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 ملخــــــــــص

 

نقدم دراسة رقمية للحمل الحراري المضطرب للهواء داخل مبادل حراري و المتضمن  الأطروحة هذه في

لوحة حاجزة. النموذج الأول يتكون من زعانف مسطحة, و النموذج الثاني يتضمن إضافة دبابيس مختلفة 

لوصف   (k-ω SST) على نموذجالأشكال بين الزعانف المسطحة. المعادلات التفاضلية المرتكزة 

النتائج الديناميكية   . SIMPLEالجريان الاضطرابي حلت باستخدام طريقة الحجوم المتناهية و خوارزمية

تعرض من خلال حقول السرعة, ومنحنيات السرعة في أجزاء مختارة وكذلك انخفاض الضغط. الدراسة 

(. النسبة بين Nusseltزيع عدد نيوسالت )الحرارية تعرض من خلال مجالات درجة الحرارة وكذلك تو

 عرضت من أجل تقييم مختلف المبادلات الحرارية.النتائج الحرارية والديناميكية 

  الحمل الحراري, الجريان الاضطرابي, مبادل حراري, الحجوم المتناهية. : لوحة حاجزة,افتتاحية كلمات

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

RÉSUMÉ 

 

Dans cette thèse,  on présente une étude numérique de la convection forcée 

turbulente dans un dissipateur thermique muni d’une chicane transversale dans 

le by-pass. Le premier modèle est composé d’ailettes planes et le second 

consiste à ajouter des ailettes broches entre les ailettes planes. Les équations 

gouvernantes basées sur le modèle de turbulence k-ω SST sont discrétisées et 

résolues par la méthode des volumes finis et l’algorithme SIMPLE.  Les 

résultats dynamiques sont présentés en termes de champs de vitesses, des profils 

de vitesses axiales dans des sections choisies ainsi que la perte de charge. 

L’étude thermique est présentée en termes de champs de température et de  

distribution du nombre de Nusselt. Un rapport entre les performances thermique 

et dynamique est présenté pour évaluer les différents dissipateurs thermiques.  

Mots clés : ailettes, convection forcée, dissipateur thermique, écoulement 

turbulent, volumes finis. 

 

 

 

 



 

ABSTRACT 

 

In this thesis, we present a numerical study of turbulent forced convection in 

a heat sink provided with a transverse baffle in the bypass. The first model is 

composed of plates fins and the second consists of adding pin fins between the 

plates fins. The governing equations, based on the k-ω SST turbulence model, 

are discretized and solved by the finite volume method and the SIMPLE 

algorithm. Dynamic results are presented in terms of velocity fields, profiles of 

axial velocities in selected sections and pressure drop. The thermal study is 

presented in terms of temperature fields and the distribution of Nusselt number. 

A ratio between the thermal and dynamic performances is presented to evaluate 

the different heat sinks. 

Key words:  Fins, forced convection, heat sink, turbulent flow, finite volume 
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Nomenclature 

Symbole 

A Surface [m
2
] 

a Longueur de la corde [m] 

b Epaisseur de la base du dissipateur [m] 

Cp Chaleur spécifique [J/kgK] 

d Longueur de l'axe court, diamètre [m] 

Dh Diamètre hydraulique [m] 

F1,F2 Fonctions de mélange du modèle k-ω 

f Coefficient friction  

f0 Coefficient friction dans un tube 

HB Hauteur du by-pass  [m] 

Hf Hauteur des ailettes [m] 

Hs Hauteur de la chicane transversale [m] 

h Coefficient du transfert  convectif [w/m
2
K] 

k Energie cinétique turbulente [m
2
/s

2
] 

Lf Longueur des ailettes [m] 

Nf Nombre des ailettes 

Nu Nombre de Nusselt  

Nu∞ Nombre de Nusselt dans un tube lisse   

P Pression  [Pa] 

∆P Différence de pression [Pa] 

Pr  Nombre de Prandtl   

Prt Nombre de Prandtl turbulent  



r Petit rayon des ailettes Dropform [m]  

R Grand rayon des ailettes Dropform et lancette [m] 

Re Nombre de Reynolds  

S Espace entre les ailettes  [m] 

T Température [K] 

∆T Différence de température [K] 

Tin Température du fluide à l’entrée [K] 

Tb,max Température maximale de la base du dissipateur thermique [K] 

tf Epaisseur des ailettes [m] 

ts Epaisseur de la chicane transversale [m] 

Uin Vitesse à l’entrée [m/s] 

um Vitesse moyenne de l’air [m/s] 

u, v, w Vitesses suivant les directions x, y, z respectivement [m/s] 

W  Largeur du dissipateur thermique [m]  

Xs Position adimensionnelle de la chicane transversale  

Xf Distance longitudinale entre les ailettes broches [m] 

PHS Performance du dissipateur thermique 

 

Symboles grecs 

α1, α2, Constantes du modèle de turbulence  

β*, β1, β2 Constantes du modèle de turbulence 

ε Taux de dissipation de l'énergie de turbulence, [m²/s²] 

Г Coefficient de diffusion 



λf Conductivité thermique du fluide [w/m.K] 

λs Conductivité thermique du solide [w/m.K] 

Ρ Masse volumique [kg/m
3
] 

Ν Viscosité cinématique [m
2
/s] 

µ Viscosité dynamique [kg/m.s] 

µt Viscosité dynamique turbulente [kg/m.s] 

Ω Taux de dissipation spécifique  [m
2
/s] 

Σ Constante de Stefan-Boltzmann (2.04x10
-7

 kJ / (h.m
2
 K

-4
)) 

σk1 ,σk1  Constantes pour l’équation de l’énergie cinétique turbulente k 

σω1, σω1 Constantes pour l’équation de dissipation spécifique ω  

Ф Variables dépendantes u, v, w, T, k et ω 

∆x Largeur du volume de contrôle suivant la direction x 

∆y Largeur du volume de contrôle suivant la direction y 

∆z Largeur du volume de contrôle suivant la direction z 

 

Indices inférieurs et indices supérieurs 

B Base 

In Entrée 

T Turbulent 

F Ailette, fluide 

m Moyen 



max Maximum 

th Thermique 

w Paroi 

N Nœud voisin Nord (North) 

S Nœud voisin Sud (South) 

E Nœud voisin Est (East) 

W Nœud voisin Ouest (West) 

T Nœud voisin Supérieur (Top) 

B Nœud voisin Inférieur (Bottom) 

n Facette nord du volume de contrôle 

s Facette sud du volume de contrôle 

e Facette est du volume de contrôle 

w Facette ouest du volume de contrôle 

t Facette supérieure du volume de contrôle 

b Facette inférieure du volume de contrôle 
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INTRODUCTION GENERALE 

 

Grâce aux progrès technologiques réalisés ces dernières années en 

électronique, les composants deviennent de plus en plus performants, de plus en 

plus petits et travaillent de plus en plus vite. En conséquence, les densités de 

puissance à évacuer deviennent très importantes dans de nombreux domaines de 

l’électronique.  

En effet, aujourd’hui, les composants de puissance comme les 

microprocesseurs peuvent dissiper plusieurs centaines de watts par centimètre 

carré et certains composants optoélectroniques sont capables d’engendrer des 

pertes supérieures à 1000 W/cm2. Une bonne évacuation de la chaleur est donc 

primordiale pour assurer le fonctionnement et la fiabilité de ces dispositifs, et par 

conséquent l’utilisation de systèmes de refroidissement plus performants est 

cruciale. 

Tous les composants électroniques sont sensibles à la température ; leurs 

performances deviennent médiocres en dehors de certaines limites de 

température et peuvent être détruits si la température est largement en dehors 

de ce domaine de fonctionnement. 

Aujourd’hui, il existe de nombreux systèmes de refroidissement basés 

principalement sur l'effet convectif monophasique qui répondent à la plus part 

des besoins de dissipation actuels. La technique classique la plus reconnue est le 

refroidissement par air, en raison de sa simplicité, sa facilité de mise en œuvre et 

son faible coût. 

L’air est caractérisé par sa faible conductivité thermique, et pour améliorer 

le taux de refroidissement, plusieurs solutions sont proposées par les chercheurs 

comme l’insertion des obstacles dans la veine de l’écoulement d’air et le faire 

circuler sur les zones chaudes, ou bien l’installation de dissipateurs thermiques 

(radiateurs) pour augmenter la surface d’échange convectif. 
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Dans le premier chapitre de ce mémoire, on présente une synthèse 

bibliographique sur les modes de transfert de chaleur dans les composants 

électroniques (conduction, convection et rayonnement) et les techniques 

d’évacuation de la chaleur générée au cours de fonctionnement de ces 

composants. Le mode le plus couramment utilisé est la convection 

(forcée/naturelle) de l’air à travers le circuit électronique, ou à travers les 

dissipateurs thermiques dans le but d’augmenter la surface d’échange. D’autres 

modes de refroidissement existent tels que l’utilisation des matériaux à 

changement de phase (MCP) dans le cas où le refroidissement par convection 

n’est pas possible, et le refroidissement par microcanaux pour des petites 

surfaces de grosses puissances. 

Le second chapitre est réservé pour la présentation du modèle physique et 

la formulation mathématique. Les équations gouvernantes (continuité, quantité 

de mouvement et énergie), le modèle de turbulence, les conditions aux limites 

ainsi que la formulation utilisée pour le calcul des performances du dissipateur 

sont présentés.     

Le troisième chapitre est consacré à la présentation de la procédure de la  

résolution numérique et à la discrétisation de l’équation générale transport par la 

méthode des volumes finis. 

Dans le dernier chapitre, on présente d’abord une étude sur l’influence du 

maillage sur les résultats, suivie d’une validation du modèle en le confrontant à 

des travaux publiés sur des cas spécifiques. De nombreux résultats de simulations 

numériques sont ensuite présentés et interprétés, mettant ainsi en évidence les  

comportements dynamique et thermique du système étudié et également ses 

performances.  

Une conclusion générale résumant les principaux résultats obtenus et 

quelques perspectives futures qui peuvent être traitées par la suite, clôture ce 

mémoire.     



 

 

 

  

Chapitre I 

Etude Bibliographique 
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I.1. Introduction    

La poursuite de la miniaturisation des systèmes électroniques a conduit à une 

augmentation spectaculaire de la quantité de chaleur produite par unité de volume. 

Comme le montre la figure I.1, le nombre de composants emballés dans une seule puce 

est augmenté d’une manière assez rapide. 

La surchauffe des composants réduit leur durée de vie et peut provoquer des 

contraintes de fonctionnement. Pour cette raison, des solutions technologiques de 

refroidissement sont envisagées telles que l’utilisation des matériaux ayant une 

conductivité thermique assez importante d’une part, et l’amélioration de l’échange 

thermique avec l’environnement d’autre part. L’insertion de dissipateurs thermiques et  

de micro canaux, et l’exploitation des matériaux à changement de phase permettent 

d’atteindre ces objectifs. 

 

Figure I.1 Nombre de composants emballés sur une puce au cours des années Yunus 

et Afshin [1]. 

Un dispositif électronique qui n’est pas en cours d'exécution est en équilibre 

thermique avec son environnement, et est donc à la température du milieu ambiant. 

Lorsque l'appareil est mis en marche, la température des composants commence à 

monter jusqu’à la température d’équilibre lorsque la chaleur générée est égale à la 

chaleur extraite par le mécanisme de refroidissement. À ce stade, le dispositif est dit 

avoir atteint les conditions d'exploitation stables. 
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Figure I.2 Evolution de la température d'un composant électronique avec le temps 

Yunus et Afshin [1] 

Pour maintenir  une température de fonctionnement nominale, l’implantation d’un 

système de refroidissement et d’évacuation de la chaleur est indispensable.  

Dans ce contexte, plusieurs travaux de recherches de natures analytiques, 

numériques et expérimentales sont menés pour la conception des systèmes de 

refroidissement performants, compacts, moins coûteux et moins encombrants. 

Dans ce premier chapitre, on présente une synthèse bibliographique sur les 

principaux travaux publiés sur les méthodes et les techniques de refroidissement de 

composants qui sont amenés à dissiper de la chaleur. Avant de décrire ces travaux, 

nous présentons un petit rappel sur les principaux modes de transfert de chaleur. 

I.2. Modes fondamentaux de transfert de chaleur dans les équipements 

électroniques  

I.2.1.  Conduction : 

La conduction est le moyen par lequel la chaleur circule de proche en proche dans un 

matériau ou passe d'un corps à un autre en contact physique direct, par simple 

interaction moléculaire. Les molécules du secteur le plus chaud se heurtent entre elles 

et transmettent leur énergie de vibration aux molécules voisines. Le flux de chaleur va 

toujours des zones chaudes vers les zones froides (TA>TB).  

Température de fonctionnement 

Régimes 

transitoires 

Température de l'environnement 

Temps 

Régime 

permanent 
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Figure I.3 Conduction thermique 

Le transfert de chaleur par conduction obéit à la loi, bien connue, de Fourier : Φ̇ = −λ S dTdx                                                                                                               ሺI. ͳሻ 

Où : 

Φ : flux de chaleur en watt (W) 

λ : conductivité thermique (W.m-1.K-1) 

dT : différence de température  (K) 

S : surface perpendiculaire au flux de chaleur (m2) 

L : épaisseur (m)  

I.2.2.  Convection : 

La convection est l'échange de chaleur entre la surface d’un solide et un fluide en 

mouvement. Le déplacement de chaleur au sein d'un fluide se fait par le mouvement 

d'ensemble de ses molécules d'un point à un autre. 

Dans le processus de convection, la chaleur se déplace comme toujours des zones 

chaudes vers les zones froides. Lorsque les molécules d'un fluide froid, tel que l'eau ou 

l'air, viennent au contact d'une paroi chaude, une partie de l'énergie de vibration 

animant les molécules superficielles du solide se communique aux molécules voisines 

du fluide. La quantité de chaleur ainsi transmise est proportionnelle à la différence de 

température solide-fluide. 

