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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

n appelle convection la recherche du champ de vitesse et de tempéra-

ture dans un milieu matériel dont les différentes parties sont en
mouvement les unes par rapport aux autres. Par milieu matériel, nous enten-
dons un fluide (gaz ou liquide) homogene et isotrope. Quatre principales
classes de milieux couramment employés dans l'industrie ne relevent pas de
ce critere et doivent donc faire I'objet d’articles séparés. Ce sont :

— les transferts et les écoulements diphasiques se limitant en général a un
mélange d’un fluide et de sa vapeur, ou d’un fluide et d’'un gaz;

— les transferts dans les fluides dits complexes, le terme recouvrant
I’ensemble d’un liquide et de particules qui sont entrainées par lui (beaucoup de
fluides sont dans ce cas-la en génie chimique ou en agroalimentaire);

— les lits fluidisés entrainés, si les particules solides ont un mouvement
d’ensemble, ou les lits fluidisés fixes : bien que mobiles, les particules ont une
vitesse moyenne d’entrainement nulle ; ces lits fluidisés relévent a la fois du fluide
complexe et du fluide diphasique ;

— le transfert dans les milieux poreux, ceux-ci se distinguant des précédents
par le fait que les particules solides forment un réseau indéformable, donc fixe,
dans les porosités duquel circule un fluide.

Délimitant ainsi ce que nous traiterons sous le titre convection, on s’aperce-
vra assez vite, au niveau de |’établissement des équations, que la convection
n’introduit rien de fondamentalement différent de ce que I'on connait déja,
gréace a la conduction et a la mécanique des fluides. Cette derniere nous donne
le champ de vitesse d’un fluide, auquel se superpose un probléme de conduc-
tion dans un milieu déformable dont on connait les lois et les vitesses de défor-
mation par la solution préalable d’'un probleme de mécanique.

Si, fondamentalement, la convection n’est donc que la conduction dans un
fluide déformable, |a résolution est généralement beaucoup plus compliquée,
surtout si, comme c’est le cas général, I'équation qui détermine les quantités
de mouvement et celle qui permet le calcul des flux thermiques sont couplées,

ce qui implique pratiquement des calculs itératifs.

1. Préambule

La conception de l'article sur la convection est tres différente de
celle de l'article sur la conduction. Dans ce dernier cas, il faut déter-
miner I'ensemble du champ de température en fonction du lieu et
du temps dans I'ensemble du solide. Cela s’opére en trois étapes.

B La solution générale de I’équation de la chaleur s’obtient en une
premiére étape par des résolutions analytiques ou, dans la plupart
des cas, par des résolutions numériques.

B Une partie des constantes d’intégration se détermine lors d'une
deuxiéme étape par la considération des conditions thermiques
imposées aux limites. Cela suffit en conduction station-

naire (f)a—t = 0) , ce dernier cas se présentant souvent comme la solu-

tion asymptotique, quand le temps t — «, d’une solution de régime
transitoire.

B Si I'on calcule le régime transitoire, une troisieme étape est
nécessaire ; elle prend en compte les conditions initiales de tempé-
rature, donc de flux, dans I'ensemble du matériau siege du transfert
de chaleur.

Rien de tel en convection pour plusieurs raisons ; nous citerons
les deux principales.
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M La raison importante est que nous n’envisagerons ici la convec-
tion, c’est-a-dire le transfert de I'énergie thermique dans et par un
fluide déformable, qu’en régime stationnaire. En fait, turbulence et
stationnarité sontincompatibles et on restreindra la stationnarité aux
seules valeurs moyennes (dans le temps) des différentes variables
extensives et intensives qui interviennent.

B Une autre simplification considérable vient du but que I'on pour-
suit. Obtenir le champ de température en conduction était indispen-
sable, ne serait-ce que pour connaitre les déformations et les
contraintes dues aux dilatations différentielles dans le solide. Mais
dans un fluide, I'exigence de connaitre le transfert, dans et par un
fluide, va se borner au seul processus de transfert par le fluide,
c’est-a-dire par I'intermédiaire des parois solides le limitant de son
environnement.

Dans le solide en contact, comme dans le fluide, les flux peuvent
donc s’écrire a la paroi :

L5 e = 450 ) = 9
avec n normale a la paroi,
tandis que I'on aura la continuité des températures :
(Ts)om = (Te)pm
avec (TS)pM température du solide en un point M de la paroi,
(Tf)pm température du fluide en ce méme point.
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

Autrement dit, les résistances de contact solide-solide dont
I'importance est si grande en conduction, n‘existent pas (sauf cas
exceptionnel) dans le contact solide-fluide.

Dans ces conditions, il apparait actuellement dans beaucoup de
cas industriels comme superfétatoire de calculer le champ de tem-
pérature dans tout le fluide, pour n’en retenir que le gradient de
température aux seules parois.

Aussi, une simplification sans aucune justification d’ordre fonda-
mental, exclusivement phénoménologique, établit-elle une relation
a la paroi :

¢p=h(Ty = Ty)
avec h coefficient d’échange convectif,

Ty température globalisante destinée a moyenner, suivant
des critéres a définir, 'ensemble du champ de tempéra-
ture dans le fluide, champ qu’il n’est donc plus nécessaire
de calculer point par point.

Lessentiel de la convection pour I'ingénieur consiste donc :
— d’une part, a définir puis a calculer Ty, ;
— d’autre part, a calculer h par le biais du passage par des

nombres caractéristiques (ici le nombre de Nusselt), Iégére compli-
cation comme tribut d’'une généralisation des résultats.

Le lecteur ne s’étonnera donc pas si I'adoption d’hypothéses beau-
coup plus phénoménologiques entraine, pour la convection et par
rapport a la conduction, un exposé beaucoup plus dépouillé en équa-
tions et en procédés mathématiques rigoureux de résolution. Si l'on
y ajoute que la plupart des écoulements convectifs industriels sont
turbulents et que la théorie de la turbulence constitue encore un des
probléemes de physique du transfert non completement résolus, on
ne s’étonnera plus qu’un certain empirisme marque encore les
corrélations qui déterminent les transferts convectifs.

Le lecteur remarquera aussi que tout l'article traite de I'échange
thermique a la paroi commune entre un solide et un fluide. Cela
suffit par exemple pour connaitre les conditions convectives a la
limite d’un solide ou I'on étudie la conduction. Mais, trés fréquem-
ment, se présente I'obligation de transférer de I'énergie thermique
d’un fluide a un autre. C'est le domaine, immense quant aux appli-
cations, des échangeurs ou la paroi solide n'a qu’un rdle de sépa-
ration physique des deux fluides. La présence de cette paroi dont
le role thermique reste trés effacé se paie en général de multiples
ennuis : vibration, corrosion, support d’encrassement par du tartre,
des suies, etc. Mais cela est un autre probléme.

Thermiquement, retenons simplement que I'on aura seulement a
utiliser deux fois les notions exposées dans la suite de cet article :
la premiere, pour étudier le transfert convectif fluide 1 - paroi, la
seconde pour étudier le transfert convectif paroi - fluide 2.

Essentiellement, cet échangeur n’est que la mise en série de deux
résistances thermiques convectives dont on sait calculer les inverses,
c’est-a-dire les conductances h; et h,. D’ou la notion de coefficient
d’échange global H entre les deux fluides de I’échangeur, pour une
méme valeur des surfaces mouillées par 1 et par 2:

De plus, les surfaces de contact solide - fluide 1 et solide - fluide 2
n‘ont aucune raison d’'étre égales comme le montre la figure 1. On
tentera d'accroitre la surface d’échange du fluide pour lequel le coef-
ficient h est le plus faible.

Mais I'aspect systéeme d'un échangeur par la variété des configu-
rations possibles entre les deux fluides justifie un article spécifique.

T £r=2)
fluide 2 ©  fluide2
(@ plaque plane (® plaque corruguée @ﬂ:::;lpdo

(@ tube a ailettes

® direction d'écoulement du fluide 2 perpendiculaire a la figure

Dans le cas @, les surfaces du fluide 1 et du fluide 2 avec le solide sont
égales.

Dans les cas (&), et (@, les surfaces du fluide 1 et du fluide 2 avec
le solide sont inégales : on s'efforcera, bien s(r, d'augmenter la surface
de contact du cdté du fluide dont le coefficient convectif est le plus
médiocre. Si la géométrie s’y préte mal, on garnira cette surface d'ai-
lettes.

Figure 1 - Quelques exemples de configuration élémentaire
dans un échangeur

2. Généralités
2.1 Equations

Si I'on se réfere aux équations de conservation de I'énergie qui,
jointes a une équation d’état concernant le fluide, constituent le
matériel a la base de toute I'étude de transfert vue sous l'angle
macroscopique, on a toujours I"équation de conservation de
I'énergie thermique locale que nous utilisons seule dans toute la
conduction, a savoir :

dT

pcp—d—t—:P—V-(p (1)

avec P puissance thermique produite au sein du fluide par unité
de volume,
¢ flux surfacique.

Cette équation est unique pour deux inconnues T et ¢. Lintro-
duction d'une hypothése purement phénoménologique a savoir
I"hypothése de Fourier :

o=—-AVT
permet d’écrire :
dT
pcp—d—t—=P+V/lVT (2)
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qui se simplifie en:

pey ST = P+2V2T (3)

dans le cas particulier d’'un milieu homogeéne, isotrope ou, de plus,
A reste constant en fonction de la température, du lieu et du temps.
Mais méme si I’'on conserve ces hypothéses restrictives pour un
fluide, I'écriture de I'équation unique de conservation de I"énergie,
quelles que soient les formes sous lesquelles se présente cette
derniére, ne peut plus se limiter a la seule conservation de I'énergie
thermique, comme en conduction ou n"apparait aucune possibilité
de transformation (délibérée ou incontrdlée) de cette derniére en une
autre forme d’énergie puisqu’il n'y a que celle-la.

Nota: sauf dans le cas ou intervient le rayonnement sous forme d’énergie
électromagnétique et non plus thermique avec passages compliqués (et spontanés) d'une
forme a I'autre.

Lintervention d'énergie radiative pour les milieux semi-
transparents est cependant exclue de ces relations, sauf si on a a
la faire intervenir dans P.

Les déplacements relatifs des éléments du fluide introduisent
inévitablement de I'énergie mécanique sous ses deux aspects poten-
tiel et cinétique.

Symétriquement de ce qu’il advient en conduction, admettons que
le fluide en mouvement ne posséde que cette forme d’énergie méca-
nique a I'exclusion de toute énergie thermique, par exemple parce
que ce fluide reste isotherme. La conservation de I'énergie méca-
nique s'exprime, pour un fluide parfait dans un champ de force, par
le théoreme de Bernoulli dont I'expression, applicable a chaque élé-
ment de volume du fluide, s’écrit :

2
E_z‘/_+p+pg= 0

ou p et g sont supposés étre des constantes en fonction du temps
et de I'espace.

Commeil n'y a aucune raison, a priori, qu’une fraction de I'énergie
thermique dans le cas général du fluide anisotherme ne se trans-
forme en énergie mécanique et vice versa, I'équation de conser-
vation de I'énergie doit maintenant s’écrire sous la forme de deux
équations :

2
3‘2—/— +p+pg =0
(4)
P dr.

P dt
avec des couplages possibles entre énergie thermique et énergie
mécanique, par le biais des variations d’ordre physique qu’une des
formes d’énergie introduit dans les parameétres qui gouvernent
I'autre. Le processus physique de la dilatation, par exemple, crée
des variations de p avec la température, variations inexistantes pour
un fluide isotherme : mémes conclusions pour les variations de A
etde c,en pou T.

Dans les fluides réels, la situation est encore plus délicate car,
comme on le sait, la conservation de I'énergie mécanique est illu-
soire : spontanément, une partie de cette énergie disparait sous
forme d’énergie thermique. Léquation (1) reste valable a condition
de comptabiliser dans P cette dissipation d’énergie mécanique en
énergie thermique. Encore faut-il, bien entendu, savoir la calculer :
c’est I'affaire du mécanicien des fluides chez lequel cette fraction
de P est plus connue sous la désignation de fonction de Rayleigh.

Néanmoins, cette forme globale de la conservation de I'énergie (4)
est peu utilisée par les mécaniciens des fluides, ces derniers préfé-
rant parler non d’énergie mais de quantité de mouvement par appli-
cation directe du théoreme fondamental de la mécanique qui suit.

Théoréme

La dérivée par rapport au temps de I’'énergie cinétique de
I’élément de volume est égale a la résultante des forces exté-
rieures sur ce méme élément.
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Ce théoreme, appliqué a la conservation de I'énergie mécanique
de I'élément de volume (Bernoulli), donne :

dv or or
PVt = —Vpgwg FT; (5)

Comme dr/dt est précisément la vitesse dans un repére lagran-
gien, d'une maniere générale (5) s'écrit :

dVv

P at

(relation que I'on sait inexacte pour un fluide réel donc visqueux) ;

on calcule directement les forces appliquées a I'élément de volume

et qui résultent de la viscosité. Nous renvoyons ici au traité de méca-

nique des fluides qui établit le tenseur des contraintes sur un élément

de volume dx dy dz, I'effort tangentiel sur cet élément s’écrivant :

V(qu)+V<%/> en x

= -Vp+pg (6)

V(qu)+V<%‘£) eny (7)
V(qu)+V<%> en z

avec u coefficient de viscosité du fluide.

Soulignons toutefois que ces expressions ne sont valables que
dans les régions de I'écoulement ou le régime est laminaire.

Dans le cas du régime turbulent, 'usage s’est répandu parmi les
utilisateurs de remplacer le parametre physique u ou plutét le
quotient v=u/p par gy, diffusivité mécanique turbulente pour les
quantités de mouvement.

Ce nouveau parametre dépend tout a la fois des propriétés
physiques du fluide et de la maniere dont on s’en sert, c’est-a-dire
des caractéristiques locales de la turbulence. Autant dire que la
résolution de I'équation de I'énergie mécanique, perturbée par le
terme de viscosité, devient tout a la fois beaucoup plus imprécise
et difficile, ) étant une fonction du lieu dans I’'écoulement, de la
géométrie et de la vitesse moyenne de ce dernier, au lieu d'étre
comme v une valeur bien définie du fluide donné que I'on utilise,
valeur tres souvent assimilable du reste a une constante dans les
écoulements laminaires.

Terminons cette incursion dans le domaine de la mécanique des
fluides par deux remarques.

B Premiere remarque : elle concerne des ordres de grandeur
dont l'utilisateur doit étre bien pénétré.

u varie en fait avec la pression (pour les liquides seulement)
et avec la température.

Une variation du simple au double s’obtient pour I'air en pas-
sant de 300 a 900 K, pour I'eau en passant de 373 a 331 K. Mais
des turbulences trés modérées font passer de la valeur de v en
laminaire a celle de diffusivités ey, aisément 40 ou 100 fois supé-
rieures.

B Seconde remarque : dans tout écoulement turbulent confiné
par des parois (ce qui excepte les jets libres, les panaches, les
écoulements en canaux, etc.), il existe toujours au voisinage de
la paroi une sous-couche de faible épaisseur ou I'écoulement
reste visqueux et ou I'effort tangentiel a cette paroi s’écrit :

Bu>
T, = — == 8
: = el (8)
avec (ﬁ)p gradient de vitesse a la paroi,

y direction de la normale.

Encore faut-il pouvoir définir une normale locale, ce qui est
immédiat pour une paroi lisse, délicat pour une paroi rugueuse
ou qui est devenue telle au cours de I'utilisation (corrosion, dépot
de substances parasites, etc.). Le critere d’échelle a prendre en
considération est I'amplitude du relief de la paroi comparée a
|"épaisseur de la sous-couche laminaire.
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

Quoi qu’il en soit de ce rappel trés bref et trés orienté de méca-
nique des fluides, I'équilibre des forces, agissant sur I'élément de
volume en écoulement, peut finalement s’écrire sous la forme de
I’équation dite de Navier-Stokes :

p%—\-t/:—Vp+pg+/.tV2V (9)

La solution de I'équation (9) donne le champ de vitesse, éven-
tuellement fonction du temps, dans tout I’écoulement du fluide
considéré comme isotherme ou, tout au moins, qui I'est suffisam-
ment pour que les échauffements, produits par la dissipation
spontanée d’'une partie de I'énergie mécanique en énergie thermique
par la viscosité, n'entrainent pas une variation sensible des pro-
priétés physiques qui interviennent dans les équations, a savoir p
et u (ou gy).

Dans ces conditions, I’ensemble du systéme des équations qui

caractérisent la convection se résume a une relation entre p, pet T
dite relation d’état :

pﬂt/ =-Vp+pg+uvav
pe, ST = P4AV2T (10)
9P - _ypy

Jat

La deuxieme et la troisieme équation du systéme (10) n'appa-
raissent pas comme une complication supplémentaire par rapport
a la seule équation de I'énergie thermique qui gouvernait la conduc-
tion pour les solides. Léquation de continuité exprime la conser-
vation de cette forme d’énergie que constitue la matiere ; on peut
la sortir, indépendamment de toutes les autres formes, de I'équation
qui exprime la conservation de I'énergie, simplement parce que la
forme matiére de I'énergie ne se transforme ni spontanément ni sur
procédé en une forme différente ; elle se conserve donc (sauf dans
les combustibles nucléaires en toute rigueur).

Quant a la relation entre T, p et p, elle est d'une nature entiére-
ment différente et caractérise les propriétés physiques du fluide
considéré.

Admettre, comme en conduction, p = Cte et V=0 reviendrait a

admettre une relation d’état particuliere et a rendre superflue I'écri-
ture explicite des équations de continuité et de Navier-Stokes.

La considération de ce systéeme de quatre équations nous permet
de définir les cas particuliers dont découlent les grandes classes de
processus convectifs le plus souvent rencontrés dans la pratique
industrielle.

2.2 Hypotheéses

2.2.1 Premiére série d’hypothéses restrictives.
Cas particulier de la convection forcée

B A, i, p sont des constantes.

Nota : il suffirait de dire p = Cte, la constance de u et de A étant déja incluse dans I'écri-
ture du terme 4 V2T (équation de I'énergie thermique) ou dans celle de u V2V (Navier-Sto-
kes).

Dans P, puissance thermique dégagée, la dissipation visqueuse
est faible devant les flux thermiques injectés aux parois ou les
autres causes de production d’énergie thermique au sein du
volume.

Nota : la production d’énergie thermique est pratiquement toujours positive. Tous les
processus, dissipation visqueuse en téte, mais aussi effet Joule, fission, réaction chimique,
combustion, couplage avec des champs électriques ou magnétiques, produisent de la

chaleur. Les processus qui dégagent du froid au sein du volume sont exceptionnels
(P négatif).
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B Le régime d’écoulement mécanique et le régime thermique sont

stationnaires. Autrement dit, —% =0.

Dans le cas des écoulements turbulents, instationnaires par défi-
nition, de par I'apparition de fluctuations aléatoires de latempérature
et de la vitesse, cette hypothése de stationnarité est limitée aux seu-
les valeurs moyennes. Cette entorse, couramment admise cepen-
dant a l'instationnarité, rend les résultats beaucoup plus empiriques
en régime turbulent qu’en régime laminaire.

Dans ces conditions, I'équation de Navier-Stokes, d'une part,
I"équation de la conservation de I'énergie thermique, d'autre part,
sont entierement découplées. Le champ de vitesse du mécanicien
des fluides, valable en toute rigueur pour le seul fluide isotherme,
est réputé encore applicable a I'écoulement qui, dans les mémes
conditions mécaniques et géométriques, est anisotherme parce qu’il
recoit (algébriquement) par les parois ou génére en son volume des
flux de chaleur.

Le probléme convectif se résout alors en deux temps.
@ Solution de I'équation de Navier-Stokes et détermination du
champ de vitesse V(x, y, z).

@ Injection de ce champ de vitesse connu dans I'équation de la
conduction, dont le développement donne :

0T dx 0T dy 0T 9z _ 2
pcﬂ[ax ot "y ot oz atJ‘P”W T (m

ou encore :

aT, T, AT _ 2
pcp[uax+vay+waz}— P+AVZT (12)

Les composantes u, v, wsont connues en chaque point et le terme

-E)Qf est nul du fait de I’'hypothese de stationnarité % = 0 de I"écou-

lement moyen.

Le schéma qui vient d'étre exposé, conséquence de cette premiere
série d’hypothéses, recouvre le domaine extrémement vaste dans
la pratique de la convection forcée.

2.2.2 Deuxiéme série d’hypothéses restrictives.
Cas particulier de la convection naturelle

La stationnarité est conservée, mais p est maintenant une
fonction de T que I'on exprimera par une équation d’état :

P=p1-B(T-T,)]

On choisit en général une relation simple de linéarité entre p et
T sans intervention de la pression.

En compensation de cette complication par rapport a la convection
forcée, on admettra en revanche une simplification : les mouvements
du fluide sont exclusivement provoqués par les forces d’Archiméde
résultant des variations thermiques de p, les différentes causes
(pompes, ventilateurs, compresseurs) qui forgaient le mouvement
dans la convection forcée étant désormais supprimées, ce qui rend
nul le terme Vp [équation (9)].

C’est le domaine de la convection naturelle qui est régi par cet
ensemble d’hypotheses.
Nota : convection naturelle : free convection dans les ouvrages anglo-saxons.

2.2.3 Cas général
Tout écoulement convectif, ou le mouvement est da a la fois aux
forces d’Archiméde dans le champ de pesanteur et aux effets pro-

voqués par des moyens mécaniques, entre dans le cadre de la
convection mixte.
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2.2.4 Remarque

La résolution de tels problémes est souvent plus difficile que
cela ne parait.

Les limites de ces trois domaines, ¢’est-a-dire la convection forcée
(CF), la convection naturelle (CN) et la convection mixte, sont
approximativement fixées par le nombre de Richardson quitend vers
zéro dans le cas de la CF et tend vers l'infini pour la CN :

Ri- 9BLST _ Gr
V2 Re?

tant que le nombre de Reynolds peut conserver une signification,
c'est-a-dire tant que la vitesse qui figure dans son expression n’est
due qu’a la convection forcée.

Nota : voir plus loin la définition du nombre de Reynolds (§ 4.2.2) et du nombre de
Grashof (§ 4.2.3).

