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Avant-propos

AVANT-PROPOS

Puisque le transfert de chaleur est fondamental pour la réalisation de nouveaux
produits dans des domaines tels que les eénergies renouvelables, la nanotechnologie, la
biotechnologie...etc.

Ces nouvelles applications, ainsi que les applications traditionnelles dans la
production d'énergie,nous indiquent que la discipline du transfert de chaleur sera

une discipline essentielle et utilepour l'avenir.

Nous nous sommes attachés a rester fidéles a lI'approche pédagogique fondamentale
de la ministere de I’enseignement supérieur et de la recherche scientifique en
conservant une méthodologie stricte et systématique dans la préparation de ce
document, en incluant des exemples et exercices corrigés, et en offrant aux étudiants

des possibilités de répondre aux objectifs du programme.

Le présent document est adressé aux étudiants du 3°™ année génie des procédés
licence LMD. On souhaite qu'il soit d'une tres bonne aide a la compréhension des
mécanismes des différents modes de transfert de chaleur. Ce présent document est

constitué de quatre chapitres :

Le premier chapitre comporte les différents modes de transfert de chaleur qui seront
décrits en termes généraux et accompagnés d'exemples liés aux différents modes.
L'objectif est de représenter les différents modes de transfert de chaleur de maniére
simple et claire. De plus, il vise a initier I'étudiant a ces phénomenes qui existent

réellement dans la vie.

Le deuxiéme chapitre constitue la conduction unidimensionnelle a I'état permanent, le
développement de son equation différentielle générale de conduction, dans les
diverses coordonnées connues en pratique (cartésiennes, cylindriques ainsi que
sphériques). On présente ensuite la loi de Fourier : paroi simple, parois composites,
paroi cylindrique, parois cylindriques composées (similarité électrique, résistance

totale), ainsi que des problemes d'ailettes.

Le troisieme chapitre est consacré a la convection avec ces types libre et forcée, dans
laguelle les équations concernant la conservation (quantité de mouvement, masse et

de I'énergie) sont développées. Aussi, les différents nombres sans dimensions et les
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Avant-propos

corrélations empiriques couramment utilisées en convection libre et forcée sont aussi
étudies.

Le quatrieme chapitre est réservé au rayonnement thermique, commencant par des
définitions relatifs a ce mode de transfert, étudier les différent lois qui gouvernent le
phénomene du rayonnement thermique tel que : loi de Lambert ; loi de Kirchhoff ; loi
de Wien. Aussi, le rayonnement des corps noirs, le rayonnement des corps non noirs

et I’échange de chaleur par rayonnement entre surfaces sont aussi étudies.

Finalement, nous souhaitons que ce document soit entiérement au service du lecteur,

en espérant qu'il sera bien content.
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Nomenclatures

Q : Quantité de chaleur

¢ : Densité de flux thermique

K : Conductivité thermique

T : Température

t : Temps

a : Coefficient de diffusivité thermique
B : Coefficient de dilatation volumique
g : Accélération de la force de gravité
p : Densité

Cp : Chaleur massique a pression constante
r . Rayon

d, D : Diamétre

e : Epaisseur

R : Résistance thermique

S : Surface

L : Longueur

h : Coefficient de transfert de la chaleur par convection

p : Périmétre

P : Pression

s : Efficacité

5 : Epaisseur de la couche limite

r : Contrainte de cisaillement dans un fluide
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u : Viscosité dynamique
v : Viscosité cinématique
Re : Nombre de Reynolds
Nu : Nombre de Nsselt
Pr : Nombre de Prandtl

Gr : Nombre de Grashof

Ra : Nombre de Rayleigh

A : Longueur d'onde

w : Angle solide

6,d : Angles

I : Intensité du rayonnement

E : Pouvoir émissif

G : Taux de rayonnement

Fij : Facteur de forme

C : Vitesse de propagation d'une onde
Co : Vitesse de la lumiére

v : Fréquence d’une onde électromagnétique
n : Indice de réflexion d’un milieu

um : Micrometre
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Chapitre | : Introduction aux transferts thermiques

1. Introduction

L'énergie est définie comme étant la capacité d'une substance a effectuer un travail.
C'est une propriété de la substance et il peut étre transféré par l'interaction d'un systeme
et de son environnement. Les interactions d'un systéme et son environnement sont
rencontré au cours de I'étude de la thermodynamique. Cependant, la thermodynamique
traite de I'état final des processus et ne fournit aucune information concernant la
structure de la matiere et les mécanismes qui ont provoqué le processus. C'est I'étude de
ces derniers qui représente la spécialité en question : le transfert de chaleur.

Le transfert thermique se produit de fagon naturelle de deux systémes dés lors qu'il
existe une certaine différence de température entre eux, peu importe le milieu qui les
sépare, méme dans un espace vide.

Dans les chapitres a venir plus tard, nous étudions en détail les trois types de transfert de
chaleur : conduction, convection et rayonnement, nous cherchons a expliquer le
mécanisme de ces modes de maniére qualitative afin que chacun puisse étre considéré

dans sa propre perspective.

2. Systéme des unites
Avant d'examiner les trois modes de transfert de chaleur distincts, il convient
d'introduire certains termes et unités qui s'appliquent a ces trois modes. Il convient de
mentionner que nous utiliserons les unités SI (Systéeme International) dans I'ensemble de
ce document.
» Le flux thermique qui est définit comme la puissance échangée par deux points,
sera indiqué par le symbole Q. Il est mesuré en Watts (W) et en multiples tels
que (kW) et (MW).

» On définit la densité du flux de chaleur comme le flux thermique par une unité
de surface. Elle s'exprime comme suit :

dQ

Y

Avec :
[p] = Watts/m?

Ou : S est la surface a travers laquelle la chaleur se déplace.
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Chapitre | : Introduction aux transferts thermiques

» On définit la source de chaleur par la puissance thermique pour laquelle elle est

produite. Pour une réaction chimique, elle est exprimée comme suit :
Q=A4,e % (1.2)
Ou: Ay et a sont des constantes.

Evidemment, les températures jouent un role majeur dans I'étude du transfert de chaleur.
Le symbole T sera utilisé pour la température. En unités Sl, la température est mesurée

en Kelvin ou en Celsius : (K) et (C).

3. Différents modes de transfert de chaleur

On peut définir le transfert de chaleur comme étant une transmission énergétique entre
deux régions grace a la différence entre les deux températures. Il est gouverné par un
ensemble de relations physiques.

On appelle généralement les divers types de transfert de chaleur « modes de transfert
de chaleur ». On distingue trois modes : la conduction, la convection et le

rayonnement.

3.1 La conduction
Elle se produit au niveau moléculaire quand il y a un gradient de température dans un
milieu, qui peut étre solide, fluide ou entre deux milieux qui sont en contact direct. La

chaleur est transférée par conduction a travers ce gradient de température.

¢haud froid

m—- X baira
o' transfert thermique métallique
par conduction

Figure 1.1 : schéma simplifier le mode de transfert de chaleur par conduction

La conduction est la fagcon dont la chaleur se déplace entre des objets qui se touchent.
La conduction se déplace plus rapidement a travers les solides, mais les fluides peuvent

également conduire aussi la chaleur. Certains matériaux, comme le métal, peuvent
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conduire la chaleur tres rapidement, tandis que d'autres (comme le plastique ou le bois)

conduisent la chaleur trés lentement.

3.2 La convection
Le phénomene de la convection intervient lors du transfert de chaleur lorsque le fluide
est en mouvement relativement a des éléments fixés. Il existe donc deux types de

convection : la convection naturelle ou libre et la convection forcée.

3.2.1 Convection naturelle ou libre

Dans la convection naturelle ou libre, le mouvement du fluide est provoqué par les
variations de densité résultant de gradients de température générés par le chauffage ou
le refroidissement. En d'autres termes, I'écoulement du fluide est influencé par les forces
de flottabilité.

l'eau froide descend

'eau chaude monte

- 24 2 g e

Figure 1.2 : schéma simplifier le mode de transfert de chaleur par convection naturelle

3.2.2 Convection forcée
Dans la convection forcée, le mouvement du fluide est provoqué par une influence
extérieure. Par exemple, une pompe ou un ventilateur induit le mouvement du

fluide, le phénoméne estappelé convection forcée.

Ta=T2=T,
T Tz Ts
- —_— —
—_— e — _—r
—_— - o
—_— —_— ol o

Figure 1.3 : schéma simplifier le mode de transfert de chaleur par convection forcée
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Chapitre | : Introduction aux transferts thermiques

La convection est la fagon dont la chaleur circule dans les fluides - liquides et gaz. Les
fluides chauds montent, tandis que les fluides froids descendent. Ce mouvement
ascendant et descendant est appelé courant de convection. Le courant de convection

diffuse la chaleur de maniére circulaire, de haut en bas.

3.3 Le rayonnement

Il s'agit du transfert d'énergie thermique par un phénomene électromagnétique entre un
milieu & température élevée et un autre a faible température, quand les deux milieux
sont séparés dans I'espace. Ce type de transfert par rayonnement ne nécessite pas un
contact physique.

Géneéralement, les sources de rayonnement sont des corps solides et le rayonnement est
la fagcon dont la chaleur circule dans I'espace vide.

Le flux de rayonnement est donné par la loi de Stephan-Boltzmann comme suit :
Q=o0.5.T* 1.3

S : la surface du corps rayonnée en (m?).

Figure 1.4 : schéma simplifier le mode de transfert de chaleur par rayonnement

Des détails supplémentaires sur la conduction, la convection et le rayonnement seront

présentés respectivement dans les chapitres 11, 111 et V.
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Convection

Conduction

Rayonnement

Figure 1.5 : schéma simplifier les trois modes de transfert de chaleur
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Chapitre II: Transfert de chaleur par conduction

1. Conception de la conduction

La conduction est le transfert d'énergie des particules les plus énergétiques d'une
substance vers les particules voisines moins énergétiques, suite a des interactions entre
les particules. La conduction peut avoir lieu dans des solides, des liquides ou des gaz.
Dans les gaz et les liquides, la conduction est due aux collisions et a la diffusion des
molécules au cours de leur mouvement aléatoire. Dans les solides, elle est due a la
combinaison des vibrations ou rotation des molécules dans un réseau et du transport
d'énergie par les électrons libres.

Quand la température d'un élément augmente, I'énergie cinétique des atomes et des
molécules qui le composent augmente également, ce qui provoque une augmentation du

transfert de chaleur par conduction.

T3> Ta
< F aa” s
T a2
o l x " &
Corps chaud, Corps froid,
énergie cingtique energie cinétique
microscopique microscopique
importante faibla

Figure I.1 : Schéma simplifier |’énergie cinétique des corps chauds et froids

2. Les lois fondamentales de la conduction

2.1 Loi de Fourier

Selon les régles classiques de la thermodynamique :
» La conservation de I'énergie est assurée en l'absence de source de chaleur.

» La chaleur est systématiquement transférée du «corps chaud » au «corps

froid ».
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Température

Température
chaude

froide

Figure 11.2 : Transmission de la chaleur d’un corps chaud vers un corps froid

Soit une plaque (D) de surface S. Soit dQ le flux de chaleur qui est échangé entre la

plaque et I'air environnant durant le temps dt.

¥

Figure 11.3: Une plaque a laquelle la chaleur est transmise

Il peut étre prouvé de maniére expérimentale que :

Q= Kg (T, = T,) (I.1)
Avec:
> T, >T,
» Q: Quantité de la chaleur transmise a partir de la plaque (D).

» K « Conductivité thermique » est une propriété du matériau.
Pour un élément infinitésimal dS, la relation (11.4) s'écrit :
oT
dQ = —kdS — (11.2)
an

n: Indice normal a la surface.
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Chapitre II: Transfert de chaleur par conduction

L'équation (I1.2) est donnée par Fourrier qui exprime sa formule qui peut se résumer de

la maniére suivante :
« En tout point d'un milieu isotrope, la densité de flux thermique instantanée est

proportionnelle a la conductivité thermique k du milieu et au gradient de la température »

Cela nous amene a la formule vectorielle de la loi de Fourier permettant de définir la
densité du flux thermique comme étant la quantité de chaleur transférée par unité de

surface. Considérons :

¢=-KGradT  (.3)
+ Remarque

Par accord @ est positivement comptée dans la direction du flux de chaleur, donc vers

les températures décroissantes. GradT est un vectoriel sur le méme plan mais de

direction opposée a celle de ¢, donc le signe négatif de la loi de Fourier.
< Laconductivité thermique

L'équation (11.3) est I'équation de définition de la conductivité thermique. A partir de
cette équation, des mesures expérimentales peuvent étre effectuées pour déterminer la

conductivité thermique de différents matériaux.

Le tableau 1.1 montre les valeurs typiques de la conductivité thermique de plusieurs

matériaux. En général, la conductivité thermique dépend fortement de la température.

Tableau I1.1 : Conductivité thermique de divers matériaux a 0'C

Matériaux Conductivité thermique
(W/m°C)
Métaux

Argent (pure) 410
Cuivre (pure) 385
Aluminium (pure) 202
Nickel (pure) 93
Fer (pure) 73

Matériaux non métalliques
Diamant 2300
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Chapitre II: Transfert de chaleur par conduction

Magnésite 4.15
Marbre 2.08 —2.94

Verre 0.78

Bois 0.059

s Exercice d’application 1 -
La densité du flux de chaleur qui traverse une plaque de 50 mm d'épaisseur est 70W/m?.
Mesurez la différence de température sur les surfaces de la plaque ainsi que les valeurs
du gradient de température dans le cas ou la plaque est :
(@  en laiton (k =100 w/m.k).
(b) en granit (k = 2,5w/m.k)
(c) en bois (k = 0,23W/ mK).

Solution :
Calcul de la différence de température sur les surfaces de la plaque ainsi que les valeurs
du gradient de température :

(a) Plague en laiton :

S S

d d
Q Kk p.d
=—=— AT = AT = —
P=574
r="299_ 4035k
100 7
G dT|_|dT AT
radt=lasl ~a
|G dT|—0’035—07k/
ra = 0,05 =0, m
(b) Plague en granit :
_70.0,05_14K
25

|GradT| = 14 =28 k/
ra —0'05— m

(c) Plaque en bois :
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Chapitre II: Transfert de chaleur par conduction

_70.0,05_152K
0,23 7
|G dT|—1' =303 k/
radii =005~ m

<> Exercice d’application 2 -
Calculez le flux de chaleur et sa densité dans une plaque homogene d'une épaisseur de

50 mm, si celle-ci esten :
1. Acier inoxydable (k = 16 w/mk) de dimensions 3m x 2m.

2. Béton (k = 0,92 w/mk) de dimensions 30m x 20m.

Les températures sur les surfaces de la plaque sont constantes dans les deux cas et
égalesa: T, =100°Cet T, = 90°C.

Solution :

(1) Plaque en acier :

S
Q=K=(T; ~T)

=16 (3.2) (100 — 90) = 19200
Q= 0,05 - w
Q 19200
=== = 3200 2
P57 B2 w/m
(2) Plague en béton :
(30.20)
Q=092 (100 —90) = 110400 w
0,05
Q 110400
=== =184 2
P=5=@oz0) B4 w/m

* Remarque :
En effet, la densité du flux thermique indique la capacité de transmission de la chaleur
par conduction d'un élément. On peut conclure de ce cas que l'acier est beaucoup plus

conducteur que le béton.

