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Abstract

This work presents a two-dimensional numerical study of the phenomena of mixed
laminar and turbulent convection in a ventilated square cavity. The geometry considered
consists of three blocks dissipating heat by Joule effect at a constant temperature generated by
an electric current arranged on the right vertical wall. All other parts of the cavity walls are
considered adiabatic. The objective of this thesis is to characterize the best conditions to
ensure a more efficient cooling of the cavity. This thesis work is divided into two main parts.
The first part deals with mixed convection in laminar regime. This part is modeled by the
current function, vorticity and energy equations, and discretized by the finite difference
method. The resulting system of equations is solved by the line-by-line scanning method
based on the Thomas algorithm (TDMA) by running a computational program developed in
FORTRAN language. The second and most important one concerns a parametric study of the
turbulent mixed convection. The equations of the considered mathematical model are
established and discretized by the finite volume method under the commercial numerical
calculation code FLUENT. The turbulence standard k-e¢ model is chosen to model the
Reynolds constraints and the Simple algorithm is used to overcome the velocity - pressure
coupling. After validation of the numerical codes with published experimental results, several
numerical investigations were carried out to study the effect of: heat source arrangements
inside the cavity, the location of fluid entry and exit, the Prandtl number and the Richardson

number on the thermal and dynamic fields.

The results concerning the flow fields, the thermal field as well as the Nusselt number
were presented and discussed for both laminar and turbulent regimes. Analysis of the results
obtained highlights the various conditions for better heat removal from the interior of the

cavity.

Keywords: Mixed convection, laminar and turbulent regimes, ventilated square cavity,

finite differences method, finite volumes method, standard k- model.



Résumé

Ce travail présente une étude numérique bidimensionnelle des phénomenes de la
convection mixte laminaire et turbulente dans une cavité carrée ventilée. La géométrie
considérée comporte trois blocs dissipent la chaleur par effet de Joule a une température
constante générée par un courant €lectrique disposés sur la paroi verticale droite. Toutes les
autres parties des parois de la cavité sont considérées adiabatiques. L’objectif de cette thése
est de caractériser les meilleures conditions pour assurer un refroidissement de la cavité plus
efficace. Ce travail de thése est divisé en deux grandes parties. La premiére partie porte sur la
convection mixte en régime laminaire. Cette partie est modélisée par les équations de la
fonction de courant, la vorticité et d’énergie, et discrétisée par la méthode des différences
finies. Le systéeme d’équations ainsi obtenu est résolu par la méthode du balayage ligne par
ligne basée sur 1’algorithme de Thomas (TDMA) en exécutant un programme de calcul
¢laboré en langage FORTRAN. La deuxiéme et la plus importante porte sur une étude
paramétrique de la convection mixte turbulente. Les équations du modele mathématique
considéré sont établies et discrétisées par la méthode des volumes finies sous le code de calcul
numérique commercial FLUENT. Le mod¢ele de turbulence k-¢ standard est choisi pour
modéliser les contraintes de Reynolds et I’algorithme Simple est utilisé afin de surmonter le
couplage vitesse — pression. Apres validation des codes de calcul par des résultats
expérimentaux publiés, plusieurs investigations numériques ont été menées afin d’étudier les
effets de: les dispositions des blocs chaudes a I’intérieur de la cavité, I’emplacement de
I’entrer et de la sortie du fluide, le nombre de Prandtl et le nombre de Richardson sur les

champs thermique et dynamique.

Les résultats concernant les champs d’écoulement, le champ thermique ainsi que le
nombre de Nusselt ont été présentés et discutés pour les deux régimes laminaire et turbulent.
L’analyse des résultats obtenus met en évidence les déférentes conditions pour une meilleure

évacuation de la chaleur de 1’intérieur de cavité.

Mots clés : Convection mixte, régimes laminaire et turbulent, cavité carrée ventilée,

méthode des différences finies, méthode des volumes finis, model k-¢ standard.
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Cp chaleur spécifique a pression constante, j.kg”. K™’
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H Hauteur dimensionnelle de la cavité, m

h distance entre blocs, m

h. largeur de I’entrée et de sortie de fluide, m
i,j coordonnées logiques des poimnts

k énergie cinétique turbulente, m”.s™
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P pression, Pa
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Re Nombre de Reynolds
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T Température, K
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or, 0. Nombre de Prandtl turbulente pour k et €

C; Nombre de Prandtl turbulente (v/ o)
p masse volumique, kg.m™

A conductivité thermique, W-m™ K’

U viscosité dynamique, kg-m™-s”



€ taux de dissipation de I’énergie cinétique turbulente, m”.s™
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T Temps adimensionnelle
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0] Vorticité

/) Entité de I’équation de conservation

Indices et exposants

C chaud
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nr tangente a la paroi
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Introduction Générale

Depuis de nombreuses années, les travaux de recherche se penchent sur I’étude des
¢coulements avec transfert de chaleur convectif, par différents modes (naturelle, forcée et
mixte). Le transfert de chaleur en convection mixte a l'intérieur des cavités ventilées, est par
définition la coexistence de deux modes de convection : naturelle et forcée d'une maniere
appropriée. Ce mode de transfert de chaleur a suscité ’intérét considérable de nombreuses
travaux de recherche théorique, numérique ou expérimental, en vue de diverses applications
technologiques telles que : la ventilation des batiments, les échangeurs de chaleur de haute
performance, les équipements des procédés chimiques, le refroidissement des pieces
¢lectroniques et des panneaux photovoltaique, les dissipateurs de chaleur dans les collecteurs

solaires et les réacteurs nucléaires, etc.

A travers la bibliographie, on s'apercoit de I'existence d'un large éventail d'études
expérimentales, analytiques et numériques menées dans ce domaine. Néanmoins, les hypothéses
et les simplifications adoptées dans le probleéme limitent généralement 1'étude a des cas trés

particuliers ; dans la plupart des travaux analytiques et numériques.

Dans le but d'améliorer le transfert de chaleur et augmenter 1’efficacité de 1’évacuation de la
chaleur de 'intérieur des cavités ventilées, plusieurs techniques de ventilation ont été étudiées.
Parmi ces méthodes, 1’utilisation de la convection mixte (le couplage entre la convection
naturelle et la convection forcée) en régime laminaire ou turbulent des fluides gazeux ou
liquides. Pour cela, plusieurs configurations géométriques ont été¢ examinées par les chercheurs,
pour différentes emplacement de ’entrée et de la sortie de fluide, pour différents dimensions et

inter-distances des blocs, pour différents fluides.

Les écoulements en convection mixte sont souvent rencontrés pour des régimes
d'écoulements laminaires ou turbulents lorsque les deux nombres adimensionnels, Grashof et

Reynolds franchissent des valeurs appelées critiques.

Nous nous intéressons dans ce travail a caractériser numériquement le transfert de chaleur en
mode de convection mixte laminaire et turbulente d’un fluide newtonien, au sein d'une cavité
ventilée par l'intermédiaire de deux ouvertures représentent l'entrée et la sortie, et munie de trois
blocs chauffantes placées au niveau de la paroi verticale droite. Toutes les parois de la cavité
sont adiabatiques. Pour atteindre ce but, notre méthodologie de travail s'organise autour de

quatre chapitres avec une introduction et une conclusion générale :
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Le premier chapitre est consacré a une recherche bibliographique sur différentes études
numériques et expérimentales traitants les problémes de la convection laminaire et turbulente
dans les compartiments ventilés comportant des blocs chauffants arrangés pour différentes

configurations et soumis aux différentes techniques de refroidissement adoptées.

Le deuxieme chapitre présente le domaine physique d'étude et les équations mathématiques
régissant les phénomenes des convections mixtes laminaires et turbulents dans une cavité

ventilée avec les conditions aux limites.

Le troisiéme chapitre comporte les méthodes numériques utilisées pour les deux régimes
laminaire et turbulent afin de discrétiser les équations gouvernantes. Dans le premier cas de
régime laminaire, nous avons procédé a la résolution numérique des équations par la méthode
des différences finies en ¢élaborant un programme de calcul en langage FORTRAN. Dans le
deuxiéme cas, la résolution des équations du phénoméne sont établies et discrétisées par la
méthode des volumes finies. La turbulence est modélisée par le model k-¢ standard en utilisant

le code commercial FLUENT.

Nous rassemblons dans le quatrieme chapitre les principaux résultats numériques trouvés
pour les deux régimes laminaire et turbulent selon une méthodologie de calcul adoptée : une
analyse du choix du maillage adéquat, la validation des deux codes de calcul avec les travaux
publiés sur une large gamme de paramétres par une comparaison avec les résultats disponibles
dans la littérature, et finalement a la discussion des résultats obtenus.

Enfin, nous terminons cette étude par une conclusion générale résumant les principaux résultats
obtenus ainsi qu’une suggestion de quelques travaux futurs.
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I.1. Généralité
I.1.1. Rappel sur la convection

I.1.1.1. La convection

La convection est un mode de transport d’énergie qui est caractérisé par le transport de la
chaleur dans un fluide (gaz ou liquide) en mouvement. En effet, c'est le mécanisme essentiel de
transfert de chaleur entre une surface solide et un liquide ou un gaz. Lorsqu'un solide baignant
dans un fluide en mouvement et qui ne procédent pas la méme température, un échange de
chaleur se manifeste simultanément entre les particules solides et les particules du fluide en
contact. Cet échange se fait par conduction dans le solide, et par convection dans fluide. Deux
types de convection sont généralement distingués selon le mode d’écoulement du fluide : par
convection naturelle et par convection forcée. Lorsqu’il se produit au sein du fluide, un
mouvement di aux différences de densité causé par les gradients de température, on dit que la
convection est naturelle ou libre. Par contre si le mouvement du fluide est provoqué par une
action externe, telle une pompe ou un ventilateur, le processus est appelé convection forcée. Si
les deux causes existent simultanément, sans que 1’une ne soit négligeable par rapport a I’autre,
la convection est dite la convection mixte. Elle est généralement classée par rapport au nombre

de Richardson, Ri=Gr/Re?.
I.1.1.2. La convection naturelle

Dans ce type de convection le mouvement résulte de la variation de la masse volumique du
fluide avec la variation de la température ; cette variation crée un champ de forces

gravitationnelles qui conditionne les déplacements des particules du fluide.
I.1.1.3. La convection forcée

Dans ce type de convection le mouvement est provoqué par un procédé mécanique
indépendant des phénomeénes thermiques (compresseur, pompe, ventilateur, etc...) ; c¢’est un
gradient de pression extérieur qui provoque les déplacements des particules du fluide et non par

des forces de poussée.

L’étude de la transmission de chaleur par convection est étroitement liée a celle de

I’écoulement des fluides.
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I.1.1.4. Les applications de la convection

Les applications du transfert de chaleur par convection sont beaucoup trop nombreuses pour
que 1’on puisse envisager ou de les citer toutes. Elles interviennent chaque fois que 1’on chauffe
ou que I’on refroidit un liquide ou un gaz, qu’il s’agisse de faire chauffer de I’eau dans une
casserole, du chauffage central, de la climatisation, le refroidissement des composants
¢lectroniques, dans de nombreuses autres machines telles que les collecteurs solaires, la
ventilation des batiments, les échangeurs de chaleur, les réacteurs nucléaires et d'autres systémes

thermiques.

Cependant, le refroidissement des composants ¢lectroniques est 1’une des principales
barrieres au développement rapide et fiable des systémes électroniques compacts. Pour la
majorité des ordinateurs, la dissipation de chaleur est le probléme technique majeur dans

I’atteinte des vitesses optimales de calcul par microprocesseurs.

Généralement, le refroidissement se fait par convection forcée et par changement de phase,
cependant, la convection naturelle est une partie intégrante de la dissipation de chaleur surtout
dans le cas des ordinateurs portables et les appareils électroniques de petites dimensions. Bien
que la convection forcée reste le principal mode de refroidissement, il est toutefois important de
déterminer avec certitude le processus de transport du fluide dans 1’absence de courte durée d’un
¢coulement externe forcé quand il y a interruption temporaire du systéme de refroidissement par

ventilation.

L'amélioration du transfert de chaleur par convection dans les cavités ouvertes est un
important sujet d’investigation parce qu’elle intervient dans différentes applications industrielles
précitées. De nombreux travaux de recherche publiés dans la littérature scientifique sur la
convection mixte dans les cavités ventilées [1 - 4], I’analyse de I’influence de la position des
orifices d’entrée et de sortie de la cavité [5 - 10], de son rapport de forme, de son inclinaison, de
I’angle d’entrée de I’air ..., ont conduit a la détermination de la configuration géométrique

offrant une ventilation optimale.

I.2. Revue Bibliographique

Dans cette partie, on a fait la syntheése des travaux de recherche effectués sous aspects
théoriques et expérimentaux pour souligner I’importance du transfert de chaleur par convection
dans les cavités ventilées. A cet effet, nous divisons les travaux de recherche en quatre parties.

Les deux premicres parties de cette revue bibliographique visent a examiner les travaux de
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recherche qui étudient la convection mixte dans les cavités ventilées laminaire et turbulente.
Dans les deux autres parties, on évoque les travaux qui explorent le refroidissement des blocs
dans les canaux et dans les cavités ventilées afin d’illuminer 1’aspect structurel de I’écoulement
et la qualité du transfert de chaleur et de parvenir a dégager les objectifs quasi inexplorés, a

notre connaissance, pour traiter cet aspect et souligner 1’intérét de notre étude.
I.2.1. Partie I : Convection mixte laminaire dans les cavités ventilées

Beaucoup de travaux publiés ont été élaborés concernant la convection mixte laminaire dans
des cavités ventilées, qu’ils soient des travaux numériques ou expérimentaux. Parmi ces travaux

nous citons :

La convection mixte en régime laminaire dans une cavité ventilée a été étudice
numériquement par Raji et Hasnaoui [11]. IIs ont analysé I’influence de la position de 1’orifice
de sortie sur le transfert thermique dans une cavité ventilée (figure 1.1). Deux configurations ont
¢té considérées : I’une en bas de la paroi droite (BB) et I’autre en haut de cette paroi (BT). La
dimension des orifices est égale a 1/4 de la largeur de la cavité. Un flux thermique uniforme est
imposé sur la paroi gauche de la cavité, les autres parois sont adiabatiques. Pour la discrétisation
des équations de Navier-Stokes et de I’équation d’énergie, une méthode implicite aux
différences finies est utilisée. Toutes les discrétisations spatiales sont réalisées a 1’aide d’un
schéma centré au second ordre a I’exception des termes convectifs qui sont approchés en
utilisant un schéma décentré amont (Upwind) au second ordre. Les valeurs de la fonction de
courant a tous les points de la grille ont été obtenues avec une méthode de sur-relaxation
successive (Successive Over Relaxation Method SOR). Les résultats présentés montrent que
pour la cavité dont 1’orifice de sortie est positionné en bas de la paroi, les températures
moyennes de Iair sont généralement plus élevées pour Ra = 10° que celles obtenues lorsque
I’orifice de sortie est situé en haut de cette paroi. La configuration BB n'est pas donc efficace
pour 1'évacuation de la chaleur car elle conduit a des valeurs plus ¢élevées de la température

moyenne. L’écart maximal entre ces températures moyennes est de 96, 45 %.
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Figure 1.1. Configuration géométrique: (a) configuration BT et (b) configuration BB de Raji
et Hasnaoui [11]

Angirasa [12] a présenté une étude numérique sur la convection mixte dans une enceinte
bidimensionnelle carrée ventilée. La paroi gauche est soumise a une température chaude
constante tandis que les autres parois sont considérées adiabatiques. Le fluide utilisé est de 1’air.
Les conditions de convection mixte sont dues a l'existence d'un écoulement forcé a travers le
coin gauche de la paroi inférieure et sort par le coin gauche de la paroi supérieure, comme le
montre la figure 1.2. La discrétisation des équations de transport d'énergie est procéder par la
méthode des différences finies en utilisant simultanément le schéma implicite de direction
alternée (Alternating Direction Implicit ADI), L'équation de la fonction de courant est résolue
avec la méthode de sur-relaxation successive (Successive Over Relaxation SOR). Les résultats
numériques de ce travail montrent l'interaction complexe entre les forces de flottabilité et les
forces d'inerties en changeant le nombre de Reynolds pour un nombre de Grashof égale a 10°.
Pour une flottabilité positive, le fluide traverse 1’enceinte faisant un grand tourbillon qui tourne
dans le sens des aiguilles d'une montre. Le transfert de chaleur augmente avec I'augmentation du
nombre de Reynolds. Lorsque la flottabilité agit verticalement vers le bas, les forces relatives
aux deux mécanismes d'écoulement, jouent un rdéle complexe a la détermination des

caractéristiques d'écoulement et de transfert de chaleur dans I'enceinte.

Figure 1.2. Configuration géométrique d’Angirasa [12]
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L’¢tude effectu¢e par Qi Hong Dang et al. [13], présente une analyse numérique de la
convection mixte laminaire a double diffusion dans une enceinte ventilée avec des sources
discrétes de chaleur et de contaminants. Une source de chaleur a température chaude est mise au
centre du mur gauche tandis que la source de contamination est placée en bas de la partie
gauche. L'air frais a faible vitesse est fourni par une entrée située en bas de la paroi latérale
droite, alors que l'air chaud pollué est évacué au milieu de la paroi supérieure. Les autres parties
de l'enceinte sont considérées adiabatiques et imperméables figure 1.3. La méthode implicite des
volumes finis a été utilisée pour discrétiser les équations de transferts de chaleur et de masse
dans un maillage décalé. Les termes de convection et de diffusion sont discrétisés
respectivement par un schéma QUICK (Quadratic Upstream Interpolation for Convective
Kinematics) de troisieme ordre et un schéma des différences centrées de second ordre. Les
systémes d’équations algébriques obtenus sont résolus par 1’algorithme TDMA (Tri Diagonal
Matrix Algorithm) couplé a la procédure de sur-relaxation (SOR). Le couplage entre les champs
de vitesse et de pression est assuré¢ par 1’algorithme SIMPLE (Semi-Implicit Method for
Pressure-Linked Equations). Les résultats numériques montrent que les structures dynamique,
thermique et massique sont principalement déterminées par l'interaction entre les forces de
flottabilité interne induite par les sources discrétes de chaleur/contaminants et les forces externes
produits par ventilation mécanique. Ils ont considérés que la méthode de transport par
convection pouvait révéler explicitement la raison compliquée de fonctionnement de l'air, et
fournit ainsi une approche simple mais pratique pour voir les structures des écoulements d'air

intérieur, transfert de chaleur et des contaminants.

Figure 1.3. Configuration géométrique de Qi-Hong Deng et al. [13]
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L’instabilité double diffusive en convection mixte a I’intérieur d’une cavité ventilée due a
des sources de chaleur et de contaminants a fait I’objet d’une étude numérique de Ben Beya et
Lili [14]. Les équations de transport sont discrétisées par une méthode implicite aux différences
finies. Les termes non-linéaires sont traités explicitement par un schéma d’ordre 2; les termes
convectifs et les termes diffusives ont été¢ évalués par ; un schéma semi-explicite et un schéma
implicite respectivement. L’évolution de la composante horizontale de la vitesse en fonction du
temps montre que pour des nombres de Reynolds compris entre 700 et 1000 et des valeurs du
nombre du Grashof supérieures a 2.10°, le régime d’écoulement devient périodique instable.
Pour Re = 700, des fluctuations spatiales ont tendance a décroitre avec 1’augmentation du
nombre du Grashof. Pour Re = 800, les résultats présentés montrent que 1’écoulement est décrit
par deux cellules de recirculation qui contribuent a I’élimination des contaminants. Il est mis en
¢vidence une zone dans laquelle il n’y a pas d’écoulement qui représente un aspect dangereux

pour la santé.

Raji et al. [15] ont proposé une étude numérique de la convection mixte a 1’intérieur d’une
cavité ventilée. La méthode des différences finies est utilisée pour la discrétisation des équations
de Navier- Stokes et de 1’équation d’énergie. Toutes les discrétisations spatiales sont réalisées a
I’aide d’un schéma centré du second ordre a I’exception des termes convectifs qui sont
approchés en utilisant un schéma décentré amont de second ordre. Les résultats présentés pour
10<Re<5000 et 10*<Ra<10° sont focalisés sur I’interaction entre les convections naturelle et
forcée et I’existence de différents régimes d’écoulement. Les régimes de I’écoulement ont été
représentés par des corrélations exprimant le nombre de Reynolds en fonction du nombre de
Rayleigh. Les résultats sont obtenus pour des valeurs de nombre de Richardson (Ri) comprises
entre 5,5 107 et 1,4 10*. Des instabilités temporelles de I’écoulement apparaissent  pour
Ri > 14 10°. Pour cette valeur du nombre de Richardson la convection naturelle est

prédominante.

La convection mixte en régime laminaire dans une cavité trapézoidale ventilée a été étudice
par Tmartnhad et al. [6] qui ont analysé I’influence de la position de I’orifice d’entrée sur les
transferts de chaleur et la quantit¢ de mouvement dans une cavité trapézoidale ventilée. Deux
positions ont été considérées : I’'une en bas de la paroi droite et I'autre a la droite de la paroi
inférieure. La dimension des orifices est égale a 0.38 de la hauteur de la cavité. La paroi entre
les orifices d’entrée et sortie est maintenue a une température chaude, la paroi trapézoidale fixée
a une température froide et les autres parois sont adiabatiques (figure 1.4). Pour la discrétisation

des équations de Navier-Stokes et de I’équation d’énergie, la méthode des volumes finis est
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utilisée. Toutes les discrétisations spatiales sont réalisées a 1’aide d’un schéma centré du second
ordre a I’exception des termes convectifs qui sont approchés en utilisant le schéma QUICK, le
couplage entre la pression et la vitesse est surmontée par 1’algorithme SIMPLEC (SIMPLE-
Consistent). Les résultats présentés montrent que dans la seconde configuration, (jet vertical a
l'entrée) permet une bonne ventilation de la partie haute de la cavité et elle est donc favorable a

une bonne évacuation de chaleur de la cavité vers l'extérieur.

