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Résumé 

 

Cette étude tente d’apporter quelques éclaircissements sur l’un des problèmes les 

plus fondamentaux et les plus complexes des phénomènes dynamiques et thermiques 

dans les circuits de refroidissement interne par convection forcée des aubes de turbines 

à gaz. 

Cette étude a deux objectifs, l’un est l’investigation de l’effet de l’orientation des 

nervures sur l’écoulement et le transfert thermique dans un canal à quatre passages en 

mode non-orthogonal de rotation dans des conditions typiques de fonctionnement d’un 

turboréacteur Re = 25,000 et R0 = 0.24. Deux configurations sont examinées  – dans 

l’une, les nervures sont orientées de −45° par rapport à la direction de l’écoulement 

principal dans le premier et le troisième passage et de +45° dans le second; dans 

l’autre, elles sont inclinées de +45° dans les trois passages – afin de voir laquelle de ces 

configurations améliore mieux le transfert thermique avec une perte de charge accep-

table et un écart thermique réduit entre les parois avant et arrière du canal, et par consé-

quent d’éviter l’utilisation des nervures de géométrie complexe de coût élevé. 

L’autre objectif est d’étudier les effets de la force de Coriolis et la force centrifuge 

dans un canal à deux passage en mode non orthogonal de rotation dans les conditions 

extrêmes de conception des systèmes de refroidissement d’aubes de turbine (haut 

nombre de rotation  R0 = 1.00  et haut rapport de masse volumique  ∆ρ ρ = 0.5 ), 

dont les mécanismes physiques ne sont pas, encore, étudiés expérimentalement et numé-

riquement. 

Les simulations numériques ont été effectuées en utilisant le modèle de turbulence 

de second ordre basé sur l’équation de la fréquence caractéristique de la turbulence. Les 

résultats obtenus sont expliqués via la compréhension de l’interaction des écoulements 

secondaires induits par la force de Coriolis, la force de flottabilité centrifuge et les ner-

vures inclinées. Ceux relatifs à bas nombre de rotation et bas rapport de masse volu-

mique sont en accord avec les données expérimentales disponibles.  

Pour un écoulement en avant de l’air de refroidissement, l’étude comparative des 

effets des deux orientations des nervures  ∓45°   a montré que les nervures décalées et 

inclinées de +45° sont préférables dans les passages à écoulement principal centrifuge. 

L’étude des effets du haut nombre de rotation et haut rapport de masse volumique 

a montré que le taux de transfert thermique est dégradé d’une manière significative dans  



le second passage à écoulement principal centripète par rapport au cas statique. 

Par conséquent l’utilisation d’un circuit de refroidissement à multi-passages est sujette à 

questions, en l’absence de données expérimentales qui valident ces résultats.  

Mots clés : Amélioration du transfert thermique; CFD; Haut nombre de flottabilité cen-

trifuge; haut nombre de rotation; Orientation de nervure; Refroidissement d’aube. 

 

 

Abstract 

 

This study tries to bring some explanations on one of the most fundamental and 

challenging problems of the dynamic and thermal phenomena inside internal cooling 

channels by forced convection of gas turbine blades. 

One of its objectives is to study the effect of rib-orientation on the flow and heat 

transfer in a rotating four-pass square channel at typical operating conditions of ad-

vanced gas turbine engine operating (Re = 25,000 and R0 = 0.24). Two cases are ex-

amined: in first case, the ribs are oriented with respect to the main flow direction at an 

angle of −45-deg in the first and third passage and at an angle of +45-deg in the second 

passage; the second case identical to the first case with the ribs oriented at angle o f 

+45-deg in the three passages in order to show which of these configurations enhances 

better the heat transfer with an acceptable pressure drop and a thermal gradient reduced 

between the co-trailing and co- leading sides and consequently to avoid the use of the 

high-cost and complex ribs. 

The other objective of this research is to study the effect of Coriolis and centrifug-

al forces on flow and heat transfer in a two pass square channel with 45-deg ribs in non-

orthogonal-mode rotation under extreme cooling design conditions (high rotation num-

ber  R0 = 1.00  and high density ratio ∆ρ ρ = 0.5 ), whose physical mechanisms are 

not studied experimentally and numerically. 

The simulations have been carried out using a second moment closure turbulence 

model based on length scale equation of turbulence frequency. The results obtained are 

explained by the physical interpretation of the interaction of the secondary flow induced 

by the Coriolis force, centrifugal buoyancy force and skewed ribs. Those relating to low 

rotation number and low density ratio are in agreement with the available experimenta l 

data. 



For forward flow of coolant, the comparative study of two rib orientations 

 ∓45 deg  showed that the staggered +45 -deg ribs are preferred in the radial outward 

flowing passage with an acceptable pressure drop. 

The study of the effect of high rotation number and high density ratio on flow and 

heat transfer showed that the heat transfer rate is significantly degraded in the second 

passage with radially inward flow compared to the stationary case.  Consequently the 

use of the cooling circuit composed of more than two passages is prone to questions, in 

absence of the experimental data which validate these results.  

Key words: Blade cooling; Computational Fluid Dynamic (CFD); Heat transfer en-

hancement; high buoyancy number; High rotation number; rib-orientation 
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Introduction 

 

Les turbomachines aéronautiques subissent des évolutions continues dans leurs 

performances énergétiques et constructions mécaniques en vue de répondre aux exi-

gences économiques, concurrentielles et environnementales. Les performances énergé-

tiques nécessitent des taux de compression et des températures de produits de combus-

tion élevées et, par conséquent, des matériaux résistant aux effets thermiques de ces 

produits. Cependant, la température limite de fonctionnement d‘une turbomachine doit 

être suffisamment au dessous de la température de fusion de ses organes qui sont en 

contact avec les gaz brûlés. Afin d‘augmenter cette température limite, ces organes sont 

refroidis par de l‘air prélevé dans le compresseur d‘une manière optimale pour ne pas 

porter préjudice au rendement de la machine. En effet, la gestion efficace de l'air de re-

froidissement nécessite une connaissance détaillée de la charge thermique locale et la 

distribution de l'écoulement d'air de refroidissement. 

Différentes techniques de refroidissement sont utilisées : techniques de refroidis-

sement externe par impact et par film et de refroidissement interne.  Dans la première, la 

face externe de l‘organe à protéger est refroidie par impact de plusieurs jets d‘air. Dans 

la deuxième, l‘air est injecté de l‘intérieur de l‘organe à travers plusieurs orifices et 

forme un film froid qui sépare l‘organe des produits de combustion chauds. La troisième 

technique consiste à refroidir principalement les aubes de turbines par convection forcée 

d‘air dans des circuits de refroidissement situés à l‘intérieur de ces aubes. Ces circuits 

sont constitués de canaux droits (nommés passages) reliés par des coudes. L‘air de re-

froidissement soumet les parois du circuit de refroidissement à des flux  thermiques dif-

férents, notamment les parois intrados et extrados. 

La technique de refroidissement interne exige des configurations complexes de  

circuits de refroidissement dans les aubes tournantes (figure 1). Dans le but d‘améliorer 

le transfert thermique, les parois internes des circuits de refroidissement  sont munies de 

promoteurs de turbulence (nervures / perturbateurs) de différentes inclinaisons par rap-

port à l‘écoulement principal. L‘inclinaison la plus utilisée  est celle de 45° car elle amé-

liore mieux le transfert thermique et engendre moins de perte de charge2.  

La rotation des aubes d‘une  turbine génère des forces de Coriolis et de flottabilité 

centrifuge qui peuvent d‘une manière significative influencer le transfert thermique lo-

cal dans les passages de refroidissement. Cette influence est due au développement 
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d‘écoulements secondaires (cellules de Coriolis et cellules de flottabilité centrifuge). 

L‘interaction des écoulements secondaires induits par les nervures inclinées et la rota-

tion développe une structure d‘écoulement complexe dans les circuits de refroidisse-

ment des aubes qui doit être examinée en détail dans le but d‘obtenir une meilleur solu-

tion. 

Les études expérimentales existantes sur le refroidissement d‘aubes de turbines 

sont axées principalement sur le transfert thermique moyen dans des circuits de refro i-

dissement à inclinaison de nervures unique pour un  mode non-orthogonal de rotation et 

un bas nombre de flottabilité centrifuge, néanmoins la connaissance du transfert ther-

mique local est extrêmement importante pour la localisation des zones chaudes afin de 

les réduire dans la mesure du possible.  

Il est connu que pour la rotation d‘un canal en mode orthogonal (canal incliné de 

0° par rapport à l‘axe de rotation), l'écoulement secondaire, induit par les nervures in-

clinées de −45° ou +45° (inclinaisons favorables), interagit avec celui  induit par la ro-

tation d‘une manière constructive sur la paroi dite de haute pression et d‘une manière 

destructive sur la paroi dite de basse pression Han et al.3. Il en résulte que la première 

paroi est refroidie, alors que la deuxième est chauffée. Par conséquent, pour un passage 

en rotation en mode orthogonal, il est impossible de réaliser une interaction complète-

ment constructive entre les écoulements secondaires induits par les nervures et la rota-

tion quelque soit l‘orientation des nervures.  

Pour la rotation d‘un canal en mode non-orthogonale (canal incliné de 45° par 

rapport à l‘axe de rotation), l‘effet des inclinaisons de nervures de +45° ou –45° n'est 

pas bien connu. En outre, dans la pratique, la région centrale (la mi-corde) de l‘aube est 

refroidie par un circuit de plusieurs passages avec des nervures inclinées. Les caractéris-

tiques d‘un écoulement avec transfert thermique dans un canal à quatre passages, par 

exemple, ne peuvent pas être référées à celles d‘un écoulement avec transfert thermique 

dans un canal à deux passages dû aux effets combinés de la rotation et des coudes. Ain-

si, la structure de l‘écoulement dans les deux derniers passages du canal doit être  inves-

tiguée.  

L‘influence importante du couplage complexe des différents phénomènes, dus à la 

force de Coriolis, la flottabilité centrifuge, aux nervures, aux coudes et la direction de 

l‘écoulement, sur le transfert thermique local incite à bien comprendre ce couplage afin 
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de réaliser des configurations de refroidissement avec un débit d‘air optimal engendrant 

un faible gradient thermique entre les parois intrados et extrados de l‘aube. 

 
Figure 1 : Configurations typiques de passages de refroidissement interne d‘une aube 

tournante de turbine à gaz, a) écoulement en avant, Han et al.1, b) écoulement en arrière 

Johnson et al.2. 

 

Le présent travail a pour objet l‘étude numérique de l‘écoulement d‘air avec trans-

fert thermique dans un canal à multi-passages en mode non-orthogonal de rotation dans 

des conditions typiques et extrêmes de conception de systèmes de refroidissement in-

terne d‘aubes de turbine à gaz par convection forcée. Une attention particulière est don-

née à l‘effet de l‘orientation des nervures, la force de Coriolis et la force centrifuge sur 

les caractéristiques de l‘écoulement et du transfert thermique. Les étapes suivantes sont 

considérées : 
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1. L‘étude d‘un modèle de turbulence de fermeture du second ordre (SMC).  

2. L‘utilisation d‘un code de CFD commercial (ANSYS-CFX) pour analyser le proces-

sus de refroidissement par un écoulement fortement tridimensionnel en utilisant un 

modèle de turbulence avec une loi paroi qui résout la région de la sous-couche vis-

queuse. 

3. L‘étude de  l‘effet de l‘orientation des nervures sur l‘écoulement et le transfert ther-

mique dans un canal à quatre passages en mode non-orthogonal de rotation et la 

comparaison des résultats avec ceux expérimentaux disponibles dans la littérature et 

relatifs à une seule orientation des nervures et à bas nombre de rotation et rapport de 

masse volumique. 

4. Utilisation du même modèle de turbulence pour l‘étude des effets de la force de Co-

riolis et la force centrifuge sur l‘écoulement et le transfert thermique dans un canal à 

deux passages, de parois internes avant et arrière munies de nervures inclinées de 

45°, en mode non orthogonal de rotation et pour un  nombre de rotation et un rap-

port de masse volumique élevés. 

La méthodologie pour accomplir les tâches ci-dessus citées est comme suit : 

1. L‘utilisation d‘un code de CFD capable de prédire les phénomènes dynamiques et 

thermiques complexes dans les canaux de refroidissement internes par convection 

forcée dans une aube de turbine à gaz. Le modèle de turbulence doit être en mesure 

de reproduire l‘écoulement secondaire induit par l‘anisotropie de turbulence, 

l‘écoulement secondaire induit par l‘effet combiné de la force de Coriolis et la force  

centrifuge.  

2. La vérification des résultats numériques doit être basée sur la comparaison a vec les 

données expérimentales directement applicables à la conception de systèmes de re-

froidissement d‘aubes de turbines. Ces données sont disponibles seulement pour une 

seule orientation de nervures et pour un nombre de rotation et un rapport de masse 

volumique bas. Les résultats concernant le nombre de rotation et le rapport de masse 

volumique élevés doivent être justifiés par l'interprétation physique des effets de la 

force de Coriolis et la force de la flottabilité centrifuge.  

3. Les résultats de cette étude devraient avoir un intérêt pratique pour l‘optimisation du 

système de refroidissement d‘une aube de géométrie donnée.      
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Le manuscrit est divisé en six chapitres. Après une introduction sur le refroidis-

sement des aubes de turbine à gaz par convection forcée notamment par la technique qui 

utilise les nervures inclinées comme une méthode efficace de l‘amélioration du transfert 

thermique. La modélisation des écoulements turbulents pariétaux en rotation fait l‘objet 

du premier chapitre, où les modèles de fermeture de second ordre sont décrits. La des-

cription des écoulements turbulents dans les canaux de refroidissement internes en rota-

tion constitue le deuxième chapitre. Le troisième chapitre est consacré à l‘analyse b i-

bliographique. L‘approche numérique utilisé dans le code ANSYS-CFX est donné dans 

le chapitre quatre. L‘effet de l‘orientation des nervures sur l‘écoulement et le transfert 

thermique dans un canal à quatre passages en rotation est détaillée dans le chapitre cinq. 

Le chapitre six porte sur les effets combinés des forces de Coriolis et centrifuge sur 

l‘écoulement et le transfert thermique dans un canal à deux passages en mode non or-

thogonal de rotation et pour un nombre de rotation et un rapport de masse volumique 

élevés. 
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Chapitre 1 

Modélisation d’écoulements turbulents pariétaux en rotation 

 

1.1 Equations de Mouvement  

Le point de départ de toute simulation numérique d'un écoulement repose sur la 

formulation préalable des principes fondamentaux de la mécanique des fluides et de la 

thermodynamique qui régissent son mouvement. Dans le cadre de la mécanique des 

fluides, les équations de conservation de masse, de quantité de mouvement et d'énergie 

totale constituent ce que l'on appelle communément les équations de Navier-Stokes. Ces 

équations sont données dans ce chapitre.  

1.1.1 Equations de Navier-Stokes en référentiel fixe  

Dans un référentiel fixe pour un écoulement de fluide visqueux, incompressible, 

conducteur de la chaleur et pour lequel les forces de pesanteur sont négligeables, en 

conservant la notation utilisée dans la référence4, elles s'expriment sous la forme: 

Equation de continuité : 

∂ρ

∂t
+ ∇ •  ρU = 0                                                  (1.1) 

Equation de quantité de mouvement : 

∂

∂t
 ρU + ∇ •  ρU ⊗ U = −∇p + ∇ • τ                              (1.2) 

où le tenseur des contraintes visqueuses τ est lié au tenseur de taux de déformation via 

le coefficient de viscosité dynamique μ par : 

τ = μ ∇U +  ∇U T  

Equation de l‘énergie thermique :  

∂

∂t
 ρE + ∇ •  ρUE = ∇ •  λ∇T  − p∇ • U + τ: ∇U                           (1.3) 

où E est l‘énergie interne,  λ est la conductivité thermique de fluide et τ: ∇U toujours po-

sitive, représente la fonction de dissipation visqueuse.  

Pour la plupart des applications industrielles, il est commode d‘avoir une équation de 

l'énergie thermique en termes de température au lieu de l'énergie interne ou l'enthalpie : 

ρcp
∂T

∂t
+ ∇ •  ρUT = ∇ •  λ∇T +

Dp

Dt
+ τ: ∇U                                        (1.4) 

où T et cp  sont respectivement la température et la capacité thermique de fluide.  
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1.1.2 Equations de Navier-Stokes en référentiel tournant 

Pour les écoulements dans un repère mobile, tournant à une vitesse angulaire 

constante Ω, des sources de quantité de mouvement additionnelles  SM,   rot   sont exi-

gées pour tenir compte des effets de la force de Coriolis et de la force centrifuge : 

SM,   rot = SCor + Scfg                                               (1.5) 

SCor = −2ρΩ ⤫ U                                                   (1.6) 

Scfg = −2ρΩ ⤫ (Ω ⤫ x)                                         (1.7) 

où  SCor   et Scfg  termes associés, respectivement, à la force de Coriolis et la force centri-

fuge. x est la direction radiale et U est la vitesse relative. Par suite, les équations de con-

servation, dans ce référentiel, deviennent : 

Equation de continuité : 

∂ρ

∂t
+ ∇ •  ρU = 0                                                    (1.8) 

Equation de quantité de mouvement : 

∂

∂t
 ρU + ∇ •  ρU ⊗ U = −∇p + ∇ • τ − 2ρΩ × U − ρΩ × (Ω × x)    (1.9)                                                                                             

Equation de température : 

ρcp
∂T

∂t
+ ∇ •  ρUT = ∇ •  λ∇T +

Dp

Dt
+ τ: ∇U                  (1.10) 

1.2 Modèles de turbulence  

Les écoulements turbulents peuvent être simulés numériquement en utilisant diffé-

rents niveaux d'approximation, menant à une description plus ou moins détaillée des 

phénomènes physiques. 

La simulation numérique directe (DNS) consiste à résoudre numériquement les 

équations de Navier-Stokes, sans aucune modélisation. Si le maillage est suffisamment 

fin pour capturer les plus petites échelles de la turbulence, et si le schéma numérique est 

suffisamment précis pour minimiser les erreurs de dissipation et de dispersion, on peut 

obtenir une solution tridimensionnelle des équations de mouvement en fonction du 

temps où les seules erreurs sont les erreurs numériques. On peut ainsi calculer et visua-

liser toutes les quantités, même celles qui sont difficiles ou impossibles à mesurer expé-

rimentalement. On obtient ainsi une description la plus complète possible de 

l‘écoulement turbulent, sorte d'expérience numérique.  La DNS se révèle donc un outil 

très puissant pour l'étude de la physique d'un écoulement, mais elle possède cependant 

de fortes limitations. Premièrement, l'utilisation de schémas numériques très précis 

d'ordre élevé est inévitable pour limiter les erreurs numériques (dispersion, dissipation). 
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Ces schémas sont peu adaptés pour prendre en compte des géométries complexes 

d'écoulements. Deuxièmement, pour résoudre toutes les échelles de la turbulence, on a 

besoin d'un nombre de points de maillage proportionnel à la puissance 9/4 du nombre de 

Reynolds. Pour ces raisons, la DNS est limitée à des configurations très simples à faible 

nombre de Reynolds. L'application à des configurations complexes de type industriel 

n'est pas réalisable, la DNS étant avant tout un outil de recherche.  

La simulation des grandes échelles (LES) est une approche intermédiaire entre la 

DNS et la modélisation RANS. En LES, les grandes structures de l'écoulement conte-

nant et transportant l'énergie sont résolues exactement, alors que l'effet des petites struc-

tures de turbulence est modélisé. Les petites structures présentent un comportement plus 

universel et sont, donc, moins dépendantes des conditions aux limites que les grandes 

structures. Leur modélisation va donc requérir moins d'ajustements que les modèles 

RANS. La LES fournit une solution tridimensionnelle instationnaire. Elle est donc simi-

laire à la DNS sur ces points. On peut cependant, simuler des écoulements à des 

nombres de Reynolds beaucoup plus élevés qu'en DNS et étudier des écoulements réels, 

tout en disposant d'une description relativement détaillée des phénomènes physiques.  

1.3 Approche statique  

Cette approche consiste à utiliser la moyenne de Reynolds permettant de déco m-

poser toute quantité en une valeur moyenne et une fluctuation. Par exemple, la vitesse U 

peut être décomposée en une composante moyenne U  et une fluctuation 𝐮 telle que : 

U = U + 𝐮                                                                (1.11) 

La composante moyennée est donnée par : 

U =
1

∆t
 Udt

t +∆t

t
                                                       (1.12) 

 où ∆t est une échelle de temps plus grande que celle des fluctuations turbulentes, mais 

petite que celle à laquelle les équations sont résolues. Ainsi on peut obtenir les équa-

tions de Navier-Stokes moyennées (RANS: Reynolds Averaged Navier-Stokes), ci-

dessous, pour un écoulement de fluide turbulent en référentiel fixe, la barre est omise 

pour les quantités moyennées, sauf pour les quantités fluctuantes. 

∂ρ

∂t
+ ∇ •  ρU = 0                                                    (1.13) 

∂

∂t
 ρU + ∇ •  ρU ⊗ U = −∇p + ∇ •  τ − ρ𝐮 ⊗ 𝐮                           (1.14) 

ρcp
∂T

∂t
+ ∇ •  ρUT = ∇ •  λ∇T +

Dp

Dt
+ τ: ∇U − ρcp∇ 𝐮𝐓                      (1.15) 

Les équations (1.14) et (1.15) contiennent respectivement les termes additionnels : 
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-  ρ𝐮 ⊗ 𝐮          tenseur des contraintes de Reynolds 

-  ρcp𝐮𝐓      flux thermique turbulent 

Ces équations décrivent l'évolution des quantités moyennes. Le tenseur de Reynolds et 

le flux turbulent doivent être modélisés pour fermer le système.  

1.3.1 Equations statistiques de la turbulence en référentiel tournant  

Le changement de référentiel ne change pas le problème de fermeture des équa-

tions de Reynolds qui s‘écrivent dans un référentiel tournant : 

∂ρ

∂t
+ ∇ •  ρU = 0                                                       (1.16) 

∂

∂t
 ρU + ∇ ∙  ρU ⊗ U = −∇p + ∇ • τ − 2ρΩ × U − ρΩ ×  Ω × x  

− ρ ∇ 𝐮⊗ 𝐮               (1.17                                          

ρcp
∂T

∂t
+ ∇ •  ρUT = ∇ •  λ∇T +

Dp

Dt
+ τ: ∇U − ρcp∇ 𝐮𝐓                (1.18) 

1.4 Les différents niveaux de fermeture  

Une gamme très importante de modèles pour le tenseur de Reynolds est dispo-

nible, des plus simples modèles algébriques, en passant par le modèle K − ε, aux plus 

avancées, ASM (Algebraic Stress Model) et RSM (Reynolds Stress Model), impliquant 

la résolution des équations des contraintes turbulentes. L'approche RANS est actuelle-

ment très utilisée pour prédire des écoulements dans des configurations complexes (en 

particulier pour les applications industrielles (―real life flows‖). 

1.4.1 Modèles à viscosité turbulente   

L‘idée de Prandtl est de considérer que la turbulence agit comme une diffusion 

supplémentaire à la diffusion moléculaire. Boussinesq relie ainsi, d‘une manière géné-

rale, le tenseur de Reynolds au champ moyen, par l‘expression  

−ρui
′ uj

′     = μt  
∂U i
   

∂xj
+

∂U j
   

∂xi
 −

2

3
δij  ρK                            (1.19) 

         où μt  est la viscosité turbulente. 

 De la même façon, on définit la diffusivité turbulente d‘un scalaire passif par : 

−ρui
′θ    = Γt

∂θ 

∂xi
                                                          (1.20) 

où  Γt  est la diffusivité turbulente. La diffusivité turbulente peut s‘écrire comme suit : 

Γt =
μt

Pr t
                                                                    (1.21) 

avec Prt  est le nombre de Prandtl turbulent.  
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L‘objectif des modèles à deux équations est de calculer la viscosité turbulente ѵt  

afin de déterminer le champ de vitesse moyen. Cette viscosité turbulente peut s‘écrire 

dimensionnellement sous la forme d‘un produit entre une échelle de vitesse 𝑢∗ et une 

échelle de longueur 𝑙∗. 

ѵt = u∗ 𝑙∗                                                                  (1.22) 

Le principe de certains modèles de turbulence est donc de déterminer à la fois une 

échelle de vitesse et une échelle de longueur caractéristique de la turbulence (soit en fait 

des structures porteuses d‘énergie) : 

- L‘échelle de vitesse est souvent déduite de l‘énergie cinétique turbulente  K ≝
1

2
ui

′ ui
′      

car u∗ =  K 

- L‘échelle de longueur 𝑙∗ est calculée soit via une relation algébrique soit via une 

équation de transport. 

1.4.2 Modèle à une équation de transport  

Le modèle de Spalart et Allmaras 5, 6 utilise une équation de transport pour la vis-

cosité cinématique turbulente  νt  de la forme : 

Dνt

Dt
= Cb1 Sνt +

1

ς
 

∂

∂xk
 νt

∂νt

∂xk
 + Cb2

∂νt

∂xk

∂νt

∂xk
                               (1.23) 

où S =  Ωij Ωij et Ωij =
1

2
 

∂U i
   

∂xj
−

∂U j
   

∂xi
  

Cela nous donne accès aux contraintes croisées  u′ v ′       en particulier, ce qui est suffisant 

en couche mince (couche de mélange, couche limite, jets...) pour fermer les équa tions 

du mouvement moyennées. L‘énergie cinétique turbulente (K) issue de la relation de 

Boussinesq généralisée n‘a pas besoin d‘être calculée car elle est regroupée avec le 

terme de pression dans les équations de mouvement. Ce type de modèles présente 

l‘intérêt d‘être simple, robuste et rapide d‘un point de vue temps de calcul.  

1.4.3 Modèles à une ou deux équations de transport 

Le principe de ces modèles est de calculer, via son équation de transport, l‘énergie 

cinétique turbulente K. Cette équation de transport est souvent modélisée sous la forme : 

DK

Dt
= Pk − ε +

1

ςk
 

∂

∂xk

 νt + ν ∂K

∂xk
                                      (1.24) 

où Pk = −ui
′ uj

′     ∂U i

∂xj
  est le terme de production de l‘équation de transport. L‘échelle de 

vitesse des grosses structures est dès lors connue. Pour fermer les équations du mouve-

ment moyennées à partir de la relation de Boussinesq, il reste seulement à calculer 

l‘échelle de longueur l. Pour un modèle à une équation, cette dernière est calculée via la 
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relation algébrique comme pour les modèles de longueur de mélange. Pour un modèle à 

deux équations, une équation de transport pour une grandeur reliée explicitement à 

l‘échelle de longueur caractéristique des grosses structures 𝑙∗ est utilisée pour calculer 

cette échelle de longueur. 

Ce type de fermeture à viscosité turbulente est limité par la perte de l‘histoire de 

certains effets de turbulence reliant localement les échelles caractéristiques des grosses 

structures à l‘écoulement moyen. Une alternative pour contourner cette limitation est 

d‘utiliser un modèle d‘ordre supérieur où les tensions de Reynolds sont calculées à par-

tir de leur équation de transport et non par une relation algébrique. 

1.4.4 Modèles du second ordre (SMC)  

La modélisation au second ordre consiste à introduire de nouvelles équations rela-

tives aux six composantes du tenseur des contraintes turbulentes. Dans un premier 

temps, ces équations sont décrites. Il apparaît que ces nouvelles équations constituent 

encore un système ouvert et que des hypothèses de  modélisation supplémentaires sont 

nécessaires. Il y a deux grandes classes des modèles de fermeture de second ordre, les 

modèles aux tensions de Reynolds (R ij − ε) basés sur l‘équation d‘échelle de taux dis-

sipation(ε) et les modèles aux tensions de Reynolds (R ij − ω) basés sur l‘équation 

d‘échelle de la fréquence caractéristique de la turbulence ou le taux de dissipation spéc i-

fique (ω).  

1.4.4.1 Modèle aux tensions de Reynolds (R ij − ε) 

Les équations de transport des tensions de Reynolds s‘obtiennent en soustrayant 

l‘équation du mouvement moyen (1.14) à celle du mouvement instantané (1.2).  On 

adopte la notation utilisée dans la référence 7, elles se mettent sous la forme suivante: 

Du i
′ u j

′      

∂t
= Pij − εij + Πij + Dij + Dij

ѵ                                         (1.25) 

où : 

  Pij = −  ui
′ uk

′      ∂U j
   

∂xk
+ uj

′ uk
′      ∂U i

   

∂xk
   (production) 

Πij =
p ′

ρ
 

∂u i
′

∂xj
+

∂u j
′

∂u i
 

                
   (redistribution) 

                                              εij = 2ѵ
∂u i

′

∂xl

∂u i
′

∂u l

       
   (dissipation) 

                                    Dij = −
∂

∂xk
 ui

′ uj
′ uk

′        +
p ′

ρ
 ui

′ δjk + uj
′δik  

                     
   (diffusion) 

                                    Dij
ѵ = ѵ

∂2u i
′ u j

′      

∂xk ∂xk
   (diffusion moléculaire) 
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Le premier membre contient le terme de variation temporelle et la convection par la vi-

tesse moyenne. Le second membre se décompose en différents termes ayant des s ignifi-

cations physiques distinctes: 

-  Pij  est le terme de ―production‖. Sa trace représente l‘échange d‘énergie entre le 

champ de vitesse moyen et le champ fluctuant. C‘est ce terme source qui alimente la 

turbulence. A ce niveau de description, ce terme ne nécessite pas de modélisation. 

En effet, le tenseur de Reynolds et la vitesse moyenne sont explicitement mis en jeu.  

- εij  est un terme de ―destruction‖. Sa demi-trace εij = 2ѵ
∂u i

′

∂xl

∂u i
′

∂u l

       
 est généralement ap-

pelée dissipation. Notons qu‘en toute rigueur (Schiestel8) la vraie dissipation (au 

sens thermodynamique) est εij + ѵ
∂2u i

′ u j
′      

∂xk ∂xk
 et que le terme ε devrait être désigné par 

« terme de pseudo-dissipation ». A ce niveau de description, ce terme nécessite des 

hypothèses de ―fermeture‖. En effet, les gradients des fluctuations de vitesse sont ici 

des inconnues. 

- Πij  est le terme de corrélation pression-déformation. Lorsque l‘on considère la demi-

trace K =
1

2
ui

′ uj
′        du tenseur de Reynolds appelée énergie cinétique turbulente, ce 

terme disparaît. Il contribue donc seulement à la redistribution de l‘énergie turb u-

lente entre les composantes du tenseur de Reynolds. Ce terme contribue en partie à 

rendre la turbulence ―plus isotrope‖. A ce niveau de description, ce terme nécessite 

des hypothèses de ―fermeture‖.  

- Dij
ѵ est un terme diffusif, diffusion liée à la viscosité. A ce niveau de description, ce 

terme ne nécessite pas de modélisation. En effet, le tenseur de Reynolds est explici-

tement mis en jeu. 

- Dij contient deux termes, le premier −
𝜕

𝜕 𝑥𝑘

p ′

ρ
 ui

′ δjk + uj
′ δik  

                     
 est un terme de transport 

par la pression fluctuante (dans l‘espace physique). On dit souvent qu‘il représente 

une ―diffusion‖ par la pression.  Le second −
𝜕

𝜕𝑥𝑘
ui

′ uj
′ uk

′         est un terme de corrélations 

triples qui représente le transport de l‘énergie turbulente par le mouvement turbu-

lent. Ce terme est souvent appelé ―diffusif‖. A ce niveau de description, ce terme 

nécessite des hypothèses de ―fermeture‖.  

Nous voyons donc que le problème de fermeture des équations de transport des 

tensions de Reynolds n‘est pas simple. En effet, pour fermer le problème et donner 

l‘information nécessaire à la résolution de l‘équation (1.25), il faut émettre des hypo-
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thèses sur trois nouvelles inconnues:  εij, Dij et Πij . On rappelle ici que l‘équation de 

transport de l‘énergie cinétique turbulente moyenne s‘obtient à partir de l‘équation 

(1.25), en prenant i = j puis en sommant sur i : 

∂K

∂t
+ ul 

∂K

∂xl       
A

= −ui
′ uj

′     ∂u i
′   

∂t       
p

−
∂

∂xl
 

1

2
ui

′ uj
′ ul

′        +
1

ρ
ul

′ p′      
               

DT

− ѵ  
∂u i

′

∂xl

∂u i
′

∂xl
 

           

       
ε

+ ѵ
∂2

∂xl
2 K

 
Dv

      (1.26) 

Les équations (1.25) et (1.26) nous permettent de préciser le comportement énergétique  

de la turbulence. On observe d‘abord que le terme Π =
1

2
Πii  n‘apparait pas dans le bilan 

de K. En effet 

Πii =
2

ρ
p′ ∂u i

′

∂xi
′

∂u l

∂xi

          
=

2

ρ
p′ ∂u i

∂xi
δil

          
= 0                                 (1.27) 

En tenant compte de la condition d‘incompressibilité des vitesses fluctuantes. Le terme 

Πii  ne fait donc que redistribuer de l‘énergie entre les différentes composantes du ten-

seur de Reynolds, sans en créer ni en détruire. Il y a donc équilibre entre l‘advection de  

K par le champ moyen (terme A dans le premier membre de (1.26)) et quatre méca-

nismes représentés par les termes P , DT,  ε et Dv  (dans le second membre). Le terme 

Dv , représentant la diffusion moléculaire, et le terme DT, la diffusion turbulente, appa-

raissent sous formes de divergence. Si l‘on intègre ces termes sur un volume de contrôle 

V, le théorème d‘Odstrogradsky permet de réduire ces intégrales à un bilan de flux que 

génèrent ces termes aux bords du volume V. Les termes Dv  et  DT ne représentent donc 

qu‘une redistribution spatiale de l‘énergie cinétique entre les différentes  parties du do-

maine fluide. Le terme P représente la part d‘énergie cinétique prélevée au champ 

moyen par le champ fluctuant. Ce terme, appelé terme source ou de production, est en 

général positif et montre que l‘apport d‘énergie au champ turbulent est directement lié 

au gradient de vitesse moyenne. Enfin, le terme  −ε , appelé terme puits ou de dissipa-

tion, est  toujours négatif et représente la perte d‘énergie turbulente. Ce mécanisme ne 

dépend pas du champ moyen et il est associe aux frottements visqueux du champ turbu-

lent. L‘interprétation des différents termes de l‘équation de transport des composantes 

du tenseur de Reynolds (1.25) est directement inspirée de celle qu‘on vient de faire pour 

L‘énergie cinétique : terme de production Pij , de dissipation εij  et de diffusion visqueuse 

Dij
ѵ et turbulente Dij

T  . Le terme supplémentaire Πij  est appelé terme de corrélation pres-

sion-déformation. Tel que le montre l‘équation (1.27), il n‘affecte pas le montant global 

de l‘énergie mais seulement sa répartition entre les composantes du tenseur de Rey-

nolds. 
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1.5 Fermetures des équations de transport pour les tensions de Reynolds 

La fermeture des termes de l‘équation (1.25) dans le cadre des modèles(R ij − ε) 

est discutée dans ce paragraphe. 

