèles à deux équations qui font 

intervenir deux  équations  de transport des grandeurs fluctuantes. Il est devenu un standard 

industriel, en fait il n’est pas très efficace, particulièrement prés des parois. Comme la 

puissance et les invalidités du  modèle sont devenus évident, des modifications ont été faites 

afin d’améliorer son efficacité. Plusieurs  variantes sont disponibles dans FLUENT. Le 

modèle standard k-εest un modèle semi-empirique basé sur les équations de transport pour 

l'énergie cinétique de turbulence (k) et son taux de dissipation (ε). Ce modèle était obtenu en 

utilisant le raisonnement physique, Dans ce modèle, on a supposé que l'écoulement est 

pleinement turbulent, et les effets de la viscosité moléculaire sont négligeables. Ce  modèle 

est efficace  seulement pour des écoulements purement  turbulents. 

III.5.1. Les équations du transport pour le modèle standard k-ε 

 L'énergie cinétique de turbulence, k, et son  taux de dissipation ε sont déduites à partir des 

équations de transport correspondantes : 
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(III.7) 

Et  
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2

1 2
jt i i

j t

j j k j j i j

UU U
U C C

t x x x x x x k k
ε ε

νε ε ε ε εν
σ
   ∂∂ ∂∂ ∂ ∂ ∂+ = + + −   

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂          

(III.8) 

Ces équations sont valables pour un écoulement incompressible. 1Cε , 2Cε  et 3Cε    sont des 

constantes, kσ  et  εσ sont respectivement  les nombres de Prandtl turbulents pour k et ε,. 

La viscosité turbulente est alors calculée  à partir de k et εLaunder 1972] 

2

t

k
Cµµ ρ

ε
=

          
(III.9) 

III.5.2. Les constantes du modèle 

Ce modèle a des constantes qui ont été définies par Launder [1972] : sur des 

observations expérimentales d’écoulement simples. 

1.44,
1

C ε = 1.92,
2

C ε = 0.09Cµ = ,   1.0
k

σ = ,   1.3σε =  

Ces valeurs ont été déterminées à partir des expériences avec l'eau et  l'air, pour des 

écoulements turbulents fondamentaux de base (jet, couche limite, couche de mélange) 

comprenant des écoulements homogènes, turbulents et isotropes. Ils ne se sont pas avérés très 

performants aux voisinages des parois et les écoulements fortement cisaillés, d’où le recours à 

d’autres modèles.   

III.6. Modèle des contraintes de Reynolds (RSM) 

Ces modèles sont basés sur les équations de transport pour toutes les composantes du 

tenseur de Reynolds et le taux de dissipation. Ces modèles n’utilisent pas l'hypothèse de 

viscosité turbulente, mais de résoudre une équation pour le transport des tensions de 

Reynolds. Modèles de stress algébrique;Launder (1975), tandis que les modèles différentiels 

de stress Reynolds résoudre des équations de transport différentiels individuellement pour 

chaque composante de contrainte Reynolds. 

Dans le modèle de tension différentielle, Le modèle standard de tension de Reynolds est basé 

sur l'équation ε. 

( ) 2
( )

3
i j

m i j ml s ij ij

m m l

u uk
U u u C Pij

x x x
ρ δ µ ρ δ ρε

ε
 ∂∂ ∂  − + = − + Φ   ∂ ∂ ∂     

(III.10) 

Pij, le terme de production est donné par :  
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j i
i k j k

k k

U U
Pij u u u u

x x
ρ ρ

∂ ∂= −
∂ ∂

 

Φij : contrainte de pression .Ce terme peut être séparé en deux parties 

 

Où Φij, 1 est le terme «lent», également connu sous le terme de retour à l’isotropie et Φij, 2 

s’appelle le terme «rapide». 

Comme la dissipation de la turbulence présente dans les équations de contrainte, pour une 

équation ε est alors nécessaire. 

 

( ) ( )1 2
m

k ml k l

m m l

U
C P C C u u

x k x k x
ε ε ε

ρ ε ε ε ερε µδ ρ
∂  ∂ ∂ = − + +  ∂ ∂ ∂      

(III.11) 

1 1 2

1

3ij , S ij S ik kj mn mn ijC a C a a a aρε δ  Φ = − + −  
  

 

( )
2 1 2 3 4

5

2

3ij , r ij r ij r ij mn mn r ik jk jk ik kl kl ij

r ik jk jk ik

C Pa C kS C kS a a C k a S a S a S

C k a a

ρ ρ ρ δ

ρ

 Φ = − + + + + − 
 

+ Ω + Ω

 

Ou : 

Les corrélations pression - déformation ont une forme anisotropie du tenseur aij 

Le tenseur de déformation de vitesse  moyenne Sij 

Le tenseur de vorticité Ωij 
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 ∂∂Ω = −  ∂ ∂ 

 

Les constantes du modèle sont les suivantes: 

1 2ij ij , ij ,Φ = Φ + Φ
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Cs1 

1.7 

Cs2 

-1.05 

Cr1 

0.9 

Cr2 

0.8 

Cr3 

0.65 

Cr4 

0.625 

Cr5 

0.2 

 

III.7. Modélisation du premier problème (convection naturelle turbulente de nanofluides 
dans une enceinte chauffée par le bas). 

La configuration étudiée, en deux dimensions, est montrée sur la Fig.1. On se place dans le 

cas d’une cavité (Ar=4) différentiellement chauffée, la paroi supérieure et les parois latérales 

sont maintenues à la température constante Tf tandis que la paroi inférieure est soumise à une 

densité de flux de chaleur q’’. 

 

Figure(III.1) : Géométrie du problème considéré (2D) 

III.7.1. Modèle physique et les équations gouvernantes  pour le premier cas 

Les équations de continuité, de quantité de mouvement  et de l'énergie, en deux 
dimensions, pour la convection naturelle turbulente avec l'équation de conservation de 
l'énergie cinétique turbulente k et son taux de dissipation ε en régime stationnaire dans une 
cavité sont données par : 



Chapitre III                                                                                              Modèle mathématique  

 

55 

¤¤¥ =ρxIu> 1 ¤¤§ =ρxIv> � 0         

 (III.12) 

¤¤¥ =ρxIuu> 1 ¤¤§ =ρxIvu> � � ¤m¤¥ 1 ¤¤¥ �2=µHII>xI ¤¨¤¥� 1 ¤¤§ �=µHII>xI 8¤¨¤§ 1 ¤©¤¥:� (III.13) 

¤¤¥ =ρxIuv> 1 ¤¤§ =ρxIvv> � � ¤m¤§ 1 ¤¤§ �2=µHII>xI ¤©¤§� 1 ¤¤§ �=µHII>xI 8¤©¤¥ 1 ¤¨¤§:� 1 �ρβ�xIg�T �T�� (III.14) 

¤¤¥ =ρxIuCmT> 1 ¤¤§ =ρxIvCmT> � ¤¤¥ ��λHII�xI ¤t¤¥� 1 ¤¤§ ��λHII�xI ¤t¤§�    

 (III.15) 

¤¤¥ =ρxIuk> 1 ¤¤§ =ρxIvk> � ¤¤¥ ¡8µ 1 µª
σ«:xI

¤J¤¥¢ 1 ¤¤§ ¡8µ 1 µª
σ«:xI

¤J¤§¢ 1 PJ 1 GJ � ρxIε                   

(III.16) 

¤¤¥ =ρxIuε> 1 ¤¤§ =ρxIvε> � ¤¤¥ ¡8µ 1 µª
σε

:xI
¤ε¤¥¢ 1 ¤¤§ ¡8µ 1 µª

σε
:xI

¤ε¤§¢ 1 ­Cε
�PJ 1 Cε�GJ� � Cε�ε® εJ 

 (III.17) 

Où 

PJ � =µ�>xI ¯2 C∂u∂xE� 1 2 C∂v∂yE� 1 C∂u∂y 1 ∂v∂xE�± 

GJ � � =µª>iN
σ² gβxI ¤t¤§ ; =µHII>xI � µxI 1 =µ�>xI 

=µ�>xI � Cµ
ρiNJ_

ε
  et �λHII�xI � λxI 1 =µª>iN�KiN

σ²  

La masse volumique et la chaleur spécifique du nanofluide sont calculées à partir de: 

./0 � �1 � )�.0 1 ).2        (III.18) 

=.³;>/0 � �1 � )�=.³;>0 1 )=.³;>2      (III.19) 

Où )désigne la fraction volumique des nanoparticules. 

Le coefficient de dilatation thermique du nanofluide est obtenu à partir de la formule : 

�.5�/0 � �1 � )��.5�0 1 )�.5�2       (III.20) 

La diffusivité thermique du  nanofluide est donnée par : 
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´/0 � µ¶·=7¸Y>¶·          (III.21) 

Dans cette étude, la viscosité dynamique effective du nanofluide est obtenue à partir modèle 

de Brinkman pour un mélange à deux phases [56]: 

B'00 � ¹·�
O��_.º           (III.22) 

La conductivité thermique effective du nanofluide est déterminée en utilisant le modèle de 

Maxwell [56]. Pour une suspension de nanoparticules de formes sphériques dans un fluide de 

base, l’expression est: 

µ¶·µ· � =µ»L�µ·>O��=µ·Oµ»>=µ»L�µ·>L�=µ·Oµ»>            (III.23) 

III.8. Modélisation du deuxième problème (échangeur de chaleur tubulaire compact) 

La configuration étudiée est représentée sur la figure (III.2).L'air circule entre deux 
ailettes et autour des surfaces de deux rangées de tubes. La géométrie des ailettes est plate et 
les valeurs géométriques sont données dans le tableau 1.Les ailettes sont fabriquées en 
aluminium et le fluide en écoulement est l’air dont le nombre de Prandtl est Pr=0.7442. L’air 
est utilisé comme fluide de refroidissement. Il entre à la température de 300 K. La température 
des parois des tubes est supposée constante et égale à 350 K. Le transport de la chaleur est 
déterminé comme solution d’un problème conjugué qui combine la conduction de la chaleur 
dans le solide (l’ailette) et le transfert de chaleur convectif au fluide de refroidissement (l’air). 
Le nombre de Reynolds basé sur le diamètre hydraulique est varié dans l’intervalle 300-
10000. 

 

Paramètre géométrique 
Epaisseur de l’ailette t 
Pas de l’ailette Fp 
Diamètre extérieur du collier de l’ailette  Dc 
Pas transversal Pt 
Pas longitudinal Pl 
Nombre de rangées de tubes 

0.130 mm 

2.240 mm 

10.23 mm 

25.40 mm 

22.00 mm 

2 

 

Tableau  1: Paramètres géométriques du modèle de l’échangeur 
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Figure (III.2) : Géométrie du problème considéré (3D) 

III.8.1 Equations gouvernant pour le deuxième cas 

L'écoulement est supposé permanent, incompressible, tri-dimensionnel et laminaire ou 

turbulent. La masse volumique, la chaleur spécifique, la conductivité thermique et la viscosité 

dynamique de l'air sont supposées indépendantes de la température. Les équations de 

continuité, quantité de mouvement et de l'énergie (Xiong et al [60].) avec dissipation 

visqueuse négligeable sont les suivantes: 

Les équations de quantité de mouvement de Reynolds moyennées sous forme 

tensorielle sont : 

U½ ¤¾¿¤¥À � � 

ρ

¤}¤¥¿ 1 ¤¤¥À Cµ

ρ

¤¾¿¤¥À E 1 ¤=O¨¿¨À>¤¥À       (III.24) 

Dans lesquellesR�½ � �u�u½ sont les contraintes turbulentes. 

Dans les modèles de turbulence un et deux équations, Rij sont modélisées comme suit: 

R�½ � �u�u½ � 2 µª
ρ

S�½ avec S�½ � 
� C¤¾¿¤¥À 1 ¤¾À¤¥¿ E 

L’équation de quantité de mouvement devient : 

U½ ¤¾¿¤¥À � � 

ρ

¤}¤¥¿ 1 ¤¤¥À C=µLµª>
ρ

¤¾¿¤¥À E       (III.25) 

 

ou 
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U½ ¤¾¿¤¥À � � 

ρ

¤}¤¥¿ 1 ¤¤¥À CµsNN
ρ

¤¾¿¤¥À E       (III.26) 

Équation de continuité : 

¤¨¤¥ 1 ¤©¤§ 1 ¤�¤Â � 0         (III.27) 

L’équation de quantité de mouvement dans les directions x, y et z 

u ¤¨¤¥ 1 v ¤¨¤§ 1 w ¤¨¤Â � 

ρ

�� ¤m¤¥ 1 µHII 8¤¨_
¤¥_ 1 ¤¨_

¤§_ 1 ¤¨_
¤Â_:�    (III.28) 

u ¤©¤¥ 1 v ¤©¤§ 1 w ¤©¤Â � 

ρ

�� ¤m¤§ 1 µHII 8¤©_
¤¥_ 1 ¤©_

¤§_ 1 ¤©_
¤Â_:�    (III.29) 

u ¤�¤¥ 1 v ¤�¤§ 1 w ¤�¤Â � 

ρ

�� ¤m¤Â 1 µHII 8¤�_
¤¥_ 1 ¤�_

¤§_ 1 ¤�_
¤Â_ :�    (III. 30) 

Equation de l’énergie pour le fluide : 

u ¤t¤¥ 1 v ¤t¤§ 1 w ¤t¤Â � �α 1 α�� 8¤t_
¤¥_ 1 ¤t_

¤§_ 1 ¤t_
¤Â_:     (III. 31) 

Avec α� � νª}�ª étant la diffusivité thermique de tourbillon et ν� c’est la viscosité cinématique 

de tourbillon ν� � µ� ρ⁄  

Equation de l’énergie pour le solide : 

¤t_
¤¥_ 1 ¤t_

¤§_ 1 ¤t_
¤Â_ � 0         (III. 32) 

Où u, v et w sont les composantes de la vitesse dans les directions x, yet z, T signifie la 
température, p est la pression, ρ est la masse volumique, µ la viscosité dynamique, α la 
diffusivité thermique et Prt est le nombre de Prandtl turbulent. 