Dr. Barani Djamel Page 14



Chapitre II: Transfert de chaleur par conduction

X Exercice d’application 3 -

La paroi d'un four industriel est construite en brique d'argile réfractaire de 0,15 m
d'épaisseur ayant une conductivité thermique de 1,7 w/m.k. Les mesures effectuees en
régime permanent indiquent des températures de 1400 et 1150 k sur les surfaces
intérieure et extérieure, respectivement.

Quel est la quantité de chaleur qui transmit ce mur si est de 0,5 m sur 1,2 m de c6té ?

e 0.5 m

=& = 1.7 Wimrk
7, = 1400 K / F=1150K

Q

Solution :

Calcul la quantité de chaleur qui transmit ce mur :T;= 1400°k ; T,=1150°k ; d =0.15 m
S=L.H

§$=1205=06m;k=17w/mk

Le flux de chaleur qui traverse le mur est :

S
Q= KH(T1 —T,)

0,6
=1,7——=(1400 - 11
Q 7 0'15( 00 50)

Q=1700 w

<> Exercice d’application 4 :
Déterminez la perte de chaleur a partir d'un mur de briques de 8 cm d'épaisseur, de 4

meétres de haut et de 2 meétres de large. Les températures des deux c6tés du mur sont les
suivantes : 35°C et 3°C. (k = 0,69 w/m.°C).
Solution :

Calcul de la perte de chaleur :
T,=35°C;T,=3°C;d=8cm=0.08 m
S=LH=24=8m

S
Q=K7(T1 —T)
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8
Q= 0'69W(35 -3)

Q=2208w

3. Conduction unidimensionnelle en régime permanent
Pour la description analytique ou mathématique, il faut d'abord développer I'équation
générale de conduction dans les coordonnées cartésiennes et ensuite, en utilisant avec le

méme systéme, en déduire, dans les coordonnées cylindriques et sphériques.

3.1 Equation géneérale de la conduction

En considérant un volume infinitésimal v et en effectuant le bilan thermique relatif a ce
volume pendant le temps dt, on peut développer I'équation de conduction thermique ou
simplement I'équation de la chaleur dans un systeme de coordonnées cartésiennes (O, X,
y, 2) (figure 11.4).

Le bilan énergétique sur cet élément peut étre exprimé comme :

[ Quantité de ] _ [ Quantité de ] + [ Quantité de ] _ [énergie interne
chaleur entrée chaleur sortie chaleur générée de I'élément

A 'if-:?;-.- -t

:::f.y
il

a4 ﬂ L= 4 PUREY
— | —y
| X

7 L ~

dQlzaa
/ "-’E (s

Figure 11.4: Bilan thermique dans un volume infinitésimal par rapport au systéme de

coordonnées cartésiennes

L'application de la loi de Fourier nous permet de déterminer les quantités de chaleur par

rapport a la section perpendiculaire a I'axe des x (a titre d'exemple)

» La quantité de chaleur transmise a travers la surface (entrée) selon la direction

(x) est indiquée par la loi de Fourier :
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oT
dQ, = —k(dydz)a ; dS =dydz (I1.4)

» La quantité de chaleur transmise a travers la surface (sortie) selon la direction

(x) est indiquée par :

9]
dQyigr = dQ, + EP (dQ,)dx + --- (Série de Taylor)
aT 0 oT
de+dx = —k(dydz) a + a [—k(dde) a] dx

9] oT
AQxidax = —Ka [T + adx] dydz (IL.5)

Le bilan thermique par rapport & I'axe des x est le suivant :

2

oT aoT
dQy — dQyi4x = —ka (dydz) + k FP (dydz) + kﬁ (dxdydz) (II.6)

o[, dT
de - de+dx = & [k a] dXd_'de (H. 7)

Nous avons développé les équations de la méme maniére que pour la direction X en
exprimant les différentes quantités de chaleur mises en jeu par rapport aux parois

perpendiculaires aux axesy etz :
> Suivant I’axe des (y) :
o, 0T
dQy — dQyiay = 3y [k @] dxdydz (I1.8)
> Suivant I’axe des (2) :
a7 0T
dQ, —dQ; 4z = EP [k 5] dxdydz (I.9)

Le bilan des quantités de chaleur qui sont transférées a travers le volume V par

conduction est le suivant :
(a kaT]+a[kaT]+a[kaT>ddd (I1.10)
ax " ax] " ay Moyl T oz 8z]) XY '

La quantité de chaleur Q' (X, y, z, t) produite dans I'élément par unité de temps et de

volume sera :
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Qdxdydz  (I11.11)

La quantité de chaleur par conduction qui entre dans I'élément de volume V et la
quantité qui est créée s'associent pour augmenter I'énergie interne de I'élément. Cette

augmentation est représentée comme sulit :

oT
pc dxdydza (IL.12)

Le bilan énergétique final donne :

or_ 9 kaT]+a[ka [k + (I.13)
“ot " axl axl Ty eyl Tz Q '

Ceci représente I'équation générale de conduction en coordonnées cartésiennes. Cette

équation est géenérale et applicable a un milieu hétérogene anisotrope parce que :

k =k(x,y,z,1t)
p=rp(xyzt)
c=c(x,y,z1t)

Dans le cas d'un corps homogene et isotrope, I'équation (11.13) devient alors :

or _k 0%T 6T 0%T
at  pc|ox? 622

l Q (1L 14)

oT Q
= V2T + = I1.15
ik +p (I1.15)

Oz a = ¥/ est le coefficient de diffusivité thermique.

3.2 Equation générale de la conduction en coordonnées cylindriques

L

1

NG
\—!j}fif{._h

XH“—“ — _‘_\_‘_‘1
) 3
x @ dep <

Figure 11.5: Systéme de coordonnées cylindriques
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Sachant que :

X =rcos®
y =rsin®
z=z

On écrit I'équation de la chaleur dans les coordonnées cylindriques comme suit :

oT 9%T 10T 1 9°T aT
(11. 16)

ot Yoz trar Treane T a2

3.3 Equation générale de la conduction en coordonnées sphériques

X

Figure 11.6: Systéeme de coordonnées sphériques

Sachant que :

y =rsin@sin

{xzrcos(bsin@
zZ=rcos6@

On écrit I'équation de la chaleur dans les coordonnées sphériques comme suit :

or _ [10? (rT)_I_ 1 a( gaT) 1 82T+62T +Q (IL17)
ot %rarz Tr2snaoe\""%% r2sin2 6092 = 0p?| pc '

4. Conditions aux limites

Les équations générales de la conduction ont des équations différentielles partielles
linéaires du second ordre, ont été élaborées a partir d'un bilan énergétique d’un volume

V, et elles restent les mémes, quelle que soit les conditions thermiques a la surface du
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milieu. C'est-a-dire que le les équations différentielles n'intégrent aucune information
relative aux conditions sur les surfaces, comme la température de surface ou un flux de

chaleur déterminé.

Pourtant, nous savons que le flux de chaleur et la répartition de la température dans un
milieu dépendent des conditions des surfaces et de la description d'un transfert de
chaleur dans un milieu n'est pas complet sans une description compléte des conditions

aux surfaces limites du systeme.

Les équations générales de conduction offrent un nombre illimité de solutions
mathématiques qui ne peuvent prendre un sens physique que pour des conditions bien
définies qui correspondent a des facteurs déterminant I'évolution du phénomene : on

parle alors de conditions aux limites.

5. Le régime permanent

Nous souhaitons maintenant examiner les applications de la loi de Fourier sur la
conduction thermique au calcul du flux thermique dans certains systémes
unidimensionnels simples. Plusieurs formes physiques différentes peuvent entrer dans la
catégorie des systemes unidimensionnels : les systemes cylindriques et sphériques sont
unidimensionnels lorsque la température dans le corps est uniquement fonction de la
distance radiale et est indépendante de la distance axiale. Dans certains problémes
bidimensionnels, l'effet d'une coordonnée du second espace peut étre si faible qu'il
justifie sa négligence, et le probleme multidimensionnel du flux de chaleur peut étre
approché par une analyse unidimensionnelle.

Dans ces cas, les équations différentielles sont simplifiées, et nous sommes amenés a
une analyse beaucoup plus facile Cette simplification a permis de trouver des solutions

qui ont un sens physique.

Dans le régime permanent (%= 0) , absence de source de chaleur (Q" = 0), la

distribution de la température dans un milieu homogéne et isotrope répond a I'équation

suivante :

02T+62T+62T
0x?  0dy? 0z2

=0 (1. 18)

Nous ne nous intéresserons pas dans ce qui suit a la résolution mathématique de
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I'équation au sens général, mais considéreront des cas pratiques qui sont souvent les

plus employés.

5.1 Exemple de mur

Rappelons que le transfert de chaleur dans une certaine direction est déterminé par le
gradient de température dans cette direction. Il n'y aura pas de transfert de chaleur dans
une direction ou il n'y a pas de changement de température. Les mesures de température
a plusieurs endroits sur la surface intérieure ou extérieure de la paroi confirmeront
qu'une surface de paroi est presque isotherme, (les températures en haut et en bas de la

surface d'une paroi sont presque identiques).

Tk
e
Tl
"x, T,
T
- -
= L X

Figure I1.7: Distribution des températures en régime permanent dans une paroi

La faible épaisseur de la paroi provoque le gradient de température dans la direction de
la surface intérieure vers la surface extérieure a étre grande. De plus, si les températures
de l'air a l'intérieur et a I'extérieur de la maison restent constants, alors le transfert de
chaleur a travers le mur d'une maison peut étre modélisé comme stable et
unidimensionnel. La température de la paroi dans ce cas dépendra d'une seule direction
(la direction selon x).

L’équation fondamentale de la chaleur notée (I1.13), en ignorant les différentes sources
de chaleur en régime permanent supposées non existantes, on obtient la formule
suivante :

o°T = T =0 II.19
0x2  9x% (I1.19)
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Qui posséde une solution de la forme :
T(.X') = Clx + CZ
Les constantes C; et C, sont évaluées a partir des conditions aux limites :

{T =T; pourx=20
T=T,pourx =1L

Appliguant ces conditions, on obtient :

T,-T
L

CZ ES T1 et Cl ==
D’ou:

T, —T
T(x) = 2 1

X+ Ty (1. 20)

En régime permanent, le flux de chaleur est toujours constant, et la loi de Fourier nous
autorise a écrire :
KS dr (I11.21)
Q= dx '

ar T,-T . ‘ , .
= % C’est la pente de la droite représentée en figure 11.6

Donc :

T -T

=KS
¢ L

(1. 22)

Le flux thermique a travers une paroi plane est proportionnel a la conductivité
thermiquemoyenne, a la surface de la paroi et a la différence de température, mais il est
inversement proportionnel a I'épaisseur de la paroi. De plus, une fois que le taux de
conduction thermique est disponible, la température T(X) en tout point x peut étre
déterminée en remplacant T, dans I'équation (11.22) par T, et L par x.

X Le concept de résistance thermique

L'équation (11.22) pour la conduction de la chaleur a travers une paroi plane peut étre

réarrangée comme suit :

T
Q = (I1.23)
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ou
R = L (II 24)

" KS '

[R] = “C/w

C’est la résistance thermique de conduction du mur, et le schéma électrique équivalent

peut étre représenté conne suit :
i
s —F
Ti e AAAAAAAASA— T2

<> Exercice d’application 5 -

Calculer la résistance thermique et le flux de transfert de chaleur a travers une vitre de 1
m de haut, 0,5 m de large et 0,5 cm d'épaisseur, si la température de la surface
extérieure est de 24°C et celle de la surface intérieure de 24,5°C. La conductivité

thermique de la vitre est 8,81 w/m.k.

Solution :

Calcul de la résistance thermique R :
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0,005

— 2 k
8,81.1.0,5 0,0123 ¥/

Calcul de flux thermique :
T, - T,
R

_ 245-24
~ 00,0123

Q=

=40w

5.2 Convection de la chaleur des surfaces

7 T =T(x.t)

Fll.lide ) : s

Figure 11.8: Distribution des températures dans un mince film de fluide qui adhere sur

une paroi

Pour un fluide s'écoulant sur une paroi solide, la répartition de la température est
représentée sur la figure 11.8. A l'intérieur du fluide, le gradient de température est limité
a une fine couche prés de la paroi, tandis que la température est considérée constante
loin de la paroi.

Afin de simplification la répartition des températures, leur courbe est remplacée par une
ligne droite représentée par un point sur la figure 11.8. En termes physiques, cela
correspond a I'hypothése qu'un mince film d'épaisseur & est accolé a la paroi et que c'est
par lui que s'effectue la révolution de la température. Puisque le profil de température
est supposé étre une ligne droite, on peut supposer que le transfert de chaleur se fait par
conduction comme dans le cas d'une paroi solide. Cette hypothése permet de bien
simplifier les mécanismes qui se produisent en réalité et nous autorise a écrire que :

_ Krwiae

Q - 8 S. (Tﬂuide - Tsurface) (H- 25)
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La quantité de chaleur Q peut donc étre établie lorsque ( & ) est connue. Cette
épaisseur est dépendant de différents parametres comme la vitesse du fluide, la forme de

la surface ainsi que sa structure. Il est préférable dans la pratique de se baser sur le

rapport (%) au lieu de (& ). Notons que :
K. .
h=-2L l;”de (11.23)

h : Coefficient de transfert de la chaleur par convection.

Ceci conduit a une relation qui exprime la quantité de chaleur échangée par convection

du fluide par rapport a la paroi :

Q =h.S. (Tﬂuide - Tmur) (”- 24)
Qui est la loi de Newton.

<> Exercice d’application 6 -

Si la température de la surface du toit est égale a 27°C, la température de l'air est égale a
- 3°C et le coefficient de transfert de chaleur par convection est égal & 10 W/m? K,
déterminez la quantité de chaleur qui circule par convection naturelle entre le toit d'un

batiment (20m x 20m) et I'air ambiant.

Solution :

Q = h.S. (Tyoit — Tair)
S =20.20 = 400 m?
Q = 10.400.(27 — (=3))
Q = 120000 w
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X Le concept de résistance thermique
La loi de Newton (équation 11.24) pour le transfert de chaleur par convection d'une
surface solidede surface S et de température T r,r vers un fluide dont la température

suffisamment éloignée de la température de la surface est T fige, PeUt étre réarrangée

comme suit :
T — Thyi
Q — murR fluide (11.28)
conv
ou
1
Reony = h_S (I.29)

Le schéma électrique équivalent peut étre représenté conne suit :

p
——
Trnu - i—ﬂ{rWKWN\‘_i T_,f' tadcdo

1
R onw = X

5.3 Exemple de mur en contact avec deux fluides

K

=

e
e ——]

Fluk:u): % = ( Fluide : 2
(I, n (ﬂ o3 (Ta, h2)
'\V

"

>

Figure 11.9: Mur simple en contact avec deux fluides

Considérons maintenant un flux thermique unidimensionnel régulier a travers une paroi
plane d'épaisseur L, la surface S et la conductivité thermique k qui est exposée a la
convection sur des deux cOtés aux fluides a des températures T, et T, avec des
coefficients de transfert de chaleur hl et h2, respectivement, comme le montre la figure
11.9. En supposant T; > T4, la variation de température sera comme indiqué dans la

figure.
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La conservation du flux de chaleur nécessite :
S

Ce qui peut étre exprimé par :

L-T, T-T_ T;-T,

O=—7"="17 =1
hy.S K.S h,.S
D’ou:
T, — T T, — T T, — T T, — T
Q=1 2 _ 12 3_13 4 _ 1 4 (IL.31)
Rcvl Rcd Rcvz Rcvl + Rcd + RCVZ
T,-T,
= I1.32
Q=—"— (11.32)
Ou
1 L 1
R=Rey1 + Rea + Revy = 1=+ o His (1. 33)

Ou par analogie avec l'électricité, R.,;, R.q €t Ry, sont appelées les résistances

thermiques.