1.5.1 Modélisation du terme de Dissipation  εij 

Le tenseur de dissipation est généralement modélisé sous la forme d‘un tenseur  

sphérique 

εij =
2

3
ερδij                                                         (1.28) 

où ε est la dissipation visqueuse de l‘énergie cinétique turbulente K.  

1.5.2 Modélisation du terme de diffusion  Dij 

Le terme de flux de diffusion Dij dans la direction k est souvent considéré proportionnel 

à la variation du gradient de ui
′ uj

′ suivant k. Ainsi Cousteix et Aupoix 
9 considèrent: 

 Dij =
∂

∂xk
  μ +

2

3
CS

K2

ε
 

∂u iu j      

∂xk
                                                (1.29) 

1.5.3 Modélisation du terme de corrélation pression déformation Πij  

Le terme de corrélations pression-déformation Πij  est un des termes cruciaux dans 

la modélisation au second ordre. Leschziner10 le présente comme une des clefs de voûte 

du problème de fermeture au second ordre : ―Alongside with dissipation the pressure-

strain redistribution presents the modeller  with the biggest challenge in the context of 

second-moment closure‖. De ce fait de nombreuses propositions ont été faites pour le 

modéliser. Nous présenterons ici l‘approche donnée par la reference7.  

L‘équation de la pression fluctuante issue des équations de mouvement est : 

−
∂2p ′

∂xi ∂xi
= 2

∂U l
   

∂xm

∂um
′

∂xl
+

∂2

∂xm ∂xl
 um

′ ul
′ − um

′ ul
′                                     (1.30) 

Ainsi pour connaître la pression fluctuante en un point B xi ,0  de l‘écoulement, il faut 

connaître le champ de vitesse moyen et fluctuant en tout point A  xi  . Ce caractère non 

local est à l‘origine d‘une des difficultés majeures de l‘étude de la turbulence par la mo-

délisation en un point. 

En multipliant l‘équation de Poisson par  
𝜕 𝑢𝑖

′

𝜕𝑥 𝑗 ,0
 

𝐵

, on obtient: 

∂2

∂xi ∂xi
 p′  

∂u i
′

∂xj,0
 

B

  = 2
∂U l
   

∂xm

∂um
′

∂xl
 

∂u i
′

∂xj,0
 

B

+  
∂u i

′

∂xj ,0
 

B

 
∂2

∂xm ∂xl
 um

′ ul
′ − um

′ ul
′             (1.31) 

Entre deux point A et B suffisamment éloignés, la moyenne statistique de p′  
𝜕 𝑢𝑖

′

𝜕𝑥 𝑗 ,0
 

𝐵

          
est 

nulle. On suppose donc que l‘on peut intégrer l‘équation ci-dessus sur un domaine assez 
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grand. En intégrant sur ce domaine, loin des parois et en prenant la moyenne statistique, 

on arrive à: 

P  
𝜕 𝑢𝑖

𝜕𝑥 𝑗 ,0
 

𝐵

=
               

 П𝑖𝑗 ,1
∗ + П𝑖𝑗 ,2

∗                                                  (1.32) 

Пij ,1
∗ =

1

4π
 

Vol .
  

∂u i
′

∂xj,0
 

B

∂2um
′ u l

′

∂xm ∂xl

                  dVol

 AB  
                                    (1.33) 

Пij ,2
∗ =

1

2π
 

Vol .
 
∂U l
   

∂xm

∂um
′

∂xl
 

𝜕𝑢𝑖
′

𝜕𝑥 𝑗 ,0
 

𝐵

               dVol

 AB  
                                  (1.34) 

Ainsi le terme de redistribution se décompose en : 

1. une partie Пij ,2 dite rapide : elle réagit immédiatement au gradient de vitesse car elle 

en dépend de manière linéaire. 

2. une partie Пij ,1 dite lente car elle fait seulement intervenir des fluctuations de vi-

tesse. 
Пij = Пij ,1 + Пij ,2  avec  П𝑖𝑗 ,1 = Пij ,1

∗ + Пji ,1
∗  et П𝑖𝑗 ,2 = Пij ,2

∗ + Пji ,2
∗         (1.35) 

Il est à noter que la présence d‘une paroi génère une intégrale supplémentaire dans la 

solution de l‘équation de Poisson11. 

1.5.3.1 Partie lente Пij ,1 

Cette partie lente de la corrélation pression-déformation agit comme un terme de 

retour à l‘isotropie. En effet, dans le cas d‘un écoulement homogène à gradient de vi-

tesse moyenne nul, les équations aux tensions de Reynolds se réduisent à : 

∂u i
′ u j

′      

∂t
= Пij

1 + εij = Пij
1 + eij −

2

3
δij ε                                            (1.36) 

avec eij  déviateur du tenseur d‘anisotropie. En outre : 

∂K

∂t
= −ε   ce qui donne  Пij

1 + eij =
∂

∂t
 ui

′ uj
′     −

2

3
δij K               (1.37) 

L‘ensemble Пij
1 + eij assure donc le retour à l‘isotropie. Le terme lent ou l‘ensemble 

Пij
1 + eij est alors modélisé généralement comme une fonction du tenseur d‘anisotropie 

des tensions de Reynolds  aij = ui
′ uj

′     K −
2

3
δij  et de la dissipation. Le théorème de Cay-

ley-Hamilton limite le développement aux termes ci-dessous 

Пij ,1 = α0 εaij + α1ε  aik akj −
ІІa

3
δij                                     (1.38) 
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1.5.3.2  Partie rapide Пij ,2  

Modélisation homogène 

Sous l‘hypothèse de turbulence homogène, le gradient de vitesse peut être sorti de 

l‘intégrale de volume : 

                                    Пij ,2
∗ =

1

2π

∂U l
   

∂xm
 

Vol .
 
∂um

′

∂xl
 

∂u i
′

∂xj ,0
 

B

              dVol

 AB               
Mmilj

                                      (1.39) 

Pour traduire l‘hypothèse d‘écoulement homogène, le changement de variables suivant 

est effectué : 

 
xi ,0

xi
                  

Xi = xi ,0

ξi = xi − xi ,0
                                    (1.40) 

Soit 𝑅𝑖𝑚  la corrélation double des vitesses en deux points :  

𝑅𝑖𝑚  X   , ξ , t = ui
′  B x0   , t  um

′  A x  , t                                                                 (1.41) 

Étant donné que Xi et xi sont des variables indépendantes en turbulence homogène, il 

vient :  
∂um

′  A,t    ∂u i  B ,t                           

∂xl               ∂xj,0
=

∂2𝑅𝑖𝑚

∂X j ∂ξl
−

∂2𝑅𝑖𝑚

∂ξj ∂ξl
                                        (1.42) 

En écoulement homogène, la corrélation 𝑅𝑖𝑚  ne dépend pas de 𝑋𝑖 mais seulement du 

vecteur 𝜉 . On en déduit :  

Mimlj = −
1

2π
 

Vol

∂2𝑅𝑖𝑚

∂ξj ∂ξl

dVol

 ξ   
                                           (1.43) 

De là on en déduit que le tenseur du quatrième ordre vérifie les propriétés suivantes :  

Minjn = Mninj = 0 (équation de continuité)                  (1.43a) 

Mijpq = Mijqp = Mjiqp  (conditions de symétrie)           (1.43b) 

Mijnn = ui
′ uj

′      (formule de Green)                                    (1.43c)  

On peut ainsi exprimer la partie rapide de la corrélation pression-déformation sous la 

forme : 

Пij ,2 = 2 Spq + Ωpq   Miqpj + Mjqpi                              (1.44) 

En supposant que le tenseur M ne soit dépendant que de l‘anisotropie des tensions de 

Reynolds bij = ui
′ uj

′     2K −
1

3
δij , en s‘appuyant sur le théorème de Cayley-Hamilton et 

en imposant au modèle d‘être invariant par changement de repère, Reynolds et Kassi-

nos13 puis Hallbäck et al.12 donnent l‘expression la plus générale du tenseur d‘ordre 4 : 
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Mijpq

2K
= c1δij δpq + c2 δip δjq + δiq δjp + c3δij bpq + c4δpq bjp

+ c5  δip bjq + δiq bjp + δjp biq + δjq bip  + c6 bpq
2 δij + c7bij

2 δpq

+ c8  δip bjq
2 + δiq bjp

2 + δjp biq
2 + δjq bip

2  +c9bij bpq

+ c10  bip bjq + biq bjp + c11bij bpq
2  

 +c12bij
2 bpq + c13 bip bjq

2 + biq bjp
2 + bjp biq

2 + bjq bip
2   

                                 +c14bij
2 bpq

2 + c15 bip
2 bjq

2 + biq
2 bjp

2                                                      (1.45) 

où les coefficients ck  sont des fonctions des invariants  IIb = bij bji  et IIIa = bij bjkbki. 

Modélisation inhomogène 

Chou14 montre que la modélisation de la partie rapide de la corrélation pi uj      établie 

en homogène, s‘étend en inhomogène :  

1

ρ
pjui      r = −

1

2π
Um ,n   un

∗ ui
       ,mj

∗ 1

r
dV∗                                 (1.46) 

où " ∗ " signifie que la grandeur est calculée au point A parcourant tout le volume et r 

désigne la distance entre le point A et le point B où est évalué la corrélation pjui      r . La 

modélisation ci-dessus est une première approximation car cela suppose que le gradient 

de vitesse moyenne Um ,n  varie plus lentement que la corrélation en deux points un
∗ ui

∗      . 

Van Slooten et al.15 construisent un modèle pour les écoulements inhomogènes, à partir 

de la fermeture de l‘équation pour la PDF (fonction densité de probabilité) de la vitesse. 

Le modèle ainsi construit pour le terme rapide se présente sous la forme suivante :  

Пij ,2 = 2
∂Un

∂xm
 ei en uj

′ um
′            + ejen ui

′ um
′                                               (1.47) 

où e   est le vecteur nombre d‘onde normalisé associé aux fluctuations de vitesse, c‘est à 

dire le nombre d‘onde de la transformée de Fourier de ui
′ . Le terme rapide est donc là 

encore modélisé comme un terme proportionnel aux gradients de vitesse moyenne. En 

ce sens, cette modélisation en inhomogène est similaire au modèle de Chou14 et ne dif-

fère pas de la modélisation adoptée en homogène (1.45). Bradshaw et al.16 ont montré 

sur des DNS d‘écoulements en canal que cette hypothèse était valable en dehors de la 

sous-couche visqueuse c‘est à dire pour y+  >  30. Launder et Tselepidakis.17 proposent 

alors un modèle tenant compte des inhomogénéités de l‘écoulement au voisinage d‘une 

paroi en remplaçant le gradient de vitesse en facteur dans le terme rapide (1.47) par un 

gradient de vitesse effectif : 

 ∂Un

∂xm
 

eff

=
∂Un

∂xm
+ c1l

∂l

∂xk

∂2Un

∂xk ∂xm
                                         (1.48) 
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où l est une échelle de longueur caractéristique de la turbulence.  

En résumé, la modélisation du terme rapide comme une fonction proportionnelle 

au gradient de vitesse (1.47) s‘étend, du moins en première approximation en dehors du 

voisinage des parois, aux écoulements inhomogènes. Le problème de fermeture est ainsi 

ramené, que ce soit en écoulement homogène ou non, à la fermeture d‘un tenseur 

d‘ordre quatre. Établir une relation constitutive pour ce tenseur consiste à le relier aux 

caractéristiques des grosses structures turbulentes (dimensions, temps caractéristiques, 

orientations, ...) 7. 

1.6 Quelques modèles aux tensions de Reynolds  

Le code ANSYS-CFX  fournit une forme générale de la modélisation du terme de 

redistribution Πij  pour les modèles des corrélations linéaires et quadratiques : 

Πij = Πij ,1 + Πij ,2                                                  (1.49) 

Πij ,1 = −ρε CS1aij + CS2  aik akj −
1

3
amn amn δij                          (1.50) 

                                     Πij ,2 = −Cr1 Paij + Cr2ρKSij − Cr3ρKSij  amn amn  

                                                 +Cr4 ρK aik Sjk + ajk Sik −
2

3
akl Skl δij   

                                                 +Cr5 ρK aik Ωjk + ajk Ωik                                                    (1.51)  

où : 

                            aij =
u i u j      

K
−

2

3
δij   (tenseur d‘anisotropie)                                       (1.52) 

  Sij =
1

2
 

∂U i

∂xj
+

∂U j

∂xi
   (tenseur des taux de déformation)                 (1.53) 

  Ωij =
1

2
 

∂U i

∂xj
−

∂U j

∂xi
  (tenseur des taux de rotation)                         (1.54) 

Donc, on doit sélectionner des valeurs des constantes C i appropriées au modèle choisi. 

Le tableau 1.1 récapitule quelques modèles aux tensions de Reynolds  R ij − ε  et les 

valeurs des constantes Ci correspondantes. 
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 Tableau 1.1 : Coefficients des modèles de turbulence aux tensions de Reynolds 

Modèle 𝐂𝛍𝐑𝐒  𝐂𝛆𝐑𝐒  𝐂𝐒 𝐂𝛆  𝐂𝛆𝟏  𝐂𝛆𝟐  

LRR-IP 0.1152 1.10 0.22 0.18 1.45 1.9 

LRR-QI 0.1152 1.10 0.22 0.18 1.45 1.9 

SSG 0.1 1.36 0.22 0.18 1.45 1.83 

Modèle CS1  CS2  Cr1  Cr2  Cr3  Cr4  Cr5  

LRR-IP 1.8 0.0 0.0 0.8 0.0 0.6 0.6 

LRR-QI 1.8 0.0 0.0 0.8 0.0 0.873 0.655 

SSG 1.7 -1.05 0.9 0.8 0.65 0.625 0.2 

 

Les modèles LRR-IP et LRR-QI étaient développés par Launder, Reece et Rodi 4 (mo-

dèle IP pour l‘isotropie de la production et le modèle QP pour la quasi- isotrope). Dans 

ces modèles le terme de corrélation pression-déformation est linéaire. Le modèle SSG 

été développé par Speziale, Sarkar et Gatski4. Ce modèle utilise une relation quadratique 

pour le terme de corrélation pression-déformation.  

Finalement l‘équation modélisée des tensions de Reynolds (R ij − ε) prend la 

forme suivante : 

-  Dans le cas statique 

 
∂ρu i u j      

∂t
+

∂

∂xk
 Uk ρui uj      −

∂

∂xk
  μ +

2

3
CS

K2

ε
 

∂u i u j      

∂xk
 = Pij −

2

3
δij ρε + Πij        (1.55) 

-  Dans le cas en rotation 

∂ρu i u j      

∂t
+

∂

∂xk
 Uk ρui uj      −

∂

∂xk
  μ +

2

3
CS

K2

ε
 

∂u i u j      

∂xk
 = Pij −

2

3
δij ρε + φij + Gij        (1.56) 

Gij = ρ.Ωk .  R jmεikm + R im εjkm                                                   (1.57) 

Gij  est le terme de production dû à la  rotation (ou production de Coriolis), où εikm  est le 

tenseur des permutations circulaires. C‘est ce que l‘on examinera au paragraphe 1.7                                                                      

Pour les deux cas, l‘équation de taux dissipation (ε) est donnée par: 

∂ρε

∂t
+

∂

∂xk

 Uk ρUkε =
ε

K
 Cε1PK − Cε2ρε + Cε1Pεb  +

∂

∂xk
  μδkl + Cερ

K

ε
ukul       

∂ε

∂xl
 (1.58) 

L‘équation modélisée de température prend la forme suivante : 

ρcP
∂T

∂t
+ ρcP

∂U i T

∂xi
=

∂

∂xi
 λ

∂T

∂xi
+

c P μt

Pr t

∂T

∂xi
                                          (1.59) 
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1.7  Modèle aux tensions de Reynolds (𝐑 𝐢𝐣 − 𝛚)  

Ce modèle utilise une équation de transport de la fréquence caractéristique de la 

turbulence (ω = ε K ) comme une équation d‘échelle de longueur. L‘avantage de 

l‘équation ω est qu‘elle fournit un traitement prés de la paroi plus précis et permet un 

passage automatique de la formule de la loi de paroi à la formule de bas nombre de 

Reynolds basé sur la densité de maillage. Cette méthode est détaillée au paragraphe 

1.9.1.2. On adopte la notation suivante R ij = −ui uj     . Les équations modélisées pour les 

tensions de Reynolds peuvent êtres écrites comme suit : 

∂(ρR ij )

∂t
+

∂

∂xk
 Uk ρR ij = −ρPij +

2

3
β′ρωΚδij − ρΠij +

∂

∂xk
  μ +

μt

ς ∗ 
∂R ij

∂xk
 + Gij   (1.60) 

Ce modèle utilise l‘équation suivante pour ω : 

∂ ρω  

∂t
+

∂ Ukρω  

∂xk
= αρ

ω

k
Pk − βρω2 +

∂

∂xk
  μ +

μt

ς
 

∂ω

∂xk
                     (1.61) 

Le terme de corrélation pression-déformation : 

                     Πij = β′ C1ρω R ij +
2

3
kδi j − α  Pij −

2

3
Pδij  − β  Dij −

2

3
Pδij   

−γ ρk  Sij −
1

3
Skk δij                                                                       (1.62) 

Le tenseur des taux de déformation Sij  :  

     Sij =
1

2
 

∂U i

∂xj
+

∂U j

∂xi
                                                    (1.63) 

Le tenseur de production des tensions de Reynolds est donné par : 

                           Pij = ρR ik

∂U j

∂xk
+ ρR jk

∂U i

∂xk
;           P =

1

2
Pkk                                   (1.64) 

           Dij = ρR ik
∂Uk

∂U j
+ ρR jk

∂Uk

∂xi
                                                          (1.65) 

La viscosité turbulente est donné par : μt = ρ
Κ

ω
   avec  Κ =

1

2
R ii 

Le terme de production de Coriolis :  

Gij = ρ.Ωk .  R jmεikm + R im εjkm                                            (1.66)  

Le tenseur de gradient de vitesse contenu dans le terme de production Pij  (1.64) et le 

terme de redistribution Πij  (1.62), s‘écrit dans le repère tournant comme la somme du 

tenseur des taux de déformation Sij  et le tenseur de rotation absolue qui inclut une éven-

tuelle rotation du repère d‘observation sous la forme : 

Sij + Ωij =
1

2
 

∂U i

∂x j
+

∂U j

∂xi
 +

1

2
 

∂U i

∂xj
−

∂U j

∂xi
 + εijk . Ωk

rot              (1.67) 
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Cette expression fait apparaitre un terme source additionnel Gij  (1.67), provenant du terme de 

production −pPij .  Le terme Gij  ne demande aucune modélisation, il peut être exactement 

calculé à partir des inconnues principales du système. Les modèles de fermeture au se-

cond ordre prennent donc naturellement en compte les effets de la rotation sur la turb u-

lence. Les constantes de modèle sont consignées dans le tableau 1.2. 

Tableau 1.2 : Constantes de modèle SMC − ω 

 
 

 

 

 

 

1.8  Couches limites turbulentes 

1.8.1  Couche limite dynamique  

Contrairement à une couche limite laminaire dont la description ne fait intervenir 

qu‘une échelle de longueur de référence (l‘épaisseur de la couche limite  δ), une couche 

limite turbulente sur paroi lisse peut être décomposée en deux régions : une région in-

terne très proche de la paroi (0 ≤ y < 0.2δ) où les effets visqueux sont prédominants et 

une région externe (y > 0.2δ) où l‘agitation turbulente a un effet dominant. Pour cette 

dernière région, l‘échelle de vitesse de référence est la vitesse au centre (dans un canal 

plan) ou la vitesse d‘entraînement (sur une plaque plane en mouvement) ; l‘échelle de 

longueur de référence correspondante est respectivement la demi-hauteur du canal ou 

l‘épaisseur de la couche limite. Pour la région interne, la vitesse de référence est la vi-

tesse de frottement uτ définie à partir de la contrainte de cisaillement pariétale 𝜏𝑝 : 

                                          uτ =  
τp

ρ
                                                           (1.68) 

La vitesse de l‘écoulement dans cette région est divisée par uτ pour obtenir la vitesse 

adimensionnée u+ . De façon analogue, la distance à la paroi y est  divisée par  
ν

uτ
  afin 

de fournir une échelle de longueur adimensionnée    𝑦+. La quantité  
𝜈

𝑢𝜏
  est appelée  

échelle de longueur visqueuse. On peut alors définir un nombre de Reynolds de frotte-

ment Reτ, basé sur la vitesse de frottement uτ et une longueur caractéristique comme la 

demi-hauteur de canal plan ħ : 

Reτ =
uτħ

ν
                                                            (1.69) 

𝛃′ 0.09 𝐂𝟐  0.52 

𝜶   8 + C2 11  
𝛂 =

𝛃

𝛃∗
−

ĸ𝟐

 𝛃∗ 𝟎.𝟓
 

5

9
 

𝛃   8C2 − 2 11  𝛔 2 

𝜸   60C2 − 4 55  𝛔∗ 2 

𝐂𝟏  1.8 𝛃 0.075 
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La région interne se divise en trois zones que l‘on décrit soit du point de vue énergé-

tique soit du point de vue de profil de vitesse moyenne.  

- Pour  y+ ≤ 5,  c‘est la sous-couche visqueuse (ou sous-couche laminaire) où les ef-

fets de dissipation et de diffusion visqueuse sont en équilibre et dominent largement 

l‘écoulement, le profil de vitesse est alors linéaire : 

u+    =  y+                                                              (1.70) 

- pour  5 < y+ ≤ 30 , c‘est la sous-couche tampon, souvent considérée du point de 

vue du profil moyen de vitesse comme une zone de raccordement entre la sous-

couche visqueuse et la sous-couche inertielle. Cette zone renferme également le 

maximum de production d‘énergie cinétique turbulente située vers  𝑦+ = 15. Au-

delà de cette distance et jusqu‘à la sous-couche inertielle, la diffusion turbulente de-

vient prépondérante par rapport à la diffusion moléculaire.  

- Pour  𝑦+ > 30, c‘est la sous-couche inertielle ou la sous-couche logarithmique où la 

vitesse a un profil logarithmique : 

u+    =
1

κ
ln  y+  + C                                                (1.71) 

 où κ est la constante de Von Karman (κ = 0.415) et C est une constante qui vaut 5.5 

pour une paroi lisse. La sous-couche logarithmique est, en fait la zone de jonction 

entre la région interne et la région externe. D‘un point de vue énergétique, cette zone 

et toute la région externe sont le siège d‘un équilibre entre la production de l‘énergie 

cinétique turbulente et la dissipation. Autrement dit, l‘énergie apportée par le mouve-

ment  moyen est complètement dissipée.  

1.8.2  Couche limite thermique  

La couche limite thermique turbulente présente des caractéristiques similaires à 

son homologue dynamique. A l‘instar de cette dernière, on peut définir pour la couche 

limite thermique, une température de frottement Tτ   qui est basée sur le flux de chaleur 

pariétal  −λ ∂T ∂y  pet la vitesse de frottement uτ : 

Tτ =
λ  

∂T

∂y
 

p

ρCP uτ
                                                    (1.72) 

La température adimensionnée T+ est alors exprimée sous la forme suivante : 

                        T+ =
Tp − T

Tτ
                                                    (1.73) 

Tp  étant la température de paroi. La région interne de la couche limite thermique peut 

également se diviser en trois zones distinctes qui sont étroitement liées au nombre de 

Prandtl  Pr : 
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-  Au voisinage de la paroi,  y+ ≤ 5Pr la zone est qualifiée de sous-couche conductive et 

le profil moyen de température est  par : T+ = Pr y+ . 

-  La sous-couche logarithmique s‘étend à partir de : 

 • y+ ≃
12

  Pr
1 3   , si Pr ≫ 1 la sous-couche conductive est profondément immergée dans 

la sous-couche visqueuse. 

 •  𝑦+ ≃ 30, si Pr ≃ 1 on retrouve ici le comportement de la couche limite dynamique 

ce qui est prévisible, puisque les effets de viscosité moléculaire et de diffusivité ther-

mique sont similaires. 

 •   𝑦+ ≃
2

  𝑃𝑟
 , si Pr ≪ 1 la sous-couche conductive s‘étend de la paroi à la zone loga-

rithmique de  vitesse. 

Le profil moyen de température est  alors donné par :       

T+ = 2.12 ln  y+ + 𝛃 Pr                                                    (1.74) 

avec :  

      𝛃 Pr =  3.85Pr1 3 − 1.3 
2

+ 2.12 ln Pr                            (1.75)    

Une sous-couche tampon assure la transition entre les deux zones précédentes. Préci-

sons, de plus, que Kader18 a proposé une expression générale du profil moyen de tempé-

rature dans des configurations de couche limite attachée : 

          T+ = Pr y+exp −Г +  2.12 ln (1 +  y+)γ + 𝛃 Pr  exp −1 Г           (1.76) 

avec :   

  Г =
10−2 Pr  y + 

4

1+5Pr 3  y +                                                                        (1.77) 

où le coefficient 𝛾 diffère selon la configuration de l‘écoulement : 

-  Pour un écoulement dans un tuyau de rayon R ou un canal plan  de demi-hauteur ħ : 

γ =
1.5 2−y R  

1+2 1−y R  2                                                                         (1.78) 

-  Pour un écoulement de type couche limite turbulente d‘épaisseur 𝛿 sur une plaque 

plane : 

γ =
2.5 2−y δ  

1+4 1−y δ  2                                                                          (1.79) 

La loi de Kader18, comparée aux résultats DNS,  les corrobore complètement. 

1.9  Modélisation de paroi 

Pour effectuer une simulation en évitant de raffiner le maillage dans la zone en 

proche paroi, il est d‘usage d‘appliquer un modèle de paroi. Les lois de paroi peuvent 

être distinguées selon deux catégories : elles sont basées soit sur une loi analytique qui 
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modélise directement le champ considéré, soit sur des équations simplifiées (par rapport 

aux équations de Navier-Stokes) résolues dans la zone en proche paroi en modélisant les 

effets de l‘agitation turbulente. Donc un modèle de paroi (ou loi de paroi) a pour but de 

fournir le cisaillement pariétal en modélisant la physique de l‘écoulement turbulent dans 

la zone en proche paroi. Dans ce paragraphe, nous exposons la stratégie de modélisation 

de parois pour le champ dynamique puis pour le champ thermique utilisée dans le code 

de calcul ANSYS-CFX4.  

1.9.1  Modèles de paroi pour le champ dynamique  

1.9.1.1  Loi de paroi scalable 

L'idée derrière la loi de paroi scalable est d'éviter les limitations imposées par Les 

lois de paroi standard en termes de résolution de grille en proche-paroi. Typiquement, l'es-

pacement de grille en proche-paroi doit répondre à des exigences de la forme y+ > ymin
+  où  

ymin
+ ≈ 20, selon la formulation numérique. En particulier pour des écoulements à bas 

nombre de Reynolds, cette limite n‘est pas appropriée, car la couche limite peut être tout à 

fait mince de sorte qu'on ne puisse pas la résoudre avec un maillage grossier. Le but de 

cette formulation est de permettre à l'utilisateur de produire des grilles sans imposer une 

limite inférieure dans la loi de paroi. La formulation de la loi de paroi est simple à expli-

quer pour une discrétisation cellule-centrée, comme représenté sur la figure 1.1. 

 

Figure 1.1 : Maillage en proche-paroi pour une discrétisation cellule centrée4. 

Les équations de conservation sont résolues par intégration sur des volumes de contrôle. 

Les flux sont calculés aux points d‘intégration ip . Le flux à la paroi doit être fourni par 

les conditions aux limites. Dans le cas de la loi de paroi, ceci est habituellement réa lisé par  

l'application du profil logarithmique. Ce qui implique que le premier point de maillage 

(i = 1) se situe dans la zone logarithmique de la couche limite. 

uτ =
U1

1

κ
log  y1

+ +C
 ;   τp = ρuτ

2 ;  y+ =
uτ y1

ѵ
                     (1.80) 
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Cette relation est valide seulement si le premier point de maillage (i=1) se situe dans la 

région de la couche logarithmique. En cas de maillage fin en proche-paroi, cette restric-

tion est violée et l'exactitude de la loi de paroi est détériorée.  Par la suite, la formulation 

deviendra singulière quand la distance à la paroi adimensionnée  𝑦+  tend vers zéro.  

L‘étendue de la région logarithmique est représentée sur la figure 1.2 pour différents 

nombres de Reynolds. Pour des écoulements à haut nombre de Reynolds, la région loga-

rithmique est assez épaisse et il est facile d‘y placer le premier point de maillage tout en 

répondant aux exigences de résolution de la couche de limite. Pour des écoulements à 

bas nombre de Reynolds, la région de la couche logarithmique est très mince, donc  il 

est difficile d‘y placer le premier point de maillage. Même si ceci peut être réalisé, cette 

couche ne sera pas entièrement résolue. Afin de remédier à cette imperfection des lois 

de  paroi, le calcul de la contrainte de cisaillement à la paroi est un peu modifié : 

uτ =
U1

1

κ
log  y 1

+ +C
 ;   ;  y + = max y+, ylim

+   ;    τp = ρuτ
2                 (1.81) 

Contrairement à la première formulation de la loi de paroi scalable (Grotjans et Men-

ter19), dans la version de Menter et Esch20 seulement une limite inférieure est imposée 

dont la valeur ylim
+ = 11.067 marque l'intersection entre les profils logarithmique et li-

néaire. Dans le code CFX, la loi de paroi scalable est utilisée pour les modèles de turbu-

lence qui utilisent le taux de dissipation 𝜀 comme une équation d‘échelle (par exemple 

R ij − ε).  

1.9.1.2 Traitement automatique prés de la paroi 

La nouvelle formulation permet l'utilisation des grilles arbitrairement fines en 

proche-paroi sans violation de la prétention de profil logarithmique. Les détails de la for-

mulation dépendent de l'approche numérique et diffère d‘un code à l‘autre. L'idée princi-

pale peut cependant être appliquée à toutes les formulations de la loi de paroi, comme dans  

le CFX où le schéma basé sur le sommet (nœud) est utilisé. 

L'idée derrière le traitement automatique en proche paroi est que le modèle passe 

graduellement de la  formulation de la sous-couche visqueuse aux lois de paroi et est basé 

sur la densité de grille. L‘équation de ω fournit une solution analytique pour la région de la 

sous-couche visqueuse et logarithmique. Une fonction de pondération selon 𝑦+peut être 

définie. Les solutions pour 𝜔  dans la région linéaire et logarithmique sont : 

ωVis =
6ν

0.075y2 ;      ωLog =
uτ

0.3κy
                                             (1.82)                                                                             

où uτ est la vitesse de frottement et  κ est la constante de Von Karman. 
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Elles peuvent être reformulées en fonction de 𝑦+ et une intégration simple peut être exécu-

tée.  

ω1 y+ =  ωVis
2 y+ + ωLog

2 y+  
0.5

                                   (1.83) 

Une formule similaire est employée pour le profil de vitesse près de la paroi: 

uτ
Vis =

U1

y +  ;   uτ
Log =

U1
1

𝜅
𝑙𝑛  𝑦 + +𝑐

;    uτ =   uτ
Vis  

4
+  uτ

Log  
4
 

0.25

            (1.84)                                                            

Cette formulation donne une relation entre la vitesse à (i=1) et la contrainte de cisaillement 

à la paroi. La figure 1.3 montre le décalage lisse entre le profil linéaire et logarithmique du 

profil de vitesse obtenu par la méthode de traitement automatique prés de la paroi.  

1.9.2  Modèles de paroi pour le champ thermique 

Pour le traitement de l'équation d'énergie près de la paroi, une formule algébrique 

est exigée pour lier la température et le flux de chaleur. La formule de Kader18 est utili-

sée. 