Trois modèles de turbulence ont été utilisés dans les calculs: 

� Modèle à une équation (Spalart Allmaras) 

Ce modèle résout une équation de conservation unique (PDE) pour la viscosité turbulente. 
Cette équation de conservation contient des termes de transport convectifs et diffusifs, ainsi 
que des expressions pour la production et la dissipation de υ� 
L'équation résolue est: 

U½ ¤νÅ¤¥À � PνÅ � ÆνÅ 1 ¤¤¥À ¡

ρ

8µ 1 νÅ
σνÅ: ¤νÅ¤¥À¢      (III. 33) 

Le champ νÅ obtenu est ensuite utilisé pour obtenir le champ υ� 
� Modèle à deux équations �� � �� 

La viscosité turbulente est obtenue comme suit: 
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µ� � ρCµ
k�
ε

 

Equation pour � 

U½ ¤J¤¥À � µª
ρ

S� � ε 1 ¤¤¥À ¡

ρ

8µ 1 µª
σ«: ¤J¤¥À¢      (III. 34) 

Equation pour Ç 

U½ ¤ε¤¥À � εJ 8C
È µª
ρ

S� � C�Èε: 1 ¤¤¥À ¡

ρ

8µ 1 µª
σÉ: ¤ε¤¥À¢     (III. 35) 

où� Ê2S�½S�½ . Les constantes du modèle ont les valeurs suivantes: 

Cµ � 0.09 ; C
È � 1.44 ; C�È � 1.92 ; σJ � 1.0 et σÈ � 1.3 

� Modèle (RSM) 

Dans le modèle des contraintes de Reynolds (RSM), il y a les équations de transport 
exactes pour le transport des contraintes de Reynolds�ËÌËÍÎÎÎÎÎ, 

U½ ¤Ï¿À¤¥À � P�½ � D�½ � ε�½ 1 Π�½ 1 Ω�½       (III. 36) 

où P�½ est le taux de production de R�½ D�½ est le transport par diffusion de R�½ 
ε�½ est le taux de dissipation de R�½ 
Π�½ est le transport dû aux  interactions turbulentes pression-déformation 

Ω�½ est le transport dû à la rotation 

Cette équation décrit six équations aux dérivées partielles, l'une pour le transport de chacune 
des six contraintes de Reynolds indépendantes. 

 

Finalement, nous aboutissons au modèle mathématique. Ce dernier est alors constitué d'un 

système d'équations, complétées par des conditions aux limites. Il s'agit d'un système 

complexe formé par des équations qui sont issues de la thermodynamique et de la mécanique 

des fluides. Les équations de bilan sont donc connues mais : 

� La résolution analytique de ces équations de bilan n’est pratiquement jamais réalisable 

� Les non linéarités visibles dans les équations sont principalement à l’origine des 

difficultés pour obtenir une solution analytique. 



Chapitre III                                                                                              Modèle mathématique  

 

60 

Donc, l'utilisation des méthodes numériques s'avère indispensable pour la résolution des 

équations de bilan. Dans notre étude, on a utilisé le logiciel Fluent basé sur la méthode des 

volumes finis pour résoudre les différentes équations. La méthode des volumes finis est 

exposée dans le chapitre suivant. 
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IV.1. Introduction  

Il ya deux grandes familles de méthodes de discrétisation : 

� Les méthodes d’approximation des équations. Selon ces méthodes, on cherche une 

solution exacte des équations approchées car les opérateurs différentiels sont discrétisés sur 

un maillage (la méthode des différences finies et la méthode des volumes finis) ; 

� Les méthodes d’approximation des solutions. Selon ces méthodes on cherche une 

solution approchée à partir des équations exactes. Les solutions sont écrites comme des séries 

de fonctions tronquées aux ordres de précisions désirées (les méthodes spectrales et la 

méthode des éléments finis). 

Donc il y a trois grands types de discrétisations des équations aux dérivées partielles (E.D.P). 

� Les différences finies : C’est la méthode la plus ancienne, introduite par Euler au 

XVIVe  siècle. C’est une des plus simples et efficaces pour développer des schémas 

d’ordres élevés sur des maillages réguliers. Ses principaux inconvénients sont, d’une  

part, de ne pas respecter en générale les équations intégrales de conservation et, 

d’autre part, de ne pas pouvoir prendre en compte facilement des géométries 

complexes.  

� Les volumes finis : la méthode a été  décrite pour la première fois en 1971 par 

Patankar et Spalding et publiée en 1980 par Patankar. Dans cette méthode, on intègre 

des équations de conservation que l’on applique sur chaque volume de contrôle 

élémentaire. A partir des variables connues aux centres des volumes, on évalue les 

flux aux surfaces des volumes par interpolation. La grille est a priori quelconque, 

permettant ainsi de traiter des écoulements à géométrie complexe. Cette méthode 

donne de très bonne résultats, car elle garantie la conservation des bilans massique et 

thermique sur tout le domaine étudié.  

� Les éléments finis :La technique des éléments finis est similaire à celle des volumes 

finis pour la discrétisation : maillage non structuré, avec pour volume de contrôles 

élémentaires des tétraèdres ou hexaèdres en 3-D. sur chaque des volumes, on introduit 

une fonction de pondération, généralement, un polynôme de degré plus élevé, avant 

d’intégrer les équations de conservation. La solution s’obtient alors par minimisation 

du résidu. Parmi les avantages de cette approche, retenons l’étude des géométries très 

compliques, et la formalisation permettant de développer un certain nombre de 

résultats mathématiques. Les matrices à traiter sont, en général, sans propriétés 

particulières, contrairement aux matrices obtenues avec des grilles régulières. 
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Dans notre étude nous choisissons la méthode des volumes finis pour discrétiser les équations 

de transport exposées dans le deuxième chapitre. 

IV.2. Maillage 

Les équations différentielles ponctuelles qui gouvernent notre phénomène sont 

s’écrites dans chaque point du domaine physique. Pour les projeter sur ce domaine nous 

construisons une grille divisée en u ne certain nombre de volumes finis, et en chaque volume, 

on considère des points situés en son milieu. Les faces d’es faces d’un volume de contrôle 

typique sont localisées aux points snwe ,,,  (figure IV.1). Notons p  le centre du volume de 

contrôle considéré et SNWE ,,,  sont les centres des volumes de contrôle adjacents situés 

respectivement à l’Est, l’Ouest, le Nord et le Sud de celui contenant p . Les quantités scalaires 

(pression et température) sont stockées aux centres des volumes finis (figure IV.1). Par contre, 

les quantités vectorielles (composantes vu, ) sont stockées respectivement aux faces Est et 

Nord (figure IV.2) et (figure IV.3). Pour éviter certains problèmes numériques, les équations 

de quantité de mouvement sont résolues dans des volumes finis décalés vers la droite pour 

l’impulsion suivant x  et vers le haut pour l’impulsion suivant y .   
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Figure (IV.1) : volume de contrôle bidimensionnel. 

 

 

Figure (IV.2) : volume de contrôle décalé vers la droite. 
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Figure (IV.3) : volume de contrôle décalé vers la haute. 

IV.3. La discrétisation 

Les équations de conservation présentées au chapitre précédent peuvent être écrites 

sous une forme commune. Cette formulation permet de ne pas réitérer le travail de 

discrétisation pour chaque équation. Chacun des équations peut être réduite à une seule 

équation générale, en coordonnées cartésiennes selon la forme : 

ÑÑÒ �.U� 1 Ó ÑÑÔÕ =.ËÕU> �ÕÖ
 Ó ÑÑÔÕ ?ΓP ÑUÑÔÕ@ 1 ØÙÕÖ
                                                                �IV. 1� 

 

avec : 

T: Terme transitoire ; 

C: Terme de convection ; 

D: Terme de diffusion ; 

S: Terme source. 

Nous venons de voir que, pour chaque variable U, l’équation de transport s’écrit dans le cas 

stationnaire, bidimensionnel : 

S 

N 

E W 

Vn 

p 

T C D S 
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ÑÑÔ �.ËU� 1 ÑÑÛ �.ÜU� � ÑÑÔ CΓ ÑUÑÔE 1 ÑÑÛ CΓ ÑUÑÛE 1 ØÙ                                                         �IV. 2� 

Où U est la propriété transportée, Γindique le coefficient de diffusion et  ØÙ le terme 

source.Seule cette équation (IV.2) est discrétisée et le système d’équation aux dérivées 

partielles est résolu pour chaque valeur successive de U. Le système prend alors la forme 

d’une équation très condensée. 

L’équation (IV.2) peut être écrire sous la forme : 

ÑÑÔ �ÝÞ� 1 ÑÑÛ =Ýß> � ØÙ                                                                                                                   �IV. 3� 

avec : 

àá
âÝÞ � .ËU � Γ ÑUÑÔÝß � .ÜU � Γ ÑUÑÛ

ã                                                                                                                            �IV. 4� 

ÝÞ et  Ýß , sont les flux totaux (convection et diffusion) par unité de surface dans les directions 

x et y. 

La discrétisation consiste à transformer l’équation différentielle de transport en un système 

d’équation algébrique. L’équation (IV.3) est d’abord intégrée sur le volume de contrôle : 

ä ä ?ÑÝÞÑÔ 1 ÑÝßÑÛ @'
å

/
æ

çÔçÛ � ä ä ØÙçÔçÛ                                                                                     �IV. 5�'
å

/
æ

 

  

Pour pouvoir approximer l’équation sous forme algébrique, on considère les hypothèses 

suivantes : 

� La variable généralisée U varie linéairement entre les nœuds principaux dans les deux 

directions.  

� Les termes convectifs et diffusifs sont uniformes à travers les faces correspondantes ; 

� Le terme source est uniforme sure le volume de contrôle. 

a) intégration de flux total 

L’intégration du terme convectif et diffusif (terme (I) de l’équation (3.5)) sur tout le 

volume de contrôle est : 

I II 
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è � ä ä ?ÑÝÞÑÔ 1 ÑÝßÑÛ @'
å

/
æ

çÔçÛ                                                                                                           �IV. 6� 

è � ä ä ÑÑÔ �ÝÞ�çÔçÛ 1 ä ä ÑÑÛ =Ýß>çÔçÛ'
å

/
æ

'
å

/
æ

                                                                               �IV. 7� 

è � ��ÝÞ�' � �ÝÞ�å� ä çÛ 1 8=Ýß>/ � =Ýß>2: ä çÔ                                                                  �IV. 8�'
å

/
2

 

è � �ÝÞ�'ΔÛ � �ÝÞ�åΔÛ 1 =Ýß>/ΔÔ � =Ýß>2ΔÔ                                                                          �IV. 9� 

Si on pose : 

Ý' � �ÝÞ�'ΔÛ   
Ýå � �ÝÞ�åΔÛ   
Ý/ � =Ýß>/ΔÔ   
Ý2 � =Ýß>2ΔÔ   
Donc l’expression de terme I devient : 

è � �Ý' � Ýå 1 Ý/ � Ý2�                                                                                                                 �IV. 10� 

b) intégration de terme source  

L’intégration du terme source (terme (II) de l’équation (IV.5)) sur tout le volume de 

contrôle est : 

èè � ä ä ØÙçÔçÛ                                                                                                                          �IV. 11�'
å

/
æ

 

En utilisant la troisième supposition, on peut écrire : 

èè � ØÙ ä ä çÔçÛ � ØÙÎÎÎΔê                                                                                                        �IV. 12�'
å

/
æ

 

oùØÙÎÎÎest la valeur moyenne du terme source sur ce volume,Δêest le volume du volume de 

contrôle. 
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Quand le terme source dépend da la variable dépendante. Cette dépendance doit être exprimée 

par une relation linéaire, ceci permettra d’utiliser les méthodes de résolution des systèmes 

linéaires. 

La linéarisation est l’évolution de la valeur moyenne ØÙÎÎÎ qui peut être fonction de la variable 

dépendante, leur valeur est donc calculée à chaque itération à partir des nouvelles des 

variables dépendantes. 

Suite a la résolution des équations algébriques adoptées, le terme source sera linéarisé de 

façon à forcer la convergence, de sorte que : 

ØÙÎÎÎ � Ø¸ 1 Ø;U;                                                                                                                              �IV. 13� 

Où Ø¸ est la partie constante qui ne dépend pas explicitement de Ø¸, Ø;est la pente de U;. 

Il est nécessaire que le coefficient Ø; soit inférieur à zéro pour que la solution soit 

numériquement stable et que la convergence soit plus rapide.   

IV.3.1. Discrétisation spatiale 

 Discrétiser une équation différentielle aux dérivées partielle revient à remplacer 

l’information continue exacte, contenue dans cette équation par une information discrète 

contenue dans une équation algébrique. 

L’approximation de la variable généralisée U; aux interfaces du volume de contrôle se fera 

donc avec le choix du schéma de discrétisation approprié. Le rôle du schéma intervient pour 

expliquer comment évaluer les flux de diffusion et de convection sur les faces du volume de 

contrôle après intégration. 