3. Stationnariteé.
Conditions aux limites.
Hypothése de Newton.
Température de meélange

3.1 Stationnarité et régimes d’écoulement

Nous voyons que la solution d'un processus convectif est
gouvernée par un ensemble de quatre équations : I'équation d’état,
I"équation de continuité (ou de conservation de la masse), I'équation
de Navier-Stokes et I'équation de conservation de I'énergie ther-
mique permettent de trouver le champ de vitesse et le champ de
température dans un fluide en mouvement. La complication qui en
résulte par rapport a la résolution de la seule équation de conser-
vation de I'énergie thermique dans un corps indéformable immobile,
ou donc les variations d’énergie potentielle dans un champ de force
(par exemple la pesanteur) n’existent pas plus que les variations
d’énergie cinétique, est partiellement compensée par une limitation

des études convectives au mouvement stationnaire % =0.

Mais cette simplification n’est concevable, en toute rigueur, qu’en
régime d’écoulement laminaire.

On sait qu’en régime turbulent mécanique et thermique les
variables intensives qui gouvernent le flux de quantité de mouve-
ment et le flux d’énergie thermique peuvent s’écrire sous la forme
d’'une somme d’une valeur moyenne et d'une fluctuation aléatoire,
donc fonction du temps, sous la forme :

V= X+V} (13)
T=T+T’
t t,

avec V'dt=0 et T dt=0 (14)
0 0

les durées t; et t, étant choisies assez longues pour que les intégrales
soient vérifiées. Ce sont les échelles temporelles de la turbulence
mécanique et thermique.

Lhypothése de stationnarité peut encore étre appliquée aux
valeurs moyennes locales (la moyenne s’entendant sur des temps
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supérieurs a t; ou ty) et non pas a des valeurs moyennes spatiales
de la vitesse et de la température respectivement, car il est possible
de s’arranger pour que ces valeurs moyennes restent stationnaires
en régime turbulent.

Il n’en résulte pas moins que, sur le plan rigoureux des valeurs
locales et instantanées, un régime turbulent est par essence méme
un régime instationnaire. La stationnarité que I'on s’efforce de réa-
liser dans la plupart des écoulements anisothermes industriels ne
peut s’entendre que pour les valeurs moyennées dans le temps.

3.2 Conditions aux limites

Les quatre équations (10) du paragraphe 2, quelles que soient les

simplifications que I'on introduit (1 constant, stationnarité % =0,

etc.) ne peuvent étre complétement résolues que si I'on connait les
conditions aux limites. S’agissant d’un écoulement anisotherme,
celles-ci sont de deux ordres : mécanique et thermique.

B Conditions mécaniques

Elles sont particulierement simples : au contact d’une paroi solide,
le fluide a localement la méme vitesse que le solide. C'est vrai tout
aussi bien que la paroi soit fixe (tuyauteries classiques) ou mobile
(aubages de turbine), que le fluide soit isotherme ou non. Les seules
exceptions concernent les parois poreuses (mais alors le débit-
masse n’est plus conservé entre ces parois) ou les écoulements des
gazraréfiés ou, plus exactement, de gaz dontle libre parcours moyen

(€), trés petit en général, commence & étre de I'ordre de grandeur
de la plus petite dimension du conduit ou s’effectue I'écoulement.

Exemple de libre parcours moyen de I'air :
— air ambiant, € = 5,7x10-6 cm ;
— air 4 100 km d'altitude, € = 15cm .

On résumera en écrivant |'expression :
Vp=0 (15)

I'indice p désignant la paroi, la vitesse de cette derniére étant prise
comme référence. Bien entendu, la paroi étant réputée imperméable
au flux de masse, la composante de vitesse perpendiculaire a cette
paroi y est nulle.

B Conditions thermiques

La paroi étant, cette fois, perméable au flux thermique, la valeur
de ce dernier dépend des conditions thermiques imposées a cette
paroi. Elles sont infiniment variées, mais deux cas particuliers, indus-
triellement réalisables en premiére approximation, sont couram-
ment envisagés.

e Latempérature de la paroi est constante : T, = Cte ; c’est ce qui
estimposé a une plaque ou a un tube par exemple dont un c6té limite
un corps pur (ou un eutectique) en voie de changement d’état : les
bouilleurs (eau — vapeur) ou les condenseurs (vapeur — eau)
réalisent assez bien cette condition.

o Le flux thermique surfacique imposé a la paroi est, cette fois,
constant : ¢, = Cte. Ce sera le cas d'une paroi refroidie par un fluide,
mais dont une face est en contact avec un combustible nucléaire qui
dégage un flux surfacique constant indépendant du lieu considéré
sur cette paroi, ou encore d’'un chauffage par une source radiative a
haute température par rapport a cette paroi.
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Deux remarques importantes sont cependant a noter a propos
de ces deux cas particuliers souvent cités et employés.

® Les écoulements anisothermes laminaires établis sont
sensibles quant aux résultats thermiques a ces différences de
conditions aux limites. Les écoulements turbulents le sont beau-
coup moins, au point que, dans la plupart des expressions don-
nant le transfert d’énergie thermique fluide-paroi, on peut se
dispenser de préciser la nature des conditions aux limites,
exception faite de quelques cas particuliers (écoulement de
métaux fondus entre autres).

e Lacondition de flux constant a la paroi est pratiquement tou-
jours un apport d’énergie vers le fluide qui se comporte donc
comme un réfrigérant. Le cas inverse est beaucoup plus rare.

Citons cependant les condenseurs de machines thermiques
embarquées dans les engins spatiaux ou le refroidissement ne
peut plus s’opérer que par rayonnement puisqu’il n'y a plus
aucun milieu extérieur pour conduire ou convecter.

3.3 Hypothése de Newton

On apergoit maintenant le moyen théorique de résoudre complé-
tement un probléme de transfert d’énergie thermique dans un milieu
déformable, compte tenu des conditions aux limites. On résout le
systeme couplé des quatre équations principales ; ce n'est pas chose
facile, méme si on reste dans I'optique d'un régime stationnaire
réalisable en laminaire, impossible en toute rigueur en régime tur-
bulent ; le mieux que I'on puisse faire dans ce dernier cas est de
réaliser au moins la stationnarité pour les valeurs moyennes.

Mais, est-il nécessaire de résoudre le probléme aussi compléte-
ment et d’obtenir le champ de vitesse et de température partout dans
le fluide ? Si on établissait ce dernier dans un solide, c’'était aussi
pour calculer les contraintes d’origine thermique dues aux dilata-
tions différentielles. Rien de cela dans un fluide, sauf cas encore assez
rares. (Le champ de température dans la premiére approximation
convective est indispensable si I'on veut calculer les transferts
couplés convection-rayonnement dans un fluide semi-transparent :
fumées chaudes, gaz d’échappement). Or, ce qui importe en général,
c’est de connaitre le flux thermique qui passe a la paroi du fluide
vers le solide, ou vers un autre fluide (non miscible au premier), s'il
n'y a pas de paroi.

Une relation de linéarité flux-température est la encore utilisée
comme en conduction : elle est purement phénoménologique, n'a
pas de base autre que la confirmation expérimentale et s’écrit :

¢p=h(T,=Tw) (16)
avec h coefficient de convection indépendant au moins directe-
ment de la température,
p indice désignant la paroi,

Tym une température unique globalisant toute la répartition
de température dans I'ensemble du fluide.

Mais, bien entendu, au voisinage de la paroi, il y a deux hypothéses
essentielles :

B Continuité des températures :
Tp dans le solide = Tp dans le fluide

Autrement dit, les phénomenes de résistance de contact, si essen-
tiels entre deux solides surtout s’ils sont tous les deux bons conduc-
teurs thermiques, n’existent pas entre un fluide et une paroi.

Nota : cette affirmation a cependant été remise en question quand il s’agit du contact
entre un métal et un métal liquide.

B Continuité des flux :

o= (2L = 4(20),
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Ce sont donc les mémes conditions qu’au contact de deux solides
sans résistance de contact. Cette relation est toujours exacte, que
I"écoulement soit laminaire ou turbulent. Nous verrons que, dans
ce dernier cas, A¢ au sein du fluide doit aussi étre remplacé par une
valeur supérieure a A; et qui dépend localement de I'éloignement
par rapport a la paroi ; mais il y a toujours au voisinage de cette
derniére une mince sous-couche laminaire ou I'on peut écrire
I'expression précédente du flux surfacique avec As.

En résumé et a la paroi :

Calculer tout le champ de température pour n‘en déduire que

/lp (%) a la paroi est en général une solution superfétatoire.
pf
Le probléeme essentiel de la convection, en admettant la validité
de I'hypothése de Newton, est double :

— définir et calculer Ty, ;
— calculer h.

4. Mise en ceuvre
de I'hypothése de Newton

Beaucoup d’écoulements convectifs industriels peuvent étre
représentés avec une précision suffisante par I'hypotheése (16).

Il reste a définir et a calculer la température globalisante Ty
destinée a remplacer la connaissance locale du champ des tempé-
ratures, a la suite de quoi il faut calculer h. Mais 1a, une étape inter-
médiaire intervient encore avant ce calcul. Dans le but de généraliser
les expériences confirmatives a plusieurs cas d’écoulements aniso-
thermes semblables, on peut limiter ces dernieres a quelques cas
typiques ; on ne calculera cependant jamais les h directement. Par
un adimensionnement judicieux, on définit quelques nombres carac-
téristiques (les nombres de Reynolds, de Nusselt, de Péclet, de
Grashof, de Rayleigh, de Prandtl, etc.) et c’est en fonction d’eux et
d’eux seuls que I'on exprimera la valeur de h.

4.1 Température caractéristique

4.1.1 Ecoulement entre deux plaques paralléles

Pour fixer les idées, prenons un écoulement bidimensionnel
anisotherme entre deux plaques planes paralléles, distantes de §
par exemple (figure 2).

Soit le profil des vitesses dans une section droite dont la profon-
deur dans le sens Oz est égale a I'unité.

A quoi s’intéresse la mécanicien si ce n’est au débit-masse de ce
conduit ; celui-ci s’écrira :

5
Q,, = L py)u(y)dy = 8pV, (19)

Figure 2 - Ecoulement bidimensionnel anisotherme
entre deux plaques paralléles : champs de vitesse et de température
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Si, par ailleurs, p peut étre considéré comme une constante dans
toute la section droite x4, on définit une vitesse de débit Vg qui, en
la supposant appliquée a tous les petits volumes élémentaires de
la section x=xq, donnerait le méme débit que la somme des
débits élémentaires dus aux vitesses locales, toutes fonction de y.
Notons dans ce cas, restreint a la mécanique des fluides iso-
thermes en bidimensionnel, deux propriétés simplificatrices.

B A la paroi, on sait déja que la vitesse est nulle (par rapport a la
vitesse de cette paroi).

B Le débit-masse est constant d’'une section x; a une autre x, a
moins que le fluide ne passe a travers des parois poreuses.

La section droite étant désignée par A, dans un cas plus général
que celui des deux plaques paralléles, on a:

a-= (ApV),, = Cteen x

On a globalisé le profil de vitesse réel par une vitesse de débit-
volume, uniforme dans la section et équivalente au profil de vitesse
réel sur le plan du débit-masse qui, lui, est constant (équation de
continuité).

Est-il possible d’envisager une simplification identique avec la
température ? Quelle est la température globalisante qui, appliquée
a tous les éléments fluides de la section, serait représentative de
quelque chose ? Ce qui intéresse bien évidemment le thermicien
énergéticien, c’est le débit d’enthalpie dans la section :

5
débit d’enthalpie = fo P e,y uy) T(y)dy (20)

Nous voyons qu'a ¢, prés, ce débit est homogéne au produit d'un
débit-masse par une température. Il est fort tentant de diviser ce débit
d’enthalpie par le débit-masse dont on connait I'expression en fonc-
tion de V (19) et d’écrire, en admettant cp constant, ce qui est trés
fréquemment le cas :

S
f p(y)u(y) T(y)ydy
0

T (21)

- 5
fop(y>U(y)dy

Twm est la température de mélange, ainsi appelée car, si I'on recueille
ce qui est passé par la section droite x dans |'unité de temps et que
I'on place I'ensemble dans un calorimeétre sans fuite thermique, on
obtiendra au bout d'un temps suffisant un fluide isotherme a T),.
On peut accélérer le processus en mélangeant le fluide anisotherme
recueilli dans le calorimetre, d’ou I'expression de température de
mélange.

4.1.2 Trois remarques indispensables

B Remarque 1 : cette température de mélange peut indiffé-
remment étre employée pour caractériser chaque écoulement
avec ses vitesses élémentaires réelles ou un écoulement fictif
dont tous les éléments a débit-masse identique auraient la
méme vitesse de débit Vy- On a donc doublement globalisé
I"écoulement anisotherme en substituant au profil des vitesses
une vitesse unique V et au profil des températures une tempé-
rature unique Ty,.

B Remarque 2 : si le débit-masse est constant en x, le débit
d’enthalpie ne I'est pas, bien entendu, puisque les parois sont
thermiquement perméables.

Twm est donc fonction de x, A p Vq ne |'est pas.
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Il n"y a aucune correspondance entre la condition mécanique aux
limites (V, = 0) et les conditions thermiques qui peuvent étre quel-
conques. Deux cas particuliers retiennent cependant souvent
I"attention :

To=Cte ou ¢,=_Cte

Mais il faut bien percevoir que ce ne sont la que deux cas parmi
une infinité d'autres. Néanmoins calculons I'allure de Ty, en fonction
de x dans chacun de ces deux cas. En effet, I'utilisateur verra ulté-
rieurement que le h convectif est souvent constant en x tout au long
de I'écoulement anisotherme tandis que, bien évidemment, Ty, est
une fonction de x: cette fonction est a calculer dans chaque cas. A
titre d’'exemple, nous établirons sa forme pour une géométrie fermée
en se limitant a un tube, dont les sections droites, constantes de
I'entrée (e) a la sortie (s), et séparées par la distance L, débitent la
méme masse.

° Tp = Cte

Dans ce cas, et si h est constant, le bilan d’énergie thermique
s'écrit :

Ty
ApcPV"W = —pch(Ty-Tpy) (22)
avec A section droite,
pe Ppérimeétre de la section supposé constant.

Comme T, ne dépend pas de x par hypothése (seul Ty en
dépend) :

dTy (x hdx
M (X) - Pe (23)
Tyu(x) - Tp Apcp Vq
Lo p.hL
et en intégrant : In|Ty-TyS = —/ﬁpvq (24)
Tuw-T. hL
il Tols ___Pe (25)
‘TM*Tp‘e ApCqu
-p.hL
Tu-T|, = \TM—Tp\eexp[A—pszq} (26)

la différence entre la température de mélange et la température de
paroi décroit donc exponentiellement en x et, bien entendu, finit par
rejoindre la température de paroi To imposée comme constante par
hypothese.

® ¢, =Cte

La méme relation de bilan thermique s’écrit maintenant :

dTy
Pe (pde = ApchqW dx (27)
ce qui donne: M = A’:)eTtqux+ Cte

Si ¢, >0, la température de mélange croit linéairement en x et
indéfiniment, amenant donc la destruction des matériaux constituant
le contenant du fluide anisotherme. En général, quand le niveau ther-
mique s’éleve, I'hypothése ¢, = Cte n’est plus vérifiée (échange
radiatif avec un corps trés chaud par exemple).

Le canal ou circule le réfrigérant d'un réacteur nucléaire est néan-
moins proche de cette condition ¢, = Cte, la fission dégageant un
flux thermique assez peu sensible au niveau thermique et pratique-
ment constant le long du canal.

On voitdonc couramment la condition aux parois ¢, = Cteentraine
de la part du concepteur des systémes (un échangeur par exemple)
une excellente fiabilité puisque toute diminution accidentelle du
deébit proportionnel a V, entraine une augmentation de température
beaucoup plus rapide en x [équation (23)] donc aussi une augmen-
tation de la température Tp de la structure. En effet, méme si h restait
constant :

h[Tp(x) - Tp(x)] =pp= Cte
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Tw

dT,
—2P estd égal 3
T estdonc égal a

Or, nous verrons ultérieurement (8 6) que h décroit si Vq décroit,
ce qui aggrave encore la situation.

B Remarque 3 : nous avons pris I'exemple d’'une géométrie
fermée (espace entre deux plaques paralléles infinies ou encore
intérieur d'un tube). Les exemples d'objets placés dans un
espace indéfini sont fréquents : une seule des deux plaques pré-
cédentes par exemple, placée parallelement a un écoulement de
grande dimension ou encore une aile d’avion.

Prenons I'exemple d'une plaque unique avec bord d’attaque en
x=0 (figure 3). En toute valeur de x>0, on trouvera, perpendi-
culairement a la plaque pour une valeur de y suffisante, une zone
non perturbée ou a la température reste celle du courant isotherme
avant l'introduction de la plaque chaude (ou froide). La zone ou T
évolue de Tp a 0,99 T, aune épaisseur faible devant celle ou Treste
constant et égal a T, : I'intégration se fait maintenant entre zéro et
I'infini, intervalle dans lequel T= T, sauf dans la mince couche au
voisinage immeédiat du profil anisotherme.

La température de mélange est donc assimilable a la tempéra-
ture au loin ou encore a la température a l'infini dans le cas de
géomeétries ouvertes. Nous voyons entre autres une signification a
ces géométries d'écoulement dites infinies. En fait, il existe forcé-
ment des parois limitant I'écoulement, mais situées dans une zone
ou l'obstacle (la géométrie ouverte) ne perturbe plus de facon
appréciable ni la vitesse ni la température par rapport a ce que
seraient ces deux valeurs en |'absence de I'obstacle.

4.2 Adimensionnement
et nombres caractéristiques

4.2.1 Exemple de la plaque semi-infinie

Apres Ty, la logique inciterait au calcul direct de h. En fait, une
étape intermédiaire est nécessaire. Tout calcul de h, basé méme
partiellement sur des conditions purement théoriques, nécessite la
confirmation expérimentale ; c’est dire qu’il faudrait autant d’expé-
riences que de cas particuliers concernant soit les différentes géo-
métries, soit les deux grandes classes d'écoulements (laminaire ou
turbulent), soit encore les conditions aux limites thermiques dont
nous avons vu qu’elles pouvaient étre infiniment variées.

Des relations de similitudes permettent de regrouper toutes les
expériences possibles sur un certain nombre de classes semblables,
pour chacune desquelles une seule expérience confirmative est
nécessaire. Le but est donc double :

— définir des classes d’écoulement anisotherme semblables et
établir pour chacune d’elles la valeur correspondante de h ou, tout
au moins, d’'un groupement homogéne a un nombre qui lui est lié
et dont on pourra aisément et facilement I'extraire ;

— réduire le nombre de ces classes d’écoulement au nombre mini-
mal ou les résultats ne sont plus transposables d'une classe a une
autre, mais aisément transposables a I'intérieur d'une méme classe.

Cet adimensionnement peu pratiqué en Physique est trés puis-
sant en Mécanique, en Conduction (cf. les nombres de Biot, de
Fourier). Bien qu'il repose sur des mathématiques (théoréme de
Vaschy-Buckingham), on choisit d’exposer la démarche sur un
exemple, celui que nous avons déja cité pour fixer les idées.

Soit a connaitre le coefficient d’échange entre une plaque plane
semi-infinie chauffée & température constante T, et recevant
parallélement a elle-méme un flux de fluide a la température non
perturbée T, et a la vitesse V_,. Les coordonnées sont x et y, les
composantes de la vitesse u et v (figure 4). Il faut trouver : h(x).

Qualitativement, la mécanique montre le développement d'une
couche limite ou la composante u évolue de 0 (y=0) a 0,99 V.,
pour une épaisseur &(x) qui est I'épaisseur de la couche limite. On
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Figure 3 - Plaque plane semi-infinie placée paralléelement
auné | 1t infini : aspect mécanique des fluides
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Figure 4 - Plaque plane semi-infinie (figure 3),
mais avec une température de la plaque constante
et différente de celle du fluide

peut définir de méme une couche limite thermique, lieu des points
ou la température est - 0,01 (Tp -T )+ T..

Tout systéme d’unités repose sur le choix de trois grandeurs fon-
damentales, habituellement la longueur, la masse, le temps, soit
dans le Systeme International (Sl) le metre, le kilogramme, la
seconde. Mais rien n’oblige a un tel choix. Convenons de définir ici
un systéme fondé sur la longueur, la vitesse, et la pression.

On choisira une valeur, dite de référence, et particulierement repré-
sentative de chacune des trois valeurs fondamentales de ce systéme.
Le choix des trois valeurs représentatives constitue un cas d’espéce
laissant une large initiative dont il faut user pour rendre aussi simple
que possible la résolution du probléeme envisagé (8 7, 8 et 9).

Ici, pour la plaque plane, nous prendrons comme grandeurs :

— une longueur ;

— une vitesse ;

— une pression ;
et comme valeurs de référence :

— la distance depuis le bord d'attaque du point ou I'on veut cal-
culer h, soit x ;

— la vitesse non perturbée V., ;

— la pression d’arrét :

p = %pvi (théoreme de Bernoulli)

Nota : certains auteurs préferent prendre comme distance |'épaisseur de la couche
limite (a priori inconnue) en x, soit § (x).
Thermiquement, il faut aussi se référer a une température (et non
a une différence de température) caractéristique ; nous prendrons
ici I'écart maximal :
8T = |Tp -T.

et nous définirons la température adimensionnée :

oo To
3T

Nota : le signe + en exposant désignera toujours la variable adimensionnée.
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Toutes les grandeurs peuvent étre exprimées en fonction des trois
grandeurs fondamentales (tout aussi bien que si I'on avait choisi
longueur, masse, temps). On remplacera toutes les variables qui
apparaissent dans les équations par des valeurs adimensionnées,
rapport de la variable en question a la valeur de référence. Ainsi dans
le systéme des trois grandeurs de référence choisies, on aura:

X+=£,y+=l,\/+=l,p+= 2p

2

« PV
Les relations ci-aprés s’en déduisent et permettent d’obtenir les

valeurs de référence pour chaque grandeur ou tout opérateur :

tv,
tt= —=,V+ = x,V, V2+ = x2V? (28)
X

Réécrivons les deux premiéres équations (10), mais sous forme
adimensionnée :

2 2
PV dv+ PV V. u
= - Vipts 2 V2+Y+y
Xy dt* 2, P xf P19
(29)
o a7+ A
—=p,C 8T = L V2+TH3T
X P1% g x2

A partir de 13, le développement va étre différent suivant que I'on
adopte lI'une ou l'autre des séries d’hypothéses restrictives que
nous avons définies (§ 2.2).