On distingue: 

0          L 

S 

x 

TA TB 

Q̇= + �ͳ!+ �ଶʹ!+ �ଷ͵!+ ⋯ ,−∞< �< ∞
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- La convection naturelle qui a comme origine le mouvement produit par les 

différences de densité entre les particules chaudes et froides sous l’action de la 

pesanteur. En général, le fluide chaud est moins dense et a tendance à s’élever 

dans le champ de pesanteur. 

- La convection forcée pour laquelle le mouvement de fluide est causé par l’action 

des forces extérieures (pompes, ventilateurs…) 

- La convection mixte qui combine les deux modes précédents 

- Quelque soit le type de convection (libre ou forcée) et quelque soit le régime 

d’écoulement du fluide (laminaire ou turbulent), le flux de chaleur transmis est 

décrit par la loi de Newton : Q = h S ሺTp − Tfሻ                                                                                                           I. ʹ 

h : coefficient de transfert convectif (W/m2K) 

S : surface d’échange (m2) 

Tp ,Tf : température de paroi, du fluide (K) 

 

Figure I.4 Convection thermique 

 

I.2.3.  Rayonnement 

Le rayonnement est un mode d’échange d´énergie à distance, qui se produit par 

émission et absorption de radiations électromagnétiques. L’´échange thermique par 

rayonnement se fait suivant le processus : 

- Emission : Il y a conversion de l’´énergie fournie à la source en énergie 

électromagnétique. 

S 
Tf 
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- Transmission : L’énergie se transmet par propagation d’ondes électromagnétiques 

avec éventuellement absorption par le milieu traversé. 

-Réception : il y a conversion du rayonnement électromagnétique incident en 

énergie thermique (absorption). 

La loi de Stefan-Boltzmann permet de quantifier ces échanges. La puissance 

rayonnée par un corps est donnée par la relation : P =  ε σ S Tସ                                                                                                           I. ͵ 

Avec : 

ε : émissivité du corps  

ı : constante de Stefan Boltzmann (5,6703.10-8 W.m-2.K-4) 

S : surface du corps (m2) 

T : température du corps (K) 

Entre deux corps, la puissance échangée par rayonnement est donnée par : P =  ε σ Sሺ ଵܶସ −   ଶܶସሻ                                                                         I. Ͷ  
 

 

Figure I.5 Représentation schématique du transfert thermique par radiation. 

I.2.4.  Notion de résistance thermique : 

La résistance thermique est un paramètre qui quantifie le degré de difficulté opposé 

par le matériau à l’écoulement d’un flux de chaleur entre deux isothermes (TA et TB). 

Si on prend le cas de la conduction thermique unidimensionnelle, l’expression de la 

résistance thermique Rth (K/W) est donnée par : 

T1 

T2 

http://fr.wikipedia.org/wiki/Loi_de_Stefan-Boltzmann
http://fr.wikipedia.org/wiki/Puissance_rayonn%C3%A9e
http://fr.wikipedia.org/wiki/Puissance_rayonn%C3%A9e
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Rth = Lλ. S                                                                                                                I. ͷ 

Le tableau I.1 montre une analogie électrique-thermique, cas de la conduction 

thermique dans une plaque d’épaisseur L. 

Tableau I.1 Analogie thermique-électrique. 

 thermique  électrique 

  

Résistance 

thermique 
ܴ�ℎ = .�ܮ ܵ  ሺܭ/ܹሻ 

Résistance 

électrique 
ܴ = .�ܮ ܵ    ሺΩሻ 

Conductivité 

thermique 
λ  (W/m.K) 

Conductivité 

électrique 
ı (A/V.m) 

Flux de chaleur Q (W) Courant I (A) 

Température T (K) Tension U (V) 

 

I.3. Modes et techniques de refroidissement des composantes électroniques : 

Le contrôle de la température des appareils électroniques est indispensable pour 

assurer un bon fonctionnement et une longue durée de vie. L’augmentation de la 

température peut causer la défaillance des composantes électroniques. Dans ce 

contexte, plusieurs techniques de refroidissement sont introduites pour évacuer la 

chaleur générée au cours du fonctionnement des composants électroniques. 

Pour choisir la technique de refroidissement, Robertso [2] a proposé huit facteurs 

qui doivent être pris en considération : la taille, le coût, l’efficacité thermique, le bruit, 

les vibrations, la maintenance, et les interférences électriques avec les composants de 

l’appareil électronique. 

 

σ 

L 

I 

S 
UA 

UB 

λ 

L 
TA 

TB 

S 

Q 
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I.3.1. Refroidissement par fluide 

Suite à sa simplicité, sa facilité de mise en œuvre et son faible coût, la convection 

forcée et naturelle de l’air est le mode le plus couramment utilisé pour refroidir les 

composants électroniques. 

Dans les travaux de recherche cités ci-après, les composants électroniques sont 

généralement considérés comme des surfaces solides ou des volumes montés sur les 

parois d’un canal ou d’une cavité.  

Yong et Vafai [3] a présenté une enquête détaillée sur le refroidissement par 

convection forcée d’un obstacle chauffé, monté sur la paroi d’un canal horizontal. Les 

paramètres étudiés sont la hauteur et la largeur de l’obstacle, le rapport des 

conductivités (fluide-solide) et le nombre de Reynolds. Les résultats montrent que la 

forme et le matériau de l’obstacle ont un effet significatif sur l’écoulement et le 

transfert de chaleur. 

 

Figure I.6 Configuration étudiée dans la référence [3] 

Webb et Ramadhyani [4] ont étudié la convection forcée dans un canal contenant 

des obstacles périodiquement répartis sur ses deux parois et soumis à des flux de 

chaleur constants. L'effet de nombres de Reynolds et de Prandtl et des paramètres 

géométriques sur le transfert de chaleur a été examiné. Les résultats obtenus ont 

montré la possibilité d'optimiser le transfert de chaleur et la perte de charge en faisant 

un choix approprié des paramètres géométriques du système. 

Korichi et Oufer [5] ont élaboré une étude numérique de l’air s’écoulant en régime 

laminaire instationnaire dans un canal rectangulaire muni d’obstacles chauffés et 

montés périodiquement sur les deux parois. L’analyse des résultats a montré 

Le q’’ 

Fluide 

 

Lo 

h 

w H 

solide 
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l’existence d’un écoulement oscillatoire, et aussi de vortex qui contribuent à 

l’amélioration du transfert de chaleur. 

 

Figure I.7 Schéma du domaine de calcul et des conditions aux limites utilisées dans 

[5]. 

Une étude numérique de la convection mixte laminaire, en présence de deux sources 

de chaleur identiques, situées dans un canal horizontal bidimensionnel est menée par 

Hamouche et Bessaïh [6]. La méthode des volumes finis et l'algorithme  SIMPLER 

sont utilisés pour résoudre les équations de conservation de la masse, de la quantité de 

mouvement et de l'énergie. Les résultats montrent que le transfert thermique augmente 

pour un nombre de Prandtl Pr=0.71 et 5, et un nombre de Reynolds Re=30. 

L'augmentation de la distance de séparation, de la hauteur et de la largeur des 

composants, a un effet considérable sur l’amélioration du transfert de chaleur. 

   

Figure I.8 Canal horizontal contenant deux sources de chaleur, simulant deux 

composants électroniques. 

Alwadhi [7] a étudié le transfert de chaleur et l’écoulement dans un canal horizontal 

muni de trois obstacles rectangulaires attachés sur la paroi inférieure, avec une 

génération de la chaleur localisée (figure I.9). L’écoulement est supposé laminaire et le 

nombre de Reynolds variant entre 250 et 1000. La méthode des éléments finis est 

y 

x 
h 

w 
d 
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ortie
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H 
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H 

L 

h 
w 

Adiabatique 
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utilisée pour la résolution des équations de conservation. Sous certaines conditions, les 

résultats numériques obtenus ont montré que l’approche de la génération uniforme de 

la chaleur pourrait conduire à une erreur d’analyse significative.   

 

Figure I.9 Canal avec des sources de chaleur localisées. 

Bakkas et al. [8] ont mené une étude bidimensionnelle stationnaire de la convection 

naturelle laminaire dans un canal horizontal. La paroi supérieure est maintenue à une 

température constante ; la paroi inférieure, supposée adiabatique est munie de blocs 

rectangulaires dont les surfaces libèrent un flux de chaleur constant. L’air est utilisé 

comme fluide de travail (Pr=0.7). Les paramètres étudiés sont le nombre de Rayleigh 

(10
2≤Ra≤6.102) et la hauteur relative des blocs (1/8 ≤B=h’/H’≤1/2).L'espacement entre 

les blocs est maintenu constant. Les résultats obtenus montrent l'existence de différents 

types de solutions pour lesquelles le transfert de chaleur et  la structure de l'écoulement 

en dépendent de manière significative.  

                         

Figure I.10 Schéma de la configuration étudiée dans [8] 

Le refroidissement par convection mixte turbulente de l'air des blocs chauffés dans 

un canal vertical est élaboré par Harnane et Bessaih [9]. Les parois du canal sont 

Paroi adiabatique  

l’ 
h’ 

x’ 

y’ 
DD SD 

P4 P3 P2 P1 

H’ 

Paroi froide (T’c) 

Flux constant 

H 

W 

Le Lo w d 

h 
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adiabatiques. L'approche numérique est basée sur la technique des volumes finis. Le 

code FLUENT est appliqué pour intégrer les équations sur chaque volume de contrôle. 

Une description détaillée de l'écoulement autour des blocs a été présentée et la 

distribution du nombre de Nusselt local est analysée. 

                        

 

Figure I.11 Canal vertical muni des blocs chauffés 

Icoz et Jaluria [10] ont élaboré une méthodologie pour la conception et l’optimisation 

des systèmes de refroidissement des équipements électroniques. La conception est 

basée sur les données expérimentales ou de modélisation numérique, notamment, le 

nombre de Reynolds et la dimension des composants. Deux configurations simples ont 

été étudiées pour démontrer cette approche (canal horizontal et canal vertical). Cette 

étude montre qu’on peut utiliser les résultats qui permettent de réaliser des géométries 

adéquates et optimales dans le but d’avoir le meilleur dispositif de refroidissement des 

composants électroniques. 

Madhusudhana et Narasimham [11] ont élaboré une étude numérique de la 

convection mixte conjuguée dans un canal vertical contenant des sources de chaleur. 

La disposition et la génération de la chaleur des sources sont identiques. Les équations 

régissantes sont discrétisées en utilisant l’approche des volumes finis sur un maillage 

décalé. Des études paramétriques sont réalisées en faisant varier les nombres de 

Grashof de 104 à 107, et de nombre de Reynolds de 0 à 1500, avec de l’air comme 

g 

W 

L 

entrée 

Sortie 

h 

w 

H 

�ܶ�� = −ͳ, ܷ = ܸ = Ͳ 

�ܶ�� = Ͳ, ܷ = ܸ = Ͳ 



Chapitre I                                                                                                 Etude bibliographique 

13 

 

fluide de travail. Pour les paramètres considérés, les résultats ont montré que la chaleur 

transférée au fluide  par l’intermédiaire de la conduction de la chaleur du substrat est 

de l’ordre de 41 à 47% de la dissipation de la chaleur provoquée par les sources.  

 

Figure I.12. (a) Configuration géométrique, (b) Domaine de calcul 

Wang et Jaluria [12] ont étudié le transfert de chaleur conjugué dans une conduite 

rectangulaire tridimensionnelle munie de deux sources de chaleur. Le nombre de 

Grashof est fixé à 106 et le fluide utilisé est de l’air. Les résultats ont montré que le 

nombre de Reynolds, l’arrangement spatial des sources de chaleur et le rapport des 

conductivités thermiques, K=Ks/Kair, ont des effets considérables sur l’amélioration du 

transfert de chaleur.  
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Figure I.13 Différentes configurations géométriques [12] 

Bessaih et kadja [13] ont mené une simulation numérique de la convection naturelle 

forcée et conjuguée de l’air pour refroidir trois composants électroniques identiques 

attachées sur la paroi d’un canal vertical. Dans cette étude, l’effet de l’espacement 

entre les composants et le disfonctionnement d’un composant sont examinés, afin de 

donner des suggestions qualitatives qui peuvent améliorer la conception thermique des 

assemblages des circuits imprimés.   

Une étude expérimentale du transfert de chaleur convectif à travers quatre composants 

électroniques attachés sur la paroi d’un canal vertical est réalisée par Bhowmik et al. 

[14]. L’eau est utilisée comme fluide de refroidissement pour un régime d’écoulement 

laminaire. Le nombre de Reynolds varie entre 40 à 2220 et le flux de chaleur entre 0.1  

et 0.6 W/cm2. Les résultats montrent que le coefficient du transfert convectif est 

fortement affecté par la variation du nombre de Reynolds.  

Yeong et Jen [15] ont étudié numériquement la convection forcée dans un canal 

horizontal muni de blocs avec génération de la chaleur. L’écoulement et les 

caractéristiques thermiques sont examinés en fonction de la hauteur des blocs, 

l’espacement entre les blocs et le nombre de Reynolds.   
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Figure I.14 Représentation schématique du système physique 

 

Seo et al. [16] ont effectué une investigation numérique des caractéristiques du 

transfert de chaleur dans un canal contenant deux blocs chauffés (figure I.15). A 

l’entrée du canal, l’écoulement est supposé oscillatoire U=U0 (1+A sin ωĲ), avec une 

température uniforme. Les surfaces des blocs sont maintenues à une température 

constante TH. Les résultats indiquent que la recirculation des écoulements, derrière les 

blocs situés en aval et entre les blocs, est affectée substantiellement par les nombres de 

Reynolds et de Strouhal, (St=fH/U0, f étant la fréquence des oscillations), par 

l’amplitude de la pulsation et enfin par l’espace entre les blocs. 

 

Figure I.15 Schématisation du problème [16] 

Dans les travaux cités précédemment, le fluide de refroidissement peut ne pas 

refroidir toutes les surfaces chaudes des composants électroniques. Pour cette raison, 

des chercheurs ont proposé l’insertion des déflecteurs (turbulateurs, inverseurs)  dans 

la veine de l’écoulement des fluides. Ces déflecteurs serrent à guider le fluide dans les 

zones chaudes et le forcent à circuler entre les composants. Parmi les travaux existant 

dans la littérature, nous citons :   
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Luviano et al [17] ont fait une analyse comparative de l’écoulement et du transfert de 

chaleur dans un canal horizontal formé par deux plaques munies de blocs chauffants et 

de déflecteurs incurvés pour diriger l’écoulement, et un canal sans déflecteurs. Les 

résultats ont montré une augmentation du coefficient de transfert de chaleur comparé à 

celui obtenu sans déflecteurs. 