On a l’équation (IV.5): 

�Ý' � Ýå 1 Ý/ � Ý2� � =Ø¸ 1 Ø;U;>ΔÔΔÛ                                                                                 �IV. 14� 

Où Ýë(i=e, w, n, s) est le flux total évalué sur chaque face du volume de contrôle. Ce flux est 

composé de deux parties : flux convectif et diffusif. 

Par exemple : 

Ý' � ì.ËU � Γ CÑUÑÔEí
'

                                                                                                               �IV. 15� 

On peut utiliser les schémas suivants : 
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a) schéma aux différences centrées (CDS)  

Pour évaluer le flux convectif à l’interface, la variation de la variableU entre deux 

nœuds adjacents doit être exprimée par un profil linéaire. On suppose que les faces (e, w, n, s) 

se trouvent au milieu des nœuds (E, W, N, S) respectivement, les termes convectifs des 

variables généralisées U se présente par une interpolation comme suite : 

àî
îá
îî
â U' � 12 =Uï 1 U;>

Uå � 12 =U; 1 Uð>
U/ � 12 =Uñ 1 U;>
U2 � 12 �Uò 1 Uæ�

ã                                                                                                                    �IV. 16� 

Les parties diffusives sont évaluées en approximant les dérivées par les différences, ce qui 

donne : 

àî
îî
á
îîî
â ó' CÑUÑÔE' � ó' Uï � U;�ôÔ�'óå CÑUÑÔEå � óå U; � Uð�ôÔ�åó/ CÑUÑÛE/ � ó/ Uñ � U;�ôÛ�/

ó2 CÑUÑÛE2 � ó2 U; � Uæ�ôÛ�2

ã                                                                                                          �IV. 17� 

Remplaçons les formules (IV.16) et (IV.17) dans l’équation (IV.14), on obtient : 

õ;U; � õïUï 1 õðUð 1 õñUñ 1 õæUæ 1 ö                                                                         �IV. 18� 

Où : 

õ; � õï 1 õð 1 õñ 1 õæ � Ø;Δê    

àî
îá
îî
â õï � ÷' � 3'2õð � ÷å 1 3å2õñ � ÷/ � 3/2õæ � ÷2 1 322

ã                                                                                                                             �IV. 19� 
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ö � Ø¸Δê   ,÷ë � øùÞúest la conductance de la diffusion toujours positif et 3ë � �.Ëë� la force 

de convection peut être, positif ou négatif, selon le sens de l’écoulement. 

Les coefficients de discrétisation õë (i=E, W, N, S) rassemblant le flux convectifs et diffusifs. 

Les coefficients õë doivent avoir le même signe positif (la deuxième règle de base pour la  

méthode de volume finis), mais la relation (IV.19), peut créer des coefficients négatifs. 

Les coefficients de l’équation (IV.19) écrits en terme du nombre de Peclet �&'� sont donnés 

par : 

àî
îá
îî
â õï � ÷' C1 � &''2 E

õð � ÷å C1 1 &'å2 E
õñ � ÷/ C1 � &'/2 E
õæ � ÷2 C1 1 &'22 E

ã                                                                                                                   �IV. 20� 

Avec : 

&'ë � 3ë÷ë � �.Ëë��ôÔë�Γ                                                                                                                  �IV. 21� 

Pour que ces coefficients soit positifs, le nombre de &' doit être dans l’intervalle [-2,2]et Ø; û
0. L’application de ce schéma n’est avantagée que si| &'| û 2, ceci est réalisé pour des 

maillages fins. 

b) Schéma Upwind (UPS) 

Dans ce schéma, la valeur de la variable φ  à l’interface n’est pas interpolée. Il est 

appliqué pour les écoulements à dominance convective. Si on considère la figure (IV-4), on 

voit que ce schéma assigne directement φ
i
(i=e, w, n, s), par exemple : 

ü£' � £;       ýþ  3' � 0£' � £ï        ýþ  3' b 0ã                                                                                                                �IV. 22� 

Les valeurs de  £å, £/  et £2 sont exprimées de la même façon. 

Cette condition peut être exprimée par l’opérateur : 

�$,�� � �õÔ�$,�� 
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Figure (IV.4) : Schéma Upwind. 

Le schéma Upwind s’écrit donc : 

àîá
îâ 3'£' � £;�3' , 0�� £ï��3' , 0�3å£å � £ð�3å, 0�� £;��3å, 0�3/£/ � £;�3/, 0�� £ñ��3/, 0�32£2 � £æ�32, 0�� £;��32, 0�                                                                                     �IV. 23�ã 

En substituant les expressions (IV.23) dans l’équation (IV.14), l’équation de discrétisation 

devient : 

õ;U; � õïUï 1 õðUð 1 õñUñ 1 õæUæ 1 ö 

õ; � õï 1 õð 1 õñ 1 õæ � Ø;Δê   ;  ö � Ø¸∆ê    
Avec : 

àá
â õï � ÷' 1 ��3' , 0�õð � ÷å 1 ��3å, 0�õñ � ÷/ 1 ��3/, 0�õæ � ÷2 1 ��32, 0�                                                                                                                  �IV. 24�ã 
Tous les coefficients de discrétisation  de ce schéma sont positifs, ce qui fait ce schéma est 

inconditionnellement stable, il introduit une erreur nommée fausse diffusion, et de ce fait il 

donne une mouvais représentation du phénomène physique réel. 

 

 

W E 

N 

0≥Cn
 0<Cn

 

0≥Ce
 

0<Ce
 0≥Cw

 

0<Cw
 

0≥C s
 0<C s

 

p  

S 



Chapitre IV                                                                               Méthode numérique et logiciel de calcul  

 

 
71 

c) Schéma Hybride (HDS) 

Ce schéma mis au point par Spadling (1972). Le schéma HDS est la combinaison des 

deux schémas (centré et Upwind).  

En appliquant ce schéma, la variable généralisée £ aux différentes interfaces du 

volume de contrôle prendra la forme suivante : 

àîá
îâ £' � ´'£; 1 �1 � ´'�£ï£å � ´å£ð 1 �1 � ´å�£;£/ � ´/£; 1 �1 � ´/�£ñ£2 � ´2£æ 1 �1 � ´2�£;

                                                                                                       �IV. 25�ã 

Où les coefficients ´ë(i = e, w, n, s) sont définis par : 

´ë � �0    ýþ    &' b �2  � ý³�é�õ Ë4
þAç12     ýþ    &' d 2  � ý³�é�õ ³�AÒ�é1    ýþ    |&'| û 2  � ý³�é�õ Ë4
þAç
ã                                                                         �IV. 26� 

En substituant les valeurs prises par la variable £  à l’équation (IV.14), on aura : 

õ;U; � õïUï 1 õðUð 1 õñUñ 1 õæUæ 1 ö 

õ; � õï 1 õð 1 õñ 1 õæ � Ø;Δê   ;  ö � Ø¸∆ê    
Avec : 

àîî
á
îîâ õï � 
�3' , ÷' � ��� , 0


õð � 
�3å, ÷å 1 ��� , 0

õñ � 
�3/, ÷/ � �¶� , 0

õæ � 
�32, ÷2 � �»� , 0


ã                 (IV.27) 

d) schéma à loi de puissance (PLDS) 

On remarque que pour &' � �2l’erreur est maximale, aussi il n’est pas exacte de 

mettre la diffusion égale à zéro pour|&'| d 2. 

Une bonne approximation polynomiale de la solution exacte est donnée par le schéma PLDS 

(Power law Differenting Sheme) développé par Patankar (1980), qui s’écrit pour le coefficient õ' comme suit : 
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àîá
îâõï � �&''÷'                                            ýþ  &'' b �10õï � ��1 1 0.1&''�D � &''�÷'     ýþ  �10 û &'' b 0õï � �1 � 0.1&''�D÷'                       ýþ  0 û &'' û 10���� � 0                                                          ýþ&'' d 10

                                                          �IV. 28�ã
Appliqué à notre cas, l’équation de discrétisation de ce schéma s’écrit : 

õ;U; � õïUï 1 õðUð 1 õñUñ 1 õæUæ 1 ö 

õ; � õï 1 õð 1 õñ 1 õæ � Ø;Δê   ;  ö � Ø¸∆ê    
Avec : 

´ë �
àîá
îâ õï � ÷'�0, �1 � 0.1|&'|�D�1 �0, �3'�õð � ÷å�0, �1 � 0.1|&å|�D�1 �0, 3å�õñ � ÷/�0, �1 � 0.1|&/|�D�1 �0, �3/�õæ � ÷2�0, �1 � 0.1|&2|�D�1 �0, 32�

ã                                                                     �IV. 29� 

On peut distinguer que le nombre de Peclet est l’élément essentiel pour caractériser le 

comportement d’un schéma numérique. La limitation des schémas précédents se situe comme 

suit : 

� Schéma centré : par les valeurs|&'| û 2, 

� Schéma Upwind : surestime la diffusion pour les grands nombres de Peclet, 

� Schéma Hybride : son inconvénient est l’erreur maximale lorsque  &' � �2 ,  
� Schéma PLDS : stable et donne une bonne approximation de la solution exacte. 

Nous avons adopté le schéma en loi de puissance (PLDS) qui donne une bonne approximation 

polynomiale, de la solution exacte, ainsi une bonne caractéristique de stabilité et de précision 

des autres schémas, en plus il a été largement utilisé.   

IV.4. Formulation générale du problème 

L’intégration de l’équation de transport (IV.2) donne : 

�Ý' � Ýå 1 Ý/ � Ý2� � =Ø¸ 1 Ø;£;>∆ê                                                                                        �IV.30) 

Où : 

Ýë � =.ËÕ>Uë � Γ� ÑUëÑÔÕ  

avec : 
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üýþ   þ � �,
    õ���ý   ËÕ � Ë     �Ò   ÔÕ � Ôýþ   þ � A, ý    õ���ý   ËÕ � Ü     �Ò   ÔÕ � Û ã 
L’intégration de l’équation de continuité sur le volume de contrôle donne : 

�3' � 3å 1 3/ � 32� � 0                                                                                                           �IV. 31� 

Où 3ë(i=e, w, n, s) sont les débits massiques à travers les faces du volume de contrôle. 

Si on multiplie l’équation (IV.31) par U; et on la retranche de l’équation (IV.30), on obtient : 

=Ý' � 3'U;> � =Ýå � 3åU;> 1 =Ý/ � 3/U;> � =Ý2 � 32U;> � =Ø¸ 1 Ø;U;>Δê            �IV. 32� 

On peut écrire les termes entre parenthèses de l’équation (3.37) comme suit : 

àîá
îâ Ý' � 3'U; � õï=U; � Uï>Ýå � 3åU; � õð=Uð � U;>Ý/ � 3/U; � õñ=U; � Uñ>Ý2 � 32U; � õæ=Uæ � U;>

ã                                                                                                      �IV. 33� 

Avec : 

àá
â õï � ÷'$�|&''|� 1 ��3', 0�õð � ÷å$�|&'å|� 1 �3å, 0�õñ � ÷/$�|&'/|� 1 ��3/, 0�õæ � ÷2$�|&'2|� 1 �32, 0�

ã                                                                                                       �IV. 34� 

L’équation de discrétisation s’écrit sous la forme : 

õ;U; � õïUï 1 õðUð 1 õñUñ 1 õæUæ 1 ö                                                                 (IV.35) 

õ; � õï 1 õð 1 õñ 1 õæ � Ø;Δê   ;  ö � Ø¸∆ê 

La fonction $�|&'|� est choisie d’après le tableau suivant : 

Schéma La fonction$�|&'|� 

Différences centrées 1 � 0.5|&'| 
Upwind 1 

Hybride �1, �1 � 0.5|&'|�� 

Loi de puissance �1, �1 � 0.5|&'|�D� 
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Tableau (IV.1) : la fonction $�|&'|� pour différents schémas 

Où Pe est le nombre de Peclet qui représente le rapport local de la convection à la diffusion. 

&'ë � �.Ëë��ôÔë�Γ�   , þ � ��,
, A, ý�                                                                                             �IV. 36� 

IV.5. Algorithme SIMPLE 

La discrétisation de l’équation de transport sur le volume de contrôle par la méthode 

des volumes finis fait intervenir les valeurs des vitesses aux interfaces des volumes. Il est 

donc intéressant de calculer ces vitesses directement sur les interfaces (sans avoir à effectuer 

d’interpolation). D’autre part, la discrétisation de l’équation de continuité et du gradient de 

pression avec l’utilisation d’une interpolation linéaire peut induire des erreurs importantes du 

fait qu’une répartition de pression ou de vitesse en (damier) est vue comme un champ 

uniforme. Pour contourner ces difficultés on préfère utiliser des grilles décalées. Deux grilles 

décalées vers la droite est vers la haute respectivement sont utilisées pour le calcul des 

vitesses horizontale et verticale. 

La discrétisation des équations de conservation de la quantité de mouvement sur les deux 

grilles donnent respectivement : 

ü õ'Ë' � õ''Ë'' 1 õåËå 1 õ/'Ë/' 1 õæ'Ëæ' 1 ö� 1 �&ò � &ï�$'õ/Ë/ � õ//Ü// 1 õæÜæ 1 õ/'Ü/' 1 õ/åÜ�å 1 ö� 1 �&ò � &ñ�$/ ã                                  �IV. 37� 

Ici $' � ΔÛet $/ � ΔÔde sorte que �&ò � &ñ�ΔÛ représente la force de pression sur le 

volume de contrôle de la vitesse  u. 