4.2.2 Traitement correspondant a la premiére série
d’hypothéses restrictives.
[Convection forcée (§ 2.2.1)]

Le terme en pg est le méme partout et égal a une constante quel
que soit I'élément de volume considéré. C'est une constante dont
nous pouvons ne pas tenir compte dans I'adimensionnement. De
méme, dans le cas de l'incompressibilité ¢ = ¢, = Cte.

En divisant alors chacune des équations par le facteur de leur
premier terme :

dav+ - _ V+p++ v V2+y+

dt+ 2 V. x

a7+ a_ yoirs (30)

dt+ ~ V_x

(en rappelant que p% est la diffusivité a, et que K estla viscosité
P oo
cinématique v).

On voit que seront décrits par les mémes équations adimension-
nées les différents écoulement anisothermes qui auront simultané-
ment en commun la méme valeur de V, x;/v et de v/a.

Le nombre V,,xq /v est le nombre de Reynolds (Re) qui caractérise
la similitude dans toute la mécanique des fluides isothermes.

Le nombre v/a est le nombre de Prandtl (Pr) qui doit, lui aussi,
étre égal pour deux cas d’échange thermique réputés semblables.

Le nombre de Péclet :
V_ x,
a

Pe = Re- Pr =

est souvent utilisé comme caractérisant seul la similitude en convec-
tion forcée, tout comme le seul nombre de Rayleigh en convection
naturelle (8 4.2.3), ce qui a I'avantage de fixer les similitudes par un
seul nombre au lieu de deux. En fait, I'erreur est faible si le nombre
de Prandtl, dont on remarquera qu’il ne regroupe que les seules pro-
priétés physiques du fluide utilisé (a I’'exclusion des caractérisations
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géomeétrique ou cinématique sur les conditions de son utilisation qui,
elles, figurent dans le nombre de Reynolds), est voisin de 1. C'est
le cas pour tous les gaz (0,7 < Pr< 1) et, a titre moindre, pour bon
nombre de fluides industriels (eau en particulier).

4.2.3 Traitement correspondant
a la deuxieme série d’hypothéses restrictives.
[Convection naturelle (§ 2.2.2)]

La valeur de p est maintenant une fonction de la température et,
pour simplifier, on adoptera une relation de variation linéaire de p
en fonction de T.

p=p1-B(T-T)I" (31)

avec T, température de référence
ou encore, en adoptant I'adimensionnement des températures :

p=p(1-B8TTH)

Logiquement, cette valeur devrait étre transposée dans trois
termes des deux premiéres équations du systéme (10) ou p figure,
ce qui implique des difficultés de résolution.

Aussi décidera-t-on de ne remplacer p par cette expression,
fonction de la température, que dans le terme moteur pg puisque
ce dernier n’existe qu’a partir des variations de p, les termes d’inertie
ou en pcp n’étant, eux, que faiblement modifiés par les variations
de p autour de p.,. Pour eux, on adoptera donc :

p = p., (hypothése de Boussinesq)

Bien entendu, I'approximation de Boussinesq exclut les variations
trop grandes de température, d’autant qu’elle conserve A = Cteen T.

Adoptons-la néanmoins, en remarquant que, conformément a la
deuxiéme série d’hypotheses restrictives (§ 2.2.2), le terme en Vp
est négligeable en convection naturelle.

Dans ce contexte et en admettant toujours une longueur, une
vitesse et une pression comme variables de référence :

Vigqvs Vou
PeledVl _ ZoBy2eysyp gpT+8T+ Cte
X, dtr
! (32)
V., 7T+ _ A
X_p” Pdt+ — _2V2+T+
1 Xq

Pour faire disparaitre le facteur du premier terme, divisons par
2

(72 %4 c . . .
P et par LaP=Cp respectivement ces deux équations :
X, X,
8T
dV* v gaeye, 9P TX £y
dt+ X1 Vm V2
"° (33)

daT+ - a8 _vyorre+
dt+  xV,

Le systeme d’équations ne représente des solutions identiques
que si trois nombres caractéristiques sont maintenant égaux d'un
cas a l'autre au lieu de deux : toujours le nombre de Reynolds et

gBdTx,
v:i o

oo

le nombre de Prandtl, mais aussi la quantité

Néanmoins, cette complication peut étre compensée si on
remarque que la vitesse de référence V., imposée n’existe plus : il
n'y a plus de valeur physique significative de la vitesse de référence
puisqu’il n'y a plus de vitesse imposée en convection naturelle alors
qu’il y en avait une en convection forcée.

Toute reproduction sans autorisation du Centre francais d’exploitation du droit de copie est strictement interdite.
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La tentation de prendre alors, sans aucun souci de la significa-
tion physique pour le moment, une vitesse de référence telle que

gpBdTx,

le facteur —_— soit égal a 1, est quasi irrésistible.

oo

Posons donc:
V., = ,/gBdTx, (34)

Nota : le lecteur, choqué par un tel choix uniquement parce qu’il est bien commode,
trouvera en § 8, une justification et une signification physique de cette vitesse de référence.
On y proposera aussi deux autres choix, souvent utilisés pour les trois grandeurs
fondamentales : le temps, défini a partir de la longueur de référence, et soit la viscosité
cinématique v, soit la diffusivité thermique a, toutes deux homogeénes a L2T~".

Les deux autres facteurs de similitude deviennent alors :

V, x; _ 19 B8 Tx; x4

v v

et le nombre de Prandtl qui est conservé :

pr=2Y
a

En élevant V, x,/v au carré, on obtient le nombre de Grashof :

3
_ gpdTx;

Gr
V2

(35)

qui joue en convection naturelle le méme réle que Re? en convec-
tion forcée. De méme, I'hnomologue du nombre de Péclet se trouve
étre égal au produit :

Pr-.JGr

Naturellement, si un nombre est caractéristique d'une similitude,
son carré I'est aussi et I'usage s’est instauré de retenir en convection
naturelle deux nombres caractéristiques des similitudes : le nombre
de Grashof et le produit PrZ. Gr. Mais 13, comme en convection
forcée, il est plus simple, quitte a sacrifier quelque peu a la rigueur,
quand le nombre de Prandtl n'est pas trop différent de 1, de rem-
placer la double obligation de la similitude (a savoir : méme nombre
de Prandtl et méme produit Pr?- Gr) par une seule condition
intermédiaire :

méme produit Pr- Gravec Ra= Pr- Gr

Ce produit est le nombre de Rayleigh et est souvent employé pour
caractériser a lui seul les similitudes en convection naturelle. Mais
il faut garder a I'esprit que sa signification est limitée, d’abord et
avant tout, comme le nombre de Grashof, par la validité de I'hypo-
thése de Boussinesq sur laquelle est construit tout ce développe-
ment, mais aussi aux fluides dont le nombre de Prandtl ne difféere
pas trop de 1.

4.2.4 Adimensionnement aux limites

Les équations que nous avons adimensionnées sont valables pour
I'ensemble du fluide mais ne sont solubles comme telles que si I'on
définit les conditions aux limites. Il nous faut donc aussi définir la
similitude dans les conditions aux limites en adimensionnant les
relations qui les expriment.

Mécaniquement (voir I'article Mécanique des fluides [A 1 870] du
traité Sciences fondamentales), on adimensionne |'effort tangentiel
a la paroi en remarquant que cet effort a les dimensions d'une

pression :
- 2#( du* ) v
2% Iy’ /o Xi (36)
2 2
P Vs P Vs

Le premier membre est, par définition, le coefficient de frottement,
le second fait apparaitre le gradient de vitesse adimensionné a la
paroi et, une fois de plus, le nombre de Reynolds.

Toute reproduction sans autorisation du Centre francais d’exploitation du droit de copie est strictement interdite.
©Techniques de I'Ingénieur, traité Génie énergétique

Thermiquement, on sait que I'on a:

En adimensionnant les termes concernant le fluide, on obtient :

)ps = h(T,-Ty)

A
h5T=—f(aT+>6T (37)
X1\ dy*/p
soit encore :
(212 - b
ay*/p At

C’est le nombre de Nusselt qui représente donc le gradient de
température adimensionné a la paroi.

Si les mémes équations adimensionnées décrivent deux écoule-
ments physiquement différents, ce sont les nombres de Nusselt
caractérisant ces derniers qui sont égaux et non les h. Mais comme
les développements ci-avant ont fait apparaitre les similitudes a
I'intérieur d'une classe irréductible d’écoulements anisothermes par
le biais de quelques nombres caractéristiques, il s’ensuit immédia-
tement que les variations du nombre de Nusselt ne vont dépendre
que de ces nombres caractéristiques.

On aura donc déja I'allure des corrélations entre h (par le biais
du nombre de Nusselt) et les nombres dont ce dernier dépend :

— en convection forcée : Nu=f(Re, Pr);
— en convection naturelle : Nu= g(Gr, Pr);

sans qu’apparaissent dans cette expression du nombre de Nusselt
quelques parameétres isolés d’ordre géométrique, mécanique ou
thermophysique que ce soit autrement que regroupés dans les
nombres de Reynolds, de Prandtl, de Péclet (convection forcée), de
Grashof ou de Rayleigh (convection naturelle).

4.3 Commentaires

Si on résume ce troisieme et capital paragraphe, on est donc en
bonne voie pour connaitre le coefficient de transfert convectif de
I'expression essentielle :

¢0p=h(Ty=Ty)

puisque 'on a défini T\, et établi que la connaissance de h passe
par l'intermédiaire d’'un nombre dit de Nusselt dont I'expression,
encore a déterminer, n’est fonction que du nombre de Reynolds et
du nombre de Prandtl (convection forcée) ou du nombre de Grashof
et du nombre de Prandtl (convection naturelle). On risque de
rencontrer d'autres nombres caractéristiques :

B Mgy, le nombre de Margoulis dans les ouvrages anciens, désignait :

Nu Nu h

s~ Pe  Re-Pr pe,V

B M, est aussi, dans les ouvrages anglo-saxons, le nombre de
Stanton, peu utilisé, égal au nombre de Margoulis.

Dans certains autres ouvrages anciens le nombre de Stanton est
I'inverse du nombre de Prandtl.

Remarque : ailettes

Sile flux surfacique est médiocre parce que hestfaible, on peut
augmenter le flux total en augmentant la surface de contact avec
le fluide ; cela justifie 'emploi d'ailettes dans les fluides ou h est
médiocre.
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5. Limites de la similitude.
Généralités sur le nombre
de Nusselt

La motivation du paragraphe précédent, a savoir trouver des écou-
lements anisothermes semblables relevant d'une méme expression
des nombres caractéristiques qui ont été définis, peut-elle conduire,
en fin de compte, a la relation unique idéale dont reléveraient tous
les cas ? La réponse est, malheureusement, négative mais I'on peut
au moins définir quelques grandes classes d'écoulements irréduc-
tibles les unes aux autres. A l'intérieur de chacune d’elles, une méme

expression du nombre de Nusselt reste valable quitte a aménager
les coefficients pour passer d’'une forme géométrique d’écoulement
a une autre, par exemple de I'écoulement dans un tube cylindrique
a celui qui caractérise un tube a section rectangulaire.

Les tableaux 1 et 2 sont en principe a double entrée et distinguent
essentiellement trois types de géométrie et deux types d’écoulement
meécanique. C’est la un choix quelque peu arbitraire car d’autres
peuvent tout aussi bien se défendre. Ces tableaux donnent l'allure
des expressions du nombre de Nusselt. Mais ils doivent faire appa-
raitre les différences substantielles qui séparent physiquement la
convection forcée de la convection naturelle, d’ou une présentation
en deux parties, I'une relative a la convection forcée, 'autre a la
convection naturelle.

Tableau 1 - Convection forcée. Allure du nombre de Nusselt

Géométries fermées et régime établi

Géométries ouvertes

Re < 2000 ou 2 500

V. Te
Nu = Cte e z=
La constante dépend : aouohe ke _____~"—zo0ne de transition
— des conditions thermiques aux parois T, = Cte plague = |'
L. L ou ¢, = Cte ou autres ; LAM
Régime laminaire — de Ia géomeétrie.
Nu, = C, Rey® Pros
Re, <5x 105

Nug = C,Re)® Pross

avec L valeur maximale de xpour une plaque limitée a L.

Re > 2 000 ou 2 500

Nu = Cte Re%® pr033
Formules de Colburn pour Pr= 0,5

Nu = C; + C, Pe®® pour Pr< 0,02

Régime turbulent

(métaux liquides, plasmas ou Pe = Re - Pr)

Nu, = C, Re%® pro.33

X

Re,>5x 105 Nu; = C, Re2® pross

Nu = C; Re%85 si Pr<0,02

transition est le diamétre hydraulique.

La longueur figurant dans le nombre de Nusselt ou le nombre de Reynolds de

On donne le nombre de Nusselt local et le nombre de Nusselt moyen :

— le nombre de Nusselt local dépend de I'emplacement x4 ;
— le nombre de Nusselt moyen est plus exactement :

hx dimension totale

— Les constantes Cy, C, et C3 dépendent de la géométrie.

— L’établissement de régimes mécanique et thermique dans les géo-
métries fermées Nu = f(x, Re, Pr) correspond au régime non établi.

Remarque : ce tableau est destiné a donner I'allure des corrélations entre,
d’une part, le nombre de Nusselt et, d"autre part, le nombre de Reynolds ou
le nombre de Prandtl. Deux grands cas de géométries y sont donnés, chacun
représenté par un seul exemple. Des corrélations plus précises mais étroites
sont données dans le paragraphe 6. On y verra aussi que les cas geometrle
ouverte et géométrie fermée sont moins nettement tranchés qu’il n'y parait.

Dans une géométrie fermée (tube ou espace entre deux plaques
paralleles), I'influence sur I'écoulement et le transfert, relatifs a un petit
élément de surface situé pres des bords d'attaque, de la géométrie en ques-
tion est d’abord trés faible : elle croit quand croit la distance depuis I'entrée
jusqu’a se stabiliser a une valeur asymptotique (pour une section droite
constante). Toute la zone dite d'établissement du régime (tant mécanique
que thermique) n’est pas prise en compte dans le tableau.

De méme, les géométries ouvertes ne figurent ici que par I'unique exemple
de la plaque plane semi-infinie. Le cas de beaucoup le plus fréquent est celui
d’un cylindre (plein ou creux) placé dans un écoulement perpendiculaire a
son axe. La aussi le nombre de Nusselt varie du point d’arrét (ou d'attaque)
jusqu’au point diamétralement opposé. La aussi, comme pour la plaque, on
peut définir un nombre de Nusselt moyen alors que le nombre de Reynolds,
calculé avec le diamétre ou le diameétre hydraulique (quatre fois la section
droite rapportée au périmetre si le cylindre n’est pas circulaire), reste
constant. Sile cylindre est creux et qu’un deuxieme fluide circule a I'intérieur,
on a alors un élément d’échangeur dont le coefficient d’échange global se
détermine par la formule :

Ici on se limite a calculer le nombre de Nusselt c6té de I’'échange externe.

Mais cette géométrie ouverte I'est rarement. En fait, on emploie des
paquets de tubes peu ¢éloignés les uns des autres (anciens radiateurs d'auto-
mobile) et on doit calculer d’'une maniére plus empirique le nombre de
Nusselt moyen extérieur du faisceau de tubes.
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Tableau 2 — Convection naturelle. Allure du nombre de Nusselt

Géométries ouvertes plaques verticales Géométries fermées débitantes plaques Cavités parallélépipédiques fermées
verticales bouchées
T, 2T,
L =% —
V| €
vl T.<T | - H T T
ARG 1 | 0
y Hi T f
"., I" —1H
o \|i II 5
£ A
g
° 025 duenH<d/2 T,>T,>T,
g | Nu, = CRa, . L H
) ! T = Cte (voir 2 plaques indépendantes) Al = O
‘© 0,25 P )
[+ Nuy = CZRa,_, 19
Nu,, = Cte Ra5M7_IM
0,25 H Gaz
No - Cte Ra,; Allongement = A{ = — 1) Raz< 500 pseudo-conduction ;
: (02)9/16}4/9 oy = Cte 2) 6% 10% < Rag< 2 x 105
L[ =2
26penH>6
Pr M z Nus = Cte Ra%®® A¢-011 ;
5 8
H — Ra C, A)\3/4 3) 2x10° < Rag< 10
SioT= %o Nug = C174—{7[1—exp(— B2 033
A Nu = CteRa g™ A¢-011,
Liquide
1) 10% < Rag< 107
TUR si —2—%>300 etT,=T, Nu = Cte Ray*®Pro012 A¢-03 ;
_ Ra 025 2) 108 < Ras<10% 1<A(<40
f=— zone de transition Nug = Cte (A_e) 043
- #LAM Nu = CteRag™ .
Q
S I
2
B
S
2
[} 0,33
E Nu, = CiRa,
o | __ 033 T, = Cte
&’ Nuy = Czﬁa,_;
Nuy = CyRa®
= Cte
H Pn
ot 57= 27
A
Nombres caractéristiques indépendants : Nu, Gr, Pr
Nombre caractéristique non indépendant: Ra= Pr- Gr
Analogie entre Gren convection naturelle et ReZ en convection forcée
Direction privilégiée : la verticale dans le champ de forces (ici I'axe des x)
5.1 Classes irréductibles grandes classes de géométries permet de les distinguer des simples
en convection forcée changements de forme géométrique ; des tubes a section droite,
carrée, rectangulaire, triangulaire, circulaire ne conduisent pas a la
5.1.1 Principales distinctions méme expression du nombre de Nusselt,comme on le verra en détail
o (8 6), mais passer de I'une a I'autre n’est que |'affaire de coefficients
Nous distinguerons trois configurations qualitatives et deux numeériques. lls appartiennent donc tous les quatre a la méme classe
régimes mécaniques laminaire ou turbulent. Cette derniére géométrique qualitative ; on distinguera trois de ces classes en
classification est évidente. Employer le terme de qualitatif pour trois convection forcée (CF).
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B Géométries ouvertes (parfois dites également externes)

Tel est le cas pour une plaque plane semi-infinie dans un écou-
lement anisotherme parallele a son plan ou un cylindre (tube ou
barre) d’axe perpendiculaire a I"’écoulement ou encore une aile
d’avion. Le nombre de Nusselt est fonction de x et plus générale-
ment, sur un tube ou une aile, de la zone considérée.

B Géométries fermées en régime établi

Lécoulement anisotherme a lieu dans un tube de forme
quelconque. Si la section de ce dernier est constante (si on se place
assez loin de la section d’entrée et de la section ou débute le signal
thermique) et la conductivité thermique A du fluide constante, le
nombre de Nusselt est constant en x.

B Géométries fermées dans la zone d’établissement

Elles correspondent au fait que I’écoulement débute mécani-
quement ou thermiquement dans ces géométries. C'est donc la zone
ou le nombre de Nusselt évolue en fonction de x.

5.1.2 Etablissement et transition

En fait, les sous-ensembles définis ci-avant sont quelque peu
simplistes. Dans les trois types de géométries, un seul est
entierement compatible avec la distinction régime laminaire ou
turbulent : celui qui correspond a une géométrie fermée en régime
établi. Dans ce cas, en effet, tout ce qui s’est passé dans la zone d’éta-
blissement déterminera complétement si le régime est laminaire ou
turbulent.

Pour les géométries ouvertes, I'écoulement est toujours lami-
naire dans les régions les plus amont, zone d’autant plus réduite que
le nombre de Reynolds (ou le nombre de Grashof en convection natu-
relle) a une valeur élevée. Mais, aprés une zone de transition, s’établit
d’'une maniére plus ou moins progressive le passage d'un écoule-
ment laminaire a un écoulement pleinement développé en turbulent.
Pour une géométrie ouverte comme une plaque plane semi-infinie,
le nombre de Reynolds, qui caractérise la transition laminaire-
turbulent, est voisin de 5 x 10°. Si la plaque réelle, donc limitée dans
le sens de I'écoulement, se caractérise par un nombre de Reynolds
inférieur a cette valeur pour le bord de fuite, I'écoulement reste lami-
naire sur toute la plaque. Dans le cas contraire, I'écoulement, apres
une zone de transition, devient turbulent. Méme constat pour une
géométrie prismatique d’axe perpendiculaire a I'écoulement. Mais,
cette fois, I'écoulement ne reste laminaire sur toute la surface que
pour des nombres de Reynolds tres faibles (Re < 60 pour un cylindre
circulaire d’axe perpendiculaire a I'écoulement).

Pour les géométries fermées dans la zone d’établissement, le
régime commence a étre laminaire comme en géométrie ouverte.
Quand x croit, deux cas se présentent.

B Les couches limites se rejoignent avant que les caractéristiques
de I'écoulement n'aient amorcé la turbulence : dans ce cas, I'écou-
lement est laminaire dans la zone d’établissement et le restera (*)
dans la géométrie du régime établi qui suit.

B Les couches limites deviennent turbulentes avant de s’étre
rejointes dans la géométrie fermée : le régime d’écoulement est
turbulent et le restera (*) en aval.

(*) le restera sauf modification des propriétés physiques (i, p) du fluide ou encore sauf
variation de section du conduit, c’est-a-dire changement de tous paramétres qui peuvent
faire varier substantiellement le nombre de Reynolds en fonction de x. On évitera particu-
lierement les relaminarisations d'un écoulement turbulent, relaminarisations qui entrainent
une forte diminution du coefficient d’échange convectif.

C’est donc la zone d’établissement du régime qui, dans une géo-
métrie fermée, présentera la zone de transition responsable du pas-
sage éventuel de I"écoulement laminaire a I’écoulement turbulent.

Il ne faut pas confondre zone d’établissement et zone de transition,
confusion d’autant plus aisée que certains auteurs parlent de régime
turbulent pleinement établiaprés la transition alors que I'expression,
aussi utilisée, de régime turbulent pleinement développé parait
préférable.
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Par définition, une transition n’est pas une discontinuité et
occupe donc une zone dont il faut fixer la longueur dans le sens de
I"écoulement.

C’est la une question délicate et déja affaire de spécialistes. Prati-
quement, en convection forcée tout au moins, I'épaississement des
couches limites dans la zone d'établissement du régime est tellement
brusque dans le cas de la transition laminaire-turbulent que I'on peut
considérer comme de faible longueur, donc négligeable, la zone ou
le régime n’est plus laminaire mais pas encore turbulent pleinement
développé. Cette simplification est trés souvent inadmissible en
convection naturelle, les zones de transition étant beaucoup plus
allongées.

Précisons cette notion difficile sur I'’exemple de deux plaques
planes paralleles dans un écoulement uniforme (figure 5).