Figure 1.4. Configuration géométrique de Tmartnhad et al. [6]

Ming Zhao et al. [16] ont analysé I’influence d’angle avec lequel 1’air entre dans la cavité
sur les transferts dans une cavité carré de coté L et dont la dimension de I’orifice d’entrée
w=0,02L. IIs sont considérés quatre valeurs de I’angle d’entrée d’air dans la cavité:0°, 20°, 45°
et 70° (figure 1.5). Les équations de transferts sont discrétisées par une méthode aux différences
finies et le schéma QUICK est utilisé pour les termes convectifs. L’algorithme SIMPLE assure
le couplage entre les champs de pression et de vitesse. Les résultats présentés montrent que la

ventilation optimale est obtenue pour un angle égal a 0°.

Figure L.5. Configuration géométrique de Ming Zhao et al. [16]

Armaghani et al. [17] ont présenté une étude numérique de I’influence de I’emplacement de
I’entrée et de sortie du fluide sur le transfert thermique et la production d'entropie dans une
cavité carrée ventilée. Un flux de chaleur constant est imposé a la paroi inférieure avec

I’injection d’air froid a l'entrée de la cavité. Dans cette étude, quatre lieux différentes des
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orifices d'entrée et de sortie ont été considérées, voir la figure 1.6. Les équations de transports
ont été discrétisées numériquement selon la méthode des volumes finis, les termes convectifs et
de diffusifs ont été évalués par le schéma de différence centré du second ordre. L'algorithme
SIMPLE a été adopté pour le couplage pression-vitesse. Les résultats indiquent que le nombre
de Richardson et l'emplacement de I’entrée et de la sortie ont un effet important sur la
génération d'entropie locale (LEG) et la génération d'entropie globale (GEG). La position de
l'orifice d'entrée dans la configuration (D) donne une valeur de LEG plus élevé par rapport aux
autres dispositions. Dans les autres cas, la valeur maximale de LEG est appréciable sur la face

inférieure.

(A) @ () (D)

Figure 1.6. Configuration géométrique d’Armaghani et al. [17]

La convection mixte laminaire de nanofluide a l'intérieur d'une cavité carrée inclinée et
ventilée a été étudiée numériquement par Faridzadeh et al. [18]. La cavité est alimentée par le
nanofluide cuivre-eau. Les équations gouvernantes sont discrétisées, par la méthode des
volumes finis en utilisant I'algorithme SIMPLER. Ils ont étudiés les effets de : le nombre de
Richardson, le nombre de Reynolds, l'angle d'inclinaison et la fraction volumique des
nanoparticules, sur les lignes de courant, les isothermes et le nombre moyen de Nusselt le long
de la source de chaleur. Les résultats obtenus ont montré que l'angle d'inclinaison et la fraction
volumique, ont des conséquences remarquables sur les caractéristiques de 1'écoulement du fluide

et du transfert de chaleur dans la cavité.

Une étude expérimentale a ét¢ menée par Ajmera et Mathur [19] afin de déterminer le
transfert de chaleur par convection mixte dans une enceinte ventilée et posséde trois sources de
chaleur. Les trois sources de chaleur, ont été arrangées au fond de l'enceinte et fournissent un
flux de chaleur uniforme. Toutes les parois de l'enceinte sont thermiquement isolées. L'enceinte
a une entrée en bas de la paroi latérale gauche et deux sorties sur les cotés gauche et droit de la
paroi supérieure de l'enceinte (figure 1.7). Les résultats expérimentaux indiquent que la source
proche de I'entrée de 1'enceinte (chauffage 1) subisse une diminution des températures pour tous
les nombres de Reynolds, alors que les températures des sources du chauffage 2 et chauffage 3

sont presque identiques jusqu'a ce que le nombre de Grashof atteigne une valeur critique. L'effet

10
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du nombre de Reynolds et du Richardson sur le nombre de Nusselt a également étudié. Ils ont
constaté que, le nombre de Nusselt est une fonction ascendante du nombre de Reynolds et du
Richrdson. L'augmentation est trés rapide pour des nombres faibles du Richardson, mais devient

lente pour des nombres de Richardson plus €levé.

Figure 1.7. Configuration géométrique d’Ajmera et Mathur [19]

Gibanov et al. [20] ont ¢étudi¢ numériquement la convection mixte bidimensionnelle en
régime laminaire dans une cavité carrée ayant une couche poreuse triangulaire. L'entrée et la
sortie sont placées aux extrémités inférieure et supérieure des parois gauche et droite,
respectivement, avec une ouverture de longueur L/10. Les parois gauche et droite de la cavité
sont isolées thermiquement. Un ¢élément chaud de taille H = L/4 porté a la température Ty est
installée sur la paroi inférieure. La paroi supérieure est maintenue isotherme a la température
froide T, (figure 1.8). Les équations gouvernantes de transport ont été discrétisées par la
méthode des différences finies. La partie poreuse est traitée selon le modele Darcy - Brinkmann
(Brinkmann—extended Darcy model). Les résultats présentés montrent que I’augmentation du
nombre de Richardson entraine une intensification de I'écoulement et de transfert de chaleur.
Dans le méme temps, elle illustre une formation de recirculation supplémentaire a l'intérieur de
la cavité et la température diminue dans la partie droite de la cavité. Il est a noter que pour des
valeurs ¢élevées de l'indice de Darcy une cellule convective a l'intérieur de la cavité a été formée

en raison de I’effet de la force de flottabilité.

11
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Figure 1.8. Configuration géométrique de Gibanov et al. [20]

Ezzaraa et al. [21] ont étudié numériquement l'interaction entre le rayonnement thermique
et la convection mixte laminaire dans une enceinte rectangulaire chauffée uniformément par le
bas. La paroi gauche de la cavité est soumise a une température froide et les autres parois sont
adiabatiques. Un jet d'air s'écoule dans la cavité a travers deux entrées situées a la partie
inférieure des parois verticales. L'air quitte la cavité par une ouverture placée au milieu de la
paroi supérieure (figure 1.9). Les résultats numériques indiquent que la performance thermique
la plus favorable est obtenue en augmentant 1'émissivité des parois. L'augmentation de
I'émissivité des parois entraine une réduction de l'effet de convection, en particulier aux faibles
valeurs de Reynolds. L'effet du rayonnement conduit a un réchauffement plus important de la
cavit¢ pour un régime de convection mixte prédominant. Cependant, pour le régime de
convection forcée dominante, l'effet du rayonnement est positif sur le processus de
refroidissement (réduction de la température moyenne du fluide par l'augmentation de

I'émissivité des parois).

Figure 1.9. Configuration géométrique d’Ezzaraa et al. [21]

12
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1.2.2. Partie II : Convection mixte turbulente dans les cavités ventilées

Ce type d’écoulement a fait I’objet de nombreux travaux numériques et expérimentaux.
L’écoulement en convection mixte turbulente est obtenue, en imposant a une ou plusieurs parois
de la cavité¢ des températures différentes avec un écoulement traversant la cavité venant de
I’extérieur, ou engendré par une source de chaleur placée a I’intérieur de la cavité avec un

écoulement extérieur.

Humphrey et To [22] ont mené une étude numérique de la convection mixte turbulente
dans une cavité rectangulaire dont 1’'une de ses parois est chauffée. Ils ont analysé¢ I’influence de
I’angle d’inclinaison de la cavité sur les transferts et ont montré notamment que la convection
naturelle dépend non seulement du nombre de Grashof mais aussi de I’angle d’inclinaison de la

cavité.

Le développement des modeles de fermetures est encore de nos jours un sujet d'intenses
activités de recherches, de nombreux efforts sont consacrés pour 1’amélioration des modeles de
turbulence. Dont le but de trouver le modele de turbulence le plus convenable aux problémes de
la convection mixte dans des cavités ventilées, une étude a la fois numérique et expérimentale
est menée par Costa et al. [23]. IIs ont examiné neuf modéles de turbulence de type LRN, sur le
mouvement turbulent d’air dans une enceinte rectangulaire carrée. Cette dernicre est équipée par
deux fentes de soufflage, I'une se trouve au coin inférieur gauche ou un jet chaud d’air crée un
mouvement vertical et ’autre fente se situe au coin supérieur gauche ou l’air froid entre
horizontalement. Les parois de la cavité sont portées a la méme température. La seule fente
d’évacuation se situe au coin inférieur droit, voir la figure 1.10. Les calculs instationnaires
tridimensionnels demandent un temps de calcul (CPU) trés grand, et nécessitent un maillage
raffiné, c’est pourquoi I’étude numérique est considéré comme bidimensionnelle. Les résultats
numériques sont obtenus en utilisant la méthode des volumes finis, avec 1’algorithme SIMPLEC
pour le couplage vitesse-pression. Pour un nombre de Reynolds du jet froid égal a 623 et un
nombre de Froude égal a 4.15, ils ont trouvé que le modele LRN de Nagano et Hishida offre les
meilleurs résultats comparativement a I’expérimental. Ils ont trouvé aussi que le rapport de
forme joue un réle important sur les caractéristiques physiques du probléme étudi¢ Costa et al.

[24].
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Figure 1.10. Configuration géométrique de Costa et al. [23]

Mataoui et al. [25] ont fait une étude a la fois expérimentale et numérique de la convection
mixte turbulente dans une cavité rectangulaire. L'étude expérimentale est composée de plusieurs
parties : une soufflerie qui alimente tout le systéme en air ; une tuyere qui produit un jet plan
uniforme avec un faible niveau de turbulence. La soufflerie assure un débit volumique variable
en aval d'une grille et d'un conduit convergent avec un filtre a air, voir la figure I.11. La
modélisation numérique a été réalisée a l'aide des deux modéles de la turbulence : le modéle
standard k-¢ et un autre modele énergie-flux a deux échelles. La caractéristique principale du
modele énergie-flux est la division du spectre de turbulence congu pour la modélisation de la
turbulence hors équilibre. Trois régimes d'écoulement sont observés selon I'emplacement de la
sortie du jet a l'intérieur de la cavité : oscillatoire, transitoire et stable. Les résultats sont
pratiquement indépendants du nombre de Reynolds (lorsque le nombre de Reynolds est
important). Dans le régime oscillatoire périodique, ils ont constaté que la fréquence augmente
linéairement avec le nombre de Reynolds. Il a été démontré que l'utilisation d'un modéle de
turbulence a plusieurs échelles améliore les résultats numériques par rapport au modele k-¢
standard, car le modele a plusieurs échelles intégres des mécanismes d'effet de retard qui se

produisent dans la turbulence hors équilibre produite dans les écoulements instables.

Figure 1.11. Configuration géométrique de Mataoui et al. [25]
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Ezzouhri et al. [26] ont fait une étude numérique de la convection mixte turbulente et du
phénomene d'hystérésis dans une cavité 3D isotherme, ventilée avec une entrée d’air froide
située sur le coté supérieure de la paroi gauche et quitte la cavité par une sortie située au coté
inférieur de la paroi droit. Les parois de la cavité sont portées a une température froide sauf la
paroi inférieure soumise a une température chaude, comme le montre la figure 1.12. Les
équations de la turbulence sont résolues numériquement selon I’approche LES (Large Eddy
Simulation) associée avec un modele de diffusivité de sous-grille développé auparavant pour la
convection naturelle. La comparaison avec les données expérimentales disponibles et avec
d'autres résultats de LES utilisant un modéle dynamique classique prouve que ce modele, non
seulement prédit correctement les caractéristiques moyennes de 1’écoulement mais il est
¢galement capable de reproduire correctement la bifurcation de la structure d’écoulement et

l'effet d'hystérésis.

Figure 1.12. Configuration géométrique d’Ezzouhri et al. [26]

Xaman et al. [8], ont analysé¢ également I’influence des positions d’entrée et de sortie d’air
sur les transferts dans une cavité rectangulaire ventilée (figure I.13). La cavité a pour dimension
9x3 m’ et 4x3 m’ et I’entrée et la sortie ont la méme dimension pour les quatre configurations :
elle est de 0,3 m. Les équations gouvernantes d’impulsion, de chaleur et de masse ont été
discrétisées par la technique des volumes finies ; le lien entre pression - vitesse est surmonter
par 1’algorithme SIMPLEC. Dans 1’étude de Xaman et al. [8], les termes convectif ont été
approchés par un schéma "upwind" et les termes diffusifs par un schéma centré. Ils ont confirmé
que la ventilation optimale est obtenue pour la cavité dont la position de I’orifice de sortie d’air
est située en haut de la paroi gauche, plus précisément lorsque les orifices d’entrée et de sorties

sont situés sur une diagonale.
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Figure 1.13. Configuration géométrique de Xaman et al. [8]

Afin de comprendre 1’écoulement en convection mixte turbulente dans une cavité ventilée,
une ¢tude a la fois analytique et expérimentale a été effectuée par Paranthoen et Gonzalez
[27]. La cavité est ventilée par un orifice située au coin inférieur de la paroi gauche. Une source
de chaleur constante By et un débit volumique Q, d’un fluide 1éger (air chauffé) s'écoulent vers
le haut a travers une fente rectangulaire située au milieu de la paroi inférieure (figure 1.14). Les
dimensions de la cavité sont : (longueur L, largeur 1 et hauteur H) sont telles que L x 1 x H =500
x 250 x 200 mm’. L'écoulement (forcé et naturelle) est généré a ’aide de l'air chauffé qui est
plus léger et l'air extérieur froid. L’orifice de sortie est situé au coin supérieur de la paroi droite.
L'analyse analytique n'est valable seulement lorsque la composante de vitesse verticale est
négligeable, ce qui permet d'utiliser la distribution de la pression aérostatique au lieu de

I'équation du moment vertical complet.

Figure 1.14. Configuration géométrique de Paranthoen et Gonzalez [27]
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Une simulation numérique de 1’écoulement d'air a l'intérieur d'une piece vide en convection
forcée, convection naturelle et convection mixte respectivement, a été réalisée par Horikiri et
al. [28]. les calculs sont basée sur la résolution des équations de Navier-Stokes moyenne ou
équations de Reynolds. Un mode¢le bidimensionnel a été étudié¢ au début en se concentrant sur le
raffinement du maillage, 1'effet de topologie de la maille et les mode¢les de turbulence. Il a été
constaté que pour un maillage structuré, les résultats sont en meilleur accord avec les données
expérimentales disponibles pour les trois scénarios. Une étude plus approfondie a 1'aide d'un
mode¢le tridimensionnel a montré de trés bons accords avec les mesures expérimentales

disponibles qui montrent une instabilité de 1’écoulement.

Harish et Venkatasubbaiah [29] ont étudi¢ numériquement 1'écoulement turbulent induit
par les forces de flottabilité, qui sont générés par une source de chaleur dans une enceinte carrée
avec des ouvertures simples et multiples situes au plafond de I’enceinte (figure 1.15). Les
équations gouvernantes sont décrites mathématiquement par les équations de Reynolds (RANS),
et 1'équation d'énergie moyenne. Les résultats indiquent un changement significatif dans le
comportement d'écoulement avec la variation de l'emplacement de la source de chaleur et des
ouvertures. IlIs ont trouvé que l'effet de l'entrainement de l'air ambiant est significatif avec
I'augmentation du nombre de Grashof. Les débits volumiques a travers les deux ouvertures de

plafond ont montré une variation significative selon leurs emplacements.

Heat source

Figure 1.15. Configuration géométrique de Harish et Venkatasubbaiah [29]

Kaloudis et al. [30] ont étudié numériquement avec le modele (LES), le probléme de
convection mixte turbulent pendant le processus de chargement d'un réservoir d'eau
rectangulaire utilisé pour le stockage de l'énergie thermique. Le réservoir cubique étudié a les
dimensions L = H = W = 2m. L'eau chaude est entrée dans le réservoir par une fente de de

hauteur Hj, = 0,02 m. La fente d'entrée était située sur le coté supérieur de la paroi vertical
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gauche du réservoir, a y = 1,91 m de la paroi inférieure. L'eau est soutirée du réservoir a la
méme vitesse a partir d'une fente identique au bas de la méme paroi, a y = 0,01 m, comme le
montre la figure 1.16. Deux codes de simulation LES ont été utilisés. Le premier code (LES-1)
est basé¢ sur la méthode des volumes finis, utilise 1'algorithme SIMPLE et le solveur itératif
CGSTAB (gradient conjugué au carré stabilis¢). Les équations d'impulsion ont été discrétisés
avec un schéma de différences centrées, du second ordre, tandis que 1'équation d’énergie a été
discrétisée par le schéma Power-Law. Le deuxiéme code numérique (LES-2) est basé sur une
approche entierement explicite. Ce code utilise un solveur direct pour la pression. L'avancement
temporel a été effectué¢ en utilisant un schéma Adams-Bashforth du second ordre entiérement
explicite, et 1'équation de quantité de mouvement a été discrétisée avec un schéma de
différences centrées. Les termes convectifs ont été discrétisés en utilisant la loi de puissance.
Les simulations LES ont fourni un apergu significatif du processus des pertes d'énergie
associées, en particulier pendant les premieres étapes du processus. Une analyse détaillée de ces
champs d'écoulement révele l'association de mécanismes de mélange avec des structures
d'écoulement spécifiques et pourrait potentiellement conduire a des conceptions améliorées pour

les composants et les processus de stockage thermique.

Figure 1.16. Configuration géométrique de Kaloudis et al. [30]

Serrano-Arellano et al. [31] ont fait une étude numérique transitoire du transfert de chaleur
et de masse par convection naturelle turbulente d'un mélange Air-Dioxyde de carbone (CO;) a
l'intérieur d'une cavité ventilée. Ils ont considéré une cavité bidimensionnelle ventilée par le coté
inférieur de la paroi droite avec l'air a température Tjye; €t une concentration de CO,, et 1'orifice
de sortie d'air sur la paroi supérieure droite. La paroi verticale droite est une paroi opaque solide
exposée a un flux thermique constant (q). Le flux thermique produit une différence de

température entre l'air intérieur et extérieur de la cavité provoquant un transfert de chaleur par
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conduction a travers la paroi puis convection vers l'intérieur de la cavité. Les pertes convectives
et radiatives a l'extérieur de la cavité sont prises en compte. Enfin, la source de contaminant a
forte concentration de l'espeéce chimique (CO;) se trouve sur la paroi droite (3000 ppm), la plus
faible concentration se trouve sur la paroi gauche (1000 ppm), figure 1.17. Les équations
régissante de la masse, la quantit¢ de mouvement, la chaleur et les especes chimiques ont été
résolues par la méthode des volumes finis. D'aprés les résultats, il a été constaté que les
températures et les concentrations atteintes pour Re< 10° ne sont pas satisfaisants et conformes
aux normes minimales établies respectivement par la norme ISO 7730 et la norme ASHRAE
55-62. Au contraire, les paramétres thermiques et de qualité de I'air obtenus pour Re = 10* ont

satisfait toutes les exigences en un temps de 15 s.

Figure 1.17. Configuration géométrique de Serrano-Arellano et al. [31]

Pulat et Ersan [32] ont présenté une simulation numérique d'un flux d'air turbulent dans une
piece ventilée. La figure 1.18 montre le modele physique bidimensionnel de la piece ventilée et
les dimensions sont H=3 m, L =9 m, h =0,168 m, et t = 0,48 m. Elle est équipée d'une entrée
et une sortie pour la circulation de l'air dans l'espace. Les effets de l'intensité de la turbulence
d'entrée et des dimensions sur les caractéristiques d'écoulement ont été étudiés. Les calculs sont
effectués a l'aide des modeles de turbulence standard k-¢, RNG k-¢, k-o standard et de transport
de contrainte de cisaillement k-w avec des fonctions de paroi améliorés. Les résultats obtenus

sont comparés aux résultats numériques et expérimentaux de la littérature.

Figure 1.18. Configuration géométrique de Pulat et Ersan [32]
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Les caractéristiques de convection mixte turbulente a l'intérieur d'une cavité rectangulaire
ont été étudiées expérimentalement et numériquement par Huang et al. [33], la cavité alimentée
et remplie par l'azote liquide d'un Dewar cryogénique. L'azote gazeux a la sortie de la cavité
¢tait pompé par un ventilateur centrifuge. La figure 1.19 (a) et (b) montre le systeme
expérimental de cette étude. Le modele (LES) utilisé est basé¢ sur le modele dynamique de
Smagorinsky et de la moyenne de Favre pour 1,08x10"°<Ra < 6,50x10'* afin d'étudier en détail
l'effet de la flottabilité. Le développement de I'écoulement turbulent et les structures cohérentes
induites par la flottabilité et la force de cisaillement sont présentés avec le deuxiéme invariant du
tenseur de gradient de vitesse. Les quantités de turbulence telles que la vitesse et la fluctuation
de la température et le flux de chaleur turbulent se trouvent fortement concentrés prés des parois
latérales chauffées et de la limite centrale du jet, et augmentent significativement avec la
flottabilité. En comparant avec les résultats expérimentaux, la précision du LES pour la

convection mixte est également déterminée.

Figure 1.19. Configuration géométrique de systéme expérimental de Huang et al. [33]
1.2.3. Partie III : Refroidissement des blocs dans les canaux

Kim et al. [34] ont fait une analyse de I’écoulement et du transfert thermique de la
convection mixte dans un canal contenant des blocs chauffés attachés sur la paroi du canal
(figure 1.20). Les équations gouvernantes avec 1’hypothése de Boussinesq ont été résolues
numériquement. Une température périodique a été imposée comme condition aux limites sur les
deux plaques. L’écoulement et le champ thermique pour des nombres de Reynolds allant de 100
jusqu'a 1500 et des nombres de Grashof de 0 a 10° pour un canal horizontal et un canal vertical

ont été examinés. Les auteurs ont déterminés le nombre de Nusselt local le long des surfaces des
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blocs ainsi que les distributions de la température et la densité du flux sur la surface de base de
la plaque. De plus, ils ont étudié 1’évolution de la température maximale des blocs en fonction

des nombres de Reynolds.