Ceci s’écrit aussi sous la forme condensée classique : 

�õ'Ë' � Ó õ��ë2ë/2Ë��ë2ë/2 1 �&ò � &ï�$' 1 ö�
õ/Ë/ � Ó õ��ë2ë/2Ë��ë2ë/2 1 �&ò � &ñ�$/ 1 ö� ã                                                               �IV. 38� 

Le principe de l’algorithme SIMPLE consiste à partir d’un champ de pression estimé &� au 

départ ou à l’itération précédente et d’en déduire un champ de vitesse à l’aide des relations 

(IV.38). On a donc : 

�õ'Ë'� � Ó õ��ë2ë/2Ë��ë2ë/2� 1 =&;� � &ï�>$' 1 ö�
õ/Ü/� � Ó õ��ë2ë/2Ü��ë2ë/2� 1 =&;� � &ñ�>$/ 1 ö� ã                                                               �IV. 39� 
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La pression est ensuite corrigée d’une quantité &�qui induit une correction sur les vitesses Ë� 
et Ü�de sorte que les nouveaux champs s’écrivent : 

�& � &� 1 &�Ë � Ë� 1 Ë�Ü � Ü� 1 Ü� ã                                                                                                                                   �IV. 40� 

Les corrections sur les vitesses se déduisent facilement en soustrayant membre à membre les 

systèmes (IV.38)-(IV.39). On obtient alors : 

�õ'Ë'� � Ó õ��ë2ë/2Ë��ë2ë/2� 1 =&;� � &ï� >$'
õ/Ü/� � Ó õ��ë2ë/2Ü��ë2ë/2� 1 =&;� � &ñ� >$/

ã                                                                          �IV. 41� 

L’hypothèse de l’algorithme SIMPLE consiste en outre à négliger sommes dans les équations 

précédentes (Ces termes sont nuls si la solution correcte est obtenue) : 

�õ'Ë'� � =&;� � &ï� >$'õ/Ü/� � =&;� � &ñ� >$/ ã                                                                                                                  �IV. 42� 

Des expressions similaires sont bien sur obtenues pour un et vs. 

Ainsi les corrections sur les vitesses sont déduites directement de manière explicite à partir de 

la correction de pression qui est quand à elle déterminée à partir d’une discrétisation de 

l’équation de continuité intégrée sur le volume fini centré en p conduit à : 

Ë'ΔÛ � ËåΔÛ 1 Ü/ΔÔ � Ü/ΔÔ � 0                                                                                           �IV. 43� 

Ceci s’écrit aussi : 

¯Ë'� 1 =&;� � &ï� >$'õ' � Ëå� 1 =&å� � &;�>$åõå ± ΔÛ 1 ¯Ü/� 1 =&;� � &ñ� >$/õ/ � Ü2� 1 =&2� � &;�>$2õ2 ± ΔÔ
� 0           �IV. 44� 

 En regroupant les différents termes cette équation peut être finalement mise sous la forme 

standard : 

õ;&;� � õï&ï� 1 õð&ð� 1 õñ&ñ� 1 õæ&æ� 1 ö                                                                     (IV.45) 

Avec : 
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àî
îîî
îá
îîî
îî
âõ; � C$'õ' 1 $åõå E ΔÛ 1 C$/õ/ 1 $2õ2 E ΔÔ

õï � $'õ' ΔÛ
õð � $åõå ΔÛ
õñ � $/õ/ ΔÔ
õæ � $2õ2 ΔÔ

ö � �Ëå� � Ë'��ΔÛ 1 �Ü2� � Ü/��ΔÔ

ã 

Cette équation est appelée équation de correction de la pression. 

L’algorithme SIMPLE se résume finalement aux étapes suivantes : 

Début des itérations 

1. chois de P* 

2. calcul de u*et v* 

3. calcul de P’ 

4. en déduire u,v, P 

5. teste de convergence  

Si le teste non satisfait : retour au point 2 

Cet algorithme converge toutefois lentement et nécessite de fortes sous relaxations. 

IV.6. Sous relaxation  

Les sous relaxations est très pratique pour les problèmes non linéaires car permet 

d’éviter la divergence des méthodes itératives utilisées pour les résoudre. L’équation 

algébrique s’écrit : 

õ;U; � Ó õ/V U/V 1 ö �  U; � ∑ õ/V U/V 1 ö õ;                                                              �IV. 46� 

Si U;� et la valeur à l’itération précédente alors la relation (IV.46) peut être écrite ainsi : 

U; � U;� 1 ?∑õ/V U/V 1 ö õ; � U;�@ 

Ou la  parenthèse la variation de U; au cours de la présente itération. Cette variation peut être 

atténuée ou augmentée en introduisant le facteur ´ et en sur sa valeur : 
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U; � U;� 1 ´ ?∑ õ/V U/V 1 ö õ; � U;�@                                                                                   �IV. 47� 

La relation (2) peut être écrite sous la forme suivante : 

õ;́ U; � Ó õ/V U/V 1 ö 1 �1 � ´� õ;́ U;�  
Tel que  0 b ´ b 1 

IV.7. Les méthodes numériques  

Considérons la notation indicielle, utilisée en raison de faciliter la programmation des 

étapes de calcul. La forme de l’équation de discrétisation de l’équation générale de transport 

sous la nouvelle notation est : 

 

=$ë,Õ � Ø;ë,Õ>Uë,Õ � $ë,ÕO
Uë,ÕO
 � $ë,ÕL
Uë,ÕL
 � $ëL
,ÕUëL
,Õ 1 $ëO
,ÕUëO
,Õ 1 Ø�       �IV. 48� 

Tel que : 

1 û þ û    �Ò  1 û ! û "   
Les coefficients de l’équation précédente sont fonction des variables de transport £, une 

méthode de résolution itérative doit être utiliser à cause de la non-linéarité.  Le système 

(IV.48) est écrit sous la forme matricielle suivante : 

­$®­£® � ­Ø®                                                                                                                                     �IV. 49� 

Où : ­$®est une matrice et ­£® est le vecteur des inconnues £�þ, !� 

La technique de balayage permet de transformer le système (IV.49), en un système tri-

diagonal qui peut être résolu par l’algorithme de Thomas TDMA (Tri Diagonal Matrix  

Algorithm). Considérons le balayage Ouest-Est : 

On attribut à la variable £ pour les lignes ( )1−i  et ( )1+i , ses valeurs obtenues lors de 

l’itération précédente, on aboutit au système suivant : 

çÕ£Õ � 3Õ 1 öÕ£ÕO
 1 õÕ£ÕL
                                                                                                       �IV. 50� 

Les coefficients de cette équation sont exprimés comme suit : 
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àîá
îâ õÕ � $ë,ÕL
öÕ � $ë,ÕO
3Õ � $ëL
,ÕUëL
,Õ 1 $ëO
,ÕUëO
,Õ 1 Ø�çÕ � $ë,Õ � Ø;ë,Õ

ã 

Cette technique de balayage permet une convergence plus rapide. Le choix de la direction de 

balayage exigé par les conditions aux limites. Dans notre problème on utilise deux balayages 

successifs suivant l’axe ox et un balayage suivant l’axe oy afin de transmettre toutes les 

informations à l’intérieur du domaine. 

La méthode TDMA est utilisée après chaque balayage pour résoudre les systèmes d’équations 

correspondantes. Dans l’équation (IV.50), £Õ  est fonction de  £ÕL
 et  £ÕO
 or une équation 

correspondante au nœud (i,j)peut être écrite de la manière suivante : 

£Õ � &Õ£ÕL
 1 #Õ                                                                                                                           �IV. 51� 

Une équation correspondante au nœud ( )1, −ji  est de la forme : 

£ÕO
 � &ÕO
£ÕO
 1 #ÕO
                                                                                                              �IV. 52� 

En introduisant l’expression précédente dans l’expression (IV.50), nous aurons : 

£Õ � õÕçÕ � öÕ&ÕO
 £ÕL
 1 3Õ 1 öÕ#ÕO
çÕ � öÕ&ÕO
                                                                                        �IV. 53� 

De telle façon que : 

&Õ � õÕçÕ � öÕ&ÕO
     �Ò  #Õ � 3Õ 1 öÕ#ÕO
çÕ � öÕ&ÕO
                                                                                  �IV. 54� 

 Donc il faut calculer &
et#
, ensuite &� et &� jusqu’à &ñ et#ñ. 

&
 � õ
ç
  ,#
 � 3
ç
  , &ñ � 0 �Ò #ñ � £ñ . 
La valeur de #ñ étant connue d’après les conditions aux limites, on déterminera par retour en 

arrière£ñO
 , £ñO� …….. , £� (£
 étant connue aux limites), nous balayons dans le sens 

inverse. 

IV.8. Critère de convergence 

La convergence est quantifiée par l’intermédiaire de résidus normalisés (définis pour 

chaque grandeur £ comme la somme, sur tous les volumes de contrôles, des erreurs sur le 
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bilan de £ rapportée à la somme des termes de l’équation discrétisée qui concernent le centre 

des volumes). Ils permettent de suivre la convergence des calculs au fur et à mesure des 

itérations. 

Ce résidu est défini par : 

$£ � ∑%∑ õ/V£/V 1 Ø¸ � õ;£;/V %&ë/,£                                                                                             �IV. 55� 

Ou : 

$£est la somme absolue des résidus correspondant à la variable £ ; 

&ë/,£est le flux total à l’entrée de la variable £. 

La convergence des résultats est testée selon deux critères : pour chaque grandeur calculée, les 

résidus normalisés doivent être inférieurs à 10-5 et des itérations supplémentaires ne doivent 

pas modifier les résultats une fois la convergence atteinte. 

IV.9. Le code de calcul 

La simulation numériques en mécanique des fluides (CFD ; Computational Fluid 

Dynamics) est reconnue aujourd’hui comme l’un des outils incontournables de conception et 

est largement utilisée dans l’industrie. Le choix de l’utilisation de telle méthode numérique va 

dépendre essentiellement du type et de la complexité du problème à résoudre : la nature du 

fluide, le comportement thermodynamique, la modélisation du milieu et le problème 

stationnaire ou in stationnaire. 

Les codes de simulation numérique des écoulements, ou codes CFD (Computational 

Fluid Dynamics), résolvent les équations régissant les mouvements d'un fluide. Ces équations 

traduisent la conservation de la masse et de la quantité de mouvement du fluide (équations de 

Navier-Stokes), ainsi que la conservation de l’énergie. Certains codes sont aussi en mesure de 

décrire le transport de polluantou les réactions chimiques au sein d'un fluide. Il existe un 

grand nombre de codes CFD disponibles (plus d'une centaine), qu'ils soient commerciaux, du 

domaine public ou encore propres à certaines institutions. Le Tableau IV-1 recense les codes 

de calcul les plus répandus. On peut observer que l'essentiel des codes utilisent la méthode des 

volumes finis. 

Pour notre travail, nous aurons recours au code CFD Fluent, commercialisé par Fluent 

Incorporated. Nous disposons de la version 6.3. Pour l'usage que nous en avons, il permet de  
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résoudre les équations régissant les mouvements laminaires et turbulents d'un fluide, en 

dimension 2 ou 3. Les problèmes à résoudre peuvent être en régime permanent et stationnaire. 

Nom du code Origine Type Méthode 
ARIA Abacus, Royaume-Uni code 

commercial 
volumes finis 

ASTEC Harwell, Royaume-Uni code 
commercial 

volumes finis 

CALC-BFC Chalmers, Suède code de 
recherche 

volumes finis 

CHAMPION TUD, Pays-Bas code de 
recherche 

volumes finis 

EOL-3D INRS, France code de 
recherche 

volumes finis 

EXACT3 NIST, Etats-Unis code de 
recherche 

volumes finis 

FEAT Royaume-Uni code 
commercial 

éléments finis 

FIDAP FDI, Etats-Unis code 
commercial 

éléments finis 

FIRE AVL, Allemagne code 
commercial 

volumes finis 

FLOTRAN Computflow code 
commercial 

éléments finis 

FloVENT FLOMERICS, 
RoyaumeUni 

code 
commercial 

volumes finis 

FLOW-3D Harwell, RoyaumeUni code 
commercial 

volumes finis 

FLUENT Fluent Inc., Etats-Unis code 
commercial 

volumes finis 

JASMINE BRE-FRS, RoyaumeUni code de 
recherche 

volumes finis 

KAMELEON SINTEF, Norvège code de recherche volumes finis 
PHOENICS CHAM, RoyaumeUni code 

commercial 
volumes finis 

SIMULAR 
AIR 

AVL, Allemagne code 
commercial 

volumes finis 

STAR-CD CD, RoyaumeUni code 
commercial 

volumes finis 

TEACH-3D Aalborg, Danemark code de recherche volumes finis 
TEMPEST Battelle, Etats-Unis code de recherche volumes finis 
WISH-3D TNO, Pays-Bas code de recherche volumes finis 

Tableau (IV.2) : Codes CFD. 
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IV.10. Principes des codes CFD 

Les logiciels de simulation numérique des écoulements basés sur la méthode des 

volumes finis peuvent maintenant être considérés comme de véritables « expériences 

numériques », lorsqu’elles sont faites avec soin. L’avantage des « méthodes numériques » est 

que toutes les quantités physiques liées à l’écoulement (champ de vitesse, champ de pression, 

contraintes etc.), sont immédiatement disponibles en tout point de l’écoulement. 

