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INTRODUCTION  GENERALE 

 
Introduction Générale :  

Un échangeur de chaleur est un dispositif permettant un transfert d'énergie thermique entre au 

moins deux corps (solides, liquides ou gaz). La plupart du temps, il s'agit de fluides. Ces fluides 

peuvent être en contact indirect ou direct, c'est-à-dire séparés ou non par une paroi 

généralement métallique. Cependant, cette définition n'est pas générale car il existe une 

multitude de types d'échangeurs, possédant des géométries, des configurations et même des 

modes de fonctionnement qui peuvent être très différents. Ainsi le choix d’un échangeur de 

chaleur, pour une application donnée, dépend de nombreux paramètres : domaine de 

température et de pression des fluides, propriétés thermo-physiques de ces fluides, maintenance 

et encombrement. Il est évident que le fait de disposer d’un échangeur de chaleur bien adapté, 

bien dimensionné, bien réalisé et bien utilisé permet d’améliorer le rendement thermique de cet 

appareil.  

 

L’amélioration des performances d’échangeurs de chaleur vise les mécanismes 

d’intensification des transferts convectifs comme le prouve le nombre croissant d’études 

menées sur l’effet d’insertion des éléments dans un espace tubulaire qui serait d’un apport 

appréciable pour de nouvelles conceptions d’appareils thermiques ou pour optimiser les 

indices économiques d’exploitation des réseaux de transfert de chaleur. 

 

 Les techniques d’intensification les plus couramment utilisées sont celles dites "passives", elles 

consistent dans la majorité des cas à augmenter les surfaces d’échange de chaleur afin 

d’intensifier les transferts de chaleur. L’une des méthodes la plus favori est d’utiliser des 

éléments étendus telles que les chicanes à l’intérieur du canal d’échangeurs de chaleur.  

 

L'écoulement du fluide dans un canal peut être perturbé par des obstacles conduisant à 

l'émergence des instabilités des transferts thermiques notamment le transfert thermique par 

convection (libre ou forcée) qui est le phénomène dominant. Ces instabilités convectives créent 

des perturbations très importantes à l’intérieur des échangeurs de chaleur (recirculations, 

oscillations, etc.). Ces effets agissent directement sur le fonctionnement de ces appareils, ainsi 

l’échange de chaleur peut s’intensifier ou diminuer. Dans la littérature, les différentes formes, 

orientations et emplacements des obstacles à l’intérieur des tubes d’échangeurs de chaleur ont 

fait l'objet de plusieurs travaux scientifiques. C’est donc, dans le cadre général d’intensification 

d’échange thermique que ce travail est s’inscrit. 
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La thèse est subdivisée en plusieurs chapitres se résumant comme suit : 

Le chapitre 1, est consacré à la présentation d’une revue bibliographique concernant les 

intensifications thermiques dans les échangeurs de chaleur et leurs applications dans 

l’industrie, et de façon générale, nous présentons le problème étudié dans cette thèse. 

 

La formulation mathématique, les équations différentielles de Navier-Stokes pour un 

écoulement incompressible du fluide Newtonien avec des propriétés constantes sont bien 

montrées dans le chapitre 2  sous la forme moyennée avec le modèle de fermeture d’équations, 

ainsi ce chapitre  fait l’objet de la présentation de modèle physique étudié, et le système 

d’équations gouvernantes avec les conditions simplificatrices nécessaires régissantes un 

écoulement de l’hydrogène à l’intérieure du canal muni des chicanes possédant une partie 

inclinée attachées aux surfaces horizontales intérieures de la paroi.  

 

Le chapitre 3  présente la résolution des équations différentielles du phénomène physique 

étudié, la méthode des volumes finis fait intervenir le concept de la discrétisation des équations 

différentielles. 

 

Le chapitre 4  porte sur l’explication détaillée des résultats de simulation obtenus pour un 

écoulement turbulent du fluide en convection forcée. Le calcul numérique a été mené à l'aide 

du code de calcul "Fluent", qui utilise la méthode des volumes finis. En premier lieu, le 

problème a été traité en deux dimensions pour toutes les configurations de modèle étudié, puis, 

une tentative a été effectuée pour la résolution du cas tridimensionnel. Ainsi que la validation 

de nos résultats de simulation obtenus par celles dans la littérature 

 

Une conclusion générale  clôture cette thèse et notre travail en proposant quelques 

perspectives.  
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Toute technique ou dispositif d’intensification d’échange thermique consiste à modifier ou 

améliorer la performance du vecteur énergétique. Dans ce chapitre, nous avons tenté 

d’identifier les techniques permettant de performer le vecteur énergétique entre la source froide 

et la source chaude. On distingue deux techniques différentes, l’une dite passive et l’autre est 

active. Ainsi nous avons cité quelques corrélations qui décrivent l’échange thermique en 

fonction du nombre de Nusselt. Ce chapitre est clôturé par les travaux scientifiques qui ont 

pour objectif de démontrer l’intérêt d’utiliser la technique passive.   
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CHAPITRE I – SYNTHESE BIBLIOGRAPHIQUE 
 
 

I.1. Introduction :  

Un échangeur de chaleur est un système mécanique qui permet d’échanger la chaleur entre deux 

fluides ou plus. La chaleur est transmise d'un fluide à un autre par les processus de la 

transmission de chaleur. Dans les sociétés industrielles, les échangeurs de chaleur sont classifiés 

selon la configuration d’écoulement des fluides considérés et selon leur type de construction, 

et on rencontre actuellement deux grands types d’échangeurs de chaleur : Les échangeurs 

tubulaires, les échangeurs à plaques. Toutefois, la technologie de ces types d’échangeurs porte 

surtout sur l’utilisation de nouveaux matériaux ainsi que sur les conditions d’amener des fluides.  

L’objectif est d’améliorer la résistance thermique des échangeurs afin de les rendre plus fiables 

lorsqu’ils sont utilisés dans des cycles thermiques, [1-2]. 

Les fluides qui circulent dans l’échangeur sont le plus souvent un gaz halogène (pur ou 

mélangé) ou bien un gaz naturel comme le bioxyde de carbone, l’azote et l’hydrogène. Ce 

dernier est considéré comme un vecteur énergétique (qui transporte de l'énergie) à fort potentiel 

qui permet de nombreuses applications dans les secteurs industriels tel que : le transport, la 

cryogénie, la production du froid à basse température, le stockage de l’énergie solaire, etc., [3-

7].  

On le retrouve aussi dans les piles à combustible pour la production de l’électricité et les besoins 

en chaleur, dans le gaz naturel. Actuellement le procédé le plus économique pour produire de 

l’hydrogène est le  reformage de gaz naturel par application de chaleur. L'électrolyse produit de 

l'hydrogène en utilisant un courant électrique pour séparer l'eau en hydrogène et oxygène [8-

10].  

 

I.2. Transfert  thermique : 

Différentes méthodes ont été utilisées pour améliorer l’échange thermique, telles que 

l’utilisation des surfaces rugueuses, des nervures ou chicanes, l’insertion des fils hélicoïdaux à 

l’intérieur des tubes et autres facteurs géométriques. En général, ces méthodes ont pour but de 

perturber l’écoulement du fluide au voisinage des parois. Ces méthodes contribuent à 

l’accroissement de la turbulence et à l’augmentation du coefficient de transfert thermique entre 

la paroi  et le fluide utilisé lorsque celui-ci s’écoule en régime turbulent ou de transition. 
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I.2.1. Méthodes  d’intensification  des  transferts  thermiques : 

Améliorer le transfert convectif dans les dispositifs de chauffage ou de refroidissement 

industriels revient à intensifier l’échange thermique entre un fluide caloporteur et la surface 

d’échange. Beaucoup de techniques permettent d’intensifier les transferts de chaleur. De forts 

gains en termes de coefficient d’échange sont atteints par l’utilisation des techniques passives 

ou actives. Ces dernières ont besoin d’un apport externe de puissance, tandis que les méthodes 

passives n’en ont pas besoin, on utilise des surfaces avec une géométrie spéciale [11-12]. 

Le tableau I.1, montre quelques exemples de ces techniques. 

 

 

Tableau I.1 : Techniques d’augmentation de transfert thermique [12-13] 

Méthodes passives Méthodes actives 

 Surfaces rugueuses Vibration des surfaces 

 Surfaces étendues Vibration de fluide   

 Dispositifs déplacés Champs électrostatiques 

  Promoteurs de turbulence Jets impactant 

  Tubes enroulés  
Additifs pour les fluides succions ou 

injection 

 

 

I.2.1.1 Méthodes passives 

I.2.1.1.1. Surfaces rugueuses : 

Les surfaces rugueuses sont généralement des modifications de surface qui favorisent la 

turbulence dans le champ d'écoulement, principalement dans des écoulements monophasiques, 

et n'augmentent pas la surface de transfert de chaleur. Leurs caractéristiques géométriques vont 

de la rugosité aléatoire des grains de sable à des protubérances de surface tridimensionnelles 

discrètes [12-13]. 
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Figure I.1 : Surface rugueuse [12-13] 

I.2.1.1.2. Surfaces étendues 

L’intensification du transfert thermique peut s’obtenir aussi par l’extension de la surface 

d’échange. On obtient cet effet par l’application de nervures droites ou longitudinales sur des 

surfaces de transfert de chaleur planes ou de nervures annulaires ou radiales appelées ailettes, 

quand ces surfaces sont cylindriques. Les nervures peuvent avoir des géométries très variées, 

et dans la majorité des cas ont des sections transversales rectangulaires ou bien circulaires. Les 

développements plus récents ont conduit à des surfaces modifiées qui tendent également à 

améliorer les coefficients de transfert de chaleur en perturbant le champ d'écoulement.  

 

                                          

 

Figure I.2 : Surfaces étendues, a- Nervure à section transversale rectangulaire 
b- Nervure à section circulaire [12] 
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I.2.1.1.3. Dispositifs déplacés : 

Les dispositifs d'amélioration déplacés sont des inserts qui sont utilisés principalement dans la 

convection forcée confinée, ils améliorent le transport d'énergie à la surface d'échange de 

chaleur en déplaçant le fluide du noyau du canal vers sa paroi chauffée ou refroidie. La surface 

de transfert de chaleur elle-même reste inchangée. L'un des dispositifs d'amélioration déplacés 

les plus récents à l'heure actuelle est l'insert de matrice de fil illustré sur la Figure I.3. Une 

matrice en fil métallique enroulé en forme de trèfle assortie est fixée par une tige de noyau, [12-

13] 

 

 
Figure I.3 : Dispositif déplacé type matrice de fil, [12-13]. 

 

 

I.2.1.1.4. Promoteurs de turbulence : 

L’acteur qui peut agir sur la résistance thermique convective est l’aspect microscopique et 

macroscopique de la surface d’échange de chaleur. L’aspect macroscopique, revient à créer 

artificiellement la turbulence par l’insertion de turbulateurs tels que les obstacles comme les 

chicanes, ou des rainures au sein même de la paroi. L’aspect microscopique de la surface 

d’échange consiste à créer une rugosité artificiellement sur cette dernière. 

 

                             
a- Obstacle sous forme des rainures              b- Obstacle sous forme des chicanes                          

Figure I.4 : Promoteurs de turbulence [14] 
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I.2.1.1.5. Tubes enroulés 

Les tubes enroulés conduisent à des échangeurs de chaleur relativement plus compacts. La 

courbure du tube due à l'enroulement produit un mouvement secondaire du fluide ou des 

tourbillons générés essentiellement par le changement continu de direction du vecteur de vitesse 

d'écoulement sur la surface incurvée de délimitation du conduit ce qui favorise l’augmentation 

des coefficients de transfert de chaleur. 

 

 

 
Figure I.5 : Tubes enroulés [13] 

 

 

I.2.1.2. Méthodes actives : 

 

I.2.1.2.1. Vibration des surfaces : 

Les vibrations de surface ont été appliquées principalement, à basse ou haute fréquence, dans 

des écoulements monophasiques pour obtenir des coefficients de transfert de chaleur plus 

élevés. 

 

I.2.1.2.2. Vibration de fluide : 

La vibration de fluide ou la pulsation de fluide, avec des vibrations allant de (1,0 Hz à ~ 1,0 

MHz) des ultrasons, est utilisée principalement dans des écoulements monophasiques. Elle est 

considérée comme le type le plus pratique des techniques d'amélioration des vibrations, [12-

13]. 
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I.2.1.2.3. Champs électrostatiques : 

Les intensifications des transferts de chaleur peuvent se réaliser sous forme de champs 

électriques ou magnétiques, ou une combinaison des deux, à partir des sources électriques en 

courant continu ou en courant alternatif. Elles peuvent être appliquées dans des systèmes 

d'échange thermique impliquant des fluides diélectriques. Elles favorisent la convection forcée 

dans le fluide [12-13]. 

 

I.2.1.2.4. Jet impactant : 

L’échange thermique par jet impactant est une solution privilégiée dans les applications 

industrielles grâce à son efficacité et sa flexibilité, lorsque l’on cherche à apporter un flux de 

chaleur intense sur une surface. Par exemple, en électronique pour dissiper la chaleur dégagée 

par les composants. Le champ d’écoulement d’un jet impactant peut-être décomposé en 

différentes régions. Les dimensions géométriques sont normalisées avec le diamètre de la buse 

d'entrée D. Les directions radiales et axiales sont notées respectivement r et z.  

       • H/D : Rapport entre la hauteur du jet et le diamètre de la buse d’entrée 

       • r/D : Distance adimensionnelle radiale par rapport au centre du jet 

       • z/D : Distance adimensionnelle verticale mesurée à partir de la paroi 

Lorsque, H/D est petit, le jet conserve une vitesse élevée avant d’arriver dans la région de 

stagnation sur la paroi. La région de stagnation est donc la zone où l’échange de chaleur est le 

plus important. Puis le transfert de chaleur diminue lorsqu’on s’éloigne du point de stagnation 

[15]. 

 
Figure I.6 : Jet impactant et schéma de l’écoulement généré par un jet impactant [15] 
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I.2.2. Coefficients de transfert de chaleur : 

Les échanges de chaleur par convection, quelle que soit forcée ou naturelle, sont la conséquence 

de mouvements du fluide provoqués respectivement par une action extérieure ou de la 

différence de densités entre les parties chaudes et froides du fluide.  

Le concept de coefficient de transfert thermique convectif repose sur la proportionnalité entre 

les flux échangés, entre les phases et les différences de leurs températures. Donc l’étude du 

transfert de chaleur par convection permet de déterminer les échanges de chaleur se produisant 

entre un fluide et une paroi. La quantité de chaleur échangée par unité de temps dépend de 

plusieurs paramètres à savoir : la différence de température entre la paroi et le fluide, la vitesse 

du fluide, la capacité thermique massique du fluide, la surface d’échange, l’état de surface du 

solide, sa dimension, etc.  

Ainsi, le modèle utilisé pour décrire un problème général de convection entre deux phases 

solide et fluide à deux températures différentes s’écrit selon la loi de Newton tel que : 

 

𝑄𝑄 = ℎ 𝑆𝑆(𝑇𝑇𝑠𝑠 − 𝑇𝑇𝑓𝑓)                                                                                                                   (I.1) 

 

Ce dernier, il dépend des propriétés de la géométrie de la surface, de la vitesse et la nature du 

mouvement du fluide et de propriétés thermo-physiques du fluide.  