Figure 1.20. Configuration géométrique de la position de canal (a) horizontal et (b) vertical de
Kim et al. [34]

La convection naturelle, forcée et mixte ont ét¢ étudiés numériquement par Choi et Ortega
[35] pour un canal plan avec une source de chaleur discrete. L'accent est mis sur l'influence de la
vitesse d'écoulement d'entrée et de 1'angle d'inclinaison du canal, ainsi que sur la flottabilité
locale induite par la source discréte. Ils ont trouvé que le nombre du Nusselt moyen dépend
fortement de I'angle d’inclination du canal en convection mixte. Ils ont constaté qu’a mesure que
le nombre de Grashof augmente, pour un nombre de Reynolds fixe, le fluide s’écoule facilement

dans le canal.

Berletta [36] a effectué¢ une étude analytique de la convection mixte dans un canal vertical,
en tenant compte de I’effet de la dissipation visqueuse. Les deux parois verticales ont été
considérées isothermes, comme le montre la figure I.21. Le champ de vitesse, le champ de
température et les nombres de Nusselt sont obtenus par une méthode de séries perturbées qui
utilise un paramétre de perturbation proportionnel au nombre de Brinkman. Les résultats
montrent que 1’effet de la dissipation visqueuse peut étre important dans le cas ou 1’écoulement
est ascendant. L’une des conséquences des termes de la dissipation visqueuse est que le transfert
de chaleur entre les deux parois du canal n’est pas di simplement a la conduction pure

relativement au cas ou la dissipation visqueuse soit néglige.
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Figure 1.21. Configuration géométrique de Berletta [36]

Greiner et al. [37] ont étudié I’écoulement de transfert de chaleur dans un canal comportant
des corrugation. Les équations de Navier Stokes avec I’équation de 1’énergie ont été résolues par
la méthode spectrale pour un nombre de Reynolds qui varie entre 600 et 800. Le canal est
composé de sept corrugation contigués suivi par une section plane (figure 1.22). Les conditions
aux limites périodiques a I’entrée et a la sortie ont été employées. L’écoulement instationnaire a
¢té observé dans le canal rainuré et dans la section plate. Ils ont étudi¢ I’effet du nombre de
Reynolds sur la variation de la composante de vitesse axiale, le transfert de chaleur local, la
couche de cisaillement et le gradient de pression. Les résultats de ce travail montrent que le
canal rainuré¢ offre un meilleur coefficient de transfert de chaleur pour une puissance de

pompage.

Figure 1.22. Configuration géométrique de Greiner et al. [37]

Bae et al. [38] ont étudié I’amélioration du transfert de chaleur de la convection mixte dans
un canal contenant cinq blocs poreux chauffés et attachés a la paroi inférieure (figure 1.23). Le
flux de chaleur du premier bloc varie sinusoidalement avec le temps, cependant il est considéré
constant pour les autres blocs. Le modele de Darcy Brinkman-Forchheimer avec le modele
d’¢énergie a deux équations ont été utilisés pour modéliser I’écoulement et le champ de

température dans la région poreuse. Une amélioration du transfert de chaleur a ét¢ marquée pour
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les blocs lorsque le phénomene de résonance se développe. La fréquence de résonance tend vers
la fréquence caractéristique du systéme. Cette derniere peut étre estimée par 1’inverse du temps
écoulé¢ par le fluide entre deux blocs adjacents. L’effet de la porosit¢ des blocs et leurs
dimensions a ¢été investigué. L’amélioration du transfert convectif de la chaleur justifie

I’utilisation de la technique de modulation du bloc amont.

Figure 1.23. Configuration géométrique de Bae et al. [38]

Icoz et Jaluria [39] ont étudié numériquement la convection naturelle bidimensionnelle,
dans un canal rectangulaire horizontale et contenant des sources de chaleur (figure 1.24). Cette
¢tude a un intérét particulier qui est une simulation avec des conditions aux limites réelles. Les
effets des ouvertures et des dimensions de canal, des conditions aux limites, de la température et
de I’emplacement des sources sur le transfert de chaleur sont examinés. Les résultats montrent
que les dimensions du canal et la présence d'ouvertures ont des effets notables sur la structure
d'écoulement du fluide. Cependant, leurs effets sur le transfert de chaleur sont jugés
relativement faibles. Ainsi, I’augmentation de la hauteur du canal conduit a un écoulement

moins stable, et par conséquent, a une diminution du nombre de Grashof critique.

— L —] — L —

Figure 1.24. Configuration géométrique d’Icoz et Jaluria [39]
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Chang et Shiau [40] ont ¢étudié numériquement 1’écoulement pulsatif en convection mixte
dans un canal vertical (figure 1.25). Ils ont explorés les influences des fréquences de pulsation,
de I’augmentation du nombre de Prandtl et de la position de cloison pour différentes nombres de
Richardson sur la structure d’écoulement et le transfert de chaleur. Les résultats montrent que le
transfert de chaleur est meilleur lorsqu’on utilise la cloison et 1I’écoulement pulsatif. Aussi, le
nombre de Nusselt moyen augmente avec 1’augmentation du nombre de Reynolds et la variation

d’angle de pulsation d’écoulement.

Figure 1.25. Configuration géométrique de Chang et Shiau [40]

Premachandran et Balaji [41] ont étudi¢ numériquement I’effet du rayonnement thermique
sur I’écoulement en convection mixte dans un canal horizontal contenant quatre sources de
chaleur montées sur la paroi inférieure (figure 1.26). Les effets du nombre de Reynolds, du
nombre de Grashof, de 1’émissivité et de la conductivité thermique des sources de chaleur ont
¢té examinés. Les résultats montrent que la température adimensionnelle diminue avec

I'augmentation du nombre de Reynolds, du nombre de Grashof et de I'émissivité.

Figure 1.26. Configuration géométrique de Premachandran et Balaji [41]
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Korichi et Oufer [42] ont effectué¢ une étude numérique dans un canal rectangulaire avec
des blocs chauffés montés alternativement sur les deux parois supérieurs et inférieures (figure
[.27). L'écoulement de l'air est assumé laminaire, bidimensionnel et instationnaire avec des
caractéristiques thermo physiques constantes pour trois valeurs de nombre de Reynolds (Re=50,
500 et 1000). La géométrie périodique et la contraction-expansion de la section transversale
induit la bifurcation de I'écoulement instable vers I’écoulement instationnaire. Dans ['état
instationnaire, un écoulement auto-oscillatoire périodique se produit. Ils ont obtenues également
qu'une onde transversale produite par le vortex contribue principalement a 1’amélioration du

transfert thermique.

Figure 1.27. Configuration géométrique de Korichi et Oufer [42]

Yucel et Guven [43] ont étudi¢é numériquement ’influence du nombre de Reynolds, du
nombre de Prandtl, du coefficient inertiel et de la conductivité thermique du milieu poreux sur
I’écoulement et le transfert de chaleur en convection forcée laminaire dans un canal horizontal,
contenant des blocs chauffés couverts par un milieu poreux (figure 1.28). Les résultats montrent
que la couverture poreuse avec une grande conductivité thermique améliore efficacement le
transfert de chaleur des blocs. Aussi, en augmentant les nombres de Reynolds et de Prandtl et en

diminuant le coefficient inertiel, le refroidissement des blocs est amélioré.

11 I 12

i

l(

Figure 1.28. Configuration géométrique de Yucel et Guven [43]

Huang et Chen [44] ont étudié¢ numériquement la convection mixte laminaire dans un canal
vertical contenant plusieurs sources de chaleur couvertes par un milieu poreux (figure 1.29). Ils

ont exploré en détaille les effets du nombre de Darcy, du nombre de Reynolds, du nombre de
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Grashof, du rapport de conductivit¢ et des parametres géométriques sur la structure de
I’écoulement et le transfert de chaleur. Les résultats montrent que la zone de recirculation
induite par la couverture poreuse entraine un bon refroidissement des sources de chaleur. Aussi,
ils ont remarqué qu’il existe une valeur critique du nombre de Darcy pour laquelle le taux de

transfert de chaleur est maximal.

Figure 1.29. Configuration géométrique de Huang et Chen [44]

Sharma et al. [45] ont étudi¢ numériquement la structure de 1'écoulement et les
caractéristiques de transfert de chaleur dans un canal rainuré a chicanes chauff¢ de maniere
différentielle par les cotés avec un déflecteur et placé verticalement vers le bas a partir de la
paroi supérieure de la géométrie du canal rainuré (figure 1.30). Un code basé sur la méthode des
volumes finis a été utilisé pour résoudre les équations bidimensionnelles de continuité, de
quantit¢ de mouvement et d'énergie. L'effet du changement de la position et de la hauteur du
déflecteur a été ¢tudié¢ dans la plage des nombres de Richardson de 0,1 a 10. Les résultats ont
montré pour des écoulements externes provenant a la fois de la gauche et de la droite du canal
rainuré sont considérés. Une amélioration remarquable du transfert de chaleur a été observée en
présence de déflecteur. L'é¢tude a également souligné que pour des performances optimales, la
position et la hauteur du déflecteur doivent €tre ajustées en fonction de la direction du flux

externe.
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Figure 1.30. Configuration géométrique de canal (a) sans chicane et (b) avec chicane de Sharma

et al. [45]

Menni et Azzi [46] ont fait une analyse numérique d'un écoulement turbulent a travers un
canal a section rectangulaire horizontale bidimensionnelle, munie de deux chicanes placés
verticalement 1’'un dans la paroi supérieure et I’autre dans la paroi inférieure (figure 1.31).
L'écoulement est modélisé par les équations de Navier-Stokes moyenne de Reynolds (RANS).
La méthode de discrétisation des volumes finis avec I'algorithme SIMPLE est appliquée pour la
solution du probléme. Les résultats numériques sont obtenus a ’aide du code FLUENT, et avec
le modele de turbulence SST k-w. Les champs thermique et hydrodynamique, les profils axiaux
de vitesse sans dimension, les coefficients de frottement, les coefficients de transfert de chaleur
locaux et moyens et le facteur d'amélioration thermique, ont été présentés pour différents
nombres de Reynolds. Les résultats montrent I'impact de la géométrie des deux chicanes sur le

comportement thermique et dynamique de l'air.

Figure 1.31. Configuration géométrique (a) chicane rectangulaire-triangulaire et (b) chicane

rectangulaire de Menni et Azzi [46]

Les transferts de chaleur a I'intérieur d'un canal horizontal doté d'une enceinte trapézoidale et

soumise a une source de chaleur de différentes longueurs ont été étudiés numériquement par

27



Chapitre I Généralité et Revue Bibliographique

Laouira et al. [47]. La source de chaleur est installé a la paroi inférieure de l'enceinte et
maintenu a une température constante. L'air pénétre dans le canal horizontalement a une
température froide constante et une vitesse fixe. Les autres parois de l'enceinte et du canal sont
isolés thermiquement, comme le montre la figure 1.32. L’étude numérique est effectuée a 1’aide
du logiciel de simulation ANSYS. Les résultats ont indiqué que la distribution des isothermes

dépend de maniére significative de la longueur de la source de chaleur.

Figure 1.32. Configuration géométrique de Laouira et al. [47]

Kriraa et al. [48] ont ¢tudié numériquement la convection de I'eau dans un condenseur
avec, l'entrée et la sortie du fluide, situées le long d'un c6té de la cavité, comme le montre la
figure 1.33. Les équations régissantes sont résolues par la méthode des volumes de contrdle
utilisant 1'algorithme SIMPLEC pour mettre en ceuvre un couplage entre la pression et la vitesse.
Les résultats montrent que pour des faibles valeurs de Reynolds (convection libre), le
refroidissement du condenseur est inversement proportionnel a l'inclinaison et directement
proportionnel a 1'échauffement du fluide. Contrairement au cas des grandes valeurs de Reynolds
(convection forcée) ou le refroidissement du condenseur est indépendant des deux (inclinaison

et échauffement du fluide).

Figure 1.33. Configuration géométrique de Kriraa et al. [48]
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1.2.4. Partie IV : Refroidissement des blocs dans les cavités ventilées

Ghasemi [49] a examiné numériquement la convection mixte dans une cavité rectangulaire
contenant un composant électronique placé dans la paroi inférieur. Les parois de la cavité sont
adiabatiques et la partie inférieure est refroidie par un écoulement d'air extérieur (figure 1.34).
Les équations de transfert sont discrétisées par une méthode implicite aux différences finies ; les
termes convectifs ont été¢ évalués par un schéma de loi de puissance (power-law), et le couplage
entre la pression et la vitesse est assurée par 1’algorithme SIMPLE. Les effets de paramétres
importants tels que le nombre de Rayleigh, le nombre de Strouhal et les conditions d'entrée sur
le champ de température sont étudiés. Les résultats indiquent qu'en augmentant le nombre de
Rayleigh, le taux de transfert de chaleur des composants augmente et un meilleur
refroidissement est obtenu. Le nombre de Nusselt moyen et I’amplitude des fluctuations de la
température maximale dépendent fortement de la fréquence de pulsation. Les résultats montrent
¢galement que, par rapport au cas sinusoidal, la pulsation d'entrée de pas produit des fluctuations
avec une amplitude plus élevée pour la température maximale des composants et le nombre de

Nusselt moyen.

(@

(b)
Figure 1.34. Configuration géométrique de Ghasemi [49]

Radhakrishnana et al. [S0] ont réalisé des expériences afin d'étudier le refroidissement d'un

¢lément chauffant dans une cavité ventilée en régime de convection mixte. L'étude a mis en
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évidence une comparaison entre les études expérimentale et numérique pour optimiser
I'emplacement de 1'élément chauffant afin d'avoir un refroidissement optimale. L’objectif de
cette étude est de maximisé la conductance globale. Cela se traduit par la minimisation de la
température maximale. Le dispositif expérimental se compose d'une chambre bien isolé avec des
panneaux en bois sur tous les cotés. Le cadre de la chambre est constitué de tiges en acier doux
(MS) de 10 mm?®. Les bords ou les deux parois en bois se rencontrent sont également isolés. La
figure 1.35 montre un schéma de la configuration test. Une étude numérique de I'écoulement a
¢galement été effectuée. Le modele RNG k—e (Re Normalisation Group) est adopté pour la
fermeture de la turbulence. L'analyse présente plusieurs avantages, car elle aide par exemple a
bien positionner I'¢lément chauffant, de maniére a maximiser le taux de refroidissement.
FLUENT 6.2, a été utilisé pour cette analyse. Les résultats expérimentaux ont été dévoilés pour
le maximum de température adimensionnel et en fonction du nombre de Reynolds Re et nombre
de Richardson Ri. Une corrélation a €té obtenue pour le nombre de Nusselt Nu en fonction de
Re et Ri. Les simulations numériques ont révélé que le flux principal a I'intérieur de la chambre
est concentré pres de la paroi droite. Ceci indique que si l'appareil est déplacé vers la droite, le
refroidissement de l'appareil de chauffage peut étre amélioré. Par conséquent, les expériences
ont été réalisées en déplagant un ¢lément de chauffage vers le mur et comme prévu, on obtient
10 a 50% de réduction des températures maximales dans cette nouvelle position. L'effet de
l'orientation de Il'appareil en position horizontale et inclinée a également été étudié
numériquement. La position inclinée offre une baisse du taux de transfert de chaleur par rapport
a l'horizontale. Les températures obtenues avec les simulations numériques sont globalement

indicatif et une différence a été observée avec les mesures.

Figure 1.35. Configuration géométrique de Radhakrishnana et al. [50]
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Rahman et al. [S1] ont étudi¢ numériquement ’effet d’une source cylindrique situé au
centre d'une cavité carrée ventilée. La cavité carrée des cotés L, le cylindre a un diameétre d et
une conductivité¢ thermique ks, comme le montre la figure 1.36. La solution numérique utilisée
dans ce travail est basée sur la méthode des ¢léments finis avec une formulation des résidus
pondérés de Galerkin. Les équations de masse, de quantité de mouvement et d'énergie, sont
transférées a un systéme d'équations intégrales en appliquant la méthode des résidus pondérés de
Galerkin. L'intégration de ces équations a été effectuée est utilisant la méthode de quadrature de
Gauss. Les équations non linéaires modifiées sont transférées en équations algébriques lin€aires
en utilisant la méthode de Newton. Enfin, ces équations linéaires sont résolues avec la méthode
de factorisation triangulaire. Les résultats ont été présentés pour le nombre de Richardson (Ri)
varie de 0 a 5,0 afin de simuler la convection forcée, mixte et naturelle dans la cavité. La taille
du cylindre varie de 0 a 0,6 pour comprendre l'effet du diamétre du cylindre sur 1'écoulement et
le transfert de chaleur dans la cavité. La valeur maximale de nombre de Nusselt moyen sur la
surface chaude corresponde au plus grand diametre du cylindre 0.6 ou la convection forcée est
dominante. L’augmentation du transfert de chaleur varie avec 1’augmentation du Ri pour des
valeurs constantes du diameétre du cylindre. De plus, la température moyenne du fluide et la
température au centre du cylindre dans la cavité n’est pas monotone avec 1’augmentation des
valeurs des parametres. Dans la méme géométrie, Rahman et al. [S2] ont ¢étudiée l'effet du
rapport d'aspect de la cavité ainsi que le nombre de Richardson sur les caractéristiques
d'écoulement et de transfert de chaleur. Les résultats des calculs ont indiqué que I'écoulement et
les champs thermiques ainsi que le nombre de Nusselt moyen a la paroi chaude, la température
moyenne du fluide et la température au centre du cylindre dépendaient fortement du rapport

d'aspect de la cavité et du paramétre de convection mixte Ri.

Figure 1.36. Configuration géométrique de Rahman et al. [51]
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Bhoite et Narasimham [53] ont simulé la convection mixte turbulente dans une enceinte
comprenant plusieurs blocs qui générent de la chaleur (figure 1.38). Vue la méme géométrie qui
se répete, seulement la moitié de cette enceinte est choisie comme domaine de calcul en tenant
compte de la symétrie par rapport a un plan vertical. La turbulence est traitée a 1'aide du modele
k-g standard et du modele k-¢ a faible nombre de Reynolds de Launder-Sharma. Les résultats
montrent qu'aux nombres de Reynolds plus élevés, une région de recirculation d'intensité
croissante dans la zone inférieure tend a se génere et que l'effet de la flottabilité devient
insignifiant au-dela d'un nombre de Reynolds de 5x10°. Les températures adimensionnelles

maximales obtenues sont presque les mémes, que ce soit pour la géométrie partitionnée ou non.

Figure 1.37. Configuration géométrique de Bhoite et Narasimham [53]

Rahman et al. [54] ont analys¢ D'influence des positions d’entrée et de sortie de
I’écoulement d’air sur les transferts thermique dans une cavité ventilée carrée contenant un bloc
carré de coté d = 0,2 de la longueur de la cavité, placée au centre de la cavité, les dimensions
d’entrée et de sortie sont les mémes pour les quatre configurations est égale a 0.1 de la longueur
de la cavité (figure 1.37). Les équations d’impulsion, de chaleur et de masse ont été discrétisées
par la méthode des éléments finis basée sur la formulation des résidus pondérés de Galerkin. Les
résultats présentés, montrent que le nombre de Reynolds a un effet significatif sur le champ
d'écoulement dans la région dominée par la convection mixte et dans la région dominée par la
convection naturelle pure. D'autre part, les différents parametres ont un effet significatif sur le
champ thermique dans les trois régimes convectifs considérés. Enfin, I'emplacement des orifices
d'entrée et de sortie a un effet significatif sur le champ d'écoulement et le champ thermique dans

les trois régimes convectifs.

32



Chapitre I Généralité et Revue Bibliographique

Figure 1.38. Configuration géométrique de Rahman et al. [54]

Rahman et al. [S5] ont analysé les effets des nombres de Reynolds et de Prandtl sur les
caractéristiques d'écoulement convectif mixte et de transfert de chaleur a l'intérieur d'une cavité
ventilée en présence d'un cylindre chaud placé au centre. L'entrée est située au bas de la paroi
gauche, tandis que celle de sortie est en haut de la paroi droite et toutes les parois de la cavité
sont considérées adiabatiques (figure 1.39). Les résultats sont obtenus pour un nombre de
Reynolds varie de 50 a 200, un nombre de Prandtl varie de 0,71 a 7,1 et un de nombre de
Richardson de 0 a 5. Les résultats indiquent que l'influence du nombre de Prandtl sur les lignes
de courant et les isothermes est remarquable pour différentes valeurs de Ri. L'augmentation du
nombre de Prandtl augmente le nombre de Nusselt moyen a la surface chauffée et la force de
trainée et diminue la température moyenne du fluide dans la cavité. Le nombre de Nusselt
moyen a la surface chauffée augmente a mesure que Reynolds augmente et la température

moyenne du fluide augmente pour un nombre de Reynolds plus bas.

Figure 1.39. Configuration géométrique de Rahman et al. [55]

Selimefendigil et Oztop [56] ont analysée numériquement la convection mixte laminaire

dans une cavité carrée ventilée en présence d'une ailette adiabatique de différentes longueurs
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placée sur les parois de la cavité. L'entrée et la sortie sont placées sur les parois verticales de la
cavité en haut a gauche et en bas a droite respectivement, toutes les parois de la cavité sont
maintenues a la température Ty, comme le montre la figure 1.40. Le schéma de discrétisation
utilis€é pour résoudre les €quations de quantit¢ de mouvement et d'énergie est un schéma du
premier ordre au début puis devient du second ordre aprés quelques itérations. L'algorithme de
PISO (Pressure-Implicit with Splitting of Operators) est utilisé pour traiter le couplage pression-
vitesse. L'effet de la hauteur de l'ailette, du placement de l'ailette sur chacune des quatre parois
de la cavité¢ et du nombre de Richardson sur les caractéristiques de transfert de chaleur et
d'écoulement de fluide est analysé numériquement. Les résultats sont présentés par de lignes de
courant, des courbes isothermes et des courbes du nombre de Nusselt moyen. Ils ont observé
que pour le cas dominé par convection, la longueur de l'ailette et sa position sur l'une des quatre
parois de la cavité n'altérent pas les performances thermiques, alors que lorsque les effets de
flottabilité deviennent importants les performances thermiques augmentent pour une grande

ailette.