Dans une expérimentation, l’obtention de ces quantités physiques en tout point du 

champ est souvent impossible ou très difficile en pratique. Ce pendant, la simulation 

numérique directe des équations de Navier-Stokes est encore limité à des nombres de 

Reynolds modérés. 

Les méthodes CFD (Computational Fluid Dynamics) ont l'avantage de mettre en 

œuvre les équations générales de la mécanique des fluides avec un minimum des hypothèses. 

Elles résolvent notamment les équations non-linéaires instationnaires et compressibles. 

La discrétisation des équations de Navier-Stokes et de conservation de la masse est 

faite sur des éléments quadrilatéraux ou triangulaires, réguliers ou non selon la complexité de 

la géométrie. Elle conduit à un système d’équations non-linéaires couplées. Ce système est 

résolu de manière itérative. 

Le premier travail à accomplir dans la réalisation d’une simulation numérique est la 

définition d’un maillage adapté à la nature de l’écoulement. En particulier, le maillage doit 

être fin dans les zones où l’on atteint des gradients physiques très importants. Une 

connaissance à priori du champ de vitesse tiré d’expériences sur des écoulements similaires 

est donc utile pour l’établissement du maillage. Le maillage peut être raffiné à partir des 

résultats obtenus en identifiant les zones de l’écoulement dans lesquelles le calcul ne converge 

pas parfaitement (par exemple les éléments dans lesquels la condition d’incompressibilité 

n’est pas complètement satisfaite). Les équations régissantes l’écoulement sont résumées dans 

le tableau qui suit: 

 

Conservation de la 

masse 

 Ñ.ÑÒ 1 çþÜ�.. V� � 0 

 
Quantité de 
mouvement 

(Navier-Stokes) 

 ÷÷Ò �.. V� � .& � g�õç�4� 1 B∆V 1 13 Bg�õç=çþÜ�ê�> 

 

 

Energie 

 ÷÷Ò =. ³;<> � ∆�� <� 1 ' 1 5 < ÷4÷< 1 B ( 
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Tableau (IV.3) : Récapitulatif des équations régissantes l’écoulement. 

Avant d’entamer la résolution de ces équations, nous devons identifier le régime de 

l’écoulement laminaire ou turbulent. Il est donné par la valeur du nombre de Rayleigh dans le 

cas de la convection naturelle. Dans ce travail le régime de l’écoulement est laminaire. 

IV.11. Les différentes étapes à suivre pour la modélisation numérique par fluent 

Les principales étapes à suivre lors du travail sur le logiciel de simulation numérique 

des écoulements FLUENT nécessitent la connaissance de certaines notions théoriques de 

base. Ces notions, concernent notamment, les définitions des principales équations régissant 

l’écoulement. 

La résolution numérique par Fluent d’une manière générale, suit les étapes suivantes : 

1) Création de la géométrie sous le Logiciel GAMBIT ; 

2) Choix de la stratégie de maillage et création de plusieurs grilles ; 

3) Définition des conditions aux limites dans GAMBIT ; 

4) Définition du problème sous le logiciel FLUENT, étude des différentes grilles de 

maillage et sélection du maillage retenue ; 

5) Calcul avec FLUENT pour les différents cas retenus ; 

6) Analyse des résultats obtenus. 

IV.12. Présentation de gambit et de fluent 

La résolution par le logiciel de simulation numérique des écoulements FLUENT 

nécessite la présentation de logiciel GAMBIT.  

IV.12.1. GAMBIT 

GAMBIT est un logiciel de DAO (Dessin Assisté par Ordinateur) et de génération de 

maillage. Gambit est un logiciel qui permet de réaliser des géométries en 2D ou 3D et de 

construire le maillage. Largement répandus dans l’industrie (automobile, aéronautique, 

spatiale, …etc.) en raison de son interface graphique puissante, il permet aussi de réaliser tout 

type de géométries complexes (fixes ou mobiles) associées à des maillages fixes ou adaptatifs. 

Le choix du maillage est un point essentiel dans la précision et l’exactitude des 

résultats numériques. Pour ce faire, on doit déterminer les paramètres optimaux et choisir une 

stratégie de maillage qui répond à nos objectifs, Parmi ces paramètres, on peut citer : 

� le nombre de mailles ; 
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� la distance entre les mailles (concentration des mailles) ; 

� la forme de la maille ; 

� les paramètres de déformation pour le cas du maillage déformable. 

Les différentes formes de maillage des faces montré dans le tableau IV-3: 

Type des cellules en 

2D 

La forme de maillage Exemple 

 

 

Triangulaire 

  

 

 

Quadrilatérale 

  

Tableau (IV.4): Les différentes formes de maillage des faces [35]. 

Aussi il permet de choisir le type de maillage des faces selon les options suivantes: 

Option Description 

Map Créé une grille régulière et structurée des éléments du maillage. 

 
Sub map 

Divise une face en plusieurs régions de façon à ce qu’on puisse leur 

appliquer Map. 

Pave Créé une grille non structurée des éléments du maillage. 

 
Tri primitive 

Divise une face en trois régions quadrilatérales et créé un maillage 

dans chaque région de la face. 

 

Tableau (IV.5): Description des types de maillages des faces 

IV.12.2. FLUENT 

FLUENT est un code de calcul pour modéliser les écoulements des fluides et les 

transferts thermiques dans des géométries complexes. Il peut résoudre des problèmes 

d'écoulement avec des mailles non structurées, qui peuvent être produites pour des géométries 

complexes, avec une relative facilité. Les types de mailles supportées sont : 

� Des mailles en 2D, triangulaires ou quadrilatérales ; 

� Des mailles en 3D tétraédriques/hexaédriques/pyramidales ; 

� Des mailles (hybrides) mixtes. 
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FLUENT est écrit en langage de programmation C et utilise pleinement la flexibilité et 

la puissance offerte par ce langage (pare exemple allocation de la mémoire dynamique). En 

outre, il utilise une architecture qui lui permet d’exécuter plusieurs processus simultanément 

sur le même poste de travail ou sur des postes séparés pour une exécution plus efficace.  

FLUENT s'utilise à travers une interface graphique, l'utilisateur avancé peut adapter 

ou augmenter aux besoins l'interface en écrivant des macros et des fonctions de menu, afin 

d’automatiser certaines procédures. 

Ainsi, à titre non exhaustif, FLUENT permet les capacités de modélisation suivantes: 

� Ecoulements 2D ou 3D ; 

� Ecoulement stationnaire ou instationnaire ; 

� Ecoulements incompressibles ou compressibles (subsoniques, transsoniques, 

supersoniques ou hypersoniques) ; 

� Ecoulements non visqueux, laminaires ou turbulents ; 

� Fluide Newtonien ou non ; 

� Transfert de chaleur forcé, par conduction, par convection ou les deux (conjugue) ou 

radiatif ; 

� Ecoulements avec changements de phases ; 

� Ecoulements en milieu poreux. 

Fluent emploie la méthode des volumes finis comme procédé de discrétisation des 

équations qui gouvernent l'écoulement, telle que l’équation de continuité et quantité de 

mouvement et de l’énergie. En utilisant cette technique basée sur l’intégration des équations 

sur un volume de contrôle, "Fluent" passe par les étapes suivantes: 

� Division du domaine en volumes de contrôle discrets en utilisant une grille (maillage) 

de calcul. 

� Intégration des équations gouvernantes sur les volumes de contrôle individuels, afin 

de construire les équations algébriques pour les variables discrètes dépendantes, les 

inconnues telles que : vitesses, pressions et températures. 

� Linéarisation des équations discrétisées et solution du système d’équations linéaires 

résultant, pour tenir compte des effets turbulents, le logiciel de calcul offre la 

possibilité de choisir un des modèles de turbulence suivants : 

� Le modèle à une équation de SpalartAllmaras; 

� Le modèle à deux équations k –ε ; 

� Le modèle à deux équations k – ω ; 
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� Modèle de contrainte de Reynolds (Reynolds stress model).  

Le choix entre ces modèles se base principalement sur les résultats que donne chacun 

des modèles suivant les conditions aux limites prédéfinies. Il est vrai qu’un modèle peut 

donner de meilleurs résultats par rapport à un autre, mais ceci est dû principalement à la 

nature des cas étudiés et à la correspondance du modèle de turbulence avec les conditions aux 

limites. 

IV.13. Choix des paramètres de fluent 

La résolution par le logiciel de simulation numérique des écoulements FLUENT 

nécessite le choix des paramètres essentiels : 

IV.13.1. Procédure sous "Fluent" 

Une fois le chargement du fichier de maillage (réalisé avec le logiciel GAMBIT) 

effectué sous "Fluent", nous devons mettre à l'échelle de la géométrie (pour notre cas, on 

utilise le mètre). 

Le logiciel "Fluent" permet aussi de réordonner les nœuds, les surfaces et les cellules 

en mémoire, de telle façon qu'ils aient la même disposition dans la grille et dans la mémoire et 

cela pour améliorer les performances du calcul et l'efficacité d'accès à la mémoire 

(Grid\Reorder). 

IV.13.2. Simple précision ou double précision 

"Fluent" offre deux modes de calcul: le mode "double précision" et le mode "simple 

précision". 

Dans le mode "double précision" : les nombres à virgule flottante sont représentés en 

utilisant 64 bits, alors que le mode "simple précision" : utilise une représentation à 32 bits. Le 

revers de cette précision est que le premier mode requiert beaucoup plus de mémoire. En 

outre, Le mode "double précision" est préconisé, pour les écoulements impliquant des 

longueurs d'échelles très disparates, comme dans le cas d’un canal très long et mince. 

IV.13.3. Choix de la formulation du solveur 

Sous "Fluent", on peut choisir entre plusieurs formulations du solveur: 

� La formulation "Segregated", ou isolée (implicite) : Cette formulation résout les 

équations de continuité, de quantité de mouvement et quand c'est nécessaire celle de 

l'énergie, séquentiellement, c'est-à-dire isolées les unes des autres (implicite par 

défaut). Le solveur isolé est classiquement employé pour les écoulements 

incompressibles à modérément compressibles. 
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� La formulation "Coupled", ou couplée (implicite ou explicite) : Cette option permet 

aux équations gouvernantes d'êtres résolues simultanément, c'est-à-dire couplées les 

unes avec les autres. Cependant, les autres scalaires, tels que les quantités de la 

turbulence, sont traités isolément. Initialement, ce mode a été conçu pour les 

écoulements compressibles à grandes vitesses. Ceci lui donne un avantage pour le 

traitement des écoulements hautement couplés (forte interdépendance entre la densité, 

l'énergie et les moments) avec des forces de volumes (pare exemple flottabilité et 

forces de rotation). Il faut signaler que le solveur couplé implicite requiert presque le 

double de la mémoire qu'utiliserait le solveur isolé, alors que le solveur couplé 

explicite vient au milieu, en terme de besoins en ressources, mais converge plus 

lentement que la formulation implicite et n'est conseillé que pour les écoulements 

instationnaires. 

IV.13.4. Schémas de discrétisation 

Sous "Fluent", les variables stockées au centre de la cellule doivent êtres interpolées 

aux faces du volume de contrôle. Il est possible de choisir entre différents schémas de 

discrétisation pour les termes convectifs des équations gouvernantes, alors que les termes 

visqueux sont automatiquement discrétisés au second ordre pour plus de précision. Il reste que 

la discrétisation au premier ordre procure une meilleure convergence, alors que le "Second 

Order Upwind Scheme" est de rigueur pour les écoulements non alignés au maillage. 

Aussi, il existe d'autres schémas de discrétisation : 

� Le schéma "QUICK" (Quadratic Up wind Interpolation for Convective Kinetics) : il 

procure une meilleure précision que le schéma au second ordre pour les écoulements 

rotationnels et tourbillonnaires (Swirling) avec un maillage régulier. Cependant, il ne 

pas recommandé par un maillage triangulaire. Ce schéma utilisé dans notre étude. 

� Le schéma à loi de puissance "Power Law" : il est plus précis que le "First Order Up 

wind Scheme" pour les écoulements à très bas nombres de Reynolds.  

� Le schéma "third-order MUSCL" : il donne plus de précision que les autres schémas. 

IV.13.5. Choix du schéma d'interpolation de la pression 

Dans la plupart des cas, le schéma "Standard" est acceptable pour des écoulements 

spécifiques. On peut choisir parmi les options suivantes: 

� Le schéma force de volume pondéré "Body-Force-Weighted" est recommandé pour 

les écoulements impliquant d'importantes forces de volume (pare exemple convection 

naturelle à haut nombre de Rayleigh). Ce schéma utilisé dans notre étude. 
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� Le schéma "PRESTO" (Pressure Staggering Option) est approprié pour les 

écoulements hautement tourbillonnaires à grande vitesse de rotation, ou les 

écoulements dans des domaines fortement courbés. 

� Le schéma au "Second Ordre" est à utiliser pour les écoulements compressibles et 

pour améliorer la précision en écoulements incompressibles. 

� Le schéma linéaire "Linear" est disponible comme alternative dans le cas où les autres 

options ont des difficultés de convergence ou génèreraient des comportements non 

physiques. 