T+ = Pr y+e−Γ +  2.12ln 1 + y+ + 𝛃 Pr  e−1 Γ                  (1.85) 

𝛃 Pr =  3.85Pr1 3 − 1.3 
2

+ 2.12ln Pr                              (1.86) 

avec                                   Γ =
0.01 Pr .y+ 

4

1+5pr 3 .y +   

 La température adimensionnelle est définie par: 

T+ =
Tp −T

Tτ
                                                                                (1.87) 

où  

 Tτ =
q

ρc puτ
                                                                                 (1.88) 

q est le flux de chaleur à la paroi, cp  est la  capacité thermique et Pr nombre de Prandtl. 

Cette formule est valable pour la région linéaire et logarithmique. 
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Figure 1.2 : Profils de vitesse adimensionnée dans la couche limite turbulente pour haut 

et bas nombre de Reynolds 4. 

 

 

 

 

Figure 1.3 : Profil de vitesse obtenu par la méthode de traitement automatique en proche 

paroi 4. 
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Chapitre 2 

Description des écoulements turbulents dans les canaux de refroidisse-

ment internes en rotation 

La rotation est une composante fondamentale du mouvement. En mécanique des 

fluides, elle joue un rôle majeur dans beaucoup d‘applications en particulier dans les ma-

chines tournantes. La bonne compréhension des écoulements turbulents en rotation est 

donc de première importance.  Ce chapitre a pour but de décrire les phénomènes propres 

aux écoulements turbulents en rotation afin d‘appréhender leur modélisation et d‘établir 

des fondements à l‘analyse des résultats qui aura lieu aux chapitres suivants.  

2.1. Analyse de l’équation de mouvement  

On considère un écoulement de fluide avec transfert de chaleur dans une conduite 

comme représenté sur la figure 2.1 (Suo 21). 

 

 

Figure 2.1 : Schéma d‘une conduite en rotation21. 

L‘équation de mouvement dans un référentiel tournant à une vitesse de rotation cons-

tante Ω  (1.9)  peut être écrite sous la forme suivante : 

ρ
DU

Dt
= −∇p + μ∇(∇.U) + μ∇2U − ρ  2Ω × U +  Ω × Ω × r             (2.1) 

Les deux derniers termes du second membre  représentent, respectivement l‘accélération 

de la force de Coriolis et celle de la force centrifuge. Nous choisissons les échelles ty-

piques suivantes  

- U =
U

Um
         

-  ρ =
ρ

ρm

    

-  x =
x

d
  , y =

y

d
 ,  z =

z

d
   

- t =
tUm

d
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-   p =
p 

ρmUm
2     

Afin de transformer  l‘équation (2.1) en une transformation adimensionnelle : 

ρ 
DU 

Dt 
= −∇p +  

1

Re
  ∇ ∇ ∙ U  + ∇2U  − ρ  

dΩ

Um
  2k × U − i  

rΩ

Um
               (2.2) 

avec Re est le nombre de Reynolds  ρUm d μ   et  Ωd Um   le nombre de rotation (c.-à-

d., l‘inverse du nombre de Rossby). Dans le but de déterminer l‘importance de chaque 

variable dans le domaine concerné, on remplace dans l‘équation (2.2) les grandeurs  ρ et 

ρ  par : 

ρ = ρm + ∆ρ                                                             (2.3) 

ρ = 1 +
∆ρ

ρm
                                                                (2.4) 

L‘équation (2.2) devient : 

                     1 +
∆ρ

ρm
 

DU 

Dt 
= −∇P +  

1

Re
  ∇ ∇ ∙ U  + ∇2U ²   

                                                 −  
dΩ

Um
  2k × U − i  

rΩ

Um
 +

∆ρ

ρm
 2k × U  −

∆ρ

ρm
 

rΩ

Um
 i   (2.5) 

L'importance relative de chaque terme du second  membre peut-être donc examinée.  

Considérons d'abord le cas où  ∆ρ ρm  est très grand (première extrême limite). Par 

suite, tous les termes sont importants et la solution devient très difficile. Un exemple 

d'un tel écoulement est l'écoulement dans une conduite tournante où l'ébullition se pro-

duit. Dans cet écoulement, le liquide se stratifie dans la partie de la conduite loin de 

l‘axe de rotation. Ce cas n'est pas le problème de refroidissement des aubes de turbine 

par l‘air. 

La seconde extrême limite est le cas où ∆ρ ρm = 0 , l‘équation (2.5) se réduit à : 

D U 

D t 
= −∇P +  

1

Re
  ∇ ∇ ∙ U  + ∇2U  −  

dΩ

Um
  2k × U −  

rΩ

Um
 i               (2.6) 

Si on définit la pression réduite comme suit : 

∇p = ∇p − ρm rΩ2i = ∇ p − 1
2 ρm rΩ 2                                   (2.7) 

l‘équation (2.6) devient : 

D U 

D t 
= −∇p  +  

1

Re
  ∇ ∇ ∙ U  + ∇2U  −  

dΩ

Um
  2k × U                  (2.8) 

Le gradient de pression statique moins le gradient de pression induit par la force centri-

fuge est égal au gradient de pression réduit. Ce dernier gouverne l‘écoulement car la 

présence du gradient de la force centrifuge seul ne produit aucun mouvement  sauf une 

rotation d‘un corps solide.  Le seul terme qui rend cette équation différente de celle du 

cas statique est le dernier terme qui représente l'effet de l'accélération de Coriolis.  
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Les écoulements d'intérêt pour le problème courant ne concernent pas ces deux ex-

trêmes limites, mais l'intervalle compris entre elles.  

Dans le cas où  0 < ∆ρ ρm << 1  , on peut utiliser l‘approximation de Boussinesq où 

la variation de la densité est seulement considérée dans les termes moteur (les termes de 

rotation), l‘équation 2.8 devient : 

               1 +
∆ρ

ρm
 

D U 

D t 
= −∇p  +  

1

Re
  ∇ ∇ ∙ U  + ∇2U       

                                           −  
dΩ

Um
  2k × U  1 +

∆ρ

ρm
 −  

rΩ

Um
 i −

∆ρ

ρm
 

rΩ

Um
 i                    (2.9)                                                    

En utilisant encore la définition de la pression réduite, l‘équation (2.9) devient : 

D U 

D t 
= −∇p  +  

1

Re
 ∇2U −  

dΩ

Um
  2k × U + 2k × U  

∆ρ

ρm
 −

∆ρ

ρm
 

rΩ

Um
 i         (2.10) 

Les deux premiers termes entre crochets sont les termes d'accélération de Coriolis.  Il est 

clair que le second terme est souvent plus petit que le premier et peut être négligée de-

vant celui ci. Le troisième terme est le terme d'accélération centrifuge, il peut être 

proche de la valeur du premier  (avec rΩ Um >> 1) et ne peut donc pas être négligé en 

général. L‘équation (2.10) devient alors  

D U 

D t 
= −∇p  +  

1

Re
 ∇2U −  

dΩ

Um
  2k × U −

∆ρ

ρm
 

rΩ

Um
 i                     (2.11) 

Le denier terme du second membre représente l'effet de la flottabilité centrifuge. Quand 

∆ρ ρm  rΩ/Um  tend vers zéro, l'effet de la flottabilité centrifuge devient négligeable 

et l'équation (2.11) se réduit à l'équation (2.8). Il est clair qu'en plus du nombre de Rey-

nolds (Re), les deux nombres sans dimension  rΩ/Um  et ∆ρ ρm  rΩ/Um  permettent 

donc de caractériser un écoulement incompressible avec transfert de chaleur en rotation.  

On note ici que le nombre de rotation représente le rapport entre les ordres de grandeur 

du terme de Coriolis et du terme convectif. Dans la lit térature, on trouve également le 

nombre de Rossby (l‘inverse du nombre de rotation) qui caractérise l‘importance rela-

tive des mécanismes de rotation et de convection. On utilisera pour notre part le nombre 

de rotation. 

Une étude d'analyse dimensionnelle réalisée par UTRC (NASA) 2 suite à l‘étude 

de Suo21 montre que l'écoulement et par conséquent le transfert thermique convectif est 

influencé par quatre paramètres adimensionnels d'écoulement et plusieurs paramètres 

géométriques. Les paramètres d'écoulement sont comme suit : 

Nombre de Reynolds - ρUm d μ  

Nombre de rotation - Ωd Um  



31 
 

Rapport de masse volumique - ∆ρ ρ  

Paramètre de flottabilité -   ∆ρ ρ   ΩR Um   Ωd Um   ou bien  ∆ρ ρ  R0
2  R Dh   

Les paramètres géométriques sont l‘orientation du canal, direction radiale et la direction 

de l‘écoulement principal (centrifuge ou centripète).  

2.2 Différents types d’écoulements secondaires rencontrés dans les canaux de re-

froidissement 

La combinaison d'une géométrie complexe et les forces imposées développent  

une structure d‘écoulement complexe à l‘intérieur des circuits de refroidissement des 

aubes de turbines à gaz. La compréhension physique et éventuellement la modélisation 

de cet écoulement sont nécessaires pour la conception de telles aubes. L‘interaction de 

l‘écoulement secondaire induit par les nervures inclinées, la rotation et les coudes etc. 

n‘est pas bien comprise, en particulier pour les canaux de refroidissement tournants en 

mode non orthogonal de rotation. Ces mécanismes et leurs influences sur les caractéris-

tiques des écoulements seront discutés ci- dessous.  

2.2.1 Ecoulements secondaires et effet de courbure  

Suivant la classification de Prandtl22, on distingue deux types d'écoulements se-

condaires suivant qu'ils se produisent en canal courbe ou rectiligne.  

  Les écoulements secondaires générés par des effets non visqueux - écoulements se-

condaires de premier type. 

  Les écoulements secondaires générés par des tensions de Reynolds - écoulements se-

condaires de second type.  

Les écoulements secondaires du premier type, sont directement liés aux effets de cour-

bure et des forces centrifuges associées : les gradients de pression peuvent alors entrete-

nir des écoulements secondaires quel que soit le régime d‘écoulement laminaire ou tur-

bulent. Il apparait dans les sections des canaux courbes deux vortex symétriques par 

rapport au plan de courbure du canal, l'écoulement est dirigé à l'opposé du centre de 

courbure dans le plan de symétrie et vers celui-ci près des parois. La vitesse des écou-

lements secondaires augmente  avec la courbure et avec la vitesse de l'écoulement prin-

cipal mais ces écoulements sont toujours présents même à très faible vitesse. La figure 

2.2-b montre une interaction entre les vortex induits par le coude (premier type) et ceux 

induits par les nervures inclinées.  

Les écoulements secondaires de second type (figure 2.2-a), sont observés en canal recti-

ligne, uniquement si l'écoulement est turbulent. Ils trouvent leur origine dans l'anisotro-

pie du tenseur des contraintes turbulentes. L'anisotropie de la turbulence est elle-même 
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inhérente aux mécanismes de génération près des parois. Elle est notamment amplifiée 

par l'hétérogénéité de la rugosité de paroi. En général, l'intensité de ces écoulements se-

condaires n'excède pas 3 à 5% de la vitesse débitante de l‘écoulement principal. Néan-

moins, ils affectent notablement le champ moyen de vitesse, la distribution des con-

traintes turbulentes et du frottement pariétal. Puisque ces écoulements secondaires sont 

engendrés par les gradients de tensions de Reynolds, ils ne peuvent pas être capturés en 

utilisant les modèles de turbulence du premier ordre.  

Le nombre de Dean De = Re  Dh R  ,  (R est le rayon de courbure, Dh  est le 

diamètre hydraulique) mesure l‘effet de courbure par rapport à l‘effet visqueux et donne 

le degré de stabilité. En effet l'écoulement est considéré instable si le nombre de Dean 

excède une valeur critique selon le critère de Rayleigh. Dans un canal courbé, 

l‘écoulement proche du côté convexe (intérieur) est stable, alors qu‘il est instable du co-

té concave. La viscosité du fluide affecte la stabilité de l‘écoulement à l‘intérieur de la 

courbure. D‘une façon générale, la configuration géométrique de la paroi constitue un 

facteur important de la présence des écoulements secondaires dans la mesure où elle 

peut être à l'origine des variations du frottement pariétal. La forme de la section trans-

versale, (coins formés par les parois d‘un canal de section rectangulaire) et les variations 

de rugosité de la paroi sont ainsi des facteurs favorables à l'apparition d'écoulements se-

condaires compte tenu de leurs effets sur l'anisotropie de la turbulence.  

2.2.2 Effet des nervures  

 La présence de promoteurs de turbulence inclinés à l‘intérieur des canaux de re-

froidissement vise à modifier la couche limite afin d'augmenter le niveau de turbulence 

et ainsi le transfert thermique, entre les parois du canal et l'air de refroidissement, par 

rapport au canal à paroi interne lisse et canal à parois interne munies de nervures 

droites. L‘inconvénient de la présence des nervures inclinées est l'augmentation de la 

perte de charge le long du canal. Elles sont souvent disposées sur les parois principales 

dites de haute pression et de basse pression sous différentes formes (carré, curvilig ne, 

etc.) et orientations par rapport à l‘axe du canal avec un angle d‘inclinaison variant de 

30° à  90°  comme le montre la figure 2.3.  

Il est montré expérimentalement que les nervures inclinées de 45° doivent être 

utilisées pour la conception de système de refroidissement interne des aubes des tur-

bines à gaz2. Ces nervures de géométrie moins complexe induisent un écoulement se-

condaire qui a un fort impact sur l‘amélioration de transfert thermique.  
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Pour bien comprendre la structure complexe de l'écoulement dans un canal à paroi 

internes munies de nervures à 45°, on peut appliquer différentes méthodes de visualisa-

tion. En effet, plusieurs méthodes sont disponibles dans la littérature pour identifier les 

vortex (pour plus de détail voir Jeong and Hussain23). Parmi ces méthodes, on peut ap-

pliquer la méthode du second invariant de tenseur de gradient de vitesse (de l‘anglais Q-

Criterion). Selon ce critère une structure tourbillonnaire est définie comme une région 

où le second invariant Q est positif. Q est défini comme suit :   

Q =
1

2
  

1

2
 

∂U i

∂xj
−

∂U j

∂xi
  

2

−   
1

2
 

∂U i

∂xj
+

∂U j

∂xi
  

2

                         (2.12) 

ou bien 

Q =
1

2
 Ωij Ωji − Sij Sji                                                       (2.13) 

avec  Sij   et  Ωij  sont respectivement le tenseur symétrique et antisymétrique du tenseur 

de gradient de vitesse.  

Sij =
1

2
 

∂U i

∂xj
+

∂U j

∂xi
                                                           (2.14) 

Ωij =
1

2
 

∂U i

∂x j
−

∂U j

∂xi
                                                          (2.15) 

Q  représente l'équilibre local entre le taux de déformation et la vorticité, on peut donc 

voir la structure tourbillonnaire comme iso-surfaces quand Q > 0, car la valeur positive 

de Q signifie que la vorticité excède la déformation.  

Comme illustre la figure 2.4, dans le cas statique, derrière chaque nervure se forme un 

fort vortex, caractérisé par une vitesse élevée au début de sa génération.   

 

 

 

Figure 2.2 : Champ de vitesse de l‘écoulement secondaire de premier et second type.   
R0 = 0,Re = 25.000,∆ρ ρ = 0.13, SMC − ω (Présente étude). 
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Figure  2.3 : Configurations de différentes formes de nervures, Han et al.24. 

 

 

 

Figure 2.4 : Structure de vortex visualisée comme iso-surface colorée par la vitesse du   

fluide : R0 = 0,Re = 25.000,∆𝜌 𝜌 = 0.13, SMC − ω (Présente étude). 
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2.2.3 Effet de rotation 

Les termes additionnels dus à la rotation, dans l'équation de N-S sont la force de 

Coriolis et la force centrifuge définies respectivement par:   

fi
Cor = −2ρεijk ΩjUk                                                (2.16) 

    fi
cfg = −ρεklm ΩjΩlxm                                              (2.17) 

La figure 2.5 illustre la direction de la force de Coriolis et de la flottabilité centrifuge 

pour un écoulement principal centrifuge et un écoulement principal centripète dans un 

canal à quatre passages en mode non orthogonal de rotation dans le but d‘expliquer 

l‘effet assistant et opposant de la force de flottabilité centrifuge (de l‘anglais aiding and 

opposing buoyancy). Ces effets sont mis en évidence par Muruta et al.25 dans un canal à 

deux passages en mode orthogonal de rotation. En effet, il est intéressant de les expli-

quer pour le mode non orthogonal de rotation car l‘interaction entre l‘écoulement se-

condaire induit par la rotation et celui induit par les nervures inclinées pour ce dernier 

mode est très différente que celle pour le mode orthogonal de rotation.  

La force de Coriolis dévie l‘écoulement principal vers les parois vers lesquelles elle est 

dirigée et induit un écoulement secondaire dans le plan qui lui est parallèle et perpendi-

culaire à la vitesse de l‘écoulement. Ces parois sont appelées parois de haute pression 

dont la couche limite adjacente devient instable. Les parois opposées sont appelées pa-

rois de basse pression sur lesquelles la couche limite devient stable.  En présence d‘un 

gradient de masse volumique, la force centrifuge induit une flottabilité centrifuge. 

Quand l‘écoulement dévie vers les parois haute pression par l‘effet de Coriolis l‘air prés 

de celles-ci devient froid et celui prés des parois basses pression devient chaud. Quand 

l‘écoulement principal est centrifuge, La flottabilité centrifuge accélère l‘air froid et as-

siste ainsi la force de Coriolis - ceci est appelée  effet assistant de la flottabilité centri-

fuge - et tend à déplacer l‘air chaud vers l‘axe de rotation en induisant un écoulement de 

recirculation et en s‘opposant à la force de Coriolis ceci est appelée  effet opposant de la 

flottabilité centrifuge.  Ces effets sont montrés sur la figure 2.5. Dans le premier coude, 

l‘action de la force de Coriolis sur les parois opposées (autres que concave et convexe) 

dépend du signe de la composante radiale et verticale tandis qu‘elle s‘annule pour la 

troisième car elle est parallèle à l‘axe de rotation. Quant à la force de flottabilité centri-

fuge, son effet assistant entraine l‘air frais vers la paroi concave et son effet opposant 

convecte l‘air chaud vers la paroi convexe. Il apparait donc que la rotation intensifie 

l‘effet stabilisant du coté convexe et l‘effet déstabilisant du coté concave. Ces effets 
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sont montrés sur la figure 2.6. Dans le plan transversal, l‘effet opposant de la force de 

flottabilité centrifuge induit un écoulement secondaire. Comme dans le cas statique, 

pour visualiser la structure de l‘écoulement, on utilise la méthode du critère de tenseur 

de gradient de vitesse Q. Les cellules de Coriolis et les cellules de flottabilité centrifuge 

sont illustrées sur la figure 2.6 à l‘aide du critère de tenseur de gradient de vitesse Q qui 

est adimensionnée par le rapport du diamètre hydraulique à la vitesse moyenne 

 Dh
2 Um

2  . On voit que les cellules de Coriolis sont induites sur la paroi nervurée de 

haute pression et les cellules de la flottabilité sur la paroi nervurée de basse pression.  A 

ce niveau de taux de rotation, les cellules de flottabilité sont relativement petites par 

rapport celles de Coriolis. La comparaison entre la figure 2.4 et la figure 2.7 montre 

clairement l‘effet destructif des cellules de Coriolis sur les vortex induits par les ner-

vures. Cet effet crée un gradient thermique important entre les deux parois (HP et BP). 

Pour réduire ce gradient, il est nécessaire de refroidir fortement la paroi de basse pres-

sion, ceci est un des objectifs de cette thèse.  

Les phénomènes dynamiques et thermiques sont très complexes dans les canaux 

de refroidissement en rotation doivent être étudiés en détail afin d‘assurer un refroidis-

sement efficace.  

 

 

 

Figure 2.5 : Illustration de l‘effet assistant et opposant de la flottabilité centrifuge en 

mode non orthogonal de rotation,R0 = 0.35,Re = 25.000,∆ρ ρ = 0.13, SMC − ω (Pré-

sente étude). 
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Figure 2.6 : Effet assistant et opposant de la flottabilité centrifuge dans le coude,R0 =
0.35,Re = 25.000,∆ρ ρ = 0.13, SMC − ω (Présente étude). 

 

 

 

 
Figure 2.7 : Structure de vortex visualisée comme iso-surface colorée par la vitesse de   
fluide : R0 = 0.35,Re = 25.000,∆ρ ρ = 0.13, SMC − ω (Présente étude). 

 

 

 



38 
 

Chapitre 3 

 Étude bibliographique 

 

Afin d‘améliorer leur rendement, les turbines à gaz, doivent fonctionner avec des 

températures d‘entrée élevées. En effet, pour préserver l‘intégrité mécanique des parties 

soumises à de telles températures, en particulier les aubes, il est indispensable de les re-

froidir. La technique la plus communément utilisée est la convection forcée de l‘air, préle-

vé des compresseurs, dans des circuits de refroidissement aménagés à l‘intérieur des aubes. 

Une bonne compréhension des mécanismes physiques mis en jeu et l‘utilisation d‘outils 

prédictifs aussi précis que possible sont indispensables pour concevoir un système assurant 

le refroidissement tout en minimisant le débit d‘air requis et la perte de charge. Dans ce 

chapitre on s‘intéresse principalement aux études précédentes et récentes sur la technique 

de refroidissement interne qui utilise les promoteurs de turbulence.  Une revue complète 

des différentes études concernant le refroidissement interne des aubes de turbine à gaz  

peut être trouvé dans le dernier livre édité par Han et al.1 sous le titre « Gas Turbine Heat 

Transfer and Cooling Technology ». Le livre contient de nombreuses études expérimen-

tales qui ont été effectuées au cours de plusieurs années sur les écoulements et le transfert 

thermique dans les canaux de refroidissement interne des aubes de turbines à gaz, qui me t-

tent en évidence les effets des promoteurs de turbulence, de leur inclinaison, de la force de 

Coriolis et de la force de flottabilité centrifuge. Dans tout qui suit, on désigne par parois 

nervurées opposées  les parois nervurées avant et arrière du canal.  Le rapport de forme est 

défini comme le rapport de la hauteur du canal  à sa largeur.  

3.1  Canal à deux passages muni de perturbateurs 

3.1.1  Etudes expérimentales - mode orthogonal de rotation  

L‘écoulement avec transfert de chaleur dans un canal de refroidissement en mode 

orthogonal de rotation est investigué par plusieurs chercheurs. Han26 a étudié l‘effet de 

l‘arrangement des nervures dans des canaux de refroidissement interne. Il a montré que 

l‘inclinaison des nervures par rapport à la direction de l‘écoulement principal améliore 

mieux le transfert thermique que les nervures perpendiculaires à cette direction. Han et 

al.27 ont déterminé les coefficients de performance thermique des nervures inclinées et 

droites. L‘étude comparative des effets de ces deux configurations a montré que les 

coefficients de performance thermique des nervures inclinées sont sensiblement plus 

élevés que ceux des nervures droites. Dans le but de trouver la configuration des ner-
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vures qui est favorable au transfert thermique dans les deux passages, Dutta et al.28 ont 

étudié l'effet de leur orientation sur le transfert thermique dans un canal à deux passages 

avec un rapport de forme égale 1. Ils n‘ont pas trouvé une configuration qui fournit un 

bon transfert thermique dans les deux passages, mais ils ont conclu que les nervures dé-

calées et inclinées de 60° ont une performance thermique élevé dans le premier passage 

tandis que les nervures parallèles et inclinées de 60° l‘ont augmenté dans le second pas-

sage. Liou et al.29 ont exploré le champ d'écoulement et la chute de pression dans un ca-

nal à deux passages avec un rapport de forme égale à 1 dont les parois internes opposées  

sont munies de nervures décalées et inclinées de 45°. Ils ont constaté que les caractéris-

tiques de l'écoulement dans les deux passages sont similaires et les nervures inclinées 

diminuent la chute de pression comparées aux nervures droites. La vélocimétrie laser 

(ou anémométrie laser Doppler (LDA) est une technique optique fondée sur la mesure 

du décalage en fréquence de faisceaux laser éclairant des particules très fines entrainées 

par un fluide). Cette technique a été utilisée par  Iacovides et al.30 pour étudier les carac-

téristiques de l'écoulement dans un coude en forme U pour les deux directions de rota-

tion. Lee et al.31 
 ont étudié le transfert thermique dans un canal rectangulaire avec un 

rapport de forme de 4:1 dont deux parois internes opposées sont munies de nervures in-

clinées en forme V avec des lacunes, et en forme V sans lacunes. Ils ont conclu que les 

nervures en forme V améliorent mieux le transfert thermique que les nervures inclinées 

pour les cas statiques et tournants. Wagner et Velkoff32 ont étudié les modèles de 

l‘écoulement secondaire dans une conduite en rotation. En mesurant la vitesse et la 

pression en différentes positions le long de conduite, ils ont déduit que l'intensité de 

l‘écoulement secondaire varie linéairement avec la vitesse de rotation. L‘effet d u rap-

port de forme des canaux de refroidissement interne, à parois opposées munies de ner-

vures inclinées de différents angles, est étudié par Park et al.33. Ils ont montré que pour 

la majorité des rapports de forme examinés, les nervures inclinées d‘un angle variant de 

45° à  60° donnent un bon transfert thermique avec une chute de pression acceptable.  

Mochizuki et aL34  ont investigué un canal à deux passages dont le rapport de blocage 

 e Dh   est 0.09 et les parois internes opposées sont munies de perturbateurs inclinées 

d‘un angle de  30°,45°,60°, 75° et 90° par rapport à la direction de l‘écoulement prin-

cipal. Les résultats expérimentaux montrent que la performance thermique varie sens i-

blement d‘un arrangement à l‘autre. Han et al. 35, 36, 37, 38 ont effectué plusieurs expé-

riences sur l'effet de la géométrie de nervure et le rapport de forme du canal de refroi-
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dissement afin d'améliorer la performance thermique et minimiser la perte de charge. Il 

était difficile de représenter  tous les résultats par une seule corrélation.   

Dans le but d‘obtenir des performances thermiques élevées, certa ins chercheurs 

ont étudiés les nervures à géométrie très complexe. Par exemple, Han et al.39 ont étudié 

les caractéristiques de transfert thermique dans un canal de refroidissement à section 

carré muni de nervures en forme V, nervures parallèles et inclinées, et nervures croisées. 

Ils ont montré que les nervures en forme V formant un angle de 45° et 60° améliorent 

mieux le transfert thermique que les nervures parallèles et inclinées de 45° et 60°. Ek-

kad et al.40 ont étudié les effets des arrangements des promoteurs de turbulence dans un 

canal de refroidissement à deux passages pour un nombre de Reynolds variant de 

12,000 à 60,000 et des nervures orientées de 90°, 60°, 60° en forme V et 60° en forme V 

avec lacunes. Les résultats indiquent que les promoteurs inclinés de 60° en forme V et 

les promoteurs inclinés de 60° en forme V avec lacunes donnent une bonne amélioration 

de transfert thermique. Wright et al.41 ont effectué une étude expérimentale pour mesu-

rer les coefficients de transfert thermique et la perte de charge dans un canal rectangu-

laire (4:1), en rotation, à parois internes opposées munies de perturbateurs. Les nervures 

étudiées sont des nervures  inclinées et discrètes,  nervures en forme V, en forme V et 

discrètes, nervures en forme W et en forme W et discrètes. Ils ont conclu que les ner-

vures en forme V et discrètes, et les nervures en forme W et discrètes donnent la meil-

leure performance thermique globale dans le cas statique et tournant. De même, Lau, 

Kukreja, et McMillin 42 ont employé la technique de transfert de masse pour évaluer la 

performance thermique dans les canaux de refroidissement à parois internes munies de 

nervures. Ils ont trouvé que les nervures en forme V produit la performance thermique 

la plus élevée mais avec une chute de pression la plus élevé. En outre, leurs résultats ont 

montré que les nervures en forme V et les nervures inclinées ont des performances  

thermiques comparables. 

3.1.2  Etudes expérimentales - mode non orthogonal de rotation 

La forme aérodynamique de l‘aube de turbine à gaz exige l‘utilisation des canaux 

de refroidissement interne, de différents rapports de forme, inclinés d‘un angle β par 

rapport à l‘axe de rotation ; dans la pratique cet angle varie de −65° à +65°.  Han et al.3 

ont étudié l'effet de la rotation sur le transfert thermique dans un canal à un passage mu-

ni de promoteurs de turbulence parallèles et inclinés de 45°. Ils ont conclu que le canal 

avec un rapport de forme 4:1 a une meilleure performance thermique que le canal avec 

un rapport de forme 1:1 et 2:1, et l‘orientation de canal à 135° augmente le taux de 
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transfert thermique presque sur les quatre parois par rapport au mode orthogonal de ro-

tation. Parson et al.43 ont investigué les effets de l'orientation d‘un canal, à deux pas-

sages nervurés, sur le coefficient de transfert thermique local. Leurs résultats montrent 

que l'orientation du canal à 135° réduit l'effet de la rotation. Azad et al.44 ont étudié l'ef-

fet de l'orientation d‘un canal rectangulaire, à deux passages sur le transfert thermique. 

Deux configurations de parois internes ont été considérées : toutes parois lisses, ou pa-

rois opposées munies de nervures inclinées de 45°. Leurs résultats montrent que l'effet 

de l'orientation du canal nervurée est moins sensible que celui du canal lisse. Al-

Hadhrami et al.45 ont étudié l'effet de la rotation sur les caractéristiques du transfert 

thermique dans un canal rectangulaire à deux passages avec un rapport de forme de 1 :1 

et 2 :1 . Les parois internes opposées du canal sont munies de perturbateurs. Cinq orien-

tations différentes ont été testées. Ils ont conclu que les nervures parallèles et en forme 

V ont une bonne performance de transfert thermique que les nervures en forme  V cro i-

sées et inversées. Dutta et Han
46

 ont mesuré le coefficient de transfert thermique moyen 

dans un canal de refroidissement, muni de nervures, pour trois orientations. Ils ont dé-

duit que  l'effet de la rotation est diminué pour le mode non-orthogonal de rotation et les 

nervures en forme demi V et décalées ont une meilleure performance thermique que les 

nervures droites et les nervures inclinées de 60°. Griffith et al.47 ont étudié l'effet de la 

rotation sur le transfert thermique dans un canal rectangulaire (4:1) muni de nervures. 

Ils ont constaté que ce canal améliore mieux le transfert thermique qu‘un canal avec un 

rapport de forme de 1:1 et l'orientation du canal affecte d‘une manière significative la 

distribution du transfert thermique.  

3.1.3 Etudes numériques - mode orthogonal de rotation  

Plusieurs travaux numériques ont été effectués pour simuler l‘écoulement et le 

transfert thermique dans les canaux de refroidissement des aubes de turbine à gaz afin 

de valider les codes de calcul et ainsi reproduire correctement les phénomènes phy-

siques mis en évidence par les expériences. Prakash et Zerkle48 ont utilisé un modèle de 

turbulence de fermeture de premier ordre (K − ε)  à haut nombre de Reynolds avec une 

loi de paroi standard pour simuler l‘écoulement et le transfert thermique dans un canal 

carré muni de promoteurs de turbulence droits. Ils ont appliqués les conditions aux li-

mites de périodicité en négligeant l‘effet de la flottabilité centrifuge. Ils ont conclu 

qu‘un modèle à bas nombre de Reynolds est nécessaire pour prédire correctement 

l‘écoulement et un modèle de second ordre pour capturer l‘anisotrope de turbulence. Lin 

et al.49 ont étudié l'effet de l‘inclinaison des nervures sur les coefficients de transfert 
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thermique dans une conduite à deux passages en rotation. La simulation est effectuée à 

l‘aide d‘un modèle de turbulence de premier ordre (SST). Ils ont montré les effets du 

nombre de Reynolds, nombre de rotation, et le nombre de flottabilité centrifuge sur 

l‘écoulement et le transfert thermique. Chen et al.50  
 ont utilisé un modèle de fermeture 

de second ordre pour simuler l'écoulement tridimensionnel avec transfert thermique 

dans un canal carré à deux passages avec des parois interne lisses. En employant le 

même modèle, Jang et al.51, 52 ont simulé l‘écoulement avec transfert de chaleur dans un 

canal carré à deux passages dont les parois opposées sont munies de nervures inclinées 

de 90° et 60° par rapport à la direction de l‘écoulement principal. Leurs résultats sont 

en bon accord avec ceux expérimentaux et concluent la supériorité de la fermeture au 

second ordre. Jang et al.53 ont encore prédit l'écoulement et le transfert thermique dans 

un canal carré en rotation dont les parois internes opposées sont munies de nervures in-

clinées de 45° par rapport à la direction de l‘écoulement principal. Les calculs sont e f-

fectués avec le même modèle de turbulence utilisé pour les simulations précédentes. 

Pour le cas statique et tournant, les résultats numériques du rapport de nombre de Nus-

selt moyen sont en bon accord avec les données expérimentales de Johnson et al.2. Bon-

hoff et al.54 ont simulé l'écoulement et le transfert thermique dans un canal carré à deux 

passages. Deux cas de parois internes sont examinés : toutes les parois internes sont 

lisses, deux parois opposées munies de nervures. Un modèle aux tensions de Reynolds 

(RMS) est utilisé pour le calcul. Les résultats ont montré que les rapports du nombre de 

Nusselt sont qualitativement en accord aux données expérimentales. Shih et al.55 ont 

étudié l'écoulement et le transfert thermique dans une conduite carré à deux passages 

avec des nervures décalées et inclinées de 45° disposées sur les deux parois opposées en 

utilisant le modèle de fermeture de premier ordre K − ω. Cependant, aucune comparai-

son avec l'expérience n'a été faite. Su et al.56 ont simulé l'écoulement et le transfert 

thermique dans un canal rectangulaire à deux passages avec les rapports de forme 1:1, 

1:2 et 1:4. Les parois opposées du canal sont munies de nervures orientées de 45° et la 

simulation est effectuée en utilisant un modèle de fermeture de second ordre (SMC). 