On peut se représenter cela par un schéma équivalent électrique comme suit :

e
EE Ex
7 — AN AV AN —
1T L. 1T
fr, 5 kS fro, 5

Notons également que les résistances thermiques sont en série, et que la résistance
thermique équivalente est déterminée par la simple addition des résistances

individuelles, tout comme les résistances électriques connectées en série.
* Observation

A partir de I'équation 11.32, le rapport entre la chute de température et la résistance
thermique a travers une couche est constante, et donc la chute de température a travers
une couche est proportionnelle a la résistance thermique de la couche. Plus la résistance
est importante, plus la chute de température est importante. En effet, I'équation 11.32

peut étre réorganisée comme :
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AT = Q.R (1. 34)

Par consequent, la loi de Fourier et la loi de Newton qui permettent respectivement de
déterminer les quantités de chaleur transmise par conduction et par convection peuvent
étre assimilées a la loi d'Ohm qui détermine la différence de potentiel entre deux points
d'un circuit électrique en se basant sur la résistance de ce dernier et sur l'intensité du

courant qui le parcourt :

(L : .
!K_S Q =T, — T, — Loi de Fourier

h.S

1
— Q =T, — T, —» Loi de Newton
L RI=U; —U, - Loid Ohm

5.4 Exemple de mur composé

Dans la pratique, nous rencontrons souvent des murs plans composés de certaines
couches de différents matériaux. Le concept de résistance thermique peut encore étre
utilisé pour déterminer le taux de transfert de chaleur constant a travers ces parois

composites.

=

T g

Figure 11.10: Mur compose

Considerons un mur plan constitué de trois couches comme le montre la figure 11.10. Le
taux de flux thermique régulier a travers cette paroi composite a trois couches peut étre

exprimé comme suit :

La conservation du flux de chaleur implique :

S S S
Q = Kl'_' (T1 - Tz) = KZ'_(TZ - T3) = K3._. (T3 - T4_) (II 35)
Ly L, Ly
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L-T, T-Th T-T, Th-T T-T T-T,

¢= Ly B L, Bl _L3 B Ry R, R;
K..S K,.S K;.S

T — Ty

Q=—7 (1. 36)

Avec :

R:ZRL

Le mur constitué de plusieurs couches se présente alors comme une paroi unique de
résistance thermique :
R = R1 + Rz + R3
L L L
— 1 + 2 + 3
K..S  K,.S  Ks.S

On peut se représenter cela par un schéma équivalent électrique comme suit :

R (I1.37)

?
T N
1 =AWV —A— =
i L, Ly
ks kS KsS

7

X Exercice d’application 7 -
La paroi d'un four est composée de trois rangées de différents matériaux placées les
unes a cote des autres :
» Un rangée de briques réfractaires (K; = 1,21 W/m.°C)
» Un rangée de garnissage thermo-isolant (K,= 0,08 W/m.°C)
» Un rangée de briques (K3 = 0,69 W/m.°C)
Chacune des trois rangées a une épaisseur de 10 cm.
Les températures sont: 872°C et 32°C a l'intérieur du four et a l'extérieur

respectivement.

1. Déterminez la quantité de chaleur perdue par conduction, si la surface du mur
est de 42 m%.
2. Combien mesure la température T, au centre du garnissage thermo-isolant ?
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Ta
=
\ i
\\ T
oy ey o
Ao, A =5
Oy = L

Solution :

1. La perte calorifique par conduction

T,=872°C ; T,=32°C

Ki= 1.21 W/m°C; K,= 0.08 W/m°C; K3= 0.69 W/m°C.S= 42 m? ; L;=L,=L3=0.10 m.

Ty — Ty
Q= R

La paroi du four constitué de plusieurs couches se présente alors comme une paroi

unique de résistance thermique :
R == Rl + R2 + R3
Ly L, Ls

R sts s

R, = Lo 010 = 0,002 °C/k
K.S 12142

R, = L _ 010 =0,0297 °C/k
K,.S 0,08.42

R; = L, _ 010 = 0,00345 °C/k
K:.S  0,69.42

~ 872 — 32
0,002 + 0,0297 + 0,00345

Q = 23,87 kw

2. La température Ty, au centre du garnissage thermo-isolant :

S 0.L,
Q:K1-L—1-(T1—T2)=>T2:T1—K1_S
T, = 825 °C

S 0.Ls
Q=K3.L_3.(T3_T4)$T3=T4+K3.S
T; =114,4°C

T, + T
= 22 2 = 469,7°C
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X/

<> Exercice d’application 8 -

Considérons un mur composé comme représenté sur la figure ci-dessous. En supposant
que la conduction est unidimensionnelle. Déterminez la quantité de chaleur par unité de
surface au travers de ce mur. Sachant que :

ka=175W /mk ; Kg=35 W /mk ; Kc=80 W /mk ; Kp=55 W /mk.

0
T,=0°C

0,0lm 0,03m . 0,02m

e

Solution :

La quantité de chaleur par unité de surface au travers le mur est calculé comme suit :

Q_T-T,
S Rtotal
Q__T-T,
S~ Ry +Req +Rp
1 1 1 Rs.R
—=—+—2 Ry, = _BC
Réq RB RC RB + RC
Ly 0,01
Ry = =~ =0,0000571 m2k
A7 K,.S 175 mk/w
Ly 0,03
Rp = = —— = 0,000875 m%k
BT K, S 35 mk/w
R, = Lc _ 003 = 0,000375 m2k/
¢~ K.S 80 AN
R, = Ly _003_ 0,000336 mZ2k/
D=k, S 80 m=x/w
Rg.R;
R,, = ——X =0,000261 m2k
" R, + R, mk/w
Riotar = Ry + Reqg + Rp = 0,000681 m?k/w
Q 30-0
S — 44 kw/m?
S~ 0,000681 w/m
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5.5 Cylindre creux long (tube)

Figure 11.11 : cylindre creux
Un cylindre creux ayant une conductivité thermique K, une longueur L, un rayon
intérieur riet un rayon extérieur rp, avec des températures de surface intérieure et
extérieure Ty et T, respectivement. Il est considéré que le gradient de température dans
le sens longitudinal est négligeable par rapport au gradient dans le sens radial.
Réalisons le bilan calorifique du systeme qui est constitué par la section du cylindre

située entre les rayons retr +dr:

Qr = Qryar
Avec :
dTr
0, = —kS (E)r (1L 38)
Ou:S =2nrL
dT
Q, = —2mkrL (E)r (1. 39)
Et
Qryar = —2mk(r +dr)L (d—T> (I1.40)
ar/riar
Soit
—2mkrL (d—T) = —2nk(r + dr)L (d—T)
dr/, dr/ryar
D’ou:
rd—T =C
dr

Par des conditions relatives aux limites :

T(r) =Ty etT(ry) =T,
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T, In (rll) +T;1In (7;—2)

T(r) = (II. 41)
In (7‘_2)
r
En appliquant la relation :
= —2nk LdT
Q = —2mkr ar
Nous obtenons :
2nkL(T, — T
= ( ;2 2) (1L 42)
In (E)
On peut aussi mettre cette relation sous forme :
T
Q=">"2 (11.43)
RCyl
Avec:
In (r_z)
Rey = —2 (1L 44)
U7 2mkL '
C’est la résistance thermique de la couche cylindrique :
0]
—_—
T, ——— A AANAANIAN—— T
In(;=)
Raz = oL

5.6 Sphere creuse

Considerons une sphére creuse ayant une conductivité thermique K, un rayon interne ry,
un rayon externe rp, les températures des parois intérieure et extérieure sont
respectivement T; et T,. Nous pouvons répéter l'analyse ci-dessus pour une couche
sphérique en prenant S = 4mr? et en établissant le bilan thermique du systéme
constituant la partie de la sphére située entre les rayons ry et r,, par les intégrations de
I'équation (11.39). Le résultat peut étre exprimé par la formule suivante :

Q= h-T (1. 45)

RSph
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AVec:

n—n

—_— I1. 46
4-71'7‘17‘2]( ( )

RSph =

Qui est la résistance thermique de la couche sphérique :

5.7 Cylindre creux a plusieurs couches

Dans ce cas pratique, il s'agit d'un tube constitué d'une ou de plusieurs couches de
différents matériaux et ou seules les températures Tf1 et Tf2 des fluides en contact avec
les parois intérieure et extérieure du cylindre sont connues ; hl et h2 représentent les
coefficients de transfert thermique par convection qui existent entre les fluides et les

parois intérieure et extérieure.

Fluide 2 Te

1y
——. | _Flidea . T . _ . _._.1

I3

Figure 11.12 : Cylindre creux multicouche

Dans le cas d'un régime permanent, la quantité de chaleur Q est conservée pendant le
passage a travers les couches et s'écrit comme suit :
anAL(Tl - Tz) _ ZNkBL(TZ - T3)

In (%) - In (:—z)

Q = h2nnL(Tf, — Ty) =

= hy2nrsL(Ts — Tf,)

D’ou:

Tfl - sz

1 In (%) In (%) 1

h,2mr, L + 2mk,yL + 2mkgL + h,2nrsL

Q= (I1.47)
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_InTle g4

Rtotal

Ou:

1 In (:—i) . In (17:—2)

= 11.49
total h12nr1L+2nkAL anBL+h22nr3L (I1.49)

Le schéma équivalent :

P

—_—
Ton e— AN — A —— AW — VAW — 12

D Tz
S In(2y G2
2w L R . Dtk L

2k L &

1
Rro 2mig L

Figure 11.13 : Schéma électrique équivalent de cylindre creux multicouche

<> Exercice d’application 9 -

Une cheminée en béton armé (k;= 1,1 w /m°C), possede un diametre interne di =
600 mm et un diametre externe de = 1000 mm doit étre revétue de I’intérieur par un
matériau réfractaire (k, = 0,5 w/ m°C).

1. Calculez I'épaisseur du garnissage.

2. Si la température de la paroi intérieure du garnissage est considérée comme étant de
425°C, Déterminez la température de la face extérieure de la cheminée afin que la perte
de chaleur ne soit pas supérieure a 2000 w/m et la température de la face intérieure de la

cheminée ne dépasse pas 200°C.

“Jr:
}

SUNNROURINNY

N

|

|

AN

| V450 A AT AT O A7 57 ATV A |

|
L

I~
e

3
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Solution :

1. Calcule de I'épaisseur du garnissage :

Q_ﬂ;ﬁ
Ou:
d;
L n(3)
27k, L

On va calculer tout d’abord le diamétre « d » :

21k, L(T, — T,) dy 21k, L(T, — Ty)
= d. = In (H) = Q
Yi
()

dl ZﬂkzL(Tl—Tz)
—=e Q
d

d;

ZﬂkzL(Tl —Tz)
e Q

d=

0,6

211.0,5.1(425-200)
e 2000

d=

d=0,421m

L’¢épaisseur du garnissage égale a :

_0,6-0,421
- 2

e

e =0,089 m = 89 mm

2. Calcul de la température de la surface extérieure de la cheminée :

d
_2mkl(-T) o _Qln (d_f)
T (de> 271 2nkyL
n{a
L
2000.1n (0—16)
T, = 200 - ————°22
2 =200 2m1,1.1
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T, = 53 °C

5.8 Spheére exposée a la convection des deux cotes

Considerons maintenant un flux thermique unidimensionnel régulier a travers une
couche sphérique qui est exposée a la convection des deux c6tés aux fluides a des
températures T et

T, avec des coefficients de transfert de chaleur h; et h,, respectivement, comme le

montre la figure 11.13.

Tonsy

Figure 11.13 : Calandre sphérique exposée a la convection des deux cotés

Dans ce cas, le réseau de résistance thermique se compose d’une résistance de
conduction et deux resistances de convection en série, tout comme celle de la paroi

plane, et I’expression de flux thermique peut étre exprimée comme :

Tool - TooZ
== (I11.50)
Rtotal
D’ou :
Ryppo = ———— 4 22-1 1 (1.51)
total = (4, 2)h, * Amryrk - (4mr,?)h, '
Le schéma équivalent :
g
—_—
Ta —WWWW—WWW—AWAN— T=
1 Bon 1
(4mrd)h, 4k (4mrd)h,
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X/

<> Exercice d’application 10 :

Comparez les pertes de chaleur par unité de longueur d'un tuyau en cuivre isolé et d'un
tuyau en cuivre non isolé dans les conditions suivantes. Le tuyau (K wya = 400 w/m.k) a
un diametre intérieur de 10 cm et un diamétre extérieur de 12 cm. De la vapeur saturée
circule a l'intérieur du tuyau a 110°C, son coefficient de transfert de chaleur par
convection est 10 w/m? k.

Le tuyau est situe dans un endroit a 30°C et le coefficient de transfert de chaleur sur sa

surface extérieure est estimé a 15 w/m?.k. L'isolation disponible pour réduire les pertes

de chaleur & une epaisseur de 5 cm et sa conductivité est de 0,20 w/m.k.
Air

Solution :

1. La perte de chaleur par unité de longueur du tuyau non isolé :

Rtotar = R1 + Ry + R3

Q T —-T

L R, +R,+R;

1
R = =
Y7 2mrhy T 2m.0,05.10

In (;—i) _ In (8:%)

T 2MKeuyay | 27400

= 0,000318 mk/w

= 0,00007 mk/w

2

1
R = =
7 2mrsh,  2m.0,06.15

= 0,177 mk/w

R1et Rz négligeables devant Rz donc :

Rtotal = Rl + R2 + R3 = R3 = 0,177 mk/W
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Q_110-30 _ y
L~ 0177  oew/m

2. La perte de chaleur par unité de longueur du tuyau isolé :
Pour la conduite isolée, il faut donc ajouter une quatrieme résistance entre r et rs.
Iy 0,11
() in(gg)

R, = = = 0,482 mk
* 27K ;s0lation 21.0,20 m /W

De plus, la résistance a la convection externe se change a :

S 1
37 2mrsh,  2m.0,11.15

= 0,096 mk/w

Rtotal = R3 + R4, = 0,578 mk/W

Q_110-30 .
L~ 0578  oow/im

* L'ajout d'une isolation permettra de réduire 70 % de la perte de chaleur de la
vapeur.

5.9 Le rayon critique d'isolation (cylindre et sphere)

L'ajout d'un isolant & un tuyau cylindrique ou a une calandre sphérique est toujours pour
diminue le transfert de chaleur. L'isolation supplémentaire augmente la résistance de
conduction de la couche d'isolation mais diminue la résistance de convection de la

surface en raison de l'augmentation de la surface extérieure de convection.