IV.13.6. Choix de la méthode de couplage Pression-Vitesse 

Si les vitesses sont définies aux nœuds d'un volume de contrôle ordinaire (comme les 

autres scalaires: pression, température), il est démontré qu'un champ de pression hautement 

non uniforme agira comme un champ uniforme sur les équations de quantité de mouvement 

discrétisées. La solution passe par la définition des vitesses sur une grille décalée "Staggered 

grid" et l'emploi d'algorithmes tels que "SIMPLE" pour résoudre ce lien ou couplage entre la 

pression et la vitesse. La famille des algorithmes "SIMPLE" est essentiellement une procédure 

"d’estimation et de correction" pour le calcul de la pression sur la "grille décalée" des 

composantes de la vitesse. 

"Fluent" propose trois méthodes pour le couplage pression-vitesse (seulement avec la 

formulation "Segregated") : 

� Les deux premières, très similaires, sont la méthode "SIMPLE" (Semi-Implicit 

Method for a Pressure Linked Equations) et la méthode "SIMPLEC" (SIMPLE 

Consistent). Cette dernière méthode se différencie de la première par le fait qu'on peut 

lui assigner un facteur de relaxation (correction) de pression proche de 1, ce qui 

accélère la convergence dans la plupart des cas, mais peut conduire à des instabilités 

de la solution. Nous avons entrepris nos simulations avec la méthode "SIMPLE", 

� Méthode "PISO" (Pressure-ImplicitwithSplitting of Operators): Cette méthode fait 

partie des algorithmes de la famille "SIMPLE". Elle est recommandée pour les 

écoulements instationnaires ou pour les maillages contenant des cellules très obliques 

"highlyskewed". 

IV.14. La forme linéaire de l'équation discrétisé 

L'équation du transport du scalaire (IV-30) contient la variable inconnueUau centre de 

la cellule ainsi que les valeurs des cellules voisines, en réalité l'équation (IV-30) pour ces 

inconnues est non linéaire mais elle prend la forme linéaire suivante pour plus de 

simplification : 
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õ;U; � Ó õ/VU/V 1 ö/V                                                                                                                  �IV. 1� 

Où(nb) réfère aux cellules voisines et ap et anb sont les coefficients linéaires pour Uet 

U/Vle nombre des cellules voisines pour chaque cellule dépend de la topologie de la maille, 

en général il est égal au nombre des faces qui entourent la cellule. 

Pour chaque cellule on aura des équations similaires, ces équations linéaires qui 

différent par les coefficients ap et anb sont résolues comme système linéaire par la méthode 

implicite itérative de (Gauss Seidel) avec la conjonction d'une méthode appelée (AMG) 

(algebric multi Grid). 

IV.15. Sous relaxation 

A cause de la nature non linéaire de l'équation qui doit être résolue par Fluent, il est 

nécessaire de contrôler le changement de variable U. On peutatteindrece but par la sous 

relaxation, qui réduit le changement de Uproduitdurantchaqueitération. En simple forme, la 

valeur nouvelle de Upour une cellule définiedépend de la valeurancienneU�)Z, le changement 

de UestΔUet α est le facteur de sous relaxation : 

U � U�)Z 1 ´ΔU                                                                                                                               �IV. 2� 

IV.16. Conditions aux limites utilisée par le code FLUENT 

La résolution par une méthode analytique ou numérique de l'équation de transport 

convecto-diffusif nécessite la détermination de ses conditions initiales et aux limites. 

Pour le code Fluent les types disponibles des conditions aux limites sont classes 

comme suite : 

a) Conditions d'entrée et de sortie de l'écoulement : pression d'entrée (pressure inlet), 

vitesse de l'entrée (velocityinlet), débit massique à l'entrée (mass flow inlet), 

admission (intake), pression de sortie (pressure outlet) ; sortie (outflow), champ de 

pression lointain (pressure far-field), échappement (exhaust) 

b) Mur et conditions du pole : mur (wall), axe de symétrie (axis), conditions 

périodique, plan de symétrie (symétrie). 

c) Cellules des zones internes : fluide ou solide (de différent type). 
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d) Condition des faces internes : ventilation, radiation, mur intérieur. Mais si on parle 

d'une façon plus générale nous aurons quatre types de conditions aux limites ou 

chacun d'eux nécessite une étude approfondie : 

� à l'entrée du domaine : la valeur du variable est connue. 

� à la sortie du domaine : soit qu'en connaît la valeur de le variable donné ou 

on suppose que le régime est établi. 

� à la paroi : soit on connaît la valeur de la variable posée (la vitesse ou la 

température par exemple), soit on connaît d'autres grandeurs physiques 

(gradient de vitesse, flux thermique). 

� Sur l’axe de symétrie : où le gradient de la variable posé suivant la direction 

perpendiculaire à l’axe de symétrie est nul. 

A travers ce chapitre, nous avons présenté brièvement le code de calcul FLUENT, la 

méthode de volume finis, les étapes de transformations et de résolution des équations 

algébriques issues de système physique, également le choix de différents modèles 

d’interpolations puis les différentes types de conditions aux limites offerts parce code de 

calcul. 

La résolution numérique des deux cas étudiés a été effectuée par le logiciel FLUENT 

et les résultats obtenus sont présentés et discutés dans le chapitre suivant. 
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Application I 

Etude de l’écoulement et du transfert thermique dans une cavité rectangulaire chauffée 
par le bas et remplie d’un nanofluide.  

V.1. Introduction 

La première partie de ce chapitre contient les résultats se rapportant à l’étude de 

l’écoulement et du transfert thermique dans une cavité rectangulaire chauffée par le bas et 

remplie d’un nanofluide. Le modèle mathématique, la méthode numérique, la géométrie et le 

maillage pour ce premier cas étudié ont été donnés dans le chapitre III. Dans la section VI.2 

nous présentons les résultats des tests d’indépendance du maillage. La validation du code de 

calcul à l’aide de données puisées de la littérature est présentée dans la section VI.3. La 

section VI.4 contient les résultats sous forme graphique et leur discussion. Le chapitre est 

clôturé par une conclusion rassemblant les différentes observations. 

V.2. Effet du maillage sur les solutions numériques  

La résolution numérique du système d'équations (1) à (6) a été effectuée par le logiciel 

Fluent basé sur la méthode des volumes finis. L'algorithme SIMPLE est utilisé pour le 

couplage pression-vitesse. La discrétisation des termes convectifs est faite avec le schéma 

QUICK. La turbulence est modélisée en utilisant le modèle k-ε standard. Le code Gambit est 

utilisé pour générer le maillage du domaine simulé. Les critères de convergence pour toutes 

les variables dépendantes sont fixés à 10-4. Le nombre de Nusselt moyen obtenu à l'aide de 

trois différents maillages du domaine de calcul est présenté dans le tableau 2. L’erreur relative 

atteint  une valeur asymptotique de 0,004 lorsqu’on utilise le maillage non uniforme de50 x 

60.C’est donc ce maillage que nous avons utilisé pour simuler la cavité puisqu’il donne des 

résultats avec une précision acceptable. Le maillage est raffiné dans toutes les régions de 

grandes variations des caractéristiques du nanofluide ou du dissipateur thermique.  

Table 2: Test de l'indépendance du maillage pour Ra=2.51010etφ � 0 

N° de la Simulation maillage 

 

Nu moyen Erreur % 

1 30x60 22.581 -- 

2 40x60 22.606 0.111 

3 50x60 22.607 0.004 
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V.3.Validation des résultats 

Afin de valider notre étude à faible nombre de Ra, les résultats ont été comparés avec 

ceux rapportés dans la littérature pour les cavités carrées par Khanafer et al [9] et Barakos et 

al [92] avec des conditions aux limites similaires et pour un régime laminaire. Le tableau 3 

présente cette comparaison. Les valeurs du nombre de Nusselt moyen de Khanafer et al [9] et 

Barakos et al [92] et celle obtenue par les présentes simulations sont enexcellent accord , ce 

qui valide notre algorithme de simulation.. 

Table 3:Validation des résultats numériques à faible nombre de Rayleigh en termes de 

nombre de Nusselt moyen Nu. 

Ra � 10��Ra � 10�TRa � 10�D 

                                     NuÎÎÎÎ            NuÎÎÎÎ           NuÎÎÎÎ 

 

Présent                        1.100        2.217           4.498 

 

Khanafer et al [6]       1.114        2.245           4.510 

 

Barakos et al [92]       1.108        2.201           4.430 

 

 

Pour valider notre simulation numérique à un nombre élevé de Ra nous avons  comparé nos 

résultats avec ceux publiés par Sharma et Velusamy [91]. Leur résultats ont été obtenus en 

utilisant le code Fluent. Ils ont étudié l’écoulement d’air dans une cavité carrée avec une 

source de chaleur localisée au centre de la paroi horizontale inférieure. Dans nos simulations, 

nous avons utilisé le même nombre de Rayleigh (Ra) et le même rapport  de la longueur de la 

partie chauffée (c'est-à-dire longueur de la source de chaleur) sur la longueur totale de la paroi 

horizontale inférieure.  
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(a)                                                             (b) 

  

Fig.2 isothermes pour Ra=1010.  

(a) Résultats numérique de [91],(b) notre résultats numérique. 

Les figures (IV.2) montrent qu'il existe un très bon accord qualitatif et un bon accord 

quantitatif entre les résultats obtenus dans ce travail et ceux obtenus par Sharma et Velusamy. 

[91], ce qui valide notre procédure de simulation numérique pour les hauts nombres de 

Rayleigh. Le tableau 4 présente la comparaison entre la valeur du nombre de Nusselt moyen 

de Sharma et Velusamy [91] et celle obtenue par les présentes simulations. Les deux valeurs 

sont en excellent accord avec ceux rapportés dans la littérature, ce qui donne confiance dans 

les résultats numériques à présenter ultérieurement. 

Tableau 4: Validation des résultats numériques à hauts  nombres de Rayleigh en termes de 

nombre de Nusselt moyen Nu. 

 

 

 

 

 



Chapitre V                                                                                               Résultats et discussion  

 

 

93 

Ra=1009Ra=1010Ra=1011 

NuÎÎÎÎ       NuÎÎÎÎ                NuÎÎÎÎ 

 

Calculs présents     46.84     80.10     136.94 

 

Sharma et Velusamy [91]  47.00   80.38    137.44 

 

 

Les résultats des calculs présents sont aussi en très bon accord avec la corrélation qui a été 

proposée suite à  l’étude paramétrique par Sharma et Velusamy [91], afin de prédire le 

transfert thermique à travers la paroi inférieure de l'enceinte, pour la condition de chauffage 

isotherme: 

Nu � 0.13δ�|Ra�.��T 

Où ô est la longueur adimensionnelle da la partie chauffé. 

V. 4. Résultats et discussions 

Les caractéristiques dynamiques et thermiques de l'écoulement de convection naturelle 

turbulente dans une cavité à faible rapport d’aspect chauffée par le bas sont montrées sous 

forme de champs dynamique et thermique. Les résultats sont discutés pour un nombre de 

Rayleigh variant de 2,5.109 à 2,5.1011, pour l’eau pure et pour trois types de nanofluides 

(eau/Cu, eau/CuO et eau/Al2O3) avec une fraction volumique inférieure ou égale à 6%. La 

valeur de φ=0, correspond au cas où le fluide étudié était de l’eau pure (teneur nulle en 

nanoparticules). 

La Figure 3 montre l’influence de la fraction volumique φ sur la distribution de la vitesse 

verticale v pour Ra=2,5.1010 au plan médian horizontal (y=H/2) de la cavité verticale pour 

différents nanofluides.Il apparaît sur cette figure un mouvement d’ondulation et symétrique 

dans le profil de v. Il apparaît également que lorsqu’on  ajoute plus de nanoparticules,  la 

valeur absolue de la vitesse v augmente et devient maximale par rapport au fluide pur dans la 

zone où le mouvement de fluide a lieu dans le direction de la gravité ; cette augmentation 
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étant due à l'augmentation de la masse volumique du nanofluide, donc le fluide qui a une 

masse volumique élevée possède une vitesse absolue élevée dans cette région. Après cette 

région le fluide monte dans le sens contraire de la gravité  jusqu'à atteindre une valeur 

maximale au milieu de la cavité, dans ce point la valeur maximale de la vitesse v du fluide 

pure et  celle du nanofluide sont égales malgré le fait que le nanofluide estplus lourd que le 

fluide pur, ceci a pour raison de l'augmentation du transport d'énergie à travers le fluide. Les 

figures 3 montrent aussi que dans la zone où le fluide se déplace dans le sens de la gravité le 

fluide qui contient les nanoparticules Cu a une vitesse maximale plus élevée que celle du 

fluide qui contient les nanoparticules Cuo et Al2O3. 

(a) 

 

(b) 
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(c) 

 

Fig. 3Profil de la vitesse verticale au niveau du plan médian horizontal (y � H/2) pour 

différentes valeur de φ et pour Ra � 2,5. 10
�,  

(a) Eau/Cu, (b) Eau/CuO et (c) Eau/Al2O3. 



Chapitre V                                                                                               Résultats et discussion  

 

 

96 

La figure 4 montre la répartition de la composante de la vitesse v dans le plan médian de la 

cavité. Le fluide étant chauffé à la paroi de fond de la cavité (ce qui correspond à Y = 0) se 

déplace vers la paroi supérieure, avec une vitesse influencée par le type de nanofluide. On 

peut aussi remarquer que l'ajout de nanoparticules de cuivre dans le fluide de base (eau pure) 

donne lieu à la plus forte intensité de l'écoulement vers le haut par rapport au CuO et Al2O3. 

L'addition de particules Al2O3 a le moins d'influence sur l'intensité de l'écoulement vers le 

haut. 