   

Figure I.16 Canal muni de blocs et de déflecteurs incurvés 

Shiang et Horng [18] ont étudié le champ d'un écoulement turbulent et l'amélioration 

de transfert de chaleur par convection mixte dans un canal horizontal avec des blocs 

chauffés montés sur la paroi inférieure. Un turbulateur rectangulaire a été monté dans 

le canal pour améliorer le transfert de chaleur. Trois rapports (largeur/hauteur=0.25, 0.5 et 

1.0) du turbulateur ont été étudiés pour un nombre de Reynolds fixé à 5000. Les résultats ont 

montré une nette amélioration des performances thermiques en présence du 

turbulateur. 

 

Figure I.17 Géométries considérées, (a) sans turbulateur, (b) avec turbulateur  
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I.3.2. Refroidissement par dissipateur thermique 

Dès qu'un composant électronique est traversé par un courant électrique, il a tendance 

à produire de la chaleur (pertes par effet Joule). Cette chaleur n'est généralement pas 

perceptible avec des composants qui sont traversés par de faibles courants, mais elle 

est nettement perceptible avec des composants où circulent plusieurs ampères. 

Pour des composants à faible puissance,  il suffira de laisser faire la nature pour que la 

chaleur soit évacuée dans l'air ambiant (convection naturelle). 

Mais parfois, la chaleur est produite plus vite qu'elle n'est évacuée, et le composant 

chauffe de plus en plus. Dans ce cas,  il va falloir aider le composant à évacuer la 

chaleur plus vite qu'elle n'est produite.  On utilise pour cela un dissipateur appelé aussi 

radiateur ou refroidisseur. 

Le fonctionnement d'un dissipateur est simple : il consiste à augmenter la surface du 

composant en contact avec l'air, améliorant ainsi l'évacuation de la chaleur. 

Deux critères sont à prendre en compte pour le choix d’un dissipateur : la forme du 

dissipateur et la résistance thermique. 

Pour déterminer et sélectionner une conception optimale d’un dissipateur thermique à 

ailettes planes, Arularasan et Velraj [19] ont effectué des simulations numériques par 

le code CFD Fluent sur 81 dissipateurs. Dans cette étude, les paramètres géométriques 

tels que la hauteur et l’épaisseur des ailettes, l’épaisseur de la base et l’espace entre les 

ailettes sont variés. La longueur des ailettes et la largeur du dissipateur sont 

maintenues constantes. La comparaison entre la température de la base, la résistance 

thermique et la perte de pression dans les différents dissipateurs montre que la 

configuration optimale est celle qui correspond à 48 mm de hauteur, 1.6 mm 

d’épaisseur, 8 mm de base du dissipateur et 4 mm pour l’espace entre les ailettes. 

Yuan [20] a étudié l’effet de la largeur et de la hauteur d’un canal rectangulaire sur  

les performances d’un dissipateur thermique à ailettes planes ; en utilisant le code CFD 

Fluent. Les résultats numériques sont vérifiés par comparaison avec un test 

expérimental du modèle. 
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Deans et al. [21] ont proposé une nouvelle approche pour la conception thermique des 

grands dissipateurs thermiques utilisés dans l’électronique de puissance. Cette 

méthode est soutenue par les résultats d’un vaste programme expérimental. Cette 

adaptation exige l’élaboration et l’évaluation d’une capacité de chaleur équivalente à 

décrire l’énergie menée le long de l’ailette. Cette méthode est initialement utilisée pour 

évaluer le coefficient de convection entre l’ailette et l’air de refroidissement. La 

corrélation trouvée pour décrire les résultats a été utilisée dans une analyse inverse 

pour prévoir et comparer les valeurs expérimentales de la résistance thermique du 

dissipateur. 

 

 

Figure I.18 Dissipateur à ailettes planes   

La résistance thermique et la perte de pression d’une série de 25 dissipateurs 

thermiques à ailettes planes ont été examinées expérimentalement par Hung et Shung 

[22]. Les résultats montrent que la perte de pression augmente quand le nombre de 

Reynolds, la largeur et la hauteur des ailettes augmentent. Pour une largeur constante 

des ailettes, les dissipateurs thermiques qui ont les plus hautes ailettes sont les plus 

performants.  
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Figure I.19 Schéma du dispositif expérimental 

Jonsson et Palm [23] ont étudié le comportement dynamique et thermique de neuf  

dissipateurs thermiques. Dans cette étude, les auteurs examinent l’effet du type 

d’ailettes, leur orientation (en ligne ou en quinconce), leur hauteur et le by-pass. La 

corrélation proposée par Jonsson et Palm [24] est modifiée, et une estimation de la 

fraction de débit d’air total qui passe à travers le dissipateur est effectuée dans les cas 

où le dissipateur est situé dans un canal avec by-pass. 

La modélisation des performances thermo-hydrauliques de 42 dissipateurs thermique a 

été effectuée expérimentalement par Jonsson et Moshfegh [25]. Une corrélation 

empirique en fonction de la hauteur, de la largeur du canal, de la hauteur et de 

l’épaisseur des ailettes et de la distance entre ailettes est développée pour la prédiction 

du nombre de Nusselt et la perte de pression. 

Dans un autre travail, une étude paramétrique expérimentale a été menée par Dogan et 

Sivrioglu [26] pour examiner les effets de l’espacement et de la hauteur des ailettes 

longitudinales sur le transfert de chaleur par convection mixte. Les paramètres 

expérimentaux de cette étude sont la vitesse d’entrée (0.15 ≤ uin≤ 0.16 m/s) qui 

correspond un nombre de Reynolds Re=1500, le nombre de Rayleigh  3.10
7 ≤ Ra ≤ 

8.10
8, le nombre de Richardson 0.4 ≤ Ri ≤ 5, l’espacement adimensionnel 0.04 ≤ S/H ≤ 
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5  et la hauteur adimensionnelle des ailettes 0.04 ≤ Hf/H ≤ 0.8. Les résultats montrent 

que le transfert de chaleur maximal correspond à un espacement entre 8 et 9 mm. Une 

corrélation du nombre de Nusselt a été proposée en fonction des nombres 

adimensionnels et des paramètres géométriques. 

 

Figure I.20 Dissipateur à ailettes planes   

Shaeri et Yaghoubi [27] ont proposé une étude numérique tridimensionnelle du 

transfert de chaleur en convection forcée à partir d’une rangée d’ailettes solides et 

perforées montées sur une paroi plane (Figure I.12). Les équations de Navier-Stokes et 

le modèle de turbulence k-ε(RσG) sont résolues par la méthode des volumes finis et 

l’algorithme SIMPLE, pour prévoir les paramètres d’écoulement. Les caractéristiques 

de l’écoulement et du transfert de chaleur sont présentées pour un nombre de Reynolds 

compris entre 2x104 et 2x104 et un nombre de Prandtl Pr =0.71. Leurs résultats 

montrent que le transfert de chaleur est plus important dans le cas des ailettes 

perforées. 
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Figure I. 21 Configuration des ailettes solides et perforées. 

Les performances d’un dissipateur de chaleur commercial composé de canaux avec 

des murs ondulés ont été étudiées expérimentalement par Marco et al. [28]. Les 

influences du flux de chaleur imposé (uniforme et non uniforme) et de l’espace entre le 

dissipateur et le ventilateur sont examinées. La distribution de la vitesse dans les 

canaux et la résistance thermique globale sont présentées et analysées. 

 

Figure I.22 (a) Éléments modulaires utilisés pour créer le dissipateur de chaleur,  

(b) Dissipateur thermique 
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Une analyse théorique et expérimentale de l’effet de la vitesse d’un écoulement 

turbulent, de la densité des ailettes et du by-pass sur les performances dynamique et 

thermique d’un dissipateur thermique en aluminium est présentée par Elshafei [29].  

Les résultats montrent que l’écoulement dans le by-pass et la perte de pression sont 

largement affectés par la densité des ailettes. Une corrélation a été proposée pour 

calculer le nombre de σusselt moyen en fonction de nombre de Reynolds, de l’espace 

entre les ailettes et de la hauteur des ailettes.   

 

Fangjun et Ping [30] ont  étudié numériquement la convection forcée 

tridimensionnelle de l’eau circulant en régime laminaire dans des micros canaux d’un 

radiateur (Figure I.15). Les effets de la géométrie des ailettes sur les performances du 

radiateur sont étudiés. Ils ont montré l’existence d’une taille optimale des ailettes pour 

minimiser la perte de pression, et que cette taille optimale dépend de la valeur du flux 

de chaleur imposé et la température des parois.         

 

Figure I.23 Schéma du radiateur  

Tae et Sung [31] ont étudié expérimentalement l’effet des découpes transversales sur 

les performances thermiques d’un dissipateur thermique (figure I.24). La taille des 

découpes varie entre 0.5 mm et 10 mm. Les résultats expérimentaux montrent que, 

parmi les paramètres de conception, la longueur de découpe transversale a l’influence 

la plus significative sur les performances thermiques des dissipateurs. Sur la base des 

résultats expérimentaux, des corrélations du coefficient de frottement et du nombre de 

Nusselt ont été proposées. 
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Figure I.24 Configuration des dissipateurs de chaleur testés 

Kim et al [32-33] ont fait une étude comparative des performances thermiques de 

deux types de dissipateurs thermiques couramment utilisés dans l’industrie des 

équipements électroniques : la plaque à ailettes et les dissipateurs de chaleur à ailettes 

broche. Pour la comparaison des dissipateurs de chaleur, des études expérimentales 

sont réalisées pour différents débits et largeurs de canaux. A partir des données 

expérimentales, ils ont proposés un modèle de prédiction de la chute de pression et de 

la résistance thermique. 

 

Une étude expérimentale et numérique a été réalisée par Ramy [34] pour comprendre 

l’influence de la présence d’une chicane transversale et de sa position sur les 

performances thermique et dynamique d’un dissipateur à ailettes de forme carrée. La 

variation du nombre de Nusselt et du coefficient de friction a été obtenue en fonction 

de certains paramètres tels que le nombre de Reynolds et la position de la chicane 

transversale. Les résultats montrent que la présence de la chicane améliore le transfert 

de chaleur. Une approche d’évaluation des performances basée sur une puissance de 
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pompage identique est adoptée, et montre que la position optimale de la chicane 

transversale est x/L=0.43. 

 

Figure I.25  Dissipateurs thermique, (a) ailettes planes, (b) ailettes broches 

Yue et Huan [35] ont présenté des simulations numériques de 12 dissipateurs 

thermiques composés d’ailettes d’une hauteur non uniforme. Les équations 

gouvernantes sont discrétisées par la méthode des différences finies, et le couplage 

vitesse-pression est résolu par l’algorithme SIMPLEC. Pour décrire la structure et le 

comportement turbulent, le modèle k-ε  est utilisé pour modéliser la turbulence. Les 

auteurs constatent qu’il y a une conception adéquate des hauteurs non uniformes qui 

pourrait diminuer la température de jonction et accroitre l’amélioration des 

performances thermiques simultanément.   

 

Figure I.26 Dissipateur à ailettes d’une hauteur non uniforme 

(a) (b) 
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Yue et Huan [36] ont examiné numériquement les effets de la forme des ailettes d’un 

dissipateur sur ses performances thermiques. Les paramètres de l’étude comprennent 

cinq nombre de Reynolds (Re=5000-25000), trois hauteurs (H=35, 40,45 mm) et cinq 

types d’ailettes en fonction des largeurs wi (i=1-5). Les résultats montrent que 

l’accroissement du nombre de σusselt diminue progressivement avec l’augmentation 

du nombre de Reynolds. Les effets des dimensions des ailettes sur le nombre de 

Nusselt, aux nombres de Reynolds élevés, sont plus significatifs que celle à faibles 

nombres de Reynolds.  

      Tableau I.2 Dimensions des dissipateurs thermiques étudiés. 

Types Largeurs des ailettes    
 w1 (mm) w2 (mm) w3 (mm) w4 (mm) w5 (mm) 
Type-1 2.0 2.0 9.0 9.0 9.0 
Type-2 5.0 5.0 7.0 7.0 7.0 
Type-3 6.2 6.2 6.2 6.2 6.2 
Type-4 8.0 8.0 5.0 5.0 5.0 
Type-5 11.0 11.0 3.0 3.0 3.0 

 

 

Figure I.27 Dissipateurs à ailettes d’une largeur non uniforme  

Hung et al. [37] ont étudié numériquement les performances thermo-hydrauliques 

d’un dissipateur thermique à ailettes planes, en insérant une chicane transversale dans 

le by-pass. L’influence de la largeur, de la hauteur, du nombre d’ailettes et du nombre 

de Reynolds est étudiée avec et sans chicane transversale. La comparaison entre les 

deux cas montre que l’ajout de la chicane force l’écoulement à circuler entre les 

ailettes, ce qui améliore le transfert thermique, accompagné d’une perte de pression. 
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Figure I.28 Dissipateur thermique avec chicane transversale 

Qing et al. [38] ont mené une étude expérimentale pour examiner le transfert de 

chaleur et la perte de pression dans un canal muni d’ailettes de section elliptique 

disposées en quinconce. Les résultats montrent que les ailettes de section elliptique 

assurent un transfert de chaleur un peu plus grand par rapport aux ailettes à section 

circulaire. 

Zhang et al. [39] ont étudié expérimentalement les performances du transfert de 

chaleur dans un dissipateur à ailettes planes muni d’une chicane dans le by-pass. Le 

nombre de Nusselt moyen et le coefficient de friction ont été obtenus sous la variation 

de certains paramètres tels que le nombre de Reynolds, la hauteur et la position de la 

chicane et la puissance de chauffage imposée. Sous une puissance de pompage et une 

perte de pression identiques, la hauteur et la position de la chicane ont été analysées. 