Zone de transition
pour Re, =5 x 10°

ERE

En x;, By, > By car la vitesse au loin, relative aux couches limites internes,
est supérieure a V., (conservation du débit).

@ s 1

t interne laminai

Zone de transition
pour Re, =5 x 10°

- TUR

s e W 63,”%,32500 TUR

S~ ! Ecoulement établi
~~_ lurbulent

nombre de Reynolds intérieur :

28
Rep, = —— avec D, = 25
v

(® écoulement interne turbulent

By épaisseur de la couche limite (indice e pour la couche exté-
rieure, indice i pour la couche intérieure)

LAM régime laminaire

TUR régime turbulent

———  profil des vitesses ou paroi

— ==~ limite de la couche

Si les couches limites internes se sont rejointes avant la transition régime
laminaire — régime turbulent, I'écoulement interne restera laminaire [cas
@és&uf décroissance suffisante de v avec T (x)).

L"écoulement interne est turbulent dans le cas contraire [cas (B) ].

Figure 5 - Rappels de mé ique des fluides isothermes.
Les transitions régime laminaire - régime turbulent
pour des plaques semi-infinies paralléles
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Pres des bords d’attaque, I'écoulement se comporte pratiquement
pour chacune des deux plaques comme si I'autre n’existait pas ; c’est
le retour a la géométrie ouverte : quand les couches limites s’épais-
sissent, elles interagissent I'une sur I'autre entre les plaques (mais
pas a l'extérieur ou la géométrie reste ouverte). Au bout d'une
certaine distance, les couches limites se seront rejointes et n'évo-
lueront donc plus. Le régime est dit établi a partir de cette distance.
Il'y a par ailleurs deux longueurs d’établissement, I'une mécanique,
I"autre thermique. Le nombre de Nusselt (variable en x) tend donc
(toujours en décroissant) vers une valeur asymptotique qui carac-
térise le régime établi.

Il est bon cependant de préciser ce que devient le fluide en aval
du bord d’attaque et les différences par rapport a I'écoulement pour
deux plaques sans interaction I'une sur l'autre : la distinction est
essentielle par rapport a la CN et nous le retrouverons. Linvariance
du débit-masse entre les deux plaques qui caractérise ici la CF
implique que I'épaississement des couches limites, ou la vitesse est
réduite, induit automatiquement une survitesse par rapport a V.,
dans les zones situées encore en dehors de ces couches, celles-ci
se définissant toujours par le lieu des points ou la vitesse est 99 %
de la vitesse locale en dehors d’elles.

On montre que le profil des vitesses en laminaire entre deux
plaques est parabolique, d'ou :

Vinax=2 V..

La vitesse augmente dans la zone d’établissement en dehors
des couches limites.

5.1.3 Expression du nombre de Nusselt
en convection forcée (CF)

Quelques remarques essentielles aideront a la compréhension
du tableau 1 comme des expressions plus détaillées du nombre de
Nusselt et des données ultérieures.

B Le nombre de Nusselt en régime établi se présente pratiquement
toujours, en convection forcée, sous la forme :

Nu=Cy Re™ - PrO33 (38)

B Le nombre de Nusselt dépend de la distance depuis I'entrée de la
géométrie qui introduit des parois dans ou autour de I'écoulement.
Pour les géométries fermées, en CF, la distance nécessaire a cet éta-
blissement croit avec le nombre de Reynolds en régime laminaire,
jusqu’a atteindre des valeurs de I'ordre de cinquante fois le diamétre
hydraulique, mais décroit en régime turbulent jusqu’a des valeurs
faibles.

Dans ces zones, le nombre de Nusselt est plus élevé que dans la
région de régime établi mais, pratiquement, dans les applications
industrielles, on ne tient guere compte de cette variation en x sauf
pour les tubes courts devant leur diamétre.

Le nombre de Nusselt local varie toujours de I'amont a I'aval dans
les géométries ouvertes ou le régime n’est donc jamais établi.

B Les conditions aux limites thermiques et, en particulier, la
condition imposée a la paroi Tp = Cte ou Op = Cte donnent des
valeurs substantiellement différentes (30 % en plus pour Pp = Cte) en
régime laminaire de CF

Mais dés que le nombre de Reynolds augmente et que I'on atteint
des régimes turbulents, méme modérés, d'une part le nombre de
Nusselt croit trés sensiblement et trés brusquement, tandis que,
d’autre part, il devient pratiquement insensible aux différentes
conditions limites thermiques.

Nota : ce n’est exact que pour les fluides usuels, Pr=1 et Pr> 1. Ce serait a revoir, par
exemple, pour des métaux liquides (Pr<0,02) ou des plasmas.

Les formules du nombre de Nusselt en régime turbulent ne pré-
cisent donc pas ces conditions puisque le nombre de Nusselt y est
pratiquement insensible.
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Le tableau 1 met en évidence quatre résultats d'importance :

— le nombre de Nusselt, dont on tire le coefficient convectif h,
s’exprime en fonction des nombres de Reynolds et de Prandtl ;

— en géométrie fermée, en régime établi et en régime laminaire,
le nombre de Nusselt est une constante ;

— en géométrie ouverte et en régime turbulent, le nombre de
Reynolds intervient a la puissance voisine de 0,8 et le nombre de
Prandtl a la puissance 0,3 pour les fluides usuels (Pr>0,5). C'est
faux pour les métaux liquides (§ 9) ;

— en géométrie ouverte laminaire, la corrélation entre le nombre
de Nusselt et le nombre de Reynolds fait intervenir ce dernier a une
puissance voisine de 0,5.

5.2 Classes irréductibles
en convection naturelle

On retrouve tout d’abord bien sir la distinction entre le régime
mécaniquement laminaire et le régime mécaniquement turbulent,
a cette difficulté pres que la zone de transition entre les deux régimes,
telle qu’on pouvait la relever le long d'une plaque plane par exemple
en convection forcée, est, en convection naturelle cette fois, beau-
coup plus étendue spatialement qu’elle ne I'était en convection
forcée.

La notion de géométrie ouverte passe sans changement de la
convection forcée a la convection naturelle ; il n’en est pas de méme
pour la géométrie fermée dans laquelle la CF introduit un débit-
masse constant de I'entrée a la sortie (figure 6), tout comme peut
le faire aussi la convection naturelle (cas b et ¢ de la figure 6) avec,
du reste, un profil des vitesses complétement différent.

Mais le fait nouveau est que la géométrie fermée et bouchée (cas d
de la figure 6), incompatible avec tout débit forcé, reste compatible
avec la CN comme on le montre schématiquement.

En CN, on définit I'allongement A¢ pour toutes les géométries
fermées débitantes ou non. Pour ces dernieres, I'usage s’est ins-
tauré d’utiliser le nombre de Grashof avec, comme longueur carac-
téristique, non la hauteur mais I'espace entre les deux plaques.

La distinction entre le régime laminaire et le régime turbulent
s’'estompe, ne serait-ce que par la longueur élevée de la transition
entre les deux régimes. Aussi, le plus souvent, les formules du
nombre de Nusselt ne sont-elles données comme valables que dans
une fourchette de valeurs du nombre de Grashof (ou de Rayleigh).

Des formules assez spécialisées et a fourchette de similitude
étroite sont données dans le paragraphe 6.

La convection naturelle dans le volume d’enceintes fermées
implique un traitement spécifique du reste trés important pour les
applications et un nouveau paramétre apparait : I'allongement ou
rapport de la hauteur de la cavité a la dimension dans le plan hori-
zontal. Remarquons que le qualificatif de fermé implique I'absence
de débit a travers la limite considérée, que cette derniére soit maté-
rialisée ou pas ; la figure 6d montre la trace d’enceintes parallélé-
pipédiques ot une des faces peut ne pas exister matériellement (pour
un liquide, la surface de séparation supérieure est formée naturel-
lement entre le liquide et le gaz ambiant).

Pratiquement, les cas industriels qui relevent de la convection
naturelle en enceintes fermées sont trés différents, ainsi que leur
traitement, suivant la valeur de I'allongement.

B Les allongements de I'ordre de 0,5 ou plus provoquent, par exem-
ple, la rupture de I'isolement créé, entre deux parois, par une couche
d’airimmobile donc trés peu conductrice. Lapparition de convection
naturelle dans des cavités fermées crée une augmentation du trans-
fert thermique. Les coefficients de transfert h sont plusieurs dizaines
de fois supérieurs a ceux de la conduction pure pour laquelle le
fluide est immobile.
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Figure 6 - Profil comparatif des vitesses en convection naturelle et en convection forcée

M Les allongements trés faibles concernent souvent des couches
assez minces de liquides. Le traitement en lui-méme justifie des
ouvrages spécialisés. Précisons seulement qu'il se forme spontané-
ment des cellules, dites de Bénard-Karmann, de dimensions horizon-
tales voisines de I'épaisseur, a l'intérieur desquelles se créent des
rouleaux convectifs. Couplé avec les variations de tension super-
ficielle en fonction de T, ce comportement convectif explique la for-
mation de peintures craquelées. Mais ce n’est qu’un exemple parmi
beaucoup d’autres.

Ces considérations nous conduisent au tableau 2 ou est conservée
la distinction entre régime laminaire et régime turbulent ; mais
apparait une nouvelle classe géométrique, celles des enceintes
fermées a l'intérieur desquelles les traitements, comme les appli-
cations, sont fort différents selon la valeur de I'allongement.

5.3 Expressions du nombre de Nusselt.
Généralités

Les paragraphes 2, 3, 4 et 5 ont un but didactique et la logique
impose certains regroupements, classifications ou comparaisons
que nous avons essayé de développer de la maniére qui nous
parait optimale pour la compréhension.

Lobjet du paragraphe 6 est beaucoup plus finalisé. |l s’adresse aux
utilisateurs qui, ayant assimilé ce qui précede, se voient imposer un
calcul de transfert a partir de données (parfois insuffisantes) qui n’ont
plus rien a voir avec la compréhension.

Le plus souvent, I'utilisateur saura tout de méme s'il est en CF
ou en CN. D’ou encore ces deux grandes subdivisions, mais presque
toujours il ne connaitra que la géométrie. A priori, il ne saura nul-
lement s’il est en régime établi ou non, ni méme si le régime est
laminaire ou turbulent. C’est pourquoi I'ordre dans le paragraphe 6
rompt avec ce qui précede.

Al'intérieur du traitement de chaque géométrie, le lecteur trouvera
pour les deux conditions aux limites les plus fréquentes ((pp = Cte
et T, = Cte) les criteres pour savoir s'il est en écoulement laminaire
ou turbulent, en régime établi ou non.

Dans le cas du régime non établi, le probléme est assez difficile
et nous ne l'avons pas développé dans ce qui précéde. On
comprendra cependant aisément que, dans ce cas intermédiaire
entre les géométries ouvertes et la géométrie fermée qui va finir par
délimiter cet écoulement ou les vitesses ne varient plus (& p et A
constants), le nombre de Nusselt dans cette région d’'établissement

doit donc faire intervenir a la fois le diameétre hydraulique de ce que
sera en aval cette géométrie fermée et la distance x a laquelle on
se trouve depuis le bord d’attaque.

Apparait alors (pour T, = Cte tout au moins) le nombre de Graetz
construit avec une dimension de référence différente. Pour
compliquer les choses, les auteurs n'ont pas tous adopté les mémes
références a un facteur pres.

C’est ainsi que le nombre de Nusselt en x, toujours construit avec
le diameétre hydraulique (soit Nu = h(x) Dy,/A) sera exprimé en fonc-
tion d'un x adimensionné ou s’introduit le produit Re - Pr et tantot
le diametre hydraulique D,,, tant6t le rayon hydraulique R},. On
posera suivant les cas :

— soit x* = =X
Dy, Pe

. X
— soit X+t = —2
R, Pe

Néanmoins, le paragraphe 6 comporte une compilation d'un
grand nombre d’auteurs qui ne se sont pas concertés et emploient
des notions et des notations différentes ; si les regroupements de
similitude s'imposent a tous, I'un peut se référer au rayon hydrau-
lique, I'autre au diamétre comme dans |'exemple ci-avant.

C’est dans ce méme cas d'établissement de régime que I'on retrou-
vera, dans les solutions exprimant le nombre de Nusselt, les séries
infinies auxquelles nous a habitués la conduction en régime insta-
tionnaire. Ce n’est pas une coincidence ; ce fait illustre entre autres
la proposition du début : la convection n’est bien que de la
conduction dans un milieu déformable.

Cette diversité un peu hétéroclite du choix des auteurs dontil nous
faut donner les résultats dans le paragraphe 6 conduit, en convection
naturelle, a des possibilités de confusion. Nous avons montré que
la hauteur de la géométrie était (dans le seul champ de la pesanteur
tout au moins) le parametre significatif comme le sait bien tout
fabricant de cheminées. Les innombrables études faites dans les
enceintes parallélépipédiques ont imposé un deuxieme parametre :
|’épaisseur de la cavité (en bidimensionnel) ou encore, ce qui revient
au méme, son allongement, rapport de sa hauteur a son épaisseur.
Les auteurs donnent toujours le nombre de Grashof et I'allongement
dans les formules du nombre de Nusselt. Le nombre de Grashof (ou
de Rayleigh) est, le plus souvent, calculé avec I'épaisseur, I'action
de la hauteur se retrouvant naturellement par le biais de
I"allongement.
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6. Expressions numeériques
du nombre de Nusselt

6.1 Convection forcée externe

6.1.1 Plaque plane et plaque de courbure faible

6.1.1.1 Ecoulement laminaire

u,x

ReX:T
h(x)x

Nu, = (l)

M Le signal thermique débute au bord d’attaque (figure 7a)
® Si0,5=<Pr<10, Re,<3x10°%ou Re; <3x10°:

Nu, = 0,332 Re>® Pri/3

X

Nu, = 0,664 Re9® Pr1/3

® SiPr>10:
Nu,, = 0,339 Re%® Pr1/3

X
® Si Pr < 1 (métal liquide) :

1/2

Nu, = 0,565 Re, ~ Pr1/2

Nup = 1,1J(1 - Pr/3)pe,

Les propriétés physiques du fluide sont prises a la température
du film :

B Le signal thermique débute en aval du bord d'attaque (figure 7b) :

0,324 Re /2 Pr/3

6.1.1.2 Ecoulement turbulent

Bl Le signal thermique débute au bord d’attaque (figure 8a)
Pour Re> 5 x 10°.
e SiPr=0,5 :

4/5

Nu 0,028 8 Re, ~ Pr/3

X
Nu; = 0,035 Re{'® Pri/3
® Si Pr< 1 (métal liquide) :

Nuy = 0,59 Pe®’

Comme pour I'écoulement laminaire, les propriétés physiques
du fluide sont prises a la température du film :

T, - Tp+Tw
2

M Le signal thermique débute en aval du bord d’attaque (figure 8b).
® Pour les gaz (Pr= 1) (Jakob et Dow [3]),
Si Re; >3 x10°:

_ L. \2.75
Nu, = 0,0280Rei/5[1 +0’40(T0) }

U, S
T 5

v

| ER T TSI TTTTTTTLL LTI TSI SIS Tp

]—-—X

0
signal thermique au bord d'attaque

8
U, M
——

T”
/E T
Paroi isolée

i V/I///Tp

|—--X xl:l

0

@ signal thermique en aval du bord d'attaque

| TS T TLSTT LTI TESTTLLTTLTS

|«—-u-x

0
(@ signal thermique au bord d'attaque

Paroi isolée
[ R SIS LSS STTTITLITS

|——x lr-o

0
(® signal thermique en aval du bord d'attaque

Figure 8 - Plaque plane. Ecoulement turbulent

0.2 4———
0 90° 180° «
Pr =07

Figure 7 - Plaque plane. Ecoulement laminaire
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Figure 9 - Cylindre d'axe perpendiculaire a I’écoulement
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e Pour les autres fluides (Pr>1), Nu; peut étre estimé par la

méme formule en la multipliant par PR,

6.1.2 Cylindre d'axe perpendiculaire al’écoulement
(figure 9)

Pour 0 =< o< 80° (Martinelli et al. [24]) :

3
Nup (@) = %’ = 1,05 [1 ,(9_0(‘)) Jﬁegz pri/3

avec degré de turbulence amont <1 %.

T +T,
Les propriétés physiques du fluide sont évaluées a —2 3 -

/WD=”TD= C- Rej)

avec C et n coefficients donnés dans le tableau ci-aprés :

c
Rep n Gaz Liquide
1a4 0,330 0,891 0,989 pr'/3
4240 0,385 0,821 0,911 Pr'3
40 4 4 000 0,466 0,615 0,683 pPr/3
4000 a 40 000 0,618 0,174 0,193 pr'/3
40 000 & 250 000 | 0,805 0,023 9 0,026 6 Pr'/3

6.1.3 Cylindres de sections diverses
a température T, constante sur toutes les faces

Nup = h_AD = CRe] Pross

avec C, m coefficients donnés dans le tableau 3.

6.1.4 Sphere (figure 10)

La convection naturelle est négligeable si:

Gr 15

Re?

B Au point de stagnation (a = 0)
Si4,4x104<Re<1,5x105 :

Nug, - ¢ = 0,37 Re®53

B Nombre de Nusselt moyen
— Si1<Re<7x10%, 0,6 <Pr=400 (Froessling [2]):

Nu =2,0 +0,60 Pr'/3 Re'?
— Si0,6=<Pr<380, 10<Re<10% (Kramers [25]):

Nu =2,0+1,3 Pr®15 + 0,66 Pro3! Re0S

001 Too

| R

——
[
—_—
—_—

Figure 10 - Spheére
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— Quelle que soit la valeur de Re (Katsnel'son et Timofeyeva

[4]):

Nu = 2,0+ 0,03 Pr033Re054, 0,35 Pr0:36Re0.58
— Si 1<Re <25 (Kreith [2]) :
Nu =2,2 Pr+ 0,48 Re"S Pr
— Si 0,6 <Pr<380 et 3,5<Re<76x 10* (Whitaker [3]) :

— u 0,25
Nu = 2+ Pro4 (0,4 Re5 + 0,06 Re®67) (u—p>

avec U, et u, viscosités évaluées a la température au loin T, et a
la température de paroi Tp,.

6.2 Convection forcée interne

6.2.1 Tube circulaire

6.2.1.1 Ecoulement laminaire

Lh

By = 059+0056 Rep,
Lh

Bt = 00575 Rep,

6.2.1.1.1 Profils des vitesses et des températures établis

T, = Cte= Nur = 3,66

N 48
0, = Cte= Nu, = Tl 4,363

6.2.1.1.2 Profil des vitesses établi et profil des températures
en cours d’établissement

B Tube isotherme (T, = Cte), probléme de Graetz

Nota : Graetz a étudié les longueurs d’établissement dans le cas T, = Cte et défini un
nombre caractéristique des similitudes (nombre de Graetz : Gz).

® Nombre de Nusselt local :

Z G, exp(- 22 x*)
h (x) D, i " "

Nup (x) = =
h A < G 2
2y —é’exp(—/ln x*)
n=0"n
avec x* = R';eo,,

G, et A, coefficients définis :
— pour 0 <n=<4, dans le tableau ci-aprés :

n ).i G,
0 7,312 0,749
1 44,62 0,544
2 113,8 0,463
3 215,2 0,414
4 348,5 0,382

— pour n> 2 par les expressions ci-apres :
An=4n+8/3

G,=1012764,"°

Toute reproduction sans autorisation du Centre francais d’exploitation du droit de copie est strictement interdite.
©Techniques de I'Ingénieur, traité Génie énergétique



NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

Tableau 3 - Cylindres de sections diverses. Valeurs des coefficients C et m

Sections (1) Rep (o m Référence
<> I D 5x103 2 105 0,25 0,588 | Hilpert [21]
2,5% 103 a 8x 103 0,180 0,699 .
E— ¢ D { 5x10°  a 105 0.104 0,675 | heiher(22]
- 2,5 x 103 a  15x10% 0,25 0,612 Reiher [22]
—C O |D
|
3x 103 a  15x10% 0,096 0,804 Reiher [22]
— R D
_¢ D 5 x 103 a 10° 0,156 0,638 Hilpert [21]
e 5x 103 a 195x10% 0,162 0,638 Hilpert [21]
PR Qt D 1,95 x 10% a 10% 0,0395 0,782 Hilpert [21]
_2__I D 3x 103 a 2 x 104 0,264 (0L
— 3
] D 4% 103 a  15x10% 0,232 0,731 Reiher[22]
A
: 1 \{_2 iD 3x10° a 2x 104 0,246 (013 I B
1

(1) Les fleches — indiquent la direction de I’écoulement.

Expressions approchées (+ 0,5 %) (Shah [29]) : ® Nombre de Nusselt moyen entre 0 et x™* :
— si xt=0,02 :

Nup (x) = 1,357(x*)""3-0,7
b 1
= G
8 2 —2” exp (—lix*)
Nup, (x) = 3,657 +9,641(103x+)~0488exp — 28,6 x* n-0n

——h - n
— sixt>0,02: m A 2 x+
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Le tableau ci-aprés précise I'évolution de NuDh (x) et Nu,, en

fonction de la valeur de x™:

x Nup, (x) Nu,,
0 oo oo
0,001 12,86 22,96
0,004 79 12,59
0,01 5,99 8,99
0,04 4,18 5,87
0,08 3,79 4,89
0,10 3,71 4,66
0,20 3,66 4,16

oo 3,66 3,66

Expressions approchées (+ 3 %) (Shah [29]) :
— si xt=<0,01 :

Nup, = 2,035 (x*)""3-0,7
— 510,01 <x*<0,06:

Nu,, = 2,035 (x*)3-0,2
— si xt=0,06 :

Nu,, = 3,657 + 20998

X+
® Longueur d’établissement thermique (Shah [29]) :
L
L = —M -0,0335
th Dh R eDh

B Tube a flux surfacique constant : ¢, = Cte
® Nombre de Nusselt local :

o 2 -1
h(x) Dy, 1M1 1 exp(~ Y, X*)
Nup (x) = —— = | —-— Z R s
h p) 48 2 =
+ = X
avec x R‘PeDh

Ym et A, coefficients définis :
— pour1<=m=5, dans le tableau ci-apres :

m 'yfn Am

1 25,68 7,63 x1073
2 83,86 2,068% 1073
3 174,2 0,901x 1073
4 296,5 0,487x 1073
5 450,9 0,297 x 1073

— pour m>5 par les expressions ci-apres :

A 1540-20

Ym=4m+4/3

A, = 0,358 y, 232

Expressions approchées a = 1 % (Shah, Grigull et Tratz [30]) :
— si x*=<0,0001 :

Nup, (x) = 1,640 (x*)"V3 -1
— si 0,000 1<x*+=<0,003 :
Nup, (x) = 1,640 (x*)~V3-0,5
— six*>0,003:
Nup, (x) = 4,364 + 12,327 (103x+)~0506 gxp — 20,56 x+

e Nombre de Nusselt moyen entre 0 et x* :
Expressions approchées a + 3 % (Shah [29]) :

— si x*=<0,06 :
Nu,, = Fth = 2,461 (x+)1/3
— six*>0,06:
Nu,, = 4,364 + %j“‘

® Longueur d’établissement thermique (Shah [29]) :

L
—t%  _0,0431
D, - PeDh

6.2.1.1.3 Profils des vit et des t
en cours d’établissement

pératures

B Tube isotherme : T, = Cte
® Nombres de Nusselt local et moyen (figure 11 et tableau 4).
® Longueur d’établissement thermique :

Ly,  ]0,037 pour Pr=0,7
D, - PeDh 0,033 pour Pr =

B Tube a flux surfacique constant : ¢p = Cte
® Nombre de Nusselt local (tableau 5).