 (a) 

 

(b) 
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(c) 

 

Fig. 4Profil de la vitesse verticale au niveau du plan médian horizontal (x � L/2) pour 

différentes valeurs de φ et pour Ra � 2,5. 10
�,  

(a) Eau/Cu, (b) Eau/CuO et (c) Eau/Al2O3. 
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Les effets du nombre de Rayleigh sur la distribution verticale de la vitesse v pour φ = 

6%, au plan median horizontal (y=H/2) de la cavité verticale pour différents nanofluides sont 

présentés sur la Figure 5. D’après cette figure on peut remarquer un mouvement d’ondulation 

et symétrique dans le profil de v. La valeur absolue de la vitesse v augmente avec 

l’augmentation du nombre de Rayleigh et devient maximale prés des parois droite et gauche 

où le mouvement de fluide est dans le sens contraire de la gravité. Cette augmentation est due 

à l’augmentation des forces de flottabilité. L'augmentation du nombre de Rayleigh améliore le 

mélange au sein de la couche de fluide en raison de l'augmentation de la turbulence des 

tourbillons qui améliorent les performances de transfert de chaleur par convection naturelle. 

(a) 

 

(b) 
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(c) 

 

Fig. 5 Profil de vitesse verticale au niveau du plan médian horizontal (y � H/2) pour 

différentes valeurs de Ra et pour φ � 6%,  

(a) Eau/Cu, (b) Eau/CuO et (c) Eau/Al2O3. 
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Les figures (6a) et (6b) représentent le profil de la température au plan médian (y=H/2) et à 

la parois active (paroi inférieure) respéctivement pour différentes valeurs de la fraction 

volumique φ et pour Ra = 2,49.1010. Lorsque les nanoparticules sont ajoutées, il est 

clairement visible sur les figures(6a) et (6b)  que le profil T-x diminue avec l'augmentation de 

φ pour tous les types de nanofluides. D'après la figure (7) il ressort également que cette 

diminution de la température est plus élevée pour le Cu, moyenne pour le CuO et minimale 

pour l’Al2O3, ce qui est une indication que l'amélioration maximale du taux du transfert de 

chaleur est atteinte avec le nanofluide contenant les particules CuO. 

(a) 

 

(b) 



Chapitre V                                                                                               Résultats et discussion  

 

 

101 

 

 

(c) 

 

Fig. 6aProfil de température au plan médian horizontal (y � H/2) pour différentes 

valeursde φ et pourRa � 2,5. 10
�, (a) Eau/Cu, (b) Eau/CuO et (c) Eau/Al2O3 
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(b)
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(c)

 

Figure 6b : Profil de température à la paroi inférieure (Û � 0) pour différentes valeursç�) 

et pour$õ � 2,5. 10
�, (a) Eau/Cu, (b) Eau/CuO et (c) Eau/Al2O3 

 

Fig. 7 Profil de température au plan médian horizontal (y � H/2) pour différents nanofluides 

et pour φ � 6% et  Ra � 2,5. 10
�. 
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Le nombre de Rayleigh et la fraction volumique des nanoparticules sont des paramètres clés 

pour étudier l’effet des nanoparticules et des forces de flottabilité sur les champs dynamique 

et thermique et le flux de chaleur. Ainsi, sur les Figures 8, 9 et 10 sont présentés les effets du 

nombre de Rayleigh et de la fraction volumique des nanoparticules sur les lignes de courant (à 

droite) et les isothermes (à  gauche) pour les trois types de nanofluides étudiés et pour les trois 

valeurs du nombre de Rayleigh Ra=2.49 109, Ra=2.49 1010 et Ra=2.49 1011. 

Les lignes de courant indiquent la formation de deux cellules contrarotatives pour toutes les 

valeurs du nombre de Rayleigh et pour les trois types de nanofluides. Le fluide chauffé par la 

paroi inférieure se déplace vers la paroi supérieure, où il se divise en deux écoulements, l’un 

se dirigeant vers la paroi froide verticale de gauche et l’autre se dirigeant vers la paroi froide 

verticale de droite. Ces deux cellules sont presque de dimensions égales. 

On remarque aussi que l’intensité de la recirculation à l’intérieur de l’enceinte augmente avec 

l'augmentation du nombre de Rayleigh, et les centres des lignes de courant se déplacent vers 

le haut. La remarque la plus importante concerne la fraction volumique de φ = 0.06 où 

l’intensité de la recirculation devient plus élevée que celle obtenue avec φ = 0. Dans ce cas on 

peut dire que lorsqu’on ajoute des nanoparticules au fluide de base (eau pure) on obtient une 

intensité de recirculation plus importante. 

    

Ra=2,49. 1009 
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Ra=2,49. 1010 

    

Ra=2,49. 1011 

Fig. 8 Lignes de courant et isothermes : Eau pure(ligne continue), nanofluide eau/Cupour φ � 6% (ligne discontinue) et pour différentes valeurs de Ra. 
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Ra=2,49. 1009 

    

Ra=2,49. 1010 
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Ra=2,49. 1011 

Fig. 9 Lignes de courant et isothermes :Eau pure(ligne continue), nanofluide eau/CuO pour φ � 6%  (ligne discontinue) et pour différentes valeurs de Ra. 

 

 

Ra=2.49 1009 

 

Ra=2.49 1010 
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Ra=2.49 1011 

 

Fig. 10 Lignes de courant et isothermes :Eau pure(ligne continue), nanofluideeau/AL2O3 

pour φ � 6%  (ligne discontinue) et pour différentes valeurs de Ra. 

 

Le taux de transfert de chaleur est caractérisé par le nombre de Nusselt Nu moyen 

calculé le long de la paroi de chaude. La Figure 11 illustre la variation du nombre de Nusselt 

moyen en fonction de la fraction volumique φ et du nombre de Rayleigh Ra. Pour toutes les 

valeurs de Ra, le taux moyen de transfert de chaleur augmente d’une façon linéaire et 

monotone avec la fraction volumique (0 û ) û 6%). Cette amélioration du transfert de 

chaleur est due à l'augmentation de la conductivité thermique efficace du nanofluide, ce qui 

est dû à l'augmentation des nanoparticules dans le fluide de base. 
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Fig. 11 Variation du nombre de Nusselt moyen avec la fraction volumique pour différentes 

valeurs du nombre  de Rayleigh et pour différents nanofluides : eau / Cu ; eau / CuO et  eau / 

Al2O3 

La figure12montre la variation du nombre de Nusselt moyen en fonction de la fraction 

volumique des nanoparticules pour Ra=2,49.1011. On peut remarquer sur cette figure, que le 

taux de transfert de chaleur moyen prend des valeurs qui diminuent en fonction de l’ordre 

suivant : Cu, CuO et Al2O3. Le plus petit transfert de chaleur a été obtenu avec les particules 

Al2O3 en raison de la domination de mode de transfert thermique par conduction parce que le 

nanofluide eau/Al2O3 a la plus faible valeur de la conductivité thermique par rapport  àla 

conductivité thermique de Cu et CuO. Les calculs ont montré aussi qu’aux faibles valeurs de 

Ra (2,5.109) l'augmentation de φ est plus influente sur la valeur moyenne de Nusselt qu'à des 

valeurs élevées de Ra.  
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Fig. 12 Variation du nombre de Nusselt moyen avec la fraction volumique et pour différents 

nanofluides à Ra = 2,5.1011. 

 

En utilisant les résultats des présentes simulations ,trois correlations pour les nanofluides 

eau/Cu, eau/CuO et eau/Al2O3ont été développées en faisant un lissage de ces résultats par la 

méthode des moindres carrés pour la condition de chauffage isoflux, pour prédire le transfert 

de chaleur de la paroi inférieure de l'enceinte, en fonction du nombre de 

Rayleigh(2,49. 10�n û Ra û 2,49. 10

�et de  la fraction volumique des 

nanoparticules�0.01 û φ û 0.06�; les trois corrélations peuvent être exprimées comme suit: 

� Pour  le nanofluide eau/Cu  Ë � 0.2487)�.��kk$õ�.
nD� 

et les données conviennent à ± 1,75% de celles prédites par la corrélation ci-dessus. 

� Pour le nanofluide eau/CuO 
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 Ë � 0.2487)�.���T$õ�.
nTk 

et les données conviennent à ± 2.34% de celles prédites par la corrélation ci-dessus. 

� Pour le nanofluideeau/Al2O3 

 Ë � 0.2487)�.�
��$õ�.
n�j 

et les données conviennent à ± 4,28% de celles prédites par la corrélation ci-dessus. 

Quelque soit le nanofluide, la corrélation correspondante est une expression du fait que 

lorsqu’on augmente la concentration des nanoparticules de Cu dans l'eau, le pourcentage 

d'agrandissement de transfert de chaleur diminue si le nombre de Rayleigh augmente, par 

exemple: une augmentation de concentration des nanoparticules de 6% pour Cu, augmente le 

nombre de Nusselt d’environ 5,85% à Ra = 2,5. 109 et d’environ 5,71% à Ra = 2,5.1011. 

Enfin, nous pouvons dire que cette augmentation dans le nombre de Nusselt moyen joue un 

rôle important dans les applications d'ingénierie tels que le chauffage des bâtiments. 

V.5. Conclusions 

Dans cette étude numérique nous avons modélisé le transfert de chaleur en convection 

naturelle turbulente dans une cavité à faible rapport d’aspect pour montrer l’amélioration du 

transfert de chaleur par un  nanofluide par rapport à un  fluide pur. Les paramètres étudiés 

sont le type de nanofluide, la fraction volumique solide, ainsi que le nombre de Rayleigh. Les 

résultats obtenus montrent clairement que l'utilisation des nanofluides peut influencer 

considérablement sur le champ dynamique et thermique dans ce type de géométrie, mais aussi 

dans d’autres géométries d’intérêt pratique : échangeurs thermiques tubulaires, échangeurs 

thermiques à plaques, les dissipateurs de chaleur à microcanaux, etc…. 

Les principales conclusions tirées de cette étude sont les suivantes: 

• Une augmentation du nombre de Rayleigh donne lieu à une augmentation des vitesses 

d'écoulement parce que les forces de flottabilité sont augmentées, et par conséquent à une 

meilleure évacuation de la chaleur. 

• Pour plusieurs valeurs du nombre de Rayleigh et pour les trois types de nanofluides 

considérées le mouvement du fluide dans l’enceinte montre la formation de deux cellules 

contrarotatives. 

• Pour toutes les valeurs de Ra, le nombre du Nusselt moyen augmente d’une façon linéaire 

et monotone avec l’augmentation des nanoparticules. 
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Le taux de transfert de chaleur moyen prend des valeurs qui diminuent en fonction de 

l’ordre suivant : Cu, CuO et Al2O3. 

Les résultats disponibles dans la littérature indiquent que l’étude du transfert de chaleur à 

l’aide de nanofluides est très complexe et qu’il y a bien d'autres facteurs qui peuvent agir sur 

leur performance thermique. Tous les facteurs qui agissent négativement sur cette 

performance ont été supposés négligeables dans cette étude.  

Publication émanant de ce travail 

Ce présent travail a fait l’objet d’une publication internationale dans THERMAL SCIENCE, Year 

2016, Vol. 20, No. 6, pp. 2051-2064 (Ridha MEBROUK , Mahfoud KADJA ,Mohamed LACHI , Stephane FOHANNO ) 

L’intitulé de l’article est: 

NUMERICAL  STUDY  OF  NATURAL  TURBULENT  CONVECTION    

OF  NANOFLUIDS  IN  A  TALL  CAVITY  HEATED  FROM  BELOW 
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Application II 

Étude du transfert de chaleur conjugué dans un échangeur de chaleur tubulaire 
compact. 

V.1. Introduction 

La deuxième partie de ce chapitre contient les résultats se rapportant à l’étude sur la 

modélisation numérique du transfert thermique dans les échangeurs de chaleur à tubes ailetés 

ayant des ailettes plates. L’étude a permis de tester trois modèles de turbulence. Le modèle 

mathématique, la méthode numérique, la géométrie et le maillage pour ce premier cas étudié 

ont été donnés dans le chapitre III. Dans la section V.1, V.2 et V.3 nous présentons les 

champs dynamiques et thermiques sous forme graphique et leur discussion. La section V.4 

contient les résultats sous forme graphique et leur discussion de la variation du nombre de 

Nusselt locale long de l'échangeur. La section V.5 contient les résultats de la variation du 

coefficient local de frottement.  La validation du code de calcul à l’aide de données puisées de 

la littérature est présentée dans la section V.6. Le chapitre est clôturé par une conclusion 

rassemblant les différentes observations. 

V.2. Résultats et discussion 

V.2.1. La variation de la température et de la pression du fluide le long de 

l’échangeur 

La figure 5 montre la variation de la température du fluide au cours de son passage 

dans l’échangeur. Les contours affichés correspondent au plan médian du domaine 

d'écoulement (plan z = 0.56e-3 m). La température du fluide à l'entrée est uniforme et égale à 

300 K. 

Le fluide se réchauffe progressivement  au fur et à mesure de son entrée en contact avec les 

parois chaudes des tubes de l'échangeur. Le fluide en contact avec les parois du tube se 

réchauffe d'abord, puis la chaleur est transportée progressivement vers le milieu du domaine 

d'écoulement. 
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Fig. 5 : Contours de la température dans le plan z = 0.56e-3 m, Re = 300. 

La figure 6 montre la variation de la chute de pression du fluide par rapport au plan de sortie 

au cours de son avancement dans l’échangeur. 