Les résultats expérimentaux indiquent que le transfert de chaleur augmente quand la 

hauteur de la chicane augmente. En se basant sur les résultats expérimentaux, des 

corrélations ont été proposées pour le nombre de Nusselt et le coefficient de friction.   

Baris et al. [40] ont présenté une étude expérimentale et une modélisation numérique 

d’un dissipateur thermique composé d’ailettes de section carrée et disposées en ligne. 

L’effet de la hauteur et de l’espacement entre les ailettes est étudié. La pression et la 

résistance thermique globale ont été mesurées en fonction du nombre de Reynolds et 
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de la hauteur du by-pass. Les résultats indiquent qu’il y a un bon accord entre les 

prévisions des températures sur le modèle et les données expérimentales. 

En se basant sur le travail de Baris et al. [40], Ramy [41] a étudié l’influence et 

l’optimisation de la position d’une chicane transversale dans le by-pass. Le code 

numérique est validé par la comparaison des résultats numériques et expérimentaux. 

L’ajout de la chicane transversale conduit à une amélioration du transfert de la chaleur, 

et une augmentation de la résistance thermique. La distribution de la température est 

plus uniforme pour les positions adimensionnelles 1/3 et 2/3. La position optimale est 

atteinte pour x/L =0.43 pour des puissances de pompages identiques (figure I.29). 

 

Figure I.29 Distribution de la résistance thermique avec la position de chicane pour 

différents nombres de Reynolds [41] 

Les caractéristiques thermiques et hydrauliques d’un dissipateur thermique à ailettes 

planes muni d’une chambre à vapeur sur la base sont examinées expérimentalement 

par Hung et Ming [42]. Les performances du dissipateur sont déterminées en fonction 

de la variation de l’épaisseur, de la hauteur et du nombre des ailettes ainsi que du 

nombre de Reynolds. Les résultats indiquent que la température de la surface de la 

chambre est effectivement réduite par l’ajout de la chicane transversale.  
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Figure I.30 Dissipateur à ailettes planes muni d’une chambre à vapeur 

El-Sayed et al [43] ont étudié expérimentalement l’effet des paramètres géométriques 

tels que la hauteur, l’épaisseur et l’espace entre les ailettes, le nombre des ailettes et le 

by-pass sur le transfert de chaleur, la structure d’écoulement et la perte de pression. 

Les résultats expérimentaux montrent que l’augmentation du nombre de Reynolds, la 

hauteur des ailettes et la diminution de l’espace entre les ailettes provoquent une 

augmentation de la perte de pression. Le nombre de Nusselt est aussi proportionnel au 

nombre de Reynolds, à l’espacement entre les ailettes ainsi qu’à leur épaisseur. Les 

auteurs proposent une formule empirique pour calculer le nombre de Nusselt moyen : �ݑ� = ͷ.͵ͶͳͶሺܴ��ሻ.ସଶସଶଶ ( ܮܹ ).ଶଵସଵଵ (�ܹ )−.ଷଶଷ ( ݐܹ ).ଵହଶହ଼଼ହ              I.  

Où : 24.649 ≤ ReL ≤ 189.462 ; 3 mm ≤ t ≤ 9 mm ; 23 mm ≤ H ≤ 92 mm ;                       

10 mm ≤ W  ≤42 mm ; L=150 mm. 
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Figure I.31 Schéma du dissipateur étudié [43] 

Hong et al. [44-45] ont effectué une analyse théorique pour déterminer la forme et la 

taille optimales des ailettes d’un dissipateur thermique. Trois formes d’ailettes ont été 

analysées : carré, cylindrique et rectangulaire. Le coefficient de transfert de chaleur est 

supposé uniforme sur toute la surface des ailettes. Les résultats montrent que le 

dissipateur à ailettes rectangulaires présente des avantages par rapport aux autres 

formes vue que sa résistance thermique est la plus faible.  

 

Deshmukh et Wakhedkar [46] ont étudié expérimentalement les effets des 

paramètres de conception d’un dissipateur thermique composé des ailettes elliptiques 

sous la convection mixte (naturelle et forcée). Un modèle théorique est utilisé pour 

prédire l’influence de divers paramètres géométriques. Une comparaison des 

performances thermiques avec un dissipateur à ailettes cylindriques est présentée ; et 

des corrélations empiriques généralisées sont développées.  

 

Une étude expérimentale comparative de douze dissipateurs thermiques à ailettes de 

sections circulaire, elliptique et carrée est réalisée par Kai et al. [47]. L’effet de la 

densité des ailettes pour des arrangements alignés et en quinconce est examiné. Pour la 

disposition en quinconce, le transfert de chaleur augmente par l’augmentation de la 

densité des ailettes pour les trois types de dissipateurs thermiques. Les résultats 

montrent aussi que les ailettes elliptiques présentent les plus faibles chutes de pression. 

Chauffage principal Récipient en bois Isolation 

Ailette enveloppe  

Emplacement des thermocouples 
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Pour la même surface et pour une puissance de pompage fixe, les dissipateurs 

elliptiques possèdent la plus petite résistance thermique dans le cas d’un arrangement 

en quinconce.  

Par rapport aux nombreuses investigations sur les autres types d’ailettes, il y a peu de 

recherches sur les dissipateurs à ailettes coniques dans la littérature.  

Paisarn et Anusorn [48] ont proposé une étude numérique et expérimentale pour 

analyser les caractéristiques de transfert de chaleur et de l’écoulement à travers un 

dissipateur à ailettes coniques soumis à un flux de chaleur sur la base (0.91-3.64 

kW/m
2). Deux configurations ont été examinées selon la disposition des ailettes, à 

savoir en ligne et en quinconce, 16 et 17 respectivement (figure I.32). Le modèle de 

turbulence k-ε est utilisé pour simuler les caractéristiques de transfert de chaleur pour 

des nombres de Reynolds compris entre 1000 et 9000. Les résultats obtenus présentent 

un accord raisonnable avec des données mesurées expérimentalement. 

 

Figure I.32 Dissipateurs coniques [48] 

Sara [49] a élaboré une étude expérimentale sur le transfert de chaleur et la perte de 

charge dans un canal contenant des ailettes de section carrée, et disposées en 

quinconce. L’analyse des performances a été faite sous une puissance de pompage 

constante et plusieurs rapports de clairance (C/H) et de distance entre les ailettes 

(Sx/D). Les résultats montrent que l’utilisation des ailettes de section carrée peut 

conduire à l’amélioration du transfert de la chaleur. 
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Figure I.33 Dissipateur à ailettes carrées  

En comparant avec l’air, les liquides de refroidissent sont peu disponibles dans la 

littérature. Pour cette raison, Keisuke et Atsuo [50] ont proposé une étude 

expérimentale pour analyser les pertes de pression et le transfert de chaleur dans un 

dissipateur en utilisant un liquide. Dans cette étude, dix dissipateurs à ailettes 

cylindriques disposées en quinconce ont été utilisés (4 en acrylique, 4 en cuivre et 2 en 

aluminium). Un nouveau modèle de prévision des pertes de pression et du transfert de 

chaleur est proposé.  

Bayram et Alparslan [51] ont analysé les performances thermiques d’un  échangeur 

de chaleur équipé d’ailettes perforées (Figure I.34). L’effet des paramètres de 

l’écoulement (13500 ≤ Re ≤ 42.000) et  des paramètres géométriques (0.33 ≤ C/H ≤ 1, 

Sy/D=1.208, 1.524, 1.944 et 3.417) est étudié. Les résultats expérimentaux indiquent 

que le nombre de Nusselt et le coefficient de friction augmentent en diminuant le 

C 

H 
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W 
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rapport C/H et l’espacement entre ailettes. L’optimisation des performances montre 

que le maximum du transfert de chaleur est observé pour un nombre de Reynolds 

Re=42.000 et un espacement  Sy/D=3.417. 

 

Figure I.34 Vue de l’échangeur de chaleur 

Xiaoling et al. [52] ont élaboré une étude numérique et expérimentale pour comparer 

les performances thermiques de deux types de dissipateurs thermiques. Un des 

dissipateurs est composé de plaques (figure I.16.a) et l’autre de broches plantées entre 

les plaques (figure I.16.b). Les résultats de leurs simulations montrent que la résistance 

thermique du deuxième dissipateur était d’environ 30% inférieure à celle du premier 

pour des vitesses identiques. 

 

 

 

Figure I.35 Schémas des deux dissipateurs de chaleur  

a) b) 
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Pour estimer les diamètres optimaux des perforations des ailettes cylindriques, une 

étude de conception inverse tridimensionnelle a été faite par Cheng et al. [53] en 

utilisant le code CFD-ACE+. L’objectif de cette étude est de minimiser la différence 

entre la température de la base et la température ambiante, et la perte de pression dans 

le dissipateur. Les résultats numériques montrent que la température de base des 

dissipateurs perforés est toujours inférieure et peut être diminué de 6.3% à 7.3% en 

comparant avec le dissipateur à ailettes solides. Une vérification expérimentale a été 

effectuée, et les résultats montrent un bon accord avec les résultats de la simulation 

numérique.    

 

Figure I.36 Dissipateur à ailettes cylindriques perforées  

Amer et al. [54] ont étudié les avantages de l’utilisation des ailettes cylindriques 

perforées en proposant une étude numérique et expérimentale de la dynamique des 

fluides (CFD). Le modèle CFD a été exploité pour analyser l’influence du nombre et 

de la position des perforations circulaires. Le nombre de Nusselt dans le cas des 

ailettes avec cinq perforations est de 11% plus grand par rapport au cas des ailettes 

solides. Cet avantage provient non seulement de l’augmentation de la surface 

d’échange mais aussi à la formation des jets localisés au niveau des perforations. 



Chapitre I                                                                                                 Etude bibliographique 

34 

 

 

Figure I.37 (a)Différents modèles de perforations, (b) Distribution de la température 

dans un dissipateur à ailettes solides à 5 perforations [54] 

Montelpare et Ricci [55] ont élaboré une étude expérimentale pour analyser le 

transfert de chaleur dans un dissipateur à courtes ailettes de différentes formes, à 

savoir circulaire, carrée, triangulaire et losange. L’eau est utilisée comme fluide de 

refroidissement et la technique de thermographie infrarouge est utilisée pour mesurer 

la température latérale des ailettes. Trois configurations ont été étudiées, une seule 

ailette dans la section testée, des ailettes en ligne et des ailettes en quinconce. Les 

résultats ont montré que la forme triangulaire et la forme losange assurent un meilleur 

échange thermique pour chaque configuration. 

Feng et Ivan [56] ont étudié numériquement en 3D à l’aide du code commercial 

Ansys CFX, le comportement dynamique et thermique de l’air, en régime turbulent, 

traversant 20 dissipateurs thermiques avec cinq formes d’ailettes : carré, circulaire, 

ellipse, Naca et Dropform). Le cas particulier d’un dissipateur à ailettes planes est 

également étudié. Les résultats indiquent que l’insertion des ailettes de formes 

goupilles entre celles de forme plane améliore effectivement le transfert de chaleur, 

avec une perte de pression remarquable. 

(a) 

(b) 
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Figure I.38 (a) Ailettes planes, (b) Ailettes broches, (c) Combinaison de (a) et (b), (d) 

Formes d’ailettes broches. 

Afin de vérifier l’influence de la forme des ailettes sur la chute de pression et la 

capacité de transfert de la chaleur, six formes d’ailettes (figure I.38) ont été étudiées 

numériquement par Sahitiet al. [57] avec des arrangements alignées et décalées 

utilisés dans des applications pratiques. Les résultats montrent que les ailettes à section 

elliptique sont plus performantes que les autres. 

 

Figure I.39 Différentes sections d’ailettes sélectionnées pour la comparaison 

Islam et al. [58-59] ont étudié expérimentalement les caractéristiques de l’écoulement 

et le transfert de chaleur dans des conduits rectangulaires. Des ailettes rectangulaires 

en aluminum de 20 mm de long, 5 mm d’epaisseur et de trois hauteurs (5, 10 et 15 

mm)sont placées à l’intérieur des conduits. La figure I.39 illustre les trois arrangements 

des ailettes, à savoir,en ligne, inclinée (20° et 25°) et en zigzag. 

NACA  Dropform Lancette  

Elliptique Circulaire Carré 

(a) (b) 

(c) 

(d) 
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Les résultats expérimentaux ont montré que l’inclinaison des ailettes a une grande 

influence sur le transfert de chaleur. L’angle d’inclinaison de 20° est apparu optimale 

dans cette étude. Les résultats montrent ausssi que l’arrangement des ailettes en zigzag 

est plus efficace en terme de transfert de chaleur par rapport aux autres arrangements. 

 

Figure I. 40 Arrangement des ailettes : (a) en line, (b) incliné, (c) zigzag. 

Yue et Huan [60] ont examiné numériquement l’influence de la conception des 

dissipateurs sur leurs performances thermique et dynamique. Il s’agit d’implanter trois 

ailettes cylindriques de différentes hauteurs entre des ailettes planes, voir tableau I.3. 

Les résultats montrent que la résistance thermique des ailettes étudiées est inférieure à 

celle du dissipateur à ailettes planes, par contre la perte de pression reste plus élevée. 

Les résultats indiquent aussi que le dissipateur type-3 est plus performant comparé aux 

autres. 

Tableau I.3 Dimensions des dissipateurs thermiques étudiés [60]. 

Type Hauteurs des ailettes cylindriques (mm) 

ailette-1 ailette-2 ailette-3 

Type-1 

Type-2 

Type-3 

Type-4 

5 

5 

5 

10 

5 

5 

10 

10 

5 

10 

10 

10 

 

 

(a) (b) (c) 
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Figure I.41 Dissipateur thermique à, (a) ailettes planes, (b) ailettes cylindriques 

implantées entre les ailettes planes. 

Dans le même contexte, Wuhan et al. [61] ont étudié l’effet des diamètres des ailettes 

cylindriques implantées entre les ailettes planes sur les performances thermique et 

dynamique des dissipateurs thermiques. Le code FLUENT est utilisé pour simuler les 

différents cas. Les résultats sont validés par les travaux expérimentaux. L’utilisation de 

cette nouvelle conception de dissipateurs avait pour but de refroidir un CPU à flux de 

chaleur de 2.2 W/cm2. La température peut être maintenue à moins de 358  K avec une 

vitesse de l’air de 6.5m/s. 