Leurs résultats montrent que la conduite de section carré donne la performance ther-

mique la plus élevée dans le premier passage pour un nombre de Reynolds de  10,000 et 

un nombre de rotation de  0.14. Wei et al.57 ont étudié l'écoulement et les caractéris-

tiques de transfert thermique dans un canal carré à deux passages dont les parois oppo-

sées sont munies de nervures orientées de 45°. Les fluides de refroidissement utilisés 

sont l‘air et la vapeur surchauffée. Leurs résultats indiquent que la vapeur d‘eau sur-
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chauffée a une meilleure performance thermique que l'air. Sugiyama et al.58 ont simulés 

l‘écoulement dans un coude en forme de U en rotation muni de nervures droites en utili-

sant un modèle aux tensions de Reynolds, leurs résultats sont en accord avec les do n-

nées expérimentales. Schüler et al.59 utilisent le modèle de turbulence de fermeture de 

premier ordre (SST) pour étudier l'effet de la rotation sur l'écoulement et le transfert 

thermique dans un canal à deux passages. Deux configurations de parois internes ont été 

examinées : toutes les parois lisses, deux parois opposées munies de nervures.  Leurs ré-

sultats montrent que la rotation n‘affecte pas sensiblement l‘écoulement et le transfert 

dans le cas de la deuxième configuration par rapport à la première. La seule étude dis-

ponible dans la littérature, faite sur l‘effet de la force de Coriolis et la force centrifuge 

sur l‘écoulement et le transfert thermique dans un canal à deux passages pour un 

nombre de rotation et un  rapport de masse volumique élevés est celle de Slieti60. Il a 

examiné deux configurations de parois internes : toutes les parois lisses, les parois op-

posées munies de nervures droites. Le modèle aux tensions de Reynolds est utilisé pour 

les calculs. Les résultats numériques sont en accord avec ceux expérimentaux. L‘auteur 

a établi une corrélation donnant le nombre de Nusselt en fonction du nombre de rota-

tion. Stephens et Shih61 ont étudié l‘écoulement et le transfert thermique dans un canal à 

deux passages dont les parois opposées sont munies de  nervures. Les champs de 

l‘écoulement secondaire et le transfert thermique ont été analysés par le modèle de fer-

meture de premier ordre K − ω. Dutta et al.62 ont employé un modèle de turbulence à 

deux équations (K − ε) pour déterminer les coefficients de transfert thermique dans un 

canal à parois internes lisses en rotation pour les rapports de forme 1:4 et 4:1. Ils ont 

constaté que la rotation a un effet significatif pour le rapport de forme 1:4 comparé à ce-

lui de 4 :1. Lacovides et  Raisee 63  ont utilisé les modèles de turbulence liés au calcul de 

l'écoulement et du transfert thermique dans les passages de refroidissement internes 

d‘une aube de turbine. Ils ont constaté que le modèle aux tensions de Reynolds à bas 

nombre de Reynolds reproduit correctement le champ de turbulence que le modèle 

K −  ε. Saha et Acharya64 ont utilisé l‘approche statistique instationnaire (URANS) pour 

simuler l'écoulement turbulent et le transfert thermique dans un canal à un passage de 

rapport de forme  de  1:1, 4:1 et 1:4. Les parois internes opposées sont munies de ner-

vures. Leurs résultats indiquent que l'augmentation du nombre de rotation augmente le 

transfert thermique sur toutes les parois, sauf pour le passage à rapport de forme de 1:4. 

Ils ont également montré que le facteur de frottement augmente avec l'augmentation du 

nombre de rotation. Un modèle à viscosité turbulente et un modèle algébrique de la con-
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trainte de cisaillement sont utilisés par Saidi et Sunden 65 pour prédire le transfert ther-

mique dans une conduite. Les paramètres géométriques e Dh  et p e  utilisés sont res-

pectivement 0.1 et 9. Les résultats du nombre de Nusselt moyen sont en bon accord 

avec ceux expérimentaux. Chen et al.66  ont étudié le transfert thermique et la chute de 

pression dans un canal à deux passages avec différentes palettes de rotation. Les expé-

riences sont effectuées en utilisant la thermographie par cristal liquide et les simulations 

numériques sont effectuées par les modèles de fermeture de premier ordre (SST et K −

ε) et de second ordre (SMC − ω). Les résultats montrent que le modèle aux tensions de 

Reynolds basé sur l‘équation d‘échelle de la fréquence caractéristique de la turbulence 

(SMC − ω) donne des résultats raisonnables par rapport aux autres modèles. Les prédic-

tions de transfert thermique de Majumdar et al.67 obtenues à l‘aide du modèle K − ε ne 

cadrent pas avec leur expérience. Liou et al.68 ont étudié l‘écoulement et le transfert 

thermique dans un canal en forme U tournant et muni de promoteurs de turbulence 

orientés de 90° par rapport à la direction de l‘écoulement principal en utilisant le mo-

dèle de turbulence K − ε. Les résultats numériques n‘étant pas en accord avec ceux ex-

périmentaux, les auteurs ont conclu que d‘autres modèles mieux que le modèle K − ε 

sont nécessaires. Dans une étude plus récente faite par Ravi et al.69 sur les caractéris-

tiques du transfert thermique et le facteur de frottement pour quatre configura tions de 

nervures (inclinées de 45°, en forme V, W et M) dans un canal à deux passages en utili-

sant le modèle de turbulence K − ε, un rapport de blocage de 0.125, un espacement de 

nervures de  16 et un nombre de Reynolds variant de 20.000 à 70.000. Les résultats 

montrent que les nervures en forme V améliorent le transfert thermique de 7%,  28 % et 

35%  par rapport respectivement à celui des nervures inclinées de 45°,  en forme W et  

en forme M. Cependant, la chute de pression pour les nervures en forme V est de 19% 

,24% et 28% respectivement plus élevée que celle des nervures orientées de 45°,  en 

forme W et  en forme M. L‘étude comparative de la performance thermique des ces 

nervures indique que les nervures inclinées de 45° et en forme V ont une performance 

élevé que les nervures en forme W et M. 

Les calculs instationnaires à l‘aide des modèles plus sophistiqués tels que la simu-

lation des grands échelles (LES), la méthode de couplage LES/RANS appelée DES (de 

l‘anglais Detached Eddy Simulation), SAS ( de l‘anglais Scale-Adaptive Simulation) et 

RANS-instationnaire (URANS,) sont très rares pour les configurations des canaux de 

refroidissement principalement à plusieurs passages car les maillages doivent être cons-

titués d‘environ d'une dizaine de millions d'éléments pour deux passages seulement. Il 
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n'est pas possible d‘effectuer le calcul pour un tel maillage sur un seul ordinateur ; et il 

est donc nécessaire d'avoir un code qui est capable de tourner sur plusieurs processeurs 

(typiquement entre 10 et 50 processeurs linux) en parallèle. Les travaux disponibles 

dans ce domaine sont les suivants : Muruta et al.70 ont utilisé la simulation des grandes 

échelles pour étudier l‘effet de l‘arrangement des nervures (90° et 60°) dans un canal à 

deux passages en rotation. Les résultats montrent que le facteur de frottement est plus 

sensible à l‘arrangement des nervures que le transfert thermique. Murata and  Mochizu-

ki 71, 72 ont étudié l‘effet du nombre de Reynolds et le nombre de la flottabilité centri-

fuge sur le transfert thermique turbulent dans deux canaux à deux passages, l‘un à pa-

rois lisses et l‘autre à deux parois opposées munies de nervurées orientées de 60° en uti-

lisant la simulation des grandes échelles. Ils ont mis en évidence deux effets impor-

tants : effets assistant et opposant de la flottabilité. Viswanathan73 a employé la méthode 

hybride LES/RANS pour étudier l‘écoulement et le transfert thermique dans un canal à 

deux passages muni de nervures droites en rotation. La comparaison avec la simulation 

des grandes échelles est en bon accord. L‘auteur a montré que DES est capable de simu-

ler le transfert thermique turbulent dans les passages de refroidissement avec une préci-

sion satisfaisante.  

3.1.4  Etudes numériques - mode non orthogonal de rotation  

Contrairement au mode orthogonal de rotation, les études numériques effectuées 

sur les écoulements et le transfert thermique dans les passages de refroidissement in-

terne en mode non orthogonal de rotation sont rares, notamment pour un canal composé 

de plusieurs passages. AL-Qahtani et al.74 ont étudié l‘écoulement avec transfert ther-

mique dans un canal rectangulaire à deux passages de rapport de forme de 1:2 et dont 

les parois internes opposées sont munies de nervures parallèles et inclinées de 45°. Un 

modèle de turbulence de fermeture de second ordre a été employé pour l'analyse. Les 

résultats ont montré que l'écoulement secondaire induit par la rotation domine 

l‘écoulement, et en terme de transfert thermique, ils sont en accord avec les données ex-

périmentales. Dans une étude plus récente réalisée par Chu et al.75 sur l'écoulement et le 

transfert thermique dans un canal de refroidissement à multi-passages avec une palette 

dans le coude. Deux orientations (45° et 90°) du canal de rapport de forme de 1:2 sont 

examinées pour un nombre de Reynolds de 10.000 et 25.000 et un nombre de rotation 

de 0 et 0.2. Leurs résultats montrent que l'écoulement et le transfert thermique sont af-

fectés sensiblement en aval de la palette. Su et al.76 ont étudié l‘écoulement avec le 

transfert thermique dans un canal à un seul passage, en rotation, muni de nervures en 
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forme V en utilisant un modèle de turbulence de fermeture de second ordre. Trois orien-

tations (90°, 135° et −135°) du canal sont examinées  pour un  nombre de rotation va-

riant de 0 à 0.28,  un rapport de la masse volumique de 0.122 à 0.4 et un nombre de 

Reynolds 10,000 à 500, 000. Les résultats numériques, en bon accord avec ceux expé-

rimentaux, montrent qu‘à haut nombre de Reynolds l‘écoulement secondaire induit par 

les nervures est affaibli.  

3.2  Canal à multi-passages muni de perturbateurs  

3.2.1  Etudes expérimentales - mode orthogonal de rotation  

Wagner et al.77, 78 ont mesuré le rapport du nombre de Nusselt moyen dans un ca-

nal à quatre passages en variant le nombre de rotation, le rapport de masse volumique et 

le nombre de Reynolds. Deux configurations de parois internes ont été considérées ; 

dans l‘une, toutes les parois internes sont lisses et dans l‘autre, les parois opposées sont 

munies de nervures droites. Ils ont établi des corrélations liant le nombre de Nusselt au 

nombre de rotation d‘une part et au nombre de flottabilité centrifuge d‘autre part.  John-

son et al.79 ont étudié l'effet de la rotation sur le transfert thermique dans un canal à 

quatre passages dont les parois internes opposées sont munies de nervures décalées. 

Leurs résultats montrent que la force de Coriolis et les effets de flottabilité centrifuge 

peuvent fortement influencer le transfert thermique. Ils ont déterminé l'effet du nombre 

de rotation, du nombre de Reynolds et du paramètre de flottabilité pour les trois confi-

gurations testées (parois internes lisses, parois internes munies de nervures décalées et 

inclinées de 0°, et parois internes munies de nervures décalées et inclinées de 45°. Ils 

ont conclu que les nervures décalées et inclinées de 45° doivent être utilisées pour les 

passages de refroidissement interne des aubes de turbine à gaz. Tse et al.80 ont examiné 

les caractéristiques de l‘écoulement dans un canal à quatre passages muni de nervures 

décalées et inclinées de 45° en utilisant la technique LDV. Le rapport de forme des 

deux premiers passages est 2:1 et des deux derniers de 1:1. Ils ont conclu que le rapport 

de forme du passage n'affecte pas la nature générale de l'écoulement secondaire.  Fann et 

al.81 ont mesuré le coefficient de transfert thermique local dans un canal à quatre pas-

sages avec des parois internes munies de nervures (45°, 60° et 90°). Ils ont conclu que 

la rotation et les nervures inclinées affectent considérablement le transfert thermique lo-

cal, et que l‘inclinaison des nervures de 45° a une meilleure performance thermique 

dans le cas statique et dans le cas en rotation.   

3.2.2  Etudes expérimentales - mode non orthogonal de rotation  
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Johnson et al.82 ont étudié le transfert thermique dans un canal à quatre passages 

avec des parois internes lisses et munies de nervures décalées et inclinées de 45°. Ils ont 

déterminé l'effet du nombre de rotation, de l'orientation du canal et de la direction de ro-

tation uniquement pour le canal à parois interne lisses sur le transfert thermique. Leurs 

résultats ont fourni une base de données pour la présente étude. Récemment, Rallabandi 

et al.83 ont étudié les effets de la rotation sur le transfert thermique dans un canal à trois 

passages avec des nervures inclinées en utilisant le freon134a comme fluide de refro i-

dissement. Leurs résultats montrent une amélioration et une dégradation du transfert 

thermique respectivement dans le second et troisième passage, et une diminution impor-

tante du transfert thermique au second coude (région de moyeu). Yang et al.84 ont mesu-

ré le transfert thermique dans un canal à multi-passages similaire à celui utilisé dans le 

système de refroidissement d‘aubes de turbine à gaz dans les conditions à bas nombre 

de mach.  Le fluide de refroidissement était  le Fréon R-134a vapeur. L‘effet de rotation 

sur le coefficient de transfert thermique est investigué pour un nombre de rotation allant 

jusqu‘à 0.6 et un nombre de Reynolds variant de 30.000 à 70.000.  Des corrélations liant 

le coefficient de transfert thermique moyen au nombre de Reynolds sont établies  pour 

les cas statique et tournant . 

3.2.3  Etudes numériques - mode orthogonal de rotation 

Chu85 a étudié  numériquement l‘écoulement avec transfert thermique dans des 

canaux à plusieurs passages à parois interne lisses pour un nombre de rotation variant  

de 0 à  0.4  et deux orientations de canal 45° et  90° en utilisant un modèle de turbu-

lence de second ordre. La première configuration est un canal à parois internes lisses de 

rapport de forme  2:1 et 1 :1, la seconde configuration est un canal à parois internes 

lisses avec et sans palette dans le second coude. Les résultats montrent que la présence 

de la palette affecte sensiblement l‘écoulement et le transfert thermique dans le coude et 

en aval de celui-ci. 

 Les études numériques sur l‘effet de l‘orientation des nervures sur l‘écoulement 

de l‘air de refroidissement et le transfert thermique dans un canal à quatre passages avec 

des nervures inclinées ne sont pas disponibles dans la littérature ainsi les effets de la 

force de Coriolis et la force centrifuge aux conditions extrêmes (haut nombre de rotation 

et haut rapport de masse volumique) de conception de systèmes de refroidissement 

d‘aubes de turbine à gaz. En effet, le présent travail fournit une explication détaillée de 

ces effets sur les caractéristiques dynamiques et thermiques du fluide de refroidisse-

ment. 
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Chapitre 4 

Approche numérique  

 

La méthode des volumes finis consiste à discrétiser le domaine de l‘écoulement en 

une multitude de volumes de contrôle (cellules) puis d‘effectuer des bilans (de masse, 

d‘énergie, de quantité de mouvement,…) sur ces petits volumes. Pour cette raison, la 

formulation fait apparaître des intégrations de volume. L‘avantage de cette méthode est 

que tout ce qui sort d‘un volume, rentre dans un autre, cette méthode est donc conserva-

tive.  

En pratique, il est courant de procéder dans l‘autre sens. Chaque équation continue est 

intégrée sur chaque volume de contrôle puis le théorème de Green-Ostrogratsky est uti-

lisé afin de transformer certaines intégrales de surface en intégrales de volume :  

∬
A

bj . njdA =  
V

∂B j

∂xj
dV                                                    (4.1) 

où B est un vecteur quelconque et n un vecteur unitaire normal à la surface A entourant 

le volume V.  

La discrétisation spatiale n‘est pas suffisante lorsqu‘il s‘agit d‘écoulements non perma-

nents. La discrétisation temporelle, par division du temps de simulation en différents pas 

de temps dt, s‘avère nécessaire pour procéder ensuite à l‘intégration de chaque équation 

de conservation sur chaque pas de temps.  

Les équations peuvent être mises sous la forme d‘une équation générale de convection-

diffusion pour la variable  ∅. Par conséquent, sur un volume de contrôle V de frontière A 

et sur un pas de temps 𝑑𝑡, nous obtenons :  

 
V

  
∂ ρ∅ 

∂t
dt

t+dt

t
 dV +   ∬

A
ρ∅U j .nj dA dt =   ∬

A
Γ∅

∂∅

∂xj
njdA dt +

t +dt

t

t +dt

t

                                                                                                           
V

S∅dV 
t+dt

t
dt       (4.2) 

L‘équation (4.2) donne le bilan de la grandeur ∅ sur une cellule et sur un pas de temps 

𝑑𝑡. L‘étape suivante consiste à discrétiser les inconnues du problème ainsi que les opé-

rateurs différentiels de cette équation. Toutes ces opérations mathématiques conduisent 

à l‘obtention, sur chaque cellule et sur chaque  dt, d‘une équation discrétisée qui relie les 

variables d‘une cellule aux cellules voisines, l‘ensemble de ces équations discrétisées 

forme finalement un système matriciel.  
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4.1  Discrétisation  

   Dans ce paragraphe, nous expliquons l‘approche utilisée dans le code de calcul 

CFX. Cette approche consiste à discrétiser le domaine spatial en de volumes de contrôle 

finis en utilisant une maille. Les équations de conservation de masse, quantité du mo u-

vement et d‘énergie sont intégrées sur chaque volume de contrôle. La figure 4.1-a  

montre une maille type (de profondeur égale à l‘unité de sorte qu‘on obtient une repré-

sentation cartésienne bidimensionnelle) sur laquelle une surface de volume fini est re-

présentée par le secteur coloré. Sur la figure 4.1-b est représenté le volume de contrôle 

en 3D par la ligne noir autour du nœud. 

 

 

Figure 4.1 : Définition de volume de contrôle a) Hurtado et al.86 b) Ogedengbe87. 

 

Il est clair que chaque nœud soit entouré par des surfaces qui constituent le vo-

lume fini et toutes les valeurs des variables et les propriétés du fluide sont stockées aux 

nœuds de l‘élément. Considérant les équations moyennées de conservation de masse, 

quantité de mouvement, et d‘une grandeur scalaire passive, exprimées en coordonnées 

cartésiennes. 

∂ρ

∂t
+

∂

∂x j
 ρUj = 0                                                                  (4.3) 



50 
 

∂ρU i

∂t
+

∂

∂xj
 ρUjUi  = −

∂p

∂xj
+

∂

∂x j
 μeff  

∂U i

∂xj
+

∂U j

∂U i
                  (4.4) 

∂ρ∅

∂t
+

∂

∂xj
 ρUj∅ =

∂

∂xj
 Γeff  

∂∅

∂x j
  + S∅                                     (4.5) 

Ces équations sont intégrées sur un volume de contrôle. Le théorème de  divergence  est 

appliqué pour convertir certaines  intégrales de volume  en intégrales de surface pour un 

volume de contrôle qui ne se déforme pas dans le temps. La dérivée par rapport au 

temps  peut être sortie de l‘intégrale de volume et les équations ci-dessus deviennent : 

              
d

dt
 

V
ρdV +  

s
ρUjdnj = 0                                                         (4.6) 

d

dt
 

V
ρUi dV +  

s
ρUjUi dnj = − 

s
pdnj +  

s
μ

eff
 

∂U i

∂xj
+

∂U j

∂U i
 dnj +  

V
SU i

dV   (4.7) 

d

dt
 

V
ρ∅dV +  

s
ρUj∅dnj = − 

s
pdnj +  

s
Γeff  

∂∅

∂xj
 dnj +  

V
S∅dV  (4.8) 

 

où V et  s désignent respectivement l‘intégration de volume et de surface de la région 

considérée et dnj est la composante cartésienne différentielle du vecteur normale sortant 

de la surface considérée. Les intégrales de surface sont des intégrales de flux, alors que 

les intégrales de volume représentent la source ou les termes d‘accumulation.  

La première étape, pour résoudre ces équations numériquement, est de les rapprocher en 

utilisant des fonctions discrètes. On considère un élément de maille isolé comme illustré 

dans la figure 4.2. 

 

 

Figure 4.2 : Elément de maille. 

Les flux discrétisés sont représentés aux points d‘intégration pour accomplir la conver-

sion des équations contenues dans leur forme discrète. Les points d‘intégration  ipn  sont 

situés au centre de chaque segment de surface dans l‘élément tridimensionnel  entourant 

le volume de contrôle. 

La forme discrète de ces équations s‘écrit comme suit : 
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 ρV  
ρ−ρ

0

∆t
 +   ρUj ∆nj ip

= 0ip  ,   V  
ρ−ρ

0

∆t
 +   ρUj ∆nj ip

= 0ip                       (4.9) 

 ρV  
U i −U i

0

∆t
 +  m ipip  Ui  ip =   p∆ni  ipip +   μ

eff
 

∂U i

∂xj
+

∂U j

∂xi
 ∆nj 

ip
ip  

+SU i
     V                                                                (4.10) 

ρV  
∅−∅0

∆t
 +  m ipip ∅ip =   Γeff  

∂∅

∂xj
 ∆nj 

ip
ip + S∅

    V                                  (4.11) 

V  
ρUi − ρ0 Ui

0

∆t
 +  m ip

ip

 Ui  ip =   p∆ni ip

ip

+   μ
eff

 
∂Ui

∂xj

+
∂Uj

∂xi

 ∆nj 

ipip

 

+SU i
    V                                                         (4.12) 

V  
ρ∅−ρ

0 ∅0

∆t
 +  m ipip ∅ip =   Γeff  

∂∅

∂xj
 ∆nj 

ip
ip + S∅

   V                                (4.13) 

 

où V est le volume de contrôle,  ip  désigne le point d‘intégration, la sommation est sur 

tous les points d‘intégration de volume de contrôle, ∆nj est le vecteur discret sortant de 

surface et ∆t est le pas de temps. On note que le schéma d‘Euler (différence arrière de 

premier ordre) a été assumé dans cette équation, bien qu‘un schéma de deuxième ordre 

soit également utilisé. Indice ο correspond au temps antérieur, le flux de masse discret à 

travers la surface de volume fini est exprimé par : 

m ip =  ρUj∆nj ip

0
                                                                (4.14) 

4.1.1 Couplage vitesse-pression 

   CFX utilise une seule cellule non décalée grille intercalée pour surmonter le dé-

couplage de pression et/ou de vitesse. La représentation unidimensionnelle de l‘équation 

de conservation de la masse peut être écrite sous la forme suivante :  

 
∂U

∂x
 

i
+

∆x3A

4m 
 

∂4p

∂4x
 

i
= 0                                               (4.15) 

où :  m = ρUj∆nj 

L‘équation de continuité est une différence centrée de deuxième ordre approximée par 

la dérivée première de la vitesse, modifiée par la quatrième dérivée de la pression, ce 

qui agit  à redistribuer l‘influence de la pression. Ceci surmonte le p roblème des oscilla-

tions d‘échiquier (checker board oscillations). Cette méthode est similaire à celle de 

Rhie et Chow88, avec certain nombre de développements qui améliore la robustesse de 

la discrétisation quand la pression varie rapidement ou est affectée par les forces de vo-
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lume. Comme le maillage est raffiné, le second terme du premier membre de l‘équation 

(4.15) est négligeable devant le premier de sorte que l‘équation soit identique à 

l‘équation de continuité sous sa différentielle.  

 4.1.2  Fonctions de forme 

Les champs de solution sont stockés aux nœuds de maille, cependant différents 

termes dans les équations exigent l‘évaluation des valeurs des variables ou des gradients 

de celles-ci aux points d‘intégration. Pour cette raison, nous devons utiliser une méthode 

pour calculer la variation de solution dans un élément, ceci est possible avec les fonc-

tions de forme des éléments finis.  

La variation de la variable  dans un élément est comme suit : 

∅ =  Ni ∅i
Nneuds

i=1
                                                                  (4.16) 

où  Ni est la fonction de forme pour le nœud  𝑖, et ∅𝑖  est la valeur de  ∅ au nœud  𝑖. La 

sommation est effectuée sur tous les nœuds de l‘élément. La propriété principale de la 

fonction de forme  est : 

              Ni = 1
Nneuds

i=1
                                                            (4.17) 

                                    au nœud j                Ni =  
1         i = j

0        i ≠ j
  

Les fonctions de forme utilisées dans le code CFX  sont linéaires en termes de coordo n-

nées  paramétriques. Par exemple en considérant l‘élément hexaédrique suivant : 

 

 

Les fonctions de forme tri- linéaires pour chaque nœud sont : 

N1 s , t ,u =  1 − s  1 − t  1 − u  

N2 s , t , u = s 1 − t  1 − u  

N3 s , t , u = st 1 − u  

N4 s , t , u =  1 − s t 1 − u  

N5 s , t , u =  1 − s  1− t u 

N6 s , t , u = s 1 − t u 
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N7 s , t , u = stu 

N8 s , t , u =  1 − s tu 

Les foncions de forme sont également employées pour diverses quantités géométriques 

comme les coordonnées des points d‘intégration, vecteur de superficie etc.  

             x =  Ni xi
Nneuds

i=1
,   y =  Ni yi

Nneuds

i=1
 ,   z =  Ni zi

Nneuds

i=1
              (4.18) 

4.1.3 Termes de diffusion 

D‘après l‘approche de la méthode des éléments finis standard, les fonctions de 

forme sont utilisées pour évaluer les dérivées pour tous les termes de diffusion, par 

exemple pour une dérivée dans la direction x au point d‘intégration ip. 

 ∂∅

∂x
 

ip
=   ∂Nn

∂x
 

ip
∅nN                                                          (4.19) 

La sommation est sur toutes les fonctions de forme de l‘élément.  

Les dérivées cartésiennes des fonctions de forme peuvent être exprimées en termes de 

leurs dérivées locales par la matrice de transformation jacobien. 
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∂N

∂t

∂N

∂u  
 
 
 
 

                                                               (4.20) 

Les gradients de fonctions de forme peuvent êtres évalués à l‘endroit réel (véritable in-

terpolation tri- linéaire) ou à l‘endroit où chaque surface ( ip ) coupe le bord de l‘élément 

(interpolation linéaire- linéaire). 

4.1.4  Terme de gradient de pression 

L‘intégrale de surface de gradient de pression dans l‘équation de quantité de mo u-

vement est évaluée par l‘expression suivante : 

 p∆nip  
ip

                                                                          (4.21) 

La valeur de pip  est évaluée en utilisant les fonctions de forme : 

pip =  Nn sip  , tip  ,uip  pnn                                               (4.22) 

Comme pour les termes de diffusion, la fonction de forme utilisée pour interpoler la 

pression p, peut être évaluée à l‘endroit réel de chaque point d‘intégration (véritable in-

terpolation tri- linéaire) ou à chaque endroit où la surface  ip  coupe le bord de l‘élément 

(interpolation linéaire- linéaire) 
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4.1.5  Terme de convection 

Pour accomplir la discrétisation du terme de convection, la variable ∅𝑖𝑝  doit être 

liée à la valeur de  aux nœuds. Les schémas de convection implémentés dans le code 

CFX peuvent être mis sous la forme suivante : 

∅ip = ∅up + 𝛽∇∅. ∆r                                                            (4.23) 

 où  ∅up  est la valeur au nœud amont, ∇∅ est le gradient de ∅  et r  est le vecteur de dé-

placement de nœud amont à (ip). Le choix particulier de la valeur du paramètre 𝛽 per-

met de basculer entre différents schémas.  

 pour 𝛽 = 0, on obtient le schéma aux différences avant d‘ordre 1 (UDS) 

 pour 𝟎 < 𝛽 < 1, les propriétés diffusives de schéma UDS sont réduites. La 

quantité  𝛽∇∅.∆r  est appelée  correction de convection numérique et peut être 

considérée comme un flux anti-diffusif supplémentaire au schéma UDS. 

 pour 𝛽 = 1, on a le schéma aux différences avant d‘ordre 2  

 dans le cas où  𝛽 se calcule localement et est proche de 1 on a le schéma de 

haute résolution (Barth et Jesperson89). 

4.1.6 Système couplé des équations  

Le système d‘équations peut être écrit sous la forme suivante : 

ap∅p −  ai
nb ∅i = binb i

                                                       (4.24) 

En 3D, le système couplé masse-quantité de mouvement  à l‘expression suivante : 

𝑎𝑖
𝑛𝑏 =  

𝑎𝑢𝑢 𝑎𝑢𝑣 𝑎𝑢𝑤 𝑎𝑢𝑝

𝑎𝑣𝑢𝑎𝑣𝑣𝑎𝑣𝑤𝑎𝑣𝑝

𝑎𝑤𝑢 𝑎𝑤𝑣 𝑎𝑤𝑤 𝑎𝑤𝑝

𝑎𝑝𝑢 𝑎𝑝𝑣 𝑎𝑝𝑤 𝑎𝑝𝑝

 

𝑖

𝑛𝑏

,  ∅𝑖 =  

𝑢
𝑣
𝑤
𝑝

 

𝑖

 , et  𝑏𝑖 =

 
 
 
 
𝑏𝑢

𝑏𝑣

𝑏𝑤

𝑏𝑝  
 
 
 

𝑖

         (4.25) 

où  ∅  est la solution, 𝑖  identifié le nombre de volume de contrôle ou de nœuds en ques-

tion, nb signifie les nœuds voisins,  𝑎  coefficient d‘équation et b est le second membre. 

La résolution se fait en utilisant une méthode à grille multiple algébrique (AMG).  
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Chapitre 5 

Effet de l’orientation des nervures sur l’écoulement et le transfert 

thermique dans un circuit à quatre passages en rotation  

 

Dans ce chapitre, on compare les effets de deux orientations de nervures  ∓45°  

sur les caractéristiques de l‘écoulement secondaire et le transfert thermique dans un ca-

nal à quatre passages en mode non-orthogonal de rotation qui simule le circuit de refroi-

dissement de la région centrale (mi-corde) d‘une aube d‘une turbine à gaz. Dans les 

conditions typiques de l‘écoulement, des explications détaillées des phénomènes dyna-

miques et thermiques engendrés par la force de Coriolis, la force de flottabilité centr i-

fuge et les nervures ont été données. Les résultats numériques sont comparés aux do n-

nées expérimentales disponibles. Le modèle de turbulence du second ordre basé sur 

l‘équation de la fréquence caractéristique de la turbulence est utilisé pour les calculs.  

5.1 Description du problème 

Le canal étudié est constitué de quatre passages raccordés par trois coudes de 180° 

dont deux parois opposées sont munies de 13 nervures décalées et inclinées et les autres 

lisses (figure 5.1). Deux configurations de canal sont étudiées.  Dans l‘une, les nervures 

sont inclinées, par rapport à la direction de l‘écoulement principal, d‘un angle α =

 − 45 ° dans le premier et troisième passage, et d‘un angle α =  +45° dans le second 

passage (figure 5.1-a) ; dans l‘autre, elles sont inclinées d‘un angle α = +45° dans les 

trois premiers passages (figure 5.1-b). Le quatrième passage est lisse et adiabatique pour 

les deux configurations. Dans les deux configurations, le canal est incliné par rapport à 

l‘axe de rotation d‘un angle β = 45° comme le montre la figure 5.2-b. Le canal a une 

section droite de 12,7 mm2 avec des chanfreins aux coins de 1,14 mm. La longueur de 

chaque passage est L =  14 Dh, le rayon interne des coudes R =  1.2 Dh. Les nervures 

de hauteur e sont de forme circulaire avec filet (figure 5.2-c) et espacées de 𝗉 e = 10 . 

Elles engendrent un rapport de blocage e Dh = 0.1 . La distance entre l‘axe de rotation 

et l‘entrée du canal est Rr =  41 Dh. La première nervure est placée à 3Dh de l‘entrée 

du canal. Dans cette étude, le nombre de Reynolds  Re , le rapport de masse volumique 

 ∆ρ ρ   et la pression de référence  pref   sont respectivement égaux à 25,000, 0.13 et 

10-atm, et trois valeurs (0 ; 0.24 et 0.35) du nombre de rotation  R0  sont considérées. 
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A l‘entrée du canal, le profil expérimental donné par Johnson et al.2 est utilisé comme le 

montre la figure 5.3-c. La température T0 de l‘air de refroidissement 

( θ = (T − T0 ) (Tw − T0) = 0  ) à l‘entrée du canal est uniforme. Toutes les parois de 

ce dernier sont maintenues à la température constante TP (θ = 1). A la sortie du canal, 

dans le but d‘éviter le problème de débit de retour, une condition de type ouverture (en 

anglais opening) est appliquée. Le nombre de Nusselt est normalisé par la corrélation de 

Kays et Perkins 90 : 

                                 Nu0 = 0.0174Re−0.2                                              (5.1) 

Exprimant le nombre de Nusselt dans une conduite à parois internes lisses pour un écou-

lement complètement développé. 

La configuration de la figure 5.1-a, a été déjà étudiée expérimentalement par 

Johnson et al.2, 79, 82 dans les mêmes conditions que la présente étude. Les résultats de 

ces auteurs sont comparés aux nôtres correspondants à la même configuration. Les pa-

ramètres de l‘écoulement et de transfert thermique correspondent aux conditions d‘essai 

N° 225 et 226  de UTRC‘s contact NAS3-23691 (Johnson et al2, 79, 82). Les paramètres 

géométriques et de l‘écoulement pour tous les cas étudiés sont mentionnés dans le ta-

bleau 5.1. 