Dans les cas d’un régime d’écoulement turbulent le nombre de Nusselt est donné par 

l’expression suivante :  

 

𝑁𝑁𝑁𝑁 = 𝐶𝐶 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑛𝑛𝑃𝑃𝑃𝑃𝑚𝑚                                                                                                                   (I.2) 

 

Cette expression introduit quelques nombres adimensionnels qui caractérisent les échanges 

thermiques par convection : 

 

- Le nombre de Nusselt :     

      

𝑁𝑁𝑁𝑁𝐿𝐿 = ℎ𝐿𝐿
𝜆𝜆𝑓𝑓

                                                                                                                                (I.3) 
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Il est l’expression adimensionnelle du coefficient d’échange de chaleur par convection h, il peut 

s’interpréter comme le rapport du flux thermique par convection sur le flux thermique de 

conduction dans le fluide,  𝜆𝜆𝑓𝑓 (W/m. K) représente la conductivité thermique du fluide et. L est 

la longueur caractéristique de la géométrie étudiée et souvent exprimée par le diamètre 

hydraulique  moyen de la section transversale selon la formule suivante : 

Dh = 4ZH /2(H + Z)                                                                                                             (I.4)  

 

- Le nombre de Nusselt moyen est donné par la formule suivante  [17-18]  

Nu���� =  1
𝐿𝐿 ∫𝑁𝑁𝑁𝑁𝑥𝑥  𝑑𝑑𝑑𝑑                                                                                                                            (I.5) 

 

- Le  coefficient de transfert de chaleur par convection  ℎ�  est déduire à partir de la formule (I.3) 

qui nous donne :  

  ℎ� = Nu���� 𝜆𝜆𝑓𝑓
𝐿𝐿                                                                                                                                (I.6) 

 

- Le nombre de Prandtl :  

𝑃𝑃𝑃𝑃 = 𝑎𝑎
𝜈𝜈
                                                                                                                                    (I.7) 

 

Il est le rapport entre la diffusivité thermique et la viscosité cinématique. C’est une propriété 

thermodynamique du fluide. Il représente l’efficacité relative du transport de quantité de 

mouvement et de chaleur par diffusion. 

- Le nombre de Reynolds :   

𝑅𝑅𝑅𝑅 = 𝜌𝜌𝜌𝜌𝐿𝐿
𝜇𝜇

                                                                                                                                (I.8) 

 

Il fait intervenir la vitesse V de l’écoulement et la viscosité ν du fluide. Il est interprété 

couramment comme le rapport entre les forces d’inertie et les forces visqueuses.  

 

- Le calcul du  coefficient de frottement  𝑓𝑓  s’effectue par  la formule suivante  [17-16] 

𝑓𝑓 = ∆𝑃𝑃 2
𝐿𝐿
𝐷𝐷ℎ
𝜌𝜌𝜌𝜌2

                                                                                                                          (I.9)     
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- Le facteur d’mélioration thermique 𝜂𝜂 est donné par  [16-18] 
 

𝜂𝜂 =  � 𝑁𝑁𝑁𝑁
����

𝑁𝑁𝑁𝑁0������� �𝑓𝑓
𝑓𝑓0
�
1
3�                                                                                                                   (I.10)         

 

Donc, le transfert de chaleur par convection se trouve à l’interface de deux grandes disciplines 

scientifiques : la Thermique et la Mécanique des Fluides où la transmission de chaleur par 

convection libre ou forcée est désignée selon le mode d’écoulement du fluide laminaire ou 

turbulent. Le passage d’un régime à un autre s’effectue par une série d’instabilités qui rendent 

l’écoulement de plus en plus complexe, pour exemples : 

• L’instabilité convective  d’une couche de fluide chauffée par le bas  

• La présence d’un obstacle à l’intérieur d’un canal.  

 

Ces instabilités convectives créent des perturbations très importantes à l’intérieur des 

échangeurs de chaleur (recirculations, oscillations, etc.). Ces effets agissent directement sur le 

fonctionnement de ces appareils, ainsi l’échange de chaleur peut s’intensifier ou diminuer. C’est 

donc, dans ce cadre général d’intensification d’échange thermique que ce travail s’inscrit. 

 

I.3. Etude bibliographique :  

 

Dans la littérature : les différentes formes, orientations et emplacements des obstacles à 

l’intérieur des tubes d’échangeur ont fait l'objet de plusieurs travaux scientifiques. Pour 

contribuer à la compréhension d’un écoulement convectif dans une conduite rectangulaire :  

 

Pethkool et al. [16], ont étudié l’effet du facteur de blocage (e/D) sur l’augmentation de transfert 

de chaleur convectif pour un écoulement turbulent monophasique de l’eau dans un tube 

hélicoïdale corrugué pour un nombre de Reynolds variant de 5500 à 60000. Les résultats 

montrent que le facteur de performance augmente d’une manière considérable avec  
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l’élévation du facteur de blocage et atteint une valeur de l’ordre de 232% par rapport à un tube 

lisse [10], l’évaluation du nombre de Nusselt s’effectuée par la formule suivante :    

 

            

𝑁𝑁𝑁𝑁 = 1,579𝑅𝑅𝑅𝑅0.639𝑃𝑃𝑃𝑃0.3(𝑅𝑅|𝐷𝐷𝐻𝐻)0.46(𝑃𝑃|𝐷𝐷𝐻𝐻)0.35                                                                  (I.11) 

 

 
Figure I.7 : Tube corrugué [16] 

 

Le travail expérimental de Promvonge. [18], mené pour évaluer le transfert de chaleur par 

convection forcée pour un écoulement turbulent de l’air dans un canal équipé par un turbulateur 

sous forme d’un déflecteur multiple de 60°-V, le nombre de Reynolds est compris entre 5000 

et 25000, et le facteur de blocage varie entre 0,1 à 0,3. Le nombre de Nusselt est évalué par la 

formule empirique suivante : 

 

Nu = 0.147Re0.763Pr0.4(1 − e|H)−1.793(PR + 1)−0.42                                                      (I.12) 

 

 

 
Figure I.8 : Bandes torsadées [18] 
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Demartini et al. [19], ont effectué une étude numérique et expérimentale intéressantes portants 

sur des chicanes transversales planes dans un canal d’échange thermique bidimensionnel pour 

un régime turbulent d’écoulement de l’air. Ils ont constaté également que ce problème est 

important dans le domaine des échangeurs de chaleur où la caractérisation des écoulements, la 

répartition de la pression, ainsi que l'existence et l'extension éventuelles des recirculations. Les 

profils et la distribution de la vitesse axiale montrent une zone de recirculation relativement 

intense au-dessus des facettes de chaque chicane qui se déplace vers avale. L'influence de la 

déformation du champ d'écoulement augmente lorsque l'écoulement se rapproche de la 

première chicane. Ils ont montré aussi que la perturbation la plus élevée est obtenue en amont 

de la deuxième chicane.  

 

 
Figure I.9 : Configuration du canal étudiée par Demartini et al, [19]   

 

 

Bensenouci et al. [20], ont étudié le transfert thermique par convection forcée dans une conduite 

rectangulaire munie de chicanes par le biais de la simulation numérique. La nécessite 

d’implanter des rangées d’ailettes et de chicanes dans la veine de l'écoulement dans les 

échangeurs de chaleur de façon à créer la turbulence et à prolonger la trajectoire des fluides 

favorise l’échange thermique convectif et ont montré que les sections les plus proches des 

chicanes sont les mieux chauffées que les sections verticales éloignées. Cette constatation est 

encore confirmée pour la distribution du champ de température dans le canal 

 

 

Menni et al. [21], ont étudié numériquement la comparaison entre deux formes différentes 

d’ailettes et de chicanes transversales. La première est rectangulaire à bout vif, et la deuxième  
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rectangulaire est à bout arrondi. Elles sont disposées en chevauchement dans une conduite 

bidimensionnelle horizontale de section rectangulaire. Le fluide (air) est du type Newtonien, 

incompressible à des propriétés thermo-physiques constantes. Le régime d’écoulement est 

considéré permanent et purement turbulent. Les calculs sont effectués pour un nombre de 

Reynolds compris entre 5000 et 20000. L’analyse des résultats a confirmé que l’utilisation des 

chicanes du type rectangulaire avec arrondissement assure une augmentation considérable de 

vitesse, et induit une amélioration de l’intensité de transfert de chaleur par apport aux chicanes 

de type rectangulaire sans arrondissement. 

 

 
 

b- Ailette rectangulaire à bout vif,   c- Ailette rectangulaire à bout arrondi 
Figure I.10 : Section d’essais [21] 

 

 

Tsay et al. [22], ont étudié numériquement le perfectionnement du transfert thermique d’un 

écoulement dans un canal muni d’une chicane verticale. L’influence de la taille de la chicane 

et des revêtements en arrière sur la structure d'écoulement est étudiée en détail pour une gamme 

de nombre de Reynolds allant de 100 à 500. Ils ont constaté que l’introduction d'une chicane 

dans l'écoulement pourrait augmenter le nombre de Nusselt moyen de 190%. Ils ont également 

observé que les caractéristiques thermiques et dynamiques de l'écoulement sont en fonction de 

la position de la chicane. 
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Bilen et al. [23], ont mené une étude expérimentale des caractéristiques thermique et 

hydraulique d’un écoulement turbulent d’air dans des tubes à différentes géométries de rainures 

(circulaires, trapézoïdales et rectangulaires) pour des nombres de Reynolds allant de 10000 à 

30000. En comparant les résultats obtenus à un tube lisse, l’augmentation du transfert de chaleur 

est de 63% pour la configuration à rainures circulaires, de 58% pour les rainures trapézoïdales 

et de 47% pour le tube à rainures rectangulaires. Les auteurs ont attribué la relative mauvaise 

performance thermique des rainures rectangulaires à l’apparition de zones de stagnation ou de 

recirculation dans cette configuration. La performance thermique relativement similaire des 

rainures trapézoïdales et circulaires, et ce malgré un nombre inférieur de rainures trapézoïdales, 

s’explique par une plus grande perturbation de l’écoulement dans cette configuration 

    

Siddiqui et al. [24], ont étudié expérimentalement et numériquement l’effet de la disposition de 

chicanes dans un canal rectangulaire avec différentes hauteurs et angles d’inclinaison sur 

l’accroissement de transfert de chaleur. Les résultats montrent que pour un nombre de Reynolds 

variant entre 500 et 20000, le nombre de Nusselt moyen est 120% plus élevé que dans le cas 

sans chicane.  Ils ont constaté également que l’inclinaison des chicanes vers le côté aval du 

canal provoque le minimum de la perte de pression. 

  
• Canal avec chicane plane 

 
• Canal avec chicane inclinée 

Figure I.11 : Dispositif des chicanes dans le canal [24]    
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Le travail de Li et al. [25], a pour but de présenter une analyse numérique en 3D le transfert de 

chaleur et les caractéristiques d’écoulement de l’air à l'aide de générateurs de tourbillons 

longitudinaux placés dans un échangeur de chaleur à ailettes et à tubes plats.  Les ailettes 

rectangulaires ont été posées par paires et arrangé en ligne, avec orientation vers l'aval. L’angle 

d'impact est de (20°, 30° et 40°). Le nombre de Reynolds est compris entre 500 et 5000. Les 

résultats numériques montrent que dans la gamme de nombre de Reynolds, la variation de ces 

paramètres peut entraîner l'augmentation du transfert de chaleur et du coefficient de frottement. 

Ils ont observé que le nombre Nu augmente de 23-31%, de 23-43% et de 23-47% avec des 

angles de (20°, 30 ° et 40 °), respectivement, dans le cas où le fluide s’écoule dans le même 

sens d’inclinaison des ailettes,  et augmente de 23 à 42%, de 23 à 46%  

et de 23 à 52%, avec des angles de (20 °, 30 °, et 40°) respectivement, dans le sens opposé de 

l’inclinaison.  

 

 

Wang et al. [26], ont étudié expérimentalement un échangeur de chaleur contenant un nouveau 

modèle de chicanes, deux dispositions différentes sont testées. Les caractéristiques du transfert 

de chaleur du FB-STHX et du SB-STHX ont fait l'objet de cette étude et les résultats obtenus 

montrent une amélioration d’échange thermique. Les résultats expérimentaux ont montré que, 

dans les mêmes conditions du nombre de Reynolds, et la même calandre du tube, le nombre de 

Nusselt pour FB-STHX est d'environ 50% de celui de SB-STHX tandis que la chute de pression 

de la première disposition est d'environ 30% de la deuxième. Mais la performance globale 

Nu/∆p de la première chicane est de 60% supérieure à la deuxième chicane. 

 

 
Figure I.12 : Nouveau dispositif des chicanes [26] 
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Benzenine et al. [27], ont étudié  numériquement l’écoulement turbulent d’air en présence des 

chicanes transversales. Deux différentes formes de chicanes rectangulaires planes et 

trapézoïdales sont disposées en chevauchement dans une conduite de section rectangulaire. Les 

résultats montrent la contribution des chicanes sur l’intensification des échanges thermiques en 

fonction du nombre de Reynolds, ce dernier est compris entre 1,87 103 et 1,87 105, ainsi que 

l’accroissement de coefficient de frottement est provoqué dans les zones où il y a une forte 

accélération du fluide.  

 

                                 
a- Chicane rectangulaire plane                            b- Chicane trapézoïdales  

Figure I.13 : Forme géométrique de chicanes étudiées [27]   

 

 

L’étude expérimentale de Selvakumar et al. [28], avait pour but d'améliorer le transfert de 

chaleur dans un tube de cuivre circulaire de 10 mm de diamètre interne en utilisant trois inserts 

différents. Les trois inserts ont une forme rectangulaire de pas respectifs : 15mm, 20mm et 

25mm. Les résultats obtenus montrent que l’utilisation des inserts améliore le taux de transfert 

de chaleur en raison de bons mélanges des particules de fluide à l'intérieur du tube, et à partir 

des mesures expérimentales de la pression. Une faible chute de pression est également associée 

à l'amélioration du transfert de chaleur. Ils ont constaté, également que le facteur de 

performance thermique déterminée pour les inserts de 20 mm de pas est le plus élevé.  
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Xuedong et al. [29], ont étudié la performance du transfert de chaleur côté air à l’aide de la 

simulation numérique pour un nombre de Reynolds allant de 304 à 2130. Le mécanisme 

d'accroissement du transfert de chaleur est également analysé. La surface de l’échangeur de 

chaleur a été équipée par des ailettes de trois formes différentes : deltas, rectangulaire et 

trapézoïdale. Les résultats de calcul montrent que certains tourbillons sont développés derrière 

les ailettes, ce qui provoque certaines perturbations du flux de fluide et augmente le transfert de 

chaleur. Le nombre de Nusselt a augmenté de 77,16% et 90,21% en comparant les ailettes de 

forme delta aux ailettes de formes rectangulaires et trapézoïdales respectivement. Le nombre 

de Nusselt d’une ailette de forme delta est performante de 176% par rapport à un canal de 

surface plane. 

 
-a- 

 

          
-b-                                                                                   -c- 

Figure I.14 : Différentes formes d’ailettes 

a- Forme des ailettes,   b- Ailettes composées et   c-Arrangement des ailettes [29] 

 

Wu et al. [30], ont étudié expérimentalement et numériquement l’effet d’une paire d’ailettes 

sous forme delta montée longitudinalement comme un générateur de vortex dans un tube 

rectangulaire d’échangeur de chaleur avec différents angles d’inclinaison variant entre 15°, 30°, 

45° et 60° , le fluide utilisé est l’air. Les résultats obtenus montrent que le nombre de Nusselt  

de la surface équipée par la paire d’ailettes delta augmente avec l’élévation d’angle 
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d’inclinaison en comparant  avec  celle de la surface plane. Ils ont constaté également que 

l’angle de 60° d’inclinaison a un effet  plus important  que les autres angles et que le nombre 

de Nusselt moyen augmente de 8 à 11%  et de 15 à 20 % et de 21 à 29 % et entre 21 à 34%, 

pour les angles 15°, 30°, 45° et 60° respectivement. 

 

Khoshvaght et al. [31], ont étudié expérimentalement une évaluation comparative de sept 

configurations communes des canaux utilisés dans les échangeurs de chaleur à plaques-ailettes. 

Tous les canaux, y compris les bandes lisses, perforés, décalés, Persiennes, ondulés, générateurs 

de vortex et épingles, ont été fabriqués et testés expérimentalement. Le fluide utilisé est de l'eau, 

la plage du nombre de Reynolds comprise de 480 à  3770. Trois critères d'évaluation de la 

performance énergétique  ont été utilisés  pour le choix du canal optimal. Les résultats obtenus 

montrent que le canal du générateur de vortex donne une amélioration significative du 

coefficient de transfert de chaleur et une réduction appropriée à la surface d'échange de chaleur. 

Par conséquent, il a été choisi comme une surface de haute qualité dans les échangeurs de 

chaleur à plaques-ailettes. De plus, le canal ondulé affiche une performance optimale à faible 

nombre du Reynolds. 