Young et Sung [62] ont réalisé une étude analytique de la convection naturelle pour 

comparer les performances thermiques de deux types de dissipateurs thermiques 

(figure I.41) orientés verticalement. Une nouvelle corrélation du coefficient de 

transfert de chaleur est proposée et validée expérimentalement pour optimiser le 

dissipateur à ailettes broches (figure I.41 (b)). Deux fonctions « objectif » ont été 

utilisées pour optimiser les performances thermiques : la dissipation totale de la 

chaleur et la dissipation par unité de masse. 

(a) (b) 
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Figure I.42 Dissipateurs (a) à ailettes planes (b)  à ailettes cylindriques 

Feng et al. [63] ont fait une étude combinée expérimentale et numérique de deux 

modèles de dissipateurs thermiques : dans le premier modèle, il s’agit d’une 

combinaison entre les ailettes planes et la mousse métallique (Finned Metal Foam 

FMF), alors que le second est composé uniquement de la mousse métallique (Finned 

Metal FM, porosité égale à 96.3%). L’effet de la hauteur est testé en fonction du 

nombre de Reynolds. Sous un débit ou une puissance de pompage donnée, les résultats 

montrent que le transfert de chaleur dans le premier modèle  (FMF) peut atteindre 1,5 

à 2,8 fois celui obtenu avec le second modèle (FM) pour la même hauteur. 

 

Figure I.43 (a) Ailettes-mousse métallique, (b) Mousse métallique 

Jin et al. [64] ont fait une étude d’optimisation de la micro structure d’un dissipateur 

thermique à ailettes de section carrée muni d’un milieu poreux (mousse métallique) 

x 

y z 

(a) (b) 
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(Figure I.43). Deux modèles ont été étudiés en fonction de la porosité d’ailettes 

(densité d’ailettes) qui varie entre 0.56 à 0.89, et l’angle de rotation des ailettes de 0° à 

45°. Les résultats de la simulation numérique indiquent que les performances 

thermiques optimales correspondent à une porosité de 0.75 et un angle de rotation des 

ailettes de 30°. 

 

Figure I.44 Schéma du problème étudié  [64] 

I.3.3. Refroidissement par microcanaux 

Le concept des microcanaux a été introduit vers 1980 par Tukerman et Prase [65]  

Les microcanaux constituent une méthode innovante pour le transfert de grosses 

puissances thermiques issues de petites surfaces vers un fluide caloporteur.  

L’échangeur est couramment fabriqué par des matériaux à haute conductivité 

thermique comme l’aluminium, le cuivre ou le silicium. Ces échangeurs sont 

caractérisés par : 

 Un rapport surface-volume important 

 Un très grand coefficient d’échange convectif 

 Une faible masse  

 Un faible encombrement  

 Un faible besoin en débit (quelques millilitres /min à 1 Litre/min) 

Source de chaleur 

Sortie 
Entrée Fluide  

Solide 

  uVuiréexu euV
(aV) 

(b)  Vue de base  

Milieux poreux 
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Figure I.45 Echangeur à microcanaux  

I.3.4. Refroidissement par matériaux à changement de phase (solide ou 

liquide) 

Le refroidissement des composants électroniques par un matériau à changement de 

phase (MCP) est l’une des solutions possibles dans le cas où le refroidissement par 

convection (naturelle ou forcée) est impossible. 

La chaleur générée pendant le fonctionnement des composants électroniques est 

stockée par le MCP à une température à peu près constante. Cette chaleur est ensuite 

rejetée à l’environnement pendant l’arrêt de l’équipement électronique (solidification 

ou condensation du MCP) (Mulligan et al. [66], Pal et al. [67], Fosset et al. [68], 

O’Connor [69] et Wirtz et al. [70]). 

Cette technique de refroidissement permet de réduire la taille du système de 

refroidissement et de doter les équipements d’une capacité de refroidissement étendue.  

Les performances thermiques des matériaux à changement de phase ont été étudiées 

par plusieurs auteurs dans la littérature (Kandasamy et al. [71], Jianhua et al. [72], 

Hodes et al. [73], Akhilesh et al. [74]). 

Plusieurs travaux ont été menés pour améliorer la technique de refroidissement par les 

MCP, à noter, l’insertion des ailettes dans les MCPs (Abhat [75], Alawadhi et Amon 

[76], Nayak et al. [77]), et le MCP composite (Yin et al. [78]).  
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I.4. Conclusion 

Dans ce premier chapitre, on a présenté un aperçu sur le problème majeur rencontré 

dans le domaine de l’électronique qui est la surchauffe des composants. L’insertion 

d’un système de refroidissement est donc indispensable. Plusieurs travaux de 

recherche ont été menés sur les modes de refroidissement des composants 

électroniques, à savoir le refroidissement par fluide, l’implantation des dissipateurs 

thermiques, l’exploitation des matériaux à changement de phases et le refroidissement 

par microcanaux.  

En particulier, on est intéressé par le mode de refroidissement par dissipateurs 

thermiques. Une analyse de différents modèles existants dans la littérature a été 

présentée.  

En général, les études menées sur les dissipateurs thermiques ont été consacrées à 

l’amélioration des performances thermique et dynamique. Pour ce faire, plusieurs 

techniques ont été analysées telles que l’insertion des déviateurs dans la veine de 

l’écoulement, l’optimisation de la taille, la position et l’arrangement des ailettes, et la 

combinaison entre différentes formes d’ailettes.  

Les objectifs principaux de notre travail sont résumés dans les points suivants : 

 Etude de l’influence d’une chicane transversale sur le comportement 

dynamique et thermique d’un dissipateur composé d’ailettes planes. 

 Analyse dynamique et thermique de quelques formes d’ailettes broches. 

 Etude des performances thermiques et dynamiques d’un nouveau dissipateur 

composé d’ailettes planes et broches en présence de la chicane transversale.  
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II.1. Introduction 

Dans ce chapitre, on présente le modèle physique du dissipateur thermique étudié 

(sa géométrie avec les différentes formes d’ailettes analysées) ν et le modèle 

mathématique basé sur les équations de la conservation de la masse, de la quantité de 

mouvement et d’énergie régissant le comportement dynamique et thermique du 

système. 

II.2. Géométrie du problème 

II.2.1. Dissipateur à ailettes planes 

Le problème considéré est présentée sur la figure II.1. Il s’agit d’un dissipateur 

thermique à ailettes planes longitudinales en aluminium, de longueur (Lf), de hauteur 

(Hf) et d’épaisseur (tf).  La distance entre deux ailettes successives est (S).  

Une chicane transversale d’épaisseur (ts), de hauteur (Hs) localisée en  (Xs), est 

attachée dans le by-pass. 

Les différents paramètres géométriques du dissipateur thermique sont basés sur le 

travail expérimental de Zhang et al. [39]. Les dimensions sont illustrées dans le 

tableau II.1. 

La première partie de notre travail consiste à étudier l’influence de la hauteur et de 

la position de la chicane transversale sur les performances thermique et dynamique du 

dissipateur.  

                                   

Figure II.1 Dissipateur à ailettes planes 

A-A 

B-B 
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Figure II. 2 Vue transversale (coupe A-A) 

 

Figure II.3 Vue longitudinale (coupe B-B) 

II.2.2. Dissipateur à ailettes planes et ailettes broches 

Dans la deuxième partie de notre étude, nous avons ajouté des ailettes broches de 

section : carrée,  circulaire, elliptique, Dropform et Naca entre les ailettes planes du 

premier dissipateur thermique (section 2.2.1). La figure II.4 représente le nouveau 

dissipateur. Les ailettes broches ont la même hauteur que les ailettes planes (Hf) et sont 

espacées d’une distance Xf  dans la direction longitudinale et d’une distance S dans la 

direction transversale, figures II.5 et II.6. 

Les différentes formes d’ailettes broches sont présentées sur la figure II.7, et leurs 

dimensions sont résumées sur le tableau II.2 

Lf 

tS 
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Tableau II.1 Dimensions du dissipateur à ailettes planes [39] 

Paramètres Dimensions 

Lf Longueur des ailettes longitudinales 280 (mm) 

Hf Hauteur des ailettes longitudinales 20 (mm) 

HB Hauteur du by-pass 13 (mm) 

Hs Hauteur de la chicane transversale 6-10-13 (mm) 

W Largeur du dissipateur thermique 46 (mm) 

S Distance entre deux ailettes 6 (mm) 

Xs Position de la chicane transversale 0, 1/3, 1/2, 2/3, 3/4 

tf Epaisseur des ailettes 2 (mm) 

ts Epaisseur de la chicane transversale 1 (mm) 

b Epaisseur de la base du dissipateur 6 (mm) 

 

Figure II.4 Dissipateur à ailettes planes et ailettes broches 

A-A 

B-B 

x 

z 

y 
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Figure II. 5 Vue transversale (coupe A-A) 

 

Figure II.6 Vue longitudinale (coupe B- B) 

 

 Figure II.7 Différentes formes d'ailettes broches 
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Tableau II.2 Dimensions des différentes formes ailettes broches  

Paramètres Dimensions 

a Longueur de la corde 4 mm 

d Longueur de l'axe court, diamètre 2 mm 

R Grand rayon des ailettes Dropform et NACA 1 mm 

r Petit rayon des ailettes Dropform 0.3 mm 

Hf Hauteur de toutes les formes d’ailettes 20 mm 

S Distance transversale  6 mm 

Xf Distance longitudinale 70 mm 

 

II.3. Formulation mathématique 

La formulation mathématique qui gouverne les phénomènes de convection est basée 

sur les principes de conservation de la masse, de la quantité de mouvement et 

d’énergie. Anderson [79], Patankar [80] 

II.3.1. Hypothèses simplificatrices 

 Le fluide est supposé Newtonien et incompressible ; 

 L’écoulement est turbulent et stationnaire ; 

 Les Propriétés thermo-physiques du fluide et du solide sont considérées 

constantes ; 

 Les profils de vitesse et de température sont uniformes à l'entrée ; 

 Le rayonnement thermique est négligeable. 

II.3.2. Equations gouvernantes 

 Equation de continuité 

Elle repose sur le principe de conservation de masse : 

0)( 



i

i

u
x

                                                                                                                      (II.1) 

 Equation de la quantité de mouvement 
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Elle est déduite de la deuxième loi de la dynamique, qui stipule que la variation de la 

quantité de mouvement d’une particule fluide est égale à la somme des forces 

extérieures agissant sur cette particule : 

 

     (II.2) 

 

 Equation d’énergie 

Elle est obtenue en appliquant le premier principe de la thermodynamique pour un 

fluide Newtonien incompressible :    
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                                                                              (II.3) 

II.4.  Rappels sur la turbulence 

Le phénomène de la turbulence est largement présent dans plusieurs applications  

industrielles ν nous citons, l’aérodynamique externe des voitures, des avions, des 

trains…ou encore dans la combustion dans les moteurs, les échangeurs de chaleur… 

etc. 

L’écoulement turbulent, décrit expérimentalement pour la première fois par Osborne 

Reynolds en 1883 (figure II.8),  est caractérisé principalement par : 

 Une grande variété des échelles spatiales (tailles de tourbillons) dans l'écoulement, 

 Un caractère aléatoire, désordonné, chaotique, et fluctuant,  

 Une imprévisibilité, un non déterminisme et une grande sensibilité aux conditions 

aux limites, 

 Une très large gamme de longueur d'ondes : tourbillons présents de tailles très 

variées (pour un avion : de quelques microns à quelques centaines de mètres), 

 Un caractère bruyant du fait des sources acoustiques créées par les fluctuations de 

pression dans le fluide. 
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Figure II.8 Vue globale du système utilisé par Reynolds. 

II.5.  Principaux modèles de turbulence 

Dans ce paragraphe, on présente les principales méthodes de la modélisation d'un 

écoulement turbulent : la première méthode est nommée « simulation numérique 

directe », dans laquelle on cherche à représenter la totalité des phénomènes physiques. 

La seconde méthode est dite « simulation des grandes échelles », dans laquelle on 

représente seulement les plus gros tourbillons en fonction du temps. La troisième 

méthode est appelée « modélisation statistique » dans laquelle on représente seulement 

l'écoulement moyen. 

II.5.1. Simulation numérique directe (DNS) 

La simulation numérique directe (DNS acronyme anglais de Direct Numerical 

Simulation) est une méthode de simulation de la turbulence. Elle consiste à résoudre 

les équations de Navier Stokes sans modélisation. 

Elle permet une approche de la turbulence où toutes les structures tourbillonnaires 

potentiellement présentes, sont explicitement calculées. Le champ tridimensionnel et 

instationnaire obtenu, décrit de façon fiable et précise l’agitation turbulente, car 

aucune modélisation n’est pratiquée. 

II.5.2. Simulation des grandes échelles (Large Eddy Simulation LES) 

Le principe de cette technique consiste à appliquer un filtrage spatial sur les échelles 

turbulentes et à ne résoudre que les grandes structures de l’écoulement dites 

« structures cohérentes », et de modéliser les  structures à petites échelles. 
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II.5.3. Modélisation statistique    

Cette approche considère l’agitation turbulente comme un processus purement 

stochastique. Toutes les échelles de la turbulence sont modélisées. Les grandeurs 

instantanées sont décomposées en une partie moyenne et une partie fluctuante. 

L’introduction de cette décomposition et l’application de l’opérateur moyenne 

statistique aux équations instantanées de Navier-Stokes permettent d’obtenir les 

équations RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes).  

Les effets des fluctuations turbulentes, apparaissant dans le tenseur de Reynolds, doit 

être modélisé pour fermer le système. 

II.6.  Modèles de turbulence  

Actuellement, la technique RANS est la plus utilisée dans les applications industrielles 

et pour les configurations complexes. La modélisation du tenseur de Reynolds est 

effectuée par plusieurs modèles développés par les chercheurs. Plusieurs modèles sont 

disponibles pour la modélisation du tenseur de Reynolds. A titre d’exemple nous 

citons ceux développés dans le code de calcul Fluent 6.3,  Spalart-Allmaras, les 

modèles k-ε et les modèles k-ω. 