Nu
40 -

> ‘; I T T TTT T
68 2 468 2 xt
10-2 10!

d'aprés Kays [31]

Figure 11 - Evolution du nombre de Nusselt moyen
dant I'établi t thermique et hydraulique

P
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

Tableau 4 - Valeurs du nombre de Nusselt pour différents nombres de Prandit,
pendant I'établissement thermique et hydraulique a température T, constante (§ 6.2.1.1.3)

o NuDh(x) Nu,,
Pr=0,7 Pr=2 Pr=5 Pr=0,7 Pr=2 Pr=5
4x107 24,8 21,2 18,9 44,1 36,4 30,3
8 x107* 18,6 16,2 14,7 33,6 27,7 24,0
1,2x 1073 15,5 13,8 12,7 28,1 234 20,7
1,6x1073 13,7 12,4 11,5 24,6 20,8 18,4
2x1073 12,6 11,4 10,6 22,2 19,1 16,9
4x1073 9,6 8,8 8,2 16,7 14,4 12,8
8x 1073 7.3 6,8 6,5 12,4 11,1 9,9
1,2%x 1072 6,25 5,8 5,7 10,6 9,5 8,6
1,6 x 1072 5,6 5,3 5,27 9,5 8,5 7.7
2% 1072 5,25 4,93 4,92 8,7 7.8 7.2
3x1072 4,6 4,44 4,44 7.5 6.8 6.3
4x1072 4,28 4,17 4,17 6,8 6,2 5,8
oo 3,66 3,66 3,66 3,66 3,66 3,66
D’aprés Hornbeck [32].
Nu
Tableau 5 — Valeurs du nombre de Nusselt local, %p
pour différents nombres de Prandit, Nuy, Pr=0
pendan_t | eta‘lbllssement thermique Méal liquide
et hydraulique a ¢, constant (§ 6.2.1.1.3) w Pr=5x1073

NuDh(x)
X
Pr=0,01 Pr=0,7 Pr=10

0,0002 | 51,9 39,1
0,002 24,2 17,8 14,3
0,01 12,0 9,12 7,87
0,02 9,10 714 6,32
0,10 6,08 4,72 4,51
0,20 5,73 4,41 4,38

o 4,36 4,36 4,36

D’aprés Heaton, Reynolds et Kays [33].

® Longueur d’établissement thermique :

Ly, _ ]0,053 pour Pr= 0,7
Dy, - Pep, 0,043 pour Pr = o

6.2.1.2 Ecoulement turbulent

Lorsque I’écoulement est turbulent, le nombre de Reynolds est tel
que:

Rep, = 2 500

6.2.1.2.1 Profils des vitesses et des températures établis

Le nombre de Nusselt moyen dépend peu des conditions ther-
miques aux parois pour des fluides de Pr=0,7 (figure 12):

Nugy = Nur),

La longueur d’établissement thermique en écoulement turbulent
est bien plus petite qu’en écoulement laminaire, ce qui explique que

Pr=102

Fluide non métallique
Pr=3x102

T 1
104 10° 108 Rep,

Figure 12 - Comparaison du rapport des nombres de Nusselt
a température et a flux surfacique constants
pour différents nombres de Prandtl

la valeur asymptotique du nombre de Nusselt est fréquemment uti-
lisée depuis I'entrée du tube.

. L
Si — =60 :
a) Si D,

— équation de Dittus-Boelter [19] :
si07<Pr<120 et 104< ReDh <1,2x10°% :

Nup, = 0,023 Rely’ Pro4

— équation de Colburn [17] :
si Pr=0,5 (fluide non métallique) :

Nup, = 0,023 Rely’ Pr'/3
— pour les gaz (0,5 < Pr<1) dans le domaine ou Nu ) # NuT),
on emploie :

¢ quand le flux surfacique est constant (¢, = Cte) :

Nup, = 0,022 Rely’ Pros

Toute reproduction sans autorisation du Centre francais d’exploitation du droit de copie est strictement interdite.
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

e quand la paroi est isotherme (Tp = Cte) :
N 08 5 06
NuDh = 0,021 FI&'Dh Pr0

. L
b 20 < — :
) Si 20 Dh<60

R N Dh
NUDh,L = NUDh (1 +6 —L—)

. L
2<-—<20:
c) Si Dh<

_ _ D, \0.7
NUDh,L = NuDh[1+(Th> ]

Nup, ~ étant dans ce cas et le cas b le nombre de Nusselt moyen
L
—>60
D,

du tube long (
h

> défini dans le cas a.

d) Pour les métaux liquides (Pr trés faible)

— équation de Lyon [18] quand le flux surfacique est constant
(pp = Cte) :

Nup, = 7+0,025 Pep;

— équation de Séban-Shimazaki [20] quand la paroi est isotherme
(T, = Cte):

Nup, = 4,8+0,025 Pepy’

6.2.1.2.2 Profil des vitesses établi et profil des températures
en cours d’établissement

Les solutions sont obtenues de
écoulement laminaire (8 6.2.1.1.2).

la méme maniere qu’en
q

B Tube isotherme (Tp = Cte)
® Nombre de Nusselt local : Sleicher etTribus [34] donnent :
o -
G, exp (=4, x%)

n=0

n=0

avec G, et 4, coefficients définis dans le tableau 6.
® Nombre de Nusselt moyen :

h (x) D
Nup, (x) = (}3 h :
n

2
2
}'n

exp(-A, x*)

h D,
—t =

1
2x*

Nu L

m

|

In
[8 2 %” exp(—/l?,x’f)
n=0 ln
® Nombre de Nusselt établi :
si Xt = oo

B Tube a flux surfacique constant (¢, = Cte)

® Nombre de Nusselt local : Sparrow, Hallman et Siegel [35]
proposent :

avec y,, et A, coefficients définis dans le tableau 6.
® Nombre de Nusselt établi : donné par les formules des profils
des vitesses et des températures établis (8 6.2.1.2.1) ou par :
o -1
G
w3 %]

Num:{
n=0 An

Tableau 6 - Valeurs des différents parameétres pour le calcul du nombre de Nusselt au paragraphe 6.2.1.2.2

Pr=10"2 Pr=0,7 Pr=10
n 2 2
Re m /\f, G, Ym Am Af, G, Ym
(en 1073)
5x 104 0 11,7 TAT | s | e 235 28,6 | e
1 65 0,95 34,5 6,45 2 640 5,51 1947
2 163 0,88 113 1,81 7 400 3,62 5230
3 305 0,835 237 0,828
4 491 0,802 406 0,468
5 722 0,777 621 0,299
10° 0 13,2 L%< J IO R
1 74 1,04 40,9 5,39
2 190 0,935 135 1,40
3 360 0,869 284 0,625
4 583 0,823 488 0,326
5 860 0,788 746 0,204
2x10° 0 16,9 17 | e | e,
1 96 1,24 55,5 3,86
2 247 1,07 181 0,989
3 467 0,978 376 0,449
4 757 0,901 642 0,252
5 1116 0,847 980 0,160
Toute reproduction sans autorisation du Centre francais d’exploitation du droit de copie est strictement interdite.
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

® Longueur d’établissement thermique pour ¢p = Cte.

Pr=10"2

0 10 20

30 40 X

pour Pr=0,7, la longueur d'établissement est pratiquement indé-
pendante de Re dans le domaine 5 x 10% < Re < 2 x 10°.

6.2.2 Canal rectangulaire

_b
é—a bi
2ab_ 2b 1
D, - 2ab _ = =
h a+b 1+¢& =

& — 0 pour des plaques paralléles infinies.
6.2.2.1 Ecoulement laminaire

6.2.2.1.1 Profils des vitesses et des températures établis

B Canal rectangulaire isotherme (Tp = Cte)
Le nombre de Nusselt moyen est donné par le tableau 7 :

Expression approchée a + 0,1 % : pour le cas ou les 4 parois sont
aT,:
P

Nup, = 7,541 [1-2,610 £+ 4,970 £2-5,119 £3+ 2,702 £4- 0,548 £5]

B Canal rectangulaire a flux surfacique constant ((pp = Cte)

Le nombre de Nusselt moyen est donné par le tableau 7 :

h D,
A

Nup, =

Expression approchée a + 0,03 % : pour le cas ou les 4 parois
sont soumises au flux ¢, :
Nup,=

8,235[1-2,042 1 £+ 3,085 3£2-2,476 5 £3+ 1,057 8 £4- 0,186 1£5]

6.2.2.1.2 Profil des vitesses établi et profil des températures
en cours d’établissement

La valeur x*, que nous utiliserons, est la distance axiale sans
dimension :

X

X¥* = el
Dh-Pt-:'Dh

B Canal rectangulaire isotherme

Pour Tp = Cte sur les 4 parois, les valeurs du nombre de Nusselt
sont données par le tableau 8.

B Canal rectangulaire a flux surfacique constant
Pour Op = Cte sur les 4 parois, les valeurs du nombre de Nusselt

Nup, =

A

h D,

sont également données par le tableau 8.

Tableau 7 - Valeurs du nombre de Nusselt moyen (WuDh ) pour un canal rectangulaire avec profils des vitesses
et des températures établis (d'apres Schmidt [7])
T, = Cte ¢, = Cte
3

O O Db Ly L O & 1% Ly L7
0 7,541 7,541 7,541 0 4,861 8,235 8,235 8,235 0 5,385
0,1 5,858 6,095 6,399 0,457 3,823 6,7 6,939 7,248 0,538 4,410
0,2 4,803 5,195 5,703 0,833 3,330 5,704 6,072 6,561 0,964 3,914
0,3 4,114 4,579 5,224 1,148 2,996 4,969 5,393 5,997 1,312 3,638
0,4 3,670 4,153 4,884 1,416 2,768 4,457 4,885 5,555 1,604 3,279
0,5 3,383 3,842 4,619 1,647 2,613 4,111 4,505 5,203 1,854 3,104
0,6 3,198 i | e | e 2,509 3,884 | | e | e 2,987
0,7 3,083 3,408 4,192 2,023 2,442 3,740 3,991 4,662 2,263 2,911
0,8 3,014 e | e | e 2,401 3,655 | | e | e 2,866
0,9 2,98 e | e | e 2,381 3,612 i | e | e 2,843
1,0 2,970 3,018 3,703 2,437 2,375 3,599 3,556 4,094 2,712 2,836
2 3,383 3,842 4,619 1,647 2,613 4,111 4,505 5,203 1,854 3,104
5 4,803 5,195 5,703 0,833 3,330 5,704 6,072 6,561 0,964 3,914

10 5,858 6,095 6,399 0,457 3,823 6,7 6,939 7,248 0,538 4,410
oo 7,541 7,541 7,541 0 4,861 8,235 8,235 8,235 0 5,385
777777 Paroi adiabatique (isolée).
Toute reproduction sans autorisation du Centre francais d’exploitation du droit de copie est strictement interdite.
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Tableau 8 - Valeurs du nombre de Nusselt pour un canal rectangulaire avec profil des vitesses établi
et profil des températures en cours d’établissement (d'apres Wibulswas [9])

E=1 ‘ 0,5 ‘ 1/3 ‘ 0,25 ‘ 0,2 ‘ 1/6 E=1 ‘ 05 ‘ 1/3 ‘ 0,25
1/x*
NuDh(x)é T, = Cte (sur les 4 parois) NuDh(x) a ¢, = Cte (sur les 4 parois)

0 2,65 3,39 3,96 4,51 4,92 5,22 3,60 4,11 4,77 5,35
10 2,86 3,43 4,02 4,53 4,94 5,24 3,71 4,22 4,85 5,45
20 3,08 3,564 4,17 4,65 5,04 5,34 3,91 4,38 5,00 5,62
30 3,24 3,70 4,29 4,76 5,31 5,41 4,18 4,61 5,17 5,77
40 3,43 3,85 4,42 4,87 5,22 5,48 4,45 4,84 5,39 5,87
60 3,78 4,16 4,67 5,08 5,40 5,64 4,91 5,28 5,82 6,26
80 4,10 4,46 4,94 5,32 5,62 5,86 5,33 5,70 6,21 6,63

100 4,35 4,72 5,17 5,65 5,83 6,07 5,69 6,05 6,57 7,00
120 4,62 4,93 5,42 5,77 6,06 6,27 6,02 6,37 6,92 7,32
140 4,85 5,15 5,62 5,98 6,26 6,47 6,32 6,68 7,22 7,63
160 5,03 5,34 5,80 6,18 6,45 6,66 6,60 6,96 7,50 7,92
180 5,24 5,54 5,99 6,37 6,63 6,86 6,86 7,23 7,76 8,18
200 5,41 5,72 6,18 6,57 6,80 7,02 7,10 7,46 8,02 8,44
Nu,, a Tp = Cte (sur les 4 parois) Nu,,a @y = Cte (sur les 4 parois)

0 2,65 3,39 3,96 4,51 4,92 5,22 3,60 4,11 4,77 5,35
10 3,50 3,95 4,54 5,00 5,36 5,66 4,48 4,94 5,45 6,03
20 4,03 4,46 5,00 5,44 5,77 6,04 5,19 5,60 6,06 6,57
30 4,47 4,86 5,39 5,81 6,13 6,37 5,76 6,16 6,60 7,07
40 4,85 5,24 5,74 6,16 6,45 6,70 6,24 6,64 7,09 7,51
60 5,50 5,85 6,35 6,73 7,03 7,26 7,02 7,45 7,85 8,25
80 6,03 6,37 6,89 7,24 7,53 7,77 7,66 8,10 8,48 8,87

100 6,46 6,84 7,33 7,71 7,99 8,17 8,22 8,66 9,02 9,39
120 6,86 7,24 7,74 8,13 8,39 8,63 8,69 9,13 9,62 9,83
140 7,22 7,62 8,11 8,50 8,77 9,00 9,09 9,567 9,93 10,24
160 7,56 7,97 8,45 8,86 9,14 9,35 9,50 9,96 10,31 10,61
180 7,87 8,29 8,77 9,17 9,46 9,67 9,85 10,31 10,67 10,92
200 8,15 8,568 9,07 9,47 9,79 10,01 10,18 10,64 10,97 11,23

B Longueur d’établissement thermique (d'apres Shah et London

B Longueur d’établissement thermique (d’aprés Shah et London

[71): 71 :
; th £ L%, a ¢, = Cte pour Pr=0,72
T, = Cte ¢p = Cte 0 0,017
0 8x 1073 1,15 x 1072 01/23? 8']36
0,25 5,4 x 1072 4,2 1072 05 023
L7 T L 4,8 x 1072 / 0.34
0,5 4,9x1072 5,7 x 1072 ’
1 4,1%1072 6,6 x 1072
Lin LR d'établi hermi
avec LY = ! longueur d’établissement thermique sans avec L = 5p ongueur d'etablissement thermique sans
Dy, - Pep, h Fép,
dimension. dimension.

6.2.2.1.3 Profils des vitesses et des températures
en cours d’établissement
B Canal rectangulaire isotherme
Pour T, = Cte sur les 4 parois, avec un nombre de Prandlt de 0,72,
les valeurs du nombre de Nusselt sont données par le tableau 9.
H Canal rectangulaire a flux surfacique constant

Pour 0p = Cte sur les 4 parois, les valeurs du nombre de Nusselt
sont données par le tableau 9, pour un nombre de Prandlt de 0,72,
et par le tableau 10 pour £=0,5.
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6.2.2.2 Ecoulement turbulent
B Equation de Sieder etTate [2] [3] :
. 0,14
Nup = 0,027 Re%® Pr3 (’;—m)
p

avec umetyu, viscosités prises a la température moyenne et a la
température de paroi, respectivement.
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Tableau 9 - Valeurs du nombre de Nusselt Tableau 10 - Valeurs du nombre de Nusselt moyen
pour un canal rectangulaire avec profils des vitesses pour un canal rectangulaire (¢ = 0,5) a flux surfacique
et des temperatures en cours d’établissement (Pr=0,72) constant sur les 4 parois avec profils des vitesses
(d'apres Wibulswas [9]) et des températures en cours d’établissement
Pr=0,72 £=1 ‘ 0,5 ‘ 1/3 ‘ 0,25 ‘ 1/6 (d'aprés Wibulswas [9])
x* Nup, (x) a ¢, = Cte sur les 4 parois £=105 Nup, @ ¢, = Cte sur les 4 parois
5x 1073 9,69 9,88 | 10,06 | 10,24 x Prec 10 0.72 o1 °
x . . , ,
556 % 10-3 928 947 970 987 2,5x 1073 13 1540 | 18,50 | 19,90 | 20,65
6.25 x 10-3 884 9.05 938 959 2,86x 1073 12,55 | 1475 = 17,75 | 19,10 | 19,80
714 % 10-3 838 8 61 8.84 905 3,33x1073 12,00 | 14,05 = 17,00 | 1830 | 18,90
833 x 10-3 7'90 811 837 858 3,85x 1073 11,50 | 13,45 = 16,25 | 17,60 | 18,10
1% 102 738 759 786 808 4,55 x 1073 10,95 | 12,75 1535 | 16,70 | 17,20
125 % 102 6.80 702 732 755 5,56 x 1073 10,31 | 11,95 1435 | 1565 | 16,15
167 x 1072 614 6.42 674 700 7,14 x1073 957 | 11,06 = 13,15 | 1450 | 14,95
"% 1072 583 6.09 6.44 6.70 1x1072 8,66 990 | 11,70 | 13,05 | 1350
25102 547 575 613 6.43 1,25 x 1072 8,10 920 | 1083 | 12,15 | 12,65
333 x 102 507 540 582 617 1,67 x 1072 7,45 8,40 9,77 | 11,70 | 11,65
"5 %102 466 501 550 592 2,5 x 10-2 6,64 7,50 8,54 9,75 | 10,40
1% 10" 418 460 5.18 5,66 5x 10 5,60 6,15 6,94 7,90 8,65
Nu, (x) & Pp = Cte sur les 4 parois M Pourun métal liquide, on utilise la relation de Hartnett et Irvine [4] :
4,55 %107 15,03 | 1536 | 1583 | 16,02 _ 2 08
5x 1073 14,55 | 14,88 | 1521 | 15,49 Nup, = 5 Nus+0,015 Pep,
5,56 x 1073 14,06 | 14,35 | 14,70 | 14,95
6,25 x 1073 1350 | 13,79 | 14,10 @ 14,48 N |
7,14 %1073 12,87 | 13,15 | 13,47 | 13,73
8,33x 1073 12,19 | 12,48 | 12,78 | 13,03 14
1% 1072 11,43 | 11,70 | 12,00 | 12,23 12
1,25 x 1072 10,53 | 10,83 | 11,13 | 11,35 B
1,67 x 1072 9,49 9,77 | 10,07 | 10,32 10 -
2x1072 8,90 9,17 9,48 9,70
2,5x 1072 8,25 8,54 8,85 9,07 8 ¢, = Cte
3,33x 1072 7,52 7,83 8,13 8,37 64 s
5x 1072 6,60 6,94 7,31 7,58 p L
1%107! 5,43 5,77 6,27 6,65 4
2x 107" 4,60 5,00 5,57 6,06
Nup, a T, = Cte sur les 4 parois 0 0,55 0:5 D,I."S 1o
4,55 x 10‘2 9,70 | 10,00 | 10,30 = 10,58 | 10,90
5x 10~ 9,30 9,60 9,91 | 10,18 | 10,51 . .
5,56 % 1073 8.91 9,20 9,50 9.77 1012 6.2.3 Espace annulaire concentrique
6,25 x 1073 8,50 8,80 9,10 9,36 9,72 Dy =d,-d,
7.14%x 1073 8,06 8,37 8,66 8,93 9,28 e
8,33x 1073 7,61 7,91 8,18 8,48 8,85 d
1% 1072 7,10 7,42 7,70 7,98 8,38 Y= 7‘
1,25 x 10-2 6,57 6,88 717 7,47 7,90 e
1,67 x 10:2 5,95 6,27 6,60 6,90 7,35 Y =1 dans le cas de plaques paralléeles.
2x 1072 5,63 5,95 6,28 6,61 7,07
2,56x 10" 5,27 5,61 5,96 6,27 6,78 - A
’ ’ ’ ’ '’ ’ _2_ _1 E l l
3,33 x 1072 488 | 523 560 593 647 6.2.3.1 Ecoulement laminaire
5% 1072 4,39 4,79 5,17 5,56 6,13 M Profils des vitesses et des températures établis
1% 107 3,75 4,20 4,67 5,11 5,72
2% 107"
...................................................................... Lh
Y
D, - Rep
...................................................... 0
0,037 5 1073
0,030 3 1072
0,024 1 5x 1072
0,0210 107"
0,017 1 2x107"
0,013 1 4107
0,0118 8x 107"
d'apres Sparrow et Lin [8].

Toute reproduction sans autorisation du Centre francais d’exploitation du droit de copie est strictement interdite.
©Techniques de I'Ingénieur, traité Génie énergétique A 1540-25



NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

o Espace annulaire concentrique avec parois isothermes: les
valeurs du nombre de Nusselt sont données par le tableau 11.