Figure 1.40. Configuration géométrique de Selimefendigil et Oztop [56]

Karimi et al. [57] ont étudi¢ numériquement la convection mixte en régime permanent dans
une enceinte carrée en présence de deux cylindres chauffés. Les cylindres sont situés au milieu
de la hauteur de l'enceinte et les parois de la cavité sont adiabatiques (figure 1.41). La
discrétisation a €té réalisées par la méthode de volumes finis. Les équations gouvernantes ont été
résolues sur un maillage non structurés par le schéma QUICK (Quadratique Upwind
Interpolation for Convective Kinetics) pour les termes de convection et en employant

’algorithme de correction de pression, SIMPLE. Les résultats montrent que les taux de transfert

34



Chapitre I Généralité et Revue Bibliographique

de chaleur des cylindres chauffés et la température du fluide dans l'enceinte augmentent avec
I'augmentation du nombre de Richardson et du diametre du cylindre. Cependant, la tendance du
nombre de Nusselt moyen et de la variation de température est complétement opposée lorsque le
nombre de Reynolds augmente. De plus, en augmentant le diametre des cylindres et le nombre
de Richardson, le cylindre de gauche est moins affecté par 1'écoulement du fluide d'entrée que

celui de droite.

%g
—

Figure 1.41. Configuration géométrique de Karimi et al. [57]

Chakravarty et al. [58] ont modé¢lis¢ numériquement le processus d'évacuation de la
chaleur d'un bloc poreux chaud dans une enceinte avec injection d'un fluide froid en bas du bloc.
Toutes les parois de l'enceinte sont maintenues a une température froide, excepté la paroi
inférieure qui est supposée adiabatique. Les deux sorties du fluide sont situés au sommet des
parois latérales, comme le montre la figure [.42. L'approximation de Darcy-Brinkmann-
Forchheimer et I'hypothése d'équilibre thermique local sont adoptées pour modéliser les
équations de quantité de mouvement et d'énergie dans les milieux poreux, respectivement. Les
équations de quantit¢ de mouvement et d'énergie sont résolues selon le schéma QUICK.
L'algorithme SIMPLE est utilisé pour le couplage pression-vitesse. Les résultats montrent que le
transfert de chaleur au niveau de la paroi supérieure augmente tandis que celui des parois
latérales diminue & mesure que nombre de Darcy Da est réduit. Cependant, 1'augmentation du
flux améliore le transfert de chaleur au niveau des parois latérales avec une diminution

correspondante au niveau de la paroi supérieure a faible Ri et Re.
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Figure 1.42. Configuration géométrique de Chakravarty et al. [58]

Nougbléga et al. [59] ont étudié numériquement la convection mixte dans une cavité
ventilée a chicanes. La paroi verticale gauche est uniformément chauffée par un flux de chaleur
constant. Un débit d'air frais set imposé parallélement aux parois horizontales, entrant dans la
cavité par le bas de la paroi verticale gauche et sortant par le haut de la paroi verticale droite de
la cavité. La cavité rectangulaire a un rapport d'aspect géométrique AR=2. La cavité comporte
deux chicanes chauffées situées a trois positions différentes le long des parois horizontales,
comme le montre la figure 1.43. Le modele mathématique bidimensionnel comprend un systéme
de cinq équations aux dérivées partielles régissant la continuité, la quantité de mouvement
linéaire et I'énergie, discrétisées par la méthode des différences finies et résolues par 'algorithme
de Thomas et la méthode de Gauss Seidel. Les dérivées premicre et seconde des termes diffusifs
ont ét¢ approchées par des différences centrales tandis qu'un schéma amont du second ordre a
¢été utilisé pour les termes convectifs afin d'éviter les instabilités rencontrées dans les problémes
de convection mixte. Les résultats montrent que les emplacements des chicanes chauffées le
long des parois horizontales permettent de mettre en évidence simultanément deux zones ; une

isolée et l'autre chauffée dans la cavité.
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Figure 1.43. Configuration géométrique de Nougbléga et al. [59]

I.3. Objectif du travail

L’objectif de ce travail réside dans le fait de déterminer les effets de la présence de trois
blocs chauffée dans une cavité carré ventilée sur ’amélioration de la dissipation de la chaleur
échangée par convection mixte a travers les surfaces des trois blocs. Ces effets sont quantifiés

pour deux cas différents :

» Cas de régime laminaire.

» Cas de régime turbulent.

Notre présente étude est une contribution paramétrique pour déterminer les effets de :
I’emplacement des blocs, I’effet de I’emplacement des ouvertures d’entrée et de sortie de fluide,
I’effet de nombre de Richardson (convection naturelle et forcée) et I’effet du nombre de Prandtl

sur I’amélioration de la convection mixte.
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Chapitre II Formulation Mathématique

I1.1. Introduction

La convection de chaleur est le mécanisme le plus important de transfert d’énergie entre une
surface solide et un fluide. Ce phénomene est généralement modélisé mathématiquement par les
équations aux dérivées partielles tel que : (la continuité, la quantité de mouvement, I’énergie...)

avec les conditions aux limites appropries a la configuration considérée.

Dans ce chapitre on présente, la problématique du travail avec la formulation mathématique
du probléme, I’essentiel des €équations gouvernantes et les conditions aux limites imposées.
Aussi une description détaillée de la modélisation mathématique de la turbulence est présentée
avec le modele k-¢ standard. Enfin, les définitions des paramétres spécifiques de I’étude utilisée

dans ce travail seront présentées.

I1.2. Configuration géométrique

La configuration géométrique présentée dans cette ¢tude est schématisée sur la figure I1.1. 11
s’agit d’une cavité carrée de co6té H munie de trois blocs, portés a la température chaude Tc,
d’une largeur W=H/5 et une épaisseur dw=H/20 placée aux milieux de la paroi verticale droite
avec une distance entre les blocs h=H/5. Elle est soumis a un jet d’air frais de température Ty
(Tr < T¢) entrant a travers une ouverture située au coin inférieur de la paroi gauche avec une
vitesse uniforme et constante, 1’air quitte la cavité par une ouverture située au coin supérieur de
la paroi droite. Les deux ouvertures sont de largeur identique h. qui vaut H/5 pour le régime
laminaire et H/10 pour le régime turbulent. Toutes les autres parties de la cavité sont

adiabatiques.

T

4
*

v

Figure I1.1. Configuration géométrique
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I1.3. Modéle mathématique du régime laminaire

I1.3.1. Eléments mathématiques de base (équations gouvernantes)

La formulation mathématique des phénoménes de convection repose sur les équations liant

les différents parametres a savoir : la vitesse, la pression et la température. Ces équations sont

obtenues a partir de :

- La loi de conservation de masse (équation de continuité)

- La loi de conservation de quantité de mouvement (équation de Navier-Stokes)
- La loi de conservation d’énergie (équation d’énergie)

I1.3.1.1. Equation de continuité
Cette équation est déduite du principe de conservation de masse. Elle s’exprime sous forme
tensorielle comme suit Bejan [60] :
ap 3} _
n + ox, (pu]-) =0 (2.1)
(ouj=1, 2 et 3 : indice de sommation)

Aux faibles vitesses d’écoulement, 1’air est considéré comme étant un fluide incompressible

(p = constante), I’équation (2.1) devient alors :
ou;
i R
7%, 0 (2.2)
I1.3.1.2. Equation de quantité de mouvement
Cette équation est déduite de la deuxieme loi de la dynamique, qui stipule que la variation de

la quantité de mouvement d’une particule fluide est égale a la somme des forces extérieures sur

cette particule. Elle s’écrit sous forme tensorielle comme suit Bejan [60]

9 olpwui) _ g _ 0P 9 [ (0w 0y
oc (Pui) + ax; i ax T 0% u(ax]- T 2.3)
Ou :

0 , . "
7t (pu;) : Représente le taux de variation de la quantité de mouvement

d(puju; . . o
% : Représente le taux net de transport de quantité de mouvement suivant la direction
j

1, par mouvement du fluide.
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F; : Représente les forces de volume suivant la direction i.

0P

Pt Représente les forces dues a la pression.
Xj

o] ouj | Oy , . "
— |1 {=— + =— )| : Représente les forces nettes de viscosité
an an 6xi

I1.3.1.3. Equation de I’énergie

L’équation de 1’énergie est obtenue en appliquant le premier principe de la

thermodynamique pour un fluide Newtonien incompressible, elle s’écrit comme suit Bejan [60]

aT =~ a a (, oT
pCp [E + % (u]-T)] = a_x,-(ka_x) +q+ pd (2.4)

Ou:

k : La conductivité thermique.

C, : La chaleur spécifique a pression constante.

p : La masse volumique.

q : La génération de chaleur par unité de volume (densité de chaleur volumétrique).
u : Viscosité dynamique du fluide.

® : La dissipation visqueuse.

I1.3.2. Modéle mathématique et équations dimensionnelles

I1.3.2.1. Hypothéses simplificatrices

Les équations de conservation de masse, et d’énergie de notre modele mathématique sont

simplifiées en considérant les hypothéses suivantes :

» L'écoulement est considéré comme bidimensionnel.

Le fluide est supposé newtonien, et incompressible
Régime d’écoulement laminaire

Absence de source de chaleur (q=0).

Le transfert de chaleur par rayonnement est négligeable.

La dissipation de la chaleur par frottement visqueux est négligée (u®=0).

YV V. V V V V

L’approximation de Boussinesq est considérée, ¢’est-a-dire, que la masse volumique
p est prise constante dans tous les termes des équations du modele mathématique,

sauf au niveau du terme de gravité ou ses variations induisent directement des forces
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de poussée d'Archimeéde (Buoyancy force). La variation de o en fonction de la

température est donnée comme suit (Bejan [60])

p = poll—B(T—Ty] (2.5)
To : Température de référence

B : Le coefficient d’expansion thermique & pression constante (K.

Do : Masse volumique du fluide (Kg/m®).

> Toutes les autres propriétés physiques du fluide et des blocs (p, ¢, M, k) sont

supposées constantes.
I1.3.2.2. Equations dimensionnelles

En tenant compte de toutes les hypothéses considérées, on aboutit au modele mathématique

suivant :

« Equation de continuité :

du , odv
pw B_y =0 (2.6)

+ Equation de quantité de mouvement suivant la direction horizontale :

d(uu) . d(uv) _l(’)_p ( 6u) i( 6_u)
+ ox t oy p6x+ ox +6y Vay (2.7)

R

< Equation de quantité de mouvement suivant la direction verticale :

+ 0x + dy  pay + 17D (V ax) + ay (V ay) +g B(T To) (2.8)

%

% Equation d’énergie :

a(uT) a(vT) 02T = 9%T
+ ox t dy (6x2+ ) (2.9)

I1.3.3. Equations adimensionnelles

La forme adimensionnelle est utilisée afin de trouver des solutions générales aux probléemes
physiques indépendamment des systemes de mesure. Elle permet aussi la simplification de la
résolution des systeémes d’équations et la réduction des parametres physiques. Pour faire
apparaitre les parametres de contréle du probléeme étudié, il est nécessaire d’introduire des

grandeurs de référence.
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Afin de rendre le probléme le plus général possible nous procédons au changement de

variables suivant :

=t y=ty=X o= T

Y = =
Uy Uy (Tp—To)

T <

(2.10)

L’introduction des variables adimensionnelles précédentes dans les équations différentielles

(2.6), (2.7), (2.8), (2.9), aboutit au mode¢le mathématique adimensionnelle suivant :

+ Equation de continuité :

au  ov
&4—5_ 0 (2.11)

« Equation de quantité de mouvement suivant la direction horizontale :

« Equation de quantité de mouvement suivant la direction verticale :

CHUS v =D %J’ﬁh 2.13)
« Equation d’énergie :

§+U%+V%= Rel-Pr [ZZTEZ) % @19

Les parameétres figurant dans ces équations sont les nombres de Reynolds Re, de Prandtl Pr,

de Grashof Gr et de Richardson Ri et sont définis par les relations suivantes :

3
Re = Up.=; Pr=§;Gr=w; Ri = (2.15)

v? Re?
11.3.4. Formulation fonction de courant y- vorticité ®

I1.3.4.1. Equation de la vorticité ®

En dérivant I’équation (2.12) par rapport a Y et I’équation (2.13) par rapport a X on obtient :

9%U 9%U U aU ou av

Uee +—— V— —_—— = — + — 2.16
otody t 0XadY t X aY t ay? t aY oy X 6Y Re 6Y 6X2 + 6Y2 ( )
azv 9%?v  avau %v ovVov %P 1 8 [9%V 9%V Gy 90
at + u ax2 + X X + Vaan + aYdX  9XdY RedX [ax2 + 6Y2] + Re? 89X (2.17)
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La soustraction de I’équation (2.17) de 1I’équation (2.16) nous donne :

0Y? 0XoYy

9%U 0%V 9%U 0%V 0%U 0%v %P %P
e U G )+ VG ) =
0tdY 09toX 0XaY  9X2

T 9XaY | aXay
1 {a (BZU) L2 (62U) P (62V) ) (62V)} {Gr 2 . 22U 92V N
Re lay \axz/ " ay \avz/) ~ ax\oxz) ~ ax \ayz Re2 9X | 0XdY 0XoY

ouov oV 6U}

+

dY Yy 90X oX (2.18)

En réorganisant les termes convectifs et en tenant compte de I’équation de continuité on

obtient :
o (OU 9V o [0U 9V 9 [0U 9V 1 (8% /0U 9V
e e R ol P RO e i) et Pl (i)
0% (90U 9V Gr 06
— | =) == 2.1
Y2 (aY ax)} Re2 9X (2.19)

D’autre part la vorticité o est définit par :

ou oV
=y " 2x (2.20)
En substituant o par sa formule dans I’équation (2.19) on obtient :
dw dw dw 1 (0%w |, 0%w Gr 90
VRV = (Gt 5v) R ax 22D
11.3.4.2. Equation de la fonction de courant y
L’équation adimensionnelle de la fonction de courant y peut étre définit comme :
_ow 0y
U= Sy V= e (2.22)

En combinant les équations (2.20), (2.22) ’équation de la fonction de courant est obtenue
par :

a2y 9%y
b A T, 2.23
X2 + Y2 ( )
La formulation du modé¢le mathématique du probléme considéré, en introduisant la fonction
de courant et celle de la vorticité, a pour but d’éliminer la pression des équations primaires et
ainsi de réduire le nombre de variables. La résolution de I’équation de la vorticité permet
d’obtenir la valeur de la fonction de courant dans tous le domaine ainsi que le champ des

vitesses.
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I1.3.5. Coefficient de transfert de chaleur

On s’intéresse au transfert de chaleur au niveau des blocs chauffés qui s’exprime par le

nombre de Nusselt local, évalué par :

N, =-22 (2.24)

0x; Blocs

Oui=1, 2 : indice de sommation

I1.3.6. Conditions aux limites

Les conditions aux limites sont présentées pour notre étude sous forme adimensionnelle
comme suit :

Sur les parois de la cavité : Z—e =0 U=V=0
n

Sur les trois blocs : 0 =1, U=V=0
A DPentrée : 0=0, ®=0, U=1, V=0 et y=Y
00 oU ov

Alasortie: —=0,—=0,— = 0,8—1// = 0,8_0) -
on on on on on

L’objectif de notre étude dans la partie de régime laminaire passe donc par la résolution

b

0

numeérique du systéme d’équations suivant :

< Equation d’énergie
00 90 _ 1 [0%0 0%
dX dY Re-Pr

Xz av?
< Equation de la vorticité
dw ow o 1 <62w 62w> G, 00

ot TV VoY TRelaxz Tavz) T Rezax

< Equation de la fonction de courant v

0%y 0
oX2 ' 9Y2

=W

< Champs de vitesse

_ov
oY
oy
V=——
11),4
< Coefficient de transfert thermique

U
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I1.4. Modéle mathématique du régime turbulent

La deuxi¢me partie dans ce chapitre concerne I’écoulement en régime turbulent. Dans ce qui
suit, nous décrivons les équations traduisant le transport de masse de quantité de mouvement et
d’énergie régissant de tels écoulements avec les simplifications nécessaires qui sont faites dans
le code fluent. La turbulence a été prise en compte en utilisant le modele de turbulence k - €

standard.

Comme en laminaire, I’écoulement de fluide en régime turbulent obéit aux lois physiques de

conservation de masse, de quantité de mouvement et d’énergie.
I1.4.1. Hypothéses simplificatrices

Pour la résolution des équations de conservation de masse, et d’énergie de notre mod¢le

mathématique des hypothéses simplificatrices ont été considérées :

» L'écoulement est considéré bidimensionnel.

Le fluide est supposé newtonien et incompressible
Régime d’écoulement turbulent

Absence de source de chaleur (q=0).

Le transfert de chaleur par rayonnement est négligeable.

La dissipation de la chaleur par frottement visqueux est négligée (u®=0).

YV V. V V V V

L’approximation de Boussinesq est considérée, ¢’est-a-dire, que la masse volumique
p est prise constante dans tous les termes des équations du modele mathématique,
sauf au niveau du terme de gravité ou ses variations induisent directement des forces
de poussée d'Archimede (Buoyancy force).

» Toutes les autres propriétés physiques du fluide et des blocs (o, cp, p et k) sont

supposées constantes.
I1.4.2. Décomposition de Reynolds et équation moyennes

Puisque la résolution directe n’est pas accessible, 1’alternative classique comme nous avons
signalée, est la résolution du champ d’écoulement moyen dans le temps (RANS). Cette
technique consiste a écrire chaque parameétre de 1’écoulement turbulent comme la somme d’une
valeur moyenne et d’une fluctuante : c’est la décomposition de Reynolds, soit :

u=u+1u

vV=vV+Y
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pP=p+p
T=T+T
Oul,v,petT sont les composantes moyennes et 0,V,p et T les composantes fluctuantes.

La moyenne dans le temps d’une fluctuation est nulle, On a évidlemment 0 =V =p =0 et

7

T=0.

La moyenne d’une constante multipliée par la moyenne d’une variable est égale a la

constante multipliée par la moyenne de la variable.

<l

C.U = c.U, ¢ : est une constante.

La moyenne du produit d’une fluctuation variable et d’'une moyenne variable est nulle, par

exemple:

=0

A=v-u=

=
<l
|

La moyenne du produit de deux fluctuations variables est non nulle, par exemple:

77

Gt-a=00#0
La moyenne d’une dérivée est la dérive de la moyenne, par exemple :

0_1_1_61_1
ax  ox

La moyenne du produit de la moyenne d’une variable et d’une autre variable est le produit

de la moyenne des deux variables, par exemple :

u-g=u-g

On introduit cette décomposition dans les €quations des écoulements (2.6), (2.7), (2.8) et
(2.9). Puis on effectue une opération de moyenne sur ces dernieres, afin d’obtenir les équations

des grandeurs moyennes:
+ Equation de continuité :
On fait la décomposition sur 1’équation (2.6), nous donne :

a(u+u) n oV+v)

0
ax ay

On fait la moyenne par rapport au temps, on obtient :

a(u+u) + aV+v) _

0x dy 0
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Cette équation peut étre simplifiée :

ou | oV _

oy =0 (2.25)

« Equation de quantité de mouvement suivant la direction horizontale :

On fait la décomposition sur 1’équation (2.7), nous donne :

a(u+a) n o(u+u)(u+u) n d(U+0)(V+Y) _ 10(§+f)) il (V a(ﬁ+u)) i) (V a(ﬁ+u))

at ox ady p 0x & 0x 6_y ay

On fait la moyenne par rapport au temps, on obtient :

a(u+u) + a(u+u)(u+a) + o(u+0)(v+v) _ _lm i(V a(ﬁ+ﬁ)) i (V a(ﬁ+ﬁ))
at ox ay o ox | ox ox dy ay
§+§+a?ﬁ?ﬁ?ﬁ?ﬁ?ﬁ?ﬁ?ﬁ?= —%g_—z—%g_—z
s GRS E D)
§+a;ﬁxﬁ)+%?=—%Z—E+%(\z§—ﬁ)+:—y(v3—z—ﬁ) (2.26)

Les contraintes de Reynolds représentent un tenseur symétrique. Selon I’approximation de

Boussinesq (1877) :

o

= (2 NP
—pu Uy = U <6xj + 6xi) 3 pk81]

77 du; Oy 2
04, = v, (a—;‘] + a—;) —~k§; (2.27)

Sont appelées les tensions de Reynolds.

ij = . Symbole de Kronecker

{1 sii=j
Osii+#]
v; : Représente la viscosité cinématique turbulente.

k : L’énergie cinétique turbulente.