II.6.1. Modèle de turbulence k-ε Standard 

Le modèle k-ε standard (à haut nombre de Reynolds) est un modèle semi empirique 

développé par Launder et spalding [81]. L’approche consiste à représenter les 

propriétés de la turbulence à l’aide d’échelle de vitesse «Ĳ» et de longueur de mélange 

«l » :  

2/1k            et          


 
2kC

l                                                                                       (II.4)                            

Où Cȝ est une constante adimensionnelle. 

Ce modèle est défini par deux équations de transport, une pour l’énergie cinétique turbulente 

k, et la seconde pour le taux de dissipation ε :  
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Les constantes empiriques du modèles k-ε standard sont présentées dans le tableau II.3 

[81] 

Tableau II.3 Constantes empiriques du modèles k-ε standard 

Cȝ Cε1 Cε2 ık ıε 

0.09 1.44 1.92 1.0 1.3 

II.6.2. Modèle de turbulence k-ω 

Le modèle k-ω a été proposé la première fois par Kolmogorov. Au cours des trois 

dernières décennies, Wilcox a amélioré ce modèle et démontré sa précision pour une 

large gamme d’écoulements turbulents [82]. Le modèle k-ω de Wilcox est plus 

pertinent que le modèle k-ε dans les régions proches des parois, En revanche, il est 

moins performant dans les régions pleinement développées. Ce modèle est aussi régi 

par deux équations de transport, une pour l’énergie cinétique turbulente k (équation 

II.8) et la seconde pour le taux de dissipation spécifique (équation II.9) [83] :  
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La production d'énergie cinétique Pk pour les écoulements incompressibles est 

exprimée par : 
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                                                                                   (II.10) 

La viscosité turbulente (ȝt) est définie en termes de l'énergie cinétique turbulente k et 

le taux de dissipation spécifique ω. 


 k

t
*                                                                                  (II.11) 

Les constantes du modèle de Wilcox sont : 

α*=1.0, β*=0.0λ, α=0.56, β=0.075, ık=ıω=2.0 

II.6.3. Modèle de turbulence k-ω SST (Shear Stress Transport) : 

Menter [84-85] a développé  un nouveau modèle de turbulence qui comporte les 

avantages du modèle k-ω en proche paroi et le modèle k-ε dans les zones loin des 

parois à nombre de Reynolds important. Ce modèle est basé sur le transport de la 

contrainte de cisaillement turbulente. Une comparaison avec d’autres modèles de 

turbulence a montré que le modèle k-ω SST reproduit correctement les résultats 

expérimentaux et prédit précisément les modifications de l’écoulement en présence 

d’une chicane, et les coefficients d’échange thermique entre le fluide et les parois 

(Nasiruddin et Kamran [86]). C’est ce modèle qui a été retenu pour la suite de ce 

travail.    

Le modèle k-ω SST est également défini par deux équations :   

 Equation d’énergie cinétique turbulente 
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 Equation de dissipation spécifique 
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FF                                                               (II.19) 

Les constantes empiriques du modèle de turbulence  k -ω sont: 
09.0*  , 9/5

1
 , 40/3

1
 , 85.0

1


k
 , 5.0

1
 , 44.0

2
 , 0828.0

2
 , 

1
2


k
 , 856.0

2
  

II.7. Domaine de calcul et conditions aux limites 

Etant donné la disposition périodique des ailettes dans le dissipateur, un seul passage 

entre deux ailettes planes successives est choisi pour représenter le domaine de calcul 

(figure II.8). Pour assurer un profil de vitesse uniforme à l’entrée du dissipateur 

thermique, le domaine de calcul a été étendu par un canal de section rectangulaire.   

 Entrée du canal : x= - Lf / 2, 0 ≤ y ≤ Hf + HS, 0 ≤ z ≤ 2tf  + S 

in
uu 

                                                      (II.20) 

0v
                                                        (II.21)    

0w
                                                        (II.22)  

inTT                                                        (II.23) 

   

 Sortie du canal μ x=3 Lf / 2, 0 ≤ y ≤ Hf + HS, 0 ≤ z ≤ 2tf  + S 

Conditions d’établissement  

0
x





 avec 0kTwvu                 (II.24) 

 Base du dissipateur : 0 ≤ x ≤ Lf, -b ≤ y ≤ 0, 0 ≤ z ≤ 2tf + S 
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Sur la paroi inférieure du dissipateur thermique, on applique un flux de chaleur 

constant (Q) 

 Les autres parois sont supposées adiabatiques 

  A l’interface fluide-solide : 
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x
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x
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                                                     (II.25) 

NsNf
TT                                                                    (II.26) 

.considérée interfacel' de surface la à normal un vecteurest  Où N

 

Figure II.9  Domaine de calcul et conditions aux limites 

II.8. Grandeurs caractéristiques 

II.8.1.  Nombre de Reynolds 

f

hinDu


Re                                                                             (II.27) 

uin : vitesse du fluide à l’entrée [m/s] 

Dh : diamètre hydraulique [m] 

Ȟf :   viscosité cinématique du fluide [m
2
/s] 

P

A
D

h

4
                                                                             (II.28) 

A : section de passage [m
2
] 

P : périmètre mouillé [m] 

uin 

Tin 

∅ = ,ݑ ,ݒ ,ݓ �, �, ߱ 

Q 
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y 

z 

߲Φ߲ݔ = 0 
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Lf/2 

Lf/2 
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II.8.2. Nombre de Nusselt moyen  

f

hm

m

Dh
Nu


                                                                             (II.29) 

hm : coefficient de convection moyen  [W/m
2
.K] 

Ȝf : conductivité thermique du fluide [W/m.K] 

II.8.3. Coefficient de friction  

2

2

1

)/(

inf

fh

u

LDP
f




                                                                             (II.30) 

ρf : masse volumique du fluide [kg/m
3
] 

ΔP : perte de pression [Pa] 

II.8.4. Performances des dissipateurs thermiques 

Pour évaluer les performances thermo hydrauliques des différents dissipateurs 

thermiques, une approche donnée par l’’équation (II.31) est utilisée. Cette approche 

consiste à définir les performances d’un dissipateur par le rapport entre ses 

performances thermique et dynamique, [56]:  

  3/1

0

0

ff

NuNu
PHS                                                                              (II.31) 

Où Nu0 et f0 représentent les coefficients de transfert de chaleur et de friction 

correspondant à un régime d’écoulement turbulent pleinement développé dans un tube. 

Ces coefficients sont donnés, pour un écoulement turbulent, par les corrélations de 

Bittus Boelter et Blasius.  

4.023.0

0
PrRe023.0Nu                                                                       (II.32) 

Où Pr est le nombre de Prandtl 

f

ff
Cp




Pr                                                                             (II.33) 

ȝf : viscosité dynamique du fluide [kg/m.s] 

Cpf : chaleur spécifique du fluide [J/kg.K] 

 
25.0

0
Re079.0 f                                                                       (II.33) 

Pour 4.000≤Re≤500.000 et paroi lisse. 



 

 

 

  

Chapitre III 

Résolution Numérique  
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III.1 Introduction 

Dans ce chapitre, on rappelle le principe de résolution, par la méthode des volumes 

finis, des équations de conservation décrites dans le chapitre II et la méthode de 

couplage vitesse-pression selon l’algorithme SIMPLE. 

III.2 Méthode des volumes finis 

Cette méthode a été développée la première fois en 1971 et publiée en 1980 par 

Patankar et Spalding [80-87].Elle est à la base de plusieurs codes CFD 

(Computational Fluid Dynamic) comme FLUENT, CFX, StarCCM…etc.  

La méthode des volumes finis présente de nombreux avantages tels que : 

 Elle s’adapte à différents problèmes physiques 

 Elle s’applique à des géométries simples et complexes 

 Elle assure la conservation physique dans le domaine de calcul 

La première étape de cette méthode consiste à diviser le domaine de calcul en un 

nombre fini de sous domaines élémentaires appelés : volume de contrôle. La  figure 

III.1 présente un exemple d’un volume de contrôle contenant un nœud au centre appelé 

nœud principal (P). 

Le nœud principal est entouré par des nœuds voisins, (E,W) dans le cas 

unidimensionnel, (E,W,N,S) dans la cas bidimensionnel et (E,W,N,S,T,B) dans le cas 

tridimensionnel. 

   Les faces de volume de contrôle sont localisées aux points (e,w), (e,w,n,s) et 

(e,w,n,s,t,b) dans les directions x, y et z respectivement. 

L’étape suivante est la discrétisation, qui consiste à transformer le problème continu 

en un problème discret. Les équations ainsi que les conditions aux limites sont 

approchées par des équations discrètes.  
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Figure III.1 Volume de contrôle, a) 1D, b) 2D, c) 3D 

III.3 Discrétisation de l’équation de transport  

    
IVIIIII

I

Sgarddivudiv
t








)(
                                       (III.1)

 

I. représente le terme transitoire  

II. représente le terme de transport par convection de ϕ 

III. représente le terme diffusion de ϕ 

IV. représente le terme source 

Dans le cas stationnaire et tridimensionnel, l’équation (III.1) s’écrit : 

(c) 

x 

y 
(a) 

(b) 
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L’intégration de l’équation (III.2) sur le volume de contrôle (CV) donne : 
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(III.5) 

En regroupant les termes de l’équation (III.5), et après intégration on obtient :
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Un schéma centré est utilisé pour approcher les dérivées de la grandeur . Entre le 

nœud P et les autres directions E, W, S, N, B et T. 
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i xx 
 





,  
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Avec       i= E, W, S, N, B et T et i=e, w, s, n, b et t 

L’équation (III.6) devient : 
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    (III.7)
 

Pour des raisons de simplicité nous représentons les flux convectifs par la lettre F et 

les flux diffusifs par la lettre D, soit: 
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La substitution des équations (III.8 à III.13) dans l’équation (III.7), donne : 
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L’intégration du terme source sur le volume de contrôle est approchée par : 

    
e

w

n

s

t

bCV

dxdydzSdVS                                                  (III.15) 

    

e

w

n

s

t

b

zyxSdxdydzS                                              (III.16) 

Avec : 
PPu

SSS   

Où S est la valeur moyenne du terme source sur le volume de contrôle et 
uS la partie 

constante qui ne dépend pas explicitement de PS . 

Dans la littérature, plusieurs schémas numériques de discrétisation (upwind, quick, 

hybride,…) sont disponibles pour approcher les termes convectifs

btsnwe
et  ,,,,, .  

Dans notre étude, nous avons choisi le schéma amont (UPWIND) pour nos 

simulations. 

III.4 Principe du schéma de discrétisation UPWIND  

Le schéma de discrétisation UPWIND prend en compte la direction de l’écoulement 

pendant la détermination des termes convectifs sur les faces. La valeur du terme ϕ sur 

une face est égale à la valeur du terme ϕ au nœud précédent. Les figures III.2(a) et 

III.2(b) expliquent le principe du schéma UPWIND quand l’écoulement est, 

respectivement, dans les directions positive et négative (cas unidimensionnel), 

Versteeg et Malalasekara [88] 
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Figure III.2 Principe du schéma UPWIND, (a) direction positive, (b) direction 

négative 

 Direction positive : uw > 0, ue > 0, (Fw > 0, Fe > 0) 

Le schéma est donné par :  

Ww  Et 
Pe

                                                                (III.17) 

Pour un cas unidimensionnel, nous avons : 

   
WPwPEewwee

DDFF                                    (III.18) 

En remplaçant l’équation (III.25) dans (III.26), et après réarrangement on obtient : 

   
EEWwwPeew

DFDFDD                                           (III.19)  

 Ou encore 

P E W 
w e 

ue uw 

Φe 

ΦP 

ΦE 

Φw 

ΦW 

(δx)Ww (δx)wP (δx)Pe (δx)eE 

(b) 

P E W 
w e 

ue uw 

Φe ΦP 

ΦE Φw ΦW 

(δx)Ww (δx)wP (δx)Pe (δx)eE 

(a) 
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        EeWwwPweeww DFDFFDFD                                    (III.20) 

Que l’on peut écrire sous la forme : 

EEWWPP
aaa                                                               (III.21) 

Avec : 

  
weEWP

FFaaa  , 
WWW

FDa  , 
eE

Da   

 Direction négative : uw < 0, ue < 0, (Fw < 0, Fe < 0) 

Le schéma est donné par :  

Pw
 Et 

Ee
                                                                (III.22) 

Donc, la substitution de l’équation (III.29) dans l’équation (III.26) et après quelques 

arrangements, l’équation (III.26) est donnée par : 

      
EeeWwPweeew

FDDFFFDD                                (III.23) 

Que l’on peut écrire sous la forme : 

EEWWPP
aaa                                                             (III.24) 

Avec :   
weEWP

FFaaa  , 
WW

Da  , 
eeE

FDa   

III.5 Equation de transport discrétisée  
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(III.26) 

baaaaaaa
BBTTSSNNWWEEPP
                              (III.27) 

baa nbnbPP                                                                (III.28) 
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Où l'indice nb se rapporte aux nœuds voisins du nœud P. 

Avec : 

zyxSDDFDDFDDFa
PbttsnnweeP

  

zyxSb
u

  

III.6 Couplage vitesse pression-Algorithme SIMPLE 

L’algorithme SIMPLE  (Semi Implicit Method for Pressure Linked Equations) a été 

développé par Patankar et Spalding [87]. C’est une méthode itérative qui permet de 

calculer la pression en utilisant la technique de maillage décalé (Harlow et Welsh 

[89]). La figure III.3 représente un maillage décalé dans le cas bidimensionnel. 

 

 

Figure III.3 (a) Maillage décalé pour ue, (b) Maillage décalé pour vn 
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Dans l’équation de la quantité de mouvement, le terme Su contient un gradient de 

pression, nous avons donc pour la direction axiale (x) : 

  S
xxx

P
u

x






















                                                               (III.29) 

L’intégration de l’équation III.29 sur le volume de contrôle de centre « e » et de 

limites P et E donne : 

 
eEPnbnbee

APPbuaua                                                               (III.30.a) 

De la même manière, dans les directions y et z, nous avons : 

 
nNPnbnbnn

APPbvava                                                               (III.30.b) 

 
tTPnbnbtt

APPbwawa                                                               (III.30.c) 

Les termes  
eEP

APP  ,  
nNP

APP  et  
tTP

APP  représentent les forces de pression 

sur le volume de contrôle. 