 

Saha et al [32], ont étudié numériquement la performance d'un échangeur de chaleur à plaques-

ailettes en mettant l'accent sur l'acquisition d'une compréhension fondamentale de la relation 

entre le comportement d'écoulement local et le mécanisme d'augmentation de transfert de 

chaleur. La simulation numérique a été réalisée dans un canal rectangulaire contenant des 

générateurs de tourbillons longitudinaux incorporés sur la paroi de fond, disposés 

périodiquement à la fois dans les directions d’écoulement. Ils ont utilisé deux types différents 

d’écoulement du fluide avec deux types de générateurs de tourbillons à savoir, la paire d'ailettes 

rectangulaires (RWP) et la paire d’ailettes deltas (DWP) pour évaluer l'amélioration du transfert 

de chaleur. Les performances des générateurs de vortex ont été comparées sur la base des 

quantités intégrales (entières) telles que le nombre de Nusselt, la perte de pression, le facteur 

d'évaluation de la performance. Les résultats indiquent que le RWP était plus efficace en 

matière d'amélioration du transfert de chaleur par rapport au DWP.  
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Du et al [33], ont étudié expérimentalement les caractéristiques de transfert de chaleur et de la 

chute de pression de deux échangeurs de chaleur à tubes ovales à ailettes (HE1: doubles rangés 

de tubes, HE2: trois rangées de tubes). Les ailettes sont  inclinées vers le sens d'écoulement de 

l'air. Quatre angles d'admission de l'air (30°, 45°, 60° et 90°) ont été étudiés séparément pour 

obtenir les performances de transfert de chaleur optimales et de la chute de pression, le nombre 

de Reynolds allant de 1300 à 13 000. Les corrélations expérimentales du nombre de Nusselt et 

du coefficient de frottement  du côté air ont été obtenues et les comparaisons globales de la 

performance du transfert de chaleur ont été réalisées. Les résultats montrent que l‘amélioration 

des performances de transfert de chaleur dépend de l’angle d’inclinaison d’admission de l’air 

pour les échangeurs de chaleur positionnés obliquement. 

 

Wongcharee et al. [34], ont étudié d’une manière comparative l’effet de deux formes différentes 

des bandes torsadées (TA) et (TT), Figure I.9. Ils sont insérés dans des tubes circulaires pour 

un écoulement laminaire, le nombre de Reynolds est compris entre 830 et 1990. Les résultats 

obtenus montrent que les facteurs de performances associés à la forme (TA) sont supérieurs à 

ceux associés à la forme (TT). Le nombre de Nusselt est déterminé par deux formules 

distinguées :  

 

• Tubes à bandes torsadées par axes alternatives (TA) [34] : 

 

Nu = 0.032Re0.985Pr0.4(Y|W)−0.594                                                                                  (I.13) 

 

• Tubes à bandes torsadées typiques (TT) [34] : 

 

𝑁𝑁𝑁𝑁 = 0.005𝑅𝑅𝑅𝑅1.139𝑃𝑃𝑃𝑃0.4(𝑌𝑌|𝑊𝑊)−0.521                                                                                 (I.14) 

 

 
Figure I.15 : Bande torsadée [34] 
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Les résultats expérimentaux obtenus montrent que le déflecteur en V fournit une augmentation 

du nombre de Nusselt avec l’augmentation du facteur de blocage (e/H) d’environ 187 %  à 

faible nombre de Reynolds  par rapport  à un canal sans déflecteur.         

       

I.4. Conclusion :   

A travers de cette étude bibliographique consacrée aux échangeurs de chaleur, on a pu 

constater que les performances thermiques au niveau de cet appareil dépendant essentiellement 

des paramètres géométriques du canal (l’épaisseur, la longueur et la largeur, le facteur de 

blocage, etc.). La forme, l’orientation, l’arrangement et la disposition des chicanes par apport 

à l’écoulement du fluide, des paramètres thermo-physiques du fluide, le régime d’écoulement, 

donc vu l’intérêt scientifique, on a jugé utile d’entamer une étude dans ce sens, qui aura pour 

objectif de démontrer l’effet d’insertion des éléments à l’intérieur du canal comme des 

obstacles dans le sens opposé de l’écoulement du fluide sur l’intensification des échanges 

thermiques. 
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Dans ce chapitre, le modèle physique considéré dans le cadre d’intensification des échanges 
thermiques est essentiellement constitué des équations de Navier-Stokes stationnaires pour les 
écoulements incompressibles éventuellement couplées à un modèle de turbulence bien 
approprié pour reproduire la physique du problème traité 
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II.1. Introduction :  

Les écoulements rencontrés dans la nature ou dans les applications industrielles se font souvent 

en régime appelé turbulent. L’écoulement turbulent est caractérisé par des variations 

temporelles et spatiales aléatoires de la vitesse, de la pression et de la température. L’autre 

caractéristique de l’écoulement turbulent est que les fluctuations du champ de tourbillons sont 

très fortes et le mélange est intense. Au contact d’une paroi solide, le coefficient de frottement 

et d’échange thermique sont augmentés par rapport au régime laminaire. Les écoulements 

laminaires, par opposition aux écoulements turbulents, sont des écoulements organisés, dont les 

particules fluides suivent des trajectoires parallèles. Un même écoulement peut être en régime 

laminaire ou turbulent, suivant les paramètres qui le caractérisent. Pour distinguer entre les deux 

régimes d’écoulements, on utilise un rapport adimensionnel appelé nombre de Reynolds et noté 

Re. Ce nombre adimensionnel compare les forces d’inertie aux forces de la viscosité [35]. 

L’écoulement interne turbulent du fluide en convection forcée en présence d’un obstacle 

présente un intérêt considérable en raison de ses nombreuses applications qui concernent par 

exemple les échangeurs de chaleur, les collecteurs solaires, etc. Le phénomène est très bien 

décrit par des équations différentielles connues sous le nom : Equations de Navier Stokes, qui 

procèdent du principe fondamental de la dynamique du fluide. 

 

II.2. Modèle physique étudié :  

Dans cette partie nous présentons le modèle physique étudié et les équations qui régissent le 

phénomène de l’écoulement turbulent du fluide en convection forcée stationnaire à l’intérieur 

d’un canal rectangulaire muni des chicanes possédant une partie inclinée avec divers angles 

d’inclinaison.  Ensuite, nous avons spécifié les conditions aux limites de toute la frontière du 

domaine. 

 

II.2.1. Description du modèle physique :  

Le modèle physique étudié est présenté sur la figure II.1. Le régime d’écoulement est considéré 

turbulent, stationnaire en convection forcée et bidimensionnel 2D. Le fluide étudié est 

l’hydrogène incompressible. Deux chicanes transversales possédants une partie inclinée, avec 

un angle d’inclinaison variant entre 30°, 45° et 60° sont posées à l’intérieur du canal. La 

première chicane est attachée à la surface supérieure du canal et la deuxième chicane est 

attachée sur la partie inférieure du canal. La forme et les dimensions de chicanes sont 

représentées sur la figure  II.2. 

27 
 



CHAPITRE II- FORMULATION MATHEMATIQUE 
 
 

 

                                                              
              Figure II.1 : Modèle Physique                           Figure II.2 : Forme de chicane. 

 

 

II.2.2. Données géométriques du système étudié :  

Les données géométriques et thermo-physiques étudiées sont énumérées ci-dessous : 

• Longueur du canal, L=0,554 m. 

• Hauteur du canal, H=0,146 m. 

• Epaisseur de la chicane, e=0,01m.  

• Hauteur de la chicane, b=0,08 m. 

• Distance entre chicanes, L2=0,142 m. 

• Distance entre la première chicane et l’entrée du canal, L1=0,218 m. 

• Distance entre la deuxième chicane et la sortie du canal, L3=0,174 m. 

• Diamètre hydraulique, Dh=0,167 m. 

• Pr=0,71, Re=8.73×104 et Uin = 7,8 m/s. 

• Angle d’inclinaison θ varié entre (30°, 45° et 60°) 

 

 

II.3. Formulation mathématique : 

Un ensemble d'hypothèses est retenu dans cette étude afin de simplifier la modélisation 

mathématique du problème. Ces hypothèses sont issues des propriétés physiques de 

l'écoulement de l’hydrogène dans une conduite. 
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II.3.1. Hypothèses:  

 Propriétés thermo-physiques du fluide constantes.  

  Régime d’écoulement du fluide permanant. 

  Profils de vitesse et de température uniformes à l’entrée du canal. 

  Parois du canal isothermes.  

 Transfert de chaleur par radiation négligeable. 

 

II.3.2. Equation de Navier-Stokes :  

Le modèle décrivant le transfert de chaleur par convection forcée en régime turbulent 

d’écoulement du fluide dans des conduits est donné par les équations de Navier-Stokes, sous 

forme d’équations aux dérivées partielles. Ce modèle décrit la variation spatio-temporelle de la 

quantité de mouvement d'un élément de fluide soumis à des contraintes internes et externes. En 

mécanique des fluides en supposant que le fluide est un milieu continu, on peut utiliser les lois 

de la conservation suivantes :  

 

 Loi de conservation de la masse ou l’équation de continuité.  

 Deuxième loi de Newton (principe de conservation de quantité de mouvement) ou les 

équations de quantité de mouvement.  

 Loi de conservation d’énergie (premier principe de la thermodynamique) ou l’équation 

d’énergie.  

 

Les équations de transport à considérer traduisant le principe de conservation de la masse, de 

quantité de mouvement, d’énergie et de la turbulence pour un écoulement incompressible du 

fluide Newtonien avec des propriétés constantes, peuvent être écrites en régime permanant sous 

la forme conservative suivante  [36]. 

 

- Equation de continuité    

 

 

 𝜕𝜕𝑈𝑈𝑖𝑖
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

= 0                                                                                            (II.1) 
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- Equation de la conservation du mouvement 

 

 𝜌𝜌𝑈𝑈𝑗𝑗
𝜕𝜕𝑈𝑈𝑖𝑖
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

= − 𝜕𝜕𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

+ 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

�𝜇𝜇 𝜕𝜕𝑈𝑈𝑖𝑖
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗
� + 𝑓𝑓𝑖𝑖            𝑖𝑖 = 1,2                                                             (II.2) 

 

- Equation d’énergie 

 

𝜌𝜌𝐶𝐶𝑃𝑃(𝑈𝑈𝑖𝑖
𝜕𝜕𝑇𝑇
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

) = 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

�𝜆𝜆 𝜕𝜕𝑇𝑇
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

 �                                                                                         (II.3) 

 

Les équations différentielles (II.1), (II.2) et (II.3) de la continuité, de la quantité de mouvement 

et de l’énergie forment le modèle mathématique de l’écoulement turbulent en convection 

forcée. 

 

 

II.4. Modélisation de la turbulence (équations moyennées) : 

Le problème des écoulements et du transfert de chaleur relève de la résolution des équations de 

conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de l’énergie. Actuellement, il existe 

deux techniques pour approcher le problème de la turbulence dans le fluide. La première 

méthode est dite : modélisation de la turbulence. Elle consiste à décomposer le champ de la 

vitesse et de la température en une composante moyenne et une fluctuation turbulente. 

L’introduction de cette décomposition et l’application de l’opérateur moyen statistique aux 

équations instantanées de Navier-Stokes permettent d’obtenir le système d’équations résultant 

(Reynolds Averaged Navier-Stokes équations, RANS) qui quantifie ainsi le comportement de 

l’écoulement moyen. Mais la non-linéarité des équations fait apparaître un nouveau terme, 

reflétant l’effet de la turbulence sur le champ moyen, qu’il faut modéliser. Ce problème est 

connu sous le nom de problème de fermeture, où l’on dispose d’un nombre d’équations inférieur 

au nombre d’inconnues. Une variété de modèles est disponible dans la littérature, allant du plus 

simple (à zéro équation) au plus complexe (Reynolds Stress Model, RSM) [36]. 
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II.4.1. Décomposition de Reynolds : 

La décomposition de Reynolds est donnée par l’expression suivante : 

𝜙𝜙 = 𝜙𝜙� + 𝜙𝜙′           𝜙𝜙 = 𝑈𝑈𝑖𝑖, P, T….                                                                                 (II.4)   

 

La partie moyenne 𝜙𝜙� est obtenue par intégration sur une durée t  très grande par rapport à la 

période des fluctuations turbulentes [36]. 

 

  𝜙𝜙� = 1
𝑇𝑇 ∫ 𝜙𝜙(𝑡𝑡)𝑑𝑑𝑡𝑡𝑡𝑡+𝑇𝑇 

𝑡𝑡                                                                                                          (II.5)   

 

Ainsi, nous avons pour : 

 

𝑈𝑈𝑖𝑖 = 𝑈𝑈�𝑖𝑖 + 𝑁𝑁𝑖𝑖′                                                                                                                        (II.6)   

 

𝑃𝑃 = 𝑃𝑃� + 𝑝𝑝′                                                                                                                   (II.7)   

                                                                                                               

Avec les conventions suivantes : 

 

𝑁𝑁𝚤𝚤′���� = 0                                                                                                                                  (II.8)   

 

𝑝𝑝′� = 0                                                                                                                                   (II.9)   

 

Cette décomposition est substituée dans le système d'équations (II.1), (II.2) et (II.3). On obtient 

un ensemble d'équations, connues sous l'appellation d'équation de Reynolds, décrivant 

l'évolution moyenne des différentes variables.  

 

II.4.2. Équations moyennées : 

II.4.2.1. Équation de continuité moyennée:  

L’équation de continuité moyennée est donnée par l’expression suivante :  

   

𝜕𝜕𝑈𝑈𝚤𝚤���

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖
= 0                                                                                                                                (II.10) 
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II.4.2.2. Équation de Reynolds moyennée : 

La relation donnant l’équation de Reynolds moyennée est :    

 

𝜌𝜌𝑈𝑈𝚥𝚥�
𝜕𝜕𝑈𝑈𝚤𝚤���

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗
= −(𝜕𝜕𝑃𝑃

�

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖
)  + 𝜕𝜕

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗
�𝜇𝜇 𝜕𝜕𝑈𝑈𝚤𝚤���

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗
− 𝜌𝜌𝑁𝑁′𝚤𝚤𝑁𝑁′𝚥𝚥�������� + 𝑓𝑓𝑖𝑖                                                                       

(II.11) 

 

Avec   𝑖𝑖 = 1,2 

Les différents termes de l'équation de quantité de mouvement représentent : 

(𝜌𝜌𝑈𝑈𝚥𝚥�
𝜕𝜕𝑈𝑈𝚤𝚤���

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗
) : Terme de convectif moyen 

(− 𝜕𝜕𝑃𝑃�

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖
) : Terme source dû au gradient de pression. 

(𝜇𝜇 𝜕𝜕𝑈𝑈𝚤𝚤���

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗
) : Diffusion moléculaire (contraintes visqueuses). 

(𝜌𝜌𝑁𝑁′𝚤𝚤𝑁𝑁′𝚥𝚥�������): Tenseur de Reynolds 

(𝑓𝑓𝑖𝑖) : Forces volumiques  

 

II.4.2.3. Équations d’énergie moyennée en l’absence de la source de chaleur: 

Cette équation traduit le bilan énergétique entre la convection et la conduction moléculaire à 

l’intérieur du fluide. L’équation est écrite pour un fluide incompressible (la déformation 

volumique est nulle. 

 

𝜌𝜌𝐶𝐶𝜕𝜕
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

(𝑈𝑈𝚤𝚤� 𝑇𝑇) = 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

�𝜆𝜆 𝜕𝜕𝑇𝑇
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

 �                                                                                                (II.12) 

 

Le moyennage des équations de Navier-Stokes qui régissent l’écoulement associé à cette 

décomposition conduit à un système d’équations pour le mouvement moyen dans lequel le 

nombre d’inconnues (trois composantes de la vitesse, température, pression, le tenseur de 

Reynolds) est supérieur au nombre d’équations (équation de continuité, trois équations pour la 

conservation de la quantité de mouvement, équation d’énergie). Ainsi le système d’équations 

(II.10), (II.11) et (II.12) décrivant les variations dans les écoulements turbulents, n’est plus 

fermé dû à l'apparition des corrélations doubles des vitesses de fluctuations turbulentes qui sont 

32 
 



CHAPITRE II- FORMULATION MATHEMATIQUE 
 
les composantes du tenseur des contraintes turbulentes ou tenseur de Reynolds (-𝜌𝜌𝑁𝑁′𝚤𝚤𝑁𝑁′𝚥𝚥�������) 

comme des nouvelles inconnues.  