On fait la projection de 1’équation (2.27) résultante sur les axes X et Y, on obtient :

il du  du 2, du 2
_uu_vt(ax+6x) 3k_2Vt0x 3k
v Ju ov
—UuUV =V¢ | — T —
t (6y + 6X)

47



Chapitre 11 Formulation Mathématique

L’introduction de ces deux expressions dans 1’équation (2.26), nous donne :

ou | omw ov) _ _10p 0 ( 0u u_z2 o2(,% ou  9v
ant T T ay p6x+6X(V0x+2Vt6X 3k)+6y<vay+vt(6y+ax)>
_ou _o0u 10 (_ 2 a au
—+ STt ———;&( +§pk)+&[(v+2vt)£]+ [(v+vt) +Vt— (2.28)

D

% Equation de quantité de mouvement suivant la direction verticale :

La décomposition de 1’équation (2.8), nous donne :

a(v+v) o@+W)(V+¥) | 0V+)(V+Y) _la(ﬁﬂ')) i( a(v+</)) i( 6(V+\’/))
Tt 0x t ay T p ody ax \V  ox ayV dy +

gB ((T +T) - TO)

On fait la moyenne par rapport au temps, on obtient :

a(V+V) n dU+0)(V+Y) n 0(V+7)(V+YV) _
at ax dy

RO SR e )

ov + v a@v) + a(uv) + o(av) + a(av) + o(vv) + o(vv) + 10%%) + o(¥y)  10p 10p

0x 0x 0x 0x ady dy dy ady - Ea_y - Ea_y
%v(§+ax)]+ V(& +aB((T+7)-7)
s s () 2 () o) e

Suivant les mémes démarches qu’avec 1’équation de quantit¢é de mouvement selon la

direction horizontale, on obtient des nouvelles composantes du tenseur des contraintes qui sont :

vl v oOv 2,
_W—Vt(ay‘l'a) 3k_2t k
E_\) (au aV)

-t dy  0x

L’introduction de ces deux expressions dans 1’équation (2.29), nous donne :

w1 =t el G GRS G r g -3+

E+u£+va—;=—%%(ﬁ+§pk) [(v+vt) +ta]+ [(V-I—Z\)t)—]-l‘

(2.30)
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%

% Equation d’énergie :

On fait la décomposition sur 1’équation (2.9), nous donne :

o(T+T) |, a(u+w)(T+T) | a(@+0)(T+T) _  (0%(T+T) , 0%(T+T)
T ax + ay —(x( ax2 ay? )

On fait la moyenne par rapport au temps, on obtient :

a(T+T) + A@+0)(T+T) + A@+0)(T+T) — (aZ(T+T) aZ(T+T))

at ax dy 0x? dy?
720 0200, O o534 20)
St I R = = (a5 - ) + 5 (a5 - ) 2.31)

L’expression du flux thermique turbulent selon la loi de Fourier est donné par :

—yf=22 (2.32)

Ot 0X;

On fait la projection de 1’équation (2.32) résultante sur les axes X et Y, on obtient :

_’_VtaT

ot 0X

-0 vy 0T
vi==2—
oy 0y

L’introduction de ces deux expressions dans 1’équation (2.31), nous donne :

+ — aT vaT 0 ( oT = vt aT) 3} ( oT | v¢ 67_")
dy ax 0x  op 0x dy dy o;0y
— 6T _0T 0 vt) 6T] 3} ( ) oT
Trul+vZ = (ot b R | CR= E (2.33)

11.4.3 Modeéle de turbulence

Les modéles de turbulence existant sont généralement classés sur la base du nombre
d’équations de transport et de parameétres caractéristiques de la turbulence. Tous ces modéles ont
pour but la détermination du tenseur des doubles corrélations w,u;, pour résoudre le probleme de

fermeture.
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La modélisation de ces nouvelles corrélations supplémentaires permettra la fermeture du

systeme d’équations. Ces termes sont régis par des équations d’ordre supérieur.

Il existe plusieurs modeles de turbulence qui se distinguent par leurs degrés de complexité,
c’est-a-dire le nombre des équations complémentaire pour les quantités turbulentes qu’il faut
ajouter pour fermer le probléme. Les modeles de turbulence les plus utilisés a 1’heure actuelle
sont les modéles a deux équations surtout ceux qui appartient a la famille k-¢. Launder et
Spalding [61] ont examiné¢ trois différents modeles de turbulence a deux équations, qui sont : le
modele k-kl, le modéle k-w et le modele k-¢. Ils ont trouvé que le modele k-¢ est le modele le
plus simple qui est capable de prédire les écoulements cisaillés et les écoulements libres, et son
utilisation conduit a des résultats plus précises pour les écoulements avec recirculations, sans

ajustement spéciale pour les constantes ou les fonctions qui appartient a ce modele.

Pour fermer le systtme d’équations du probléme a résoudre, on a utilis¢ le modéle k-¢
standard qui est un modéle semi empirique basé sur les équations de transport de 1’énergie
cinétique turbulente k et de sa dissipation €. L’équation modélisée de I’énergie turbulente est
dérivée de I’équation exacte. Celle de la dissipation est obtenue sur la base d’un raisonnement

physique.
11.4.4. Modéle de turbulence k- £ standard

Le modele le plus utilis¢ aujourd’hui pour les applications industrielles et des calculs

d’écoulement et de transfert de chaleur est le modéle a deux équations (k - €).

Le modele (k - €) standard est un modele semi empirique a 2 équations de transport basé sur

le concept de Boussinesq reliant les contraintes de Reynolds aux taux de déformation moyens.

Par analogie avec la viscosité cinématique laminaire caractérisée par une vitesse (des

molécules) et une distance (le libre parcours moyen), la viscosité turbulente, caractérisée par une

. . Kk3/2 .
vitesse Vk et une distance (I = T)’ est donnée par :

k3/2 kZ
ve = CVk —=C— (2.34)

Avec C,=0.09, et € : le taux de dissipation.

k et € sont obtenus a partir de leur équation de transport présentée ci-dessous.

v Equation de I’énergie cinétique turbulente k :

ok ok ok 0
E+u—+v =

ox ' oy ox ("+:_L)%]+%[(V+Z—;)Z—§]+Gk+Gb—s (2.35)
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v Equation de la dissipation € :

L L O o P TR A L P _o. 2
tus v = (v ) 5 (v E) 5]+ Caeg G+ Caclo) — CocS (236)
Le terme Gk représente la production de 1’énergie cinétique turbulente par gradient de vitesse

moyen. Il est défini par :

du;
Gk = —pU,1 6_x; (2.37)

Le terme Gbv représente la production de 1’énergie cinétique turbulente par I’effet de

flottabilité. II est défini par :

— _ 8BveoT
Gy = — 55 (2.38)

Avec
Cie = 1.44, Cye = 1.92, C3, = tanh(v/u), C” =0.09, 0, =10,0.=1.3

La technique numérique utilisée est la méthode des volums finis (Patankar [62]). Pour
résoudre le systéme en variables primitives, le couplage pression-vitesse est assuré¢ avec
I’algorithme SIMPLE. Une méthode de correction par bloc est utilisée permet d’accélérer la

convergence lors de la résolution des systémes d’équations.
I1.4.5. Conditions aux limites

Les conditions aux limites sont présentées pour cette partiec sous forme dimensionnelle
comme suit :
. ., oT
Sur les parois de la cavité : —=0,u=v=0
n

Sur les trois ailettes : T =308 K, U=V=0
A Tentrée : T = 288 K, u;, = Uy, Vip = 0,ki, = 1.5(0.04 - u;,)?, &, = (kiy)%°/(0.1-h,)

A la sortie : a—YﬂzO,%:Oet@:
on on on

0
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L’objectif de cette deuxiéme la partie en régime turbulente passe donc par la résolution

numeérique du systéme d’équations suivant :

< Equation de continuité

6u ov

ax ay =0

< Equation de quantité de mouvement suivant la direction horizontale

Jdu Jdu
u—-++v
0x

o

% Equation de quantité de mouvement suivant la direction verticale

—+u—+va—y=—li(p+ pk)+ [(v+vt) +Vy ]+

=@+ 205 + 98T - Ty)

« Equation d’énergie

N 6T+ aT 0 [( +vt)0T]+ d [( +vt)6T]
—tu —[a+—|—|+=|la+— |5
0x ay ~ ox o/ 0x] dy a;/) 0y
< Equation de ’énergie cinétique turbulente k
ak+ ak+ 0k_0[< +vt)ak]+a[( N >6k LG4 G
ot " " ox Vay_ax v ox/ 0xl  dy v o/ dy k b~ &
< Equation de la dissipation ¢

" e+ 2l + 10+ 23
6t+ + ay (’)X[(V-I_G8 0x +6y v+ ady. t

ClsE (Gk + C3£Gb) - CZs?
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II1.1. Introduction

Les écoulements de fluide et le transfert de chaleur en régime laminaire ou turbulent, sont
décrits par le systéme d’équations aux dérivées partielles. Ainsi, tous les phénoménes physiques
sont dirigés par ce systetme formé par les équations de continuité, de quantit¢ de mouvement et
d’énergie, qu’il convient de résoudre pour connaitre les caractéristiques des champs thermique
et d’écoulement. Malheureusement, il est pratiquement impossible de trouver une solution
analytique et exacte a de tel systémes du fait que les équations citées précédemment soient trés
complexes, c'est-a-dire non-linéaires d’une part et couplées d’une autre part comme dans le cas
de la convection mixte. Dans ce cas le recours a la résolution numérique s’impose et nous incite

a choisir la méthode numérique adéquate pour trouver les meilleures approximations.

II1.2. Choix de la méthode numérique

Pour obtenir une solution numérique a ces problémes étudiés, on doit transformer les
¢quations différentielles du modéle mathématique en systémes d’équations algébriques linéaires
par une méthode de discrétisation avant de résoudre ce systéme par des méthodes directes ou par

itérations.

Parmi les méthodes de discrétisation les plus fréquemment utilisées dans les problémes
d’écoulements et de transfert de chaleur, on peut citer les méthodes des différences finies,

d’éléments finis et des volumes finis.

Pour notre présente étude, nous avons choisi dans le cas du régime laminaire la méthode des
différences finies qui est basée sur le développement en séries de Taylor d’une fonction autour
d’un point. Et dans le cas du régime turbulent, on a choisi la méthode des volumes finis pour sa

simplicité et applicabilité a toutes les géométries (y compris les géométries complexes).

I11.3. Méthode numérique du régime laminaire

I11.3.1. Méthodes des différences finies

C’est la méthode la plus ancienne, le principe fondamental de cette méthode consiste au
domaine d'étude un maillage en nceuds dont la finesse permet de donner une approximation des

contours du domaine. Ensuite, en appliquant le développement dans chaque nceud du maillage,
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cela permet d'obtenir un nombre d'équations algébriques égale au nombre des valeurs

d’inconnues des grandeurs étudiées.
I11.3.2. Maillage

Le maillage consiste a diviser le domaine d’étude en un ensemble de cellules. La figure II1.1

montre un maillage uniforme qui peut étre utilisé pour un programme simple.

Figure III.1. Schéma du maillage uniforme
I11.3.3. Discrétisation des équations différentielles de transport

I11.3.3.1. Expressions des différentes dérivées
La dérivée premiere :
990 _ ®$§b—¢ﬁﬁb 31
ox 2Ax G.1)

La dérivée seconde :

n+1 n+1 n+1
020 _ Diy1,;=20;; +0i_1;

Froi a2 3.2
La dérivée par rapport au temps :

F) pn¥l_gn.

L i (3.3)

Jt At
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Les termes convectifs figurant dans le systéme d’équations a résoudre sont discrétisés a
I’aide du schéma Upwind. L’avantage de ce schéma est non seulement sa stabilité, mais aussi

son adaptation a tenir compte des zones de recirculations du fluide.
Le principe de ce schéma est le suivant :

Considérons une line de maillage :

L ' r N
i-1 i i+1

Pour u>0:

Nous allons choisir les points : i-1, i le développement de Taylor donne :

a9 1
Uoe =100 — Biej}-U (3.4)
Pour u<0:

Nous allons choisir les points : i+1, i le développement de Taylor donne :

0 1
UL = E{Q)Hl,j —@;;}-U (3.5)

Donc nous avons :

o)}
Pour u>0: U Ax={0;; —9;q,} U (3.6)
a9
Et pour u<0:  U—Ax = {Biy1;— 0} U (3.7)
On pose :

%(U+|U|) Si U>0

u=]2 (3.8)
E(U —|U]) Si U<o0
Donc on aura :
1) 1
U Ax=-(U+ |UD{0;; — @;—1,} pour U>0 (3.9)
., 1
U Ax == (U~ [UD{@i41; — @} pour U<0 (3.10)
L’addition des deux €quations nous donne la discrétisation du terme convectif U %
09 1
Pl m{—(u +UDG;—1; + 2|UI0;; + (U — [UDNDis1,;} (3.11)
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A C . i,
De la méme fagon la discrétisation du terme convectif V £

29

ay 4AY{ V+1VDDyj1 +2IVIB; + (V = VDB j44) (3.12)

I11.3.3.2. Principe de la méthode des directions alternées implicite A.D.I
La méthode implicite des directions alternées (A.D.I) est composée en deux demi-étapes,
dans chacune un systéme tri diagonal est a résoudre (I’algorithme de Thomas pouvant étre
utilisé).
Dans la premiere demi-€tape, la discrétisation est implicite suivant la direction horizontale et

+1/,

explicite dans la direction verticale, a la fin du premier demi pas, les valeurs @, j * sont

connues.
Le second demi pas est implicite dans la direction verticale et explicite dans la direction

horizontale, a la fin du second demi pas, les valeurs (Z)"+1 sont connues.
La méthode ADI est inconditionnellement stable.
II1.3.3.3. Discrétisation de I’équation d’énergie

e Premiére étape
En choisissant d’écrire le premier demi pas de temps sous une forme implicite dans la

direction horizontale X et en utilisant des différences finies centrées et en posant :

Ugs=—-U—[U]) (3.13)
U,=—-U+1U]) (3.14)
Va=—-W—=1V]) (3.15)
V,==WV+IV]) (3.16)
Ona

+1 1 1 1
Ql-nj Z—Girfj { Ud91+1] ZUP i— 1]+|U|9 } {__Vd911+1 ZVp ij— 1+|V|9 }

, At + + -

> 2AX 2AY
AT T S,
L[ 028 O | Ol =200 +6T (3.17)
Re-Pr (AX)? (AY)? '

56



Chapitre III Méthodes Numériques

n+> .
Ci- dessus les températures 6;"; sont connues alors que les températures 8 ? sont inconnues

en forme tri-diagonale, ce systéme d’équations s’écrit :

1
TL+E i ﬂ B B
91’—1.1' 8AX = z(AX)ZRe Pr] + 0 [1 + 40X At + (AX)ZRe Pr] 01+1} [ 8AX aax AT
At _ogn _ { Vd911+1 2 glnj 1+|V|9i7,1j} At n n
Z(AX)ZRe-Pr] — Yij At 4AY 2(AY)2Re-Pr (Qi,j+1 26 + 91] 1) (318)

L’équation (3.18) peut se mettre sous la forme suivante :

Aiei_l’j + Biei,]- + Ci0i+1,j = Di (319)
Avec :
4 = Up A At ]
i~ [8ax "t T 2(aX)?Re - Pr
B= |14 pr AT
T T 4ax Tt T aX)2Re - Pr
Ud AT
Ci = A ]
- 8AX Z(AX)ZRe - Pr
1 1
—5Vu0M,  —5V,0M%_ + V|6 At
DizaT‘.—Ar{ 2 TP 20 W ”}+ (67, — 267 + 61
2 4NY 2(AY)2Re - Pr \ Wtt Li-1

L’équation (3.19) appliquées aux nceuds d’une ligne i quelconque (2<i<NX-1) permet
d’obtenir un systeme d’équation tri diagonal qui sera résolu par 1’algorithme de Thomas

(T.D.M.A : Tri-Diagonal Matrix Algorithm).
e Deuxiéme étape

Le deuxiéme demi pas de temps, implicite dans la direction verticale Y, s’€écrit :

L1 L1
1 —
n+y 2 +2
gn+i_gl'2 { Ud91+11 Zupel 1]+|U|6? } {__Vd9n+1 1 9n+1 +|V|9"+1}
L+ + =

i,j+1
% 20X 2AY
1 1 1
n+s n+;  n+s
2 _ 2 2 +1 +1 +1
1 9i+1,j 2‘9i,j +9i—1,j gznj+1 Zen +9?] 1 (3.20)
Re-Pr (AX)2 (AY)2 )
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Et, en forme tri-diagonale :

v AT 1 4 At
gt [ P AT — ] g [1 At
Lj—1 [gay 2(AY)2Re-Pr 0 +4AY +(AY)2Re-Pr T
nl 41
1 0. i 6
o1tk |- ot ar — | = 9”+5—Ar{ i o
Lj+1 [ gay 2(AY)2Re-Pr i,j 4AX
AT n+— ; n+%
2(AX)2Re-Pr 9i+1,1 - 29 T 91—1,1' (321

L’équation (3.21) peut se mettre sous la forme suivante :

Aj0;;_1+ B0, ;+C0; ;.1 =D (3.22)
Avec :
A = Vo W, At ]
i = [8ay °" T 2(aY)2Re - Pr
B= |14 gy AT
i =" T aay ™ T AY)2Re - Pr
Vd AT
j= ——AT — > ]
8AY "' 2(AY)?Re - Pr

1 1 1
1, g 1
{——Ude U2 +|Ul6, }

n+i 2 "+1] 2
CC 4AX
At 0n+% 2911+% 9n+%
+2(AX)2Re-Pr i+1; 40 " T O

L’équation (3.22) appliquées aux nceuds d’une ligne j quelconque (2<j<NY-1) permet
d’obtenir un systéme d’équation qui sera résolu par I’algorithme de Thomas (T.D.M.A : Tri-

Diagonal Matrix Algorithm).
I11.3.3.4. Discrétisation de I’équation de vorticité
e Premiére étape

L’équation de transport de vorticité est discrétisée par la méthode des directions alternées

ADL

Le premier demi pas de temps sous une forme implicite dans la direction horizontale X, et en

utilisant des différences finies centrées s’écrit :
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n+l U +% U +1 +|U| n+1 1 1
w; ; 2w N dWiyq,j72VpPiq,;TIVIO; + {—Evdw{"jH—Epr{fj_l+|V|w{fj} _
% 20X 20Y
n+% n+% n+% n n n n n
[ Pigq 729 THO | @20 w550 | G [Bigg,70im (3.23)
Re (AX)? (AY)2 AX-Re? 2 ’
En forme tri-diagonale, ce systéme d’équations s’écrit :
n+= [ u += U] U
2 D _ _Ya _
wi—l.j [SAX T 2(AX)2R ] t w [1 4AXA T+ (AX)ZRe] to l+1.1 [ 8AX
1 1
At ] — (1) _ AT{ Evdw?f‘*'l_;valt}j—l-l_lVlw‘tflj} At wn _ zwn +
2(AX)2Re 4AY 2(AY)2Re N LJT1 LJ
ro [60%1,;-0it1)
Wrj- 1) AX- Rez[ 2 (3-24)
L’équation (3.24) peut se mettre sous la forme suivante :
Aiwi—l,j + Biwi,j + Ciwi+1,j = Di (3.25)
Avec :
A Up A At ]
= T—
' 8AX 2(AX)?Re
B= |14y AT
4AX (AX)?Re
C Ud A At ]
' 8AX 2(AX)?Re
n {_%degjﬂ - %Vp(‘)?jq + |V|w3j} At n
Dl = wi,j — At VNG + Z(AY)ZRQ (a)i,j-l-l 20) + wlj 1)

_ Gr irfn,j_ in—l,j
AX - Re? 2

e Deuxiéme étape

Le deuxiéme demi pas de temps, implicite dans la direction verticale Y, s’€écrit :
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1 1 1 1
+1_ "3 ——wa "2 v, 0, "2 +|U|wn+ n+1 whl n+1
a):l] wi,j n l+1] 2 P%i-1,j N {__del]+1 ZVp i,j— 1+|V|a) } _
% 20X 20Y
n+l n+l n+l n+= n+=
1 “’i+12] —2w;; 2+wi—12,j n w?]++11—2w?]+1+w?]+11 __Gr 9i+fj“9i—fj 326
Re (AX)? (AY)2 AX-Re? 2 (3.26)
Et, en forme tri diagonale :
n+1 [ Yo Ao _ ] n+1[ 4 ] n+1 [_ﬁ _
Wi,j-1 [SAY At z(AY)ZRe tw 1+ 4AYA T+ (AY)ZR T Wijea 8AY At
+l 1 1
2
n+% A { 2Ua®iyq;~ ZUPwl 11+|U|w } AT n+%
2(AY)2Re] =W T At 40X t 2(AX)2Re Wip1,j~
1 1
1 1 ‘l’l+§ TL+E
n+- n+= Gr |9 i70i-1
2 A J i1
Za)l.,j + wi—l,j) X RoZ . (3.27)
L’équation (3.27) peut se mettre sous la forme suivante :
A]wi,j—l + B]wi,j + C]wi,j+1 = D] (3.28)
Avec :
4= [22p ar ]
J 8AY Z(AY)ZRe
B 14+— Vi —A ac
, = T —_—
J 4AY (AY)?Re
c Vd A At ]
J 8AY 2(AY)?Re
1 ! !
1 'I’l+— 1 2
n+% {—7Uda)l.+1] 2U a) ot IUIa) }
D; =, — At AAX
1 1 1 9n+% 9n+§
n At (oTHE. _ 2a)n+i n wn+§' _ Gr i+1,j i-1,j
2(AX)?Re\ “t1J 2 i=1J AX - Re? 2
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La méme méthode de résolution des systemes d’équations discrétisées est appliquée pour la

détermination de la vorticité.

A T’aide de ces quatre équations ((3.18), (3.21), (3.24), (3.27)), la vorticité et la température
dans tous les points de maillage a I'intérieur de la cavité, sont calculées. Il faut faire deux
remarques sur cette discrétisation. Les vitesses au pas de temps précédent sont utilisées, par

ailleurs les valeurs précédentes de la vorticité aux parois sont aussi utilisées.
I11.3.3.5. Discrétisation de I’équation de fonction de courant

La fonction de courant est obtenue par résolution de 1’équation elliptique (2.23). En

différences finies cette équation est discrétisée de la fagon suivante :

Yiv1,j—2Y;j+Pi-qj n Yijr1—2Yij+ij-

Ve NG = w;; (3.29)

)

L’équation (3.29) sera résolu par la méthode itérative de sur-relaxations successives

(NLOR : Non Linear Over Relaxation).