Le champ de pression est inconnu ; un champ initial est nécessaire pour démarrer le 

processus itératif. Ce champ de pression estimé noté p*, lorsqu’il est remplacé dans les 

équations (III.30), il donne des vitesses u
*
, v

*
 et w* qui ne satisfont pas l’équation de 

conservation de la masse. 

 
eEPnbnbee

APPbuaua ****                                                               (III.31.a) 

 
nNPnbnbnn

APPbvava ****                                                               (III.31.b) 

 
tTPnbnbtt

APPbwawa ****                                                               (III.31.c) 

On suppose que la pression et les vitesses exactes sont données par : 

'* PPP                                                               (III.32.a) 

'* uuu                                                               (III.32.b) 
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'* vvv                                                                (III.32.c) 

'* www                                                               (III.32.d) 

Où P’,u’,v’ et w’ sont les corrections de la pression et des vitesses. 

En soustrayant les équations (III.32) de l’équation (III.31), nous obtenons des 

équations similaires sur les corrections : 

 
eEPnbnbee

APPuaua ''''                                                               (III.33.a) 

 
nNPnbnbnn

APPvava ''''                                                              (III.33.b) 

 
tTPnbnbtt

APPwawa ''''                                                               (III.33.c) 

Pour simplifier les équations (III.33), on néglige les termes
 

'

nbnb
ua , 

'

nbnb
va et 

'

nbnb
wa   (Patankar [79]). Nous avons donc: 

 '''

EPee
PPdu                                                               (III.34.a) 

 '''

NPnn
PPdv                                                               (III.34.b) 

 '''

TPtt
PPdw                                                                (III.34.c) 

Avec: 
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t
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A
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En tenant compte des équations (III.32), les équations de corrections des vitesses 

deviennent : 

 ''*

EPeee
PPduu                                                               (III.35.a) 

 ''*

NPnnn
PPdvv                                                               (III.35.b) 

 ''*

TPttt
PPdww                                                               (III.35.c) 
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Correction de la pression: 
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                                                           (III.36)  

L’intégration de l’équation de continuité sur le volume de contrôle (figure III.1) 

donne : 

               0 yxwwzxvvzyuu btsnwe          (III.37) 

En tenant compte des équations III.35, on obtient, après arrangement, l’équation de la 

correction de la pression P’ :  

bPaPaPaPaPaPaPa
BBTTSSNNWWEEPP
 '''''''                                  (III.38) 

Avec : 
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zyda
wwW

                                                                                (II.39.b) 

zxda
nnN

                                                                                (II.39.c) 

zxda
ssS

                                                                                (II.39.d) 

yxda
ttT

                                                                                (II.39.e) 

yxda
bbB

                                                                                (II.39.f) 

Et 

BTSNWEP
aaaaaaa                                                        (II.39.j) 

               yxwwzxvvzyuub tbnsew  ******         (II.39.k)   
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Figure III.4 Algorithme SIMPLE 

III.7 Sous relaxation et convergence 

III.7.1 Sous relaxation 

Pour éviter la divergence du processus de calcul itératif dans les problèmes non 

linéaires, la sous relaxation est régulièrement utilisée. Elle consiste à introduire  un 

facteur « α » pour diminuer la rapidité des changements d’une variable entre deux 

itérations successives. Toutes les équations de transports peuvent être mises sous la 

forme générale discrétisée :  

baa
nbnbPP
                                                               (III.38) 

Début 

Estimation des variables P*,  u*, v*, w*, T* 

Résolution de l’équation de quantité de mouvement pour 
obtenir u

*
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*
, w

*
  

Résolution de l’équation de correction de la pression pour obtenir 
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Correction de pression et de la vitesse 
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Convergence 
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Si *

P
  est la valeur de 

P
 à l’itération précédente, nous avons: 












  **

P

P

nbnb

PP
a

ba
                                                     (III.39) 

Après l’introduction du facteur de sous relaxation « α », l’équation (III.48) devient : 












  **

P

P

nbnb

PP
a

ba
                                                      (III.40) 

Après un arrangement des termes, nous avons : 

   *1
P

P

nbnbP

P
a

ba
a 


                                              (III.41) 

La pression demande aussi une sous relaxation afin que l’équation de continuité soit 

résolue sans divergence. La sous relaxation est simplement introduite dans la 

correction de la pression Pʹ sous la forme : 

 '* PPP
P

                                                              (III.42) 

La valeur des facteurs de sous relaxation doit être comprise entre 0 et1. Les facteurs de 

sous relaxation dépendent de certains paramètres comme la nature du problème, le 

type de maillage et la méthode itérative considérée.  

Dans cette étude, les facteurs de sous relaxation utilisés sont : 

Tableau III.1 Facteurs de sous relaxation 

Pression 0.3 

Densité 1 

Quantité de mouvement 0.7 

Energie cinétique turbulente 0.8 

Dissipation spécifique 0.8 

Viscosité turbulente 1 
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III.7.2 Critères de convergence 

La solution numérique est convergente lorsque toute erreur tend à décroitre au cours 

des itérations ou si les itérations ne produisent plus de changements significatifs sur les 

variables, selon un critère défini par l’utilisateur. 

Le critère de convergence repose sur le résidu d’une équation du problème. Le résidu 

est la somme, sur toutes les mailles, des erreurs effectuées en question lorsque les 

variables déterminées par le processus sont réintégrées dans l’équation discrétisée. 

  





 

mailles nb

PPnbnb
abaR                                                              (III.44) 

En général, il est difficile de juger la convergence à partir de ce résidu car elle dépend 

de la taille du système. Pour ce qui concerne FLUENT, le résidu est rendu 

adimensionnel par l’utilisation d’un facteur d’échelle représentatif du débit de ϕ sur le 

domaine. Par défaut, FLUENT utilise le résidu relatif suivant : 



 





maillep

PP

maillep nb

PPnbnb

a

aba

R                                                         (III.45)   
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IV.1 Introduction 

Dans la première partie de ce chapitre, on présente l’influence de la hauteur et de la 

position d’une chicane transversale sur les comportements dynamique et thermique du 

dissipateur thermique. Ce dernier est composé d’ailettes planes de dimensions constantes. 

Dans la seconde partie, à fin d’améliorer les performances du premier dissipateur 

thermique, nous présentons une étude détaillée de l’insertion des ailettes de différentes 

formes entre les ailettes planes.   

IV.2. Génération du maillage- Préprocesseur GAMBIT 

GAMBIT est un préprocesseur qui permet à l’utilisateur de construire la géométrie, et 

subdiviser le domaine de calcul en petits volumes de contrôle. L’ensemble de ces volumes 

élémentaires constitue le maillage. 

Différents types de maillages, figure IV.1, peuvent être générés par le préprocesseur 

GAMBIT, à savoir :  

 Maillage structuré : composé de cellules quadrilatérales pour le cas 

bidimensionnel, et de volumes hexaédriques pour le cas tridimensionnel. 

 Maillage non structuré : composé de cellules quadrilatérales ou triangulaires pour 

le cas (2D), et de volumes tétraédriques ou hexaédriques pour le cas (3D) 

 Maillage hybride : qui combine les deux types.  

Dans les zones proches des parois, les cellules et les volumes sont respectivement 

quadrilatérales et hexaédriques, tandis que le dans le reste du domaine, elles sont 

respectivement triangulaires et tétraédriques.    
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Figure IV.1 Différents types de maillage (cas 2D) 

Les détails du maillage adopté dans le cas d’un dissipateur thermique à ailettes planes 

sont présentés sur la figure IV.2, tandis que la figure IV.3 illustre les détails du maillage 

utilisé dans un dissipateur à ailette planes muni des ailettes cylindriques. Il est noté que 

dans les deux cas, une chicane transversale est insérée dans le by-pass.  

Etant donné que la géométrie du dissipateur est simple, nous avons utilisé un maillage 

structuré hexaédrique. Un raffinement du maillage a été pris en considération dans les 

régions à forts gradients de vitesse et de température, au voisinage des ailettes planes et 

aux alentours de la chicane transversale. 

Dans le reste du domaine où les gradients sont moins importants, un maillage relâché 

est adopté.  

 

 

Maillage structuré Maillage non structuré Maillage hybride 
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Figure IV.2  Détails du maillage utilisé dans le dissipateur à ailettes planes. 

 

Plan médian 

Chicane transversale 
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Figure IV.3  Détails du maillage utilisé dans le dissipateur à ailettes planes muni 

d’ailettes broches cylindriques.  

 

 

 

 

 

 

Chicane transversale 
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IV.3. Indépendance du maillage 

Pour assurer l'indépendance du maillage, une série de simulations avec différentes 

grilles (Nx, Ny, Nz) = (180 × 34 × 53), (210 × 39 × 62), (230 × 51 × 68) et (250 x 60 x 76) 

a été réalisé pour un nombre de Reynolds égal à 4. 10
3
, qui correspond à une vitesse 

d'entrée égale à 5.26 m/s. 

L’étude de l’effet du maillage présentée a été faite pour le cas d’un dissipateur à 

ailettes planes muni d’une chicane d’une hauteur Hs=10 mm, située à une position 

Xs=1/2.    

Les profils de la vitesse axiale, sont présentés pour les différentes grilles, en amont de 

la chicane (x=0.12 m), figure IV.4, en aval (x=0.15 m), figure IV.5 et à une hauteur 

y=0.034 m, figure IV.6. 

Les résultats présentés montrent que les profils de vitesse sont presque confondus. Une 

très faible variation est observée à partir de la grille (210x39x62). L’augmentation du 

nombre de nœuds affecte donc peu le profil de vitesse de l’air, ce qui signifie que les 

résultats sont indépendants du maillage. 

x = 0.12 m
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m
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230 x 51 x 68

250 x 60 x 76

 

Figure IV.4 Influence du maillage sur la vitesse axiale  

en amont de la chicane  (x=0.12 m) 
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x = 0.15 m
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Figure IV.5 Influence du maillage sur la vitesse axiale en aval de la chicane  (x=0.15 m) 
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Figure IV.6 Influence du maillage sur la vitesse axiale de l’air à la hauteur y=0.034 m 
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IV.4. Validation des résultats numériques  

Les premiers résultats numériques sont confrontés aux travaux expérimentaux de 

(Zhang et al. [39]) réalisés sur un dissipateur à ailettes planes muni d’une chicane 

transversale, de hauteur Hs=10 mm et située en Xs=0. La figure IV.7 montre un très bon 

accord des nombres de Nusselt moyens en fonction du nombre de Reynolds.  
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Figure IV.7 Comparaison du nombre de Nusselt moyen avec les résultats expérimentaux 

de Zhang et al. [39] 

La deuxième validation est présentée sur les figures IV.8 et IV. 9 qui montrent une 

comparaison des nombres de Nusselt moyens en fonction de la position de la chicane 

transversale, respectivement pour des nombres de Reynolds Re = 2010 et 10180. Un bon 

accord est constaté sur les deux figures ; l’écart entre les deux approches augmente 

légèrement pour les nombres de Reynolds élevés mais reste inférieur à 8 %. 
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Figure IV.8 Variation du Nombre de Nusselt moyen en fonction de la position de la chicane 

transversale Re = 2010.  
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Figure IV.9 Variation du Nombre de Nusselt moyen en fonction de la position de la chicane 

transversale Re =10180  
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IV.5. Effet de la position et de la hauteur de la chicane transversale  

IV.5.1. Distribution des champs de vitesses   

Les champs de vitesse sur différentes sections du plan (y,z) localisées en (x=0.002 m, 

x=0.070 m, x=0.180 m et x=0.270 m) sont présentés, sur les figures IV.10 et IV.11, pour 

un dissipateur de chaleur avec et sans chicane transversale. Cette dernière est située à 

l’entrée du dissipateur avec une hauteur de 10 mm. Le nombre de Reynolds est fixé à 

4x10
3
. 

En comparant les deux configurations, il est clair que dans le cas sans chicane, les 

vitesses de l'air sont maximales dans la partie supérieure du dissipateur. Sur la figure 

IV.11, l'addition d'une chicane dans le by-pass injecte l'écoulement dans les canaux 

formés par les ailettes du dissipateur thermique. Les valeurs les plus élevées des vitesses 

sont observées entre les ailettes. Les vitesses négatives après la chicane sont également 

présentées, et ceci à cause du changement dans la direction de l'air (vitesses négatives). 
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Figure IV.10 Contours de vitesse dans un dissipateur sans chicane transversale 
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Figure IV.11 Contours de vitesse dans un dissipateur avec chicane transversale  

(Xs=0 et Hs=10 mm) 

 

x = 0.002 m x = 0.070 m 

x = 0.180 m x = 0.270 m 
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IV.5.2. Profils de vitesses dans les sections choisies 

L’analyse de l’écoulement dans le dissipateur est plus claire sur les profils de vitesses. 

La figure IV.12 montre les différentes sections choisies dans le plan médian (z=0.011 m) 

et dans les deux directions x et y.    

 

Figure IV.12 Sections sélectionnées 

IV.5.2.1. Cas sans chicane transversale 

La figure IV.13 présente les profils de vitesses dans la direction « x » pour le cas d’un 

dissipateur thermique sans chicane transversale dans le by-pass et dans les différentes 

sections choisies. 

La vitesse de l’air est quasiment uniforme à l’entrée du dissipateur (x=0.002 m) puis 

augmente progressivement dans le sens de l’écoulement pour atteindre des valeurs 

maximales de l’ordre de 9 m/s dans le by-pass, à la sortie du dissipateur (x=0.270 m). 