Figure 11.14 : Cylindre isolé exposé a la convection de la surface extérieure

Considérons un tube cylindrique de rayon extérieur r; dont la température de surface
extérieure Ty (Figure 11.14). Le tuyau est maintenant isolé avec un matériau dont la

conductivité thermique est k et le rayon extérieur r,. La chaleur est perdue du tuyau vers
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le milieu ambiant a la température T, avec un coefficient de transfert de chaleur par
convection h. Le flux thermique transmis par tuyau isolé vers I'air ambiant peut étre
exprimé comme suit :

Tl - TOO T]_ - TOO
Q= - (I1.52)

Risolation + Rcouver‘ture B In (I‘_Z) 1
2kl T 2nn,L I,

ry

La valeur de r a laquelle Q atteint un maximum est déterminée a partir de la

condition % = 0. En effectuant la dérivation et en déterminant r,, on obtient le rayon
2

d'isolation critique pour uncorps cylindrique, qui est :

k
Teritique, Cyl = H (I1.53)

Les explications ci-dessus peuvent étre appliquées a une sphere, et on peut montrer de
la mémemaniére que le rayon critique d'isolation d'une calandre sphérique est :

2k
Fcritique, Sph = T (I1.54)

- Observations

= Le rayon critique de l'isolation dépend de la conductivité thermique de l'isolation
k et du coefficient de transfert de chaleur par convection externe h.

» Le taux de transfert de chaleur du cylindre (ou sphére) augmente avec l'ajout de
l'isolation pour r2 < r¢r, atteint un maximum lorsque rz = r¢r, €t cOmmence a

diminuer pour rz > 7er.
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6. Le transfert de chaleur par des surfaces a ailettes

6.1 Principe des ailettes
La quantité de chaleur transmis d'une surface a une température T, vers le milieu
environnant a T,, est donnée par la loi de Newton comme suit :

Q=hS.(Ty—T)

Ou S est la surface de transfert de chaleur et h est le coefficient de transfert de chaleur
par convection. Lorsque les températures T's et T Sont fixées par des considérations de
conception, il existe deux fagons d'augmenter le flux de chaleur transmis :

o Par I’augmentation de coefficient de transfert de chaleur par convection h.

o Par I’augmentation de la surface S.

L'augmentation de h peut nécessiter l'installation d'une pompe ou d'un ventilateur, ou
remplacer l'existant par un plus grand, mais cette approche n'est pas pratique. La
sélection consiste a augmenter la surface en fixant a la surface des surfaces
supplémentaires appelées ailettes, faites de matériaux hautement conducteurs tels que
I'aluminium.

Les ailettes améliorent la quantité de chaleur transmis a partir de 1’augmentation
artificiellement de la surface d’échange entre le systéme et le fluide, en exposant une

plus grande surface a la convection et le rayonnement.

Figure 11.15 : Schémas des différents types des ailettes
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6.2 Développement de I’équation générale unidimensionnelle

Considérons une ailette ayant la forme d'une tige fixée a la base d’une paroi a la
température de surface Ts (Figure 11.16). L'ailette est refroidie le long de sa surface par
un fluide a la température T. La tige & un périmetre p et une surface de section latérale

uniforme S, est faite d'un matériau ayant une conductivité uniforme k ; le coefficient de
transfert de chaleur entre la surface de I"ailette et le fluide est h.

e

l
] Tx — '\ ' I\"_"q‘wd\c ’

j/ quc

Figure 11.16 : Schéma d'une ailette qui a été placée sur un mur

Le bilan énergétique de cet élément de volume peut étre exprimé comme suit :

Le flux de chaleur] [ Le flux de chaleur Le flux de chaleur

par convection
a partir de la surface entre x + dx

par conduction par conduction
dans I'élément a x dansl'élémentax + dx

+

Cette équation devient, sous forme symbolique :

Qcond,x = Qcond,x+dx + Qconv (H- 55)

KS (dT) KS (dT) + hpdx [T (x) — Tw]
- -] =— - X X) — 1w
dx x dx x+dx P

KS (dT) +KS [(dT) + 8 (dT) d ] hpdx[T(x) — T,,] = 0 (11 56)
dx dx/), " dx x| T paxlix '
Supposons les parameétres suivants pour le cas a I'étude :

+ T, : Latempérature ambiante [K].

+ h: Le coefficient de transfert de chaleur par convection [w/m?.k].

+ K : La conductivité thermique [w/m.k].
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2
+ S Lasurface de la section droite de la tige <S =r.d /4>.

+ p: Le périmetre de la section droite de la tige (p = . d).

En développant et simplifiant cette expression, on arrive a I'équation décrivant le

transfert dechaleur a travers la tige comme suit :

e A
- m [T(x) —Tw] =0 (I.57)

Avec :

,_ hp

m :'Kg

(I1.58)

L'équation (11.57) est une équation différentielle linéaire, du second ordre, dont la

solutiongénérale est de la forme :

T(x) — T, = A.cosh(mx) + B.sinh(mx) (I1.59)

Pour évaluer les constantes A et B, il est nécessaire d’utiliser les conditions aux limites

quisont :
> ax =0;T(0) = T, remplacées dans I’équation (III.5) donne :
T, — T, = A.cosh(m.0) + B.sinh(m.0)
T, — Ty = A
> ax =0L; le flux transmis par convection est égal au flux transmis par

conduction atravers la section droite, donc :

KS (dT> — hS(T, - T,,)
dx/ =1 B k ®

K (d—T) = h(T, - T.)
dx/y=1
> ax=0
Ts—Teo=A
> ax =1L

dT
(—) = A.m.sinh(mx) + B.m. cosh(mx)
dx/,

dT
(—) = A.m.sinh(mL) + B.m.cosh(mlL)
dx xX=L
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dT
(—) = (T, — To,).m.sinh(mL) + B.m. cosh(mL)
dx/ =1

dT
—-K (—) = —K.m(T; — Ty,).sinh(mL) — K. B.m. cosh(mlL)
dx/,—1

= h(T, — T,) = —K.m(T; — T,,).sinh(mL) — K. B.m.cosh(mlL)

Et puisque a partir de I’équation (I11.5) :
T, — Ty = (Ts — Ty,).cosh(mL) + B.sinh(mlL)
h(T, — T,) = h[(T; — T,).cosh(mL) + B.sinh(mL)]

Donc :

h[(T; — T, ).cosh(mL) + B.sinh(mlL)]

= —K.m(T; — T,,).sinh(mL) — K. B.m.cosh(mlL)
B.[h.sinh(mL) + K.m.cosh(mL)]| = —(Ts — T). [h.cosh(mL) + K. m.sinh(mlL)]

B - —(T; — Ty). [h.cosh(mL) + K. m.sinh(mlL)]
i [h.sinh(mL) + K.m.cosh(mlL)]

Dans ce cas, la solution est indiquée par :
T(x) — T, = A.cosh(mx) + B.sinh(mx)

Ou:
T,—Tp=A
Et

_ —(Ts = Te,). [h.cosh(mL) + K. m.sinh(mlL)]
[h.sinh(mL) + K. m.cosh(mlL)]

Donc:

%Cosh(mL) + sinh(mlL)

msinh(mL) + cosh(ml)

T(x) =T = (Ts — T). lcosh(mx) — .sinh(mx)]

On pose :

T(x) — Te G.cosh(mlL) + sinh(mlL)
- G sinh(mL) + cosh(mlL)

G.sinh(mL).cosh(mx) + cosh(mlL).cosh(mx) — G.cosh(mL).sinh(mx) — sinh(mL).sinh(mx)
- G.sinh(mL) + cosh(mlL)

. sinh(mx)l

Sachant que :
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{ sinh[m(L — x)] = sinh(mL).cosh(mx) — cosh(mlL). sinh(mx)
cosh[m(L — x)] = cosh(mx).cosh(mL) — sinh(mlL).sinh(mx)

T(x) = T, G.sinh[m(L —x)] + cosh[m(L — x)]
(T — To) G.sinh(mL) 4+ cosh(mL)

(Il.60)

C’est I’équation générale de la distribution de la température pour le transfert de chaleur

par convection des surfaces a ailettes unidimensionnelle.

6.3 Flux dissipé par Iailette

6.3.1 Flux de transfert de chaleur par convection dissipé par I’ailette

En régime permanent, le flux total évacué par la tige est égal au flux transféré par
conduction par la section latérale de l'ailette et au flux évacué par convection par la

surface d'extrémité de l'ailette :

B sinh(mL) + G.cosh(mL)
Q= VhpKS. (Ts = Teo). cosh(mL) + G.sinh(mL) (IL.61)

Avec :

B hp . h
m= 1% % “"“Xm

6.3.2 Cas d’une ailette longue (T exirémité ailette = o) -

Pour une ailette suffisamment longue et de section uniforme (S = constant), la
température de l'ailette a son extrémité se rapprochera de la température ambiante T, et
donc (T; — T, ) rapprochera de zéro. La variation de la température le long de l'ailette
dans ce cas peut étre exprimée comme suit :

T(x) — T

m =e ™ (H. 62)

Le flux de transfert de chaleur de cette ailette peut étre déterminé a partir de :

Q = JhpKS(T, - T..)  (11.63)

6.3.3 Cas de transfert de chaleur négligeable a I'extrémité de l'ailette (Extrémité

d'ailette iSOIée) (Qextrémité ailette adiabatique = 0) .
Il est peu probable que les ailettes soient trop longues pour que leur température
s'approche de la température ambiante a leur extremité. Une hypothese plus réaliste est
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que le transfert de chaleur de I'extrémité de l'ailette est négligeable, car le transfert de
chaleur de l'ailette est proportionnel & sa surface, et la surface de I'extrémité de l'ailette
est géneralement une fraction négligeable de la surface totale de l'ailette. Dans ce cas,
on peut supposer que l'extrémité de l'ailette est isolée, c’est-a-dire que l’ailette est
adiabatique (ailette n'échange pas de chaleur avec le milieu environnant).

La relation pour la distribution de la température peut étre exprimée comme suit :

T(x) —Te _cosh[m(L — x)]
(T, —T,)  cosh(ml)

(1L 64)

Le flux de transfert de chaleur de l'ailette peut étre déterminé a nouveau a partir de :

Q = /hpKS(T; — T,,) tanh(mL) (II.65)

6.4 L’efficacité de |'ailette

Rappelons que les ailettes sont utilisées pour augmenter la quantité de chaleur transmis
a partir d'une paroi en augmentant la surface effective. Pour cette raison, I’évaluation de
la qualité d’une ailette peut étre faite en évaluant l'efficacité des ailettes 1. L’efficacité
d’une ailette 1 est définie comme le rapport entre la quantité de chaleur réelle échangée
par les ailettes et la quantité de chaleur échangée par convection (maximum).
L’efficacité de l'ailette est donnée comme :

_ Qréel échangé

N = L Cchange (1. 66)

Qmaximum

AVec :

sinh(mL) + G. cosh(mL)
Qréel échangé = hpKS . (Ts — Too)- cosh(mL) + G.sinh(mL)

Qmaximum = hpL(Ts - Too)

Aprés arrangements mathématiques pour simplification, I'expression finale de

I'efficacité estdonnée par :
+ Ailette longue (L—) :

1
= — II.67
n=-— ( )
+ Ailette isolée a I’extrémité :
tanh(mlL)
= (II.68)
mL
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Ailette rectangulaire et circulaire avec transfert de chaleur par convection a
Pextrémité :
_ tanh(mL) + G
~ mL + G.tanh(mL)

(1. 69)

Les relations defficacité des ailettes sont développees pour des ailettes de différents
profils etsont représentées a la Figure 11.17 pour des ailettes sur une surface plane et a
la Figure 11.18 pour des ailettes circulaires d'épaisseur constante. Pour la plupart des
ailettes d'épaisseur constante rencontrées dans la pratique, I'épaisseur « t » de l'ailette est
trop faible par rapport a la longueur L de l'ailette, et la surface de I'extrémité de l'ailette

est donc négligeable.

100 ‘
80 _i_<[|
J_
& e N
ED_ M Agn=2 L‘z+i12 |

S~ e-EE
ﬂﬂ

E=(L+ J::)ﬂhafm
10 / \‘H\\q
r"‘_tjr:D ~\
L

_#D(L+

Finefficiancy 1, , percent

20
Agn=2w(L +11)
E=(L+ iRk
o |
0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5

g

Figure 11.17 : Efficacité d'ailettes circulaires, rectangulaires et triangulaires sur une

surfaceplane de largeur w
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100

20

60

40

Fin efficiency 1}y, peroent

m_iﬂﬂh IESSSS.
LA, =27(r3 - r?) + 27yt \\
0 2

0 0.5 1.0 1.5 2. 5
E=(L+inVhikt

Figure 11.18 : Efficacité d'ailettes circulaires de longueur L et d'épaisseur constante t

X Exercice d’application 11 :

Une tige en aluminium (Ka = 200w/m ) de 4 cm de diamétre et 13 cm de longueur
implantée dans un mur maintenu a une température de 238°C. La tige est exposée a un
environnement de 21°C. Le coefficient de transfert de chaleur par convection est
14w/m?2,

Calculez le flux de chaleur perdu par cette tige.

e

Solution :
Le flux de chaleur perdu par la tige :

sinh(mL) + G. cosh(mL)
= hpKS.(Ty — Ty).
¢ PKS. (Ts = Too) cosh(mL) + G.sinh(mL)
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AvVec :

.
=% % " Xm

Ts =238°C; T, = 21°C
L=13cm=0,13m ;D=4cm = 0,04 m
p=m.D=m0,04=0,125m

Ka = 200 w/m°C ; h = 14 w/m?°C

n.D?  1.(0,04)?

g =" = 0,00125 m?
4 4
m? = hp >m= hp
KS KS
_ | 0125
M= 1200.000125 <™
h 14
G = 0,0264

~Km _ 200.2,6464

sinh(mL) + G. cosh(mL)
= /hpKS . (T; — Ty). ;
¢ PKS . (Ts ) cosh(mL) + G.sinh(mL)

Q = /14.0,125.200.0,00125 . (238

sinh(2,6464.0,13) + 0,0264. cosh(2,6464.0,13)

- 21).
) cosh(2,6464.0,13) + 0,0264.sinh(2,6464.0,13)

Q=505W

X/

o Exercice d’application 12 :

Une ailette en aluminium (K, = 200 w/m°C), avec 4 mm d’épaisseur et 8 cm de
longueur, sa base est maintenue a 250 C, la température ambiante est 45 C, avec h =
10 w/m?°C.

Calculez le flux de chaleur échangé entre cette ailette et le milieu environnent (Z =1 m,

dans le cas ou Z > H).

Dr. Barani Djamel Page 49



Chapitre II: Transfert de chaleur par conduction

Solution :
Le flux de chaleur échangé :

sinh(mL) + G. cosh(mL)
= hpKS.(Ty — Ty).
¢ PKS . (T ) cosh(mL) + G.sinh(mL)

Avec :

h
m= |— et G=—
m
Ty =250°C; T, =45°C
L=8cm=008m ;H=4mm = 0,004m
p=2.(Z+H)=2m
Ka1 = 200 w/m°C ;h = 10 w/m?2°C
S=7Z.H=1.0,004 = 0,004 m

OuZ > Hdonc:

_zn_ | 210
M= 1ku~ [2000002 °>™
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Chapitre II: Transfert de chaleur par conduction

G = h __10 =0,01
" Km 200.5 '

sinh(mL) + G. cosh(mL)
= /hpKS . (T; — T). -
¢ PKS . (T ) cosh(mL) + G.sinh(mL)

T sinh(mL) + G. cosh(mL)
Q = VhpK(Z H) . (Ts = To). cosh(mL) + G.sinh(mL)

sinh(5.0,08) + 0,01. cosh(5.0,08)
cosh(5.0,08) + 0,01.sinh(5.0,08)

Q =+/10.2.200.0,004 . (250 — 45).