Tableau 5.1 : Sommaire des cas étudiés. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Cas 𝐏𝐫𝐞𝐟  

   
(atm) 

𝐑𝐞 𝛂 

(1ère 

Passage) 

𝛂 

(2ème 

Passage) 

𝛂 

(3ème 
Passage) 

Ω(𝐭𝐫 𝐦𝐢𝐧 )/𝐑𝟎 ∆𝛒 𝛒  

1 10 25,000 −45° +45° −45° 0/0 0.13 

2 10 25,000 +45° +45° +45° 0/0 0.13 

3 10 25,000 −45° +45° −45° 550/0.24 0.13 

4 10 25,000 +45° +45° +45° 550/0.24 0.13 

5 10 25,000 −45° +45° −45° 825/0.35 0.13 

6 10 25,000 +45° +45° +45° 825/0.35 0.13 
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Figure 5.1 : Configurations géométriques étudiées : (a) étude expérimentale de Johnson 

et al2, 79, 82 et présente étude, (b) présente étude. Vues de la paroi arrière, (a-n) positions 

de prise de pression, les chiffres 1 à 16 désignent les sections chauffées expérimentale-

ment. 
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Figure 5.2 : (a) section droite de l‘aube vue à partir de l‘axe de rotation, (b) section droite 

du canal orienté de 45° vue à partir de l‘axe de rotation, (c) géométrie d ‘une nervure. 
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5.1.1 Maillage 

La figure 5.3 illustre la grille numérique générée par le mailleur  ICEM.CFD.14.0. 

Nous avons utilisé la loi de maillage de demi-cosinus 1 et 2, près de toutes les parois et 

la loi de maillage cosinus dans la direction radiale (x), ceci donne un maillage meilleur 

que celui fourni par la loi de maillage bi-géométrique ou uniforme. Pour le traitement 

automatique de proche-paroi, la valeur moyenne de la distance adimensionnée à la paroi  

𝑦 + de la première cellule prés des parois nervurées et lisses est donnée dans le tableau 

5.2. L‘écoulement est considéré comme incompressible car le nombre de mach est infe-

rieur à 0.3 et la masse volumique du fluide est rapprochée par ρ = ρ
0
T0 T   pour déter-

miner sa variation due à la variation de la température. La conductivité  thermique  𝜆  

et la viscosité du fluide  μ  sont déterminées par la loi de Sutherland. Le domaine de 

calcul est constitué d‘éléments hexaédriques et décomposé de manière automatique en 

16 sous-domaines couplés en utilisant la technique de distribution parallèle (MPI). La 

convergence est achevée à des résidus d‘une valeur de 10E − 6.  Des tests de raffine-

ment de maillage ont été réalisés pour s'assurer que les résultats (en particulier le 

nombre de Nusselt) sont indépendants du maillage. Trois grilles de maillage sont étu-

diées 50x50x2246 (grille 1), 60x60x2000 (grille 2) et le 60x60x2246 (grille 3). Le raffi-

nement de la grille dans la section droite du canal (y-z) a montré une amélioration de la 

solution. L'augmentation du nombre de points de la grille dans la même section (y-z) de 

60 à 68 n'a pas affecté les résultats. Le raffinement du maillage dans la direction radiale 

(x) a montré une différence négligeable entre les grilles 60x60x2000 et 60x60x2246. On 

voit bien, sur la figure 5.4, que la grille 3 a produit une solution quasi- indépendante du 

maillage. La même remarque est rapportée pour les autres parois. Ainsi, tous les résul-

tats présentés, ici, sont basés sur la distribution de la grille 60x60x2246 qui donne un 

nombre total de nœuds de 8, 085600 . 

Tableau 5.2 : Distance moyenne adimensionnée à la paroi. 
 

 

 

 

 

 

 

Paroi  Pnv Pnr Plv Plr 

𝐲 + 2.48 2.24 0.86 0.76 
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Figure 5.3 : Grille numérique et positions si  des sections droites dans lesquelles la struc-

ture de  l‘écoulement est représentée et observée dans le sens des flèches.  
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Figure 5.4 : Effet du raffinement de maillage. 

 

Résultats et analyse 

La rotation génère une force de Coriolis et une force centrifuge définies respecti-

vement par : 

FCor = 2ρΩ × U                                                     (5.2)                                           

Fcfg = 2ρΩ2 𝑥 − Rr                                             (5.3) 

La force de Coriolis tend à dévier, dans le premier et le troisième passage, le cœur de 

l‘écoulement principal vers les parois nervurée et lisse avant, tandis qu‘elle le dévie,  

dans le second et le quatrième passage, vers les parois nervurée et lisse arrière en en-

gendrant transversalement un écoulement secondaire (cellules de Coriolis). Les parois 

vers lesquelles la force de Coriolis est dirigée sont dites de haute pression et les parois 

opposées de basse pression. En effet, dans le premier et le troisième passage, les parois 

avant sont de haute pression et les parois arrière de basse pression ; dans le second et le 

quatrième passage, les parois avant sont de basse pression et les parois arrière de haute 

pression (figure 5.2-b). Dans le cas d‘un écoulement isotherme, la force de Coriolis in-

duit seulement un gradient de pression dépendant de la distance à l‘axe de rotation alors 

que dans un écoulement avec transfert thermique, elle génère en plus une force de flot-

tabilité centrifuge. Laquelle est caractérisée par un paramètre de flottabilité (F0) expri-

mé par la relation2 : 

                            F0 = ∆ρ ρ ∗ R0
2 ∗ Rr Dh                                              (5.4) 
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où ∆ρ ρ   est le rapport de masse volumique, R0 est le nombre de rotation et Rr Dh   est 

le rapport géométrique. La flottabilité centrifuge a deux effets importants. Le premier, 

connu dans la littérature par l‘effet assistant de la force de flottabilité centrifuge (en an-

glais aiding buoyancy), est l‘accélération de l‘air froid, plus dense prés des parois de 

haute pression, assistant ainsi l‘effet de Coriolis. Le second, connu dans la littérature par 

l‘effet opposant de la  flottabilité centrifuge (en anglais opposing buoyancy), est le dé-

placement de l‘air chaud vers l‘axe de rotation induisant ainsi un écoulement secondaire 

dans la section transversale du canal (cellules de flottabilité). De cette manière, 

l‘orientation des nervures, la force de Coriolis et la flottabilité centrifuge produisent des 

effets importants sur les caractéristiques de l‘écoulement et le transfert thermique qui 

sont détaillés dans les sections suivantes.  

5.2 Champs de vitesse et de température 

Les figures 5.5-5.19 illustrent les lignes de courant de l‘écoulement secondaire et 

la distribution de température adimensionnelle   θ  dans différentes stations du canal. 

Dans le premier passage, le troisième passage et les coudes, les modèles de 

l‘écoulement secondaire sont vus suivant la direction de l‘écoulement principal, et dans 

le second et le quatrième passage suivant la direction opposée comme indiqué sur la fi-

gure 5.3. Le sens de rotation du canal est donné par la règle de la main droite ou sur Les 

figures de bas en haut.  

5.2.1 Premier passage à écoulement principal centrifuge 

Dans le cas statique R0 = 0, dans la partie lisse (0 < s Dh < 3 ), se forment, dans 

chaque coin de section droite, deux vortex contra-rotatifs illustré par la figure 5.5-a(s1) 

et 5.5-b(s1), respectivement pour le cas 1 et le cas 2. Ces vortex, caractéristiques de 

l‘écoulement dans un canal à parois interne lisses, sont générés par l‘anisotropie de la 

turbulence (c.-à-d.  uu   ≠ vv   ≠ ww     ). Ils ne sont pas semblables en raison du profil ex-

centrique et non établi de la vitesse à l‘entrée du canal (figure 5.3). Dans la partie nervu-

rée (3 < s Dh < 14), il se développe derrière chaque nervure un vortex hélicoïdal puis 

s‘aligne avec l‘écoulement principal. La combinaison de ces vortex donne lieu à deux 

vortex contra-rotatifs comme le montrent les illustrations s2, s3 et s4 de la figure 5.5-a 

et 5.5-b, respectivement pour le cas 1 et le cas 2. La différence entre ces deux cas réside 

dans le sens de circulation de ces vortex. Ces vortex transportent l‘air frais vers toutes 

les parois du passage notamment sur les parois nervurées et favorisent ainsi l‘échange 

thermique fluide-paroi. 



63 
 

Dans le cas en rotation R0 = 0.24 (cas 3 et cas 4), dans la partie lisse, les vortex 

des coins observés dans le cas statique disparaissent au profit du développement de 

deux grandes cellules contra-rotatives (cellules de Coriolis) induites par la force de Co-

riolis, surmontées par deux autres petites cellules également contra-rotatives induites 

par la force de flottabilité centrifuge opposante comme le montre la figure 5.6-a(s1) 

pour le cas 3 et la figure 5.6-b(s1) pour le cas 4. Dans la partie nervurée, contrairement 

au cas statique, l‘écoulement principal est siège d‘écoulements secondaires enchevêtrés 

d‘une manière complexe et générés par la force de Coriolis, les nervures inclinées et la 

flottabilité centrifuge opposante. Dans le cas 3, la cellule de Coriolis, tournant dans le 

sens des aiguilles d'une montre, renforce la cellule de flottabilité tournant dans le même 

sens, tandis que l‘autre, tournant dans le sens opposé, renforce le vortex induit par la 

première nervure du côté de basse pression (BP) et atténue la cellule de flottabilité tour-

nant dans le sens contraire des aiguilles d'une montre. Ceci donne une structure de deux 

grandes cellules comme le montre la figure 5.6-a(s2) . Au delà de  s Dh = 6 , les cel-

lules de Coriolis induites dans les régions inter-nervures de haute pression (HP) et tour-

nant dans le sens contraire des aiguilles d'une montre se combinent en détruisant partiel-

lement les vortex induits par les nervures inclinées de −45° de la paroi avant (Pnv 

(HP)), et les cellules de Coriolis tournant dans le sens opposé renforcent les cellules de 

flottabilité induites par la force de flottabilité centrifuge opposante dans les  régions in-

ter-nervures du côté de basse pression (BP) d'une part et les vortex induits par les ner-

vures inclinées de −45° de la paroi avant (Pnv) non détruites d'autre part. Cet effet em-

pêche la formation des vortex induits par les nervures à −45° de la paroi arrière (Pnr 

(BP)). Cette interaction complexe est illustrée sur la figure 5.6-a(s3). Avant que l'écou-

lement aborde le premier coude, les cellules de Coriolis circulant dans le sens des ai-

guilles d'une montre sont atténuées et celles circulant dans le sens opposé sont affaiblies 

ainsi que les vortex induits par les nervures (Pnv (HP)), tandis que la cellule de flottab i-

lité est intensifiée comme le montre la figure 5.6-a(s4). Quant à l'écoulement principal 

centrifuge, il est dévié vers les parois de haute pression caractérisées par une large va-

riation de la vitesse radiale (u). Laquelle varie de 0.3Um  à 1.7Um  le long de la ligne 

centrale de la partie nervurée de la paroi HP et à (1.1e) d‘elle. Cette forte accélération 

de l‘écoulement est due aux effets combinés de la force de Coriolis et de la flottabilité 

centrifuge assistante. Par contre, près des parois de basse pression se forment des zones 

de recirculation dues à la force de flottabilité centrifuge opposante. Il en résulte que l'air 
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frais n'est pas transporté vers toutes les parois à cause de l‘interaction destructive entre 

les trois types d‘écoulements secondaires ; par conséquent, des zones chaudes sont 

créés, notamment, sur les parois de basse pression comme on peut le voir sur les con-

tours de température θ illustrés sur la figure 5.6-a. Dans le cas 4, contrairement au cas 3, 

l‘interaction de ces types d‘écoulements secondaires est constructive. Les cellules de 

Coriolis et de flottabilité circulant dans le sens contraire des aiguilles d'une montre se 

combinent et renforcent les vortex induits par les nervures inclinées de +45° de la paroi 

avant (Pnv (HP)). Le même phénomène se produit du côté de la paroi nervurée arrière 

(Pnr (BP)), les cellules de Coriolis et de flottabilité tournant dans le sens des aiguilles 

d'une montre se combinent et renforcent les vortex induits par les nervures inclinées de 

+45°. Il en résulte une structure de deux vortex contra-rotatifs, non semblable à celle 

établie dans le cas statique (cas 2), où le vortex du côté de haute pression (HP) est inten-

sifié par les effets combinés de la force de Coriolis et de flottabilité assistante comme il-

lustré sur la figure 5.6-b s2 . Après la septième nervure de la paroi avant (Pnv (HP)), 

ces effets sont réduits car les vortex induits par les nervures tendent à égaliser le champ 

de température comme cela peut être vu sur les contours de température représentés sur 

la figure 5.6-b. Il en résulte une diminution du grand vortex et une augmentation de 

l'autre, de sorte qu‘à la sortie du passage, les deux vortex deviennent presque symé-

triques (figure 5.6-b s3  et 5.6-b s4 ). La vitesse radiale (u) varie de 1Um  à 2Um  le long 

de la même ligne que dans le cas 3. 

  Au taux de rotation supérieur R0 = 0.35, dans la partie lisse des cas 5 et 6 se 

produisent respectivement les mêmes phénomènes que dans le cas 3 et 4 mais avec une 

intensification des cellules de flottabilités. Dans cette partie, les figures 5.7-a s1  et 5.7-

b s1  ne montrent pas une grande différence entre les cas 5 et 6. Dans la partie nervurée 

du cas 5, l‘écoulement est caractérisé par un unique vortex à la sortie du passage. Cette 

structure est très différente de celle à deux vortex contra-rotatifs observée dans le cas1 

(statique) et également différente de celle établie dans le cas 3 (rotation). Ce résultat 

s‘explique par la combinaison des cellules de flottabilité, tournant dans le sens contraire 

des aiguilles d'une montre et induites dans les régions inter-nervures du coté basse pres-

sion (BP), et des cellules de Coriolis induites dans les régions inter-nervures du côté 

haute pression (HP) et ayant le même sens de rotation. Cette combinaison donne un 

large vortex tournant dans le sens contraire des aiguilles d'une montre (figure 5.7-

a s4 ). Ce vortex empêche le développement de ceux induits par les nervures orientées 
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de −45° de la paroi avant (Pnv (HP)) et les cellules de Coriolis tournant dans le sens 

des aiguilles d'une montre tandis qu‘il détruit les vortex induits par les nervures à −45° 

de la paroi arrière (Pnr (BP)). L‘évolution de ces écoulements secondaires est montrée 

par la figure 5.7-a s2  à 5.7-a s4 .  En effet, dans ce cas, l'écoulement est dominé par 

l'écoulement secondaire induit par la rotation car les vortex induits par les nervures, 

comparés à ceux du cas statique (cas 1), sont presque supprimés. Dans le cas 6, les phé-

nomènes physiques produits sont pareils que ceux dans le cas 4, mais la formation des 

cellules de flottabilité additionnelles dans les régions inter-nervures du côté de basse 

pression (BP) modifie la structure du double-vortex établie dans le cas 4, de sorte qu‘à 

la sortie du passage, le vortex du coté basse pression est relativement grand que celui du 

coté haute pression (figure 5.7-b).   

5.2.2 Premier coude 

Dans le cas statique, l'écoulement est régi, dans le premier coude, par le gradient 

de pression radial. Dans le cas 1, le vortex circulant dans le sens contraire des aiguilles 

d'une montre issu du premier passage subsiste en empêchant le développent du vortex 

de Dean induit sur la paroi arrière et renforçant celui de Dean induit sur la paroi avant. 

L‘ensemble de ces deux vortex constitue avec le second vortex issu du premier passage 

la structure montré sur la figure 5.11-a s5 . Deux vortex additionnels se développent du 

côté convexe de la deuxième partie du coude en raison de la production de vorticité : 

l‘un de grande taille, circule dans le sens des aiguilles d'une montre à proximité de la 

paroi avant et l‘autre de petite taille circule dans le sens contraire à proximité de la paroi 

arrière (figure 5.8-a s6 ). Dans le cas 2, contrairement au cas 1, l'écoulement est dévié 

vers le côté convexe du coude à cause de l‘inclinaison des nervures de +45°. Ceci per-

met le développement d‘un double-vortex de Dean afin d‘équilibrer le gradient de pres-

sion. En effet, le vortex, tournant dans le sens des aiguilles d'une montre issu du premier 

passage, se combine avec celui de Dean induit sur la paroi arrière et l‘autre, tournant 

dans le sens opposé, se combine avec le vortex de Dean induit sur la paroi avant. Ceci 

donne deux vortex contra-rotatifs sensiblement symétriques comme le montre la figure 

5.11-b s5 .  

Dans le cas en rotation, l'écoulement dans le coude est plus complexe que dans le  

premier passage à cause de l‘effet de courbure.  Dans ce cas, la force de Coriolis est ex-

primée par FCor = 2ρ[Ωvi − Ωuj]. La force de Coriolis, due à la composante de vitesse 

v, agit vers le côté concave car v est positive dans la section transversale du milieu du 
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coude dans le cas 3 et le cas 4 et celle due à la composante u pointe vers la paroi avant 

quand u est positive et vers la paroi arrière quand u est négative (figure 2.6).  Dans le 

cas 3, l'air frais, près des parois de haute pression (Pnv et Plv), est poussé vers le coté 

concave et la paroi arrière (Pnr) à cause de l'effet combiné de la flottab ilité assistante et 

la force de Coriolis due à la composante v. Il en résulte le développement de deux vor-

tex de Dean, l‘un sur la paroi avant et l'autre sur la paroi arrière. L'air chaud, près des 

parois de basse pression (Pnr et Plr), est transporté vers le coté convexe du coude à 

cause de l'effet opposant de la flottabilité centrifuge. Lequel engendre  un vortex qui se 

combine avec le vortex de Dean induit sur la paroi arrière. Ceci donne lieu à une struc-

ture de deux vortex contra-rotatifs de taille différente montrée au milieu du coude par la 

figure 5.12-a s5 . Dans la deuxième partie du premier coude, l'air frais convecté vers le 

côté concave sous l‘effet assistant de la flottabilité centrifuge, produit un vortex tour-

nant dans le sens des aiguilles d'une montre  tandis que l'air chaud, convecté vers le côté 

convexe sous l‘effet opposant de la flottabilité centrifuge, induit un vortex circulant 

dans le sens contraire. Il en résulte une structure de deux vortex contra-rotatifs à la sor-

tie du coude (figure 5.9-a s6 ). Dans le cas 4, contrairement au cas 3, l'écoulement est 

dévié vers le coté convexe du coude à cause de l‘orientation des nervures de +45°. Le 

vortex formé dans le premier passage à proximité du côté de haute pression (HP) sub-

siste en s‘atténuant tandis que celui du côté de basse pression (BP) se combine avec le 

vortex de  Dean induit sur la paroi arrière pour donner un grand vortex qui empêche le 

développement du vortex de Dean induit sur la paroi avant ( figure 5.12-b s5 ).   

Dans le cas 5, le  phénomène produit est similaire à celui du cas 3, mais est carac-

térisé par un vortex additionnel, induit prés du coté convexe du coude, qui est renforcé 

par le grand vortex issu du premier passage. Ceci donne lieu à une structure de deux 

vortex contra-rotatifs (figure 5.13-a s5 ). Dans le cas 6, presque la même structure du 

cas 4 est observée mais avec un vortex additionnel, tournant dans le sens opposé, pro-

duit sur le coté convexe (figure 5.13-b s5 ). La comparaison des contours de tempéra-

ture, au milieu du coude, des six cas étudiés met en évidence l‘influence considérable de 

la rotation sur la distribution de température. L'air frais occupe  la région centrale dans 

les cas statiques (cas 1 et cas 2) et la région au voisinage des parois concave et arrière 

dans les cas en rotation (cas 3 et cas 4). Le gradient de température est moins important 

dans le cas 4 que dans le cas 3 mais relativement le même dans les cas 5 et 6 correspon-

dant au taux de rotation supérieur. 
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5.2.3 Second passage à écoulement principal centripète  

Dans le cas 1, les deux vortex contra-rotatifs observés au milieu du coude subsis-

tent dans le second passage et s‘atténuent au cours de leur déplacement, alors que le 

vortex additionnel tournant dans le sens horaire se combine avec les vortex induits par 

les nervures de la paroi avant et l‘autre avec les vortex induits par les nervures de la pa-

roi arrière. Ces combinaisons donnent lieu à une structure deux vortex contra-rotatifs où 

le vortex près de la paroi nervurée arrière est relativement grand (figure 5.8-a s7 ). Ces 

vortex évoluent de telle sorte qu‘à la sortie du passage deviennent sensiblement symé-

triques comme le montre la figure  5.8-a s8  et 5.8-a s9 . Dans le cas 2, la structure des 

deux vortex contra-rotatifs établie au milieu du coude demeure dans le second passage 

en étant renforcée par les vortex induits par les nervures. Cependant, contrairement au 

cas 1, le vortex additionnel, circulant dans le sens contraire des aiguilles d'une montre 

développé sur le côté concave de la deuxième partie du coude, demeure tandis que le 

vortex additionnel développé près du côté convexe s‘atténue (figure 5.8-b s6 ). Les vor-

tex tournant dans le sens des aiguilles d'une montre renforcent ceux induits par les ner-

vures de la paroi avant et les vortex circulant dans le sens opposé se combinent avec les 

vortex induits par les nervures de la paroi arrière pour donner deux vortex contra-

rotatifs dont le vortex à proximité de la paroi nervurée avant est plus grand que celui du 

côté de la paroi nervurée arrière (figure 5.8-b s7 ). Cette structure reste presque in-

changée jusqu'à la sortie du passage comme montré sur la figure 5.8-b s8  et 5.8-b s9 . 

Dans le cas en rotation, l‘écoulement principal dans le second passage étant cen-

tripète, la force de Coriolis est pointée vers les parois Pnr et Plv (figure 5.2-b) et la force 

de flottabilité centrifuge assistante s‘aligne avec la direction de l'écoulement principal 

centripète. Dans le cas 3, les deux vortex qui prennent naissance dans la deuxième partie 

du premier coude, illustré sur la figure 5.9-a s6 , persistent dans le second passage où 

celui tournant dans le sens contraire des aiguilles d'une montre se combine avec les vor-

tex induits par les nervures de la paroi arrière (HP), et celui tournant dans le sens opposé 

est renforcé par les vortex induits par les nervures de la paroi avant (BP). Ceci donne 

lieu à une structure de deux vortex contra-rotatifs (figure 5.9-a s7  et 5.9-a s8 ). A la 

sortie du passage, les deux vortex deviennent quasiment symétriques (figure 5.9-a s9 ). 

Dans le cas 4, la structure de l'écoulement devient similaire à celle observée dans le cas 

3 après six diamètres hydrauliques. Le vortex induit par les nervures de la paroi arrière 

(BP) du premier passage et le vortex naissant dans la seconde partie du coude  persistent 
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dans le second passage comme le montre la figure 5.9-b s6 . Le vortex circulant dans le 

sens des aiguilles d'une montre renforce les vortex induits par les nervures de la paroi 

avant (BP) et celui circulant dans le sens contraire renforce ceux induits par les nervures 

de la paroi arrière (HP). Il en résulte une structure de quatre vortex (figure 5.9-b s7 ). 

Quand les deux vortex issu du coude sont atténués, cette structure devient deux vortex 

contra-rotatifs presque symétriques (figure 5.9-b s8  et 5.9-b s9 ). 

Dans le cas 5, le large vortex tournant dans le sens des aiguilles d'une montre, issu 

du coude (figure 5.10-a s6  et 5.10-a s7 ), subsiste en s‘atténuant dans le second pas-

sage, tandis que le petit vortex se combine avec les vortex induits par les nervures de la 

paroi arrière (HP) pour donner un large vortex. Lequel constitue avec les vortex induits 

par les nervures de la paroi avant (BP) deux vortex contra-rotatifs (figure 5.10-a s8 ). 

Quand l'écoulement se redéveloppe, la force de Coriolis dévie l'air frais vers les parois 

de haute pression (Pnr et Plv) et intensifie ainsi le vortex du côté de ces parois  par rap-

port au cas statique (cas 1) et tournant (cas 3) comme le montre la figure 5.10-a s9 . 

Dans le cas 6, contrairement au cas 5, le petit vortex, de la structure issue du coude (fi-

gure 5.10-b s6 ), s‘atténue dans le second passage et le grand subsiste et interagit avec 

les vortex induits par les nervures de la paroi avant pour donner un grand vortex (figure 

5.10-b s7 ).  Lequel constitue, avec les vortex induits par les nervures de la paroi arrière 

(HP), deux vortex contra-rotatifs de taille différente (figure 5.10-b s8  et 5.10-b 𝑠9 )  

dont le plus grand est situé prés des parois basse pression contrairement au cas 5.  

5.2.4 Second coude 

Dans le cas 1, les deux vortex contra-rotatifs établis dans le second passage per-

sistent dans le second coude et empêchent le développement du double vortex de Dean 

comme illustré sur la figure 5.11-a s10 . Deux vortex additionnels sont induits sur le cô-

té convexe de la deuxième partie du coude à cause de la génération de vorticité : l‘un 

circule dans le sens des aiguilles d'une montre à proximité de la paroi avant et l‘autre 

dans le sens opposé à proximité de la paroi nervurée arrière. Dans le cas 2, le vortex, is-

su du second passage, circulant dans le sens des aiguilles d'une montre, s‘atténue dans le 

second coude et  le vortex tournant dans le sens contraire se combine avec celui de Dean 

induit sur la paroi arrière en donnant un large vortex. Ce dernier empêche le dévelop-

pement de l‘autre vortex de Dean induit sur la paroi avant (figure 5.11-b s10 ). 
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Dans le cas en rotation, contrairement au premier coude, la force centrifuge agit 

vers la paroi convexe et réduit par conséquent l'impact de l'écoulement sur la paroi co n-

cave du coude. Les structures bi-vortex établies à la sortie du second passage du cas 3 et 

cas 4, étant quasi- identiques, interagissent quasiment de la même manière avec les vor-

tex de Dean du second coude. Le vortex, du côté de la paroi nervurée arrière du second 

passage, renforce celui de Dean induit sur la paroi avant pour constituer un large vortex. 

Ce dernier plaque l‘autre vortex issu du second passage contre le coté convexe et em-

pêche le développement du vortex de Dean induit sur la paroi arrière. Ces interactions 

conduisent aux structures qualitativement semblables données par les illustrations 

a s10  et b s10 ) de la figure 5.12. Les contours de température correspondants, globa-

lement les mêmes, indiquent que les parois avant, arrière et concave sont plus chaudes.  

Au taux de rotation supérieur (cas 5 et cas 6), les deux-vortex établis à la sortie du 

second passage subsistent, dans le second coude, en interagissant avec le double vortex 

de Dean. Dans le cas 5, le vortex, du côté de la paroi nervurée arrière, se combine avec 

le vortex de Dean induit sur la paroi avant constituant ainsi un grand vor tex. Ce dernier 

empêche le développement du vortex de Dean induit sur la paroi arrière et plaque l‘autre 

vortex, issu du second passage, contre le côté convexe. Ceci donne lieu à une structure 

de deux vortex contra-rotatifs dont le plus grand est situé prés du coté concave comme 

le montre la figure 5.13-a s10 . Dans le cas 6, les deux vortex issus du second passage 

subsistent en empêchant le développement du vortex de Dean induit sur la paroi avant et 

en supprimant l'autre vortex de Dean induit sur la paroi arrière (figure 5.13-b s10 ). 

Dans ces deux cas, contrairement aux cas statiques, le vortex de Dean induit sur la paroi 

arrière est éliminé.  

5.2.5 Troisième passage à écoulement principale centrifuge  

Dans le cas statique (cas 1), la structure tourbillonnaire établie dans le second 

coude persiste sur environ quatre diamètres hydrauliques dans le troisième passage sans 

affecter sensiblement les vortex induits par les nervures (figure 5.14-a s11 ). Le vortex 

additionnel, induit du côté de la paroi avant du second coude, se combine avec les vor-

tex induits par les nervures de la paroi avant. L‘autre vortex additionnel et celui de Dean 

se combinent avec les vortex induits par les nervures de la paroi arrière. Ces interactions 

engendrent une structure de deux vortex contra-rotatifs de taille différente comme le 

montre la figure 5.14-a s12  et 5.14-a s13 . A la sortie de ce passage, ces vortex de-

viennent sensiblement symétriques (figure 5.14-a s14 ). Dans le cas statique (cas 2), 

l'écoulement est dévié vers le côté convexe de la deuxième partie du second coude en 
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permettant la formation d‘un vortex circulant dans le sens des aiguilles d'une montre sur 

la paroi avant prés de la paroi  concave. L‘interaction de ce dernier avec le grand vortex, 

formé au milieu de ce coude, donne globalement une structure de deux vortex de taille 

différente (5.14-b s11 ); le plus grand renforce les vortex induits par les nervures de la 

paroi arrière du troisième passage et l‘autre ceux induits par les nervures de la paroi 

avant en donnant une structure de deux vortex contra-rotatifs dont le plus grand est prés 

de la paroi nervurée avant (figure 5.14-b s12 ). Lesquels évoluent pour devenir sensi-

blement symétriques à la sortie de ce passage (figure 5.14-b s13  et 5.14-b s14 ). 

Dans le cas en rotation (cas 3 et cas 4), aucune étude sur la structure de 

l‘écoulement dans de tel passage n‘est disponible dans la littérature.  Dans ces deux cas, 

dans la deuxième partie du second coude, l‘écoulement est dévié vers la paroi arrière et 

la paroi convexe en raison des effets combinés de la force centrifuge et la force de Co-

riolis (composante v), par conséquent un nouveau vortex est induit sur la paroi avant à 

proximité de la paroi concave. Celui ci interagit avec le vortex de Dean induit sur la pa-

roi avant pour donner un grand vortex circulant dans le sens des aiguilles d'une montre 

comme montré sur la figure 5.15-a s11  et 5.15-b s11  respectivement à l‘entrée du 

troisième passage du cas 3 et cas 4. Dans le cas 3, le petit vortex observé sur la figure 

5.15-a s11  s‘atténue rapidement et le grand vortex persiste en renforçant seulement les 

vortex induits par les trois premières nervures de la paroi avant (HP) et en déviant vers 

la paroi lisse avant (HP) sous l'effet de Coriolis. Sa déviation permet le développement 

des cellules de Coriolis induites à proximité de la paroi lisse arrière (BP). Puis il se 

combine avec les cellules de flottabilité induites dans les régions inter-nervures de la pa-

roi arrière (BP) en empêchant ainsi le développement des vortex induits par les nervures 

à −45° de cette paroi. Il en résulte deux vortex contra-rotatifs, le plus grand occupe la 

quasi- totalité de la section droite du passage comme le montre la figure 5.15-a s12 .  

Au-delà de la première moitié de ce passage, le vortex issu du second coude est atténué 

et les cellules de Coriolis détruisent le reste des vortex induits par les nervures orientées 

de −45° de la paroi avant. Il en résulte une structure de deux vortex contra-rotatifs si-

tués de part et d‘autre de la diagonale verticale comme le montrent les illustrations  s13  

et  s14  de la figure 5.15-a. La composante radiale u, calculée le long de la ligne mé-

diane de la partie nervurée de la paroi arrière (BP) et la paroi avant (HP) et à 1,1e  

d‘elles, varie  respectivement de 0.3Um  à 1.2Um  et de  1.1Um  à 1.52Um . L‘interaction 

complexe entre les différents écoulements secondaires observée dans le troisième pas-
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sage réduit considérablement le transfert thermique convectif sur les deux parois nervu-

rées notamment sur la paroi de basse pression, par conséquent, des zones chaudes sont 

créées comme le montrent les contours de température de la figure 5.15-a. Dans le cas 4, 

en raison de l'orientation des nervures de +45°, l‘interaction constructive entre le vortex 

issu du second coude et ceux induits par les nervures de la paroi arrière (BP) d‘une part 

et les vortex induits par les nervures de la paroi avant (HP) d‘autre part engendrent deux 

vortex contra-rotatifs de différente taille comme le montrent les figures 5.15-b s12  et 

5.15-b s13 . Quand le vortex issu du second coude est atténué, ces deux vortex devien-

nent sensiblement symétriques (figure 5.15-b s14 ). Cette interaction constructive réduit 

les zones chaudes relativement à ceux observées dans le cas 3 comme le montrent les 

contours de température de la figure 5.15-b. Quant à la composante radiale  u, calculée le 

long de la même ligne que dans le cas 3, elle varie de 1.2Um  à 1.75Um  du côté de la pa-

roi arrière (BP) et de  0.5 Um  à 1.52Um  du côté de la paroi nervurée avant (HP).  

On note que les vitesses élevées enregistrées dans le premier et troisième passage 

de cas 3 sont obtenues à 1.1e des parois HP et BP, mais à 0.1e de la paroi nervurée 

avant (HP) de ces passages dans le cas 3, le champ de vitesse en terme 

 u2 + w2 0.5 Um  est caractérisé par des zones des recirculations à faibles vitesses 

comme le montre la figure 21-a. La même remarque est rapportée pour la paroi nervurée 

arrière (BP) avec des vitesses très faibles. Par contre, dans le cas 4, le champ de vitesse 

en proche paroi est caractérisé par l'effet des vortex induits par les nervures inclinées de 

+45° (figure 21-b).  