 

 

II.5. Problème de fermeture :  

Le traitement des équations de Navier-Stokes a fait apparaître de nouveaux termes dans les 

équations, il s'agit des corrélations doubles qui forment le tenseur de Reynolds. Résoudre le 

problème de fermeture consiste à trouver des relations permettant de relier ces nouveaux termes 

aux grandeurs moyennes. 

 

Les expressions mathématiques obtenues dans la modélisation de la turbulence constituent des 

modèles représentatifs de la turbulence qui permettent la fermeture du système d’équations 

différentielles et de son éventuelle résolution. Plusieurs modèles de turbulence ont été proposés 

pour l’étude des écoulements turbulents, selon la représentation mathématique de la turbulence 

(équations différentielles ou expressions algébriques). 

 

Il existe différents types de modèles, se distinguant par le nombre d’équations de transport 

supplémentaires introduites pour les quantités turbulentes pour fermer le problème ; on parle 

ainsi de modèles de turbulence à zéro, une ou deux équations, il existe également des modèles 

de résolution plus complexes dont nous ne parlerons pas ici.  Parmi les modèles les plus 

répandus on trouve le modèle de turbulence à deux équations et plus particulièrement le modèle 

standard k-ɛ de premier ordre. Ce modèle  est généralement basé sur le concept de viscosité de 

la turbulence. 

 

Les modèles au premier ordre sont des modèles linéaires qui utilisent une hypothèse de 

fermeture Newtonienne basée sur une analogie avec la loi de comportement de fluide 

Newtonien. Le tenseur des contraintes turbulentes est dans ce cas relié linéairement au tenseur 

des taux de déformation moyenne, via une viscosité turbulente qui est déterminée à partir d’une 

échelle de vitesse et d’une échelle de longueur turbulente [37]. 

 

Le modèle standard de turbulence à deux équations k-ε a été appliqué avec succès pour la 

simulation d'une variété importante d'écoulements turbulents (couches limites, écoulements 

dans des conduits circulaires et non circulaires, écoulements cisaillés libres, jets, sillages, 
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écoulements avec des zones de recirculation, etc.). Dans la présente étude, le modèle standard  

k-ε est utilisé. 

 

 

II.5.1. Modèle de turbulence à deux équations k-ε:  

Les modèles de fermeture de turbulence à deux équations sont intéressants pour les applications 

industrielles dans lesquelles le détail du champ turbulent n'est pas recherché. Ces modèles sont 

encore très utilisés dans les grands codes industriels en CFD. Dans la simulation numérique des 

écoulements turbulents, le modèle k-ε de Launder et Spalding est certainement le modèle le 

plus répandu [37]. Ce modèle est très utilisé de part de  sa simplicité et sa facilité de mise en 

œuvre. Dans le cas du modèle k-ε, ces deux échelles sont modélisées par l'intermédiaire de 

l'énergie cinétique de turbulence k et de son taux de dissipation ε.  

  

Le modèle k-ε a déjà très largement prouvé son efficacité mais présente cependant un certain 

nombre de faiblesses. Par exemple, tous les schémas de fermeture du modèle k-ε sont basés sur 

l'hypothèse des nombres de Reynolds de la turbulence élevés, ce qui signifie que l'effet de la 

viscosité moléculaire est supposé négligeable. Cette hypothèse n'est pas valable dans les zones 

proches des parois où l'effet de la viscosité moléculaire devient prépondérant [37]. 

 

Ce modèle de fermeture modélise le tenseur de Reynolds en se basant sur l’hypothèse de 

Boussinesq qui relie linéairement le tenseur de Reynolds au champ moyen de vitesse : 

 

𝜌𝜌𝑁𝑁′𝚤𝚤𝑁𝑁′𝚥𝚥������� = 2
3
𝜌𝜌𝜌𝜌 �𝜌𝜌𝜌𝜌+𝜇𝜇𝑡𝑡

𝜕𝜕𝑈𝑈𝑖𝑖
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖
� 𝛿𝛿𝑖𝑖𝑗𝑗 − 𝜇𝜇𝑡𝑡 �

𝜕𝜕𝑈𝑈𝑖𝑖
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

+ 𝜕𝜕𝑈𝑈𝑗𝑗
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖
�                                                              (II.13) 

 

La viscosité turbulente 𝜇𝜇𝑡𝑡 est exprimée par la relation : 

 

𝜇𝜇𝑡𝑡 = 𝐶𝐶𝜇𝜇𝜌𝜌
𝑘𝑘2

𝜀𝜀
                                                                                                           (II.14) 

Où 𝐶𝐶𝜇𝜇  est une constante adimensionnelle 

 
II.5.2. Énergie cinétique de turbulence, k,  et son taux de dissipation 𝜺𝜺 : 

Le modèle k-ε comporte deux équations de transport, l’une pour l’énergie cinétique turbulente 

k, et l’autre pour le taux de sa dissipation ε. Elles sont obtenues à partir de leurs propres 
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équations de conservation respectives. Ces équations de conservation s’obtiennent à partir de 

l’équation de la quantité de mouvement écrite pour les grandeurs instantanées [38]. 

 

 

II.5.2.1. Énergie cinétique de turbulence k : 

L'énergie cinétique de turbulence est une mesure de l'intensité de la turbulence et elle est définie 

par : 

 
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

(𝜌𝜌𝑈𝑈𝑖𝑖𝜌𝜌) = 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

[(𝜇𝜇𝑒𝑒 + 𝜇𝜇𝑡𝑡
𝜎𝜎𝑘𝑘

) 𝜕𝜕𝑘𝑘
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

] − 𝜌𝜌𝜌𝜌 + 𝐺𝐺𝑏𝑏                                                                      (II.15) 

 

II.5.2.2. Taux de dissipation 𝜺𝜺 : 

Le taux de dissipation ε est donné par l’expression suivante : 

𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

(𝜌𝜌𝑈𝑈𝑖𝑖𝜌𝜌) = 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

[(𝜇𝜇𝑒𝑒 + 𝜇𝜇𝑡𝑡
𝜎𝜎𝜀𝜀

) 𝜕𝜕𝜀𝜀
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

] + (−𝐶𝐶2𝜌𝜌𝜌𝜌 + 𝐶𝐶1𝐺𝐺𝑏𝑏) 𝜀𝜀
𝐾𝐾

                                                      (II.16) 

 
𝐺𝐺𝑏𝑏 : Terme de production de k par les forces à distance (gravité, etc.) donné par : 

 

𝐺𝐺𝑏𝑏 = −𝜌𝜌𝑁𝑁′𝚤𝚤𝑁𝑁′𝚥𝚥������� 𝜕𝜕𝑈𝑈𝚤𝚤���
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

=  𝜌𝜌𝜇𝜇𝑡𝑡 �
𝜕𝜕𝑈𝑈𝑖𝑖
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

+ 𝜕𝜕𝑈𝑈𝑗𝑗
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖
� 𝜕𝜕𝑈𝑈𝚤𝚤

���

𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗
                                                                          (II.17)                                                            

 

II.5.2.3. Équation d’énergie ; 

L’équation d’énergie peut être écrite sous la forme suivante : 

 
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

�𝜌𝜌𝐶𝐶𝜕𝜕𝑈𝑈𝑖𝑖𝑇𝑇� = 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

� 𝜆𝜆
𝐶𝐶𝜕𝜕

+ 𝜇𝜇𝑡𝑡
𝜎𝜎𝑇𝑇
� 𝜕𝜕𝑇𝑇
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑖𝑖

                                                                  (II.18)    

                              

II.6. Equations régissantes :  

Les équations de transport à considérer traduisant le principe de conservation de la masse, de 

quantité de mouvement, d’énergie et de la turbulence pour un fluide avec des propriétés 

constantes,  pour un régime permanant peuvent être écrites sous la forme conservative suivante  
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𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥

(𝜌𝜌𝑁𝑁𝜙𝜙) + 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝜕𝜕

(𝜌𝜌𝜌𝜌𝜙𝜙) = 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥
�Г𝜙𝜙

𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝑥𝑥
� + 𝜕𝜕

𝜕𝜕𝜕𝜕
�Г𝜙𝜙

𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝜕𝜕
� + 𝑆𝑆𝜙𝜙                                                   (II.19)            

 

 

 

1 : Terme exprimant le transport par convection 

2 : Terme exprimant le transport par diffusion.  

3 : Terme source 

Où : 

- ϕ est un vecteur composé des grandeurs u, v, k, T et ε.  

- u et v sont respectivement les vitesses moyennes locales dans les directions x et y.  

- k est l’énergie cinétique turbulente, T est la température et ε est le taux de dissipation de 

l'énergie de turbulence.  

- Гϕ et Sϕ sont respectivement les coefficients de la diffusion turbulente et le terme source 

associés à la variable ϕ. 

Les expressions de 𝜙𝜙, Г𝜙𝜙 et 𝑆𝑆𝜙𝜙 sont présentées dans le tableau ci-dessous :   

Tableau II.1 : Récapitulatif des équations régissantes 

Equations 𝜙𝜙 Г𝜙𝜙 𝑆𝑆𝜙𝜙 

Equation de continuité 1 0 0 

Equation de mouvement selon 

la direction ox  
u 𝜇𝜇𝑒𝑒 

𝜕𝜕𝑃𝑃
𝜕𝜕𝑑𝑑

+
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑑𝑑 �

𝜇𝜇𝑒𝑒
𝜕𝜕𝑁𝑁
𝜕𝜕𝑑𝑑�

+
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝜕𝜕 �

𝜇𝜇𝑒𝑒
𝜕𝜕𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑑𝑑�

 

Equation de mouvement selon 

la direction oy  v 𝜇𝜇𝑒𝑒 
𝜕𝜕𝑃𝑃
𝜕𝜕𝜕𝜕

+
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑑𝑑 �

𝜇𝜇𝑒𝑒
𝜕𝜕𝑁𝑁
𝜕𝜕𝜕𝜕�

+
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝜕𝜕 �

𝜇𝜇𝑒𝑒
𝜕𝜕𝜕𝜕
𝜕𝜕𝜕𝜕�

 

Equation d’énergie  T 𝜇𝜇𝑒𝑒+   𝜇𝜇𝑡𝑡
𝜎𝜎𝑇𝑇

 𝑆𝑆𝜙𝜙  = 0 

Energie cinétique turbulente k k 𝜇𝜇𝑒𝑒 + 𝜇𝜇𝑡𝑡
𝜎𝜎𝑘𝑘

  −𝜌𝜌𝜌𝜌 + 𝐺𝐺𝑏𝑏 

Equation de la dissipation 

turbulente ε 
 ε Г𝜙𝜙  =   𝜇𝜇𝑒𝑒+   𝜇𝜇𝑡𝑡

𝜎𝜎ε
 (𝐶𝐶1𝐺𝐺𝑏𝑏 − 𝐶𝐶2𝜌𝜌ε)

ε
𝜌𝜌

 

3 2 1 
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avec : 

𝜇𝜇𝑒𝑒 = 𝜇𝜇𝑙𝑙 + 𝜇𝜇𝑡𝑡                                                                                                                       (II.20) 

𝜇𝜇𝑡𝑡 = 𝐶𝐶𝜇𝜇𝜌𝜌 𝜌𝜌
2 
ε�                                                                                                                     (II.21) 

Les équations qui apparaissent dans le modèle k-𝜌𝜌 standard font intervenir une série de 

coefficients empiriques déterminés par Launder et Spalding [37]. Dans le Tableau II.1, 𝜇𝜇𝑙𝑙 et 𝜇𝜇𝑡𝑡 

sont les viscosités laminaire et turbulente de fluide. 𝜌𝜌 est la masse volumique du fluide, k est 

l’énergie cinétique turbulente,  ε est le taux de dissipation de l'énergie de turbulence, e t 𝐶𝐶1, 𝐶𝐶2, 

𝐶𝐶𝜇𝜇 , 𝜎𝜎𝑇𝑇 , 𝜎𝜎ε et 𝜎𝜎𝑘𝑘  sont les constantes du modèle k-ε. 

Tableau II.2 : Constantes du modèle k- ε 

𝐶𝐶1 𝐶𝐶2 𝐶𝐶𝜇𝜇 𝜎𝜎𝑇𝑇 𝜎𝜎ε 𝜎𝜎𝑘𝑘 

1.44 1.92 0.09 0.9 1.3 1 

 

II.7. Conditions aux limites : 

Pour résoudre ce système d’équations, des conditions aux limites sont indispensables aux bords 

de la géométrie simulée, Figure II.2. Sur les plans mécanique et thermique nous nous sommes 

basés sur les données expérimentales publiées par Demartini et al [19]. Une valeur de 

température constante de 102°C (375,15 K) est appliquée sur toute la surface du domaine étudié, 

et la température  de l’hydrogène à l’entrée du canal est supposée égale à 27 °C (300,15 K). 

 

 À l’entrée du canal x=0 :  

 

uin= 7,8 m/s  et v = 0  m/s                                                                                                   (II.22) 

T= Tin                                                                                                                                  (II.23) 

kin = 0,005 uin2                                                                                                                     (II.24) 

ɛin= 0,1 kin2                                                                                                                          (II.25) 

 

u et v sont les composantes de la vitesse selon les directions x et y, kin est la condition d’entrée 

pour l’énergie cinétique turbulente et ɛin est la condition d’entrée pour le taux de dissipation. 

37 
 



CHAPITRE II- FORMULATION MATHEMATIQUE 
 
 À la paroi supérieure  y = H  et inférieure  y=0  du canal : 

 

u = v = 0 m/s                                                                                                                       (II.26) 

k = ɛ = 0                                                                                                                              (II.27) 

T = TP                                                                                                                                  (II.28) 

 

 À la sortie du canal  x=L : 

Ont considéré que tous les gradients sont nuls. 

 
∂u 
∂x

= ∂v
∂x

= ∂k
∂x

= ∂ ɛ
∂x

= ∂T
∂x

= 0                                                                                              (II.29) 

P = Patm                                                                                                                                (II.30) 

 

 À l’interface liquide-solide : 

 

λf 
∂Tf
∂n

 =  λs 
∂Ts
∂n

  et Tf = Ts                                                                                                  (II.31) 

 

n est la coordonnée normale à l’interface, et λf   et λs sont les conductivités thermiques du fluide 

et du solide respectivement.  

 

Figure II.3 : Schéma représentatif des conditions aux limites 

 

II.8. Conclusion :  

Après la mise au point du système d’équations régissantes l’écoulement turbulent du fluide en 

convection forcée à l’intérieur du canal inclut des chicanes possédant une partie inclinée 

attachées aux surfaces horizontales supérieures et inférieures de la paroi avec les conditions 
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simplificatrices nécessaires, nous procéderons à la résolution numérique du problème. Le 

calcul numérique à été mené à l’aide du code de calcul Fluent qui utilise la méthode des 

volumes finis. Le détail de la procédure numérique fait l’objectif de chapitre 3.      
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En mécanique des fluides la simulation numérique fait aujourd'hui partie incorporant de la 

recherche grâce au développement de l'informatique et en particulier du calcul scientifique, 

elle constitue un outil supplémentaire pour les ingénieurs et chercheurs, aux côtés de 

l'expérimentation et de la théorie. La simulation permet également d’estimer de nouvelles 

configurations géométriques. Les codes de calcul actuels permettent d’atteindre des solutions 

proches de la réalité  
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III.1. Introduction :  

Il existe plusieurs manières d’étudier les écoulements turbulents. La première, la plus naturelle, 

est l’expérimentale. Cet accès de mesure et d’observation des écoulements a longtemps été la 

seule à permettre l’étude de la mécanique des fluides dans des cas complexes. La méthode 

analytique permet également d´instruire la mécanique des fluides, mais elle est limitée à des 

configurations simples. Avec l’évolution du calcul scientifique un nouvel outil pour l´étude de 

la mécanique des fluides est né, c’est la simulation numérique. Elle consiste à discrétiser le 

système d’équations gérant le mouvement du fluide. Il existe plusieurs moyens de réaliser la 

simulation numérique d´écoulements du fluide. Le choix de la méthode dépend du type 

d’indications recherchées. En mécanique des fluides, les écoulements que ce soit en régime 

laminaire ou turbulent, sont décrits par le système d’équations  aux dérivées partielles  (E.D.P)  

de  Navier-Stokes [39]. 