Tableau 11 — Valeurs du nombre de Nusselt
pour un espace annulaire concentrique
avec parois isothermes,

(d’apres Shah et London [7])

T, T, T ) T T
Y Nug ) Nu(e ») N"E ) Nu, N"Ei k Nu;e)
0 =3 2,67

1%x10™% | 23553 2,78
1%x1073 322,3 2,82

1% 1072 50,5 2,91
2% 1072 30,18 2,95
4%1072 18,61 3,00 | oo | e | e | e
5x 1072 16,06 | 3,02 | 31,23 4,84 | 17,46 | 4,06
6x1072 14,28 | 3,04 | oo | eeeveeens | e | e
8x 1072 11,94 <3 2 O R TN B
1x107" 10,46 | 3,10 | 20,4 513 | 11,56 | 4,11
1,6 % 10-1 8,34 T 1< O O IV BT
2x10° 7.2 3,21 | | e | e | e
2,5%x 107" 6,47 | 3,27 12,63 | 57 7,37 | 4,23
3x107" 5,97 L7 2 I IR BN B
4x107" 5,31 <3 2 O O IO B
5x 107" 489 | 352 | 944 | 6,40 574 4,43
6x 107" 4,60 | 3,62 | oo | oo eveeeeeeees | e
7x107" 4,39 | 3,72 | | v | i | i
8x 107" 423 | 3,81
9x 107" 410 | 3,91
1,00 4,00 | 400 | 754 7,54 4,86 | 4,86

Nu?
Nu(ip = ————(p——“————
17(—e> T*
@i
Nu(P - N“Ze
(0.
1_(—') T*
0 ) °

al L
[
%x

Pour les profils d’établissement thermique et hydraulique, on se
reportera a I'ouvrage de J. Taine et J.-P. Petit [46].

Tableau 12 - Valeurs du nombre de Nusselt
pour un espace annulaire concentrique
avec parois a flux surfacique constant
(d'aprés Lundberg et al.[11])

o Espace annulaire concentrique avec parois a flux surfacique
constant : les valeurs du nombre de Nusselt, d’aprés Lundberg et al.
[11], sont données suivant le cas soit par le tableau 12, soit par les
expressions :

h;- D,
Nu?:—l—i——
h, D
Nu? = =) h
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Y Nuf Nuf, T# T
0 oo 4,36 oo 0

1x1073 337,04 1< T T B
1x1072 54,02 V<1 R O T
2x1072 32,71 /Wy < T R I
4x1072 20,51 4,78
5x 1072 17,81 4,79
6x 1072 15,93 4,80
8x 1072 13,47 4,80
1% 107" 11,91 4,83

1,5 x 10—1 9,69 4,86
2x10™ 8,5 4,88

2,5x 107" 7,75 4,90 | e | e
3x 107" 7,24 /e < S N B
4% 107" 6,58 4,98 0,603 0,182 3
5x 107" 6,18 30 TN D
6x 107" 5,91 5,10 0,473 0,2455
7x107" 5,72 3 Iy 2 R IR
8x 107" 5,58 5,24 0,401 0,299
9x 107" 5,47 B,3T | eeeeveeeieeeiee | eeeeeeseresenae

1,00 5,385 5,385 0,346 0,346
p=0 o (U
Nugq
@
Nu i
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

6.2.3.2 Ecoulement turbulent * 9, = 0 (une paroi adiabatique) :
_ d.\0,14 . ~-. _ 140 _
Nup, = 0,023 Rel® Pr1/3(gé> Nuy =0, Nuz = 5= = 5385
1
. gopz;to :
_— Nuy =4, Nuy =4
S0
T
p'I
L]
T e %
ou 'pp
A ® ¢p,=0:
! Nuq = 4,86 , Nup =0
. 6.2.4.1.2 Profil des vitesses établi et profil des températures
6.2.4 Plaques paralléles en cours d’établissement
D228 B Plaques paralléles isothermes
b=

T =T , = Tp = Cte probleme de Graetz - Nusselt.

P1 P
é:// ® Nombre de Nusselt local :

- n
6.2.4.1 Ecoulement laminaire Nuj, (x) = h(x)D, 8 5o 3
b T T3 s 6
32,2
L — ex (— =2 *)
— - 0,3125+0,011 Rep ) 22 Plmg %
Dh h n=0"n
r p H * = —-————-———-—X
d'apres Atkinson et al. [40]. avec x* = b, Pep,
6.2.4.1.1 Profils des vit et des températures établis Expressions approchées a £ 1 % (Shah [29]) :
— si x*<10-3:
° Tp| # 7;)2 :
mn = mg =4 NUD,,(X) = 1,233(X*)_1/3 +0,4
1 T, — six*>1073:
A
> T Nup, (x) = 7,541 +6,874(103x%)"0488gxp (- 245 x*)
P 2 iy
® Nombre de Nusselt moyen entre 0 et x* :
° pr TpZ
Nuy = Nuy = 7,54 Nu,, = 220 1
1= 2=17, = = ~
m A 4x* 3 G, 32,2,
) > —exp| - 3 s
° (pp‘;e(ppz;to. n=01n
N 140 . ,
Nuy = -——T avec G,etA, coefficients donnés:
26-9 (p_pz — soit par le tableau ci-aprés pour 0=n<29 :
P1
Nup = — 140 2 G
269 7p: n An n
¥p 0 2,828 0,858
" 1 32,147 0,569
1 R 2 93,475 0,476
3 186,796 0,424
2 4 312,136 0,389
% 5 469,468 0,363
2 6 658,8 0,344
7 880,132 0,327
Pp, = Pp, ° 8 1133,46 0,314
_ 140 9 1418,8 0,302
Nui = Nup; = — = 8,24 N
17 d’aprés Brown [41].
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

— soit par les expressions ci-aprés pour n= 10 : — six*>1073:
A, = 4n+ % Nup (x) = 8,235 + 8,68(103x*)-0506gxp — 164 x *
*
G, = 1,013 /1;1/3 ® Nombre de Nusselt moyen entre 0 et x

Expressions approchées a + 2,5 % (Shah [29]) :
Expressions approchées a + 3 % (Shah [29]) : — si x¥*<10-3:
— si x*<5x10"4:

D,
Nu,, = 1,849 (x*)71/3 Nuy = —= = 2,236 (x*)7V3

— si 5x10-4<x*<6x103 : — si10 3 < x*<1072:
Nup = 1849 (x*)""% + 0,6 Nu, = 2,236 (x*)2 +0,9
— six*>6x1073: — si x*=10-2 :
_ 0,023 5
Nu,, = 7,541 + B Nu,, = 8,235 + 0,(1?*6 4
L ‘établi h i hah [29]) :
® Longueur d’établissement thermique (Shah [29]) ® Longueur d’établissement thermique (Shah [29]) :

Lin
—_—l . = 8X 10_3 L
D, - Pe ——th - 0,0115
h D, D, - Pep,
B Plaques paralléles a flux surfacique constant
Pp, = Pp, = B = Cte 6.2.4.1.3 Profils des vit et des températures
1 2

en cours d’établissement

® Nombre de Nusselt local : B Plaques paralléles isothermes

w -1
Nup, (x) = 11470 +% > G eXp(—%gﬁix*)} To,=Tp, =Ty = Cte
n=1 —
h Dh 0,024 (x*)-1.14
Nup, = ——= =755+ ( *)7064 017
avec x* = X +0,035 8 (x*)~0.64 pro0,

D, - PeDh

d’aprés Stephan [43].
C, et B, coefficients donnés :

— soit par le tableau ci-aprés pour 1< n<10 : B Plaques paralléles a flux surfacique constant

Pour(pp1 = @p, = Op = Cte, les valeurs du nombre de Nusselt

n Bi -C, local sont données par le tableau 13.
1 18.38 0,222 2 B Longueur d’établissement thermique
2 68,952 0,072 5
3 151,551 0,037 4 * Pr
4 266,163 0,023 3 th
5 412,785 0,016 1 0,030 0,01
6 591,409 0,0119 0,017 0,7
7 802,039 0,009 2 0,014 1
8 1044,67 0,007 4 0,012 10
9 1319,31 0,006 1 0,011 5 oo
10 1625,95 0,005 1
d'apres Sparrow et al. [42].
L
avec L}, = T)—_%e—_ longueur d’établissement thermique sans
— soit par les expressions ci-aprés pour n>10: . . n D
dimension.
Bn=4n+1/3
_5/3 6.2.4.2 Ecoulement turbulent
C,=-2401p3,

B Pr=0,5 avec ¢, ou T, constant sur les 2 plaques
Expressions approchées a + 8 % (Shah [29]) :

—six*=2x10-4: Nup, = 0,023 Repy Pr1/3
NuDh (x) = 1,490 (x*)-V3 B Pr<0,02 avec ¢, constant sur une plaque, I'autre étant isolée
— §i2x10-4<x*< 103 : Nup, = 58+0,02 Pefy’

N“Dh () = 1,490 (x*)"3-0,4 d’aprés Seban [18].
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

Tableau 13 - Valeurs du nombre de Nusselt local pour des plaques paralléles a flux surfacique constant
avec profils des vitesses et des températures en cours d’établissement (d'aprés Hwang et Fan [44])

Pr=107 Pr=0,7 Pr=10
x* NuDh(x) x* NuDh(x) x* NuDh(x)
1x1073 24,5 7,14 %1074 21,98 5x 107 50,74
2x1073 18,5 1,79 x 1073 15,11 1,25 x 10~4 34,07
4%1073 13,7 6,25 x 1073 10,03 4,38x 1074 20,66
7x1073 11,1 1,07 x 1072 8,90 7,5x 1074 17,03
1x1072 10,0 2,86 x 1072 8,24 2% 1073 12,6
2% 1072 9,0 8,93 x 1072 8,22 6,25 x 107 9,50
4x1072 8,5 0,143 8,22 1x1072 8,80
7x1072 8,3 | | ey || seresese sttt esesns | esiesess sttt saeaas
2% 107 8,23 e | eetsstesses st ssssessnss || sressssses sttty | stiessssses bbbt
6.3 Convection naturelle externe 4o
. . V] Zone
6.3.1 Plaque plane verticale (figure 13) . lrbidara
<
6.3.1.1 Plaque isotherme (T, = Cte) 7
T, +T, T, W
Les propriétés physiques du fluide sont évaluées a T; = -2 5 ~ P f i Ra = 109 transition
_ gBATx3
Ra, = —% Zone Teo
7 laminaire
avec AT =|T,-T.], 3 R
B coefficient de dilatation thermique. 19
L
B Régime laminaire 0
Nu, = h()l() X - 0,39 Ra 1/4 Figure 13 - Plaque plane verticale
— si10* < Ra; <10%: ou pour l'eau:
o 4 — si 10'3< Raj <106
Nup = 0,69 Ra; " (d’apres Mc Adams [5])
%0,22
B Régime turbulent Nu, = 0,568 Ra
— siRa; >10°:
1/3 . L
Nu, = 0,12 Ra, 6.3.2 Plaque inclinée
_ <109 12.
si 10° < Ra; <10'4: (D’aprés Chen et al. [47]).
‘Nu; = 0,13 Ra1/3 (d’aprés Mc Adams [5]) Soit « I'angle d’inclinaison par rapport a I'horizontale.
6.3.1.2 Plaque a flux surfacique constant (qop = Cte) 6.3.2.1 Plaque inclinée isotherme (T, = Cte)
. B Régime laminaire
Ra% :g_E_ﬂL)_(_ ® 0°<a<1b°
rav — si 103<Ra, <109 :
B Régime laminaire
1
R. —+ C()
. 0,670 Ra*" Nu, = K, (p,)(i()s
Nu, = —'043 9L/16 i 5
437 .
[1 +<—Pr ) } — i 103<Ra, <10° :
;
d'aprés Churchill et 0zoé [27]. Nu, - Ky (Pr)  (Raj\g+C@
B Régime turbulent 3[%— +C (a)} 5
— si 109< Raj <102 :
avec K,(Pr) = JPr C (o) = 0,0704/sin o

Nu, = 0,13 Ra*"? (d'aprés Mc Adams [5])
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

® 15° =< o=<90°
— si 5x 108 < Ra, sin ¢ <5x109 :

Nu, = K,(Pr) (Ra, sin o)"4
— si 5% 103 < Ra; sin a<5x109 :

‘Nu, = —g— K{(Pr)(Ra, sin )14

3 2 Pr 4
avec K,(Pr) = =
! 4[5+10A/Pr+10Pr}

B Régime turbulent

On utilise les mémes formules que pour la plaque plane
verticale (8 6.3.1) en remplacant Ra, par Ra, sin o.

6.3.2.2 Plaque inclinée a flux surfacique constant (<pp = Cte)
B Régime laminaire
® 0°=a<15°:
— si 104<Ra¥ <1070 :
* 1 +D(a)
Nu, = K,(Pr) (—R%K—) 6

— si 104< Ra} <1070 :

— Ky(Pr) (Ra* \&+D@

NUL = 6
4[-16— + D(a)}
avec K, (Pr) = JPr D (a) = 0,038./sin o

0,12 +1,2./Pr
® 15°= o =<90° :

— si 5x10*<Ra} sin a<5x10"0 :
Nu, = K3(Pr) (Ra} sin a)"®
— si 5x104<Ra} sin a<5x10'0 :

‘Nu, = % K5(Pr) (Raj sin )'/5

Pr }1/5

Kypry=|— Pr
avee Ka(Pr) [4+9Jﬁ+10Pr

6.3.3 Plaque horizontale (figure 14)

7 f
—L
chaud -
chaud
b—
face chauffée au-dessous @® face chauffée au-dessus

B Face chauffée au-dessous
D’apres Mc Adams [5] :
—si 3x10°<Ra; <3x10 :
Nu, = 0,27Ra}*
D’apres Fujii et Imura [27] :
—si 108<Ra <10 :
Nu, = 0,58 Ra)”
B Face chauffée au-dessus
o Régime laminaire :
—si 10°<Ra; <107:
Nu, = 0,54Ra,*
o Régime turbulent (Fischenden et Saunders [27]) :
—si 107 <Ra; <3x10':

Nu, = 0,14 Ra,”

6.3.4 Angles

(D’aprés Ruiz et Sparrow [48].)
La température de paroi est constante et les propriétés physiques
du fluide sont prises a la température du film :

T, = TP;TN

B Angle droit 4 45° par rapport a I'horizontale (figure 15a) :
®si 2x108<Ra <5,6x107 :

Nu, = 0,398 Ra{*""
= 0,570 Ra,*
esi 56x107<Ra, <16x10°:
Nu, = 0,116 Ra 3%
= 0,132 Ra,?
|9

M

@® angle droit avec un coté
horizontal et un coté vertical

(@ angle droit & 45° par
rapport & I'horizontale

Figure 14 - Plaque horizontale

Figure 15 - Convection naturelle dans les angles
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NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

B Angle droit avec un co6té horizontal et un coté vertical

(figure 15b) :
e si 3x108<Ra, <5x108 :
— pour plaque horizontale :

Nu; = 0,131 Ra{®*®

= 0,172 Ra,"?

— pour plaque verticale :

Nu, = 0,347 Ra)?®
174

= 0,588 Ra
Corrélation moyenne pour les 2 plaques :
~ 0,318
Nu; = 0,201 Ra;
= 0,154 Ra,’
6.3.5 Cylindre horizontal
30um <D< 10cm
B Cylindre horizontal isotherme :
0,5<Pr<103

—si 10%< Rap < 109:
Nu,, = 0,53 Rap® d'aprés Mc Adams [5]
—si 10%°<Rap<10"?:
Nup = 0,13 Rapy’
(T, - T, varie de quelques degrés a 1500 °C).
D’aprés Morgan [27] :
‘Nup = A Ra},

avec A et n coefficients donnés par le tableau ci-aprés :

— si DIL<35Gr"4:
— _ 1/4
Nupexp <:2) =0,6 (9) ,‘?az/4 (d'aprées Elenbaas [27])
Nup L
avec L longueur du cylindre.

B Cylindre vertical a flux surfacique constant (figure 16).

6.3.7 Sphére isotherme
D’apres Yagamata [27], pour Iair :
— si 1< Rap<10°:

Nup = 2+0,43 Rap'

D’apres Raithby et Hollands [28] :
— si Rap>1 et quel que soit Pr:

Rap- Pr T/‘l

Nup = 2+0,56| g

6.4 Convection naturelle interne

6.4.1 Plans paralléles isothermes horizontaux.
Cellule rectangulaire horizontale

Le flux thermique surfacique échangé entre les deux faces ther-

miquement actives est donné par :

T.-T;

C

Pp = Ae—5—

A n Rap
0,675 0,058 10710 3 1072
1,020 0,148 1072 3 102
0,850 0,188 102 a3 10*
0,480 0,250 10*  a 10’
0,125 0,333 107 & 102

B Cylindre horizontal a flux surfacique constant :
on peut remplacer :

D4
Ra, par Rap = %

dans les formules précédentes (§ 6.3.5).

6.3.6 Cylindre vertical

B Cylindre vertical isotherme :

—si D/L=35Gr,""
on utilise les formules de la plaque plane verticale (8 6.3.1) ;
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10 —

®

Cylindre Cylindre
long court

Fil
0,05
0.4 I R e — e
108 106 104102 1 102 104 108 108 Ra,;LQ
fil o 0,05
@ Nup = 0,93 (Ra; %)
@ cylindre long o 0,16
Nip = 1,37 (ﬂa; %)
(© cylindre court e
Nup = 0,6 (Ra; %)
Figure 16 - Cylindre vertical a flux surfacique constant
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6.4.1.1 Plans ou cellule chauffés par le haut (figure 17a)
Un chauffage par le haut entraine une stratification :
A
Nus = =€ =1
)
6.4.1.2 Plans ou cellule chauffés par le bas (figure 17b)
Les propriétés physiques pour les gaz et les liquides sont éva-

L , T.+T;
luées a la température moyenne ——.

B Gaz:

T,- T 83
05<Pr<2 Rag= gﬁ(sivf)

— si Ragzg=<1708:

avec A, conductivité thermique équivalente ;
— si 1708 < Ragz<7000:

A
5= 0059 Ra%*

— si 7000 < Rag<3,2x10%:

A
5= 0212 Ray*

— si Rag>3,2x10°:

2
7 = 0,061 Ray®

et

6 Fuide |9 r[s Fluide
T Ty

Plans .>T Cellule

(@ plans ou cellule chauffés par le haut

‘“‘\._-/Md\-_

T T

[ w5 (15 _mom
TC TC

Plans Tc > Tf Cellule

@ plans ou cellule chauffés par le bas

Figure 17 - Plans paralléles isothermes horizontaux.
Cellule rectangulaire horizontale

M Liquides :
— si 1708 <Rasg<6000, 1< Pr=<5000 :

A
5= 0012 Ra%®

si 6000 < Ras<37000, 1<Pr<5000 :

A
5= 0375 Ra 92

—si 3,7x10%<Ras< 108 1<Pr<20:

A 03
“¢ - 0,13 Raj

— si Rag>10%, 1<Pr<20:

A
2 = 0,087 Ray®

6.4.2 Cellule rectangulaire verticale (figure 18)

Pour un allongement A¢ quelconque, la limite entre la pseudo-
conduction et la convection naturelle développée est, d’aprés
Batehelor [27] donnée par la relation :

Raz = 500 A¢

Les propriétés physiques du fluide sont évaluées a la température
T+ T;
moyenne .

Il existe de nombreuses formules qui ne donnent pas toujours
des valeurs concordantes.

On peut néanmoins citer :
B Gaz (Mull et Reiher [27]) :
05<Pr<2 et 3<A(<42
— si Rag<2x 103

;le
e _1
2

— si 6x10%<Rag<2x10°:

A
== 0197Ra Viae-e

—si 2x10%<Rag<1,1x107:

A
5 = 0,073 Ra Vaee

M Liquides (Mc Gregor et al. [27]) :
— si 1< Pr<20000, 104 < Rag< 107, 10<A¢<40 :

yl

5 = 042 Ray* Pro.012 Ag-03
—si 1<Pr<20, 10%<Raz<10% 1<A({<40
1/3

A
7 = 0,046 Raj

Ces relations valables pour T, = Cte le sont également pour

¢p = Cte en remplagant Ra; par Raj.
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Isolé
Vi a
H Tf Tc
1]
Tc > Tf
77777
Isolé
cellule
*
«a
N e e e e
A | i i 60
I | | 40
| Ecoulement I Couchos : N
4 limites 20
| asymptotigue | S | L |
c | | laminaires |
2 | | L/ 0 L B . R 5 i
8, | | Couches 2 4 6 8 10 12 14 16 AL
g | | §]  Ausies H
S | | | = | turbulentes At = 3
g | | el
S 1 | | £1 A
§ : I I : a* angle pour lequel f est minimal
| | [
1 ] l I i e (® allongement en fonction de I'angle a*
10° 3x 104 108 107 Ras
5 Figure 19 - Cellule rectangulaire inclinée (d'aprés Catton [26])
A€ voisinde 1
(® différents régimes d’écoulement
d’aprés Mc Gregor et Emery [27] —si A(=<10:
Figure 18 - Cellule rectangulaire verticale Nu = }E — Nu(0°) [ Nu (90°) }%(sin a*)%.%
A Nu (0°)

6.4.3 Cellule rectangulaire inclinée (figure 19) avec Nu (0°) et Nu (90°) valeurs du nombre de Nusselt pour la cellule

horizontale (o= 0°) et la cellule verticale (o= 90°).
Les propriétés physiques du fluide sont évaluées a la température .
T B o* <a<90° quel quesoit A( (Ayyasnamy et Catton [27]) :
f

T+

moyenne
Nu (o) = %‘9 = Nu (90°) (sin) /4

A
B O<a<a* (o* angle pour lequel 79 est minimal) :

M 90° < 2 < 180° quel que soit A¢  (Arnold et al. [27]) :
— si A€>10 (Hollands et al. [27]) :

A i 16
Nu < e _ 1+1,44[1— 1708 }*[17(sm1,8a) 1708]
A Ragzcos o Ragzcos o

Nu (o) =1+ [Nu (90°) — 1] sin o

6.4.4 Plans verticaux paralléles

+[<M>1/3_1J*

83T, —T.
5830 Raé=gﬁ (T,-T.)
avec [X]* = X[+ X 53‘/
.
2 Rag = Raaﬁ
(La valeur X représente la valeur du contenu des crochets ayant
|"astérisque en exposant). Les propriétés physiques de I'air sont évaluées a T,.
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B Deux plaques isothermes a la méme température
(figure 20a)

D’apres Elenbaas [27] :

+ 3/4
& _ Raj 1_exp(_ 35+)
24 Raé

>

>|

— si Rag faible (< 10) :

+

— Ra
-— ___é
NU5 = 24
— si Rag grand (> 300) :
353/4 _ +1/4
== _Ra
Nu g 2a 5

—_— /
Nus = 0,60 Rag"*

® Autre expression (Churchill et Usagi [27]) :

o ~1/2
Nus = { 576 2,873}

+2 T
Ras" |Raj

quel que soit Rag-

e Epaisseur optimale (8opt)

Elle correspond au transfert thermique maximal entre les plans
et I'air intérieur :

T,-T.)6,
Rat = 2714yt = IPTo=To) opt
opt avH

B

Isolé

N\ A
(@ deux plaques isothermes

@ une plague isotherme
ala méme température

et une plaque isolée

F \
T
)

p

Isolé

(© deux plaques a flux
surfacique constant

\

-]

(@ une plaque a flux surfacique
imposé et une plaque isolés

B Une plaque isotherme et une plaque isolée (figure 20b)
Les propriétés physiques de I'air sont évaluées a T,.
D’aprés Churchill et Usagi [27] :

o -1/2
N, = { 144, 2,873}
Ras |Raj;
quel que soit Ra}.
e Epaisseur optimale
Elle correspond a:

Raj = (2154)*

B Deux plaques a flux surfacique constant (figure 20c¢)
Les propriétés physiques de I'air sont évaluées a T, :

gBdte
Ra* = 9P ° %
as ava

x 0

Ra}" = Raj o

D’apres Churchill et Usagi [27] :

~ _hé 12 1,88 [
Nus=19_ _ 188
Ys =7 {Rag" ’ (RayhH? 5}

quel que soit Rag".
e Epaisseur optimale
Elle correspond a:
- 5
Rag;m = (1,472)
B Une plaque a flux surfacique imposé et une plaque isolée
(figure 20d)
D’apres Churchill et Usagi [27] :

-1/2
N 6 1,88
Nu; = + —
’ {Ra? (Raz")* 5}

e Epaisseur optimale
Elle correspond a:

Rajey = (1,169)°
6.4.5 Conduites ouvertes verticales (figure 21)
o 9B, -Tor}

av

d
avec r, = 7h rayon hydraulique de la section droite.