Pour le taux de rotation supérieur, dans le cas 5, la structure de l‘écoulement est 

similaire à celle du cas 3 mais la taille et l‘intensité de ses vortex contra-rotatifs 

s‘affaiblissent considérablement à la sortie du passage comme le montre l‘évolution de 

l‘écoulement secondaire illustrée sur la figure 5.16-a s11 ,5.16-a s12 , 5.16-a s13  et 

5.16-a s14 . Dans le cas 6, le vortex, issu du côté de la paroi arrière du second passage, 

subsiste dans le troisième passage en interagissant avec un vortex induit près du côté 

concave de la deuxième partie du second coude et circulant dans le sens contraire des 

aiguilles d'une montre comme illustré sur la figure 5.16-b s11 . Le vortex circulant dans 

le sens contraire des aiguilles d'une montre se combinent avec les vortex induit par ner-

vures inclinées de +45° de la paroi avant (HP), et le vortex circulant dans le sens oppo-

sé renforce les vortex induits par nervures inclinées de +45° de la paroi arrière (BP). Il 

en résulte une structure de deux vortex contra-rotatifs dont le plus grand vortex est situé 
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du coté haute pression (figure 5.16-b 𝑠12 ). Au cours du redéveloppement de 

l‘écoulement dans ce passage, les deux vortex deviennent presque symétrique comme 

montré sur la figure 5.16-b s13  et 5.16-b s14 . Les champs de vitesse en proche-paroi 

représentés sur les figures 5.20 et 5.21 indiquent que les caractéristiques de l'écoulement 

dans le premier et le troisième passage dans le cas 3 et le cas 5 sont très différentes de 

celles établies dans le cas statique (cas 1), en outre l‘amplitude de vitesse est réduite 

dans le troisième passage par rapport au cas statique (cas 1). Par contre, dans le cas 4 et 

le cas 6, elles sont, dans les trois passages, qualitativement similaires et également qua-

litativement similaires à celles observées dans le cas statique (cas 2).  

5.2.6 Troisième coude  

Dans le cas 1, le vortex, issu du troisième passage et tournant dans le sens des ai-

guilles d'une montre, s‘atténue dans le troisième coude tandis que le vortex tournant en 

sens opposé se combine avec le vortex de Dean  induit sur la paroi avant pour donner un 

large vortex. Celui ci empêche le développement de l‘autre vortex de Dean induit sur la 

paroi arrière (figure 5.11-a s15 ). Dans le cas 2, la structure des deux vortex issue du 

troisième passage persiste dans la première partie de ce coude en dominant l'écoulement 

et les vortex de Dean sont supprimés comme le montre la figure 5.11-b s15 . Dans la 

deuxième partie, deux vortex apparaissent: l‘un, circulant dans le sens  des aiguilles 

d'une montre, se développe à proximité des parois avant et concave et l‘autre, de sens 

opposé, du côté de la paroi convexe. Lesquels se combinent avec les vortex issus du 

troisième passage pour donner une structure de deux vortex contra-rotatifs à l‘entrée du 

quatrième passage.   

Dans le cas en rotation et dans le cas 3, la structure établie dans le milieu du coude 

montré sur la figure 5.12-a s15  semble similaire à celle dans le cas statique (cas 1) 

mais avec les sens de circulation des vortex opposés et les causes de leur  formation dif-

férentes. Le grand vortex, dont le centre est prés de la paroi convexe, est induit par 

l‘effet opposant de la flottabilité centrifuge, tandis que l‘air frais est convecté vers la pa-

roi concave par l‘effet assistant formant ainsi un petit vortex. Dans la deuxième partie 

de coude, se développent trois vortex, l‘un près de la paroi convexe et les deux autres 

près des parois avant et arrière, mis en évidence dans la section droite à l‘entrée du qua-

trième passage. Dans le cas 4, contrairement au cas 3, les vortex induits par les nervures 

dans le troisième passage subsistent dans le troisième coude en renforçant les vortex de 

Dean. Il en résulte, au milieu du coude, une structure de quatre vortex : deux, prés de la 
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paroi avant, tournant dans le sens contraire des aiguilles d‘une montre et les deux autres, 

à proximité de la paroi arrière, tournant dans le sens opposé (figure  5.12-b s15 ). 

 Dans le cas 5, la structure dans le troisième coude est très différente de celle dans 

le second coude mais elle est similaire à celle dans le premier coude avec une différence  

qui réside dans le développement d‘un troisième vortex prés de la paroi convexe et 

l‘augmentation sensible de la température moyenne de l‘air comme montré sur la figure 

5.13-a s15 . Dans le cas 6, la structure dans le troisième coude est semblable à celle 

dans le premier mais elle est caractérisée par une température plus élevée et uniforme 

comme le montre le contour de température représenté sur la figure 5.13-b s15 . Les 

vortex issus du troisième passage et un vortex de Dean renforcent les deux vortex in-

duits près du côté concave et convexe de la deuxième partie du coude  pour donner un 

large vortex à la sortie. 

5.2.7 Quatrième passage à écoulement principal centripète  

Dans le cas 1, la structure établie au milieu du troisième coude persiste dans le 

quatrième passage où le vortex issu du troisième passage s‘atténue (figure 5.17-a s16 ).  

En effet, l‘écoulement, dominé par le vortex de Dean, s‘intensifie le long de ce passage 

lisse et adiabatique comme le montre la figure 5.17-a s17  et 5.17-a s18 . Dans le cas 2, 

dans la deuxième partie du troisième coude, deux vortex prennent naissance. L‘un se 

développe sur la paroi avant à proximité du coté concave circulant dans le sens contraire 

des aiguilles d'une montre et l‘autre vortex sur le côté convexe circulant dans le sens des 

aiguilles d'une montre. Ces vortex se combinent avec les vortex issu du troisième pas-

sage pour donner une structure de deux vortex contra-rotatifs montrée sur la figure 5.17-

b s16 . Dans le quatrième passage du cas 2, la structure issue du troisième coude per-

siste avec un affaiblissement du vortex circulant dans le sens des aiguilles d'une montre  

permettant ainsi le développement des vortex de second type de Prandtl comme le 

montre la figure 5.17-b s17  et 5.17-b s18 . 

Dans le cas tournant, à la sortie du troisième coude dans le cas 3, trois vortex issus 

du coude sont observés. L‘un se développe près du coté convexe de la deuxième partie 

du troisième coude et les deux autres sont induits près de la paroi avant et la paroi ar-

rière, (figure 5.18-a s16 ). Dans le cas 3, la structure de trois vortex issue du coude évo-

lue dans le quatrième passage, Le vortex du côté basse pression est rapidement atténué 

permettant ainsi le développement d‘une cellule de Coriolis alors que les deux autres 

renforcent l‘autre cellule de Coriolis tournant dans le même sens. Il en résulte une struc-
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ture de deux vortex contra rotatifs (figure 5.18-a  s17 ). Dans le cas 4, contrairement au 

cas 3, les vortex induits par les nervures du troisième passage persistent dans le qua-

trième passage (figure 5.18-b s16 ) où chacun interagit constructivement avec la cellule 

de Coriolis ayant le même sens de rotation pour donner une structure de deux vorte x 

contra rotatifs (figure 5.18-b s17 ). Dans ces deux cas, avant la sortie de ce passage, 

l'effet de la courbure est atténué et les deux cellules de Coriolis habituelles sont établies 

comme le montrent les figures 5.18-a s18  et 5.18-b s18 . Dans le cas 5 (taux de rota-

tion supérieur R0 = 0.35), le grand vortex issu troisième coude s‘atténue dans le qua-

trième passage et les trois autres développés dans la deuxième partie du coude (figure 

5.19-a s16 ) interagissent avec les cellules de Coriolis pour donner deux vortex contra-

rotatifs de taille très différente comme le montre la figure 5.19-a s17 . Dans le cas 6, de 

même taux de rotation, la structure du grand vortex issue du troisième coude (figure 

5.19-b s16 ) subsiste dans le quatrième passage. Ce vortex renforce la cellule de Corio-

lis tournant dans le sens contraire des aiguilles d‘une montre et constitue ainsi avec 

l‘autre cellule de Coriolis une structure de deux vortex contra-rotatifs (figure 5.19-

b s17 ). Dans les cas 5 et 6, comme dans les cas 3 et 4, juste avant la sortie du passage, 

l'effet de Coriolis est clairement mis en évidence par l‘existence de deux cellules de Co-

riolis habituelles illustrées sur la figure 5.19-a s18  et 5.19-b s18 . L‘intensité de l'écou-

lement secondaire est élevée près des surfaces de basse pression comme l‘illustrent les 

figures 5.18 et 5.19. 

 

 

Figure 5.5 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 1er passage dans le cas statique (cas 1 et cas 2). 
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Figure 5.6 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 1er passage pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4). 

 
 

 

 

 

 

Figure 5.7 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 1er passage pour un nombre de rotation de 0.35 (cas 5 et cas 6).  
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Figure 5.8 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 2ème passage dans le cas statique (cas 1 et cas 2). 

 

 

 

 

Figure 5.9 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans  le 2ème passage pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4). 
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Figure 5.10 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans  le 2ème passage pour un nombre de rotation de 0.35 (cas 5 et cas 6). 

 

 

 

 

 

Figure 5.11 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 1er, 2ème et 3ème coude dans le cas statique (cas 1 et cas 2). 
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Figure 5.12 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 1er ,2ème et 3ème coude pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4). 

 

 

 

 

 

Figure 5.13 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 1er ,2ème et 3ème coude pour un nombre de rotation de 0.35 (cas 5 et cas 6). 
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Figure 5.14 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le  3ème passage dans le cas statique (cas 1 et cas 2).  

 

 
 

 
 
 
 

Figure 5.15 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 3ème passage pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4). 
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Figure 5.16 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 3ème  passage pour un nombre de rotation de 0.35 (cas 5 et cas 6). 

 
 

 

 
 
 

 
Figure 5.17 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et  contours de température 

dans  le 4ème passage dans le cas statique (cas 1 et cas 2).  
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Figure 5.18 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 4ème passage pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4). 

 
 

 
 

 
 

 
Figure 5.19 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et  contours de température 

dans  le 4ème passage pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 5 et cas 6). 
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Figure 5.20 : Champs de vitesse en proche paroi à 1/10 de hauteur de nervure de la pa-

roi avant dans le cas statique (cas 1 et cas 2). 



83 
 

 

Figure 5.21 : Champs de vitesse en proche paroi à 1/10 de hauteur de nervure de la pa-

roi avant dans le cas en rotation R0 = 0.24  (cas 3 et cas 4) et R0 = 0.35 (cas 5 et cas 

6). 
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La figure 5.22 illustre les profils de la vitesse radiale adimensionnelle  u Um   et 

de la température adimensionnelle  θ  le long de la diagonale verticale des stations  

s Dh = 14 , s Dh = 31  et s Dh = 4 8 pour les cas étudiés.  

Pour l‘orientation des nervures de −45° (cas 1, cas 3 et cas 5), les effets assistant et op-

posant de la force de flottabilité centrifuge, comparés au cas statique, sont bien mis en 

évidence dans le premier et troisième passage. La force de Coriolis dévie le cœur de 

l‘écoulement principal centrifuge vers les parois de haute pression, il en résulte que l‘air 

prés de celles-ci devient froid et celui prés des parois de basse pression devient chaud. 

En effet, la flottabilité centrifuge accélère l‘air froid plus dense et assiste ainsi l‘effet de 

Coriolis (effet assistant de la flottabilité) d‘une part, et tend à déplacer l‘air chaud, plus 

léger, vers l‘axe de rotation en induisant une recirculation de l‘écoulement et en  

s‘opposant ainsi à l‘effet de Coriolis (effet opposant de la flottabilité) d‘autre part. Les 

profils de vitesse représentés sur la figure 5.22-a  montrent que les deux régions caracté-

risées chacune par un maximum de vitesse radiale u dans le cas 1 (statique) deviennent, 

dans les cas en rotation (cas 3 et 5), une région de vitesse minimale négative prés de la 

paroi de basse pression et une autre de vitesse maximale près de la paroi haute pression 

où l‘accélération de l‘écoulement augmente avec le nombre de rotation. Par contre, pour 

l‘orientation des nervures de +45°  (cas 2, cas 4 et cas 6), l‘effet assistant de la force de 

flottabilité centrifuge est observé dans le cas 4 mais il n‘es t pas bien clair dans le cas 6 

alors que son effet opposant n‘est pas manifesté dans les deux cas. Ceci s‘explique par 

l‘interaction constructive entre les cellules de Coriolis et les vortex induits par les ner-

vures à +45° qui réduit considérablement l‘effet de la force de flottabilité centrifuge 

dans les cas 4 et 6 que ne le fait l‘orientation des nervures de −45° (cas 3 et cas 5) 

comme le montre la figure 5.22-d. 

  Dans le second passage  s Dh = 31  , la comparaison entre le cas statique cas 1 

et le cas tournants cas 3 montre l‘absence des effets de la flottabilité centrifuge et un ef-

fet faible de la force de Coriolis comme illustré par la figure 5.22-b. Ces résultats sont 

en bon accord avec les observations de Johnson et al.82. Pour le cas 4, également les ef-

fets de la flottabilité sont absents mais l‘effet de Coriolis intensifie relativement le vor-

tex prés des parois de haute pression (figure 5.22-e). Pour les taux de rotation supérieurs 

(cas 5 et cas 6), les effets de la force Coriolis et de la flottabilité centrifuge sont égale-

ment absents dans le cas 6. En outre, l‘amplitude de vitesse est réduite près des parois 

haute et basse pression et l'air frais est situé près de la paroi de basse pression ce qui ex-
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plique l‘absence de l‘effet de Coriolis. Dans le cas 5, seulement l'effet de Coriolis est 

manifesté. 

Dans le troisième passage, les profils de la composante radiale u et de la tempéra-

ture adimensionnée θ le long de la diagonale verticale s Dh = 48  des cas considérés 

sont tracés sur la figure 5.22-c et 5.22-f. La comparaison entre le cas statique et le cas 

tournant montre que les effets de la force de Coriolis et de la flottabilité centrifuge sont  

clairement mis en évidence  dans le cas 3 et le cas 5, alors qu‘ils ne le sont pas dans le 

cas 4 et le cas 6. 

 

 

 

Figure 5.22 : Profils de vitesse et température adimensionnées expliquant l‘effet assis-

tant et opposant de la force de flottabilité centrifuge pour les cas étudiés. 
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Figure 5.22 (suite)  

 

5.3 Effet de l'orientation des nervures sur la turbulence 

Pour les configurations étudiées, les données expérimentales concernant les quan-

tités turbulentes ne sont pas disponibles dans la littérature afin de valider nos résultats 

numériques. 

5.3.1 Energie cinétique turbulente 

Sur les figures 5.23-5.25, sont représentés les contours de l'énergie cinétique tur-

bulente adimensionnée  K Um
2   dans le plan passant par les diagonales verticales des 

sections droites de chaque passage des six cas étudiés. On rappelle que l‘énergie ciné-

tique turbulente est égale à la demi-trace du tenseur des contraintes de Reynolds. La 

comparaison entre les distributions d‘énergie cinétique turbulente dans le cas statique et 

tournant permet de tirer les conclusions suivantes : 

Dans le cas 1 et 2 statiques, les zones d'énergie cinétique turbulente élevée sont direc-

tement identifiées prés des parois nervurées avant et arrière des trois passages en raison 

de la génération des vortex liés à l‘inclinaison des nervures comme le montre la figure 

5.23. Il est connu que les nervures inclinées de ∓45°  augmentent, non seulement, la 

surface d‘échange par rapport aux parois internes lisses et les parois internes munies de 

nervures droites mais également le niveau de turbulence. La différence entre le cas 1 et 

le cas 2 est observée prés de la paroi nervurée arrière dans le second passage où 

l‘énergie cinétique turbulente dans le cas 2 est relativement élevée par rapport à celle du 

cas 1. Dans le quatrième passage, l‘énergie cinétique turbulente est atténuée prés de la 



87 
 

paroi avant dans le cas 2 comparé au cas 1 comme le montrent les figures 5.23-a et 

5.23-b. 

 Dans le cas en rotation, l‘effet de Coriolis est clairement visible dans le premier 

et le troisième passage à écoulement principal centrifuge. La comparaison des contours 

de la figure 5.23-a (cas 1) et la figure 5.24-a (cas 3), met clairement en évidence que  

l‘énergie cinétique turbulente, prés de la paroi basse pression, s‘atténue en permettant la 

stabilité de la couche limite sur cette paroi. Près de la paroi de haute pression, elle aug-

mente en croissant plus l‘instabilité de la couche limite. Donc, la rotation affecte de ma-

nière significative la distribution de l‘énergie cinétique  de turbulence entre la paroi 

avant et la paroi arrière de ces passages. Dans le plan diagonal vertical du premier pas-

sage, le changement de l‘inclinaison des nervures de –  45° (cas 3) à +45° (cas 4) aug-

mente globalement l‘énergie cinétique turbulente de  9 à 60 %  près de la paroi de basse 

pression et l‘augmente également le long de la ligne centrale mais la diminue légère-

ment à proximité de la paroi de haute pression (figure 5.24-a et 5.24-b). La comparaison 

des cas 2 et 4 montre que la rotation n‘affecte pas considérablement l‘énergie cinétique 

turbulente (figure 5.23-b et 5.24-b). Dans le second passage, l‘énergie cinétique turbu-

lente, passe de 9 % dans le cas 3 à 27 %  dans le cas 4 au voisinage des parois de haute 

et de basse pression quoique dans ce passage ces deux cas aient la même orientation des 

nervures. Cette augmentation est probablement due à la persistance des vortex induits 

par les nervures du premier passage. Par contre, elle est fortement atténuée dans le cas 3 

par rapport au cas 1, ceci demeure inexpliqué. Dans le troisième passage, l'énergie ciné-

tique turbulente augmente de 18% à 45%  au début et près des parois de haute pression 

et de basse pression - ceci est dû à la génération des vortex induits par les nervures et, 

s‘atténue à la sortie et près de la paroi haute pression. Dans le quatrième passage, la 

même distribution de l‘énergie cinétique turbulente est observée dans les deux cas avec 

une légère augmentation près des surfaces de basse pression dans le cas 3. On remarque 

que la flottabilité centrifuge opposante augmente  l'énergie cinétique turbulente près des 

parois de basse pression dans la partie lisse du premier passage dans les deux cas, tandis 

que dans la partie nervurée, elle augmente près des surfaces de basse pression du pre-

mier et troisième passage seulement dans le cas 3.  

Pour le taux de rotation supérieur, les mêmes observations faites pour le cas 3 sont 

rapportées pour le cas 5 mais avec une intensité élevée de l‘énergie cinétique turbulente 

dans les quatre passages comme le montre la figure 5.25-a. Dans le cas 6, l‘énergie ciné-
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tique turbulente est atténuée prés des parois de basse pression et augmente prés des pa-

rois de haute pression et loin de celles-ci dans le premier passage comme montré sur la 

figure 5.25-b. Dans le second passage, contrairement au premier passage, l‘énergie ciné-

tique turbulente augmente prés des parois de basse pression et s‘atténue prés des parois 

de haute pression. Dans le troisième passage (figure 5.25-b), elle augmente prés des pa-

rois de basse pression et diminue prés des parois de haute pression  

Dans le premier coude, la rotation modifie la distribution de l‘énergie cinétique 

turbulente par rapport au cas statique. En effet, le taux de rotation supérieur augmente le 

niveau de l‘énergie cinétique turbulente, dans le cas 5, presque au voisinage de toutes 

les parois sauf au coin inferieur de la paroi convexe par rapport au cas 1 statique (figure 

5.26-e s5
 ). La même remarque est faite pour le cas 6 par rapport au cas 2 (figure 5.26-

f s5
 ). Dans le second, la rotation réduit l‘énergie cinétique turbulente par rapport au 

cas statique pour les deux orientations de nervures (cas 5 et cas 6) comme l‘illustrent les 

contours  e s10
   et f s10

  de la figure 5.26. Dans le troisième coude, l‘énergie cinétique 

turbulente dans le cas 5 et le cas 6 s‘améliore légèrement respectivement par rapport au 

cas 1 et cas 2 comme montré sur la figure 5.26-e s15
  et 5.26-f s15

 . 

5.3.2 Anisotropie de la turbulence  

La complexité de la structure de l'écoulement dans les circuits de refroidissement 

internes (due aux nervures inclinées, coudes, la rotation etc.…) génère une anisotropie 

de turbulence uu   ≠ vv   ≠ ww      . Ainsi, la résolution de tels phénomènes nécessite 

l‘usage d‘un modèle de turbulence capable, tel que celui utilisé dans la présente étude,  

de capter cette anisotropie. La figure 5.27 illustre les profils du rapport des composantes 

normales du tenseur des contraintes de Reynolds  vv   uu      le long de la diagonale verti-

cale s Dh = 14  dans le premier passage et s Dh = 31  dans le second passage dans les 

cas statiques et en rotation. 

Dans le premier passage (figure 5.27-a),vv   uu     est, dans le cas 1, supérieur à un dans la 

moitié du côté des parois arrières où le maximum est de 1,45 tout près de celles-ci et, in-

férieur à un dans l‘autre moitié où le minimum est de 0,5 près du milieu de la diagonale, 

Alors que dans le cas 5, il est quasiment inférieur le long de la diagonale et nul dans la 

partie centrale. Dans le cas 3, l‘évolution de ce rapport est similaire à celle du cas 5 

mais avec une amplitude élevée dans la région centrale et près des parois arrières. Dans 

ces trois cas, l‘anisotropie augmente avec le nombre de rotation près des parois de basse 

pression et, l‘est quasiment insensible au voisinage des parois de haute pression. Dans le 
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second passage (figure 5.27-b), les évolutions de  vv   uu      dans les cas 1, 3 et 5 sont si-

milaires avec des valeurs inférieures à un dans la moitié adjacente aux parois de basse 

pression et supérieures à un, sauf dans le cas 3, dans l‘autre moitié où le maximum est 

de 1,6 près des parois haute pression dans le cas 1 et de 1,45 à l‘intérieur dans le cas 5. 

Dans ce passage, la rotation, diminue, moyennement, l‘anisotropie par rapport au cas1 

statique. Cette diminution est plus marquée du coté de haute pression que du côté de 

basse pression. 

Dans les cas 2, 4 et 6, de même orientation des nervures(+45°), les évolutions du 

vv   uu     sont telles qu‘il n‘est pas facile d‘en dégager l‘effet de la rotation (figure 5.27-c). 

Néanmoins, dans la zone de haute pression du premier passage, ce rapport est, en 

moyenne, très inférieur à un dans le cas 4 alors qu‘il est légèrement supérieur à un  dans 

le cas 6 et un peu plus dans le cas 2 ; c'est-à-dire que dans le cas 6 de nombre de rotation 

supérieur, la rotation génère, en moyenne, moins d‘anisotropie. A proximité des parois 

hautes pression, on trouve le phénomène inverse. Dans la zone de basse pression, ce 

rapport est inférieur à un avec une valeur moyenne dans le cas 2  inférieure à celles dans 

les cas 4 et 6 et, près des parois basse pression, il identiquement supérieur à un (valeur 

maximale 1,4) dans les cas 2 et 4 et inférieur à un (valeur minimale 0,65) dans le cas 6. 

Dans le second passage (figure 5.27-d), approximativement la même valeur moyenne de 

vv   uu     (de l‘ordre de 1,3) est observée du côté des parois de haute pression dans les cas 

2 et 6 alors qu‘elle est de l‘ordre de 0,8 près des ces parois dans le cas 4. Dans l‘autre 

côté (BP), cette valeur est de l‘ordre de 0,6, 0,65 et 0,7 respectivement dans les cas 2, 4 

et 6. 

On peut dire, donc, que la rotation affecte, en général, l‘anisotropie de la turbulence  no-

tamment dans les cas de l‘inclinaison des nervures de −45°. 
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Figure 5.23 : Contours de l‘énergie cinétique turbulente adimensionnée par la vi-

tesse moyenne  dans le cas statique (cas 1 et cas 2).  

 

 

 
 

 
Figure 5.24 : Contours de l‘énergie cinétique turbulente adimensionnée par la vi-

tesse moyenne pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4).   
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Figure 5.25 : Contours de l‘énergie cinétique turbulente adimensionnée par la vi-

tesse moyenne pour un nombre de rotation de 0.35 (cas 5 et cas 6).  
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Figure 5.26 : Contours de l‘énergie cinétique turbulente adimensionnée par la vi-

tesse moyenne  dans les trois coudes pour les cas étudiés.  
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Figure 5.27 : Anisotropie de turbulence en terme vv   uu      le long de la diagonale verticale 

à la sortie du premier et second passage pour les cas étudiés  
 

 
5.3.3 Les tensions de Reynolds 

On rappelle ici l‘équation de transport du tenseur de Reynolds moyennée pour le 

modèle de turbulence de fermeture de second ordre  SMC − ω  dans le cas en rotation 

(1.60):  
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 La seule différence entre cette équation et celle dans le cas statique est le dernier terme 

du second membre  Gij   qui est le terme de production de Coriolis. Donc la force de 

Coriolis a un effet direct sur le champ fluctuant.  
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Les figures 5.28-5.31 représentent les contours de la contrainte de cisaillement 

turbulente adimensionnées par la vitesse moyenne débitante  uv   Um
2   dans le plan dia-

gonal de chaque passage dans le cas statique et tournant.  

La comparaison entre le cas statique (cas 1,  figure 5.28-a) et le cas tournant (cas 3, 

figure 5.29-a) montre que dans le premier passage, la rotation augmente la zone de con-

trainte de cisaillement négative située prés de la paroi de haute pression et diminue celle  

de contrainte de cisaillement positive prés de la paroi de basse pression. Alors que dans 

le troisième passage, elle a le même effet mais avec une intensité beaucoup moins im-

portante. Dans le cas 5, la rotation augmente plus les zones de contrainte de cisaillement 

négative dans le premier et le troisième passage du coté basse pression, et, engendre une 

zone de contrainte de cisaillement positive dans le cœur de l‘écoulement dans le premier 

passage 

Le changement  de l‘orientation des nervures de −45°  (cas 3 et 5) à 45°+ ‏ (cas 4 

et 6) diminue les zones de contrainte de cisaillement négative sur les parois de haute 

pression et augmente les zones de contrainte de cisaillement  positive sur les parois de 

basse pression du premier et troisième passage (figures 5.29 et 5.30). Cette influence est 

élevé au taux supérieur de rotation  Dans le second passage, les zones de uv    négative et 

positive augmentent respectivement prés des parois de haute et de basse pression, mais 

de manière beaucoup plus faible que dans le premier et troisième passage.  

La figure 5.31 montre les contours de contrainte de cisaillement dans les sections 

droites des milieux des trois coudes pour les cas étudiés. Dans le premier coude  s5 , la 

rotation augmente la zone de la contrainte de cisaillement négative dans le cœur de 

l‘écoulement et celle de contrainte de cisaillement positive sur les parois concave et ar-

rière dans les cas 3 et 5. Le cas 5 est caractérisé par une intensité du coté des parois con-

cave et arrière. Dans le cas 4, deux zones de  contrainte de cisaillement d‘intensité ex-

trême, l‘une positive sur la paroi arrière et l‘autre négative sur la paroi convexe. Dans le 

cas 6, les mêmes zones observées dans le cas 4 sont présentes mais d‘intensité plus 

faible. Celle de uv    positive demeure prés de la paroi arrière et l‘autre s‘est déplacée vers 

le centre. Dans le second coude  s10 , les zones de forte contrainte de cisaillement néga-

tive et positive observées dans le cas 1 disparaissaient dans le cas 3 et 5 et, celles obser-

vées dans le cas 2 évoluent en cas en rotation (cas 4 et cas 6). La zone de uv     négative 

située du coté des parois convexe et avant s‘atténuent en intensité et la zone de uv     posi-

tive situé au centre s‘intensifie et se déplace vers la paroi arrière. Dans le troisième 
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coude  s15 , uv     négative diminue dans le cas 6 comparé à celui dans le cas 5 tandis que  

uv    positive augmente. 

 La figure 5.32 illustre les contours de la composante vw     du tenseur des tensions 

de Reynolds adimensionnée par la vitesse moyenne   Um  dans le premier, second et le 

troisième passage des cas étudiés. 

Dans le premier passage, la rotation (cas 5) augmente les zones de  vw      négative 

dans le cœur de l‘écoulement et celles de vw     positive prés des parois HP et BP. En re-

vanche, dans le cas 6, la distribution inverse est observée comme le montre la figure 

5.32-e s4  et 5.32-f s4 . Dans le second passage, presque la même distribution de vw     

est obtenue pour les deux orientations de nervures (cas 5 et cas 6) comme montré sur la 

figure 5.32-e s9  et 5.32-e s9 . Dans le troisième passage, la distribution de vw     est si-

milaire à celle dans le premier passage avec une intensité relativement faible dans les 

cas 5 et cas 6 comme le montré la figure 5.32-e s14  et 5.32-f s14 . 

 

 

 
 

 
Figure 5.28 : Contours de tension de Reynolds en terme  uv   Um

2  dans le plan diagonal 

pour chaque passage dans le cas statique (cas 1 et cas 2).  
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Figure 5.29 : Contours de tension de Reynolds en terme  uv   Um

2  dans le plan diagonal 

de chaque passage pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4).  

 

 

 
 
 

Figure 5.30 : Contours de tension de Reynolds en terme  uv   Um
2  dans le plan diagonal 

de chaque passage pour un nombre de rotation de 0.35 (cas 5 et cas 6).  
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Figure 5.31 : Contours de tensions de Reynolds en terme  uv   Um
2  dans les trois coudes 

pour les cas étudiés.  
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Figure 5.32 : Contours de tensions de Reynolds en terme  vw    Um

2  dans le 1er, 2ème et 

3ème passage pour les cas étudiés.  
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5.4 Effet de l’orientation des nervures sur le taux de transfert thermique 

L‘expérience ne permet pas facilement de déterminer le nombre de Nusselt local 

dans un canal de refroidissement en rotation que les prédictions numériques peuvent le 

faire en détail. En effet les données expérimentales de tel nombre de Nusselt concernant 

les cas étudiés dans le présent travail ne sont pas, actuellement, disponibles dans la litté-

rature. 

5.4.1 Nombre de Nusselt local 

Les figures 5.33 à 5.35 illustrent les distributions du nombre de Nusselt local 

Nu Nu0  sur les quatre surfaces du canal dans les cas statique et en rotation.  

Dans le cas statique, le taux de transfert thermique est élevé sur les nervures et 

dans les régions inter-nervures en raison respectivement de l‘impact de l‘écoulement et 

à la génération des vortex induits par les nervures inclinées de −45° (cas 1) ou de +45° 

(cas 2) alors qu‘il est faible dans les zones de séparation de ces vortex comme montré 

sur la figure 5.33-a et 5.33-b pour le cas l et la figure 5.33-c et 5.33-d pour le cas 2. 

Dans le cas en rotation (cas 3), le taux de transfert thermique est faible immédia-

tement en aval des nervures du premier passage en raison de l‘interaction destructive 

entre les cellules de Coriolis et les vortex induits par les nervurées à −45°, et sur la par-

tie supérieure de la paroi lisse arrière (Plr (BP)) en raison de l‘effet opposant de la flot-

tabilité centrifuge comme le montre la figure 5.34-a et 5.34-b. Ce taux de transfert 

thermique est élevé dans les zones d'impact de l'écoulement principal sur les faces avant 

des nervures et les zones de rattachement des cellules de Coriolis dans les régions inter-

nervures de la paroi avant (Pnv (HP)). Dans le second passage, sur les parois nervurées, 

les distributions du rapport du nombre de Nusselt  Nu Nu0   sont quasi-similaires et 

également similaire à celles observées dans le cas statique (cas 1), car les effets de la ro-

tation sont faibles. Le taux de transfert thermique élevé est obtenu sur et en amont des 

nervures à cause respectivement de l'impact de l'écoulement principal centripète et la 

génération des vortex induits par les nervures, et le taux faible se produit dans les zones 

de séparation de ces vortex. Le troisième passage est caractérisé par un faible taux de 

transfert thermique sur les quatre parois notamment sur les parois de basse pression 

comparé au premier et second passage. Ce faible taux de transfert  thermique est attri-

bué à la destruction des vortex induits par les nervures et la formation des cellules de 

flottabilité dans les régions inter-nervures du côté de basse pression d'une part et la ré-

duction de gradient de la température d'autre part.  
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Dans le cas 4, les caractéristiques de l'écoulement dans les trois passages sont similaires 

à cause de l'interaction constructive entre les écoulements secondaires induits par la ro-

tation et les nervures inclinées de +45° dans le premier passage, et celle entre les écou-

lements secondaires induits par les nervures et le coude dans le second et troisième pas-

sage. De ce fait, les distributions du nombre de Nusselt local sur les parois nervurées 

(HP et BP) sont qualitativement similaires. Les valeurs élevées du nombre de Nusselt 

sont obtenues sur les quatre parois du premier passage comme le montre la figure 5.34-c 

et 5.34-d. celles-ci diminuent légèrement dans le second passage et fortement dans le 

troisième passage car les vortex induits par les nervures tendent à homogénéiser le 

champ de température dans le premier et le second passage. Les faibles valeurs du 

nombre de Nusselt sont enregistrées dans la région de séparation de l'écoulement secon-

daire. Dans les coudes, l'interaction entre les écoulements secondaires induits par le 

coude et la rotation réduit le taux de transfert thermique sur le coté convexe et concave 

du premier coude respectivement dans le cas 3 et le cas 4, et sur les parois avant et ar-

rière du second et troisième coude dans les deux cas. Pour les trois coudes, le taux de 

transfert thermique maximal est obtenu sur la paroi arrière du premier coude dans ces 

deux cas comme le montre la figure 5.34-a et 5.34-c. 