La valeur de la fonction de courant au nceud i, j et a I’itération k+1 est donnée par la relation

suivante :
Fy. .
k+1 _ .k Vi
i = Vi~ O, (3.30)
5y j
Avec :

Wiy — 20+ i N Vijrr = 2%t dija

By = AX? AY? i
0Fy, . 1 1
oY, AX? AY

Avec @ : représente le facteur de sur-relaxation et k le nombre d’itérations.

II1.3.3.6. Discrétisation des composantes des vitesses

Les relations donnant les vitesses sont approchées par des différents centrées précises au

second ordre :

_ Yijr1—¥ij1

Ui,j = iy (3.31)
_ Yi—1,j=Visrj

Vij =0y (3.32)
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I11.3.3.7. Expressions des conditions aux limites

Dans I’exemple que nous traitons, les températures aux parois sont imposées. Si la face i=N

est isolée, on pourrait écrire, en admettant que 1’isolation est parfaite :

a0

axl_y = 0 (3.33)

Cette condition aux limites de type Newman sera discrétisée au second ordre non centrée a
I’aide du développement de Taylor. Au nceud i=N, on obtient :

20 i 36N,j+9N—2,j_46N—1,j

3% i TAX (3.34)

Pour un flux nul, la température aux nceuds i=N peut s’écrire en fonction des températures

aux nceuds N-1 et N-2 :

40N-1,j—ON-2,j
Oy = ’3 / (3.35)

De la méme fagon la condition de vorticité a la sortie de la cavité est exprimée par :

_ AWN-1,j-ON-2,j
Wy,j = 3 (3.36)

II1.3.3.8. Détermination du coefficient de transfert thermique
L’équation (2.23) donnant le nombre de Nusselt local est discrétisée par la relation suivante :

00
N, = ——=

6xl-

1
T 2AX

{_301’]' + 4‘92’]' - 93’]'} (337)

Blocs

I11.3.4. Organigramme

Pour la résolution de notre probléme nous avons mis au point un code de calcul en langage

FORTRAN dont I’organigramme est le suivant :
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Gr, Pr, Ri
Initialisation
005 Upy iy Wi w3
i
T=1T9+AT
a0 00 00 1 [0%06 02%6 n+1/.
—+U+V = — 4+ —|= 0 =M
Pt e TR R [axz T v i y
ow ow ow 1 (9?0 d*’w\ G,.00 =y
— U+t Vo=t | 5= o, 2=l
ot "X dY R (ax2 6Y2> RZox i @i,j
K=1
\
0%y N Yy
Xz~ ayz
non
K=K+1
oui
_0 oy
U=aw V=%
® paroi
non

Nuloc 5 Numoyen

Résultats de Camps hydrodynamique et thermique

Fin
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I11.4. Méthode numérique du régime turbulent

111.4.1. Méthodes des volumes finies

Le principe de la méthode des volumes finis consiste a intégrer les équations de transport sur
un ensemble discret de volume finis jointifs appelés volumes de controle, couvrant le domaine
physique. Le résultat de la discrétisation en un point est une équation algébrique liant la valeur

d’une variable aux valeurs des variables des points voisins. Elle est aussi avantageuse, puisque :

e FElle garantit la conservation de masse et de quantit¢ de mouvement dans tout le

domaine de calcul,
o Elle facilite la linéarisation des termes de sources d’énergie (s’ils ne le sont pas),
e Elle permet un traitement plus facile des milieux hétérogenes.

111.4.2. Code de calcul CFD

Dans ce cas de régime turbulent, le calcul numérique a été¢ mené a I'aide du logiciel de calcul
FLUENT 6.3. La CFD, « Computational Fluid Dynamics » est un ensemble de méthodes
numériques permettant d'obtenir une solution approximative d'un probléme de dynamique des
fluides et/ou de transfert thermique. Les équations qui interviennent sont celles des équations
fondamentales de la dynamique des fluides, la résolution se fait par différente méthode
numériques. La solution est approximative et non pas exacte pour plusieurs raisons. D'abord,
parce qu'on résout les équations de Navier-Stokes numériquement en les discrétisant.
Deuxiémement, et comme on le verra un peu plus loin, pour des raisons de limitation de la
puissance de calcul et de mémoire, certains termes des équations a résoudre sont remplacés par
des modéles empiriques de turbulence qui ne sont pas exacts. Cependant, grace au
développement des méthodes numériques et a des calculateurs de plus en plus puissants avec
une grande capacité de mémoire, la CFD permet d'avoir des solutions trés satisfaisantes. Ceci est
encore plus vrai dans l'industrie ou trés souvent on ne s'intéresse qu'aux valeurs moyennes et aux

ordres de grandeur d'un probléme donné.
I11.4.3. Maillage

Les équations aux dérivées partielles du modele mathématique qui gouvernent le phénomene
sont stockées sous forme de grandeurs scalaires ou vectorielle dans chaque point du domaine
physique. Pour projeter ces équations sur ce domaine, on subdivise ce dernier en un certain

nombre de volumes finis, localisés a I’aide d’indices i et j, et en chaque milieu de chaque

64



Chapitre III Méthodes Numériques

volume on considére les points P, appelés centres des volumes de contrdle. E, W, N et S sont les
centres des volumes de controle adjacents, situés respectivement a 1’est, a 1’ouest, au nord et au
sud du centre P (figure II1.2). Les faces d’un volume de contrdle typique sont localisées aux
points e, w, n et s. Chaque volume de controle a une dimension (AX x AY x 1). Au centre du
chaque volume de contrdle sont stockées les variables scalaires (pression, température, énergie
cinétique et taux de dissipation), par contre pour les grandeurs vectorielles (les vitesses U et V),

elles sont localisées sur les faces du volume de contrdle.

Le code de calcul "FLUENT" dans sa version 6.3 traites plusieurs types de maillages
structurés, non-structurés ou hybrides. Un maillage structuré est généralement composé de
mailles quadrilatérales en deux dimensions (2D ou maillage surfacique), tandis qu’un maillage
non-structuré va étre compos¢ de mailles quadrilatérales ou triangulaires. Dans un maillage
hybride les mailles proches des parois sont des quadrilatéres et les mailles du reste du domaine
sont des triangles. En proche paroi, il est nécessaire d’avoir des mailles les plus petites possible
pour bien modéliser les écoulements a cet endroit, cette particularité est d’autant plus importante
en régime turbulent. La figure II1.3 représente les différents types de maillage utilisé par notre

code du calcule.

Figure I1L.2. Volume de contrdle typique
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Figure II1.3. Types de maillage utilis¢ par "FLUENT"
I11.4.4. Discrétisation des équations différentielles de transport

Les équations de conservation de la quantité de mouvement, 1’équation de I’énergie et les
deux équations de fermeture du modele k - €, peuvent étre écrites sous la forme générale

suivante:

9 0 _ 0 (00
(1) = = (r axj) Sy (3.37)

(j : indice de sommation ; j=1, 2 dans le cas bidimensionnel).

Avec :

09 _
T : Terme transitoire

0 . .
P (u]- (Z)) : Terme convectif (transport par convection de ©).
j

0 0
— (F —Q)) : Terme diffusif (transport par diffusion de O).
an an

Sg : Terme source.

Les définitions de @, I et Sy sont données dans le tableau III.1 comme suit :
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Tableau III.1. Définition de O, I et Sg des équations gouvernantes

Equation 1) r So
Continuité 1 0 0
Quantité de mouvement suivant x u | (v+2v,) _ %% (p +2 pk)
5} dv  du
(= 5)]
Quantité de mouvement suivanty | v | (v + 2v,) _ %aiy (p 42 pk)
d du
v (5 - 5] + ep(T =T
Energie T (a+ ﬁ) 0
Ot
Energie cinétique turbulente k (v n ﬁ) G+ G, —¢
Ok
o e . V. 2
Taux de dissipation de la turbulence | ¢ (v S ) C. E (Gr + CarGy) — Co %

Pour obtenir 1’équation discrétisée de la variable dépendante dans un domaine cartésien
bidimensionnel, on intégre I’équation générale de transport sur un volume de controle de la

figure I11.2 :

t+At

!

U)\:

t+At n e t+At n e
—fffa<ra®)dddt+fffa(r )dddt
- ax\ ax) Y ay\ ay) Y
t S w t S w
t+At n e
+f ffswdxdydt (3.38)
t S w

e
9
j 5 dxdy de = (85" — @p)AxAY
w
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t+At

[f

S

[

¥
f (;XQ)) dx dy dt = (u.®. — u,,?,,)AYAt

(9
f ((;];)) dx dy dt = (v,0, — v,@;)AXAt

S — s
=]
—

—
2|

ai) dx dy dt = [(r%)e (r%) :AYAt

f%(r%) dx dy dt = l(r@) (r@) | axac

ay/ dy

Ou:
n : correspond au temps (t)
n+1 : correspond au temps (t+ At)

En réduisant les termes semblables, nous obtenons :

AXAY

(Q)g-l-l @1’1) - + (ue uw@w)AY + (an)n - VS®S)AX
op o) 510]
[(r&) - ( ) ]AY + [(r 6y) - (r 6y) le +5,AXAY  (3.39)
En posant :
09
Jx = up — F&
o)
]y = V(Z) - Fa—y
Donc le résultat de I’équation (3.39) donne :
(®g+1 _ )AXAY n+1 ]“;l/+1 + ]n+1 n+1 — S@ AX AY (3.4())
Ou:
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—_

AY

e

09
Je = UeDAY — F&

— _r%
Jw = UWBAY ~ T3] AY L

AX

n

o9
Jn = VaPndX — Fa_y

o9
Js = Vs@sAX — Fa_y

AX _
S

(3.41)

Les quantités J., Jy, J, et J; sont les flux aux interfaces (e, w, n, s). Le terme Sg est supposé

I11.4.5. Schéma numérique

étre constant dans le volume de controle. Sy est évalué au centre de volume de controle.

La forme générale de 1’équation algébrique discrétisée ou le flux totale de convection et de

diffusion sont calculés par une fonction A(|P|) (voir tableau III.1), présentée comme suit :

Ap®g+1 = AE¢E+1 + AW¢7I}I'/+1 + ANQ)WH + As®§l+1 + b (342)

Avec :
AE = DeA(lpeD + MCLX(—E?, 0)

AW = DWA(lpwl) + Max(Fw; 0)

Ay = D, A(|B,|) + Max(—FE,,0) - (3.43)
As = D;A(|B]) + Max(F;, 0)
B i
b=(5+5)ax Ay )
AX AY
Fo = u:AY, Fiw = u,, AY
— Les flux convectifs (3.45)
F, = v,AX, F, = v,AX
Te = Tw Ay |
D, = d—XeAY, Dy = ax,, AY
— Les flux diffusifs (3.46)
D, = -2 AX, D, = —* AX
dvy dvs
Fe Fy ]
e =5 o =5,
— Les nombres de Peclet aux interfaces : e, w, n, s.
Fp Fs
=5, 5=5,
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I11.4.5.1. Fonction A(|P|) pour différents schémas numériques

Le tableau ci- dissous donne les expressions de la fonction A(|P|) pour différents schémas

numeériques.

Tableau IIL.2. Les expressions de la fonction A(|P|) pour différents schémas numériques

Schéma Formule de la fonction
Différences centrées 1-0.5|P|
Upwind 1
Hybrid Max[0, 1-0.5|P|]
Power Law Max[0, (1-0.5[P|)°]
Exponentiel |P|/
[exp(|P]) — 1]

I11.4.5.2. Choix de schéma numérique

Lorsque le nombre de Peclet local basé¢ sur la dimension du maillage et de la vitesse a
I’interface est supérieur a 2, la discrétisation centrée des termes convectifs, en régime
permanent, conduit a des instabilités numériques. Pour éviter ces instabilités numériques, des
approximations décentrées sont proposées. Les échanges diffusifs sont modélisés de la méme
facon que dans le schéma a différences centrées. Ce schéma amont (Upwind) est précis au
premier ordre sur la base d’un développement de Taylor. Il est stable du point de vue numérique

mais moins de précision du calcul Launder [63].

Pour éviter que la précision du calcul ne soit affectée par les effets de la diffusion
numérique, on peut raffiner le maillage. Malheureusement, le raffinement du maillage reste
limité par la puissance de calcul des ordinateurs. En effet, lorsque que les écoulements sont
complexes, il est difficile d’aligner le maillage sur le mouvement. Il faut donc recourir a des
méthodes de discrétisation spatiale d’ordre plus élevé pour réduire la diffusion numérique. Ces
derniers schémas sont peut-€tre stables. Un compromis satisfaisant entre la stabilité¢ et la
précision du calcul prédominant convectif a été trouvé avec les approximations amont

(Upwind) au second ordre Kim et al. [64].

Dans le présent travail, nous avons utilisé le schéma Upwind, car il permet de fournir une

meilleure stabilité de la solution numérique et des résultats proches de la solution exacte.
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11.4.5.3. Choix de la méthode de couplage Pression-Vitesse
Trois algorithmes sont disponibles dans le logiciel de calcul :

» SIMPLE : le plus robuste.
» SIMPLEC : il donne une convergence plus rapide pour les problémes simples.

» PISO : il est utile pour des problémes des écoulements instables.

L’algorithme choisi dans notre étude est I’algorithme SIMPLE, « Semi-Implicit Method for
Pressure Linked-Equations » de Patankar et Spalding [65]. A I’initialisation de la valeur, un
champ de pression fixé a priori est introduit dans 1’équation de bilan de la quantité de
mouvement, permettant de calculer un premier champ de vitesses. La combinaison des
¢quations de bilan de masse et de quantit¢ de mouvement permet ensuite de corriger ses
premiers champs de pression et de vitesse. Les autres équations de transports sont ensuite
résolues et le champ de pression corrigé est utilisé pour initialiser le calcul a I’itération suivante.
Cette succession d’opération est répétée jusqu’a ce que les critéres de convergences soient

atteints.
11.4.5.4. Algorithme SIMPLE

La discrétisation d’une équation de transport diffusion sur un volume de contréle par la
méthode des volumes finis faits intervenir les calculs des vitesses aux interfaces des volumes
(Ue, Uy, Uy, Uy). Il est donc intéressant de calculer ces vitesses directement sur les interfaces
(sans avoir a effectuer d’interpolations). D’autre part, la discrétisation de 1’équation de
continuité et du gradient de pression avec 1’utilisation d’une interpolation linéaire peut induire
des erreurs importantes du fait qu’une répartition de pression ou de vitesse en "damier" est vue
comme un champ uniforme. Pour contourner ces difficultés on préfére utiliser des grilles

décalées "staggered grid ».

Une grille principale est construite sur laquelle on calcule la pression, la température et la
concentration. Deux grilles décalées vers la droite et vers le haut respectivement sont utilisées
pour le calcul des vitesses horizontales et verticales. L algorithme SIMPLE permet de résoudre

le systeme d’équations discrétisées.
I1.4.5.5. Paramétre de controle de la convergence

La facon d’obtenir une solution convergée est un des éléments essentiels de prédiction
d’écoulement au moyen des codes CFD. Le code "FLUENT" propose différentes techniques

pour accélérer le processus de convergence. La rapidité de convergence est augmentée si une
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bonne estimation de la solution est donnée comme condition initiale. Nous avons recours a

plusieurs techniques décrites ci-dessous :

La résolution numérique des problémes du type CFD nécessite un processus itératif. Pour
apprécier la convergence du processus itératif, des critéres de convergence doivent €tre pris en

compte. Ainsi, la convergence du processus itératif est déterminée par le concept de résidu.

Apres ’étape de discrétisation, I’équation de conservation d’une variable || donnée sur une

cellule de centre P peut s’exprimer comme suit :
ap Op = Xnb AnpDnp + b (3.47)

Ou : a, et a,, représentent les contributions convectives et diffusives, 1’indice nb est li¢ au

centre de cellules adjacentes. b représente la contribution de partie constante du terme source @.
Le résidu normalisé a alors pour expression :

RO = Epomaine|Enb Anb@nb+b=apGp| (3.48)

ZDomainelap'Q)p |

Ces expressions des résidus sont valables pour toutes les grandeurs sauf la pression, dans le

cas de cette grandeur, le résidu est déterminé a partir de 1’équation de continuité :

R¢ = Y pomaineltaux de création de matiére dans le domaine]| (3.49)
I11.4.6. Conclusion

Dans la simulation numérique par FLUENT, nous avons employé¢ les équations de Navier
Stokes moyennées (RANS : Reynolds-Averaged Navier-Stokes) qui traduisent la conservation
de la masse et de la quantit¢ de mouvement du fluide incompressible, ainsi que la conservation
de son énergie pour un écoulement turbulent. Les équations sont résolues pour comprendre le
comportement d'écoulement moyenné dans le temps et I'amplitude des fluctuations turbulentes
en adoptant le modele de turbulence k-e. Un calcul en régime permanent a l'aide du modéle
Boussinesq a été appliqué. Quant a la résolution des équations de Navier-Stokes, nous avons
sélectionné 1'algorithme SIMPLE qui utilise une relation entre les corrections de vitesse et de
pression en appliquant la conservation de la masse et obtenir le champ de pression. L’approche
d'un maillage décalé (segregated — solution — method) a été choisie et le schéma Upwind au
second ordre est adopté dans un maillage structuré. Tous nos calculs numériques sont effectués

pour une solution indépendante du maillage.
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Chapitre IV Résultats et Discussions

IV.1. Introduction

Nous nous intéressons dans ce chapitre a la présentation et la discussion des résultats
obtenus qui consistent a déterminer l'influence de certains paramétres sur la performance du
refroidissement des blocs chauffées a une température constante par convection mixte laminaire

et turbulente dans une cavité ventilée.

Différentes configurations géométriques ont été congues et étudiées numériquement afin
d’améliorer I’échange de chaleur et d’optimiser le refroidissement des composants ¢électroniques
générant la chaleur par 1'effet Joule durant le passage du courant €lectrique. Le présent chapitre
se compose de deux parties correspondant aux deux régimes d’écoulement laminaire et

turbulent.

IV.2. Régime laminaire

Avant d’entreprendre nos simulations numériques pour étudier I'influence des différents
parametres sur la structure hydrodynamique et thermique, nous allons voir en premier lieu,
I’effet du maillage sur la solution numérique, ensuite passer a la validation de notre code de
calcul, et vérifier que les résultats numériques obtenus sont en parfait accord avec ceux obtenus

par d’autres recherches.

Les résultats obtenus par nos simulations numériques sont présentés graphiquement et en
fonction du nombre de Reynolds et Richardson; par les champs thermiques (isothermes),
hydrodynamique (lignes de courant) et par le nombre de Nusselt local autour des trois blocs
ainsi que les coefficients du transfert de chaleur. D’autre part, 1’influence de plusieurs
modifications dans la géométrie et le fluide sont éprouvés tels que : 1’espacement entre les blocs,

I’emplacement d’entrer et sortie du fluide, et aussi le nombre de Prandtl.
IV.2.1. Choix du maillage

Le maillage adopté dans cette partie est uniforme dans les deux directions horizontale et
verticale (AX=AY). Nous avons essay¢ quatre maillages différents (81x81, 101x101, 161x161 et
201x201) pour assurer que nos résultats numériques sont indépendants du maillage. Dans le
tableau IV.1, nous présentons une comparaison du nombre de Nusselt moyen pour différentes
dimensions de grille. A partir des résultats, on peut noter que les écarts maximaux entre les
valeurs du nombre de Nusselt moyen par rapport a celui de la grille trés fine de 201x201 sont

respectivement de 3,88 %, 3,72 % et 1,16 %. Par conséquent, le maillage spatial de 161x161 est
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retenu pour effectuer toutes les simulations numériques en tenant compte de la précision

numérique et du temps de calcul.

Tableau IV.1: Comparaison du nombre de Nusselt moyen pour différents maillages.

Ne ixj Nombre de Nusselt moyen Erreur (%)

1 81 x 81 17.0112533 3.88

2 101 x 101 16.9862228 3.72

3 161 x 161 16.5663712 1.16

4 201 x 201 16.3764436 -
IV.2.2. Validation

Le code numérique établi en langage Fortran a été vérifié et validé en comparant nos
résultats obtenus du cas de la ventilation par convection forcée d'une enceinte carrée dont la
paroi verticale gauche soumise a une température constante tandis que les parois restantes sont
considérées adiabatiques. L'entrée est placée en bas a gauche de la paroi inférieure, et la sortie
sur la paroi supérieur, en face a l'entrée. Les valeurs du nombre de Nusselt moyen calculés sur la
paroi chaude ont été comparées avec ceux obtenus par Angirasa [12]. L’¢cart relatif en termes
de valeur du nombre de Nusselt moyen n’excede pas les 4%, pour les deux cas du nombre de

Richardson comme montré dans le tableau IV.2.

Tableau IV.2: Comparaison du nombre de Nusselt moyen, entre notre simulation et celles
d’ Angirasa [12] pour Gr=10°.

Ri Nuoy, [12] Nupey, present travail | Erreur (%)
0.1 19.3 18.62 3.52
1.0 17.7 17.12 3.27

Une autre comparaison des résultats numériques acquis ont été faite concernant les courbes
du nombre de Nusselt local sur la paroi chaude montrée sur la figure IV.1 et le champ des
isothermes montré sur la figure IV.2. Cette comparaison a montré un accord satisfaisant entre
les résultats obtenus dans ce travail et ceux d'Angirasa [12], ce qui nous conforte dans la

fiabilité de notre code de calcul.
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Figure IV.1. Comparaison du profil de nombre de Nusselt local entre nos simulations et celles
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d’Angirasa [12] pour Ri=1 et Gr=10°.

a) Présent travail

b) Résultat d’ Angirasa

Figure IV.2. Comparaison des isothermes, entre nos simulation et celles d’Angirasa [12] pour

Ri=1 et Gr=10°,
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I1V.2.3. Résultats : Discussion et analyse

Afin de déterminer les recommandations qualitatives qui peuvent améliorer la conception
thermique des appareils électroniques, la présente partie a pour but d’étudier l'influence de
certains parameétres sur le transfert de chaleur par convection mixte laminaire a I’intérieur d’une
cavité carrée ventilée contenant trois blocs dissipant lachaleur a une température constante. Les
parois de la cavité considérée sont maintenues adiabatiques. Trois configurations géométriques
ont été congues et étudiées pour trouver le meilleur cas qui respecte le dégagement maximal de

la chaleur (voir figure IV.3).