Q=31734W
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Chapitre III : Transfert de chaleur par convection

1. Introduction

La convection est un type de transfert d'énergie entre une surface solide et le liquide ou
le gaz en mouvement adjacent, et elle implique les effets combinés de la conduction et
du mouvement du fluide. Plus le mouvement du fluide est rapide, plus le transfert de
chaleur par convection est important. En I'absence de mouvement du fluide, le transfert
de chaleur entre une surface solide et le fluide adjacent se fait par conduction pure.
Il existe deux différents types de convection :
+ La convection est appelée convection forcée si le fluide est forcé de s'écouler sur
la surface par des moyens externes tels qu'un ventilateur, une pompe ou le vent.
+ La convection est dite naturelle (ou libre) si le mouvement du fluide est
provoqué par les forces de flottabilité résultant des différences de densité dues a

la variation de la température du fluide.

Convection forcée Convection naturelle

Adr

Adr 1 B

_ . A LN
%: @t N Ejl""{E.uf “J;
. chaud ./ 7F »."f chaud ““__,

] A |

Figure 111.1: Schéme simplifier la convection naturelle et forcée

De maniére plus simplifiée, le principal but de I'étude de la convection est

principalement :

% Développer des méthodes permettant I'évaluation du coefficient de transfert
de chaleurpar convection «h ».

< Etudier les différentes formules empiriques utilisées.
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Chapitre III : Transfert de chaleur par convection

2. Développement des équations générales de conservation

Les équations différentielles qui gouvernent I'écoulement d'un fluide a travers une paroi
solide seront dérivées pour montrer la similarité entre la quantité de mouvement et le
transfert de chaleur et pour introduire des parameétres appropriés sans dimension qui
relient les processus. Ensuite, les équations intégrées pour I'écoulement sur une surface
plane seront développées et résolues pour illustrer une approche analytique qui sera
également utilisée pour obtenir les coefficients de la couche limite. Ces équations

différentielles sont basées sur :
= Le principe de conservation de I'énergie.
= Le principe de conservation de la quantité de mouvement.

= Le principe de conservation de la masse.

2.1 Equations de conservation de la masse (équation de continuité)

[pv -+ %{I}#] dxdz

ipur)
Ipw+ T dzl dxdy

|
(pu)dydz B N . [pu + fa‘:l}dx] dydz
k.
{pw]dxdy/ |
(pu)dxdz

Figure I11.2 : Conservation de la masse pour un fluide incompressible en écoulement

sur une plaque plane

L'accumulation en quantité de masse dans un volume de contrdle par unité de temps est
égale a la quantité de masse qui entre moins celle qui sort du volume par unité du
temps. La conservation de la masse d'un volume V nous impose une équivalence entre

la variation de la masse dans ce volume et le flux de masse a travers sa surface :

Z—’; +div(pV) =0 (111 1)
Pour un écoulement stationnaire : % = 0 ; et incompressible donc : p = constant.
L’équation de conservation de la masse est devenue sous la forme :

divV =0 (111 2)
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Chapitre III : Transfert de chaleur par convection

La conservation de la masse impose que :

R (111, 3)
ox dy 0z '
Et si le flux est bidimensionnel, la conservation de la masse sera :
Ju Ov
— 4 —= I11. 4
dx + dy 0 ( )

2.2 Equations de conservation de la quantité de mouvement

do au
Mo+ a—;ﬂ}]l |:r; -t-%:ﬂ})

-
™

ﬁ(ﬂ+%ﬂ)'(ﬂ + g—r;d-t)

{pt)it ——pr - -----------

(pun

Figure 111.3 : Conservation de la quantité de mouvement pour un fluide incompressible

enécoulement sur une plaque plane

En appliquant la loi de la dynamique fondamentale a une molécule de fluide se
déplacant, on obtient les équations de conservation de la quantité de mouvement. Dans

un systeme de coordonnées cartésiennes, les équations de Navier-Stokes sont écrites

comme suit :
( Ou 6P+ 62u+62u+62u )
Pt = M a2 Ty T a2
< v 6P+ 62v+62v+02v
Pac=h g Moz T a2t o
ow 6P+ 62w+62w+62w
Por =l "M e T o2 Y a2 ))
ou:
p : Densité.

fer fy, f,  FOrces extérieures.

P : Pression.
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Chapitre III : Transfert de chaleur par convection

u - Viscosité dynamique.
u, v, w : Composantes du vecteur de la vitesse.

2.3 Equation de conservation de I'énergie

3y *ay ay ]T T pe, o+ §
: o ]
5 pe(u+ a”d ) (T-‘-afdx}d_v

peiTdy — e D
‘i * /

-kdxa—T puc, Tdx

Sudy) (74§ oz T )

Figure 111.4 : Conservation de I'énergie pour un fluide incompressible en écoulement

sur une plaque plane

On peut obtenir I'équation d'énergie en appliquant a un élément de fluide en mouvement
le premier principe de la thermodynamique. L'équation de conservation de I'énergie

relativement au systéme de coordonnées cartésiennes se présente sous la forme suivante

oT 92T 92T 9°T
oC (11. 5)

rar - “\oxz T ay2 T 92

3. La conception de la couche limite et ses hypotheses

3.1 Conception de la couche limite hydrodynamique

Considerons un écoulement a travers une paroi solide comme le montre la figure (I11.5).
La vitesse des particules de fluide qui sont au contact de la paroi est nulle. Ces derniéres
ralentissent les particules adjacentes dans les couches supérieures et ceci sur une
épaisseur ¢, jusqu'a ce que ce ralentissement soit négligeable. Ce ralentissement
s'accompagne de contraintes de cisaillement t se produisant dans des plans paralléles a
la vitesse du fluide. Lorsque la distance a la surface augmente, la vitesse "u" du fluide se

rapproche de la vitesse U.,.
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Chapitre III : Transfert de chaleur par convection

Figure 111.5 : Couche limite au voisinage d'une paroi solide
On appelle la grandeur & I'épaisseur de la couche limite hydrodynamique. Elle se définit
par la distance a la surface qui correspond a la vitesse u = 0,99 U.
Prandtl a constaté que pour la majorité des écoulements, la viscosité n'avait une
importance que dans une zone trés fine proche de la paroi solide. Par conséquent, on
peut considérer que le reste du fluide est non visqueux et donc idéal.
Si le fluide est newtonien, la contrainte tangentielle est représentée par la loi de Newton

qui peut étre exprimée de la facon suivante :

Us
T=H— (I11. 6)

Ou:
7 : La contrainte tangentielle appliquée a un fluide.
%+ w: Laviscosité dynamique.
% U, : Lavitesse pres de la couche limite.

% & : L’épaisseur de la couche limite.

Dans la couche limite, U, est associée a la vitesse u selon la formule ci-dessous :

Ou _ Vs (111.7)
9, & '

La contrainte tangentielle prend donc la forme de la relation suivante :

9
7= “a_u (111. 8)
y

La viscosité cinématique est également donnée par la formule suivante :

U
V==
p
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% Exercice d’application 1 :
On place deux plaquettes horizontales écartées de 1,25 cm. Le vide entre elles sont
occupé par une huile de viscosité dynamique p=1,4 Ns /m>.
Déterminez la contrainte tangentielle appliquée par I'huile lorsque la plaguette

supérieure est en mouvement a une vitesse de 2,5 m/s.

Solution :

Déterminons la contrainte tangentielle exercée par I'huile :

3.2 Hypotheses de la couche limite

Compte tenu également des particularités de I'écoulement des fluides a proximité d'une
paroi solide, des hypotheses valables seulement au sein de la couche limite et qui
permettent de simplifier les équations du mouvement. Ces hypotheses sont appelées
« Hypotheses de la couche limite ».
» Le fluide en contact direct avec la paroi reste immobilisé : on parle de
condition d'absence de glissement, exprimée par la formule suivante pour un
écoulement bidimensionnel :

u(x,0)=0
{v(y, 0)=0

» L'épaisseur de la couche limite notée § et déterminée par la distance ou
u=099U, est considérée comme étant petite relativement aux autres
grandeurs caractéristiques de I'écoulement Cependant, cette épaisseur est
augmentée lorsqu'on se dirige dans la direction de I'écoulement.

» Dans la couche limite, la vitesse (dans le sens de I'écoulement) axiale indiquée
u est tres élevée par rapport a la vitesse radiale indiquée v, autrement dit quand
y < § alors u > v.

» Dans la couche limite, les changements de vitesse dans le sens de I'écoulement
relativement a y sont significatifs.

Ces hypotheses ne sont valables que dans la couche limite, permettent de simplifier

considérablement les équations du mouvement.
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Pour un écoulement bidimensionnel stationnaire et laminaire, les équations de

I’écoulements'écrivent :

Oy 0y
Qu T 119
M=o au
3, 9 1dp 92
w2800 (111. 10)

0y dy p dx dy?
Avec .

{u=v=0éy=0}
u=Us(x)ay=94

Dans ce cas, I'épaisseur de la couche limite est calculée en fonction du nombre de
Reynolds non dimensionnel :
5x

Siaminaire = == (Il 11)
JRe,
Ou:
“* Re, : Nombre de Reynolds.
% Oigminaire . L’ épaisseur de la couche limite dans le régime laminaire.

«+ x : Distance entre le début du corps et le point visé.

4. Régime laminaire et régime turbulent

Afin de résoudre un phénoméne de convection, il faut déterminer le régime
d'écoulement du fluide : laminaire ou turbulent. Le coefficient de transfert de chaleur
par convection est fortement dépendant de ce régime d'écoulement. La zone de
transition entre les deux régimes d'écoulement a été prouvee par Reynolds, qui a
déterminé avec succés un critere de stabilité qui régit la transition entre ces deux
régimes.

Reynolds a effectué des calculs dimensionnels sur des écoulements dans des tuyaux et a
constaté que la transition se produisait a partir d'une valeur fixe d'un critére donné, qui
peut étre représenté par le rapport entre les forces d'inertie et la viscosité. Ce parametre
est appelé aujourd’hui « Nombre de Reynolds ». La démonstration de sa définition

physique peut étre faite de la maniere suivante :
Forces d'inertie  pU®L> pUL

Re = =
Forces de viscosité  uUL

(111. 12)
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Le nombre de Reynolds est donné aussi en fonction de la viscosité cinématique v = ”/p

par la relation suivante :
UL
Re = — (1. 13)
v
On considére en général que la valeur transitoire de Reynolds déterminant le

changement d'un écoulement laminaire & un écoulement turbulent correspond a :

% Re = 2300 pour les écoulements dans les conduites.

%+ Re = 300000 pour les écoulements sur plaques planes.

L - - H' i d
l«—— Région laminaire t r:il:i:iury‘_ Région de turbulence——
Uﬂ: /_r""_‘ :ﬂ
‘/; E DE D q DSurfacede

Sous couche visqueuse  laplague  ~=]

i {?;j/

- B
. r
X

Figure 111.6 : Les profils de vitesse dans la couche limite en régime laminaire et

turbulent (écoulement sur une plaque plane)

®,

%+ Exercice d’application 2 -

L'eau circule dans un tuyau ayant une section circulaire avec un diameétre intérieur de 10
cm. Calculez la vitesse de I'écoulement a la transition.

Pour cela, on considére :

p=10"° Ns /m? et p = 1000 kg/m°.

Solution :

Dans ce cas, la valeur critique de Reynolds est 2300.

Donc :
UL UD
pe = PUL _ pPUD
u 2
UD Re
ezp— U= s
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_2300.1073

100001 ~ 2023 m/s

+ Expérience de Reynolds
Reynolds a réalisé plusieurs expérimentations classiques concernant des écoulements a
I'intérieur de tuyaux. Ces expériences ont fait apparaitre la présence de deux régimes

différents : un régime dit « laminaire » et un régime dit « turbulent ».

o Jel d¢ coloram

e — Tl

Tibe d'essai N Tube |
. e
M Tube 2
e i e
|/

: | Robinet

Figure 111.7 : Représentation de /’expérience de Reynolds

Pour ce faire, on a injecté un fin filet de teinture dans le tube de test placé dans un
récipient contenant un liquide de méme densité que la teinture. Lorsque le débit est peu
élevé, le flux de colorant restera mince et parallelement aux lignes d'écoulement dans le
tube : c'est le régime laminaire (Tube 1 de la Figure I11.7). Quand on augmente le débit
au-dela d'une certaine valeur critique, le filet de teinture devient ondulant puis on
observe trés rapidement un éclatement de ce filet qui parait alors occupé tout le tube :

c'est le régime turbulent (tube 2 de la figure I11.7).

®,

% Exercice d’application 3 :

On maintient une plaque carrée, lisse et plate de 2cm de longueur de cote plongée dans
de I'eau de viscosité cinématique v = 10" m%s qui s'écoule avec une vitesse de U = 30
cm/s. On cherche a connaitre la nature de I'écoulement a une distance de 50cm du c6té
de la plaque et I'épaisseur de la couche limite a ce méme point.

Solution :

Le nombre de Reynolds a x =50 cm :

o, _ UL _ 030050
¢ = T 105

150000 < 300000

= 150000
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L'écoulement est donc laminaire.

L’¢épaisseur a cette distance est exprimée par I'équation :

5x
O1aminaire = Te
x
5.0,50
Slaminaire =———==0,0064m
V150000

5. Nombres adimensionnels

Les nombres sans dimension couramment appliqués lors de la présence de convection

forcée ou naturelle sont récapitulés dans le prochain paragraphe :
5.1 Le nombre de Reynolds

Reynolds a découvert que le régime d'écoulement dépend principalement du rapport
entre les forces d'inertie et les forces visqueuses dans le fluide. Ce rapport est appelé
« Nombre de Reynolds », qui est une quantité sans dimension, et est exprimé pour un

écoulement comme :
UL

¢+ L : Longueur caractéristique.

«» U : Lavitesse de I’écoulement.

Le nombre de Reynolds permet de caractériser la nature du régime d'écoulement en

convection forcée (laminaire ou turbulent).

5.2 Le nombre de Nusselt

Le nombre de Nusselt représente I'augmentation du transfert de chaleur a travers une
couche de fluide du fait de la convection par rapport a la conduction a travers la méme
couche de fluide. Plus le nombre de Nusselt est éleve, plus la convection est efficace.
Un nombre de Nusselt de (Nu = 1) pour une couche de fluide représente un transfert de

chaleur a travers la couche par conduction pure. Le nombre de Nusselt (Nu) défini par :

Qéchangée par convection

Nu =
Qéchangée par conduction
hSAT  hL
Nu=——=— (11L. 14)
K ZAT
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5.3 Le nombre de Prandtl
Le nombre de Prandtl correspond au rapport de la diffusion moléculaire de la quantité
de mouvement par la diffusivité thermique, autrement dit le milieu dans lequel

s'effectue le transfert, il est déterminé par :

Diffusion moléculaire de la quantité de mouvement

Pr =
4 Diffusivité thermique

viscosité cinématique

Pr =
4 diffusivité thermique
v UG,
Pr=—=— II.15
r=—=— ( )

% (), - Chaleur massique a pression constante.

On donne ici les valeurs typiques de nombre de Prandtl pour les fluides couramment

utilisées :

Tableau I11.1 : Valeurs typiques de nombre de Prandtl pour les fluides

Fluides Pr
Liquides
Métaux liquides 0,004-0,030
Eau 1,7-13,7
liquides organiques légers 5-50
Huiles 50-100000
Glycérine 2000-100000
Gaz
CO; 0.75
CO 0.72
Ar 0.66
Air 0.69
He 0.71
N, 0.70
H, 0.69
o)) 0.70
H,0 (vapeur) 1.06
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5.4 Le nombre de Grashof

Le nombre de Grashof correspond aux forces de flottabilité par rapport aux forces de

viscosité et est exprimé comme suit :

L3AT

r= ﬁg—z (IIL. 16)
v

% g: L accélération de la force de gravité m/s? .