Le problème fondamental que pose l’étude des écoulements du fluide ou de leur contrôle vient 

du fait que ces équations ne possèdent pas des solutions analytiques dans le cas général. Par 

conséquence, les équations décrivant l’état du fluide sont fortement non-linéaires et à chaque 

instant, l’écoulement est une fonction de l’espace, qui est théoriquement un espace vectoriel de 

dimension infinie. De ce fait, la mécanique des fluides ne peut se développer qu’en relation 

étroite avec l’expérimentation, qu’elle soit basée sur le calcul approché d’une solution des 

équations à l’aide d’ordinateurs. 

 

III.2. Résolution des équations différentielles : 

La résolution des équations différentielles d’un phénomène physique d’écoulement turbulent 

du fluide en convection forcée se fait par l’utilisation d’une méthode numérique. Cette dernière 

consiste à développer les moyens de la résolution de ces équations. A cette étape, intervient le 

concept de la discrétisation. Le résultat de la discrétisation des équations différentielles de 

transport est un système d’équations algébriques linéaires, ces équations décrivent les 

propriétés discrètes du fluide aux nœuds dans le domaine de solution. 

 

III.2.1. Implémentation numérique : 

Le calcul numérique a été mené à l'aide du code de calcul "Fluent" qui utilise la méthode des 

volumes finis avec des volumes de contrôles quadrilatéraux et un maillage non uniforme. Cette 

méthode a été adoptée pour accomplir la discrétisation des équations aux dérivées partielles 
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dans le but d’obtenir un système d’équations algébriques dont la résolution nous permet de 

déterminer les champs de toutes les variables du problème considéré. L’utilisation de 

l’algorithme SIMPLE pour le couplage vitesse-pression et aussi pour la correction de pression 

sur un maillage non uniforme [39]. 

 

III.2.2.  Méthode de  résolution numérique :  

La méthode des volumes finis qui a été choisi dans cette étude consiste à convertir les dérivées 

partielles (masse, quantité de mouvement et énergie) en expressions algébriques faciles à 

résoudre sur un volume de contrôle .Ces volumes de contrôle sont généralement rectangulaires 

délimités par des lignes parallèles aux axes des coordonnées. L’un des principaux avantages de 

cette méthode est d’assurer une conservation intégrale exacte des grandeurs quelle que soit la 

taille du maillage et c’est pour cette raison qu’elle est très largement utilisée pour la résolution 

des phénomènes régis par des équations aux dérivées partielles [39]. 

Quatre étapes fondamentales procèdent à la résolution par cette méthode:  

a) Effectuer un maillage du domaine d’étude (la conduite rectangulaire), ceci se fait en mettant 

un certain nombre de nœuds dans ce domaine et en créant un volume de contrôle autour de 

chaque nœud. Ce volume de contrôle est borné par des interfaces. Figure  III.1. 

b) Intégrer l’équation aux dérivées partielles sur chaque volume de contrôle.  

c) Choisir un profil de variation de la quantité à trouver (par exemple : température, vitesse, 

pression, etc…) entre deux nœuds consécutifs pour pouvoir évaluer les dérivées à l’interface. 

d) Résoudre le système d’équations obtenu par l’une des méthodes de résolution des équations  

algébriques linéaires [39]. 

 

III.2.2.1. Discrétisation : 

Les équations stationnaires bidimensionnelles régissant le transfert de chaleur et de masse 

peuvent être mis sous la forme d’une équation générale de transport de convection –diffusion 

pour la variable 𝜙𝜙 sur un volume de contrôle V, est donnée sous la forme suivante : 

 
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥

(𝜌𝜌𝑁𝑁𝜙𝜙) + 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝜕𝜕

(𝜌𝜌𝜌𝜌𝜙𝜙) = 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥
�Г𝜙𝜙

𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝑥𝑥
� + 𝜕𝜕

𝜕𝜕𝜕𝜕
�Г𝜙𝜙

𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝜕𝜕
� + 𝑆𝑆𝜙𝜙                                                       (III.1)  

 

Le système d’équations aux dérivées partielles est résolu pour chaque valeur successive de 𝜙𝜙.  

On pose que :  
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 𝐽𝐽𝑥𝑥 =  𝜌𝜌𝑁𝑁𝜙𝜙 − Г 𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝑥𝑥

                                                                                                                (III.2)  

 

 𝐽𝐽𝜕𝜕 =  𝜌𝜌𝜕𝜕𝜙𝜙 − Г 𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝜕𝜕

                                                                                                                (III.3) 

 

L’équation (III.1) peut être s’écrire sous la forme : 

 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥

(𝐽𝐽𝑥𝑥) + 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝜕𝜕
�𝐽𝐽𝜕𝜕� = 𝑆𝑆𝜙𝜙                                                                                                        (III.4) 

𝐽𝐽𝑥𝑥 , 𝐽𝐽𝜕𝜕 sont les flux totaux de convection et diffusion dans les directions x et y.  

 

La discrétisation consiste à transformer l’équation différentielle de transport en un système 

d’équation algébrique. L’équation (III.4) est d’abord intégrée sur le volume de contrôle. Figure  

III.3  

 

Figure III.1 : Volume de contrôle [40] 

L’équation (III.4) devient : 

 

∫ ∫ �𝜕𝜕𝐽𝐽𝑥𝑥
𝜕𝜕𝑥𝑥

+ 𝜕𝜕𝐽𝐽𝑦𝑦
𝜕𝜕𝜕𝜕
�𝑒𝑒

𝑤𝑤
𝑛𝑛
𝑠𝑠 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝜕𝜕 = ∫ ∫ �𝑆𝑆𝜙𝜙�

𝑒𝑒
𝑤𝑤

𝑛𝑛
𝑠𝑠 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝜕𝜕                                                                   (III.5) 

 

 

 

 

I II 
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Cette équation intégro-différentielle décrit l’équilibre entre les flux convectifs et diffusifs 

entrant et sortant des surfaces du volume de contrôle, et les termes sources qui se trouvent dans 

le volume de contrôle. Dans la méthode des volumes finis, l’équation (III.5) sera approximée à 

la place de l’équation (III.1). 

 

III.2.2.1.1. Intégration des flux convectifs et diffusifs : 

L’intégration du terme convectif et diffusif  terme I de l’équation (III.5)  sur tout le volume de 

contrôle s’effectue de la manière suivante : 

 

𝐼𝐼 = ∫ ∫ �𝜕𝜕𝐽𝐽𝑥𝑥
𝜕𝜕𝑥𝑥

+ 𝜕𝜕𝐽𝐽𝑦𝑦
𝜕𝜕𝜕𝜕
�𝑒𝑒

𝑤𝑤
𝑛𝑛
𝑠𝑠 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝜕𝜕                                                                                                 (III.6) 

 

𝐼𝐼 = ∫ ∫ 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥

(𝐽𝐽𝑥𝑥)𝑒𝑒
𝑤𝑤

𝑛𝑛
𝑠𝑠 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝜕𝜕 + ∫ ∫ 𝜕𝜕

𝜕𝜕𝜕𝜕
�𝐽𝐽𝜕𝜕�

𝑒𝑒
𝑤𝑤

𝑛𝑛
𝑠𝑠 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝜕𝜕                                                                     (III.7) 

 

𝐼𝐼 =  ((𝐽𝐽𝑥𝑥)𝑒𝑒 − (𝐽𝐽𝑥𝑥)𝑤𝑤)∫ 𝑑𝑑𝜕𝜕 +𝑛𝑛
𝑠𝑠 ��𝐽𝐽𝜕𝜕�𝑛𝑛 − �𝐽𝐽𝜕𝜕�𝑠𝑠� ∫ 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑒𝑒

𝑤𝑤                                                          (III.8) 

 

𝐼𝐼 = (𝐽𝐽𝑥𝑥)𝑒𝑒∆𝜕𝜕 − (𝐽𝐽𝑥𝑥)𝑤𝑤∆𝜕𝜕 + �𝐽𝐽𝜕𝜕�𝑛𝑛∆𝑑𝑑 − �𝐽𝐽𝜕𝜕�𝑠𝑠∆𝑑𝑑                                                                  (III.9) 

 

On pose : 

𝐽𝐽𝑒𝑒 = (𝐽𝐽𝑥𝑥)𝑒𝑒∆𝜕𝜕  𝐽𝐽𝑛𝑛 = �𝐽𝐽𝜕𝜕�𝑛𝑛∆𝑑𝑑 

𝐽𝐽𝑤𝑤 = (𝐽𝐽𝑥𝑥)𝑤𝑤∆𝜕𝜕 𝐽𝐽𝑠𝑠 = �𝐽𝐽𝜕𝜕�𝑠𝑠∆𝑑𝑑 

 

Donc l’expression de terme (I) devient :  

 

I=  𝐽𝐽𝑒𝑒 −𝐽𝐽𝑤𝑤 +  𝐽𝐽𝑛𝑛 − 𝐽𝐽𝑠𝑠                                                                                                         (III.10) 

 

III.2.2.1.2. Intégration de terme source : 

L’intégration du terme source terme II de l’équation (III.5)  sur tout le volume de contrôle est 

: 

 

𝐼𝐼𝐼𝐼 = ∫ ∫ �𝑆𝑆𝜙𝜙�
𝑒𝑒
𝑤𝑤

𝑛𝑛
𝑠𝑠 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝜕𝜕= ∫ �∫ 𝑆𝑆𝜙𝜙𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑒𝑒
𝑤𝑤 �𝑛𝑛

𝑠𝑠 𝑑𝑑𝜕𝜕                                                                          (III.11) 
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Donc :  

 

𝐼𝐼𝐼𝐼 = 𝑆𝑆𝜙𝜙 ����∆𝑑𝑑∆𝜕𝜕                                                                                                                    (III.12) 

 

Où  𝑆𝑆𝜙𝜙 ���� est la valeur moyenne du terme source sur le volume de contrôle, quand le terme source 

dépend de la variable dépendante. Cette dépendance doit être exprimée par une  relation linéaire 

suivante : 

 

𝑆𝑆𝜙𝜙 ���� =  𝑆𝑆𝑐𝑐 + 𝑆𝑆𝜕𝜕 𝜙𝜙𝜕𝜕                                                                                                              (III.13) 

 

𝐽𝐽𝑒𝑒 −𝐽𝐽𝑤𝑤 +  𝐽𝐽𝑛𝑛 − 𝐽𝐽𝑠𝑠 = (𝑆𝑆𝑐𝑐 + 𝑆𝑆𝜕𝜕 𝜙𝜙𝜕𝜕)∆𝑑𝑑∆𝜕𝜕                                                                            (III.14)   

 

L’équation (III.5) peut être réécrite sous la forme :   

 

�𝜌𝜌𝑁𝑁𝜙𝜙 − Г 𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝑥𝑥
�
𝑒𝑒
− �𝜌𝜌𝑁𝑁𝜙𝜙 − Г 𝜕𝜕𝜙𝜙

𝜕𝜕𝑥𝑥
�
𝑤𝑤

+ �𝜌𝜌𝑁𝑁𝜙𝜙 − Г 𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝜕𝜕
�
𝑛𝑛
− �𝜌𝜌𝑁𝑁𝜙𝜙 − Г 𝜕𝜕𝜙𝜙

𝜕𝜕𝜕𝜕
�
𝑠𝑠

= (𝑆𝑆𝜙𝜙 ����)∆𝑉𝑉      (III.15) 

 

Les différents termes de cette relation peuvent être modélisés et le résultat est une équation 

algébrique exprimant la valeur de la variable 𝜙𝜙 au nœud P en fonction de celles aux nœuds 

voisins [40]. 

 
III.2.2.2. Schéma de la discrétisation : 

Pour estimer la valeur de 𝜙𝜙 et de sa dérivée et approximer les flux convectifs et diffusifs aux 

facettes du volume de contrôle, nous utilisons pour la procédure numérique dite schéma avant 

(Upwind Differencing Scheme, UDS)  

 

III.2.2.2.1. Schéma avant (Upwind Differencig Scheme, UDS): 

Dans ce schéma, les valeurs discrètes de de la variable 𝜙𝜙 à l’interface du volume de contrôle ne 

sont pas interpolées, elles sont exprimées en fonction des valeurs de 𝜙𝜙 dans les nœuds voisins. 

Il est appliqué pour les écoulements à dominance convective. Il tient aussi compte du sens de 

l’écoulement,  𝜙𝜙𝜕𝜕 prenant la valeur de 𝜙𝜙  au nœud situé en amont.  

- Pour des vitesses convectives  positives dans la direction  x (U > 0) : 
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𝜙𝜙𝑖𝑖 = 𝜙𝜙𝑖𝑖+1                                                                                                                          (III.16) 

 

Avec: 𝑖𝑖 = 𝑅𝑅,𝑤𝑤,𝑛𝑛, 𝑠𝑠,𝑝𝑝                         

𝜙𝜙𝜕𝜕 = 𝜙𝜙𝑒𝑒                                                                                                                             (III.17)               

𝜙𝜙𝑒𝑒 = 𝜙𝜙𝐸𝐸                                                                                                                             (III.18)  

 

Donc :  

𝑎𝑎𝑗𝑗 =  𝐷𝐷𝑖𝑖 + max (𝐹𝐹𝑖𝑖 , 0)                                                                                                        (III.19)  

 

- Pour des vitesses  convectives  négatives  dans la direction  x (U < 0) 

 

𝜙𝜙𝑖𝑖 = 𝜙𝜙𝑖𝑖−1                                                                      (III.20)  

Avec: 𝑖𝑖 = 𝑅𝑅,𝑤𝑤,𝑛𝑛, 𝑠𝑠,𝑝𝑝 

 

𝜙𝜙𝜕𝜕 = 𝜙𝜙𝑤𝑤                                                                                                                            (III.21) 

 

𝜙𝜙𝑤𝑤 = 𝜙𝜙𝑊𝑊                                                                                                                           (III.22) 

 

On fait, la même procédure pour les autres variables on obtient : 

 

𝑎𝑎𝑗𝑗 =  𝐷𝐷𝑖𝑖 + max (0,− 𝐹𝐹𝑖𝑖)                                                                                                   (III.23) 

 

Le schéma ‘upwind’ est une approximation qui garantit un certain réalisme physique des    

équations de l’écoulement, quel que soit les valeurs du nombre de Peclet de maille utilisée pour 

la discrétisation 

 

III.3. Solution des équations discrétisées ; 

La discrétisation de l’équation différentielle (III.1) régissant les phénomènes de transport dans     

les écoulements permet de transformer les variations continues en valeurs discrets données par 

des équations algébriques qui peuvent se mettre sous la forme générale suivante : 

 

𝑎𝑎𝜕𝜕𝜙𝜙𝜕𝜕 = ∑𝑎𝑎𝑗𝑗 𝜙𝜙𝑗𝑗 + 𝑏𝑏𝑗𝑗.                                                                                                        (III.24) 
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La sommation Σ représente la somme de tous les nœuds (W, N, E et S) au voisinage du nœud 

‘P’. Les coefficients 𝑎𝑎𝑗𝑗 sont des coefficients qui tiennent compte de l'effet de la convection, et 

de la diffusion et l'effet de la source. Le terme 𝑏𝑏𝑗𝑗  représente la contribution du terme source 

dans le volume de contrôle. 

L'équation (III.24) représente un système d'équations algébriques couplées qui s'écrit sous 

forme matricielle : 

 

A .Φ = bj                                                                                                                           (III.25) 

 

Où 

Φ = ( 𝜙𝜙𝑗𝑗 ): vecteur des inconnues. 

A = (𝑎𝑎𝑖𝑖𝑗𝑗 ): matrice des coefficients. 

B = ( 𝑎𝑎𝜕𝜕𝜙𝜙𝜕𝜕 − 𝑏𝑏𝑗𝑗 ): vecteur de second membre. 

 

La solution du système d’équations algébriques (III.25) est obtenue en utilisant l’algorithme 

Gausse Seidel. 