Les moyens de refroidissement des ordinateurs sont des techniques permettant de réduire la
température de certains composants d'ordinateur afin d'éviter leur dommage par la chaleur. La
majorité des ordinateurs utilisaient la méthode de refroidissement a air, mais dans ces dernicres
années, des nouvelles méthodes de refroidissement sont apparues, notamment le refroidissement
par huile minérale caractérisé par leur conductivité €lectrique négligeable. Il est donc possible
d’immerger les composants d’un PC dans I’huile sans créer de court-circuit (voir figure 1V.4).
D’autre méthode de refroidissement qui utilisede 1’eau comme fluide caloporteur,qui passe par
le processeur et les différents composants de la carte graphique qui dissipent beaucoup de
chaleur a cause de forte charge de calcul. Un circuit fermé est utilisé pour transporter le liquide
de refroidissement d’un composant a un autre par une pompe et des tuyaux comme le montre sur
la figure IV.5. Pour cela, nous avons essay¢ trois fluides différents (1’air, ’huile et I’eau) afin de

d'adopter le meilleur fluide de refroidissement.

Les parametres de contrle du probléme étudié dans cette partie sont les suivants : le nombre
de Grashof qui a été fixé a 10°, le nombre de Reynolds basé sur la largeur de I’entrée et aussi la
vitesse a D’entrée. Le nombre de Richardson qui indique la concurrence relative entre la
convection naturelle et la convection forcée qui prend les valeurs suivantes : Ri=0.1, Ri=1, Ri=2
et Ri=5, et le nombre de Prandtl qui caractérise la nature physique de fluide ; on prend les
valeurs suivantes : Pr=0.71, Pr=1 et Pr=7.1 ces valeurs correspond aux fluides suivants : 1’air,

I’huile et I’eau, respectivement.
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tt

—

Figure IV.3. Configurations géométriques du modele correspondant la partie de régime
laminaire.

Figure IV.4. Un PC dans un bain d'huile minérale (ordinateur aquarium)

Figure IV.5. Ordinateur refroidir a eau.
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1V.2.3.1. Effet de la distance entre les blocs

Pour avoir des détails importants sur 1’effet de la distance entre les blocs (h/H) et de nombre
de Richardson sur la structure de 1’écoulement et le transfert thermique, nous présentons les
lignes de courant et les isothermes sur les figures IV.6 et IV.7 respectivement. Nous avons varié
la distance entre les trois blocs en prenant dans le cas 1 (h/H =0.2) et dans le cas 2 (WH =0.1) a
différentes valeurs des nombres de Richardson (Ri = 0.1, 1, 2 et 5). Le fluide utilisé¢ pour le

refroidissement est 1’air ou le nombre de Prandtl est : Pr=0,71.

Dans le cas 1 ¢’est-a-dire aux faibles valeurs du nombre de Richardson, la convection forcée
est dominante. Entre les blocs il existe une petite cellule de circulation qui montre que la
convection naturelle est pratiquement absente. En augmentant le nombre de Richardson, la
convection naturelle commence a prendre de I’ampleur. Une stratification apparente des iso-
valeurs contourne les cellules entre les blocs, ce qui est confirmé dans la figure IV.6 pour Ri=1.
Nous assistons & un phénoméne de compétition entre I’écoulement forcé et les cellules
convectives di forces de flottabilité : le régime de convection mixte est bien installé. Au-dela de
cette valeur et pour Ri supérieur a 2, la convection naturelle devient prédominante, il y a une

apparition d’une grande cellule de convection entre les blocs.

Contrairement au cas précédent, la diminution de la distance entre les blocs offre moins
d’espace pour les zones de recirculation entre les blocs. Selon le tracé des lignes de courant de
cas 2 représenté dans la figure V.6, nous remarquons qu’entre les blocs il n’existe aucune
cellule de circulation pour des valeurs a faibles nombre de Richardson. Au fur et a mesure que le
nombre de Richardson augmente (convection naturelle prédominante) 1’écoulement principal en

grossit la taille de la cellule située entre les blocs.

Les isothermes sont représentées sur la figure IV.7. On remarque que les températures
¢levées sont localisées dans des espaces au voisinage des blocs chauds. Dans le cas 1 et lorsque
le nombre de Richardson augmente nous observons une stratification de la température dans la
partie gauche de la cavité. Dans ce cas la convection naturelle domine la convection forcée et la
chaleur se propage, a partir des blocs chauds, vers la paroi gauche et la paroi supérieure de la

cavité.

Les isothermes correspondantes le cas 2 montrent que les températures élevées sont
localisées dans des espaces au voisinage des blocs chauds et on montre que les parties

supérieures des blocs sont bien ventilées. Lorsque le nombre de Richardson augmente nous
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observons une stratification de la température entre les blocs. Ce cas est défavorable au

refroidissement des blocs.

La Figure IV.8 représente la variation du nombre de Nusselt local le long des trois blocs
pour les deux cas géométriques afin de voir le taux d’enlévement de la chaleur au niveau de ces
blocs pour différentes valeurs des nombres de Richardson (Ri=0.1, 1, 2 et 5). D'aprés la figure,
on peut remarquer que, le nombre de Nusselt le long des faces (b-c, e-f et h-i), ne présentent
aucune variation notable, ceci est dii a ce que la nature de I’écoulement est quasiment la méme
dans ces régions. Par contre la face (a-b) donne une variation importante sur le nombre de
Nusselt local, ceci peut étre expliqué en considérant la différence de I’emplacement de premier
bloc entre les deux cas. D'autre part, comme l'espacement entre les blocs augmente, il est prévu
que le transfert de chaleur le long des faces (c-d, d-e, f-g, g-h) augmente. Ceci est di a la
structure de la zone de circulation qui devient plus grande. Le transfert de chaleur en aval du
troisieme bloc n’est pas affecté par la distance d'ailettes. Ceci peut étre suivi plus clairement en
se référant a des cellules de rotation derriére ce bloc qui sont les mémes pour tous les cas.
Lorsqu’on compare les résultats avec la variation du nombre de Richardson, il est a noter que le
nombre de Nusselt local maximum peut étre observé a Ri = 0.1, et lorsque le nombre de

Richardson augmente encore, le nombre de Nusselt local diminue.

Afin de voir ’effet de I’espacement entre les blocs, on consulte la figure IV.9 donnant la
variation du nombre de Nusselt moyen de chaque cas en fonction du nombre de Reynolds. On
remarque que le nombre de Nusselt augmente avec I’augmentation du nombre des Reynolds
pour les deux géométries. Lorsque la convection naturelle prédomine (faible nombre de Re) la
chaleur se propage plus par conduction que par convection ce qui se traduit par des gradients de
température pres des blocs chauds moins importants et donc des valeurs faibles du nombre de
Nusselt moyen. Nous avons noté aussi que I’écart entre les valeurs du nombre de Nusselt moyen
dans les deux cas indique que la chaleur évacuée augmente avec 1I’augmentation de la distance

entre les blocs.
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Cas 1
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Ri=2 Ri=5
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Ri=0.1 Ri=1

Figure IV.6. Lignes de courant a différents nombres de Richardson et Gr = 10° pour les deux

cas géométriques.

80



Chapitre IV Résultats et Discussions

Ri=2 Ri=5
Figure IV.6. Lignes de courant a différents nombres de Richardson et Gr = 10° pour les
deux cas géométriques (suite).

Cas1
y y
Ri=0.1 Ri=1
1 1
] [,
Ri=2 Ri=5

Figure IV.7. Isothermes a différents nombres de Richardson et Gr = 10° pour les deux cas
géométriques.
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Cas 2
1 1
£ ] ‘ .o
Ri=0.1 Ri=1
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c. ] [ W e
Ri=2 Ri=5

Figure IV.7. Isothermes a différents nombres de Richardson et Gr = 10° pour les deux cas
géométriques (suite).

Ri=0.1 Ri=1
Figure IV.8. Variation du nombre de Nusselt local le long des blocs a Gr = 10° et différents
nombres de Richardson pour les deux cas géométriques.
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Ri=2 Ri=5
Figure IV.8. Variation du nombre de Nusselt local le long des blocs a Gr = 10° et différents
nombres de Richardson pour les deux cas géométriques (suite).
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Figure IV.9. Variation du nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Reynolds a
Gr = 10° pour les deux cas géométriques.
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1V.2.3.2. Effet de I’emplacement d’entrée et sortie du fluide

Nous allons essayer maintenant de voir 1’effet de ’emplacement d’entrée et de sortie du
fluide sur le comportement hydrodynamique et thermique, et le transfert de chaleur en
conséquence. Pour cela, nous avons fait varier ’emplacement d’ouverture d’entrée et de sortie
du fluide et nous avons fait une comparaison entre les deux cas. Dans le cas (1) le fluide entre
horizontalement par le coin inférieur de la paroi gauche et sort horizontalement par le coin
supérieur de la paroi droite. Dans le cas (3) le fluide entre verticalement par le coin droit de la
paroi inférieure et sort verticalement par le coin gauche de la paroi supérieure (voir figure IV.3),
avec différentes valeurs des nombres de Richardson (Ri = 0.1, 1, 2 et 5) et un nombre de Prandtl

fixé a Pr=0.71.

La représentation des contours de la fonction de courant par la figure IV.10, pour les
configurations choisi, montre que les lignes de courant sont bien droites lorsqu’on est loin des
blocs. Seulement au niveau de ces derniers, on remarque que dans le cas 1 et pour faibles
valeurs du nombre de Richardson a I’inférieure du premier bloc, il y a une absence totale de
cellule de circulation mais avec 1’augmentation de nombre de Richardson une petite cellule de
recirculation est créée dans cette zone et les cellules de recirculation sont devenues nombreuses
entre les blocs. Contrairement au cas précédent la configuration du cas 3 montre que
'écoulement d’air entrant de la paroi inférieure, en face du premier bloc se caractérise par de
nombreuses lignes de courant avec une large déviation de ces lignes puis un rétablissent en

passant par la paroi gauche de ce bloc.

En examinant la figure IV.11, décrivant I’évolution du champ de température pour les deux
configurations en fonction du nombre de Richardson, on remarque que les isothermes sont trop
serrées au niveau des blocs, indiquant un échange de chaleur maximal. Elles présentent aussi
une stratification de la température atteignant une valeur maximale égale a 1 au niveau des blocs
et qui diminue en tendant vers 0 (zéro), on remarque que pour le cas 1 les températures élevées
sont localisées dans les espaces les plus proche des blocs chauds. Par contre, dans le cas 3 les
températures €levées en se rapprochant vers la paroi supérieure de lacavité ou de part et d’autre
de la région ou se trouvent les trois blocs. L’effet du nombre de Richardson est important, vu
que les isothermes présentent une distorsion, juste priée des blocs chauds, due aussi a la
présence de la méme zone de recirculation. De plus, on remarque que les isothermes ont
tendance a devenir horizontales lorsque le nombre de Richardson augmente, menant par
conséquent a une diminution de la couche limite thermique formée juste au-dessus des blocs

chauds.
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Pour évaluer le taux de transfert de chaleur au niveau des trois blocs chauds dans les deux
cas, la figure IV.12, illustre une comparaison de profils de variations de nombres de Nusselt
locaux a différents nombres de Richardson le long des neuf faces des trois blocs chauds. A
premicre vue, on constate que le maximum du transfert de chaleur se situe au coin droit
supérieur de chaque bloc et la taille du profil du premier composant est plus grande que celle du
deuxiéme et troisiéme bloc. On peut voir aussi que le transfert de chaleur des blocs dans le cas 1
devient plus important que celui du cas 3 sauf sur la surface inférieure (a-b) et une partie de la
surface verticale (b-c) du premier bloc, ceci est dii au fait que le premier bloc est situé pres de
’entrée de la cavité. A faible nombre de Richardson, la convection forcée est dominante ce qui
provoque 1’augmentation du coefficient du transfert de chaleur convectif et également le
transfert de chaleur. Comme le nombre de Richardson augmente, la vitesse d'entrée diminue.
Dongc, le transfert de chaleur par conduction dominant et le taux du transfert de chaleur des trois

blocs sont observés.

Afin de voir I’effet de I’emplacement d’entrée et sortie du fluide, et pour mieux visualiser le
transfert de chaleur au niveau des composants électroniques dans les deux cas étudiés, la figure
IV.13 nous fournit I’évolution du nombre de Nusselt moyen des trois composants électroniques
en fonction du nombre de Reynolds pour les deux cas 1 et 3. On remarque clairement qu'il y a
une augmentation importante du nombre de Nusselt moyen lorsque le nombre de Reynolds
augment. On peut voir qu’il est pour différents nombres Reynolds, le cas 1 se caractérise par des

valeurs les plus élevées du nombre de Nusselt moyen, par rapport a celles de cas 3.

Cas 1

Ri=0.1 Ri=1

Figure IV.10. Lignes de courant & différents nombres de Richardson et Gr = 10° pour les deux
cas géométriques.
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Figure IV.10. Lignes de courant & différents nombres de Richardson et Gr = 10° pour les deux

cas géométriques (suite).
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Figure IV.11. Isothermes & différents nombres de Richardson et Gr = 10° pour les deux cas

géométriques.
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Ri=2 Ri=5
Figure IV.11. Isothermes & différents nombres de Richardson et Gr = 10° pour les deux cas
géométriques (suite).

Ri=0.1 Ri=1

Ri=2 Ri=5
Figure IV.12. Variation du nombre de Nusselt local le long des blocs a Gr = 10° et différents
nombres de Richardson pour les deux cas géométriques.
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Figure I'V.13. Variation du nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Reynolds a

Gr= 10° pour les deux cas géométriques.
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1V.2.3.3. Effet du nombre de Prandtl et de Richardson

Dans le but d’examiner 1’effet du fluide de refroidissement et du nombre de Richardson sur
la nature de 1’écoulement et le transfert thermique au sein de la cavité, nos simulations
numériques ont été faites pour trois valeurs du nombre de Prandtl (Pr = 0.71, 1 et 7.1), et

différentes valeurs du nombre de Richardson (Ri=0.1, 1, 2 et 5).

Pour bien clarifier les détails importants sur la structure de 1’écoulement, nous présentons les
contours de la fonction de courant dans la figure IV.14, pour quatre valeurs du nombre de
Richardson (Ri=0.1, 1, 2 et 5) et avec un nombre de Grashof fixe Gr= 10°. On voit bien que
I’écoulement change de direction a cause de la présence des blocs chauffé. Pour des valeurs
faibles nombre de Richardson (Ri= 0.1), on constate l'existence d'une petite cellule de
recirculation entre les blocs et que le régime de convection forcée est dominant sur le transfert
de chaleur. En augmentant le nombre de Richardson, la convection naturelle a commencé a se
développer. Les cellules de recirculation sont devenues nombreuses entre les blocs, pour Ri=1,
nous assistons a un phénoméne de compétition entre 1’écoulement forcé et naturelle : le régime
de convection mixte alors est bien installé. Au-dela de cette valeur et pour Ri supérieur a 2, la
convection naturelle devient prédominante, il y a eu l'apparition d'une grande cellule de
convection entre les blocs. Par rapport au changement de nombre de Prandtl, nous notons qu'a
faible nombre de Prandtl les lignes de courant sont nombreuses entre les blocs inversement

lorsque le nombre de Prandtl augmente.

La distribution de la température pour chaque couple des nombres de Richardson et de
Prandtl, est représentée sur la figure IV.15. Cette figue illustre les contours des isothermes qui
présentent une stratification de la température, dont la valeur maximale est égale a 1 au niveau
des composants ¢lectroniques et la valeur minimale égale a 0 (zéro) du part et d’autre des
composants. On remarque que les températures €levées sont localisées dans des espaces étroits
au voisinage des trois composants électroniques, qui correspondent a 1’épaisseur des couches
limites thermiques, et qui sont largement influencées par les nombres de Richardson et de
Prandtl. Loin des composants chauds, les gradients de la température sont faibles. Les résultats
montrent que dans le cas de faible nombre de Richardson et grand nombre de Prandtl (Ri=0.1 et
Pr=7.1), les températures sont élevées et trés serrés dans des espaces étroits au voisinage des
trois blocs chauffés. Cependant lorsque le nombre de Richardson augmente et avec la

diminution de nombre de Prandtl, la couche limite thermique augmente.

Une description détaillée sur le taux du transfert de chaleur est donnée par la figure IV.16,

qui illustre les profils de la variation des valeurs du nombre de Nusselt local le long des neuf
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faces des composants chauds en fonction du nombre de Prandtl pour différents nombres de
Richardson. Comme il a été constaté précédemment, le maximum du transfert de chaleur se
situe au coin droit supérieur de chaque composant chaud et la taille du profil du premier
composant est plus grande que celle du deuxiéme et troisieme composant. On remarque
clairement que le nombre de Nusselt local diminue en augmentant le nombre de Richardson, et
on peut voir aussi que le transfert de chaleur au niveau des neuf faces des composants chauds
devient plus important lorsqu’on utilise de 1’eau (Pr=7.1) comme fluide de refroidissement, ou
la conductivité thermique est plus €élevée. D'autre part, on montre que ’air (Pr=0.71) possede la
plus faible valeur de conductivité¢ thermique par rapport aux autres fluides, par conséquent, il

donne des valeurs minimes du nombre de Nusselt local.

Le taux du transfert de chaleur globale au niveau des composants, est illustré par la figure
(IV.17). Sur celle-ci, on voit bien que le nombre de Nusselt moyen augmente avec
I'augmentation du nombre de Reynolds. Lorsque la convection naturelle prédomine (faible
nombre de Re) la chaleur se propage plus par conduction que par convection ce qui se traduit
par des gradients de température pres des blocs chauds moins importants et donc des valeurs
faibles du nombre de Nusselt moyen. Nous avons noté aussi que 1’écart entre les valeurs du
nombre de Nusselt moyen pour chaque nombre de Prandtl, montre que la chaleur évacuée
augmente avec 1’augmentation de nombre de Prandtl. Finalement on constate que le nombre de
Nusselt moyen devient plus important avec I’utilisation de I’eau (Pr=7.1) comme fluide de

refroidissement. Ceci a été confirmé par la figure IV.16.

Pr=0.71

Ri=0.1 Ri=1

Figure IV.14. Lignes de courant & Gr = 10° pour différents nombres de Prandtl et de
Richardson.
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Ri=2 Ri=5
Pr=1
e B I
Ri=0.1 Ri=1
T T |
Ri=2 Ri=5

Figure IV.14. Lignes de courant a Gr = 10° pour différents nombres de Prandtl et de Richardson
(suite).
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Pr=7.1
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Ri=1

Ri=2

e 1

Ri=5

Figure IV.14. Lignes de courant & Gr = 10° pour différents nombres de Prandtl et de Richardson

Pr=0.71

|

Ri=0.1

Ri=1

Figure IV.15. Isothermes & Gr = 10° pour différents nombres de Prandtl et de Richardson.
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|

Pr=1

Ri=0.1

Ri=2

Ri=1

Ri=5

Figure IV.15. Isothermes a Gr = 10° pour différents nombres de Prandtl et de Richardson
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Pr=7.1
1 1
| ‘ e
Ri=0.1 Ri=1
1 1
| e
Ri=2 Ri=5
Figure IV.15. Isothermes & Gr = 10° pour différents nombres de Prandtl et de Richardson
(suite).
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Figure IV.16. Variation du nombre de Nusselt local le long des blocs a Gr = 10° pour

différents nombres de Prandtl et de Richardson.
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Figure IV.16. Variation du nombre de Nusselt local le long des blocs & Gr = 10° pour
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différents nombres de Prandtl et de Richardson (suite).
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Figure I'V.17. Variation du nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Reynolds a

Gr = 10° pour différent nombre de Prandtl.
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IV.3. Régime turbulent
IV.3.1. Choix du maillage

Dans la présente partie, un test de sensibilit¢ de maillage est effectué pour assurer
l'exactitude et la fiabilité de la solution numérique avant de passer aux calculs. Quatre différents
maillages non uniformes sont pris en considération 200x300, 300x400, 400x500 et 500x600
nceuds. Les résultats présentés dans le tableau IV.3 montrent que les grilles de 300x400 a
500x600 ne produisent pas de différences significatives dans le nombre de Nusselt moyen
calculé. Par conséquent, une grille non uniforme de 400x500 avec une plus grande concentration
de points de maillage prés des blocs est adoptée pour tous les calculs présentés dans la présente

partie.

Tableau IV.3: Comparaison du nombre de Nusselt moyen pour différents maillages pour

Ri=1 et Pr=0.7.
Ne ixj Nombre de Nusselt moyen Erreur (%)
1 200 x 300 25,63995 31.51
2 300 x 400 34,1463 8.79
3 400 x 500 36,01378 3.80
4 500 x 600 37,43728 -
IV.3.2. Validation

Pour la vérification des résultats numériques obtenus dans la présente partie et donner plus
de confiance aux résultats de nos simulations numériques sous Fluent, on a établi quelques
comparaisons avec d’autres investigations numériques et expérimentales présentées dans la

littérature.