Comparaison entre le cas 3 et le cas 4. 

Dans le cas 3, le taux de transfert thermique sur la paroi arrière dans le premier 

coude est plus élevé que dans le cas 4. Le phénomène inverse se produit sur la paroi 

avant. Ceci est une conséquence directe des effets combinés de la rotation et l'orienta-

tion des nervures.  Dans le cas 3, l'air frais est poussé vers le côté concave et la paroi ar-

rière en raison, respectivement de l‘effet assistant de la flottabilité centrifuge et la force 

de Coriolis due à la composante verticale de la vitesse, tandis que dans le cas 4, l'écou-

lement est convecté vers le côté convexe en raison de l'effet opposant de la flottabilité 

centrifuge d'une part et de l'orientation des nervures à +45° d'autre part.  En outre, le 

bon brassage de fluide  dans le cas 4 réduit les effets combinés de la force de Coriolis et 

la flottabilité centrifuge assistante.  

La comparaison entre les distributions de transfert thermique local sur les surfaces 

du canal dans le cas 3 et le cas 4 représentées sur la figure 5.34  montre clairement que 

les zones chaudes sont localisées du côté de basse pression (paroi nervurée arrière et pa-

roi lisse arrière) du premier et troisième passage dans le cas 3. Ces zones sont considé-

rablement réduites dans le cas 4.  
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Le taux de rotation supérieur (cas 5) augmente, dans le premier passage, le taux 

transfert thermique et réduit par conséquent les zones chaudes relativement au cas 3, par 

contre il le dégrade dans le troisième passage (figure 5.35-a et 5.35-b). Dans le cas 6, ce 

taux de rotation augmente le transfert thermique sur les parois de haute pression des 

trois passages et sur les parois de basse pression du premier et second passage par rap-

port au cas 4 (figure 5.35-c et 5.35-d). 

En conclusion, l‘orientation des nervures de +45° est plus favorable au transfert 

thermique que celle de −45° dans les passages à écoulement principale centrifuge en 

avant.  
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Figure 5.33 : Contours du rapport du nombre de Nusselt local sur les parois avant et ar-
rière du canal dans le cas statique (cas 1 et cas 2). 
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Figure 5.34 : Contours du rapport du nombre de Nusselt local sur les parois avant et ar-
rière du canal pour un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4). 



104 
 

 

 

Figure 5.35 : Contours du rapport du nombre de Nusselt local sur les parois avant et ar-

rière du canal pour un nombre de rotation de 0.35 (cas 5 et cas 6). 
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5.4.2 Nombre de Nusselt moyen 

Cette section présente les évolutions du nombre de Nusselt moyen  Nu    Nu0   le 

long du canal sur les quatre parois pour les cas étudiées.  Nos résultats numériques pour 

les cas 1, 3 et 5 sont comparés avec les données expérimentales de Johnson et al.2, 82. 

Dans le but de déterminer les effets de l'orientation des nervures et de confronter 

nos résultats numériques à ceux expérimentaux disponibles seulement pour les cas 1, 3 

et 5 nous avons représenté sur chaque diagramme des figures 6.36, 6.37 et 6.38 – cor-

respondante chacune à un taux de rotation – les évolutions de  Nu    Nu0  sur chaque pa-

rois. Chaque point représente la valeur moyenne mesuré ou calculé de  Nu    Nu0  sur une 

section chauffante de longueur de 4Dh. Comme les données expérimentales relatives 

aux parois nervurées sont évaluées sur la surfaces projetées et numériques sur les sur-

faces réelles (surface des nervures inclues), pour les comparer, nous avons divisé les 

premières par 1.15, car selon Johnson et al.2, 82, la surface réelle est égale  à 1.15 fois la 

surface projetée.  

5.4.2.1 Comparaison avec l’expérience 

Cas statique 

Les figures 5.36-a – 5.36-d illustrent les évolutions des rapports du nombre de 

Nusselt moyen prédis (cas 1 et cas 2) et mesuré le long des quatre parois du canal. Les-

quelles sont quasi-similaire. Mais le rapport Nu    Nu0  mesuré augmente de 2 à 2.5 et  

calculé 2 à 4 dans le premier passage du cas 1. Cette différence provient en grande par-

tie du fait que la valeur moyenne expérimentale est déduite deux valeurs mesurées alors 

la valeur numérique moyenne de dix mille nœuds. Les deux valeurs mesurées ne co n-

duisent certes pas à une valeur moyenne représentative de l‘état thermique du segment 

considéré de la paroi, car l‘effet des vortex dans les zones de leur formation est très im-

portant sur le transfert thermique qu‘ailleurs. On outre, les prédictions montrent que le 

développement de l'écoulement dans le premier passage est très significatif, en ce sens 

qu‘en proche-paroi, l‘intensité de l'écoulement secondaire  u2 + w2 )0.5 Um   atteint 1.4 

(figure 5.20-a). Les nervures inclinées engendrent deux régions à vitesse élevée près des 

parois nervurées dont la vitesse maximale atteint 1.5Um . L‘impact de l‘écoulement 

principal sur les faces des nervures induit également une vitesse maximale de l‘ordre de 

2Um . En se basant sur la corrélation19, ces caractéristiques d'écoulement mènent à une 

augmentation de plus 300% du taux de transfert thermique.  
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 Dans le second passage, les rapports prédit et mesuré du nombre de Nusselt 

 Nu    Nu0   sur les parois nervurées sont en bon accord (figure 5.36-a et 5.36-b). Dans le 

troisième passage, le mesuré est qualitativement prédis (cas 1) (figure 5.36-c et 5.36-d). 

En conclusion, on peut dire qu‘en général, l‘orientation des nervures n‘affecte pas 

sensiblement le transfert thermique dans le cas statique.  

Cas en rotation  

Les figures 5.37-a – 5.37-d comparent les rapports du nombre de Nusselt 

 Nu    Nu0   prédit et mesuré dans le cas 3. Les résultats numériques sont en accord avec 

ceux expérimentaux dans le premier et le second passage. Les formes aplaties des 

courbes des rapports prédit et mesuré sur la paroi nervurée avant (Pnv (HP)) du premier 

passage sont attribuées à l‘interaction partiellement destructive entre les écoulements 

secondaires induits par les nervures (−45°) et la rotation. En revanche, sur la paroi ner-

vurée arrière (BP), ces rapports diminuent graduellement en raison de l‘effet opposant 

de la flottabilité centrifuge. Sur le segment 2 de la paroi nervurée arrière (BP), le rapport 

du nombre de Nusselt prédis augmente approximativement de 18% par rapport à celui 

mesuré. Les rapports mesuré et prédit sur la paroi lisse arrière (BP) diminuent gradue l-

lement jusqu'à l‘entrée du coude comme le montre sur la figure 5.37-d. Cette réduction 

est attribuée à l'affaiblissement des cellules de Coriolis près de cette paroi d'une part et 

la recirculation de l'écoulement induit par la flottabilité centrifuge opposante d'autre 

part. Sur la paroi lisse avant (HP), ces rapports augmentent légèrement en raison des ef-

fets combinés de la force de Coriolis et la flottabilité centrifuge assistante. Il en résulte 

que l'air frais est transporté vers cette surface. Les valeurs du rapport du nombre Nusselt 

 Nu    Nu0   prédites dans le cas 3 sur les deux parois lisses sont relativement élevées que 

celles mesurées car les parties chanfreinés sont supposées chauffées dans les calculs 

alors qu‘elles ne le sont pas dans l'expérience. Cependant, sur le segment 2 de la paroi 

lisse arrière et la paroi lisse avant, le taux de transfert thermique prédit augmente ap-

proximativement 30% par rapport au mesuré. 

Dans le cas 4, le rapport du nombre de Nusselt  Nu    Nu0   est augmenté d‘une ma-

nière significative sur les quatre parois du premier passage comme montré sur la figure 

5.37. Il est approximativement le double de celui dans le cas 3. Cette amélioration est 

attribuée à la combinaison constructive des écoulements secondaires induits par les ner-

vures à +45° et la rotation. Alors que dans le cas 3,  l‘orientation des nervures de −45° 
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est défavorable au transfert thermique car ces écoulements secondaires interagissent 

d‘une manière destructive.  

   Contrairement au premier passage, les évolutions du rapport du nombre de Nusselt 

 Nu    Nu0   prédit et mesuré sur les deux parois nervurées (HP et BP) dans le second 

passage du cas 3 sont similaires, car l'écoulement dans ce passage est gouverné par les 

nervures inclinées de +45°. Sur la paroi nervurée arrière (segment 7), le rapport du 

nombre de Nusselt prédit est inférieur approximativement de 31% à celui mesuré.  

Le taux de transfert thermique sur la paroi nervurée arrière dans le cas 3 est inférieur à 

celui sur la même paroi dans le cas 4. Cet écart est attribué à la persistance des vortex 

induits par les nervures du premier passage et au niveau de turbulence élevé dans le 

dernier cas. Dans le cas 3, sur les parois lisses (Plv et Plr), les évolutions du rapport du 

nombre de Nusselt  Nu    Nu0   numériques et mesurées sont en bon accord. 

Les rapports du nombre de Nusselt mesurés sur les parois nervurées avant et ar-

rière du troisième passage sont plus élevés que ceux prédits (cas 3). En outre le rapport 

mesuré sur la paroi de haute pression est inférieur à celui sur la paroi de basse pression, 

ce qui est anormal. Les auteurs Johnson et al.2, 82 n‘en ont pas donné les raisons.  

Selon nos résultats discutés ci-dessus, l'interaction entre les écoulements secon-

daires induit par le coude, les nervures et la rotation produit une dégradation significa-

tive du taux de transfert thermique dans le troisième passage par rapport au premier et 

second passage pour les raisons suivantes : 

- l'effet destructif sur les vortex induits par les nervures après la troisième nervure de la 

paroi avant (HP) causé  par les cellules de Coriolis. La formation des cellules de flotta-

bilité en amont de chaque nervure de la paroi arrière (BP) empêche le développement 

des vortex induits par les nervures inclinées de −45° de cette paroi.  

- la formation de zones de recirculation immédiatement près des parois nervurées.  

- l‘augmentation de la température moyenne de l‘air car celui-ci est brassé dans le se-

cond passage.  

Ceci explique la réduction du taux de transfert thermique dans le troisième par rapport 

aux premiers passages. Cependant, sur le segment 14 de la paroi nervurée arrière (BP), 

le rapport du nombre de Nusselt  Nu    Nu0   prédit est inférieur approximativement de 

60% au mesuré. Sur la même section de la paroi nervurée avant (HP), ce rapport est 

aussi inférieur approximativement de 43% au mesuré. Les rapports de transfert ther-

mique  Nu    Nu0   mesurés sur les parois lisses (HP et BP) sont qualitativement prédits 
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comme le montre la figure 5.37-c et 5.37-d.  Un écart maximal de 40%  et 46% est ob-

servé entre le calcul et la mesure respectivement sur les parois lisses arrière et avant (BP 

et HP). 

Le taux de transfert thermique, dans le cas 4, est relativement élevé  que celui dans 

le cas 3 mais reste inferieur à celui mesuré, malgré l'interaction constructive des diffé-

rents écoulements secondaires. 

On note un point mesuré aberrant sur le dernière segment de la paroi lisse avant de 

la deuxième partie du troisième coude, parce que la valeur du rapport du nombre de 

Nusselt en ce point est maximale alors que notre prédiction n‘indique pas un impact 

d'écoulement significatif sur ce côté.  D‘une façon générale, on peut dire que  les résul-

tats prédits (cas 3) sont en accord à ceux mesurés par Johnson et al.2, 82. 

Les figures 5.38-a – 5.38-d montrent les résultats numériques et expérimentaux du 

rapport du nombre de Nusselt moyen  Nu    Nu0   sur les quatre parois du canal pour le 

taux de rotation supérieur (cas 5 et cas 6). Les données expérimentales sont disponibles 

seulement pour les parois nervurées.    

Dans le cas 5, sur la paroi nervurée avant (HP) du premier passage, les rapports du 

nombre de Nussselt prédit et mesuré sont en bon accord. Cependant, le rapport prédit  

n‘augmente pas sensiblement par rapport au cas statique comme celui mesuré (figure 

5.36-a et 5.38-a). Sur le segment 3, le rapport  Nu    Nu0   mesuré est augmentée ap-

proximativement de 22% et le prédit est diminué de 15% par rapport au cas 1 statique. 

Sur le même segment de la paroi nervurée arrière (BP), les rapports  Nu    Nu0   mesuré 

et prédit diminuent respectivement d‘environ de 48% et 50% par rapport à leurs homo-

logues dans le cas statique. Dans le second passage, il n‘y a pas de différence notable 

entre les rapports prédits du cas 5 et le cas 1, sauf  sur le segment 7 de la paroi nervurée 

arrière où les rapports prédit et mesuré sont augmentés, respectivement, de 50% et de 

30%  par rapport aux cas statiques (figure 5.36-b et 5.38-b). Pour le troisième passage, 

la même remarque faite pour le cas 3 est valable pour le cas 5. 

Dans le cas 6, le taux de transfert thermique est amélioré par rapport au cas sta-

tique  (figure 5.36 ,5.37 et 5.38).   
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Figure 5.36 : Effet de l‘orientation des nervures sur le taux de transfert thermique dans 

le cas statique (cas 1 et cas 2).  
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Figure 5.37 : Effet de l‘orientation des nervures sur le taux de transfert thermique pour 

un nombre de rotation de 0.24 (cas 3 et cas 4).  
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Figure 5.38 : Effet de l‘orientation des nervures sur le taux de transfert thermique pour 

un nombre de rotation de 0.35 (cas 5 et cas 6). 

5.5 Coefficient de pression 

Faute de résultats expérimentaux sur les coefficients de pression pour l‘orientation 

de canal de 45°, nous avons comparé nos résultats relatifs à cette inclinaison à ceux e x-

périmentaux de Johnson et al.2 obtenus pour le mode orthogonal de rotation  β = 0° .   

La distribution de pression le long de la paroi lisse (locations (a) à (n) sur figure 5.1-a)  

est représentée  sur la figure 5.39-a et 5.39-b.  

Les coefficients de pression prédits dans le cas 1 et le cas 2 sont quasi identiques ce qui 

implique que l'orientation des nervures n‘a pas d‘effet sensible sur ce coefficient. Ils 

sont également égaux à celui mesuré dans le premier passage mais augmentent relati-

vement dans le second et le troisième passage. Ce qui indique que l‘orientation du canal 

de 45° augmente légèrement les pertes de charges.  

Le coefficient de pression mesuré par Johnson et al.2 dans le cas de rotation est ré-

féré à celui du cas statique. En effet, dans le but de comparer nos résultats aux données 
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expérimentales, nous avons ajouté le terme dû à la force centrifuge  −1 2 ρΩ2x2 à la 

pression statique. La somme est appelée pression réduite  p∗ . 

Les évolutions du coefficient de pression sur les mêmes parois que dans le cas statique 

sont représentées sur la figure 5.39-b pour le cas 3 et le cas 4. On peut observer que les 

résultats prédits dans le premier passage dans le cas 3 sont qualitativement similaires à 

ceux expérimentaux de Johnson et al.2. L'élévation de pression est due à l'effet de Corio-

lis; car pour l‘orientation du canal de 45°, la force de Coriolis agit directement sur la pa-

roi du premier passage contrairement à l‘orientation du canal de 0° où cette force est pa-

rallèle à cette paroi. Dans le second passage, la distribution de pression est qualitative-

ment et quantitativement similaire car à bas nombre de rotation l‘écoulement principal 

centripète est moins sensible à la rotation. Dans le troisième passage, une légère diminu-

tion du coefficient de pression est causée par la force de Coriolis qui est faible comparée 

à celle dans le premier passage. Pour le cas 4, la distribution de pression est sensible-

ment similaire à celle du cas 3 dans le premier passage, tandis qu'à la sortie  du second 

passage (point h) et dans le troisième passage, la chute de pression diminue comparée 

au cas 3 comme le montre la figure 5.39-b. Le taux de rotation supérieur (cas 5 et cas 6) 

diminue la perte charge par rapport au cas statique (cas 1 et cas 2) et tournant (cas 3 et 

cas 4). D‘une façon générale, l'orientation des nervures de +45° réduit relativement la 

chute de pression par rapport à l‘orientation des nervures de −45°. 

 

 

 

Figure 5.39 : Effet de l‘orientation des nervures sur la chute de pression. 
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5.6 Facteur de performance thermique 

Dans le but de connaitre la configuration la plus favorable au transfert thermique 

et par conséquent un refroidissement efficace des parois, il faut déterminer le facteur de 

performance thermique de chaque cas.  

Le  facteur de frottement du canal est défini par: 

𝑓 = ∆pDh 𝑙 1 2 ρUm
2                                                   (5.5) 

où l est la longueur du canal, ∆p est la différence de la pression statique moyenne entre 

l‘entrée et la sortie du canal et 1 2 ρUm
2  est la pression dynamique à l‘entrée du canal. 

Le facteur de frottement est adimensionné par l'équation utilisée  par Taitel et le Dukler 

(1976).  

𝑓0 = 0.046Re−0.2                                                           (5.6) 

d‘où 

𝑓𝑟 = 𝑓 𝑓0                                                                        (5.7) 

L'expression, souvent utilisée dans les travaux expérimentaux pour estimer le facteur de 

performance thermique dans les passages de refroidissement interne, est donnée par :  

𝐹𝑃𝑇 =  Nu Nu0   fr 
0.33                                               (5.8) 

 où Nu est la moyenne du nombre de Nusselt sur les quatre parois du canal (Pnv, Pnr, 

Plv et Plr). Les données expérimentales pour le facteur de  performance thermique  n'ont 

pas été rapportées par Johnson et al.2, 79, 82.  Les résultats  présentés dans le tableau 5.3 

montrent que le facteur de frottement dans le cas 4 est presque le double de celui dans le 

cas 3 alors le facteur de performance thermiques est relativement élevé. Le taux de rota-

tion supérieur réduit le facteur de frottement pour les deux orientations des nervures 

mais le facteur de performance thermique est meilleur pour l‘orientation des nervures de  

+45° . 

Tableau 5.3 Facteurs de frottement et de performance thermique. 

 

 

 

 

 

 

 

 Cas 1 Cas 2 Cas 3 Cas 4 Cas 5 Cas 6 

𝒇𝟎 0.006 0.006 0.006 0.006 0.006 0.006 

𝒇 0.11 0.106 0.028 0.054 0.222 0.255 

𝒇𝒓 = 𝒇 𝒇𝟎  18.33 17.67 4.66 8.95 37 42.5 

𝐍𝐮 𝐍𝐮𝟎  1.83 2.13 1.72 2.23 1.75 2.24 

𝑭𝑷𝑻 = 𝑵𝒖 𝑵𝒖𝟎  𝒇𝒓 𝟎.𝟑𝟑  2.8 3.3 1.03 1.08 0.53 0.65 
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5.7 Optimisation de système de refroidissement interne pour une géométrie d’aube 

donnée 

Apres avoir déterminée les effets de l'orientation des nervures dans le cas statique 

et tournant d‘un canal à quatre passages dont les parois internes munies de perturbateurs 

en mode non orthogonal de rotation, on peut exploiter nos résultats pour l'optimisation 

des systèmes de refroidissement d‘aubes. Par exemple, la configuration la plus connue 

dans la littérature est conçue par Han et al.1  avec des conditions aux limites dynamiques 

et thermiques similaires à celles de la présente étude.  

 Cette configuration de refroidissement est montrée sur la figure 5.40-a. Dans 

cette configuration, avec un écoulement vers l'avant de fluide de refroidissement, la ré-

gion de mi-corde (la partie centrale) de l‘aube est refroidie par un serpentin de trois pas-

sages (a), (b) et (c). Les nervures de section droite carré et incliné de −45° et de +45 

sont placées sur les parois avant et arrière dans un arrangement parallèle respectivement 

dans les passages à écoulement principal centrifuge (passage (a) et (c)) et centripète  

(passage (b)).  

Selon nos résultats discutés ci-dessus et comme le rapport de forme du passage 

n'affecte pas la nature générale de l'écoulement secondaire Tse et Steuber 80, les ner-

vures avec un profil circulaire avec filet orientées de +45° dans un arrangement decalé 

améliorent le transfert thermique et reduisent la perte de charge mieux que les nervures 

avec un profil carré inclinées de −45° et placées en vis-à-vis. En effet, on peut optimi-

ser le système de refroidissement sans aucune modification de la structure de l‘aube 

mais en changeant  seulement la configuration et l'orientation des nervures. Donc, les 

nervures, ayant un profil circulaire avec filet, orientées de +45° et disposées dans un 

arrangement decalé, sont préférables dans le premier et le troisième passage (a, c) à 

écoulement principal centrifuge. La figure 5.40–b illustre la solution proposée pour 

améliorer la durée de vie de l‘aube.  
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Figure 5.40 : Configurations existante et proposée 
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Chapitre 6 

Effets de la force de Coriolis et la force centrifuge sur l’écoulement et 

le transfert thermique pour un  nombre de rotation et un rapport de 

masse volumique élevés dans un canal à deux passages en mode non 

orthogonal de rotation 

  

Dans les nouvelles générations de turbines à gaz, les systèmes de refroidissement 

des aubes mobiles de turbine à gaz fonctionne avec un nombre de rotation qui dépasse 

0.50  R0 > 0.50  et un nombre de flottabilité centrifuge supérieur à 5.00  F0 > 5.00  

Han et al24.  Dans cette optique, Nous nous sommes proposé d‘essayer de comprendre 

les phénomènes dynamiques et thermiques, difficilement réalisables expérimentalement, 

dans de tels systèmes sous des conditions de refroidissement extrêmes. Pour ce là, nous 

présentons dans ce chapitre une étude numérique sur les aspects dynamique et ther-

mique d‘un écoulement d‘air dans un canal à deux passages pour le nombre de rotation 

 R0 = 1.00  et le nombre de flottabilité  F0 = 20.50 . Le modèle de turbulence du se-

cond ordre  SMC − ω  est utilisé dans cette étude. 

6.1  Description du problème   

Le canal étudié (figure 6.1) est identique à la partie constituée des deux premiers 

passages et le premier coude de la configuration de la figure 5.1-a. Les conditions aux 

limites appliquées pour cette configuration sont utilisées pour la présente configuration 

de deux passages. Les effets de la rotation sur l‘écoulement et le transfert thermique 

sont examinés pour les valeurs de nombre de rotation 0, 0.24 et 0.35 pour un rapport de 

masse volumique fixé à 0.13 déjà examinés dans le chapitre cinq. Les nouvelles condi-

tions aux limites appliquées sont les conditions extrêmes de conception de systèmes de 

refroidissement d‘aubes de turbine à gaz, le nombre de rotation 1.00, et les valeurs de 

rapport de masse volumique 0.23 et 0.50. Ces dernières correspondent, respectivement, 

aux températures de paroi 389K et 600K. Les paramètres géométriques et de 

l‘écoulement sont consignés dans le tableau 6.1.  

Johnson et al.82 ont déterminés seulement le rapport du nombre de Nusselt  moyen pour 

un nombre de rotation variant de 0 à 0.35 et un rapport de masse volumique  fixé à 0.13. 

Leurs résultats expérimentaux sur le transfert thermique obtenus dans les deux premiers 

passages du canal de refroidissement de la figure 5.1-a  sont comparés avec les nôtres.  
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Tableau 6.1 Sommaire des cas étudiés  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 6.1 : Géométrie d‘un canal composé de deux passages à parois internes opposées 

munies de nervures. Les sections droites du canal sont vues à partir de l‘axe de rotation.  

6.1.1 Génération de maillage 

La figure 6.2 illustre la grille numérique générée par le mailleur  ICEM.CFD.14.0.  

L‘écoulement de l‘air de refroidissement est considéré comme incompressible, la masse 

volumique de l‘air est rapprochée par ρ = ρ
0
T0 T   afin de déterminer la variation de la 

masse volumique due à la variation de température. Pour la gamme de température étu-

Cas Ω(𝐭𝐫/𝐦𝐢𝐧) 𝐑𝐨 𝐃𝐑 = ∆𝛒 𝛒  𝐅𝟎 Condition Expérience 

1 0 0 0.13 0 Statique OUI 

2 550 0.24 0.13 0.30 Varie Ro  
 

OUI 

3 825 0.35 0.13 0.65 OUI 

4 2200 1.00 0.13 5.33 NON 

5 550 0.24 0.23 0.54 Varie  Tp NON 

6 550 0.24 0.50 1.18 NON 

7 2200 1.00 0.50 20.50  Roet Tp 

(Extrême) 

NON 
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diée, la viscosité  𝜇  et la conductivité  thermique  𝜆  de fluide sont déterminées par la 

loi de Sutherland basé sur la théorie cinétique des gaz:  

μ = μ
0
 

T

T0
 

n

 
1+Ş T0 

1+Ş T 
  , λ = λ0  

T

T0
 

n

 
1+Ş T0 

1+Ş T 
                              (6.1)   

μ0 = 1.85 10−5Pa.s , λ0 = 0.0263 w m K  sont respectivement la viscosité dynamique 

et la conductivité thermique du fluide à la température de référence T0 = 300K.  Ş et n 

sont des constantes fixées pour l‘air, respectivement à 111K et 1.5.  

La convergence est achevée à des résidus d‘une valeur de 10E − 6. Une étude de 

l‘effet de maillage a été réalisée pour trois grilles de maillage :37 × 37 × 1123, 

37 × 37 × 1250 et 50 × 50 × 1123.  Le raffinement de maillage dans la direction ra-

diale et transversale n'a pas affectée sensiblement la solution. Ceci est du fait que le tra i-

tement automatique prés de paroi utilisé par le modèle de turbulence est moins sensible 

à l'espacement de grille. Donc la grille retenue pour les calculs est  37 × 37 × 1123, ce 

qui donne 1, 537387 nœuds.  

 

 

 

Figure 6.2 : (a) Grille numérique utilisée et profil de vitesse à l‘entrée du canal, (b) Vue 

de maillage prés des parois (zoom). 
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Résultats et analyse 

La notation utilisée dans ce chapitre pour les quatre parois du canal, la direction 

de l‘écoulement, la direction de la force de Coriolis et la direction de la force centrifuge 

sont identiques à celles discutées au chapitre 5 pour le canal à quatre passages. Donc, 

l‘analyse des champs de l‘écoulement et de température est également quasi- identique 

pour les nombres de rotation R0 = 0, R0 = 0.24 et R0 = 0.35 avec un rapport de masse 

volumique fixé à 0.13  ∆ρ ρ = 0.13 . En effet, les résultats obtenus dans ce chapitre 

pour le cas 1, cas 2 et cas 3 sont respectivement identiques à ceux obtenus pour les deux 

premiers passages du cas 1, cas 3 et cas 5 du chapitre c inq. Ces résultats, déjà commen-

tés dans le chapitre cinq, sont comparés à ceux obtenus dans ce chapitre pour R0 = 1.00 

et DR = 0.13 (cas 4) et R0 = 1.00 et DR = 0.50 (cas 7). DR le rapport de masse volu-

mique ∆ρ ρ .  

Dans un second lieu, on va déterminer l‘effet d‘augmenter le rapport de la masse 

volumique (∆ρ ρ = ∆T T = Tp − T0 TP )  sur les caractéristiques de l‘écoulement se-

condaire et le champ température. Cet effet est détaillé dans le cas 5 et le cas 6.  Les mo-

dèles de l‘écoulement secondaire sont vus suivant la direction de l‘écoulement principal 

dans le premier passage et le coude, et dans le second passage, suivant la direction op-

posée comme indiqué à la figure 6.1-b.  

6.2 Effet combiné du haut nombre de rotation et haut rapport de masse volumique 

A notre connaissance, il n‘existe aucune étude expérimentale ou numérique  réali-

sée, dans ces conditions extrêmes, sur notre configuration ou d‘autres en mode non or-

thogonal de rotation  

6.2.1 Premier passage à écoulement principal centrifuge  

Pour le haut nombre de rotation R0 = 1.00  et le bas rapport de masse volumique 

DR = 0.13 (cas 4), la cellule de flottabilité - circulant dans le sens contraire des ai-

guilles d'une montre et observée dans la section droite s1 de la partie lisse du premier 

passage - est assez grande que celles observées dans la même section dans le cas 2 (fi-

gure 6.3-b) et le cas 3 (figure 6.3-c). Cette cellule en se combinant avec la cellule Corio-

lis ayant le même sens de rotation empêche le développement de l‘autre cellule de Co-

riolis (figure 6.3-d) et convecte l'air froid vers les côtés de haute et de basse pression 

comme montrent les contours de température de la figure 6.3-d. 

Pour le haut nombre de rotation R0 = 1.00 et le haut rapport de masse volumique 

DR = 0.50 correspondant à F0 = 20.5 (cas 7), contrairement au cas 4, la cellule de flot-
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tabilité tournant dans le sens des aiguilles d'une montre devient plus grande que l‘autre, 

renforce la cellule de Coriolis tournant dans le même sens et plaque la cellule de Corio-

lis tournant dans le sens contraire contre la paroi nervurée avant (HP). Cet effet est mon-

tré à la station s1 sur la figure 6.4-c. 

Pour le haut nombre de rotation et le bas rapport de masse volumique (cas 4), dans 

la partie nervurée 3 < s Dh < 14 , la cellule de flottabilité tournant dans le sens des ai-

guilles d'une montre – issue de la partie lisse- s‘atténue et l‘autre, plus grande, persiste. 

En effet, la dernière se combine avec les cellules de flottabilité induites dans les régions 

inter-nervures de la paroi de basse pression (Pnr) et les cellules de Coriolis circulant 

dans le même sens générées dans les régions inter-nervures de la paroi de haute pression 

(Pnv). Il en résulte un seul vortex plus intense que celui observé dans le cas 3. Ce large 

vortex empêche le développement des cellules de Coriolis tournant dans le sens des a i-

guilles d'une montre. Il empêche également les vortex, induits par les nervures de la pa-

roi de haute pression (Pnv), de se mélanger avec l'écoulement principal et affaiblit  con-

sidérablement les vortex, induits par les nervures de la paroi de basse pression (Pnr), par 

rapport à ceux observés dans le cas statique (cas 1). Cet effet est montré sur la figure 

6.3-d  aux stations s2 et  s3. Ce vortex transporte l'air frais vers les quatre parois du ca-

nal et principalement vers celles de haute pression, ce qui accroit l'échange thermique 

convectif sur ces parois. La comparaison, entre les structures d‘écoulement dans le cas 3 

et le cas 4, montre que les cellules de flottabilité sont plus grandes que les cellules de 

Coriolis dans le cas 4 qu‘elles ne le sont dans le cas 3.  Ceci indique l‘effet dominant de 

la force de flottabilité centrifuge dans le cas 4. L‘intensité maximale de l'écoulement se-

condaire  v2 + w2  0.5 Um  varie de 2.3 à 1.17 et la vitesse radiale de 3.3 à 2.1 quand 

s Dh  varie de 3 à 14. Ces dernières valeurs sont calculées le long de la ligne située dans 

le plan diagonal vertical du passage à 1.1e des parois de haute pression. A la même dis-

tance des parois de basse pression, u Um  varie de 1.5 à 0.3. La comparaison des con-

tours de  température du cas 1 (statique) et des cas 2, 3 et 4 (en rotation) montrés sur la 

figure 6.3 indique que les champs de température dans le cas 1 et cas 4 sont plus homo-

gènes que dans  le cas 2 et le cas 3.  

Pour le haut nombre de rotation et le haut rapport de masse volumique (cas 7),  

contrairement au cas 4, la grande cellule de flottabilité tournant dans le sens des a i-

guilles d'une montre, issue de la partie lisse, se combine avec les cellules de flottabilité 

de même sens générées dans les régions inter-nervures de la paroi de basse pression et 
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renforce les cellules de Coriolis tournant dans le même sens induites dans les régions in-

ter- nervures de la paroi de haute pression. Il en résulte un grand vortex  tournant dans le 

sens des aiguilles d'une montre. Ce dernier comprime les vortex induits par les nervures 

de la paroi de haute pression et empêche le développement des cellules de Coriolis cir-

culant dans le sens contraire des aiguilles d'une montre, tandis qu'il détruit les vortex in-

duits par les nervures de la paroi de basse pression comme montré à la station s2 sur la 

figure 6.4-c. Quand l'écoulement s‘approche du coude, les cellules de Coriolis, tournant  

dans le sens des aiguilles d'une montre, commencent à s‘atténuer, tandis que les cellules 

de Coriolis de sens contraire commencent à se redévelopper. Ceci donne lieu à une 

structure de deux vortex contra-rotatifs à la sortie du passage comme l‘illustre la   figure 

6.4-c à la station s3. La comparaison des champs de vitesse dans le cas 4 et le cas 7 

montre que la composante de vitesse  u Um  augmente de 3.3  à 7 et de 2.1 à 3.5 quand 

on passe du cas 4 au cas 7. Les premières valeurs sont calculées sur la diagonale verti-

cale de la station s Dh = 3  à  1.1 e de la paroi nervurée avant (HP) et les seconds sur la 

diagonale verticale de la station s3 = 14 à la même distance de cette paroi. En outre, 

dans ces deux cas, l‘intensité de l'écoulement secondaire  u2 + w2  0.5 Um , à proximité 

de la paroi de haute pression (Pnv) du premier passage, est significativement élevée par 

rapport à celle dans le cas 2 et le cas 3 comme montré sur la  figure. 6.7-b, 6.7-c, 6.7-d 

et 6.7-g. Le champ de température, à la sortie du passage, devient plus homogène dans 

le cas 7 que dans  le cas 4. 