3“‘1

Figure 20 - Plans verticaux paralléles

A 1540-34

Figure 21 - Conduites ouvertes verticales
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Si Ra* = Ra % , d’aprés Elenbaas [27] :
Na = P Ba[y (a1}
u =t = 1o A () )]

avec A=16 section circulaire,
A =14,2 section carrée,
A=13"8 section triangle équilatéral.

Pour une section rectangulaire, A est donné par la courbe ci-aprées :

A ¢ T/

25 5

(hr*—24 : Plans paralléles

20
14,2 : Section
carrée
15 ] f(
+v
1
10 f

T T T T gl
0o 02 04 06 08 1 %
6.4.6 Couche annulaire concentrique

6.4.6.1 Couche annulaire concentrique horizontale
(figure 22a)

Le flux thermique linéique échangé entre deux cylindres est :

21 A
= — % -T
In—=%
i
D’apres Raithby et Hollands [28] :
p 9B T
s av
d. \4
(n)
Ra} = o Ra
§ T L .35 _ 355 §
53[de3/5+di 3/5]5
_d
_ e i
avec 0 = 7

Pour un fluide classique :
—si Ra;<102:

)'6
e -1
2

— si 102<Ra;<107 :

Ao 0,386 Pri/4 o s14
Te_ O386P T gt
A 0,861+ Pr]V4

6.4.6.2 Couche annulaire concentrique verticale (figure 22b)

Raa=________._gﬁ317—e_m
v
_defdi
avec 6= 5
. H d
H*= = et K= =2
si 5 e 0

Fermé
— — etisolé
g (éa
l d 1_‘ =l
: o
(3 ) e
H I dli' o‘e
.
t b
(") Fermé
~—> etisolé

@ couche horizontale ® couche verticale

Figure 22 - Couche annulaire concentrique

D’apres de Vahl Davis et Thomas [27] :
— régime conductif :

R
92103 (Hr=1)
— 0,101
_— hs ~ Fl’a5' . K0.505. pp0,024
Nuy = 2.2 = 05595 e

— régime de transition :

0,294
R35 X K0'423- Pr 0,097

Nug = 0,202 e

— régime de couches limites :
Ra
—3>3%108 (H*<5, Pr=1)
H
Ra
———Hf =8x108 (H'=1)

0,258
Ray?®® . K0442. pr0,006

Nujz = 0,286 o

Ces expressions sont valables pour :
1<K<10, 1<H*'<33,

0,56<Pr=10% et Raz=<2x10°
T.+ T

et les propriétés physiques du fluide sont évaluées a —= i

6.4.7 Couche sphérique concentrique (figure 23)

_ 9B, - Ty

Ra
s av

Le flux thermique échangé entre les deux sphéres est :

D = an’e‘Te_Ti‘
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Si 0,7< Pr<4150, 0,09s%§s1,81
i
et12x102 < Ra52d_5s1,1><1o9:
i

— d'aprés Scanlan et al. [27] :

%f - 0,202 RaY?? (275)0’ 22 proozs

i
— d’apres Raithby et Hollands [28] :

1/4
de _ 0,74 pris Ras

A~ d,d; (0,861+ Pr)i4 [d(7/5+d;7/5]5/4

6.5 Convection mixte externe

6.5.1 Cylindre
6.5.1.1 Autour d’un cylindre horizontal

6.5.1.1.1 Ecoulement forcé horizontal

”n,—--@ lg AR

Le passage de la convection naturelle a la convection mixte et de
cette derniere a la convection forcée dépend des nombres de
Grashof et de Reynolds (figure 24).

Les expressions donnant explicitement les variations de Nu en
fonction de Gr et Re sont pratiquement inexistantes, on peut néan-
moins citer les courbes (figure 25) obtenues par Sharma et
Sukhatme [49].

6.5.1.1.2 Ecoulement forcé vertical

Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [50].

@
bo,
Pour I'air :
102 < Rey; <3x 108

2,5%x10% < Gry=<3x10°

19mms=<d =38mm

le nombre de Richardson se définit par:

Gr,
Ri, = —4
Rey
et on obtient  —49_ _ 10,18 Ri, —0,011 RiZ
Nug,cr
avec Nugcr = 0,464 Rel/” + 4x 10-4Re,

pour Ri;<0,28 — ‘Nuy = md,c,: .

A 1540-36
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Figure 23 - Couche sphérique concentrique

Convection Convection Convection
naturelle P mixte forcée

!
[

/ !
/ ]
/ /
Gr, Gr,
—2-=0,185£0,01 g -=058+0,13
Hed' Fi’edb

Figure 24 - Passage de la convection naturelle a la convection mixte
et de la convection mixte a la convection forcée (d'apres [49])

6.5.1.1.3 Ecoulement forcé faisant un angle « quelconque
avec la verticale

Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [51].

Pour I'air :
19 mm < d<38mm

La transition entre la convection mixte et la convection forcée est
fonction de l'inclinaison o de I'écoulement forcé avec la verticale :

NiudzNiud,cp at5%
si:
Rig<0,10 pour a=0°
Riy< 0,53 pour o= 90°
Riy<0,04 pour o= 135°
Riy<0,01 pour a=180°
Les quatre courbes de la figure 26 donnent les variations du
rapport du nombre de Nusselt en convection mixte au nombre de

Nusselt en convection forcée en fonction du nombre de Richardson
(Rig) pour quatre orientations particulieres de I’écoulement forcé.

6.5.1.2 Autour d’un cylindre vertical

Les résultats présentés sont ceux de Young et Ozel [52]. Ils sont
relatifs a un écoulement forcé horizontal laminaire et a un cylindre

isotherme.
L T,

Si 400<Red<2500,106<GrL<107,0,5<g<4,5,?pz1,2
— =3 d
-{ ”
—_ L lg
um
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Nug
102
s
A
oli=—"
2...—-:—-'-#’
b Jes ) T T T -
510 102 10 5 Rey

4,5 x 10° < Gry< 7 % 10°
2 % 10° < Gry< 3,6 x 10°
3,7 x 10* < Gry < 9,6 x 10*
7,5 X 10° < Gry < 10*
3% 10° < Gry<4x10°

mooOwrP

(@ nombre de Nusselt en fonction du nombre de Reynolds

N
e
10
1 k_
0'1 I T T T 1 I |
10~ 103102 100! 1 10 102
Grg _
ReZ®

@ rapport du nombre de Nusselt au nombre de Grashof en fonction
du rapport du nombre de Grashof au nombre de Reynolds

Figure 25 - Courbes obtenues par Sharma et Sukhatme [49]

. 4 Gr, 1015
Nug = 0,67 Reyz{(i> H
L Red
L 4Re§ . .
SI(—-) ——<0,1, la convection naturelle domine.
d/ Gr,

6.5.2 Plaque plane immobile

6.5.2.1 Ecoulement laminaire

L'écoulement forcé se fait le long de la plaque et la convection
mixte est dite favorable ou défavorable suivant que les forces
d’Archiméde assistent ou s’opposent a I’écoulement forcé.

6.5.2.1.1 Plaque isotherme

Nota : le lecteur pourra se reporter aux références bibliographiques [53] [54].
2/37-1/4
F,(Pr) = 0,399 Pr1/3[1 N (0,046 8) J
Pr
Fy(Pr) = % PrV2(2,5 (1+2 Pr24+2 Pr)|-V4

Fy (Pr) = (%)”5%/2 [0,25+ 1,6 Pri/2]"

/5+C
F,(Pr) = Pr'/2[0,25+ 1,6 Pr1/2]‘1(%r)1 rete

Cl(a) = 0,070 (cos a)"2

2
a =90°
1,5
1 .|
0.?5 2 T T T 0.?5 2 T 1 I L}
- 1 -
10 10™ 1 10&.‘, 10 10™ 1 108%
e =)
Nuce ), Nuce) 4
2 4 2
] iy @ =180°
1,5 o = 135° 1,5
1 1
0,75 T T T 0,75 T T
-2 -1 2 1
10 10 1 mmd 10 10~ 1 10-‘?5‘,

Figure 26 - Rapport du nombre de Nusselt en convection mixte
au nombre de Nusselt en convection forcée
en fonction du nombre de Richardson

B Plaque verticale :

Nu,, F,(Pry-RiV4 V3"
= F(Pr)[1s| 2L —x
/|Re, F1(Pr)
— .1/4\31/3
Nu, (ZFZ(Pr)-HIL )
o =2 F1(Pr){11- —3F P Fr(Pr)

avec signe + convection mixte favorable,

signe — convection mixte défavorable.

B Plaque horizontale :

0,1<Pr<100

F.(Pr)-(Gr./R 5/2,1/5\3-1/3
Nuy =F1(Pr){1:( 3(Pr)-(Gry/Re, ™) H
/Re,, Fy (Pr)

1/3

2

ug
/Re;

avec signe + convection mixte favorable,

5 F.(Pr)-(Gr, /R 5/211/5\3
=2F1(Pr){1¢( 3(Pr)-(Gr, /he ) )}

6 F (Pr)

signe — convection mixte défavorable.

B Plaque inclinée
Soit o I'inclinaison de la plaque par rapport a la verticale.

® Si 0=<a=<75°, on utilise les équations de la plaque verticale
en remplacant :

Gry par Grycos o

Gr; par Grycos
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® Si 75°<a=<90° , 10%<Ra, <109 :

Nu, NP F4(Pr)~(GrX/Re§’2)1’5Grf(a) 3qus
= +
1(Pryj = F,(Pr)

Fy(Pr) - (Gr,/Re®%) 5 Gre@\* 1"
0 g0 o OO
Ao 6]+ +C(e]F, (Pr)

avec signe + convection mixte favorable,
signe — convection mixte défavorable.

6.5.2.1.2 Plaque a flux surfacique constant
Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [55].

213714
G1(Pr) = 0,464 Prd[1 4 (2020717

G, (Pr) = Pre® (4 +9 Pr'/2 4+ 10 Pr)~"5

/
Gy(Pr) = (%)16Pr1/2(0,12+ 1,2 P2yt

1/6 + D
G4(Pr) = Pr2(0,12 + 1,2Pr”2)‘1(%r> "o
D (o) =0,038 (cos a)'?
x _ 9B, x4
Gr, = T
B Plaque verticale :

x _ 9Bo,x*
O =T

Gy(Pr)- (Gr}, /ReS/2)15\81"
Nu":G1(Pr){1¢< 2(Pr) (Gry 1Re, ) }

/Re, G, (Pr)

Nu,
Re,

5 G,(Pr)- (Gr} /Re¥?)15\31"°
BN YARC L g

8 G;(Pr)

B Plaque horizontale :

N G4(Pr)- (Gr} IRe3)VB\37V2
uX=G1(Pr){1:< 3(Pr) (G [Re,) }
/Rex G, (Pr)

Nu,

3Gy(Pr)- (Gr} IRe)8Y37"°
:261(Pr){1:( 3P (Gry IRe,) )}

4 G,(Pr)

/Re;

B Plaque inclinée

Soit o l'inclinaison de la plaque par rapport a la verticale.

® Si 0= a=<75°, on utilise les équations de la plaque verticale
en remplacant :

Gr} par Gr} cos o
Gr} par Gr[ cos o

® Si75°<a=<90°:

Nu, G G4(Pr)-(Grf(/Rei)1/6. Gr*D(@ \3713
=G, (Pr)| 1%
«/Riex G, (Pr)

Nuy

IGER

=2G;(Pr)

" (G4(Pr) (Gr} /Fﬁ’ez)”ﬁ GrzeD(Ot) )3}1/3

8 (% + D(a)) -Gy (Pr)

A 1540-38

avec signe + convection mixte favorable,

signe — convection mixte défavorable.

6.5.2.2 Ecoulement turbulent
Plaque isotherme
Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [56].

109 < Gr, < 10"2 quel que soit Pr

5x10%< Re, < 5x 106

0,150 Pr1/3

= 06 . = OV
F(Pry = 0,0287 Pr9% ; G (Pr) 0,492 976716
[1 + (—————-’ ) J

Pr

N G 1/3\371/3

Y _ Fpr 1+0,36(G(P”< x )
Rei/s F(Pr) \ Ret2®
e 1/3
Nu, G(Pry [ Gr. \"3\?

= 1,25 F(Pr) 1+0,36<7

PR { T25F(Pr) \ Rel?

Les résultats pour des plaques planes a flux surfacique constant
font défaut.

6.5.3 Plaque plane en mouvement

Ecoulement laminaire

La convection mixte externe a lieu le long de la plaque plane en
mouvement.

La plaque se déplace a vitesse Uy, le fluide au loin est immobile,
« est I'inclinaison de la plaque par rapport a la verticale.

6.5.3.1 Plaque isotherme

Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [57].

Quel que soit Pr:
0,563 ./Pr
0,023
[1 +0,712 ’W}
0,75 /Pr
(2,5 (1+2./Pr +2Pr)"

- (Ri 1/4\37"3
U Fypry {11(’:2(”’) (Riy c0s @) ) }

Fi(Pr) =

Fy(Pr) =

Fi(Pr)

-(Ri 1/4\37V3
= 2F1(Pr){1i(2F2(P’) (Riy cos ) ) }

/Re L 3 Fy(Pr)
6.5.3.2 Plaque a flux surfacique constant

Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [57].

Quel que soit Pr:

G,(Pr) - 0882 JPr :
140,77 ————0'012)
Pr

2 1/5
Gy(Pry=(—FPr=
4+9./Pr+10 Pr

Toute reproduction sans autorisation du Centre francais d’exploitation du droit de copie est strictement interdite.
©Techniques de I'Ingénieur, traité Génie énergétique



* 1/5\371/3
Nu, _ G, (Pr)|1 G, (Pr) (Gry cos a
[Re,, G, (Pr) 512

Re,

* 1/5\371/3
Nu | :261(Pr){1i(562(Pr)<GrL cosa) )}
Re, 8G, (P | ged?

avec signe + convection mixte favorable,
signe — convection mixte défavorable.

Les résultats pour des nombres de Reynolds élevés font défaut.

6.6 Convection mixte interne
6.6.1 Dans un tube vertical isotherme

Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [59].

07<Pr <7
10% < Rep, < 2x10*
106 < Grp, <2x10°

_ 8300Grp, 1039
Nup, = 0,015 Re3? Pr1/{1 " {1 - 8% 2 } }

—
Re3? ReB’11+ J/Pr]
La figure 27 définit les différents régimes de convection (naturelle,

mixte et forcée) ainsi que leur transition en fonction des nombres
de Reynolds et de Rayleigh.

6.6.2 Dans un tube horizontal
6.6.2.1 Tube isotherme
Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [60].
5<Pr<390 10 < Gz=<450
30 < Grp<2x108

_gB(T,-T)D?

L
28 < = <200
D

mcy

Gz = 7L GrD v2
(M0 0,36,0,881/3
Nup n = 1,75 [Gz+0,12(Gz ,/Grp Pr==°)>°°]

b

avec L longueur du tube,

T, température de mélange a I'entrée.

NOTIONS DE TRANSFERT THERMIQUE PAR CONVECTION

He[

108

CF turbulente

CcM
turbulente

CF

CN
laminaire

—— lUrbulente
-
\W& Ty ~
N\
\
\

A
CN laminaire

|} [ [ |} | |
10 102 108 104 10'5 108 107 108 10‘-‘mI

~o

D
1D"<Pr:q1

CF convection forcée
CM convection mixte
CN convection naturelle

transition écoulement laminaire — écoulement turbulent

Figure 27 - Régimes de convection (d'apres Métais [58])

6.6.2.2 Tube a densité de flux constante

Nota : le lecteur pourra se reporter a la référence bibliographique [61].

4d<Pr <175
3x 104 < Ra* < 106
2<W <66
Gre - 9P 9 d
v2 A¢
 Ad
B Ay €
o Gr* pr1.35)0:265121/2
— 2
Nug = [(4,36) {0,145( i ) } J

La figure 28 donne les différents régimes de convection et leur
transition.
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CF turbulente

cM
turbulente

TORTATRA SN
10° R

CF laminaire

102

CN naturelle

T T T I 1
10 102 103 104 105 108 107 108 109

D
10 2<pPr—<1
® Convection forcée (CF) turbulente :
3 04
Nup = 0,116 [1 - (E) ] [Re}® — 125] Pr'? (E"-)
L By

(d'aprés Hausen)
* Convection forcée (CF) laminaire :

Nup = 1,86 Gz' (—‘E)w
Hp

(d'aprés Sieder et Tate)

® Convection mixte (CM) turbulente :

- D\**
Nup = 4,69 Re§” P2 Gr (I)

(d"aprés Métais)

® Convection mixte (CM) laminaire :
o ™ 0,14
Nup = 1,75 (_.) [Gz + 0,0083 Ra®™]'?
i

{d'aprés Oliver)

transition écoulement laminaire — écoulement turbulent

Figure 28 - Ecoulement dans les tubes horizontaux.
Différents régimes de convection (d'apres Eckert [58])

7. Annexe 1 : équation
de I'énergie thermique
dans un milieu déformable

Suivant les auteurs, on trouvera aussi cette expression sous la
forme :

Pour la conduction dans un corps solide indéformable, la distinc-
tion n’est que de principe :

S5}

ot T_d
t

-~

Cp= c,

(S5
o

t

En ce qui concerne la convection, le corps est déformable et
dilatable.

Dés qu’il y a mouvement, il y a déplacement dans le champ de
pesanteur, d’ou énergie mécanique potentielle, vitesse, donc énergie
mécanique cinétique, et travail (algébrique) contre I"'atmosphere s'il
y a expansion.

A cet égard, le premier membre de I'équation doit représenter les
variations d’enthalpie d'ou cp- Lexpression unique, qui représente
la conservation de I'énergie quelles que soient ses formes, ne peut
plus étre limitée a la seule énergie thermique mais a I’ensemble de
I"énergie mécanique et de I"énergie thermique, puisque la premiére
apparait spontanément aux dépens de la seconde (CN) ou est méme
injectée délibérément au systeme par le travail des pompes, venti-
lateurs, etc. (CF). Cette action se retrouve sous forme d’énergie méca-
nique, énergie dont une partie est elle-méme retransformée, en CN
comme en CF, en énergie thermique par le biais de la viscosité.

En toute rigueur, I'énergie thermique ne se conserve plus : seule
se conserve la somme des énergies mécanique et thermique.

Tout compte fait, apparaissent dans I'équation de I'énergie ther-
mique des termes nouveaux par rapport au processus de conduction,
de telle sorte que la forme correcte doit s’écrire comme suit :

a7
Pdt

pc =pcp(%%-+VVT)=P+yPM+ﬂT%§—V(p
et, bien entendu, I'équation de continuité et I’équation de
Navier-Stokes.

Mais, dans la plupart des cas, la puissance thermique dissipée
par la viscosité est négligeable, tout comme I'est le terme dd a la
dilatation.

8. Annexe 2 :
adimensionnement

8.1 Choix du systéeme de référence

Cette méthode originale et trés puissante de résoudre les
équations fondamentales en les adimensionnant a partir d’'un sys-
téme de référence, qui n’est pas forcément fondé directement sur
les trois grandeurs longueur, masse, temps, mérite quelques
commentaires.

La justification d’une telle maniére de faire est d’étendre
considérablement les cas d’applications afférentes a une résolution
et a une vérification des équations ou du systéme d’équations.

Les solutions (en variables adimensionnées) sont les mémes pour
un grand nombre de cas physiquement ou mécaniquement diffé-
rents. Par ailleurs, ce développement et la résolution en variables
adimensionnées permettent d’établir I'allure de la corrélation entre
le h convectif (par le biais du nombre de Nusselt) et les nombres
caractéristiques qui interviennent seuls (avec des facteurs ou des
constantes numériques) dans |I'expression de cette corrélation.
Dernier atout et non des moindres (une fois résolu le probléme en
variables adimensionnées), le retour aux variables réelles est
immeédiat : on mesurera |'avantage en se rappelant que ce retour
aux variables réelles est parfois épineux et constitue le point délicat
de méthodes comme celles de la transformation de Laplace, par
exemple, utilisée en conduction.