B: Coefficient de dilatation volumique : g = %

o
¢

*

¢+ L : longueur caractéristique (m).

X/
L X4

Ts : Température de la surface (°C).
% To : Température du fluide suffisamment éloignée de la surface (°C).

% v viscosité cinématique du fluide (m%s).

L)

5.5 Le nombre de Rayleigh
Remplace le nombre de Reynolds en convection naturelle.

Ra = Gr.Pr (111.17)

6. Equations expérimentales fréquemment rencontreées

Il existe de nombreuses équations pour la détermination du coefficient de transfert de
chaleur par la convection a partir de la formule du nombre de Nusselt. Ces corrélations
varient en fonction de la nature de la convection (naturelle ou forcée), de la nature du
régime d'écoulement (turbulent ou laminaire) et de la localisation de I'écoulement

(plaque plane ou conduite).

6.1 Convection naturelle ou libre

Nous avons mentionné dans les paragraphes précédents que la convection forcée est
gouvernée par le nombre de Reynolds, qui correspond au rapport entre les forces
d'inertie et les forces de viscosité agissant sur le fluide. Le régime des écoulements en
convection naturelle est gouverné par le nombre de Rayleigh, qui représente le rapport

entre la force de flottabilité et la force de viscosité du fluide (Figure 111.8).
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sSwface chaude

Force de frottement

Fhide

Ehnde Froid

chaud

1

Force de flottakbiite

L W W O W W L L M L L Y

Figure 111.8 : Schéma simplifier représente la force de flottabilité et de la force de

viscosité opposée du fluide

Le role joué par le nombre de Reynolds dans la convection forcée est joué par le nombre
de Rayleigh dans la convection naturelle. En conséquence, le nombre de Rayleigh
constitue le principal critére pour connaitre si I'écoulement de fluide est laminaire ou
turbulent en convection naturelle.
Ce paragraphe expose les relations qui permettent de définir un mécanisme de transfert
de chaleur par convection libre sur les parois isothermes.
Les relations responsables des analyses empiriques du transfert de chaleur par
convection libre sont habituellement de la forme suivante :
Nu = A (Ra)™ (111.18)
Les quantités physiques impliquées dans les nombres de Grashof et de Prandtl sont
calculées en fonction de la température du fluide, que I'on prend égale a celle du film
pres de la paroi.
Ty + Teo
m=— (11. 19)
La constante m aura les valeurs suivantes :
= m = 1/4: Quand la convection est laminaire
= m = 1/3: Quand la convection est turbulente
La constante A est fonction du régime de convection, de la pente et de la géometrie de

la paroi.
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Tableau 111.2 : Corrélations empiriques couramment utilisées dans la convection

naturelle

Géométrie Ra

Régime laminaire :

Plaques et
_ Ra = [10* — 10°]
cylindres .
) Régime turbulent :
verticaux
Ra = [10° — 10%1]
Régime laminaire :
Plaque Ra = [10° — 107]
horizontale Régime turbulent :
Ra = [107 — 10%3]
Régime laminaire :
Cylindres Ra = [10* — 107]
horizontaux Régime turbulent :

Ra = [10° — 1013]

Correélations empiriques

gaz quelconque

Nu = 0,59 Ra'/4
Nu =0,13 Ra'/3
Nu = 0,59 Ra'/4
Nu = 0,13 Ra'/3
Nu = 0,53 Ra /4

Nu = 0,13 Ra /3

Cas de l’air

Nu = 0,54 Ra'/4
Nu =0,12 Ra'/3
Nu = 0,54 Ra'/4
Nu = 0,12 Ra'/3
Nu = 0,49 Ra /4

Nu =012 Ra /3
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% Exercice d’application 4 :
Un morceau de 6 m de longueur d'un tuyau deau chaude horizontal de 8 cm de
diametre, illustré a la figure, traverse une grande piece dont la température est de 20 °C.
Si la temperature de la surface extérieure du tuyau est de 70°C, determinez la perte
calorifique du tuyau par convection naturelle. Sachant que :

k = 0,02699 w/m ;v = 1,749. 107> m?s ; Pr = 0,7241.
T, =20°C
T0°C

[

D=%ecm

[ 6m il

Solution :
Déterminons tout d’abord la nature de 1'écoulement : Les propriétés de l'air a la
température du film a :

T+ T 70420

= 45°
Tin > > 5°C
Donc:
_ 1
P =T
=———=0,0031k1
B 45 + 273
Le nombre de Rayleigh devient :
Ra = Gr.Pr
_ BgD*(Ts — Tw)
= 3
D3(T; — Ty
Ra = BgD™( ; ).Pr
v

~0,0031.9,81.(0,08)*(70 — 20)
N (1,749.1075)2

Ra = 1,869.10°

Ra

.(0,7241)

Le régime donc est laminaire.

., hD
Nu = 0,53 Ra /4 ==

h = g[0,53 Ra1/4]
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_0,02699
0,08

h = 5,869 w/m?°C
Q = hS(Ty — T3)
Q = h(nDL)(T; — T3)
Q = 5,869 (1.0,08.6)(70 — 20)
Q=443 w

[0,53 (1,869.10°) 4]

% Exercice d’application 5 :
Une piéce carrée de 0,6 m de coOté posee verticalement dans une piéce a 30°C. Une face
de la plaque est tenue a une température de 90°C, tandis que l'autre face est isolée,
comme le montre la figure. Déterminez le flux de chaleur de la plaque par convection
naturelle.
Sachant que :
k = 0,02808 w/m ;v = 1,896. 10 m?/s ; Pr = 0,7202.
— 90°C
/ T.=30°C
)_r/

VN

N

3 A1

SN

L=06m

SO

SO

Solution :

Les propriétés de l'air a la température du film a :

Ty +Te  90+30

- > ——=60°C
Donc:
1
)
B = ! = 0,0030 k!
60 + 273 ’
Le nombre de Rayleigh devient :
Ra = Gr.Pr
o =PIl (Ts2 — To)
1%
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_ BgL¥(Ts — Ty)
a= > .Pr
v
~0,0030.9,81.(0,6)(90 — 30)
B (1,896.10-5)2

Ra = 7,656.108

Ra .(0,7202)

Le régime donc est laminaire.

., hL
Nu = 0,54 Ra /4 = "

h= lE[o,54 Ra'/a|
_0,02808
0,6
h = 5,306 w/m?°C
Q = hS(Ty — T3)
Q = h(L.H)(Ty — T>)
Q = 5,306.(0,6.0,6)(90 — 30)
Q=115w

0,54 (7,656.10°) 4]

%+ Exercice d’application 6 -
Calculez la quantité de chaleur perdue par unité de temps et par unité de surface d'un
échangeur de chaleur horizontal pour lequel un courant d'air libre de 30°C refroidit la
calandre. Le diameétre extérieur du tube est de 400 mm et la température de ses parois
est de 200°C.
Sachant que :
p=0,885kg/ m*; u=2210"kg/ ms;k=0,033w/mk;Cp=1013J/ kgk.

Solution :

Calculons d'abord la température du film de fluide :

Ty +T. 200+ 30

" > > =115 °C
Donc :
1
F=1w0
— — -1
= 115 + 273 0,00257 k

Le nombre de Rayleigh devient :
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Ra = Gr.Pr
Bgp*L*(Ts — Ty,)
Gr = 12
0,00257.9,81.(0,885)2(0,4)3(90 — 30)
Gr = = 4,43.108
r (2,2.10-5)2
oy uC, 2,2.1075.1013 _ 0675
"=k T 0033 "
Ra = Gr.Pr

Ra = 4,43.108.0,675
Ra = 3.10% < 10°

Le régime donc est laminaire.

., hL
Nu = 0,49 Ra /4 = i
k y
h _E[0'49 Ra 4]

0,033 1
—_ 8y1/
h = 04 [0,49 (3.10%) 4]

h = 5,320 w/m?k

Q = hS(Ty — T3)
% =h(T, — T)
% = 5,320(200 — 30)

=904 w/m?

Yo
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6.2 Convection forcée
En pratique, on rencontre tres souvent des cas de convection forcée dans les échangeurs
de chaleur de toutes sortes. Ce sont notamment les récupérateurs de chaleur dans les
capteurs solaires, le refroidissement des centrales nucléaires, la circulation de liquides
cryogéniques dans les systemes de refroidissement des appareils & usage thermique.
Dans ces installations, il y a deux sortes d écoulement :

¢+ Extérieur : la circulation du fluide ne se limite pas a un espace.

¢+ Intérieur : le fluide circule dans un espace limité (conduit, canalisation, etc.).

6.2.1 Echange de chaleur le long d'une plaque plane

< Régime laminaire : Re <3.10°
Nu = 0,66(Re)/2(Pr)"/3 (111 20)

< Régime turbulent : Re > 3.10°

Nu = 0,036(Re)"/s(Pr) '/ (111. 21)

AT

% Exercice d’application 7 :
Une fine plaque ayant une longueur de 2m et une largeur de 1,5m est soumise a un flux
d'air avec une vitesse de 1,5 m/s et une température de 20°C dans le sens longitudinal.
La température sur la surface de la plaque est de 90°C. On recherche a déterminer :
1. le coefficient de transfert de chaleur par convection dans le sens longitudinal.
2. la quantité de chaleur transmis par la plaque vers l'air.
Sachant que :
Cp =1006 J / kgk : k = 0,026W / mk ; p=1,8.10°kg/ ms ; p = 1,175kg / m®.

Solution :

1. Calculons le coefficient de transfert de chaleur par convection:
A 20°C, les caractéristiques de l'air sont :
Cp=1006J/ kgk ; k =0,026W / mk ; u=1,8.10"kg/ ms ; p = 1,175kg / m?.

Dr. Barani Djamel Page 71



Chapitre III : Transfert de chaleur par convection

Déterminons tout d’abord la nature de I'écoulement :
_pUD
o
Re = 1,175.1,5.2
1,8.10°5

1,96.10° < 3.10°

Re

= 1,96.10°

Il est donc laminaire et on applique I'équation :

Nu = 0,66(Re) /2(Pr) /3

v L
YT

Nu = 0,66(Re) /2(Pr)'/3 = h—kL =h= O,66.%(Re)1/2 (Pr)'/3

1
_ k 1 1Gy /2
h = 0,66Z (Re) /2 (T)

D’ou:
0,0260
2

1
1,8.10-5. 1006) /3

511/,
(1,96.105) < 5,026

h = 0,66.

h = 3,36 w/m?k
1. la quantité de chaleur transmis par la plaque vers l'air est :
Q=2hS(Ty - T,)
Q =2.3,36.(2.1,5) (90 — 20)
Q=1411w

6.2.2 Ecoulement a I'intérieur de tubes cylindriques

V——

% Reégime laminaire : Re <2300

Um. Ky - Viscosités dynamiques definies a T, et T,
T, : Température de la paroi interne du tube

T,+T .
T, = ”Tf: Température moyenne

D : Diamétre intérieur du tube
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4+ Corrélation de Haussen :

0,0668.Re. Pr. (D 0,14
Nu = 3,66 + ( /L)Z/ <“—m> (111 22)
1+0,04[Re.Pr.(D/)] 73\
4 Corrélation de Sieder et Tate :
] s (B
Nu = 1,86(Re.Pr) 3(P/;) 72 <u_m> (111. 23)
14

= Pour: [Re.Pr.(P/,)] > 100 toutes les propriétés sont définies & T,, sauf ,

4+ Corrélation de Kays :

0,104.Re.Pr.(P/))

Nu = 3,66 + . (111. 24)
1+ 0,016[Re.Pr.(P/;)]
% Régime turbulent : Re > 2300
+ Corrélation de Colburn :
Nu = 0,023(Re)*8(Pr)"/3 (111. 25)
Pour :
L
/p > 60
0,7 < Pr<100
10* < Re < 1,2.10°

4+ Corrélation de Sieder et Tate :

0,14
Nu = 0,023(Re)%8(Pr)'/3 <‘;—m> (111. 26)
12

+ Corrélation de Mc-Adams :

0,14
Nu = 0,023(Re)/s(Pr)"/ <‘;—m> [1+ (D/L)°’7] (I11. 27)
14
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% Exercice d’application 8 :
Déterminer le coefficient de transfert de chaleur par convection et la quantité de chaleur
produite par une huile qui s'écoule a une vitesse de 0,5 m/s a travers une conduite de 10
mm de diametre et de 1 m de longueur lorsque les températures moyennes de I'huile et
de la conduite sont de 80°C et de 20°C respectivement. Les propriétés de I'huile
employée a la température a laquelle elle circule, soit 80°C, sont les suivantes :
Cp = 1,846 kj/kg°C ; k = 0,108 w/m°C ; p = 30,8.10* kg/ms ; p = 844 kg / m°.
La viscosité de I'huile & 20°C est :
W, = 198,2.10™ kg/ms.

Solution :
Calculons le coefficient de de transfert de chaleur par convection :

Déterminons d'abord le régime d'écoulement :
_pUD
u

o, _ 8405001
®=7308.10%

1370 < 2300

Re

Donc le régime d'écoulement est laminaire.