 

III.3.1. Facteur de relaxation  

Afin de contrôler et réduire le changement produit durant chaque itération d'une variable de 

l’écoulement, on introduit le facteur de relaxation pour la variable 𝜙𝜙 au point P, d’une itération 

à la suivante, seule une partie de la correction  Δ𝜙𝜙𝜕𝜕 déduite de l’application de l’algorithme 

SIMPLE est appliquée, et la variable 𝜙𝜙𝜕𝜕,𝑜𝑜𝑙𝑙𝑜𝑜 est remplacée par  𝜙𝜙𝜕𝜕 donné par  

 

𝜙𝜙𝜕𝜕 = 𝜙𝜙𝜕𝜕,𝑜𝑜𝑙𝑙𝑜𝑜 + 𝛼𝛼 𝜙𝜙 Δ𝜙𝜙𝜕𝜕                                                                                                      (III.26) 

 

Δ𝜙𝜙 = 𝜙𝜙𝑐𝑐𝑜𝑜𝑚𝑚𝜕𝜕 − 𝜙𝜙𝜕𝜕,𝑜𝑜𝑙𝑙𝑜𝑜                                                                                                        (III.27) 

Où:  

𝜙𝜙𝜕𝜕,𝑜𝑜𝑙𝑙𝑜𝑜    Ancienne valeur de 𝜙𝜙 

Δ𝜙𝜙        Changement dans la valeur de  𝜙𝜙 

𝜙𝜙𝑐𝑐𝑜𝑜𝑚𝑚𝜕𝜕   Valeur de 𝜙𝜙  calculée.  

𝛼𝛼 𝜙𝜙        Facteur de relaxation.  
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En addition, l’utilisation de coefficient de relaxation dans la procédure de résolution des 

équations de transport permet d’obtenir une meilleure stabilité numérique de la solution. 

 

III.3.2. Traitement du terme gradient de la pression: 

Pour le traitement du terme gradient de la pression, il convient d’utiliser plusieurs grilles de 

calcul décalées. Une première grille passe par les centres des volumes de contrôle. Dans cette 

grille sera stocké la pression et toutes les autres quantités scalaires (température, concentration, 

k …). 

 

 
Figure III.2 : Maillage décalé de la pression 

 

Le terme source 𝑆𝑆𝜙𝜙  dans les équations du mouvement contient un gradient de pression qui nous 

permet de remettre l'équation (III.1) sous la forme suivante :  

 

 
𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

(𝜌𝜌𝑈𝑈𝜙𝜙) = − 𝑜𝑜𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

+ 𝜕𝜕
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗

�Г𝜙𝜙
𝜕𝜕𝜙𝜙
𝜕𝜕𝑥𝑥𝑗𝑗
� + 𝑆𝑆𝜙𝜙                                                                            (III.28) 

 
 
Le gradient de la pression sera discrétisé par rapport au volume de contrôle de centre P pour la 

direction ox comme suit : 

  
𝑜𝑜𝜕𝜕
𝑜𝑜𝑥𝑥
�
𝜕𝜕

= 𝜕𝜕𝑤𝑤−𝜕𝜕𝑒𝑒
Δ𝑥𝑥

                                                                                                                     (III.29) 
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En utilisant  l’interpolation linéaire  centre, on obtient :  

 
𝑜𝑜𝜕𝜕
𝑜𝑜𝑥𝑥
�
𝜕𝜕

= 1
Δ𝑥𝑥
�𝜕𝜕𝑊𝑊+𝜕𝜕𝑃𝑃

2
− 𝜕𝜕𝑃𝑃+𝜕𝜕𝐸𝐸

2
� = 𝜕𝜕𝑊𝑊−𝜕𝜕𝐸𝐸

2Δ𝑥𝑥
                                                                              (III.30) 

 

Ensuite d’autres grilles seront construites au niveau des facettes des volumes de contrôle où 

seront stockées les composantes de la vitesse et le terme de pression est déterminé par un 

algorithme de corrections successives qui a été proposé par Patankar [41]. 

L’algorithme couramment utilisé sous le nom SIMPLE de Patankar S.V. et Spalding D.B (Semi 

Implicit Method for Pressure Linked Equation). L’idée générale de cet algorithme est de 

corriger petit à petit la pression ainsi que les composantes de la vitesse afin que ces variables 

qui vérifient les équations de la quantité de mouvement vérifient également l’équation de 

continuité.  

 

L'intégration de l'équation (III.28) sur le volume de contrôle de centre e et de limites P et E 

donne: 

 

𝑎𝑎𝑒𝑒𝑁𝑁𝑒𝑒 = ∑𝑎𝑎𝑛𝑛𝑏𝑏 𝑁𝑁𝑛𝑛𝑏𝑏 + 𝑏𝑏 + 𝐴𝐴e(𝑃𝑃𝜕𝜕 − 𝑃𝑃𝐸𝐸)                                                                              (III.31) 

 

Soit un champ de pression initial  𝑃𝑃∗ , la solution provisoire de l'équation précédente sera notée  

u* (notons que 𝑁𝑁∗ ne vérifie pas l'équation de continuité) et l'indice nb se rapporte aux nœuds 

voisins du point de calcul P. 

 

𝑎𝑎𝑒𝑒𝑁𝑁𝑒𝑒∗ = ∑𝑎𝑎𝑛𝑛𝑏𝑏 𝑁𝑁𝑛𝑛𝑏𝑏∗ + 𝑏𝑏 + 𝐴𝐴e(𝑃𝑃𝜕𝜕∗ − 𝑃𝑃𝐸𝐸∗)                                                                        (III.32) 

 

A ce stade, aucune des deux variables n'est correcte. Toutes les deux nécessitant une correction : 

 

𝑁𝑁 = 𝑁𝑁∗ + 𝑁𝑁′                                                                                                                        (III.33) 

 

𝑝𝑝 = 𝑝𝑝∗ + 𝑝𝑝′                                                                                                                        (III.34) 

 

Où  

u' et p' sont les corrections qu'il faut estimer. 
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La substitution  des équations  (III.33) et (III.34) dans l’équation (III.32) et en tenant compte 

de l’équation (III.31), il s'en suit 

 

𝑁𝑁𝑒𝑒 = 𝑁𝑁𝑒𝑒∗ + 𝑑𝑑𝑒𝑒(𝑝𝑝𝜕𝜕′ − 𝑝𝑝𝐸𝐸′ )                                                                                                    (III.35) 

 

Où 

 

𝑑𝑑𝑒𝑒 = 𝐴𝐴𝑒𝑒
𝑎𝑎𝑒𝑒

                                                                                                                              (III.36) 

 

Pour linéariser l’équation, le terme ∑𝑎𝑎𝑛𝑛𝑏𝑏 𝑁𝑁𝑛𝑛𝑏𝑏′   a été tout simplement négligé. Normalement, ce 

terme doit s'annuler lors de la convergence de la procédure. C'est-à-dire que cette omission 

n'influe pas sur le résultat final, mais elle fausse un peu le résultat temporaire. C'est d'ailleurs 

la seule simplification faite dans l'algorithme SIMPLE.  

L'introduction de l'expression corrigée (III.35) dans  l'équation de continuité (II.1).Chapitre 2, 

donne l’équation de correction de la pression, qu'on écrira sous la forme générale suivante : 

 

𝑎𝑎𝜕𝜕𝑝𝑝𝜕𝜕′ = 𝑎𝑎𝐸𝐸𝑝𝑝𝐸𝐸′ + 𝑎𝑎𝑊𝑊𝑝𝑝𝑊𝑊′ + 𝑎𝑎𝑁𝑁𝑝𝑝𝑁𝑁′ + 𝑎𝑎𝑆𝑆𝑝𝑝𝑆𝑆′ + 𝑏𝑏                                                                     (III.37) 

 

Où 

 

𝑎𝑎𝐸𝐸 = (𝑑𝑑𝐴𝐴)𝑒𝑒                                                                                                                       (III.38) 

 

𝑎𝑎𝑊𝑊 = (𝑑𝑑𝐴𝐴)𝑤𝑤                                                                                                                      (III.39) 

 

𝑎𝑎𝑁𝑁 = (𝑑𝑑𝐴𝐴)𝑛𝑛                                                                                                                       (III.40) 

 

𝑎𝑎𝑆𝑆 = (𝑑𝑑𝐴𝐴)𝑠𝑠                                                                                                                        (III.41) 

 

𝑎𝑎𝜕𝜕 = 𝑎𝑎𝐸𝐸 + 𝑎𝑎𝑊𝑊 + 𝑎𝑎𝑁𝑁 + 𝑎𝑎𝑆𝑆                                                                                                 (III.42) 

 

𝑏𝑏 = (𝑁𝑁∗𝐴𝐴)𝑤𝑤 − (𝑁𝑁∗𝐴𝐴)𝑒𝑒 +  (𝑁𝑁∗𝐴𝐴)𝑠𝑠 − (𝑁𝑁∗𝐴𝐴)𝑛𝑛                                                                     (III.43) 
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D’après l'équation  (III.19), le terme b représente le terme source de masse présent à cause du 

champ de pression aléatoire initial. Normalement, l'algorithme de résolution doit annuler ce 

terme. 

 

III.3.3. Exemple de calcul : 

Pour  éclairer le déroulement de la résolution numérique nous avons un exemple de calcul bien 

détaillé, où à la première des choses, en visant les différentes étapes introduire dans le logiciel 

GAMBIT concernant la géométrie étudiée et le maillage utilisé et les conditions aux limites 

imposées, puis sur le logiciel FLUENT nous avons les différentes étapes de calcul numérique  

 

III.3.3.1. Notice d’utilisation de gambit :  

 Ce logiciel est utilisé pour définir et créer le modèle d’étude (surface ou volume) et de le 

mailler. Les différentes étapes d‘utilisation de GAMBIT sont définies dans la notice suivante 

- Vue globale : 

 

                                                                                                       Menu général 

                                                                                                                Menu secondaire 

 

  

 

 

                                                                                                               Menu d’affichage 

Figure III.3 : Vue globale de Gambit. 

 

La première chose à faire quand on entre sur Gambit est de nommer le système qu’on va 

construire.  
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L’utilisation de Gambit est simple : principalement il faut prendre les menus en haut à droite et 

effectuer les tâches en partant du menu de gauche pour aller jusqu’à celui de droite  

Avant même de créer la géométrie il faut choisir le type de solver ; c'est-à-dire le type de logiciel 

(ici fluent)  

 

Figure III.4 : Choix de type de solver 

 

- Créer la géométrie à étudier -détail des principaux menus 

 

 

                                    

 

  

   

 

Figure III.5 : Menu  principale  du Gambit. 

- Définir la géométrie :  

Les deux versions  
de fluent  

Point  
Ligne   
Face  
Volume  
Groupe 
 

 

Maillage:  
Ligne  
Face  
Volume  
Groupe 
 

 

Systèmes de 
coordonnées 
 

Conditions 
aux limites.  
Types de 
matériaux 
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Notre géométrie est construite sur Gambit en 2D, on a choisi de l’établir point par point, relier 

entre eux dans différentes directions les lignes sont créés,  pour obtenir en dernier les façades, 

donc nous avons deux domaines de calcul :  

1 : Domaine de calcul du fluide.  

2 : Domaine de calcul du matériau de remplissage qui est le canal avec des chicanes 

 

Figure III.6 : Type d’échangeur de chaleur sur Gambit 

 

- Réalisation du maillage 

Le maillage utilisé est de type quadrilatéral  

 

Figure III.7 : Type de maillage utilisé 

-  Définir les paramètres des zones de calcul :  
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     a. Conditions aux limites : 

 Face 1: inlet type velocity_inlet (entrée du fluide).  

Face 2 : outlet type pressure_outlet (sortie du fluide)  

Façades 3 et 4 sont de type wall (paroi supérieure et paroi inférieure)  

    b. Définition des domaines : 

Le domaine de calcul est un échangeur de chaleur sous forme réctangulaire menu des chicanes 

ayant une partie inclinée 

- Exportation du maillage de gambit 

Une fois que la géométrie a été créée, que les conditions aux limites ont été définies, il faut 

exporter le maillage, en point .msh  pour que Fluent soit capable de le lire et de l’utiliser 

 

 

Figure III.8 : Exportation du maillage 

 

 

 

III.3.3.2. L’outil Fluent :  
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La simulation en Mécanique des Fluides Numérique (Computational Fluid Dynamics : CFD), 

est utilisée pour la modélisation, la visualisation et l’analyse des écoulements fluides et 

transferts thermiques. Elle permet aux utilisateurs d’optimiser les performances des nouveaux 

concepts, tout en réduisant le cycle de commercialisation, les risques associés et les coûts. 

Simulation du comportement thermique et dynamique de l’échangeur rectangulaire menu des 

chicanes : 

- Importation de la géométrie (msh) :  

La dimension de la géométrie est en 2D, pour cela le choix du 2D semble le plus approprié a 

notre simulation, il est donc choisi comme suit : 

 

Figure III.9 : Ouvrir la version de Fluent 

- Importation de la géométrie: 

Pour commencer la simulation il faut importer le fichier (*.msh) généré sous Gambit. 

File               Read               Case… 

 

Figure III.10 : Importation de la géométrie 

- Vérification du maillage importé :  

Grid             Check  
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Ceci permet de vérifier si le maillage importé ne contient pas d’erreurs. 

 

Figure III.11 : Vérification du maillage sous Fluent 

- Vérification de l’échelle :  

Grid                     Scale  

Il faut toujours vérifier que les dimensions affichées correspondent aux dimensions physiques 

du problème. 

 

Figure III.12 : Vérification des unités 

- Choix du solveur : 

Define                Models                Solver…  

 

Segregated  Solver : est le plus approprié pour les écoulements incompressibles  (ventilateurs, 

pompes…)  
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Coupled Solvers, les solveurs « coupled implicit » et « coupled explicit », sont plutôt  réservés 

aux écoulements compressibles à grande vitesse.  

C’est là aussi qu’on choisit le régime d’écoulement;  permanent ou instationnaire 

 

Figure III.13 : Choix du solveur sous Fluent 

- Affichage de la grille :  

Display              Grid  

Vous pouvez afficher le maillage et il est très judicieux de vérifier les conditions aux limites 

définies au  préalable dans Gambit 

 

Figure III.14 : Affichage de la grille et vérification des conditions 
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Figure III.15 : Affichage du domaine de la simulation 

- Choix du modèle de turbulence :  

Define               Models                Viscous  

Fluent propose différentes modélisations de l’écoulement turbulent. Parmi lesquels les 

écoulements non visqueux,  laminaires,  turbulents … etc. 

 

Figure III.16 : Choix du modèle de turbulence 

- Équations de l’énergie : 

Define                 Models                 energy 

 

Figure III.17 : Établir les équations de l’énergie 
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- Définition des caractéristiques des matériaux :  

Define                Materials   

Les caractéristiques du fluide sont chargées à partir de la bibliothèque de données de Fluent. 

 

Figure III.18 : Caractéristiques des matériaux 

- Conditions aux limites usuelles :  

Define               Boundary Conditions :  

Les valeurs des conditions aux limites sont fixées de la manière suivante: 

 

Figure III.19 : Valeurs Conditions aux limites d’opération 

60 
 



CHAPITRE III- RESOLUTION  NUMERIQUE 
 
- Choix de solution :  

Solve                 controls                solution 

 

Figure III.20 : Choix de la solution. 

 

- Lancement du calcul :  

Solve                 Iterate…  

Pour commencer les calculs il faut d’abord choisir le nombre des itérations 

 

Figure III.21: Allures d’évolution des résidus de calcul 
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IV.1. Introduction  

Les résultats numériques obtenus sont assemblés dans ce chapitre. Les conditions aux limites 

sur les plans thermiques et mécaniques utilisées pour le calcul numérique ont été inspirées à 

partir des résultats expérimentaux de Demartini et al. [19]. Les champs de vitesse, les profils 

d’évolution de la température, l’effet de la hauteur de chicane sur le nombre de Nusselt, ainsi 

que la variation des nombres de Nusselt local et moyen en fonction du nombre de Reynolds, 

l’évaluation du facteur de performance et le coefficient frottement sont donnés dans ce chapitre. 

La validation de nos résultats a été effectuée en comparant avec ceux de Demartini et al. [19]. 

IV.2. Indépendance des résultats du maillage 

Plusieurs tailles de maillage (Nx, Ny) sont testées pour garantir l'indépendance de la grille des 

résultats, et la précision des calculs.  Le choix de ce maillage est justifié par le fait que la 

différence entre les valeurs des vitesses maximales  horizontales  pour  un nombre de Reynolds 

égal à 8,73 × 104   trouvée est inférieure à 1%, Tableau IV.1. 

Tableau IV.1 : Effet du maillage 
Maillage 

(NX, 

NY) 

79 × 27 111 × 40 185 × 80 277×160 

X 0,554 0,554 0,554 0,554 

Y 0,16 0,16 0,16 0,16 

umax 31,44 32 ,78 34,70 34 ,90 

  

Le maillage non uniforme (277 x 160) dans les directions verticales et horizontales s’avère 

suffisant pour la modélisation du système avec une maille quadrilatérale utilisée parce qu'il a 

estimé être plus adéquat pour la géométrie suggérée, Figure IV.1. 