Quoi qu'il en soit, le traitement de I'exemple du paragraphe 4.2.1
nous a fait choisir un systéme de référence :

longueur , vitesse , pression

qui est particulierement indiqué dans le cas des géométries ouvertes
en convection forcée (CF).
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En convection naturelle (CN), les données des problemes ne
comportent jamais de valeurs données pour une vitesse quelconque
qui pourrait servir de référence. Nous avons vu relation (34)
comment cette valeur de référence s’imposait cependant tout
naturellement pour la résolution commode du probléme quitte a
rechercher a posteriori, ce que nous ferons dans le paragraphe 8.2
de cette annexe, une signification physique a la valeur de référence
adoptée :

V.= JgB&éTH
Mais comme nous avons le choix du systéme de référence,

signalons qu’il y a en fait trois possibilités réellement utilisées en
convection naturelle et qui sont regroupées dans le tableau ci-aprés :

Longueur Vitesse Pression
cas a H Vr'= A/g/}ST,‘,-I 'enCN Pr=-1-PmVr2
V, vitesse de débit en CF 2

%

cas b H Vr:—,q pr:%pwvf

entraine Re =1
=4
cas ¢ H Vi = H
entraine Pe=1en CF

Le cas a est pratique pour les géométries ouvertes en convection
naturelle et en convection forcée.

On voit que, sur le plan du principe, le choix des références aboutit
toujours au méme résultat : rendre identique a un facteur numérique
I'un des groupements qui apparait lors de I'adimensionnement.
Prendre par exemple V, = V/H, puisque ici x; = H, revient a remplacer
le nombre caractéristique de la similitude mécanique qui apparait
dans la premiére équation (30), c’est-a-dire le nombre de Reynolds,
par la valeur 1. Il n'y a aucune différence de principe avec ce que
nous avions fait en convection naturelle adimensionnée pour rendre
égal a 1 le terme en T de la premiére équation (33).

De méme, prendre V, = % (cas ¢) revient a rendre identique a 1

le groupement qui apparait dans la seconde équation (30),
c’est-a-dire le nombre de Péclet.

Les cas b et ¢ sont utilisés en convection naturelle, surtout en
géométrie type cellule fermée ou le nombre de Nusselt est bien
évidemment fonction aussi de I'allongement.

8.2 Signification physique de la vitesse
de référence en convection naturelle

En convection naturelle (cas a, tableau précédent) :
V.= JgB&TH

Prenons une plaque verticale a T, > T, et supposons que le petit

élément de volume d 7 qui aborde le bord d'attaque prenne immé-
diatement la température de cette plaque ; il est soumis a une force
d’Archiméde élémentaire :

df = p,gB(T,-T,)d7t

_[pae

Cette force travaillant sur la hauteur H produit le travail
élémentaire :

dt=p_ gBdTH

avec 8T=T,- T.
Imaginons que, supprimant toute viscosité, ce travail a servi uni-

quement a donner de I'énergie cinétique a I'élément de volume ; la
vitesse V; de cet élément de volume s’obtient alors par la relation :

—;—pmvzdf= p.gBSTHd

soit Vy = 2 JgBSTH

Au coefficient /2 prés, on reconnait la vitesse V, que nous avions
prise comme référence dans la géométrie ouverte en CN
[équation (34)].

9. Annexe 3 : cas particulier
de la convection

Dans ce paragraphe, on parle de la convection dans les métaux
liquides (P, < 1)et, plus généralement, dans les fluides a faible
nombre de Prandtl (plasmas).

Plusieurs courbes de cette annexe sont tirées de |'article de R.P.
Stein Liquid Metal Heat Transfer paru dans Advances in Heat Trans-
fer, Volume 3 (Academic Press).

9.1 Généralités

Le nombre de Prandtl, attaché exclusivement aux caractéristiques
physiques du fluide, intervient dans tous les transferts thermiques
par convection forcée ou naturelle.

Lessentiel des théories de la convection a été développé a une
époque ou, a part le mercure sans application industrielle et les pro-
blemes de coulée en fonderie, on ne se préoccupait guere des trans-
ferts thermiques par les métaux liquides.

Ce qui précéde a montré comment la mécanique des fluides a servi
de support a toute la théorie de la convection, et méme comment,
a partir de I'analogie de Reynolds, on pouvait identifier les couches
limites dynamique et thermique turbulentes ou trouver des coeffi-
cients d’échange en fonction des coefficients de frottement ou du
nombre de Reynolds.
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En écoulement laminaire et en convection forcée (CF), on est
simplement ramené a un probléme de conduction pure de corps
mobiles ou déformables, dont la loi de déformation est connue pré-
cisément par la mécanique des fluides. Le schéma d’ensemble de
la convection reste donc relativement simple et unique quel que soit
le nombre de Prandtl. En turbulence, il se complique fortement pour
les métaux liquides pour deux raisons fondamentales.

M Lanalogie entre les transferts de quantité de mouvement coor-
donnée perpendiculairement a la direction locale de I'écoulement et
les transferts d’énergie thermique suivant le gradient de température
n’est plus valable.

B Dans les expressions des flux de la forme :
A dT
lo| = (—+e ) -

pc,

le second terme, conséquence des échanges de matiére par turbu-
lence est rapidement prédominant quant au transfert d’énergie ther-
mique par rapport au mécanisme de la conduction moléculaire. Si
on accepte de ne pas connaitre grand-chose dans le domaine des
trés faibles turbulences, on peut rapidement admettre des lois de la
forme:

r:gMg—;
et <p=e7-—g—)7/:

Cela résout automatiquement les questions d’additivité des deux
modes de diffusion de mécanisme différent, I'un moléculaire, I’autre
turbulent, que cette diffusion affecte soit la quantité de mouvement
soit I'énergie thermique de chaleur ; en effet, I'un des termes devient
négligeable devant l'autre.

Nota : nous ne ferons que signaler une autre difficulté qui, celle-1a, subsiste partout.
Bien que I'échelle des mécanismes de transfert se soit considérablement agrandie, passant
du libre parcours moyen dans un gaz ou de la distance intermoléculaire dans un liquide a
la dimension des tourbillons turbulents, on pose encore, a défaut de mieux, la proportion-

nalité des transferts d’énergie thermique au gradient local de la variable intensive qui les
détermine : c’est une hypotheése tres discutable.

Sur le plan de la mécanique des fluides, ces conclusions subsistent
(v < gy) pour les métaux liquides qui ne se singularisent en rien
par rapport a n‘importe quel autre fluide. Le nombre de Reynolds
caractérise toujours les lois de similitude de I'écoulement isotherme.

Mais sur le plan thermique, la conductivité moléculaire considé-

rable des métaux liquides ne permet plus de négliger Lc devant
P

er. Certes pour des nombres de Reynolds tendant vers I'infini, le

comportement asymptotique des métaux liquides se confond avec

celui des fluides a nombre de Prandtl plus élevé (a < £7). Mais,

pratiguement, tout le domaine industriel est en deca des ordres de

grandeur nécessaires.

Un appel aux considérations physiques permet une compré-
hension au moins qualitative des particularités essentielles des
métaux liquides.

La présence des électrons libres dans un métal est responsable
de l'augmentation considérable du transfert thermique conductif a
I"échelle moléculaire alors qu’elle n‘intervient pratiquement pas dans
la viscosité du métal liquide qui se trouve donc avoir un
comportement trés semblable aux autres liquides électriquement
non conducteurs.

Comme, par ailleurs, les lois physiques régissant les électrons et
leurs interactions avec le réseau sont tres différentes de celles qui
caractérisent le réseau seul, il n'y a plus aucune analogie entre le
transfert d’énergie thermique a 1I'échelle microscopique assuré en
grande partie par les électrons de conduction et le transfert a cette
méme échelle des quantités de mouvement coordonné assuré par
les molécules ou les ions du liquide.
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La simplification )y = e7n’est plus valable ici puisque I'imbrication
par turbulence, en une couche donnée, d'une quantité de matiére
issue d'une couche beaucoup plus chaude et rapide, par exemple,
estsuivie de processus conductifs et visqueux (donc a I'échelle molé-
culaire), qui tendent a niveler les différences. A ce dernier niveau,
I'absence d’analogie conduction-viscosité suffit a ruiner I'analogie
du processus global.

Ces faits vont retentir sur les expressions qui donnent le nombre
de Nusselt d’un écoulement de métaux liquides ou, ce qui revient
au méme, sur la diffusivité thermique turbulente fonction des
nombres de Reynolds, de Prandtl et de la distance a la paroi.

9.2 Expressions du nombre de Nusselt

En fonction de ce qui vient d'étre dit, les profils de vitesse calculés
pour les autres fluides considérés comme isothermes sont identi-
quement transposables aux métaux liquides avec la méme
restriction : on ne tient pas compte des couplages ni de I'influence
éventuelle du champ thermique sur le nombre de Reynolds ni de
la dissipation d’énergie visqueuse en flux thermique qui constitue
en fait une puissance Pfournie au fluide. Cela est du reste plus faci-
lement réalisé que pour Pr=1, puisque les valeurs élevées de 1
tendent a limiter les variations de T en différents points de I'écou-
lement, donc les variations de u.

Tout ce qui concerne la convection en régime laminaire (quand
er comme ¢ = 0) est déja acquis. On aura entre autres :

Nu = 4,36 a ¢, = Cte pour un tube

R en régime établi
Nu = 3,66 a T, = Cte pour un tube

En régime turbulent, la figure 29 donne, en prenant toujours
'exemple du tube circulaire, I'allure du nombre de Nusselt en
fonction du nombre de Péclet dans cinq cas :

— la courbe expérimentale pour le sodium liquide ;

— celui ou on a mis en ceuvre la formule de Colburn pour
Pr=0,01;

— celui de I'air par la formule de Colburn (Pr=0,2);

— la valeur du nombre de Nusselt pour deux expressions théo-
riques données plus loin (8 9.4) et adaptées, elles, aux métaux
liquides. On remarque entre autres que, appliquer brutalement la
formule de Colburn en y remplacant Pr par 0,01, donne des valeurs
du nombre de Nusselt trés supérieures a la réalité.

On constate tout de suite I'impossibilité d'utiliser des
expressions du nombre de Nusselt type Colburn qui étaient bien
adaptées pour Pr=1 ou supérieur a 1.

Une des premieres tentatives d’adaptation a été faite par Lyon pour
rendre compte des résultats obtenus avec les métaux liquides.

Le calcul commence en utilisant le profil de vitesse adapté aux
fluides en écoulement turbulent et qui peut étre tiré de lois univer-
selles comme celle de Nikuradse.

Le calcul se conduit de la méme maniére et donne le nombre de
Nusselt a ¢, = Cte. Lyon calcule ¢, a partir de I'expression des
vitesses universelles de Nikuradse. La moyenne porte sur la distance
de I'axe a la paroi.

Aprés quoi, on pose :

a+ &€ o £
K T_o14Mp ET
A a vVoogy

I
et —T=l[/
M

ou yest le rapport des diffusivités turbulentes de quantité d’énergie
thermique et de quantité de mouvement :
er(r, Re, Pr)

, Re, Pr) =
y(r. Re, Pr) euw(r, Re)
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Lyon arrive a une valeur du nombre de Nusselt bien représentée
par :

Nu =7 + 0,025 (y Pe)®

Des améliorations semi-empiriques ont conduit a une autre
expression fort employée (Subbotin) :

Nu =5+ 0,025 (y Pe)®

qui pallie partiellement le défaut de la formule de Lyon de surestimer
le transfert pour les faibles turbulences.

9.3 Influence des conditions aux limites

En régime turbulent, nous n’avions pas précisé les conditions
aux parois, qui pouvaient évoluer entre T, = Cte et ¢, = Cte, en
remarquant que le nombre de Nusselt était trés peu sensible a ce
type de changement pour des conditions par ailleurs identiques.

Il n"en est plus ainsi pour les métaux liquides et la figure 30
montre cette influence tout en illustrant ce qui a été dit pour les
fluides ordinaires.

Nu a ¢, = Cte
Nu a T, = Cte

porté en ordonnée en fonction du nombre de Reynolds porté en
abscisse (les courbes sont paramétrées avec le nombre de Prandtl).

Le rapport pour un méme nombre de Péclet est

On confirme a posteriori ce qui avait été dit a propos des fluides
ordinaires. Pour les métaux liquides, on voit que les écarts de
valeur du nombre de Nusselt peuvent atteindre 30 a 35 % et
s'atténuent quand le nombre de Reynolds croit : cela est en accord
avec les considérations générales développées plus haut, suivant
lesquelles toutes les distinctions thermiques entre métaux liquides
et fluides ordinaires doivent s’atténuer si Re — oo.

104
e
G_

4,36

2 -

Ll
1

T I 11 T LI L] I
10 2 4681022 46810%°2 4 68104 2
S Pe

laminaire pour
Pr=0,01

esssasrEnas Sodium
Colburn Pr= 0,01
Colburn / Air

Il ressort donc de cela que I'utilisateur devra choisir des formules
différentes suivant qu’il travaille a densité de flux ou a température
constante a la paroi et cela d'autant plus que la turbulence reste
modérée. On trouvera ci-aprés des expressions utilisables pour
d’autres géométries que le tube.

9.4 Diffusivité thermique turbulente

La diffusivité mécanique turbulente gy ne pose, nous I'avons vu,
aucun probléme spécifique. Il s’agitici d’établir des relations valables
entre gy et e7 (diffusivité thermique turbulente) puisque er= gy ne
convient plus. A ce point de vue, la figure 31 qui donne le rapport
e1/ ey en fonction de gy/v pour des écoulements liquides ordinaires,
d’une part, et de différents métaux liquides, d’autre part, est démons-
trative. Les valeurs asymptotiques se rejoignent comme prévu. Il
s’agit de valeurs moyennées sur le rayon.

Si I'on veut avoir une idée de la variation suivant la distance a
la paroi, ce qui complique relativement les calculs, on regardera les
courbes de la figure 32 donnant a/(a+e7) pour un tube en
fonction de cette distance, pour deux valeurs du nombre de
Reynolds. On voit que, pour Re = 104, er est encore inférieur a la
diffusivité a = A/pc,, méme sur I'axe, tandis que la valeur moyenne
de e7 pour ce nombre de Reynolds excéde a de 20 % environ. Pour
Pr=1, la valeur correspondante, a nombre de Reynolds identique,
est de I'ordre de 10 fois a.

.- i =777 .,,////////o

Fluides non métalliques 0,03
1 il
T T T
104 105 108
Re

Figure 30 - Influence des conditions thermiques aux limites
sur le nombre de Nusselt

1,8
1,6
1,4
1,2
1,01
0,84
0,6
0,4

erley

V=

LIRS
4 6 810%

Epnlv

é-’_

Figure 29 - Nombre de Nusselt en fonction du nombre de Péclet
en régime turbulent pour le sodium liquide
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Figure 31 - Rapport des deux diffusivités turbulentes
en fonction de €y,/v
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Fluides non mélaliques
AXE
102

PAROI
T T

T
1072 5 107! 5 1
Distance relative

Re = 10°

Métaux liquides

a
a+er
Fluides non métalliques
107 /
gl <
PAROI AXE
102 -
1072 5 107! 5 1

Distance relative

® Re=10*

Figure 32 - Importance de € relativement a la diffusité thermique a en fonction de la distance adimensionnée a la paroi

pour deux nombres de Reynolds

Ces courbes permettent, pour des calculs précis, d’introduire la
valeur de g7 fonction du nombre de Reynolds et de la distance a la
paroi dans les calculs.

Mais, le plus souvent, on se contente d’employer des formules
semi-empiriques qui, cependant, rendent assez bien compte des
coefficients d’échange en les surestimant quelque peu en
général (8§ 3).

On retiendra des métaux liquides les quelques caractéres essen-
tiels suivants :

— coefficient d’échange de I'ordre de 100 fois plus élevé que pour
les liquides ordinaires en régime laminaire ; le nombre de Nusselt
est constant pour tous les fluides pour une géométrie fermée

donnée ; la définition Nu = %Q = Cte implique des h inversement
proportionnels a A pour une méme valeur du nombre de Nusselt ;

— augmentation faible du coefficient d’échange pour des écou-
lements modérément turbulents, soit un moindre gain des avantages
thermiques par rapport aux autres fluides quand on commence a
sortir du régime laminaire en augmentant les vitesses par exemple ;

— comportement sans particularité sur le plan de la mécanique
des fluides isothermes (en premiére approximation) ;

— possibilité de refroidir des surfaces en enlevant des densités
de flux de I'ordre de 4 x 108 W - m™2 ; actuellement, I'utilisation prin-
cipale est celle de fluide caloporteur dans les réacteurs a neutrons
rapides ;

— possibilité de porter les métaux liquides a haute température
(jusqu’a 800 °C pour le sodium) sans pressurisation ;

— sur le plan des sujétions d’emploi, on remarque une grande
variation des caractéristiques du transfert thermique des métaux
alcalins avec de faibles doses d'impuretés dissoutes (oxygeéne,
hydrogéne, etc.) ; le choix des aciers des installations qui contiennent
les métaux liquides a chaud est délicat si on veut éviter les
corrosions ;

— revers, et conséquence de |'excellente conductivité thermique
des métaux liquides : I'arrivée de sodium sur une surface métallique
a température trés différente engendre tout de suite des flux tres
importants, générateurs de différences transitoires de température,
donc de contraintes thermiques différentielles élevées dans les maté-
riaux solides du circuit. Ce fait est d’autant plus génant que les aciers
imposés par des considérations relatives a la corrosion ont un coef-
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ficient de dilatation supérieur a celui des aciers ordinaires et une
conductivité inférieure.

Bien entendu, ces considérations générales orientées vers le
sodium, le lithium et les autres métaux alcalins caloporteurs restent
valables pour les métallurgistes qui doivent calculer les interactions
thermiques des métaux fondus avec les récipients.

Résumé des corrélations donnant le nombre de Nusselt
pour des métaux liquides

Régime turbulent
Corrélation ou Pe = Re - Pr

Conditions thermiques
et géométriques de validité

Nu =7+ 0,025 Pe®8

Nu=7 + 0,625 Pe®*

Nu =5+ 0,025 Pe®8
Nu = 5,85 + 0,000 34 Pe'2°

tube ¢, = Cte Re> 104
tube ¢, = Cte Re> 104
tube T, = Cte Re>10%

plaques paralléles, I'une a
¢p = Cte, l'autre a ¢, =0 (1)

D. \0,53
Nu=0,70 (7 + 0,025 Pe%8) (—2-> espace annulaire régime
D, turbulent
D, et D, diamétres extérieur
et intérieur

¢, = Cte sur D,
nombre de Nusselt sur D,

Note : en régime laminaire, Nu reste inchangé par rapport aux
expressions classiques.

(1) On remarquera que le cas de 2 plaques paralléles a ¢, = Cte se raméne
aisément par des considérations de symétrie au cas traité. Un espace
d’épaisseur J, ou ¢, = Cte sur les deux faces, comporte deux espaces
égaux séparés par une zone fictive ot ¢, = 0.

¢p=0
(] = Cte
_L B R 9p=0
*mp=CIe TQ,P:Cte
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Notations et Symboles

Notations et Symboles

Symbole Unité Définition Symbole Unité Définition
a m%/s diffusivité thermique
A m?2 aire de la section droite d'une x* xt= X
géométrie fermée R PeDh distances axiales
At % allongement ¥ X+ = X sans dimension
c J/kg - K capacité thermique massique Dy, - PeDh
Cpou cy J/kg - K capacité thermique massique a
pression constante ou a volume 1 (ap
constant B K-1 B=-— (—a—f) coefficient
CF convection forcée d'expalfsion thgrmique
CN convection naturelle Sm m épaisseur de couche limite
d, D m diamétre mecanique o
dy, Dy, m diamétre hydraulique or m fh%?rlnsiaﬁgr de couche limite
g m/s? accélération de la pesanteur ) m distance entre deux plaques
h W/m?Z - K coefficient de transfert thermique g;agﬁsget paralléles (parfois écrite
par convection (conductance) 2 o
H Wim2. K | coefficient de transfert global &M mZ/s diffusivité mécanique turbulente
(coefficient d’échange) er m</s diffusivité thermique turbulente
. A W/K - m conductivité thermique
m hauteur en convection naturelle L .
. ) Ae W/K - m conductivité thermique
L m longueur d'une géométrie fermée équivalente
ou se produit un écoulement u kg/m - s viscosité dynamique (coefficient
¢, L m longueur de viscosité)
Ly m longueur v m2/s viscositjé cinématique, diffusivité
d’établissement hydraulique de matiére
L m longueur P kg/m3 masse volumique
th d’établissement thermique T Pa effort tangentiel a la paroi rapporté
a l'unité de surface
m kg masse [0} W/m? flux surfacique
m kg/s débit-masse @ W/m flux thermique linéique
n normale a la paroi ®p W/m? flux thermique surfacique
p N/m2 ou Pa | pression @ w flux, puissance
p W/m3 puissance thermique volumique v rapport des diffusivités turbulentes
s s 3
Pe m longueur du périmetre mouillé Gr, Gr, = %ZAT
. . . ) 14
g kJ/ qurfle, quantité de chaleur nombre de Grashof
gls ébit-masse
r,R m rayon Gz Gz = Re- Pr %
r m rayon hydraulique bre de Graet
R résistance conductive surfacique nombre de Lraetz
de passage (% = €/A pour une h-¢
plaque plane) Nu, Nu, = e nombre de Nusselt
t s temps
h(x)-x
T Kou®°C température Nuy (x) Nu,(x) = %
Tm Kou®C une température unique nombre de Nusselt local
globalisant toute la répartition de _
température dans I'ensemble du e ~— h-€
fluide pour les géométries fermées Nu¢ ou Nup, Nu¢ = Nup, = 7
(température de mélange) nombre de Nusselt moyen (les
o . e
T, Kou °C température de référence expressions Nu, et Nu,, sont
T.. Kou°C température loin du solide équivalentes)
considéré pour les géomeétries
ouvertes Pe, Pe, = v-e_ Re,- Pr
Viu, v, w) m/s vitesse b g Pécl
Vq m/s vitesse de débit-masse nombre de Peclet
X m distance suivant I'axe Pr

de I’écoulement

Pr = g = !—t{i’ nombre de Prandtl
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Notations et Symboles

Indices

Symbole Unité Définition e
. f fluide
Ra, Ra,= %— p paroi
nombre de Rayleigh r référence
s
gptie
:"'i’a"f6 Raj = Tvp 1
nombre de Rayleigh modifié ouvertes)
R _ Vv
e, Re, = v nombre de Reynolds
. Gr,
Ri, Ri, = _Vﬁz_e -
Re,
nombre de Richardson

entrée d'un tube

solide ou sortie d’'un tube (suivant le contexte)

affecté aux coordonnées (xq, y;) d'un point
ou I'on calcule les transferts (cas des géométries
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