On peut appliquer dans ce cas la relation de Haussen comme suit :

0,0668. Re. Pr. (D/L) <Iim>0'14

Nu = 3,66 + 7
1+0,04[Re.Pr.(D/;)] 2 \Fp

oy = D

w=

k 0,0668. Re. Pr. (D 0,14
h=—[366+ /L) (u_m>

D %/3 u
1+ 0,04[Re.Pr.(°/)] P

Calculons le produit :

C 30,8.107%.1,846
Re.Pr.(P/;) = Re. (”T”) 2/ = 1370.( ) 0'01/1> =721

0,108
0,108 0,0668.(721) /30,8 \%*

LY EV (308
0,01 14 0,04[721]7/3\198,2
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h = 134,6 w/m?°C
2. Calculons la quantité de chaleur produite par une huile :

Q=hS(T, —T3)
Q = h(nDL)(T; — T2)
Q = 134,6 (1.0,01.1)(80 — 20)
Q=2536w

% Exercice d’application 9 :
Il est nécessaire de déterminer la quantité de chaleur produite par de I'eau qui se déplace
de facon forcée a travers un tube de diamétre 18mm. La vitesse de I'eau est 1m/s ainsi
que sa température égale a 120°C. La température de la paroi intérieure du tube de 3m
de longueur est supposée constante est égale a 110°C.
Pour une température de 120°C, les propriétés de I'eau sont égales a :
Cp = 4250J/kgk ; k = 0,685w/mk ; p = 2,34.10™ kg/ms ; p = 945,3kg/m?®.
Solution :
Calculons la quantité de chaleur produite par de I'eau :

Calculons d’abord le nombre de Reynolds :

_pUD
U

o, _ 9453.1.0018
=" 234.10*

7,3.10* > 2300

Re

=7,3.10*

L'écoulement est donc turbulent.
Appliquons la relation de Colburn :
Nu = 0,023(Re)*8(Pr) /3
Ny = hD
YEK

k 1
h=— [0,023(Re)°'8(Pr) /s]

Pour cela, il faudra vérifier les conditions :

L/y> 60
0,7 < Pr < 100
10* < Re < 1,2.10°
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3
=——=167 > 60

L
D 0,018

C
Pr=“ P

2,34.107%.4250

k

0,7 < Pr <100

Donc:

0,685
~ 0,018

h =7702 w/m?k
La quantité de chaleur produite par de I'eau sera :
Q =hS(T; — T,)
Q = h(nDL)(T; — T3)
Q = 7702 (1.0,018.3) (120 — 110)
Q = 13000 w

6.2.3 Ecoulement dans les espaces annulaires

—

D2

— Vérifier
10* < Re < 1,2.10°100

— Vérifier

= 1,45
— Vérifier

[0,023(7,3. 104)0'8(1,45)1/3]

{0
'\. .
\

——

\
J

Figure 111.9 : Ecoulement dans I'espace annulaire (deux conduites)

Nu = 0,023(Re)*8(Pr)™

Avec :

UnDH h.DH
* Re=-"— et Nupy =—

(111 28)

» DH : Diamétre hydraulique, dans ce cas : DH = D, - D;
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= n=0,4pour chauffage (T, > T>)

= n=0,3pour refroidissement (T, < T»)

6.2.4 Ecoulement perpendiculaire a un tube

4+ Corrélation de Hilpert :

Figure 111.10 : Ecoulement perpendiculaire a une conduite
Nu = C.(Re)™ (111. 29)
Avec :

Tableau 111.3 : Valeurs des constantes C et m en fonction de nombre de Reynolds

Re C m
1-4 0.891 0.330
4-40 0.821 0.385
40-4000 0.615 0.466
4000-40000 0.174 0.618
40000-250000 0.0239 0.805
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6.2.5 Ecoulement perpendiculaire a une rangée de tubes

llll

OQOO
O OO OO

Figure 111.11 : Ecoulement dans le sens perpendiculaire & une série de
tuyaux

+ Corrélation de Colburn :

Nu = 0,33(Re)%S. (Pr)'/3 (111. 30)

s+ Exercice d’application 10 :
Une tige de section cylindrique ayant un diameétre égal a 15 mm est refroidie par un
courant d'air croisé a une vitesse de 1 m/s et a une température de 20°C. Calculez la
quantité de chaleur transférée vers l'air par unité de longueur de tige lorsque la
température de la paroi de la tige est de 80°C.
Les propriétés de l'air a une température de 20°C sont les suivantes :
Cp = 1006 J/kgk ; k = 0,0259 w/mk ; p = 1,8.10° kg/ms ; p = 1,2 kg/m®.

Solution :

L'écoulement étant courant croisé a la tige, donc la relation de Hilpert est appliqué.

Calculons le nombre de Reynolds :
pUD

Re ==——=
u

P, 1210015
©= 718105

D’aprés le tableau, Re = 1000, donc :
C =0,615; m = 0,466

hD
Nu=~C. (Re)m = T

h= % [C.(Re)™]
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0,0259
_ 0,466
h=Toie [0,615. (1000)°466]

h = 26,55 w/m?k
Finalement la quantité de chaleur transférée vers l'air par unité de longueur sera :
Q="hS(T; - T,)
Q = h(nDL)(T; — T3)
Q/L = 26,55 (1.0,015)(80 — 20)
Q/L =75 w/m
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Chapitre IV : Transfert de chaleur par rayonnement

1. Nature de rayonnement

Le rayonnement différe des deux autres mécanismes de transfert de chaleur en ce qu’il
n’exige pas la présence d'un support matériel pour avoir lieu. Dans la plupart des
applications pratiques, les trois modes de transfert de chaleur se produisent
simultanément a des degrés divers. Mais le transfert de chaleur a travers un I'espace ne
peut se faire que par rayonnement.

Les radiations de type électromagnétique sont émises par chaque corps, peu importe son
état : liquide, solide ou gazeux. En fait, I'énergie de transfert par rayonnement est le plus
rapide (2 la vitesse de la lumiére) qui est : Co= 2.9979 x 10°® m/s. Les ondes
électromagnétiques sont caractérisées par leur fréquence v ou leur longueur d'onde A.

Ces deux propriétés dans un milieu sont liées par la relation :
C
1=— (IV.1)
v

C : la vitesse de propagation d'une onde.
La vitesse de propagation dans un milieu est liée a la vitesse de la lumiere dans le vide
par :

C
c== (IV.2)
n

n : Indice de réflexion du milieu (pour l'air et la plupart des gaz n = 1, pour le verre n =
1.5, et pour lI'eau n = 1.33). L'unité de longueur d'onde couramment utilisée est le
micrométre (um) ou 1 pm = 10° m.

Considérons le rayonnement électromagnétique comme la propagation d'un ensemble
de faisceaux d'énergie appelés photons, comme il a été proposé par Max Planck en 1900
que chaquephoton de fréquence est consideré comme ayant une énergie de :

oy he
e =nv = 1

h : Constant de Planck égal & 6.6256x10™* j.s

(IV.3)

En effet, I'énergie du photon est liée inversement a sa longueur d'onde. Par conséquent,
les rayonnements de courte longueur d'onde possédent des énergies de photons plus

importantes.
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i Thermique
[ ——)

Iog.m{?'..}
| |
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' Micro-onde  Onde radio Téléphons

Figure 1V.1 : Spectre des ondes électromagnetiques

Le rayonnement thermique se produit dans la gamme des longueurs d’onde 0.1 < 1 <

100 um. Pour les surfaces solides, le rayonnement thermique est absorbé et émis dans

un rayon denviron 1 um de la surface. Les propriétés qui régissent l'absorption et

I'émission de rayonnementthermique dépendent des caractéristiques de la surface (une

couche de peinture ou autre peut par exemple modifier de maniére significative les

propriétés radiatives).

Radiation incidente Réflexion
4

\ 3 Absorbé

;Transmis

Figure V.2 : Schéma montrant les effets du rayonnement incident

2. Définitions

Dans ce qui suit on prend les définitions suivantes :

*

Quantité monochromatique : elle concerne uniquement un intervalle spectral

étroit (dA), au voisinage d'une longueur d'onde (A).

Quantité hémispherique : elle est liée a toutes les orientations de I'espace.

Grandeur directionnelle : elle est caractéristique d'une direction de propagation

donnée.

Corps émetteur : lorsqu'il envoie un rayonnement proportionnel a sa propre

température.

Corps récepteur : lorsqu'il capte les rayonnements envoyés ou réfléchis par les

corps qui I'entourent.
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+ Corps opaqgue : corps qui ne laisse passer a travers lui aucun rayonnement, il
stoppe la diffusion de tout type de rayonnement depuis sa surface.

+ Corps transparent : un corps qui laisse passer tout le rayonnement incident.

+ Corps noir : un corps qui absorbe tout le rayonnement recu, il se caractérise par
un pouvoir absorbant (a;r = 1). Les corps noirs rayonnent tous de la méme
maniére, les corps noirs rayonnent plus que les corps non noirs & méme
température.

+ Emittance : Il correspond au flux total qui est émis par une unité de surface de la
source.

+ Corps gris : c'est le cas du corps réel. 1l absorbe une part de I'énergie et réfléchit
et diffuse le reste. Le corps gris est un corps pour lequel le pouvoir d'absorption
a;r ne dépend pas de la longueur d'onde A du rayonnement recu. Ce pouvoir est
déterminé par : a;r = ar

+ L'angle solide 2w : correspond a I'angle par lequel le profil d'une petite surface

dS est observé depuis un point O. 1l peut étre calculé par la formule suivante :

_ dScos 0

- (IV. 4)

dw

3. Lois du rayonnement

3.1 Loi de Lambert

L’intensité du rayonnement (8, @) est le taux auquel le rayonnement est émis dans les
directions (6, @) par unité de surface émettrice, et par unité d'angle solide dw centré

autour des angles (6, @) dans le systeme de coordonnées sphériques de la figure (1V.3).

1 Angle Intensité du rayonnement
solide 1, &)

dSz

Figure IV.3 : Schéma illustrant I'intensité du rayonnement
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Soient deux éléments noirs de surface dS; et dS;, échangeant un rayonnement :
L’¢élément dS; est vu du centre de dS; sous 1’angle solide :

dS; cos 0,

= (IV.5)

d(Dl =

De méme 1’élément dS; est vu du centre de dS; sous I’angle solide :

dS, cos 6,

- (IV.6)

d(l)z =

Ou r est la distance entre les centres de dS; et dS..
+ L'unité de l'angle solide est le stéradian (sr).
Le flux Q rayonné par dS; par unité d’angle solide porte le nom d’intensité I; du
rayonnement etle débit (vitesse) de la chaleur rayonné par la surface dS; vers dS, est
donné par la loi de Lambert :
dQ;-, =1;.dS,;.dw,.cos 6, (Iv.7)
En tenant compte de la relation donnant dw :

dS;.dS,.cos 6,.cos 6,
2

dQi-z =11 (1v.8)

La symétrie de cette relation permet d’écrire que le débit net (vitesse) de chaleur
échangé entreles éléments dS; et dS; est égal a :

dS;.dS,.cos 6,.cos 6,
2

dQioz = (I3 — I). (Iv.9)

Le pouvoir émissif d’une surface, soit E, est par définition, le flux émis par cette
surface sur unesurface hémisphérique située en avant de la surface émettrice.
Pour une surface émissive, l'intensité du rayonnement émis est indépendante de la
direction et donc I est constant. La relation de pouvoir émissif dans ce cas pour un
Corps noir est :

E, = .1 (IV.10)

OUu E, = 0.T* est le pouvoir émissif du corps noir. Par conséquent, l'intensité du
rayonnementémis par un corps noir a la température T est :

Ep(T) _o.T*
T N T

I,(T) = [w/m?2.sr] (IV.11)
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% Exercice d’application 1 :
Une surface S; plane et noire émet 1000 W/m? sr dans la direction du rayonnement. Une
petite surface S, ayant la méme surface que S; est placée par rapport a S; a une distance
de 0,5 m, comme indiqueé sur la figure. Déterminez I'angle solide soumis par S; et la

vitesse a laquelle S, est rayonnée par S;.

8, = 30° .
¥ I
S2=10cm? =g~~~ :
e |
A i
D;‘ - g, =60° |
.o I \._“‘ |
"\.\‘- 1
Y I
S51= 10 cm?

Solution :
Comme les deux surfaces sont assez petites, elles peuvent étre considérées comme des
surfacesdifférentielles et I'angle solide peut étre calculé a partir de la relation :
dS,cos6; 107%.cos 30
r2 (0,5)2
Le rayonnement de la surface S, par S; est :
dQ;-, =1;.dS;.dw,.cos 6,
dQ,_, = 1000.1073.0,00346. cos 60
dQ;_, = 0,00173 w

dw, = = 0,00346 sr

3.2 Propriétés de rayonnement

La définition des propriétés du rayonnement total est illustrée a la figure 1V.4. Lorsque
le rayonnement est incident sur une surface au flux G, une partie de ce rayonnement
total est absorbée dans le matériau, une partie est réfléchie par la surface, et le reste est
transmis par le corps. Le pouvoir absorbant, la réflectivité et la transmissivité décrit

comment le rayonnement total est distribué.
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Eéflexion
Rayonnement
JJA-I&:"J"Z?.&M + GJ.rer + ‘G:J.:r

) Milien — Absorption
semi-ransparent £ abe

Transmissian

G

Figure 1V.4 : Schéma illustrant le rayonnement incident, réfléchi et absorbé

Le pouvoir absorbant d'une surface a est la fraction de rayonnement absorbée par le
corps. La réflexion d'une surface p est définie comme la fraction de rayonnement qui est
réfléchie par la surface. La transmittance d'un corps t est la fraction du rayonnement qui
est transmise. Si un bilan énergétique est réalisé sur une surface, comme illustré dans la
figure (1V.5), on obtient :

oG+ pG+1G=G (IV.12)

G : Taux de rayonnement
Il est évident que la somme de pouvoir absorbant, le pouvoir réfléchissant et le pouvoir
transmettant doit étre égale a l'unité :

at+p+t=1 (IV.13)

Lorsqu'un corps est opaque, il ne transmet aucun des rayonnements incidents, c'est-a-

dire r = 0, donc la relation précédente est réduit a :
a+p=1 (IvV.14)

Une autre propriété importante du rayonnement des surfaces réelles est I'émissivité.
L'émissivité d'une surface s, est définie comme le rayonnement émis divisé par le
rayonnement qui seraitémis par un corps noir a la méme température, comme suit :

_E(M) _EM)
T Ey(T) o.T*

(IV.15)

Pour les corps noir :

E(T) = Eb(T) etey, =0 = 1
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3.3 Loi de Kirchoff

Les propriétés du rayonnement peuvent étre obtenues a partir des propriétés

monochromatiques, qui ne s'appliquent qu'a une seule longueur d'onde. En désignant E,

comme le pouvoir émissif monochromatique d'une surface quelconque, I'émissivité
hémisphérique monochromatique €, de la surface, est donnée par :

e, = E;(T)

Epa(T)

En d'autres termes, €, est la fraction du rayonnement du corps noir émis par la surface a

(Iv.16)

la longueur d'onde A. De méme, le pouvoir absorbant monochromatique hémisphérique
d'une surface o , est définie comme la fraction de rayonnement qui est absorbée par la

surface a la longueur d’onde A.

¢+ Cas des corps gris
Dans le cas du corps gris, on peut généraliser 1’équation (IV. 16) ce qui facilite

I’application.
En effet pour un corps gris a; = €3 = a; = g4 , hous obtenons :
Er = €;.Epr = 0. T* (IV.17)

g - Indice pour les corps gris
L’emittance totale Et d’un corps gris a la température T est égal au produit de son
pouvoir émissive e (ou pouvoir absorbant at) par I’emittance totale Eyp du corps noir
a la méme température.

% Exercice d’application 2 :
Une petite surface S; = 3 cm? sous forme de corps noir émet un rayonnement & T; = 600
K. Une partie du rayonnement émis par S; touche une autre petite surface S; = 5 cm?
comme indiqué sur la figure. Déterminez :
1. I'angle solide sous tendu par S, lorsqu'il est vu de S.
2. L'intensité de rayonnement émis par S; qui atteint S,.

3. le taux d'énergie de rayonnement émis par S;.
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Solution :
1. I'angle solide sous-tendu par S, lorsqu'il est vu de S; peut étre déterminé a partir de

la relationsuivante :

dS; cos 6,  0,05.cos 40

dw, = = =075 =6,81.10"% sr
2. l'intensité de rayonnement émis par S; :
E oT* 567.1078.(600)*
L, =—= = (600) = 2339 w/m?.sr
T s T

3. le taux de flux de rayonnement émis par Sy vers S; :
dQ1—>2 = Il' dSl d(l)z. Ccos 91
dQ;_, = 2339.3.107%.6,81.107*.cos 55

dQ,., = 2,74.10™* w

4. Rayonnement du corps noir

4.1 L'emittance monochromatique

L'emittance monochromatique du corps noir Ey, , caractérise la puissance émise par
unité de surface et par unité de longueur d'onde, La quantité E,; est généralement
appelée le pouvoir emissif monochromatique du corps noir. Une relation montrant
comment le pouvoir émissif d'un corps noir est réparti entre les différents Les longueurs
d'onde ont été dérivées par Max Planck grace a sa théorie quantique. La loi de Planck

s'exprime par :

— (IV.18)

Avec :
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E» : Pouvoir émissif monochromatique d'un corps noir a température absolue en w/m?.