 

 

Figure IV.1 : Maille utilisée 
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IV.3. Validation du modèle  

Il est nécessaire de confronter les résultats obtenus avec des étalons pour s’assurer la validation 

du travail, cette confrontation peut être faite, soit par rapport à un autre modèle, dont la validité 

n’a pas été mise en défaut, soit par rapport à un montage expérimental, où est réalisé le problème 

posé et munis de suffisamment de points de mesures pour assurer une comparaison objective. 

Pour cela, une comparaison a été faite avec les résultats numériques et expérimentaux obtenus 

par Demartini et al. [19], dans le cas d’une conduite rectangulaire munie de chicanes planes 

afin de valider nos résultats de simulation, Figure IV.2. 

 

   
(a) x =0,159 m 

 
                                                                     (b) x = 0,525 m 
 

Figure IV.2 : Validation de nos résultats avec ceux de Demartini et al. [19]. 
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La comparaison des profils de vitesses moyennes axiales entre nos résultats de simulation et les 

résultats expérimentaux obtenues par Demartini et al. [19] sont présentée sur la figure IV.2, 

pour deux positions axiales différentes : x = 0,159 m et x = 0,525 m. La figure montre une 

bonne concordance entre les résultats.  

 

IV.4. Champs de vitesse 

La figure IV.2, représente le champ de vitesse pour trois valeurs d’angle d’inclinaison θ = 30°, 

45° et 60°. On remarque que le phénomène le plus important dû à la présence des chicanes 

comme un obstacle au front du sens de l'écoulement est l’apparition des zones de recirculation 

derrière les chicanes, elles réorientent l’écoulement du fluide. Ce dernier est caractérisé par des 

vitesses relativement élevées en particulier dans les zones de passage situées entre l’extrémité 

de chaque chicane et la paroi du canal et la vitesse d’écoulement prend la valeur maximale au 

niveau de l’espace de passage au-dessus de la seconde chicane jusqu’à la sortie.  

 

 
 

  
 

 
(a) θ = 30°       
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(b) θ = 45°      

 

 
                                

 
 
 

 
 

(c) θ = 60° 

  Figure IV.3 : Champs de vitesse pour θ = 30°, 45° et 60°                                 
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La figure IV.4, représente le champ de vitesse en 2D et 3D (deux et trois dimensions), et montre 

en évidence l’apparition des zones de recirculation derrière chaque chicane sous la forme des 

trous vides.  

 

 
(a) Vue en 3D, θ = 30° 

(b) Vue 

en 2D, θ = 30° 

Figure IV.4 : Champs de vitesse en 2D et 3D  pour θ = 30° 

 

IV.5. Profils des vitesses  

La figure IV.5, représente les profils des vitesses axiaux pour deux positions différentes x = 

0.159 m et x = 0.525 m, pour les trois angles d’inclinaison. On constate que la perturbation la 

plus élevée d’écoulement est obtenue en amont et en aval de la deuxième chicane. On constate 

également des vitesses négatives derrière la première chicane et en s’approchant de la deuxième 

chicane, les lignes d’écoulements se resserrent de plus en plus dans la partie supérieure du canal. 

Les profils de vitesses prennent des valeurs positives à la position x = 0.525 m.  
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a- x =0,159 m   

 
          b-  x = 0,525 m 

Figure IV.5 : Profils de vitesse à x =0,159 et  x = 0,525 m 

IV.6. Effet du nombre de Reynolds sur les profils des vitesses : 

 
a- x =0,159 m    
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b- x = 0,525 m 
Figure IV.6 : Effet du nombre de Reynolds sur les profils des vitesses 

 à x =0,159, et  x = 0,525 m. 
 
 

La figure IV.6, représente l’effet du nombre de Reynolds sur les profils des vitesses. Ces 

résultats montrent l’évolution de l’écoulement où le comportement général est presque 

identique. Les faibles valeurs de la vitesse, des vitesses négatives Umin = -5 m/s, sont observées 

dans les régions situées en aval de chaque chicane en raison de la présence des zones de 

recirculation. Les valeurs les plus élevées de la vitesse apparaissent près de la partie supérieure 

du canal et atteignent la valeur maximale (Umax = 45 m/s) pour le nombre de Reynolds Re = 

13,47 104 entre le sommet de la chicane et la paroi du canal, ce processus d’accélération 

commence juste après la seconde chicane.  

 

IV.7. Variation du nombre de Nusselt 

 

IV.7.1. Impact de la présence des chicanes sur le nombre de Nusselt  

Les variations du nombre de Nusselt le long de la surface supérieure de la paroi en fonction de 

la longueur du canal pour deux conduites, l’une est lisse et l’autre possédant des chicanes sont 

représentées sur la Figure IV.7. 

La comparaison de la distribution du nombre de Nusselt local calculé le long de la paroi 

supérieure du canal entre une conduite lisse et une conduite munie des chicanes, montre que le 

profil du nombre de Nusselt pour la paroi lisse est quasi-constant le long du canal avec un léger 

accroissement du nombre de Nusselt (environ 2000) à l’entrée du canal qui chute à Nu = 1000 
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à la sortie du canal. Ainsi et d’une manière générale, le profil du nombre de Nusselt est quasi-

linéaire, ce qui se traduit par une stabilisation de transfert de chaleur par convection le long de 

la paroi d’échangeur de chaleur. 

 
Figure IV.7 : Impact de la présence des chicanes sur nombre de Nusselt  

   

Par contre, dans le cas de présence des chicanes, le profil du nombre de Nusselt de l’entrée du 

canal jusqu’à la position 0.10 m, avant la première chicane,  est similaire au premier cas, puis 

il se réduit à une valeur minimale de Nu = 830, puis il augmente brusquement et atteint une 

valeur maximale Nu = 10532 au sommet de la deuxième chicane à la position x= 0.420 m, ce 

qui s’exprime par une intensification des échanges thermiques entre la paroi et l’hydrogène. 

Cette augmentation du nombre de Nusselt est traduite par le changement brusque du sens 

d’écoulement du fluide. Au-delà de la position x = 0.45 m, le nombre de Nusselt chutent 

progressivement et linéairement jusqu’à Nu = 6000, ce qui s’explique par une diminution 

d’échange thermique. On constate, également, que l’apparition de la zone de recirculation due 

à la présence des chicanes conduit à l’instabilité d’échange thermique convectif, les minimums 

du taux de transfert de chaleur sont observés en amont de la première chicane lors de la 

réduction de la vitesse d’écoulement, et juste après de la première chicane. De façon similaire, 

le nombre de Nusselt augmente d’une façon significative dans la zone de la perturbation où il 

y a la recirculation d’écoulement. Le nombre de Nusselt atteint son maximum sur la face 

supérieure en aval de la deuxième chicane. La réduction du taux d’échange thermique est due 

aux faibles vitesses d’écoulement.  
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IV.7.2. Effet d’angle d’inclinaison de chicane sur le nombre de Nusselt 

Le profil du nombre de Nusselt le long de la paroi du canal prend le même aspect pour les trois 

valeurs de θ ce qui signifié que le profil est quasi-indépendant de l’angle d’inclinaison de la 

chicane,  Figure IV.8. Les transferts thermiques sont plus intenses en diminuant l’angle 

d’inclinaison de la chicane, la contribution de la chicane inclinée de 30° est la plus opérante par 

rapport aux chicanes inclinées de 45° et 60° avec un taux d’amélioration  allant de 24 % à 26% 

respectivement. 

 
Figure IV.8 : Nombre de Nusselt pour trois valeurs de θ 

 
 

IV.7. 3. Evolution du nombre de Nusselt en fonction du nombre de Reynolds  

 

 
Figure IV.9 : Evolution du nombre de Nusselt après la première chicane en  

fonction du nombre de Reynolds. θ = 30°   
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La figure IV.9, représente l’évolution du nombre de Nusselt après la première chicane dans les 

zones où il y a une forte accélération d’écoulement du fluide, les vitesses dans ces zones 

atteignent des valeurs maximales permet d’obtenir des valeurs élevées du nombre de Nusselt. 

On constate également que l’accroissement des vitesses d’écoulement à un effet direct sur le 

taux du transfert thermique convectif et le nombre de Nusselt peut atteindre une valeur 

maximale de 18506 pour un nombre de Reynolds allant de 13,47 ×104. Ainsi on peut dire que 

l’élévation du nombre de Reynolds implique l’augmentation du nombre de Nusselt. 

 

IV.7. 4. Effet de la hauteur des chicanes sur le nombre de Nusselt 

 

IV.7. 4.1. Effet de la hauteur de chicane attachée à la surface supérieure de la paroi  

θ = 30° 

 
 

 
 

 

 
a- b= 0.08 (m)  
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b- b= 0.06 (m)  

 
 

 
 

 
                

c- b= 0.04 (m) 
Figure IV.10 : Vecteurs des vitesses pour différentes hauteurs de chicane attachée à la  

surface supérieure de la paroi  
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Figure IV.11 : Effet de la hauteur de chicane attachée à la surface supérieure de la paroi  sur le 
nombre de Nusselt, θ= 30° 

 

IV.7. 4.2. Effet de la hauteur de chicane attachée à la surface inférieure de la paroi  

θ = 30° 

 

 
 

 
 

 
d- b= 0.08 (m)      
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e- b= 0.06 (m) 

 

 
 

 
 
 

 
f- b= 0.04(m) 

Figure IV.12 : Vecteurs des vitesses pour différentes hauteurs de chicane attachée à la surface 
inférieure de la paroi  
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Figure IV.13 : Effet de la hauteur de chicane attachée à la surface inférieure de la paroi  sur le 
nombre de Nusselt, θ= 30° 

Les figures IV.11, et IV.13, représentent l’effet de la hauteur de chicane sur le nombre de 

Nusselt au long du canal, la variation du Nusselt est promotionnelle à la hauteur de chicane. On 

constate également que le canal qui dispose deux chicanes de mêmes hauteurs b= 0,08 m est 

plus performant que dans le cas : b = 0,06 et 0,04 m successive, Tableau IV.2. 

On conclut que la hauteur des chicanes contribue d’une façon active sur l’intensification 

d’échange thermique entre le fluide et la paroi du canal, et à chaque fois qu’on augmente la 

hauteur de chicane le nombre de Nusselt prend des valeurs plus élevées et atteint le maximum 

dans le cas où les hauteurs des chicanes son pareils. 

Tableau IV.2 : Valeur maximale de Nusselt pour différentes hauteurs de chicane 

 Différents cas  Hauteur des chicanes Valeur maximale de Nu 

Cas 1 - chicanes 
attachées à la surface 
supérieure de la paroi 

a 

 

b= 0.08 m 10532 

b b= 0.06 m 6299 

c b= 0.04 m 5001 

Cas 2 - chicanes 
attachées à la surface 
inférieure de la paroi 

d b= 0.08 m 10532 

e b= 0.06 m 6862 

f b= 0.04 m 5732 

 

Tableau IV.2, expose les résultats du nombre de Nusselt obtenus, avec un écart relatif : ∆Nu𝑏𝑏𝑒𝑒  = 

5,63% et ∆Nu𝑐𝑐𝑓𝑓  
= 7,31%, cet écart est dû aux différentes hauteurs de chicane attachée aux 
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surfaces de la paroi, l’élargissement de la section de passage du fluide dans le premier cas est 

localisé au niveau de la première chicane. Pour le deuxième cas l’agrandissement de cette bande 

est borné par l’extrémité de la deuxième chicane et la surface de la paroi.  

 

IV.8. Variation de la température et de la vitesse    

IV.8.1. Variation de la température sur des plans verticaux   

  

 

 

Figure IV.14 : Contour de la température, plans verticaux  

 On constate que le champ de température, présenté sur la figure IV.14, montre un abaissement 

de température dans les zones situées au milieu du canal. Les zones les plus chaudes sont pour 

la plupart localisées au voisinage des parois. 

 

IV.8.2. Variation de la température sur le plan horizontal (L, H /2, Z)   

 

Figure IV.15 : Contour de la température, plan horizontal  (L, H /2, Z)   
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Figure IV.16 : Variation de la température le long du canal, plan horizontal (L, H /2, Z)   

 

La figure IV.16, représente la variation de la température du fluide le long du canal sur un plan 

horizontal situé à la position (L, H /2, Z), on remarque que le profil de la température du fluide 

est quasi linéaire, T=300K de l’entrée du canal jusqu'à la position x = 0,20 m. Les valeurs de 

température des particules du fluide près de la paroi de la première chicane augmentent 

brusquement et atteignent la valeur T= 318K, puis sur l’intervalle x = 0,23m-0,38m, les 

particules du fluide sont plus froides et ces valeurs de température diminuent jusqu’à la valeur 

T= 303K sous l’effet de l’apparition des zones de recirculation du fluide. Ensuit au voisinage 

de la paroi de la deuxième chicane le fluide reçoit une quantité de chaleur provenant de la paroi 

qui participe au réchauffement de leurs particules et fait augmenter leurs températures pour 

arriver à 321K. Enfin le fluide se refroidi quant-il s’éloigne de la surface de la chicane.   

 

 

 

. 
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IV.8.3. Variation de la vitesse sur le plan horizontal (L, H /2, Z)   

 
 

Figure IV.17 : Vecteurs de la vitesse, plan horizontal (L, H /2, Z)   

 

Figure IV.18 : Variation de la vitesse axiale le long du canal, plan horizontal (L, H /2, Z)   

La figure IV.18, représente  la variation  de  la  vitesse  axiale  le  long  du canal sur le plan (L, 

H /2, Z), le profil de la vitesse au milieu du canal est quasi-linéaire de l’entrée jusqu'à x=0.18 

m, et la vitesse prend une valeur constante U = 7.8 m/s. Juste après la première chicane la vitesse 

du flux prend des valeurs négatives puis elle s’accélère pour atteindre une valeur positive 

maximale Umax = 9,86 m/s. Après la deuxième chicane la vitesse du flux chute et reprend une 

valeur négative minimale Umin = - 2,3 m/s. 

On constate, sur les figures IV.18 qu’une réduction des vitesses axiales dans la partie inférieure 

du canal et une augmentation dans la partie supérieure. Cette limitation dépend 

considérablement des zones de recirculation en amont et en aval de la deuxième chicane, 

caractérisées par des valeurs négatives observées. 
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IV.9. Effet de la forme des chicanes :  

IV.9.1. Chicane inclinée θ=30° et chicane plane θ= 90° : 

 

 
 

 
 

a. Chicane inclinée θ=30° 
 

 
 
 

 
 
 

 
 

 
b. Chicane plane θ= 90° 

Figure IV.19 : Vecteurs de la vitesse pour les cas a et b 
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Figure IV.20 : Effet de la forme des chicanes  sur le nombre de Nusselt 
 pour les cas a et b. 

 
 
 IV.9.2. Chicane inclinée θ= 30° et chicane inclinée θ= 60° 
                                                   

 

 
 

a. Chicanes inclinées θ= 30° 

 

    
 

c. Chicane inclinée θ= 60° attachée à la paroi inférieure du canal     
Figure IV.21 : Vecteurs de vitesse pour les cas a et c. 
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Figure IV.22 : Effet de la forme des chicanes sur le nombre de Nusselt 
 pour les cas a et c. 

 
IV.10. Effet de l’emplacement et de l’orientation de l’angle d’inclinaison 
 

 

  
  

c. Orientation dans le sens opposé d’écoulement 
  

 

            

d. Orientation dans le sens opposé d’écoulement 
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e. Orientation dans le sens d’écoulement  

 

       
                

f. Orientation dans le sens d’écoulement 

Figure IV.23 : Vecteurs de vitesse pour les cas c, d, e et f 
 
 
 

 

Figure IV.24 : Effet de l’emplacement et de l’orientation de l’angle d’inclinaison sur le 
nombre de Nusselt pour les cas c, d, e et f 
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La figure IV.24, montre que l’apparence de la variation de Nusselt est identique dans tous les 

cas et que le profil est indépendant du sens de l’orientation de la partie inclinée des chicanes, 

ainsi le nombre de Nusselt le plus élevé correspond au cas c, ce qui nous permet de conclure 

que l’effet d’orientation des chicanes est contribué d’une manière efficace sur l’amélioration de 

taux d’échanges thermiques. 