Les contours montrés correspondent au plan médian du domaine d'écoulement. D’après ces 

contours on remarque que la chute de pression du fluide à l'entrée est la plus élevée et égale à 

environ 20 Pa. 
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Fig. 6: Contours de chute de pression par rapport à la sortie dans le plan z = 0.56e-3 m, 

Re = 300. 

V.2.2. La variation de la vitesse de l’écoulement le long de l'échangeur 

Les figures 7 et 8 montrent les vecteurs de la vitesse dans le plan médian du domaine 

d'écoulement. L'air circule dans la direction x, i.e de gauche à droite. Il commence à 

l'accélération lorsqu'il rencontre le premier tube, où une très petite zone de recirculation 

existe. L’accélération du fluide se poursuit  puisque  la section d'écoulement devient de plus 

en plus petite dans la direction d'écoulement. La diminution de la section de l’écoulement le 

long de l’échangeur est due à l'existence de deux grandes zones de recirculation derrière les 

deux tubes. Si nous dessinons ces zones de recirculation pour un tube entier, nous obtenons un 

système de vortex qui prend généralement la forme d'un fer à cheval. La présence du 

tourbillon en fer à cheval améliore le transfert de chaleur entre le gaz en écoulement et la 

surface extérieure des tubes.  
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Fig. 7: Vecteurs de vitesse dans le plan z = 0,56e-3 m, Re = 300. 

 

Fig. 8 : Vecteurs de vitesse dans le plan z = 0.56e-3 m: 

Zoom derrière le premier tube, Re = 300 
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V.2.3. La variation de température sur la surface supérieure de l’ailette et le 

plan de symétrie de l’ailette 

Les figures 9 et 10 montrent la répartition locale de la température sur la surface 

supérieure et le plan de symétrie de l’ailette, respectivement. La surface supérieure de l'ailette 

est la surface au-dessus de laquelle le fluide circule. Les températures de cette surface sont les 

plus basses dans la région d'entrée du fluide, où le fluide froid transporte la chaleur loin de 

l'ailette. Les températures de la surface augmentent ensuite et prennent leurs valeurs les plus 

élevées autour les deux tubes et dans la région de la sortie du fluide. Dans ces régions, la 

différence de température entre l'ailette et le fluide est si faible qu’uniquement une petite  

quantité de chaleur est transportée par le fluide. La température à l'intérieur de l'ailette 

diminue au fur et à mesure qu’on s’approche  de son plan de symétrie où sa valeur est 

minimale (Fig. 10). 

 

 

 

Fig. 9 : Distribution de la température sur la surface supérieure de l'ailette, Re = 300 
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Fig. 10: distribution de température dans le plan de symétrie de l'ailette, Re = 300 

V. 3. Variation du nombre de Nusselt locale long de l'échangeur 

Les figures 11 et 12 montrent le nombre de Nusselt local calculé sur les surfaces 

solides (surface supérieure de l’ailette + la surface mouillée du tube droit + la surface 

mouillée du tube gauche), pour un nombre de Reynolds de 300. 

Comme prévu, le nombre de Nusselt a les valeurs les plus élevées dans les régions où les 

gradients de température sont élevés: la région d'entrée du fluide dans le cas de l'ailette et les 

régions de stagnation de fluide dans le cas des parois du tube. Ces régions de stagnation se 

trouvent devant les tubes, tandis que les tourbillons en fer à cheval sont situés derrière les 

tubes. Lorsqu’on augmente le nombre de Reynolds, les nombres de Nusselt locaux et donc les 

coefficients de transfert de chaleur locaux augmentent, car plus de la chaleur est évacuée par 

convection à partir des surfaces solides.  
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Fig. 11 : variation du nombre de Nusselt sur des surfaces solides (surface de l’ailette + surface 

mouillée du tube droit + surface mouillée du tube gauche), Re=300. 

 

Fig. 12 : variation du nombre de Nusselt sur la surface mouillée du tube droit, Re = 300 
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V.4. Variation du coefficient local de frottement le long de l'échangeur 

Les figures 13 et 14 représentent le facteur de frottement local calculé sur les surfaces 

solides (surface supérieure de l’ailette + surface mouillée du tube droit + surface mouillée du 

tube gauche), pour un nombre de Reynolds de 300. L'expression utilisée pour calculer le 

facteur de frottement est: 

[ � ,å1 2.-.'0�⁄  

Comme prévu, le coefficient de frottement est le plus élevé dans les zones où les  gradients 

pariétaux  de vitesse sont élevés: la région d'entrée du fluide dans le cas de l'ailette et les 

régions de l'accélération du fluide dans le cas des parois du tube. Les régions de l'accélération 

la plus élevée sont situées à environ 60° devant les tourbillons en fer à cheval. Lorsqu’on 

augmente le nombre de Reynolds, les facteurs de friction locaux et donc les chutes de 

pression locales augmentent et par conséquence  plus de puissance est nécessaire pour assurer 

l'écoulement du fluide au-dessus des surfaces solides. Comme on augmente le nombre de 

Reynolds, les facteurs de frottement locaux et donc le chute de pression locale augmentation 

car plus de puissance est nécessaire pour rendre l'écoulement du fluide au-dessus des surfaces 

solides. 
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Fig. 13: Variation de coefficient de frottement sur les surfaces solides (surface de l’ailette +  

surface mouillée du tube droit + surface mouillée du tube gauche), Re=300. 

 

Fig. 14: Coefficient de frottement sur la surface mouillée du tube droit, Re = 300 
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V.5. Variation de coefficient de frottement avec le nombre Reynolds: comparaison avec les 

expériences 

La figure 15 montre le coefficient moyen de frottement  calculé en fonction du nombre 

de Reynolds. Les calculs ont été effectués pour les deux régimes d’écoulement laminaire et 

turbulent et ont été comparés avec les données expérimentales disponibles par Wang et al. 

Comme on peut le remarquer, les calculs d’écoulement en régime laminaire donnent des 

résultats qui sont très proches des valeurs expérimentales surtout aux très faibles nombres de 

Reynolds. Pour le régime turbulent, tous les modèles de turbulence sont qualitativement en 

bon accord avec les données expérimentales, car ils prédisent tous une diminution du 

coefficient de frottement. Quantitativement, les modèles k-ε et RSM surestiment le coefficient 

de frottement alors que le modèle  à une équation Spalart-Allmaras sous-estime sa valeur. La 

figure montre que les valeurs du modèle RSM sont les plus proches des valeurs 

expérimentales. 

 

Fig. 15: Coefficient de frottement moyen en fonction du nombre de Reynolds 
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V.6. Variation du coefficient «  j »  de Colburn avec le nombre Reynolds: comparaison avec 

les expériences 

La figure 16 représente le coefficient moyen « j » de Colburn calculé en fonction du 

nombre de Reynolds. Les calculs ont été effectués pour les deux régimes d’écoulement 

laminaire et turbulent et ont été comparés avec les données expérimentales disponibles par 

Wang et al. Comme on peut le remarquer, les résultats des calculs en régime laminaire sont 

très proches des valeurs expérimentales surtout aux très faibles nombres de Reynolds. Pour le 

régime turbulent, tous les modèles de turbulence sont qualitativement en bon accord avec les 

données expérimentales, car ils prédisent tous une diminution du coefficient  « j » de Colburn. 

Quantitativement, tous les modèles surestiment le coefficient « j » de Colburn. Cependant, 

l'erreur dans le cas du modèle Spalart-Allmaras est seulement d'environ 20% alors qu'elle est 

égale à environ 40% dans le cas des modèles k-ɛ et ASM. La comparaison de k-ε et RSM 

montre que ce dernier donne les meilleures estimations du facteur « j » de Colburn pour les 

valeurs élevées du nombre de Reynolds. 

 

Fig. 16: Coefficient « j » de Colburn moyen en fonction du nombre de Reynolds 
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V.7. Conclusion 

Le transfert  de chaleur et l'écoulement dus à la convection forcée dans un échangeur 

de chaleur compact à deux rangées de tubes ont été étudiés numériquement. Le paramètre 

étudié est le nombre de Reynolds du fluide. Les propriétés des fluides ont été supposées 

indépendantes de la température. Les deux régimes d’écoulement laminaire et turbulent ont 

été calculés et les résultats ont été comparés avec les données expérimentales disponibles dans 

la littérature. Trois modèles de turbulence ont été utilisés dans les calculs: 

� Le modèle de turbulence à une équation  de Spalart-Allmaras 

� Le modèle standard  k-ε  

� Le modèle RSM 

Les résultats de calcul concernant le  coefficient de frottement « f » et le facteur « j »  de 

Colburn pour le régime laminaire étaient très proches des données expérimentales en 

particulier pour des valeurs très faibles du nombre de Reynolds.  

Les résultats numériques pour les modèles k-ε et RSM sont tous les deux plus élevés que 

les valeurs expérimentales mais le modèle RSM performe mieux que le modèle k-ε. 

Les résultats obtenus avec le modèle de turbulence à une équation de Spalart-Allmaras 

sont les plus proches des données expérimentales dans le cas du facteur « j » de Colburn. 

Les modèles de la turbulence RSM et Spalart-Allmaras performent  aussi bien l’un que 

l’autre pour la prédiction du coefficient de frottement. 

Annexe : 

Publication émanant de ce travail 

Ce présent travail a fait l’objet d’une publication internationale dans (Proceedings of the 

ASME 2014 International Mechanical Engineering Congress & Exposition. IMECE2014. 

November 14-20, 2014, Montreal, Canada) 

L’intitulé de l’article est:  

INVESTIGATION OF CONJUGATE HEAT TRANSFER IN A FIN-AND-TUBE HEAT 

EXCHANGER 
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Conclusions et recommandations 

Cette thèse présente les résultats de deux études: la première concerne la convection 

naturelle turbulente dans des cavités rectangulaires avec une base active tandis que la seconde 

concerne le transfert de chaleur dans un échangeur de chaleur compact. 

Dans la première étude, l’écoulement et le transfert de chaleur par convection naturelle 

turbulente dans une cavité rectangulaire  avec une paroi inférieure active ont été étudiés 

numériquement. Les paramètres étudiés sont la nature du fluide (eau pure ou nanofluide), la 

fraction volumique solide, le type de nanofluide ainsi que le nombre de Rayleigh. Les 

résultats obtenus nous ont permis de tirer les conclusions suivantes:  

• Une augmentation du nombre de Rayleigh donne lieu à une augmentation des vitesses 

d'écoulement et par conséquent à une meilleure évacuation de la chaleur, parce que les 

forces de flottabilité sont augmentées. 

• Pour plusieurs valeurs du nombre de Rayleigh et pour les trois types de nanofluides 

considérées le mouvement du fluide dans l’enceinte montre la formation de deux 

cellules contrarotatives. 

• Pour toutes les valeurs de Ra, le nombre du Nusselt moyen augmente d’une façon 

linéaire et monotone avec l’augmentation des nanoparticules. 

• Le taux de transfert de chaleur moyen prend des valeurs qui diminuent en fonction de 

l’ordre suivant : Cu, CuO et Al2O3. 

Les résultats disponibles dans la littérature indiquent que l’étude du transfert de 

chaleur à l’aide de nanofluides est très complexe et qu’il y a bien d'autres facteurs qui peuvent 

agir sur leur performance thermique. Tous les facteurs qui agissent négativement sur cette 

performance ont été supposés négligeables dans cette étude. 

Dans la deuxième étude, nous avons investigué numériquement un modèle (3D) de 

transfert  de chaleur et de  l'écoulement dus à la convection forcée dans un échangeur de 

chaleur compact à deux rangées de tubes avec une ailette plate. Les deux régimes 

d'écoulement laminaire et turbulent sont considérés. L'effet de la modélisation de la 

turbulence a été étudié en utilisant trois modèles différents (Le modèle de turbulence à une 

équation de Spalart-Allmaras, le modèle k-ε standard à deux équations  et le modèle RSM à 

sept équations). Le nombre de Nusselt et le coefficient de frottement qui  caractérisent 

l'échangeur de chaleur sont déterminés  pour différentes valeurs du nombre de Reynolds. 

Les résultats de calcul concernant le coefficient de frottement et le facteur « j »  de 

Colburn pour le régime laminaire étaient très proches des données expérimentales en 
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particulier pour les très faibles valeurs du nombre de Reynolds. Les résultats numériques pour 

les modèles k-ε et RSM sont plus élevés que les valeurs expérimentales mais le modèle RSM 

performe mieux que le modèle k-ε. Les résultats obtenus avec le modèle de turbulence à une 

équation de Spalart-Allmaras sont les plus proches des données expérimentales dans le cas du 

facteur « j » de Colburn. Les modèles de turbulence RSM et Spalart-Allmaras font aussi bien 

pour la prédiction du coefficient de frottement. 

Enfin, comme recommandations aux futurs doctorants,  il serait d’un apport scientifique 

non négligeable de pouvoir coupler la recherche numérique à celle expérimentale. Ceci peut 

être accompli dans le cadre de projets de recherche financés par la DGRST  tels que les 

projets PNR ou dans le cadre de projets de recherche financés directement par l’état tels que 

les projets TASSILI. Le budget d’équipement alloué peut alors servir pour la fabrication 

d’une manipe en plexiglas et permettre ainsi  de prendre les mesures de température et de 

vitesse avec des thermocouples et l’anémométrie à fil chaud ou l’anémométrie Laser-Doppler, 

actuellement disponibles dans quelques universités Algériennes. 
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