A : Longueur d'onde en (m).
T : température absolue du corps en (K).

{Cl =3,742.1071  [w/m?]

C, = 1,4385.1072 [ w.K]

Cette relation permet de tracer la variation de E;,; avec la longueur d'onde pour
différentes températures. Les courbes ainsi obtenues qui sont présentées ci-dessous
(Figure 1V.6), indiguent donc que I'emittance monochromatique augmente avec la
température et que pour chaque température, il existe une longueur d'onde pour laquelle

I'emittance monochromatique est maximale. Le lieu des maximums est donné par la loi

de Wien :

2898
Anax = T [ wm] (Iv.19)

La loi de Wien permet dexprimer les longueurs d'ondes correspondantes a

I'emittance monochromatique maximale en fonction de la température.

Rouge
1ot Viglet —= o ~—— Reégon de hamigre visible
Yo SEMIK {Solaire])
T S000 K
oL h Lizu dz 1z puissancs
y maximale :
2898
o, / T
108 ]
g
‘B
=
JE 1R
&y
i)
10
1 1 1 1
oo 0.1 1 10
Lonsureur dondes

Figure IV.5 : La variation du pouvoir émissif du corps noir en fonction de la longueur

d'onde pourplusieurs températures
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s Exercice d’application 3 :
Calculez les longueurs d'onde qui correspondent au maximum d'émission du spectre des
surfaces suivantes : surface métallique a 60 K ; peau a 305 ; surface metallique a 1500
K ; flamme de tungstene a 2500 K et soleil a 5800 K refroidie avec de I'azote liquide.

Solution :

D’apres la loi de Wien

_ 2898
max — T
On obtient :
surface Metal Peau Metal Tungsténe  Soleil
Température (K) 60 305 1500 2500 5800
Amax (um) 48.30 9.50 1.93 1.16 0.50

4.2 L’emittance totale

En appliquant la relation de Planck a chaque longueur d'onde, on obtient I'émittance
totale E, de rayonnement par unité de temps et par unité de surface du corps noir qui
seulement liée a la quatrieme puissance de la température T, on obtient la loi de
Stephan-Boltzmann qui donne I'emittance totale du corps noir, la loi de Stefan-

Boltzmann est comme suit :
Ep(T) = % =o0.T* [w/m?] (IV.20)

S : la surface du corps noir émettant les radiations en (m?).

T : température absolue de la surface S en (K).

o : Constant de Stefan-Boltzmann, ¢ = 5.675 10 [w/m?. K*].

La puissance émissive totale donnée par 1’équation. (IV.20) représente le rayonnement

thermiquetotal émis sur I'ensemble du spectre des longueurs d'onde.

4.3 Fonctions de rayonnement et émission de bande

Les calculs numériques pour connaitre I'énergie rayonnée a une longueur d'onde
donnée, ou dansune bande limitée entre les longueurs d'onde spécifiques A; et A, sont
facilités par I'utilisation des fonctions de rayonnement. La dérivation de ces fonctions et
leur application sont illustrées ci-dessous.

A une température donnée, le pouvoir émissif monochromatique est un maximum a la
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longueur d’onde 4,4, = 2,898.1073/T, selon I’équation (IV.19).
La substitution de A,,4, par I’équation (IV.18) donne le pouvoir émissif
monochromatique maximum Ey 3 ;max (T) :

C,.TS s
Epz max(T) = =12,87.1075.T (IV.21)

G
(0,002898)5 [eo,oozses - 1]

Epy = [w/m’]
Si l'on divise le pouvoir émissif monochromatique d'un corps noir, E,;(T) par son
pouvoir émissif maximum a la méme température, Eyj..qx(T) On obtient le rapport
sans dimension :

Epa(T) <2,898.10‘3>5 ( 965 _ 1 )

- V.22
Ebmax(T) AT e0,014388/AT _ 1 ( )

Ou A est en micrométres et T est en kelvin.

s+ Exercice d’application 4 -
Déterminer (a) la longueur d'onde a laquelle le pouvoir émissif monochromatique d'un
filament de tungstene a 1400 K est maximal, (b) le pouvoir émissif monochromatique a
cette longueur d'onde, et (c) le pouvoir émissif monochromatique a 5 um.

Solution :

(@) la longueur d'onde a laquelle le pouvoir émissif est maximal est :
AmaxT = 2,898.1073 = A,.., = 2,898.1073/T
Amax = 2,898.1073/1400 = 2,07.10° m
(b) le pouvoir émissif monochromatique a cette longueur d'onde est :
Ebimax(T) = 12,87.1076.T>
Epimax(T) = 12,87.1076.(1400)° = 6,92.10° w/m3

(c) le pouvoir émissif monochromatique a 5 um :

Epa(T) <2,898. 10—3>5< oh965 _ | )

Epi max(T) - AT £0,014388/AT _

Epa(T) ( 2,898.1073 >5< 04965 _ 1 )

Ep1max(T) ~\5.10-6.1400 £0,014388/5.1076.1400 _
Eyw, (T
L = 0,254
Eb/lmax(T)

Ebl = 0,254 Eblmax
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Ep; = 0,254 .6,92.100
Ebl = 1,75 1010 W/m3

5. Rayonnement des corps non noirs

5.1 Emissivités (facteurs d’émission)
Les propriétés émissives par rapport aux corps réels sont déterminées en fonction des
propriétés émissives du corps noir dans les mémes conditions (longueur d'onde et
température) et sont caractérisées par un coefficient appelé émissivité. Ce coefficient
monochromatique défini par :

Exr Er

et gp = —
bAT Epr

ar =
Selon la loi de Kirchoff, nous montrons que :
Gr = &1
¢+ Cas des corps gris
IIs sont caractérisés par o3+ = € et d’apres ce qui précéde : €37 = €r
Donc :
Er =¢ep0.T* (1v.23)

Er = [w/m?]
% Exercice d’application 5 :

Pour chauffer une piéce d'un appartement, il suffit d'un radiateur de forme cylindrique
ayant un diametre de 2,5 cm et une longueur de 60 cm. Le rayonnement de ce radiateur
est celui d'un corps noir et il émet une puissance de 1,5 kW.

1. Déterminez donc sa température.

2. A quelle longueur d'onde sa luminance est-elle maximale ?

3. Pour que la longueur d'onde soit de 2,3um, quelle devrait étre sa température ?

4. Que devrait donc étre sa puissance d'émission a cette température ?
Solution :

D=0,025m; L =0,60m;Q=1500 w.

1. Calcul de la température :

O 1500 — 865,6 K
Q=eo0.S. ~ Jeo0.S” |1.5675.10® (m.0,025.0,60)

2. Longueur d'onde dans laquelle la luminance est maximale :
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Pour que « L » soit maximal il faut :
1 _ @ _ 2898
max T 865,6
3. La température dans laquelle la longueur d'onde soit 2,3um :

L 2898 _ _ 2898 2898 1260 K
max o " Amax 23

4. La puissance dégagée a cette température :
Q=-¢0.5.T*=1.5,675.1078. (1. 0,025.0,60). (1260)*
Q =6734,5w

= 3,34 um

6. Rayonnement reciproque de plusieurs surfaces

6.1 Le facteur de forme du rayonnement

Dans la plupart des surfaces industrielles peuvent étre traitées comme des émetteurs et
des récepteurs de rayonnement, le calcul de la quantité de transfert de chaleur par
rayonnement entre les surfaces doit déterminer la fraction totale de rayonnement qui
quitte une surface et est intercepté par une autre surface et vice versa. La fraction du
rayonnement diffusé qui quitte une surface S; et atteint la surface S; est appelé le facteur
de forme du rayonnement Fi; qui sont définis comme :

F1 : facteur de forme du rayonnement qui quitte la surface 1 pour étre envoyée a la
surface 2.

F,.1 : facteur de forme du rayonnement qui quitte la surface 2 pour étre envoyée a la
surface 1.

Fij : facteur de forme du rayonnement qui quitte la surface i pour étre envoyée a la

surface j.

dS2

%/Sz

\QI

—é

S dS)

Figure V.6 : Schéma montrant les éléments de surface utilisés pour deriver le facteur
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de forme durayonnement
Considerons deux surfaces noires S; et S;, comme indiqué dans la figure (IV.6). Le

rayonnement quittant S; et arrivant a S est :

di-2 = E1.51.F1 (1v.24)
Et le rayonnement quittant S et arrivant a S; est :
d2-1 = E2.52.F51 (Iv.25)

Comme les deux surfaces sont noires, tout le rayonnement incident sera absorbe et le
taux net d'échange d'énergie, q;., €st:
Qioz = E1.S1.F10 —E.S,.F, g (1V.26)
Si les deux surfaces sont & la méme température, il ne peut y avoir de flux thermique net
entre elles. C'est pourquoi, q,.,, = 0 et puisque ni les surfaces ni les facteurs de forme
ne sontfonction de la température :
S.Fi, =S,F, g (1V.27)
L'équation (I1VV.27) est appelé le théoréme de réciprocité. Le taux de transfert net entre
deux surfaces noires quelconques, S; et S,, peut donc s'écrire sous deux formes :
Aoz = $1F152(Er — E3) = S;F551(Ey — Ep) (Iv.28)
I'équation (IV.28) montre que le taux net de flux thermique entre deux corps noirs peut
étre déterminé en évaluant le rayonnement de l'une des surfaces vers l'autre et en
remplacant son pouvoir émissif par la différence entre les pouvoirs émissifs des deux
surfaces.

6.2 Echange de rayonnement entre deux surfaces paralléles infinies

o
s

_'..FQ

Figure 1V.7 : Echange de rayonnement entre deux surfaces paralléles infinies

Si I'on considére deux plans paralléles infinis comme le montre la figure (IV.7), S; et S,
sont égaux ; et le facteur de forme du rayonnement est identique puisque tout le
rayonnement sortant d'un plan atteint l'autre. Le flux thermique par unité de surface peut

Dr. Barani Djamel Page 94



Chapitre IV : Transfert de chaleur par rayonnement

étre obtenu en laissant S; = S, et F1_, =1. Comme suit :

Q o(Ty - T)
s 1 1
g—1+g—1

(1V. 29)

s Exercice d’application 6 :
Deux tres grandes plaques paralleles sont maintenues a des températures uniformes T,
= 800 Ket T, =500 K et ont des émissivités respectives de s; = 0,2 et s, = 0,7, comme
le montre la figure. Déterminez le flux de transfert de chaleur par rayonnement entre les
deux surfaces par unité de surface des plaques.

k@ €7 = 0.2
T, = 800 K
|e:
Ez — 0.7

D 7, = 500 K

Solution :

Le flux de transfert de chaleur par rayonnement entre les deux surfaces par unité de
surface est :

Q _o(Tf —Ty)
s 1,1

a+g—1

Q _ of(800)* — (500)*]
S

1 1
02to7 71
%=3625 w/m2

Dr. Barani Djamel Page 95



Chapitre IV : Transfert de chaleur par rayonnement

6.3 Echange de rayonnement entre deux surfaces cylindriques concentriques

=5

Iz

Figure IV.8 : Echange de rayonnement entre deux surfaces cylindriques

Lorsque deux longs cylindres concentriques, comme le montre la figure (1V.8),
échangent de la chaleur, et noter que F1, = 1, nous pouvons écrire I'équation de transfert
de chaleur par rayonnement comme suit :
Q o S1(T14 - T24)
-2 =7 SN/ 1
REY

&1 YA

(Iv.30)

Le rapport de surface (%) peut étre remplacé par le rapport de diametre C—l) lorsqu'il
2 2

s'agit de corps cylindriques.

6.4 Echange de rayonnement entre deux surfaces sphériques concentriques

<,

Figure V.9 : Echange de rayonnement entre deux surfaces sphériques

Lorsque deux sphériques concentriques, comme indiqué dans la figure (IV.9),
échangent de la chaleur, et noter que F1, = 1, nous pouvons écrire I'équation de transfert

de chaleur par rayonnement comme suit :

Q _ 0 Sy (T — Ty)
1-2 1+1—£2(I'_1)2

5_1 & I

(Iv.31)
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Le rapport de surface (ﬁ) peut étre remplacé par le rapport de diamétre (r—l) lorsqu'il

S2 I

s'agit de corps sphérigues.

6.5 Les écrans de protection contre les rayonnements et ses effets

Le transfert de chaleur par rayonnement entre deux surfaces peut étre considérablement
réduit eninsérant une fine feuille de matériau a haute réflectivité (faible émissivité) entre
les deux surfaces. Le rble des écrans antiradiation est de réduire le flux de transfert de
chaleur par rayonnement, en placant des résistances supplémentaires sur le trajet du flux

de rayonnement. Plus I'émissivité des écrans est faible, plus la résistance est élevée.

Plaque (1) Scran Plaque {2}
TI T3 T3 TE.
£ £3.1] | &a.2 =)
—_— Q|2 = QIZ le -

Figure IV.10 : L écran antiradiation placé entre deux plaques paralléles

La quantité de chaleur transmise par rayonnement entre deux grandes plaques
paralléles d'émissivité S; et S, maintenues a des températures uniformes T, et T, est
donné par la relation :

oS (T} —TH)

Q1—>2=
1 1 1 1
Gre-D+ErresY)

(IV.32)

Notant que S =S; = S, pour les plaques paralleles infinies.

La quantité de chaleur transmise par rayonnement a travers les grandes plaques

paralléles séparées par N écrans de protection contre les rayonnements devient alors :
oS (T} —TH)

Q12 =
1 1 1 1 1 1
—+=-1 +(—+——1>+---+(—+——1>
(51 & ) €31 &322 En1  Enp2

(Iv.33)

Si les émissivites de toutes les surfaces sont égales 1’équation (1V.33) devient :

oS (Tf —T5)

e E o)

(Iv.34)
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s Exercice d’application 7 -
Une fine feuille d'aluminium d'une émissivité de 0,1 sur les deux faces est placée entre
deux grandes plaques paralléles qui sont maintenues a des températures uniformes T, =
800 K et T, = 500 K et qui ont des émissivités de s; = 0,2 et s, = 0,7, respectivement,
comme le montre la figure.

D =D (&3
E]=D'2‘ E-2=D.?
7, = BOO K T, = S00 K
B =0.1
| QI-Z

Déterminez :

1. la quantité de chaleur transmis par rayonnement entre les deux plaques par unité de
surface.

2. la quantité de chaleur transmis par rayonnement entre les deux surfaces par unité
de surfacesans écran.

3. comparez les résultats des deux premiéres questions.

Solution :

1. la quantité de chaleur transmis par rayonnement entre les deux plaques par unité de

surface :
Q12 o (Tf = T3)
s /1 1 1 1
(e D+ (e ta; )

Qi 567.107[(800)* — (500)*]
S T 71 1 T 1
(Q_2+W_1)+(ﬁ+ﬁ_1)

Q1—>2
S

=806 w/m?

2. la quantité de chaleur transmis par rayonnement entre les deux surfaces par unité
de surfacesans écran est :

Q o[T} - T;]
s 1 1 .
a-*—g—l
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Q 567. 1078 [(800)* — (500)*]

S 1 1
0207 !
%=3625 w/m?

3. comparaison des résultats des deux premiéres questions :

3625
—— =806 w/m?
4
1 faut noter que la quantité de chaleur transmis par rayonnement se réduit a
environ un quartdans le cas ou on place d'un écran anti-rayonnement entre les

deux plaques paralléles.
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