 

VI.11. Nombre de Nusselt moyen : 

 

IV.11.1. Effet de  l’angle d’inclinaison sur le  nombre de Nusselt moyen  

 

          
𝜃𝜃 = 30°                               𝜃𝜃 = 45°                               𝜃𝜃 = 60° 

 
 
 
 

   
 

Figure IV.25 : Effet de l’angle d’inclinaison 𝜃𝜃  sur le nombre de Nusselt moyen 𝑁𝑁𝑁𝑁���� 
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IV.11.2. Effet du facteur  de blocage  sur le  nombre de Nusselt moyen:  
 

        
b= 0.08 m                                      b=0.06 m                                     b=0.04 m 

 

 
Figure IV.26 : Effet du facteur de blocage b/H sur le  nombre de Nusselt moyen Nu���� 

 

La variation du nombre de Nusselt moyen 𝑁𝑁𝑁𝑁���� en fonction du nombre de Reynolds 𝑅𝑅𝑅𝑅 est 

représentée sur les Figures IV.25 et IV.26, pour différentes valeurs d’angles d’inclinaison de 

perturbateur 𝜃𝜃 et du facteur de blocage b/H, les figures montrent que le nombre de Nusselt 

moyen 𝑁𝑁𝑁𝑁���� augmente avec la diminution de l’angle d’inclinaison  𝜃𝜃 et l’accroissement du 

facteur de blocage b/H. 

On conclut  que l’élévation des valeurs du nombre de Nusselt moyen 𝑁𝑁𝑁𝑁���� est strictement liée 

à la variation de l’angle d’inclinaison de perturbateur et du facteur de blocage.   

Tableaux IV.3 et IV.4, donnent une comparaison entre l’écart d’augmentation de 𝑁𝑁𝑁𝑁���� en 

fonction de l’angle d’inclinaison 𝜃𝜃 et du facteur de blocage b/H respectivement. 

Tableau IV.3 : Ecart d’augmentation de  𝑁𝑁𝑁𝑁���� pour différentes valeurs de 𝜃𝜃 
𝜃𝜃 60° -  45° 60° -   30° 

∆ (%) 7,34 29 ,89 
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Tableau IV.4 : Ecart d’accroissement  de  𝑁𝑁𝑁𝑁����  pour différentes valeurs de b/H 

b/H  0 ,274 - 0,411 0 ,274 - 0,548 

∆ (%) 8,60 40,32 

 
 
IV.11.3. Effet de la forme de chicane sur le  nombre de Nusselt moyen 
 

                                
              Paroi lisse                                 𝜃𝜃 = 30°                              𝜃𝜃 = 90° , Chicane droite                         

  

 
Figure IV.27 : Effet de la forme de chicane sur le  nombre de Nusselt moyen Nu���� 

 

La Figure IV.27, représente l’effet de la forme de chicane sur le nombre de Nusselt moyen  Nu����, 

une comparaison a été faite entre trois cas différents du canal, le premier est lisse, les deux 

autres disposent une chicane droite 𝜃𝜃 = 90° et une chicane a une partie inclinée 𝜃𝜃 = 30° 

respectivement, les résultats de comparaison affirment en évidence que l’effet de chicane avec 

la partie inclinée est dominant que les autres cas, Tableau IV.5.  

 

Cas A : Chicane avec partie inclinée 𝜃𝜃 = 30° - Sans chicane (paroi lisse) 
      Cas B : Chicane droite  𝜃𝜃 = 90°  -  Sans chicane (paroi lisse) 
Cas C : Chicane avec partie inclinée de 𝜃𝜃 = 30°  - Chicane droite  𝜃𝜃 = 90°  
 
 

Tableau IV.5 : Ecart de l’élévation de 𝑁𝑁𝑁𝑁���� pour différentes formes de chicanes 
cas   A B C 

∆ (%) 79,4 76,03 14,02 
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IV.11.4. Rapport du nombre de Nusselt moyen:  
 
IV.11.4.1. Effet de l’angle d’inclinaison sur le rapport du nombre de Nusselt moyen: 
 
 
 

 
 

Figure IV.28 : Effet de l’angle d’inclinaison θ  sur le rapport 
 du nombre de Nusselt moyen Nu���� Nu0⁄  

 
 

IV.11.4.2. Effet du  facteur de blocage  sur le rapport du nombre de Nusselt moyen: 
 

 

 
 Figure  IV.29 : Effet du facteur  de blocage b/H  sur le rapport  

du nombre de Nusselt moyen   𝑁𝑁𝑁𝑁���� 𝑁𝑁𝑁𝑁0⁄  
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L’effet du facteur de blocage b/H et de l’angle d’inclinaison θ sur le rapport de Nusselt 

moyen  𝑁𝑁𝑁𝑁���� 𝑁𝑁𝑁𝑁0⁄  est présenté dans les figures IV.28 et IV.29. La représentation montré qu’on 

diminue l’angle d’inclinaison θ le rapport du nombre de Nusselt moyen augmente et la 

diminution des valeurs du facteur de blocage provoque la chute des valeurs de rapport du 

nombre de Nusselt moyen.  

 

IV.11.5. Coefficient de frottement: 

 

IV.11.5.1. Effet de l’angle d’inclinaison sur le coefficient de frottement: 

 

 
Figure  IV.30 : Effet de l’angle d’inclinaison 𝜃𝜃 sur le coefficient de frottement  f f0⁄   

 

IV.11.5.2. Effet du facteur de blocage sur le coefficient de frottement: 
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Figure  IV.31 : Effet du facteur de blocage  𝑏𝑏/𝐻𝐻  sur le coefficient de frottement f f0⁄  

La variation du coefficient de frottement f f0⁄  en fonction du nombre de Reynolds 𝑅𝑅𝑅𝑅 pour 

différentes valeurs de l’angle 𝜃𝜃  et du facteur de blocage 𝑏𝑏/𝐻𝐻  est représentée sur les Figures 

IV.30 et IV.31, on constate que la chute du coefficient de frottement est affichée lors de la 

diminution de l’angle d’inclinaison et que l’élévation de ce coefficient est accomplie par la 

croissance du facteur de blocage.   

 

IV.11.5.3. Effet de la forme de chicane sur le coefficient de frottement 

 

 
Figure  IV.32 : Effet de la forme de chicane sur le coefficient de frottement  f f0⁄  

 
Figure  IV.32, représente les résultats de comparaison entre deux cas différents de la forme de 

chicane, l’une est une chicane plane 𝜃𝜃 = 90° et l’autre est une chicane a une partie inclinée  𝜃𝜃 =
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30°. La comparaison montre que la chicane droite a un fort effet sur le coefficient de 

frottement  𝑓𝑓 𝑓𝑓0⁄ . 

IV.12. Facteur d’amélioration thermique  
 
IV.12.1. Effet de l’angle d’inclinaison sur le facteur d’amélioration thermique 

 

 
Figure  IV.33 : Effet de l’angle d’inclinaison 𝜃𝜃 sur le facteur d’amélioration thermique 𝜂𝜂 

 

Le facteur d’amélioration thermique  𝜂𝜂 =  𝑁𝑁𝑁𝑁���� 𝑁𝑁𝑁𝑁����0⁄
(𝑓𝑓 𝑓𝑓0⁄ )

1
3

�    est représenté sur la figure IV.33, 

ce facteur augmente avec la réduction de l’angle d’inclinaison   

IV.13. Coefficient d’échange convectif moyen :  

IV.13.1. Effet  de l’angle d’inclinaison sur le coefficient d’échange convectif moyen : 

 
Figure  IV.34 : Effet  de l’angle d’inclinaison sur le coefficient d’échange convectif moyen ℎ� 
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IV.13.2. Effet  du facteur de blcage sur le coefficient d’échange convectif moyen : 

 

 
Figure  IV.35 : Effet du facteur de blocage b/H sur le coefficient d’échange 

 convectif moyen ℎ� 

 

Les figures IV. 34 et IV. 35 représentent la variation du coefficient d’échange superficiel moyen 

ℎ�   en fonction du nombre de Reynolds sous l’effet de l’ange d’inclinaison et le facteur de 

blocage. On constate que les valeurs les plus élevées du coefficient de transfert de chaleur par 

convection moyen ℎ� correspondent aux faibles angles d’inclinaison, voir la figure IV.34. 

L’échange thermique devient intense à chaque fois que l'on abaisse la pente d’inclinaison. Le 

coefficient  de transfert de chaleur par convection moyen ℎ� est strictement affecté par le facteur 

de blocage, la figure IV. 35 montre que l’augmentation de la hauteur de chicanes implique  un 

accroissement du coefficient d’échange superficiel moyen  ℎ� , cette croissance est d’environ 

46,33% . 

 

IV.14. Conclusion  

 

Les résultats numériques, obtenus par le modèle k-ε, sont validés et présentés pour analyser 

l’effet géométriques sur le fonctionnement des échangeurs de chaleur pour un écoulement 

turbulent du fluide en convection forcée dans un canal rectangulaire muni de chicanes ayant 

une partie inclinée. La présence des chicanes conduit à la génération des zones de recirculation 

responsables de la variation de profil des vitesses caractérisées par des valeurs négatives et 
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positives exprimées par un changement brusque du sens de l’écoulement ainsi ces zones de 

recirculation ont un effet significatif sur l’instabilité d’échanges thermiques le long du canal. 

Le sens d’orientation de la partie inclinée de chicane agit strictement au taux de performance 

des échanges thermique et le faible d’angle d’inclinaison de la partie inclinée de chicane est 

plus favorisé du point de vu transferts de chaleur. 
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Conclusion générale : 

Le travail effectué dans cette thèse est destiné à l’étude de l’intensification des échanges 

thermiques dans un canal rectangulaire équipé de chicanes contenant une partie inclinée à 

différents angles lors d’un écoulement interne turbulent du fluide en convection forcée.  

Après avoir noté quelques paramètres participant à l’amélioration d’échanges thermiques 

rapportés dans littérature à savoir : les paramètres géométriques du canal, la forme, 

l’emplacement et l’orientation des éléments insérés, le régime d’écoulement du fluide, les 

propriétés thermo-physiques du fluide, etc., nous avons opté pour une technique 

d’intensification dite "passive". Elle consiste dans la majorité des cas à augmenter la surface 

d’échange de chaleur afin d’intensifier les transferts de chaleur. La méthode la plus favorite 

est d’utiliser des éléments étendus tels que les chicanes à l’intérieur du canal d’échangeurs de 

chaleur. 

 La compréhension du phénomène physique étudié nécessite la présentation d’un modèle du 

système mathématique avec les conditions aux limites simplificatrices associées en décrivant 

les équations régissantes de l’écoulement turbulent du fluide. Les propriétés thermo-physiques 

utilisées pour cette étude sont considérées constantes lors de l’écoulement du fluide 

incompressible, stationnaire et bidimensionnel. 

La résolution numérique du problème étudié a été menée à l’aide du code de calcul CFD 

"Fluent" qui utilise la méthode des volumes finis Le maillage adopté est du type quadrilatéral, 

l’indépendance des résultats au maillage a été effectuée pour une différence entre les valeurs 

des vitesses axiales inférieures à 1 %. La validation des résultats obtenus montre une bonne 

concordance avec ceux de la littérature. 

Les résultats numériques obtenus par le modèle k-ε, sont présentés pour analyser l’effet de la 

présence des chicanes à l’intérieur du canal d’échangeurs de chaleur, cette présence conduit 

à la génération des zones de recirculation responsables de la variation de profil de vitesse 

caractérisées par des valeurs négatives et positives exprimée par un changement brusque du 

sens de l’écoulement. Ainsi ces zones de recirculation ont un effet significatif sur l’instabilité 

d’échanges thermiques le long du canal. 
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 L’emplacement et le sens d’orientation de la partie inclinée de chicane affectent strictement 

au taux de performance des échanges thermiques. Le facteur de blocage affiche un effet 

important sur le taux d’amélioration thermique, ainsi le faible angle d’inclinaison de la partie 

inclinée de chicane est plus favorisé du point de vue transferts de chaleur. 

Dans l'optique de ce qui précède, nous avons comme perspectives d’études au futur : 

- Utiliser d’autres conditions thermiques imposées. 

- Choisir d’autres formes des chicanes telles que les chicanes perforées. 

- Etudier l’effet d’autres paramètres participant à la perfection des échanges thermiques. 

- Etudier l’intensification des échanges thermiques dans le cas d’écoulement du fluide 

diphasique. 

- Adopter l’une des méthodes actives pour l’amélioration thermique. 

- Présenter et analyser l’écoulement du fluide en trois dimensions 
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Résumé : 

Les parois d’échangeurs de chaleur peuvent être constituées par des plaques planes ou ondulées, 

par des conduits cylindriques ou à section variable munies des chicanes de différentes formes. 

A cet effet, ce travail a pour objectif de démontrer l’intérêt de l’utilisation des chicanes afin de 

perturber l’écoulement du fluide et ainsi l’instabilité des échanges thermiques convectifs 

pendant la génération des zones de recirculation à l’intérieur du canal. Le fluide utilisé dans 

cette étude est l’hydrogène dans écoulement turbulent en convection forcée. Les chicanes 

possédant une partie inclinée de 30°, 45° et 60° sont attachées aux parois horizontales 

supérieures et inférieures d’un canal rectangulaire. Les profils de vitesse axiale, les champs de 

vitesse ainsi que la distribution du nombre de Nusselt sont présentés. Les chicanes participent 

à la création des zones de recirculation en créant des instabilités d’échange thermique convectif. 

La partie de la chicane inclinée d’un angle de 30° est plus performante que les autres 

inclinaisons et le nombre de Nusselt est amélioré d’environ 26% de plus. 

Mots clés :  

Instabilités convectives, Convection forcée, Conduite rectangulaire, Chicane, Perturbation 

d’écoulement, Hydrogène 
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Abstract 

The heat exchanger walls can be constituted by flat or corrugated plates, cylindrical or variable 

section ducts equipped with baffles of different shapes. For this purpose, this paper aims to 

demonstrate the advantage of using baffles to disrupt the fluid flow and thus the convective heat 

exchange instability during the generation of recirculation zones within the channel. The fluid 

used is hydrogen in a turbulent flow in forced convection. The baffles having a part inclined at 

an angle of 30°, 45° and 60° are attached to upper and lower horizontal walls of a rectangular 

channel. Axial velocity profiles, velocity fields as well as the distribution of Nusselt number 

are presented. The baffles are involved in creating recirculation zones by creating convective 

heat exchange instability. The part of the baffle inclined at an angle of 30° is more efficient 

than other inclinations as the Nusselt number increases by about 26% more. 

Keywords:  

Convective instability, Forced convection, Rectangular duct, Baffle, Flow disturbance, 

Hydrogen. 
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 الملخص

لوحات مسطحة  جدران المبادلات الحراریة  قد تتكون من 

 أو مموجة أو ذات شكل قنوات أسطوانیة بمقطع

الأشكال.  لھذا الغرض، تحتوي على حواجز مختلفة  متغیر

یھدف ھذا العمل إلى إبراز قیمة استخدام ھذه الحواجز 

في زعزعة تدفق المائع وكذلك عدم استقرار التبادل 

الحراري عن طریق الحمل، وذلك خلال خلق مناطق إعادة 

الھیدروجین  تدویر داخل القناة. السائل المستخدم ھو

ى جزء في حالة تدفق حملي قسري. یحتوي الحاجز عل

 درجة ملتصقة على 60درجة و 45درجة و 30بزاویة  مائل

تم  الجدران الأفقیة العلویة والسفلیة للقناة. وقد

تقدیم مسار السرعة المحوریة، ومجال السرعة وكذلك 

توزیع عدد نسالت. وتمت مقارنة النتائج والتحقق من 

صحتھا. الحواجز تساھم في زعزعة استقرار التبادل 

جانب خلق مناطق إعادة تدویر فإن الحاجز الحراري إلى 

درجة أكثر كفاءة  30بزاویة مقدارھا  الذي یبدي المیل

 ٪26من زوایا المیل الأخرى كما یزید عدد نسالت بنحو 

  .أكثر

 الكلمات مفتاح

عدم استقرار التبادل الحراري،  حملي قسري،  قنوات 

 مستطیلة،  الحاجز،  اضطراب التدفق،  الھیدروجین
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