Premiérement la comparaison est faite avec les résultats numériques obtenus par Tian et
Karayiannis [66]. La comparaison est effectuée pour le cas de la convection naturelle
turbulente dans une cavité a paroi verticale gauche chauffée a température constante et paroi
verticale droite soumise a une température froide constante. Les parois restantes sont
considérées comme adiabatiques. Les nombres de Nusselt moyens sur la paroi chaude ont été
calculés et comparés, pour un nombre de Rayleigh Ra = 1,58 x 10°. La comparaison montre que
la différence maximale du nombre de Nusselt moyen ne dépasse pas le 5 % comme il est
indiqué dans le tableau IV .4. Une deuxi¢me comparaison est effectuée en comparant le profil de
température au milieu de la hauteur comme le montre la figure IV.18. Cette comparaison a
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montré un accord satisfaisant entre les résultats obtenus dans ce travail et ceux de Tian et

Karayiannis [66], ce qui nous conforte dans la fiabilité de la présente approche numérique.

Pour plus de confiance a I'approche numérique utilisée de cette partie, nous avons confronté

encore nos résultats a ceux numériques et expérimentaux obtenus par Kayne et Agarwal [67],

pour le cas de la convection mixte turbulente dans une cavité carrée ventilée et partiellement

chauffée. La comparaison des résultats numérique obtenus a été faite en utilisant les courbes de

température et de vitesse. Les profils de température sont illustrés dans la figure IV.19 et

comparés avec les températures numériques et expérimentales. Une autre comparaison avec les

profils de vitesse est illustrée dans la figure IV.20. Cette comparaison montre qu’il y a un accord

satisfaisant entre les résultats obtenus dans le présent travail et ceux de Kayne et Agarwal [67],

ce qui nous réconforte dans la fiabilité de notre code du calcul.

Tableau IV.4: Comparaison du nombre de Nusselt moyen, entre notre simulation et celles de

Tian et Karayiannis [66] pour Ra=1 .58x10°.

Nupey, [66] | Nupey, present travail | Erreur (%)
Paroichaude 55.63 58.32 4.61
Paroifroide 54.93 57.55 4.55

Figure IV.18. Comparaison du profil de température au long du milieu & y=0.375m, entre nos

simulations et celles d’Tian et Karayiannis [66] pour Ri=1 et Ra= 1,58 x 10°.
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Figure IV.19. Comparaison du profil de température au long du milieu a x=0.52m, entre nos

simulations et celles de Kayne et Agarwal [67].
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Figure IV.20. Comparaison du profil de vitesse au long du milieu a x=0.52m, entre nos

simulations et celles de Kayne et Agarwal [67].
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IV.3.3. Résultats : Discussion et analyse

Pour déterminer les recommandations qualitatives qui peuvent améliorer la conception
thermique des appareils électroniques, la présente partie a pour but d’étudier l'influence de
certains parametres sur le transfert de chaleur par convection mixte turbulent a I’intérieur d’une
cavité carrée ventilée contenant de trois blocs dissipant la chaleur & une température constante.
Les restes des parois de la cavité considérée sont maintenues adiabatiques. Six configurations
géométriques ont été congues et étudiées afin de trouver le meilleur cas qui respecte le

dégagement maximal de la chaleur (voir figure IV.21).

Les parameétres du contrdle du probléme étudié dans cette partie sont les suivants : le
nombre de Grashof fixé a 3.18 x 10°, le nombre de Reynolds basé sur la largeur d’entrée et la
vitesse a I’entrée. On prend différentes valeurs du nombre de Richardson qui représente une
mesure de I’importance relative entre la convection naturelle et la convection forcée telle que :
Ri=0.2, Ri=1 et Ri=5, et le nombre de Prandtl qui caractérise la nature du fluide, nous avons

choisi 1’air comme fluide de refroidissement a Pr=0.71.

U

Figure IV.21. Configurations géométriques du modele correspondant la partie de régime

turbulent.
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1V.3.3.1. Effet de la distance entre les blocs

Pour mettre en évidence I’influence de la distance entre les blocs (h/H) et du nombre de
Richardson sur la structure de 1’écoulement et le transfert thermique, nous avons fait varier cette
distance entre les trois blocs selon le cas A (h/H = 0.2) et le cas F (h/H = 0.1) pour différents

valeurs des nombres de Richardson (Ri=0.2, 1 et 5).

Les contours de la fonction de courant sont illustrés dans la figure IV.22, pour les distances
données et pour Ri=0.2, Ri=1 et Ri=5. On constate, la présence d’un grand vortex qui tourne
dans le sens antihoraire a la partie gauche du jet d’air qui traverse la cavité et montre que les
lignes de courant sont bien droites lorsqu'on n’est pas loin des blocs. Seulement au niveau de ces
derniers, on remarque la création des cellules de recirculation dans les zones voisines des blocs

selon le nombre de Richardson et la distance entre les blocs.

Entre les trois composants, pour le cas A (h/H =0.2), on constate que pour les faibles
nombres de Richardson un écoulement plus intense caractérisé par les lignes de courant
étroites et plus d’espace et d’intensité des cellules de recirculation entre les blocs. Au
fur et a mesure que le nombre de Richardson augmente (convection naturelle
prédominante), 1’écoulement principal devient de plus en plus faible, les lignes de
courant s’¢éloignent et presque 1’étouffement des cellules de recirculations situées entre
les blocs. On constate aussi [’absence de la cellule de recirculation dans la partie
inférieure des blocs. A Ri=5, on note 1’absence des cellules de recirculation dans la
partie droite de la cavité. Contrairement au cas précédent, la diminution de la distance
entre les blocs (cas F a h/H =0.1), pour des valeurs faibles du nombre de Richardson, la
convection forcée est dominante. Entre les blocs, on note 1’absence de cellule de recirculation
qui montre que la convection naturelle est pratiquement absente. Dans la partie inférieure et
supérieure des blocs il existe une petite cellule de recirculation. En augmentant le nombre de
Richardson, la convection naturelle commence a se développer. On constate [’apparition des

petits nombres des lignes de courant et des petites cellules de recirculation entre les blocs.

La distribution de la température des deux configurations pour chaque nombre de
Richardson est représentée sur la figure IV.23. Les isothermes de la configuration (A) montrent
que les espaces étroits au voisinage des trois blocs sont bien ventilés, a Ri=1. Nous assistons a
un phénoméne de compétition entre 1’écoulement forcé et les cellules dues a la convection
naturelle : le régime de convection mixte turbulent est bien installé. Contrairement au cas
précédent, comme l'espacement entre les blocs diminue (cas F a h/H =0.1), il y a un manque de

ventilation entre les blocs. Pour ¢a, on peut observer que les températures élevées sont localisées
101



Chapitre IV Résultats et Discussions

dans des espaces au voisinage des blocs chauds, ce qui signifie que la partie inférieure et
supérieure des blocs sont bien ventilées. Lorsque le nombre de Richardson augmente, nous

observons une stratification de la température entre les blocs.

La figure IV.24 présente la distribution de 1’énergie cinétique turbulente des deux
configurations pour différents nombres de Richardson. On voit d’une maniere générale que
I’énergie cinétique turbulente est d’autant plus importante que le nombre de Richardson est
faible. Cela est dli, comme nous avons vu, a I’augmentation de la vitesse moyenne suite aux
effets combinés de la convection naturelle et forcée, qui induit une augmentation des
fluctuations de vitesse, et par conséquent une augmentation de 1’énergie cinétique turbulente.
Par contre a un grand nombre de Richardson, les niveaux de 1’énergie cinétique turbulente sont
tres faibles. La figure IV.24 montre aussi que les valeurs maximums sont toujours situées a coté
de I’ouverture de sortie pour : Ri=0.2, 1 et 5. Cela peut s’expliquer par la prédominance de la
convection forcée, surtout quand le jet atteint la paroi opposée. Les effets d’impact du jet sont
toujours remarquables dans les parois opposées des trois blocs chauds. D'autre part, comme
I'espacement entre les blocs diminue, on peut observer que les valeurs de 1’énergie cinétique

turbulente diminuent.

Afin de voir le taux d’enlévement de la chaleur au niveau des composants, on consulte la
figure IV.25 donnant la variation du nombre de Nusselt local le long des neuf faces pour
différents valeurs des nombres de Richardson (Ri = 0.2, 1 et 5) dans les deux cas géométriques.
A premiére vue, on remarque que le maximum du transfert de chaleur se situe au coin gauche
supérieur de chaque bloc. On peut dire d’une manicre générale que le nombre de Nusselt local
est d’autant plus important que le nombre de Richardson est faible. Lorsque le nombre de
Richardson augmente, nous observons une diminution de nombre de Nusselt local. On peut voir
aussi que le transfert de chaleur des blocs dans le cas (A) devient plus important que celui du cas
(F) sauf sur la surface verticale (h-i) et la surface supérieure (i-j) du troisieme bloc. Ceci est di
au fait que la zone supérieure du troisieme bloc du cas (F) donne une zone de recirculation plus

importante que dans le cas (A).

Afin de voir I’effet de I’espacement entre les blocs, et pour mieux visualiser le transfert de
chaleur au niveau des blocs dans les deux cas étudier, la figure IV.26 nous fournit 1’évolution
du nombre de Nusselt moyen des trois blocs en fonction du nombre de Richardson pour les deux
cas (A) et (F). On remarque bien qu'il y a une augmentation importante du nombre de Nusselt

moyen lorsque le nombre de Richardson diminue. On peut voir qu’il est pour différents nombres
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Richardson, le cas (A) a des valeurs plus ¢levées du nombre de Nusselt moyen, par rapport a

celui du cas (F).

Cas A

CasF

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5

Figure IV.22. Contours de la fonction de courant y a différents nombre de Richardson et Gr=
3.18 x 10° pour les deux cas géométriques.

Cas A

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5

Figure IV.23. Contours des isothermes & différents nombre de Richardson et Gr=3.18 x 10’ pour les
deux cas géométriques.
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CasF

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5

Figure IV.23. Contours des isothermes a différents nombre de Richardson et Gr=3.18 x 10°
pour les deux cas géométriques (suite).

Cas A

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5

CasF

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5

Figure IV.24. Distribution de I’énergie cinétique turbulente a différents nombre de Richardson
et Gr=3.18 x 10° pour les deux cas géométriques.
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Ri=0.2 Ri=1

Ri=5
Figure IV.25. Variation du nombre de Nusselt local le long des blocs a Gr =3.18 x 10° et
différents nombres de Richardson pour les deux cas géométriques.

—=— Cas A

w

Nombre de Nusselt moyen
N w

Nombre de Richardson

Figure IV.26. Variation du nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Richardson a

Gr=3.18 x 10° pour les deux cas géométriques.
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1V.3.3.2. Effet de I’emplacement de sortie du fluide

Pour mettre en évidence I’effet de I’emplacement d’ouverture de sortie du fluide et du
nombre de Richardson sur la structure de 1’écoulement et du transfert thermique. Cing

configurations ont été examinées :
(A) Sortie sur la partie supérieure de la paroi droite,
(B) Sortie sur la partie droite de la paroi supérieure,
(C) Sortie au centre de la paroi supérieure,
(D) Sortie sur le coté gauche de la paroi supérieure et
(E) Sortie sur le coté supérieur de la paroi gauche.
Pour trois valeurs de nombre de Richardson (Ri=0.2, 1 et 5).

Les contours de la fonction de courant y pour les différentes configurations géométriques
citées ci-dessus, sont présentés par la figure IV.27. On observe qu’il existe un grand vortex qui
tourne dans le sens antihoraire a gauche du jet d’air qui traverse la cavité et montre que les
lignes de courant sont bien alignés lorsqu'on n’est pas loin des blocs et continue bien leurs
alignement jusqu’a la sortie de la cavité pour toutes les configurations. On voit bien la création
des cellules de recirculation dans des zones au voisinage des blocs selon la configuration

géométrique et le nombre de Richardson.

Entre les trois composants, pour les cas (A) et (B), on constate que pour faibles nombre de
Richardson des débits importants déployer par la stratification des lignes de courant et des
cellules de recirculation entre les blocs qui sont plus intenses. Au fur et a mesure que le nombre
de Richardson augment, la puissance d’écoulement principal s'affaiblir, les lignes de courant
s'éloignent et les cellules de recirculations situées entre les blocs s'étouffent. Ainsi, on note
I’absence de cellule de recirculation dans la partie inférieure des blocs. A Ri=5, on note
I’absence des cellules de recirculation dans la partie droite de la cavité. Dans les cas (C), (D) et
(E) a faibles nombre de Richardson, on voit bien que le nombre des lignes de courant plus
importante que dans les cas de (A) et (B). Aussi, on constate la création d’une petite zone de
recirculation entre les blocs par rapport aux deux cas précédents, et lorsque le nombre de
Richardson augmente, le nombre des lignes de courant diminue et on note I’absence des cellules

de recirculation dans la partie droite de la cavité.

En consultant la figure IV.28 qui présente les contours des isothermes pour différentes
configurations géométriques et différentes valeurs du nombre de Richardson, on remarque que
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les températures ¢élevées occupent une partie considérable dans le coté ou se trouve les trois
blocs chauds. Loin de cette région, les gradients de la température sont faibles. Lorsque le
nombre de Richardson augmente, nous constatons une augmentation des valeurs des

températures au voisinage des trois blocs chauds.

Sur la figure IV.29, on présente la distribution de 1’énergie cinétique turbulente des cinq
configurations pour différents nombres de Richardson. On voit d’une fagon générale que
I’énergie cinétique turbulente est plus importante lorsque le nombre de Richardson est faible.
Cela est di comme nous avons vue précédemment, a I’augmentation de la vitesse moyenne, qui
induit une augmentation des fluctuations de vitesse, et par conséquent la production de 1’énergie
cinétique turbulente. On montre aussi que les valeurs maximums sont toujours situées a coté de
I’ouverture de sortie. Cela peut s’expliquer par la prédominance de la convection forcée, surtout
quand le jet abouti a la paroi opposée. Les effets d’impact du jet sont toujours remarquables
dans la paroi opposée comportant les trois blocs chauds. A grande nombre de Richardson, les
niveaux de I’énergie cinétique turbulente sont tres faibles. Loin de la sortie et la paroi verticale
des trois blocs chauds, I’énergie cinétique turbulente est faible surtout pour les grands nombres
de Richardson. Lorsqu’on change les configurations géométrique, on remarquer que le cas (C)
donne des valeurs les plus élevées de 1’énergie cinétique turbulente par rapport aux cas (B) et

(D), et les plus faibles valeurs de 1’énergie cinétique turbulente dans les cas (A) et (E).

La figure IV.30 montre une comparaison du nombre de Nusselt local autour des trois blocs
chauds pour différents valeurs des nombres de Richardson (Ri = 0.2, 1 et 5) et pour les cinq
configurations géométriques. On remarque que le maximum du nombre de Nusselt local se situe
au coin gauche supérieur de chaque bloc. D’une maniére générale, le transfert de chaleur est
plus important au fur et a mesure que le nombre de Richardson soient faible, et lorsque le
nombre de Richardson augmente, nous observons une diminution du nombre de Nusselt local.
On remarque aussi que le nombre de Nusselt local le long des faces (e-f, f-g, g-h, h-i et i-j), ne
présente aucune variation notable par rapport aux différentes configurations. Par contre dans les
faces (a-b, b-c, c-d et d-e) présentent des valeurs importantes du nombre de Nusselt local dans

les cas (A) et (B) par rapport aux autres configurations.

Dans la figure IV.31, on montre la variation du nombre de Nusselt moyen des trois blocs en
fonction du nombre de Richardson, et pour différents emplacements d’ouverture de sortie du
fluide. On remarque bien qu'il y a une diminution importante du nombre de Nusselt moyen
lorsque le nombre de Richardson augment. Les profils correspondant a chaque configuration

géométrique sont arrangés 1’un au-dessus de 1’autre dans le sens croissant, correspondant la
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variation de l'emplacement de sortie du coté gauche (cas E) vers le coté droit (cas A) de la
cavité. On peut dire donc que la quantité de chaleur enlevée des trois composants augmente que

la position de sortie du fluide placé prés au coté droit de la cavité.

Cas A

Cas B

Cas C

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5
Figure IV.27. Contours de la fonction de courant y a Gr = 3.18 x 10° et différents nombres de
Richardson pour les cinqg cas géométriques.
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Cas D

Cas E

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5
Figure IV.27. Contours de la fonction de courant y a Gr = 3.18 x 10° et différents nombres de
Richardson pour les cinq cas géométriques (suite).

Cas A

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5
Figure IV.28. Contours des isothermes 4 Gr = 3.18 x 10’ et différents nombres de Richardson

pour les cinqg cas géométriques.

109



Chapitre IV Résultats et Discussions

Cas B

Cas C

Cas D

Cas E

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5
Figure IV.28. Contours des isothermes 4 Gr = 3.18 x 10’ et différents nombres de Richardson
pour les cing cas géométriques (suite).
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Cas A

Cas B

Cas C

CasD

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5
Figure IV.29. Distribution de I’énergie cinétique turbulente a Gr = 3.18 x 10° et différents
nombres de Richardson pour les cinq cas géométriques.
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Cas E

Ri=0.2 Ri=1 Ri=5
Figure IV.29. Distribution de I’énergie cinétique turbulente a Gr = 3.18 x 10° et différents
nombres de Richardson pour les cing cas géométriques (suite).

Ri=0.2 Ri=1

Ri=5

Figure IV.30. Variation du nombre de Nusselt local le long des blocs a Gr =3.18 x 10° et
différents nombres de Richardson pour les cinq cas géométriques.
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Figure IV.31. Variation du nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Richardson a

Gr=3.18 x 10° pour les cinq cas géométriques.
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Conclusion Générale

L’étude que nous avons réalisée concerne, le transfert de chaleur par convection mixte
laminaire et turbulente dans une cavité ventilée munie de trois blocs chauffants placés aux
milieux de la paroi verticale droite. Les objectifs fixés au début de ce modeste travail étaient
d’optimiser le transfert de chaleur, d’évacuer la chaleur de I’intérieur de cavité tout en assurant
une bonne compréhension des phénomenes thermiques et dynamiques en essayant plusieurs

parametres de controle.

Une recherche bibliographique poussée, sur différentes études numériques et expérimentales
a été entreprise sur le transfert de chaleur par convection laminaire et turbulente dans différentes
configurations. Les travaux présentés dans cette bibliographie sont regroupés sur quatre parties :
Les deux premieres parties sont consacrées a examiner les travaux de recherche qui étudient la
convection mixte dans les cavités ventilées laminaire et turbulente. Dans les deux dernieres
parties, on rappelle les travaux qui explorent le refroidissement des blocs dans les canaux et

dans les cavités ventilées.

Une formulation mathématique de la convection mixte laminaire et turbulente dans une
cavité¢ ventilée munie de trois blocs chauffants a été présentée. Nous avons utilis¢é une forme
adimensionnelle afin de trouver des solutions générales de la fonction de courant et celle de la
vorticité en régime laminaire. Dans le modele mathématique du régime turbulent, nous avons
conduit ; les équations de Navier- Stokes moyennés (RANS) sous ses formes dimensionnelles,

la conservation de la masse et de 1’énergie.

Les paramétres adimensionnels tels que : le nombre de Reynolds, le nombre de Grashof, le
nombre de Richardson et le nombre de Prandlt sont utilisés comme paramétres du contréle de

I’écoulement dans les configurations examinées.

La méthode numérique utilisée dans cette thése est basée sur deux méthodes, la méthode des
différences finies qui est utilisée dans le cas du régime laminaire et la méthode des volumes
finis qui est utilisée dans le cas du régime turbulente. Pour fermer le systéeme d’équations du
régime turbulent a résoudre, on a utilisé le modele k-¢ standard. Le traitement du couplage
vitesse-pression, dans les équations de la quantité de mouvement a été effectué avec

I’algorithme SIMPLE.
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Une étude comparative a été faite pour validée nos résultats numériques avec des autres
résultats numériques et expérimentales trouvées dans la littérature. Nous avons obtenu une
bonne concordance quantitative et qualitative de nos résultats pour les deux régimes

d’écoulement.

Nos résultats obtenus permettront de choisir la meilleure configuration (la distance entre les
composants et I’emplacement d’entrée et de sortie du fluide), la vitesse d’entrée ainsi que de
différents régimes d’écoulement (laminaire et turbulent), pour assurer le bon refroidissement des
composants. A partir des résultats obtenus dans cette thése, les points suivants peuvent étre

pointés :

» A chaque fois que le nombre de Reynolds augmente, le nombre de Nusselt augmente
ce qui justifie l'augmentation du transfert thermique.

» Les températures élevées sont localisées dans des espaces étroits au voisinage des
blocs chauds qui correspondent aux couches limites thermiques et qui sont largement
influencées par le nombre de Richardson. Loin des blocs chauds, les gradients de la
température sont faibles.

» L'augmentation de I'espacement entre les blocs provoque une augmentation du
transfert de chaleur au niveau des blocs.

» Parmi les fluides étudiés, I'eau (Pr = 7.1) est le fluide qui a pris la plus grande
quantité de chaleur, puis l'huile (Pr = 1) et en dernier I’air (Pr = 0.71).

» On montre que parmi les configurations géométriques sur la base de nos résultats de
nombre de Nusselt moyen dans les trois blocs chauds : que la configuration (Cas 1)
dans le régime laminaire et la configuration (Cas A) dans le régime turbulent, sont
les deux meilleures configurations pour une bonne évacuation de la chaleur de
I’intérieur de cavité.

» L’¢évolution du nombre de Nusselt moyen sur les trois blocs chauds en régime

turbulent est plus importante qu'en régime laminaire.

On peut conclure enfin que les parameétres géométriques, les propriétés thermo-physiques du
fluide de refroidissement et le régime d’écoulement ont une influence considérable sur le

refroidissement des blocs et sur 1’évacuation de la chaleur de 1’intérieur de cavité.

Enfin nous recommandons 1’étude de la convection mixte des nano-fluides dans une cavité

ventilée, en vue d'apporter plus d'amélioration.
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