6.2.2 Région du coude 

Pour le haut nombre de rotation et le bas rapport de masse volumique (cas 4), 

quand l'écoulement aborde le coude, le double-vortex de Dean commence à se dévelop-

per au détriment du grand vortex issu du premier passage. Le vortex de Dean induit sur 

la paroi arrière se combine avec un vortex généré près du coté convexe par l‘effet oppo-

sant de la flottabilité centrifuge constituant ainsi un grand vortex. Ce dernier comprime 

le vortex de Dean induit du côté de la paroi avant. Ceci donne lieu à une structure de 

deux vortex contra-rotatifs dont l‘un occupe la quasi-totalité de la section droite du mi-

lieu du coude. Ensuite, sa déviation vers le coté convexe permet la formation d‘un troi-

sième vortex. Cet effet est montré sur la figure  6.5-d. à la station s4.  

Dans le cas 7, contrairement au cas 4, deux vortex sont induits par l‘effet opposant 

de la flottabilité centrifuge dans le coude. Le vortex circulant dans le sens des aiguilles 

d'une montre issu du premier passage subsiste en se combinant avec l‘un de ces deux 

vortex circulant dans le même sens et induit sur le coté convexe à proximité de la paroi 
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arrière. L‘effet de cette combinaison empêche la formation du vortex de Dean induit sur 

cette paroi. Par contre, l‘autre vortex issu du premier passage est atténué au profit du 

développement de l‘autre vortex, induit par la force de flottabilité sur le coté convexe à 

proximité de la paroi avant, qui renforce le second vortex de Dean. Ceci donne lieu à 

une structure de deux vortex contra-rotatifs au milieu du coude comme le montre la fi-

gure 6.5-g. 

6.2.3 Second passage à écoulement principal centripète 

Dans le cas 4, le grand vortex issu du milieu du coude, combiné avec un vortex 

induit près du côté convexe de la deuxième partie du coude, persiste dans le second pas-

sage en interagissant avec un autre vortex induit sur la paroi arrière ; tandis que le troi-

sième vortex est atténué comme montré à la station s5  sur la figure 6-6-d. Dans le se-

cond passage, à écoulement principal centripète, le vortex près du côté convexe se co m-

bine avec les vortex induits par les nervures de la paroi arrière (HP), tandis que l'autre 

vortex subsiste en s‘atténuant. Quand l'écoulement se redéveloppe dans ce passage, les 

vortex induits par les nervures de la paroi avant (BP) sont intensifiés par l'effet de Co-

riolis et les vortex induits par les nervures de la paroi arrière (HP) sont considérable-

ment réduits. Cet effet donne lieu à deux vortex contra-rotatifs de taille différente dont 

le plus grand tourne dans le sens des aiguilles d'une montre comme montré à la station 

s6  sur la figure 6.6-d. Cette structure demeure presque inchangée jusqu'à la sortie du 

passage comme illustré à la station s7  sur la figure 6.6-d. 

Dans le cas 7, la structure de deux double-vortex, établie au milieu du coude, évo-

lue de telle sorte qu‘à la sortie, l‘un d‘eux occupe la quasi-totalité de la section comme 

illustré à la station s5  sur la figure 6.8-c. Dans le second passage, le grand vortex sub-

siste en renforçant les vortex induits par les nervures de la paroi arrière (HP), tandis que 

l‘autre est atténué. Quand l'écoulement se redéveloppe dans ce passage, les vortex in-

duits par les nervures de la paroi nervurée avant (BP) sont intensifiés par l'effet de Co-

riolis mais affaiblis par la formation des cellules de flottabilité dans les régions inter-

nervure du côté de la paroi nervurée avant (Pnv (BP)) et du côté de la paroi lisse avant 

(Plv (HP)). Ceci donne lieu une structure de trois vortex comme montré à la station s6 

sur la figure 6.8-c. Ensuite, les cellules de flottabilité formées dans les régions inter-

nervures sont atténuées, tandis que celles à proximité de la paroi lisse avant se redéve-

loppent en se dirigeant vers la paroi nervurée arrière (HP) et en renforçant les vortex in-

duits par les nervures de cette paroi. Ceci donne lieu à une structure de deux vortex con-

tra-rotatifs de taille très différente comme illustré à la station s7  sur la figure 6.8-c. Les 
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contours de température indiquent que l‘air de refroidissement, dans le cas 7, devient 

complètement plus chaud, prés de toutes les parois à la sortie de ce passage, que celui 

dans le cas 4.  

6.3 Effet de rapport de masse volumique 

Pour le nombre de rotation 0.24, trois valeurs du rapport de masse volumique  ont 

été examinées DR = 0.13, 0.23 et 0.50 relatifs respectivement aux cas 2, 5 et  6. Les 

lignes de courant des écoulements secondaires et les contours de température sont repré-

sentés sur les figures 6.3-b, 6.4-a et 6.4-b pour le premier passage, sur la figure 6.5-b, 

6.5-e et 6.5-f pour le coude et sur les figures 6.6-b, 6.8-a et 6.8-b pour le second pas-

sage. L'effet de l‘augmentation du rapport de masse volumique est cla irement vu en 

comparant les figures correspondantes à chaque passage et au coude. De cette comparai-

son sont tirées les conclusions suivantes : 

Dans la partie lisse du premier passage du cas 5  DR = 0.23  , contrairement au 

cas 2  DR = 0.13  , la cellule de Coriolis tournant dans le sens des aiguilles d'une 

montre se combine avec les cellules de flottabilité ayant le même sens de rotation et ren-

force la cellule de flottabilité additionnelle induite à proximité de la paroi lisse arrière 

(Plr). Ceci ne permet pas la formation de l‘autre cellule de flottabilité tournant dans le 

sens contraire des aiguilles d'une montre comme montré à la station s1 sur la figure 6.4-

a. En revanche, dans le cas 6 (à haut rapport de masse volumique  DR = 0.5), les deux 

cellules de flottabilité sont plus grandes et surmontent les deux cellules de Coriolis qui 

sont relativement réduites par rapport à ceux observées dans le cas 2 et le cas 5 comme 

montré  à la station s1  sur la figure 6.4-b.  

 Dans la partie nervurée du premier passage, dans le cas 5, contrairement au cas 2, 

deux cellules de flottabilité de taille différentes sont formées. La plus grande, induite 

près de la paroi lisse arrière (BP), renforce l‘autre induite dans les régions inter-nervures 

de la paroi arrière (BP) comme montré à la station s2 sur la  figure 6.4-a. Dans le cas 6, 

les cellules de flottabilité sont relativement plus grandes, tandis que la cellule de Corio-

lis tournant dans le sens des aiguilles d'une montre est réduite comme montré à la sta-

tion  s2 sur la figure 6.4-b.  A la sortie de ce passage, la différence entre ces trois cas ré-

side dans le développement d‘une cellule de Coriolis additionnelle tournant dans le sens 

contraire des aiguilles d'une montre près de la paroi nervurée avant dans le cas 5 et, 

l'augmentation de la taille de la cellule de Coriolis et des vortex induits par les nervures 

respectivement dans le cas 6 et le cas 2, comme montré à la station s3  sur  les figures 
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6.3-b, 6.4-a et 6.4-b. Les contours de température des mêmes figures indiquent que le 

gradient de la température est réduit dans le cas 6 par rapport à ceux dans les cas 2 et 5.  

Dans le coude, dans le cas 5 (figure 6.5-e) et le cas 6 (figure 6.5-f), se produit 

presque le même phénomène physique que dans le cas 2 avec une diminution du vortex 

de Dean induit sur la paroi avant dans le cas 5 et une  augmentation de celui-ci  dans le 

cas 6. En outre, le développement du troisième vortex près du côté convexe du coude 

dans le cas 5 et le cas 6 est retardé ; car le grand vortex, près de la paroi arrière, en 

changeant de direction vers le côté convexe permet le développement d‘un vortex près 

de la paroi avant. Ce dernier se développe au détriment du premier et renforce le tro i-

sième. Cette complexe interaction donne lieu aux structures montrées aux figures 6.5-e 

et 6.5-f.  

Dans le second passage, après l'atténuation de l'effet du coude, l'écoulement est 

dominé par les écoulements secondaires induits par les nervures de la paroi arrière (HP) 

et la paroi avant (BP) qui constituent une structure de deux vortex contra-rotatifs de 

taille différente. Dans le cas 6, le plus grand se situe près de la paroi arrière (HP) et 

l‘autre près de la paroi  avant (BP) comme montré à la station s7  sur la figure 6.8-b, tan-

dis qu'ils sont sensiblement symétriques dans le cas 5 (figure 6.8-a)). Dans le cas 6 (à 

haut rapport de masse volumique), l‘air le plus chaud occupe presque la totalité de la 

section droite du passage ; ce qui favorise la formation de zones chaudes sur les parois 

comme cela peut être vu sur les contours de température de la figure  6.8-b. 
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Figure 6.3 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le  1er passage du cas 1, cas 2, cas 3 et cas 4.  
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Figure 6.4 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 1er passage du cas 5, cas 6 et cas 7. 

 

 

 

Figure 6.5 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le coude de tous les cas étudiés (cas 1 à cas 7). 
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Figure 6.6 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 2ème passage du cas 1, cas 2, cas 3 et cas 4.  

 

 

Figure 6.7 : Champ de vitesse prés de la paroi avant (0.1e) du premier passage de tous 

les cas étudiés.  
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Figure 6.8 : Lignes de courant de l‘écoulement secondaire et contours de température 

dans le 2ème passage du cas 5, cas 6 et cas 7. 

 

6.4 Variations de la force de Coriolis et la force centrifuge dans la direction de 

l’écoulement principal 

Les profils de la force de Coriolis et la force centrifuge le long de la diagonale  

verticale des stations s Dh = 6  et s Dh = 26  respectivement dans le premier et le se-

cond passages en termes de vitesse radiale adimensionnelle u Um   et température adi-

mensionnelle θ sont représentés à la figure 6.9 pour les deux valeurs extrêmes du 

nombre de  flottabilité (F0 = 0.30 pour le cas 2) et (F0=20.50 pour le cas 7). On rap-

pelle, ici, que l‘effet du nombre de flottabilité défini par l‘équation (5.4) est obtenu en 

variant deux paramètres à la fois le nombre de rotation R0 et le rapport de la masse vo-

lumique ∆ρ ρ   pour un rapport géométrique Rr Dh  fixé à 41. 

Dans le premier passage à écoulement principal centrifuge, les effets assistant et 

opposant de la flottabilité centrifuge, dans le cas 7, sont plus importants que ceux dans 

le cas 2. En ce sens que la vitesse   u Um   dans le cas 7, relative à l‘effet assistant, aug-

mente d‘un facteur de trois par rapport à celle dans le cas 2 et celle relative à l‘effet op-

posant d‘un facteur de deux environ. Ce résultat s‘explique par la grande influence de la 

force de la flottabilité centrifuge. Dans le second passage à écoulement principal centri-

pète, pour le bas nombre de flottabilité (cas 2), l‘effet de Coriolis domine celui de la 
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flottabilité centrifuge ; par contre, pour le haut  nombre de flottabilité, le phénomène in-

verse se produit. En effet, contrairement au premier passage, l‘effet assistant de la flot-

tabilité accélère l'air chaud près des parois de haute pression (Pnr et Plv), tandis que 

l‘effet opposant ralentit l'air frais près des parois de basse pression (Pnv et Plr). La flot-

tabilité assistante augmente approximativement de 40% et la flottabilité opposante de 

13%  en terme u Um  quand on passe du cas 2 au cas 7.  

 

 

 

Figure 6.9 : Profils verticaux de vitesse et température dans le 1er  et 2éme passage pour 

un bas nombre de flottabilité bas (cas 2) et haut nombre de flottabilité (cas 7). 
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 6.5 Effets combinés du haut nombre de rotation et haut rapport de masse volu-

mique sur la turbulence 

Les profils de l‘énergie cinétique turbulente  K  et la composante uv    du tenseur 

des contraintes de Reynolds suivant les diagonales verticales s Dh = 14  dans le pre-

mier passage, s Dh = 16.75  dans le coude et s Dh = 26.6   dans le second passage sont 

représentés à la figure 6.10. Ces quantités sont adimensionnées par la vitesse moyenne 

Um . 

6.5.1 Energie cinétique turbulente  

Dans le premier passage, le haut nombre de rotation et le haut rapport de masse 

volumique (cas 7) augmentent d‘une manière significative l‘énergie cinétique de turbu-

lence, notamment dans le cœur de l‘écoulement, par rapport aux autres cas (1 à 6). Pour 

le haut nombre de rotation et le bas rapport de masse volumique (cas 4), l‘énergie ciné-

tique est supérieure à celles de ces derniers cas mais reste inférieure à celle du cas 7 (fi-

gure 6.10-a).Tandis que pour le bas nombre de rotation et le haut  rapport de masse vo-

lumique (cas 6), cette énergie augmente et diminue, par rapport au cas statique, respec-

tivement près des parois de haute pression et des parois de basse pression.   

Dans le coude, le maximum de l‘energie cinetique turbulente diminue par rapport 

à celui dans le premier passage, de 0.74Um
2  à 0.63Um

2  dans le cas 7 et de 0.34Um
2  à 

0.15Um
2  dans le cas 6, tandis qu‘il augmente de 0.28Um

2  à 0.34Um
2  dans le cas 4 comme 

le montre la figure 6.10-b. 

Dans le second passage, l‘énergie cinétique turbulente dans le cas 7 augmente net-

tement près de la paroi arrière (HP) relativement au cas 4 et demeure la même dans le 

cœur de l‘écoulement et prés de la paroi avant (BP)  mais près de la paroi  arrière  (HP),  

elle s‘atténue dans le cas 4 par rapport au cas statique. Il n‘y en a pas de différence ma-

jeure entre le cas 1 et cas 2 et cas 3. En revanche, l‘énergie cinétique turbulente  aug-

mente légèrement dans le cas 5 et cas 6 comparés au cas statique comme montré à la fi-

gure 6.10-c. 

6.5.2 Contrainte de cisaillement turbulente 

Les plus importantes contraintes de cisaillement sont celles des cas 4 et 7. Dans le 

premier passage, la contrainte de cisaillement est négative prés de la paroi de haute 

pression (𝑦/𝐷ℎ  <  0.35) ; elle atteint −0.18Um
2 , −0.12Um

2  et −0.08Um
2  respectivement 

dans les cas 7, 4 et 6. Pour 𝑦/𝐷ℎ  >  0.35, elle est positive et atteint, dans le cœur de 
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l‘écoulement, les valeurs maximales 0.25Um
2 , 0.14Um

2  et 0.06Um
2  respectivement dans 

les cas  7, 4 et 6. 

Dans le coude, la contrainte de cisaillement est positive ( avec un maximum de 

0.44Um
2  au milieu du coude) dans le cas 4 et trop élevée comparée à celles dans les cas 

1, 2, 3, 5 et 6 dont les amplitudes sont très faibles, tandis qu'elle est en moyenne néga-

tive dans le cas 7; positive près de la paroi avant (BP) avec un maximum de l‘ordre de 

0.06Um
2  et négative ailleurs avec un minimum de −0.13Um

2  dans le cœur de 

l‘écoulement comme montré  à la figure 6.10-e. 

Dans le second passage le profil de la contrainte de cisaillement dans le cas 7 est 

quasi semblable à celui dans le premier passage mais avec des valeurs négatives prés de 

la paroi de haute pression. Dans le cas 4 cette contrainte est par tout positive. Les co n-

traintes correspondant aux autres cas sont également très faibles (figure 6.10-f). On 

peut, donc, conclure que dans le second passage et le coude, la rotation affecte d‘une 

manière significative les quantités turbulentes pour le nombre de rotation élevé alors 

qu‘elle ne les affecte pas pour les bas nombres de rotation.  

6.6 Effet du haut nombre de flottabilité sur le transfert thermique 

6.6.1  Nombre de Nusselt local 

La figure 6.11 illustre les distributions du rapport du nombre de Nusselt local 

 Nu Nu0   sur les deux parois nervurées opposées (HP) et (BP) pour les cas considérés.  

La comparaison entre le cas statique (cas 1) et le cas en rotation (cas 2-7), donne les 

conclusions suivantes : 

Dans le  premier passage des cas 4 et 7, les zones de  taux  de transfert thermique 

élevées sont intensifiées d‘une manière très nette et les zones de taux de transfert ther-

mique faible sont presque supprimées comparées à celles observées dans le cas 1, cas 2 

et le cas 3 comme le montre la figure 6.11-k et 6.11-n. Cette amélioration est due au fort 

effet de l'écoulement secondaire induit par la rotation. La paroi de basse pression dans le 

cas 2, est caractérisée par des zones de taux de transfert thermique très faible dans les 

régions inter-nervures dues à la recirculation de l‘écoulement ; ces zones sont réduites 

dans le cas 3 et éliminées dans le cas 4 et le cas 7 comme cela peut être vu sur la figure 

6.11-d et 6.11-g. 

Les distributions du nombre de Nusselt local  Nu Nu0   sur les parois nervurées 

avant et arrière du second passage dans le cas 2 et le cas 3 sont presque similaires à 

celles dans le cas statique comme montré aux contours (a, b, c, h, i et j) de la figure 6.11 

- car pour les nombres de rotation R0 = 0.24 et R0 = 0.35 et le rapport de masse volu-
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mique 0.13, l‘écoulement dans le second passage n‘est pas affecté sensiblement par la 

rotation mais dominé par l‘écoulement secondaire induit par les nervures - tandis que  

celles dans le cas 4 et le cas 7 sont différentes en raison, respectivement, de la forte in-

fluence des effets de la force de Coriolis et de la flottabilité centrifuge. Da ns le cas 4, 

 Nu Nu0   est élevé dans les régions inter-nervures de la paroi avant (BP) mais faible 

sur la paroi arrière (HP) relativement au cas statique comme montré par les contours (d 

et k) de la figure 6.11. En revanche, dans le cas 7, ce rapport diminue d‘une manière si-

gnificative sur les parois avant et arrière du second passage comparé au cas statique 

comme cela peut être vu sur les figures 6.11-g et 6.11-n. Cette dégradation du taux de 

transfert thermique est due à la formation des cellules de flottabilité 

Dans le coude, le rapport du transfert thermique local est augmenté dans le cas 4, 

tandis qu‘il  est réduit dans le cas 7 par rapport au cas 2 et cas 3.  

Dans le cas 5 et le cas 6, sur les parois de haute et de basse pression, les distrib u-

tions du rapport du nombre de Nusselt sont qualitativement similaires à celles observées  

dans le cas 2. Leur différence réside dans la réduction des zones de taux de transfert 

thermique élevé et l'extension des zones de taux de transfert thermique faible comme 

montré aux contours (e, f, l et m) de la figure 6.11. 
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Figure 6.10 : Effets du haut nombre de rotation et haut rapport de masse volumique sur 

la contrainte de cisaillement et l‘énergie cinétique turbulentes.  
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Figure 6.11 : Contours du rapport du nombre de Nusselt local sur la paroi nervurée 

avant et la paroi nervurée arrière des cas étudiés (cas 1-7). 

6.6.2 Nombre de Nusselt moyen 

Dans le but de mettre en relief  l'effet du haut nombre de flottabilité sur le taux de 

transfert thermique moyen, nous avons représenté les évolutions du nombre de Nusselt 

moyen le long des parois nervurées à la figure 6.12 pour les cas 1, 2, 3, 4 et 7. 

Sur la paroi nervurée avant (HP) du premier passage, à écoulement principal ce n-

trifuge, le taux de transfert thermique augmente légèrement avec le nombre de rotation 
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 𝐑𝟎  sauf à  𝐬 𝐃𝐡 = 𝟖   et dans la deuxième partie du coude sauf pour le nombre de ro-

tation 0.35 comme le montre la figure 6.12-a.  

Dans le second passage, il n‘y a pas de grande différence entre les effets des 

nombres de rotation 0, 0.24 et 0.35 sauf au début, où le taux de transfert thermique 

augmente légèrement comparé au cas statique. Sur la paroi nervurée arrière (BP) du 

premier passage, le taux de transfert thermique augmente quand  le nombre de rotation 

augmente mais reste inferieur à celui dans le cas statique, tandis qu‘il reste presque in-

changé sur la paroi nervurée arrière (HP) dans le second passage. Sur la paroi nervurée 

avant (BP), on n'observe pas une grande différence entre le cas de  R0 = 0 , R0 = 0.24 

et R0 = 0.35  après une distance de quatre diamètres hydrauliques comme montré sur la 

figure 6.12. A ces niveaux de rotation, les résultats numériques sont déjà commentés et 

comparés avec ceux expérimentaux pour les deux premiers passages du canal à quatre  

passages discutées au chapitre cinq. Les résultats numériques sont en accord avec ceux 

expérimentaux dans les deux premiers passages.  

 Pour le haut rapport du nombre de rotation et bas rapport de masse volumique 

(cas 4 : R0 = 1.00 et DR = 0.13), sur la paroi nervurée avant (figure 6.12-a), le taux de 

transfert thermique, comparé au cas statique, est plus élevé, légèrement élevé et quasi 

identique, respectivement dans le premier passage, le coude et le second passage. Sur la 

paroi nervurée arrière (figure 6.12-b), le taux de transfert thermique, comparé au cas sta-

tique, est en moyenne légèrement élevé et inférieur respectivement dans le premier et le 

second passage. L‘amélioration observée dans le premier passage sur les deux parois 

nervurées est attribuée au fort effet de rotation tandis que la dégradation sur la paroi 

nervurée arrière du second passage est attribuée à la réduction de l‘effet des vortex, in-

duits par les nervures, due à la rotation. 

Pour le haut nombre de rotation et le haut rapport de masse volumique (cas 7 

: R0 = 1.00 et DR = 0.50), le taux de transfert thermique, sur les deux parois nervurées 

dans premier passage, est globalement supérieur à celui dans le cas statique mais il est  

inferieur à celui dans le cas 4. En revanche, sur les deux parois nervurées du second 

passage, il est très inférieur à ceux dans les cas 1, 2, 3 et 4 comme cela peut être vu sur 

la figure 6.12-a et 6.12-b. La dégradation du taux de transfert thermique observé sur les 

parois de haute et de basse pression dans le second passage dans le cas 7 est due à la 

formation des cellules de flottabilité induites par l‘effet opposant de flottabilité centr i-

fuge.  
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6.7 Effet du rapport de masse volumique élevée sur le transfert thermique   

Dans le but d‘étudier l'effet de l'augmentation du  rapport de masse volumique sur 

le taux de transfert thermique, les évolutions du rapport du nombre de Nusselt moyen 

sur les parois nervurées avant et arrière pour les cas 1, 2, 5 et 6 sont représentées sur la 

figure 6.13. 

Johnson et al.82 n‘ont pas étudié l‘effet du rapport de masse volumique sur les ca-

ractéristiques du transfert thermique. L‘augmentation de ce rapport, dans la présente 

étude, de 0.13 (cas 2) à 0.23 (cas 5) engendre une diminution du taux de transfert ther-

mique sur la paroi nervurée avant (HP) à s Dh = 8 , une augmentation dans le coude et 

ne l‘affecte pas le second passage. Pour le haut rapport de masse volumique (cas 6 

:DR = 0.50), le taux de transfert thermique sur, les parois de haute et de basse pression 

dans les deux passages, est inférieur à ceux correspondant aux rapports de masse volu-

mique 0.13 (cas 2) et 0.23 (cas 5) comme montré sur la figure 6.13-a et 6.13-b. Cette ré-

duction sur la paroi avant du premier passage s‘explique par l'interaction partiellement 

destructive des vortex induits par les nervurées inclinées et les cellules de Coriolis d‘une 

part, et à la faible intensité de l'écoulement secondaire en proche-paroi d‘autre part (fi-

gure 6.7-f). Sur la paroi arrière du premier passage, elle est due à  l‘effet important de la 

flottabilité opposante. Dans le second passage, cette dégradation est due à l'augmenta-

tion de la température moyenne de l‘air de refroidissement.  
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Figure 6.12 : Effets du nombre de rotation et de rapport de masse volumique élevés sur 

le rapport du nombre de Nusselt moyen.   

 

 

Figure 6.13 : Effet du haut rapport de masse volumique sur le rapport du nombre de 

Nusselt moyen.   
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Conclusion  

 

 

   Les travaux, dont les principaux résultats sont exposés dans ce mémoire, ont 

pour objectif de contribuer à une meilleure connaissance du refroidissement interne 

d‘aubes de turbine à gaz. On s‘est proposé, en premier lieu, de rassembler quelques ré-

sultats numériques et expérimentaux concernant ce mode de refroidissement afin situer 

notre problème et de les confronter à nos résultats.  

Notre étude numérique a porté sur l‘écoulement d‘air avec transfert de chaleur dans 

deux circuits à section carrée, orientés par rapport à leur axe de rotation de 45°, dont 

deux parois opposées sont munies de nervures décalées et inclinées : dans l‘un, à quatre 

passages raccordés par trois coudes de 180°, est examiné l‘effet de l‘orientation des 

nervures sur les aspects dynamique et thermique de l‘écoulement pour différentes va-

leurs de nombre de rotation R0. Dans l‘autre, à deux passages, sont examinés les effets 

du haut nombre de rotation et haut rapport de masse volumique. Pour le premier, deux 

configurations sont considérées : dans l‘une, les nervures sont inclinées de –  45°, par 

rapport à la direction de l‘écoulement principal, dans le premier et troisième passage et 

de +45° dans le second passage ; dans l‘autre, elles sont inclinées de + 45° dans les 

trois premiers passages. Le quatrième passage est lisse et adiabatique pour les deux con-

figurations. Le second canal est identique à la partie, constituée des deux premiers pas-

sages et le premier coude, de la première configuration. Les calculs sont effectués à 

l‘aide du modèle de second ordre (SMC − ω) pour un nombre de Reynolds de 25,000.  

En dépit de la complexité de l‘écoulement inhérente aux phénomènes physiques, 

l‘étude a conduit à de nombreuses données qui caractérisent les aspects dynamique et 

thermique de l‘écoulement. 

 

L‘étude des effets de l‘orientation des nervures sur l‘écoulement et le transfert 

thermique dans le canal à quatre passages conduit aux  principaux résultats suivants : 

 

Dans le cas 1 (nervures à ∓45°) et le cas 2 (nervures à +45°) statiques, l‘écoulement est 

dominé par l‘écoulement secondaire lié à la géométrie des nervures caractérisé par une 

structure de deux vortex dans les trois passages dont le sens de circulation dépend de 
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l‘orientation des nervures. Le taux de transfert thermique n‘est sensiblement affecté par 

l‘orientation des nervures. 

 

Dans le cas 3 (R0 = 0.24 , nervures à ∓45°), l‘interaction entre les cellules de Coriolis 

et les vortex induits par les nervures développe une structure d‘écoulement complexe 

caractérisée par l‘effet destructif des cellules de Coriolis sur les vortex induits par les 

nervures de la paroi avant (HP) du premier passage et par l‘effet de la formation des cel-

lules de flottabilité qui empêchent  le développement  des vortex induits par les nervures 

de la paroi (BP). Dans le second passage,  la structure de l‘écoulement  quasi identique 

à celle du cas 1 statique  indique un effet faible de la rotation. Dans le troisième pas-

sage, l‘interaction entre les cellules de Coriolis, les vortex induits par les nervures à 

−45° et le vortex issu du second coude est destructive du côté de la paroi nervurée 

avant (HP) ; et les cellules de flottabilité centrifuge empêchent le développement des 

vortex  induits par les nervures de la paroi arrière (BP). 

 

Dans le cas 4 (R0 = 0.24 , nervures à + 45°), les écoulements secondaires induits par la 

rotation et les nervures des parois avant et arrière du premier passage se combinent 

d‘une manière constructive. Dans le second passage, les vortex issus du premier coude 

renforcent ceux induits par les nervures. Dans le troisième, il y a interaction construc-

tive entre le vortex issu du second coude et les vortex induits par nervures de la paroi ar-

rière (BP). 

 

Le taux de transfert thermique dépend directement de la nature de l‘interaction des 

écoulements secondaires induits par la rotation et les nervurées inclinées. Le rapport du 

nombre de Nusselt sur les parois nervurées avant et arrière dans le cas 3 est inférieur à 

celui dans le cas 4 dans les trois passages et à celui donné par la corrélation de kays et 

Perkins90 dans le troisième passage. Ceci produit des zones chaudes importantes compa-

rées à celles du premier passage. 

 

Dans le cas 5 (R0 = 0.35 , nervures à ∓45°), le taux de transfert thermique est amélioré 

dans le premier passage mais dégradé d‘une manière significatives dans le troisième 

passage par rapport au cas statique ; tandis que dans le cas 6 (R0 = 0.35 , nervures à 

+45°), il est augmenté d‘une manière significative dans le premier passage, et est  légè-



140 
 

rement diminué, sauf sur la paroi nervurée arrière (BP), dans le troisième passage par 

rapport au cas statique . 

 

Comparés aux statiques, les effets de la force de Coriolis et de la flottabilité centrifuge 

sont sensiblement réduits pour l‘orientation des nervures de +45°  que ceux pour  

l‘orientation des nervures de −45°  pour les taux de rotation examinés.  

 

Le nombre de rotation 0.35 augmente la turbulence pour les deux orientations des ner-

vures prés des parois de haute pression et de basse pression. 

 

 Le rapport du nombre de Nusselt prédit est en bon accord avec celui mesuré dans le 

premier et le second passage tandis qu‘il est inférieur dans le troisième passage.  

 

 Le modèle de turbulence des tensions de Reynolds basé sur l‘équation de la fréquence 

caractéristique de la turbulence a reproduit correctement tous les phénomènes physiques 

mis en évidence par l‘expérience.  

 

L‘étude comparative entre les deux orientations des nervures montre que l‘inclinaison 

de +45° dans les passages à écoulement principal centrifuge conduit à une bonne per-

formance du transfert thermique que celle de −45° avec une perte de charge acceptable. 

Du point de vue industriel et sous ces conditions de fonctionnement, il est préférable de 

limiter le nombre des passages à trois. 

 

  L‘étude des effets du haut nombre de rotation et haut rapport de masse volu-

mique sur les caractéristiques de l‘écoulement dans le canal à deux passages conduit 

aux conclusions suivantes : 

 

Pour les nombres de rotation 0.24 et 0.35, l‘écoulement dans le second passage n‘est pas 

affecté par la force de flottabilité centrifuge comparé au premier passage et au cas sta-

tique. 

Pour le haut nombre de rotation et le bas rapport de la masse volumique  R0 =

1.00, DR = 0.13 , l‘écoulement dans le premier passage est gouverné par l‘écoulement 

secondaire induit par la rotation qui consiste en un unique vortex. L‘effet de ce dernier 
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intensifie le transfert thermique convectif sur les parois nervurées d‘une manière signi-

ficative comparé à celui observé pour le nombre de rotation 0.35 avec un rapport de 

masse volumique fixé à 0.13.  Dans le second passage à l‘écoulement principal centri-

pète, contrairement au cas où R0 = 0.24 et DR = 0.13 et le cas où R0 = 0.35 et  DR =

0.13, l‘effet de la flottabilité centrifuge est observé. Cet effet est traduit par la réduction 

du taux de transfert thermique sur les parois de haute et de basse pression par rapport à 

ces deux cas. 

 

Pour le nombre de rotation 0.24, l‘effet d‘augmenter le rapport de masse volumique à 

0.5 est nettement observé, en ce sens que le taux de transfert thermique est sensiblement 

dégradé, par rapport à ceux relatifs aux rapports de masse volumique 0.13 et 0.23 dans 

les deux passages.  

 

Pour le haut nombre de rotation et haut rapport de masse volumique  R0 = 1, DR =

0.5 , l‘écoulement dans le premier passage est dominé par l‘écoulement secondaire in-

duit par la rotation qui consiste en une paire de vortex contra-rotatifs. Cette structure 

augmente le taux de transfert thermique sur les deux parois nervurées par rapport au cas 

statique et les cas en rotation  R0 = 0.24 et DR = 0.13  et  R0 = 0.35 et  DR = 0.13  

mais reste inferieur à celui dans le cas où R0 = 1 et DR = 0.13. Dans le second pas-

sage, l‘effet de la force de flottabilité centrifuge est extrêmement important que celui 

dans le cas où  R0 = 1 et DR = 0.13 et les effets assistant et opposant de la force de 

flottabilité sont bien mis en évidence. Néanmoins, le taux de transfert thermique est dé-

térioré d‘une manière significative par rapport aux autres cas.  

 

Pour le haut nombre de rotation et le haut rapport de masse volumique, l‘énergie ciné-

tique turbulente et la contrainte de cisaillement turbulente augmentent d‘une manière s i-

gnificative en particulier dans le cœur de l‘écoulement. La même remarque est rappor-

tée pour le cas du haut  nombre de rotation et bas rapport de masse volumique.  

 

Les résultats de la présente étude montrent que les prédictions numériques permettent de 

caractériser les écoulements avec transfert de chaleur dans les circuits de refroidisse-

ment d‘aubes de turbine dans les conditions de fonctionnement normales et maximales 
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en termes de nombres de rotation et de flottabilité. Les données relatives aux valeurs 

élevées de ces nombres ne sont pas disponibles dans la littérature.  
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