Les profils de vitesses dans la direction « oy », pour les différentes sections, sont 

présentés sur la figure IV.13. Leur analyse confirme que l’air a une vitesse plus grande 

dans le by-pass (y > 0.020 m) par rapport à celle observée entre les ailettes. 

y=0.005 m 

y=0.010 m 

y=0.015 m 

y=0.020 m 

y=0.025 m 

x=0.002 m x=0.070 m x=0.180 m x=0.270 m 
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Figure IV.13 Profils de vitesses dans le plan médian (z=0.011 m) pour différentes 

positions x. 
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Figure IV.14 Profils de vitesses dans le plan médian (z = 0.011 m) pour différentes 

hauteurs y. 
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IV.5.2.2. Cas avec chicane transversale 

Les figures IV.15 et IV.16 présentent les profils de vitesses dans les directions « x » et 

« y » respectivement. La chicane transversale a une hauteur Hs=10 mm et située à l’entrée 

du dissipateur (Xs=0). 

Contrairement au cas précédent, l’insertion d’une chicane dans le by-pass a une 

influence sur la structure de l’écoulement de l’air dans le dissipateur. On peut remarquer 

que l’air atteint des vitesses maximales, entre les ailettes du dissipateur, de l’ordre de 

11.46 m/s (x=0.07 m) soit 33.8 % par rapport au cas sans chicane où la vitesse maximale 

est 7.58 m/s. 

En aval de la chicane transversale (x=0.002 m,  x=0.07 m / y=0.025 m), la présence des 

vitesses négatives indiquent la présence d’une zone de recirculation d’air derrière la 

chicane.  

La figure IV.17 présente un cas de comparaison des profils de vitesses entre les deux 

dissipateurs (sans et avec chicane) dans  une position x=0.002 m et y=0.020 m. Les profils 

confirment que l’ajout de la chicane dans le by-pass augmente la vitesse de l’air à cause 

de la diminution du diamètre hydraulique.  
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Figure IV.15 Profils de vitesses dans le plan médian (z=0.011 m) pour différentes 

positions (x)- (Hs=10 mm) 
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Figure IV.116 Profils de vitesses dans le plan médian (z=0.011 m) pour différentes 

hauteurs (y)  (Hs=10 mm) 
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Figure IV.17 Profils de vitesses pour la position y=0.02 m   

Comparaison entre les cas sans et avec chicane. 
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IV.5.2.3. Effet de la hauteur de la chicane 

L’effet de la hauteur de la chicane, sur la structure de l’écoulement d’air dans le 

dissipateur, est présenté sur la figure IV.18. Les profils de vitesses sont tracées dans une 

section choisie x=0.002 m. Nous pouvons constater que la vitesse de l’air entre les ailettes 

du dissipateur augmente avec la hauteur de la chicane. La fermeture totale du by-pass 

(Hs=13 mm) correspondant à un diamètre hydraulique minimale conduit à une vitesse 

axiale maximale qui dépasse les 12 m/s, soit 58% par rapport à la vitesse d’entrée. 
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Figure IV.18 Effet de la hauteur de la chicane sur les profils de la vitesse axiale (x=0.02 m) 

IV.5.2.4. Effet du nombre de Reynolds 

Sur les figures IV.19, IV.20, IV.21 et IV.22 nous présentons l’effet du nombre de 

Reynolds (Re=4.000, 6000 et 8.000) sur les profils de la vitesse axiale, pour deux sections  

x=0.002 m et x=0.180 m. Dans les deux cas, on constate que l’air s’accélère dans le sens 

de l’écoulement, et les vitesses axiales augmentent de façon quasi-proportionnelle avec le 

nombre de Reynolds.    
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Figure IV.19 Effet du nombre de Reynolds sur la vitesse axiale (sans chicane) (x=0.002 m) 
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Figure IV.20 Effet du nombre de Reynolds sur la vitesse axiale (sans chicane) (x=0.180 m) 
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Figure IV.21 Effet du nombre de Reynolds sur la vitesse axiale (avec chicane) (x=0.002 m) 
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Figure IV.22 Effet du nombre de Reynolds sur la vitesse axiale (avec chicane) (x=0.180 m) 
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IV.5.3. Coefficient de friction 

Pour trois hauteurs et cinq positions de la chicane, nous présentons, sur les figures 

IV.23 (a) - (e),  les variations du coefficient de frottement en fonction du nombre de 

Reynolds. Toutes les configurations sont comparées avec un dissipateur de chaleur sans 

chicane. 

On constate que ce coefficient augmente par l'ajout de la chicane dans le by-pass, de 

façon proportionnelle avec sa hauteur. Les valeurs maximales du coefficient de frottement 

sont atteintes lorsque le by-pass est complètement fermé (Hs=13 mm). 
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Figure IV.23 Coefficient de friction en fonction du nombre de Reynolds. 
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IV.5.4. Champs de températures 

Les champs de température dans le cas sans et avec chicane dans le by-pass sont 

présentés respectivement sur les figures IV.6 et I.V.7, pour quatre plans Y-Z (x=0.002 m, 

x=0.070 m, x=0.180 m et x=0.270 m) et un plan médian X-Y (z= 0.011 m).  

Dans le cas sans chicane transversale (figure IV.16), l'air se trouve à une température 

significative à partir d’une position x=0.180 m, vue qu’une grande quantité d’air circule 

dans le by-pass.  

Pour le cas d’un dissipateur avec chicane dans le by-pass (Hs=10 mm, Xs=0), la 

température est plus élevée, causée par une circulation importante de l’air entre les 

ailettes. En sortie, la température de l'air est plus élevée comparée au cas sans chicane, ce 

qui assure un bon refroidissement. 
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Figure IV.24 Contours de température pour un dissipateur sans chicane 

 

z = 0.011 m 

x = 0.002 m x = 0.070 m 

x = 0.180 m x = 0.270 m 
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Figure IV.25 Contours de température pour un dissipateur  avec chicane 

 

z = 0.011 m 

x = 0.002 m x = 0.070 m 

x = 0.180 m x = 0.270 m 
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IV.5.5. Nombre de Nusselt moyen 

Sur les figures IV.8 (a)-(e), les variations du nombre de Nusselt moyen en fonction du 

nombre de Reynolds, pour différentes hauteurs et positions de la chicane transversale, 

sont présentées et comparées au cas d’un dissipateur sans chicane dans le by-pass. Dans 

tous les cas, le nombre de Nusselt moyen augmente avec en fonction du nombre de 

Reynolds et avec la hauteur de la chicane. A titre d’exemple, pour Re = 12000 et Hs= 13 

mm, le nombre de Nusselt moyen affiche une augmentation de 35% pour Xs=0, 31% pour 

Xs=1/3, 32% pour Xs=1/2, 22% pour Xs=2/3 et 21% pour Xs=3/4, par rapport à un 

dissipateur de chaleur sans chicane. Les valeurs les plus élevées sont atteintes pour Hs=13 

mm, configuration qui correspond à une circulation totale des flux d'air entre les ailettes 

du dissipateur de chaleur. 
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Figure IV.26 Nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Reynolds 

IV.5.6. Performances du dissipateur thermique  

Les figures IV.27 (a)-(e) montrent les performances thermo-hydrauliques des 

différentes configurations étudiées du dissipateur de chaleur en fonction du nombre 

Reynolds. On constate que le cas sans chicane présente la plus faible performance dans la 

gamme des nombres de Reynolds analysés. Il est également clair que les performances du 

dissipateur de chaleur diminuent en augmentant le nombre de Reynolds. Le taux de 

performance le plus élevé est atteint à l’entrée du dissipateur (Xs=0, Xs=1/3) pour les 

faibles nombres de Reynolds. Par conséquent, plus la vitesse de l’écoulement est 

importante et plus la chicane est éloignée, plus les performances du dissipateur sont 

faibles. 
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Figure IV.27 Performances des dissipateurs thermiques à ailettes planes 
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IV.6. Etude des performances du dissipateur à ailettes planes et broches 

Dans la deuxième partie de notre travail, on s’est intéressé à l’amélioration des 

performances thermique et dynamique du dissipateur étudié précédemment. L’idée 

consiste à insérer des ailettes de différentes formes entre les ailettes planes en présence 

d’une chicane transversale située à l’entrée du dissipateur avec différentes hauteurs (Hs=6, 

10 et 13 mm). 

IV.6.1. Analyse des différentes formes des ailettes broches 

Dans une première étape, avant d’insérer ces ailettes dans le dissipateur, nous 

proposons une étude focalisée principalement sur l’influence de certains paramètres 

concernant leurs orientations, leur nombre et leur alignement etc... Le but de cette étude 

est de se rapprocher d’une configuration optimale de leur répartition dans le dissipateur. 

Dans cette analyse, nous avons supposé que les surfaces des ailettes sont égales pour les 

cinq formes étudiées (carrée, cylindrique, elliptique, Dropform et Naca). La comparaison 

est alors faite sur la base du nombre de Nusselt moyen, de la perte de pression et de la 

résistance thermique, pour des nombres de Reynolds variant entre 4.000 et 12.000.  

IV.6.1.1. Effet de l’orientation d’ailettes (cas des ailettes carrées) 

La figure IV.28 illustre l’orientation des ailettes carrées devant le sens de l’écoulement 

d’air. Deux orientations ont été choisies α=0° et α=45°.  

                      

Figure IV.28 Orientation des ailettes carrées 

Pour une position y=0.010 m et un nombre de Reynolds égal à 10
4
, l’analyse des 

profils de vitesse axiale, présentés en figure IV.29,  montre que :   

α = 0° α = 45° 

x 

x 

y 

z 

z 
x z 

α 
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- En amont des ailettes : Les vitesses axiales sont quasiment égales pour les deux cas, 

- En aval des ailettes : Les vitesses négatives de l’ordre de -2 et -4 m/s pour α=0° et 

α=45° respectivement, signifient l’existence des zones de recirculation d’air. 

L’apparition de ces zones est observée lors de la séparation puis du rattachement 

de l’air derrière les ailettes avec un changement de sens de l’écoulement. On peut 

remarquer aussi que la vitesse axiale diminue de manière significative pour le cas 

α=45°.   

 

Figure IV.29 Profils de vitesses pour les deux orientations (0° et 45°)  

y=0.010 m et Re=10
4 

 

L’étude thermique comparative de l’effet de l’orientation des ailettes carrées est 

présentée sur la figure IV.30 en termes de nombre de Nusselt moyen en fonction de du 

nombre de Reynolds. Il est clair que l’orientation de l’ailette d’un angle de 45° par rapport 

au sens d’écoulement présente un grand transfert convectif en comparant avec le cas usuel 

(α=0°).  

L’orientation des ailettes en 45° permet à l’air d’avoir plus de contact avec la surface 

d’échange, et par conséquent une amélioration importante du taux de transfert de chaleur 

convectif.       
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Figure IV.30 Nombre de Nusselt moyen pour une ailette carrée (α=0° et α=45°). 

La figure IV.31 représente la perte de charge (∆P) en fonction du nombre de Reynolds. 

D’une manière générale, la perte de pression, entre l’entrée et la sortie du dissipateur, est 

toujours supérieure pour α=45° avec un écart qui augmente en fonction du nombre de 

Reynolds pour atteindre la valeur de 24% pour Re=12.10
3
.  
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Figure IV.31 Pertes de pression pour une ailette carrée (α=0° et α=45°). 
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IV.6.1.2. Effet de la forme d’ailettes 

Dans cette étude, nous avons choisi d’analyser l’influence de cinq formes d’ailettes 

goupilles (carré, circulaire, elliptique, Dropform et Naca) que nous avons implanté entre 

les ailettes planes du dissipateur étudié dans la première partie.  

Après une analyse préliminaire, nous avons observé que les ailettes de formes Naca et 

Dropform présentent des performances dynamique et thermique quasiment identiques. 

Les figures IV.32 et IV.33 représentent respectivement la variation du nombre de 

Nusselt et de la perte de charge en fonction du nombre de Reynolds. La disposition des 

ailettes par rapport au sens de l’écoulement permet de faire circuler l’air autour des 

ailettes de manière assez similaire. 

Pour cette raison et pour simplifier l’étude, nous avons éliminé l’ailette de forme Naca 

dans le reste de notre travail.   

Nombre de Reynolds

4000 6000 8000 10000 12000

N
o

m
b

re
 d

e
 N

u
s

s
e

lt
 m

o
y
e

n

18

20

22

24

26
Dropform

NACA

 

Figure IV.32 Nombre de Nusselt moyen pour les ailettes Dropform et Naca. 
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Figure IV.33 Pertes de charge pour les ailettes Dropform et Naca 

Les profils de la vitesse axiale pour une position y = 0.010 m et un nombre de 

Reynolds Re=10
4 sont présentés sur la figure IV.34 pour les quatre formes d’ailettes 

proposées. En amont des premières ailettes, on remarque que les profils de vitesses sont 

presque identiques alors qu’en aval des ailettes, des valeurs négatives des vitesses ont été 

observées à cause de la recirculation d’air. Les valeurs les plus grandes correspondent aux 

ailettes carrées.  

Entre les ailettes, une diminution faible de la vitesse axiale est remarquée pour les 

ailettes cylindriques et elliptiques, comparée aux deux autres formes (Dropform et 

carrée). 
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Figure IV.34 Profils de vitesses pour les quatre formes d’ailettes en y=0.010 m.  

La comparaison des nombres de Nusselt moyen, présentée sur la figure IV.35, pour un 

nombre d’ailettes fixé à 3, montre une certaine croissance en fonction du nombre de 

Reynolds, plus ou moins importante selon la forme des ailettes.  Le cas des ailettes de 

forme carrée orientées à 45° présente un meilleur transfert de chaleur. 
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Figure IV.35 Nombre de Nusselt moyen pour les quatre formes d’ailettes (n=3). 

 

L’étude dynamique de l’effet de la forme des ailettes est présentée sur la figure IV.36, 

en termes de perte de pression.  Pour des nombres de Reynolds allant de 4.10
3
 à 7.10

3
, 

l’écart de différence entre les quatre formes est assez faible. En augmentant le le nombre 

de Reynolds, la perte de pression aumente, et l’écart de différence devient plus important. 

On peut remarquer aussi que les ailettes carrées et les ailettes elliptiques ont presque la  

perte de pression la plus importante ; alors que les ailettes cylindriques présentent la plus 

faible perte de charge.   
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Figure IV. 36 Perte de pression pour les quatre formes d’ailettes (n=3) 

IV.6.1.3. Effet du nombre d’ailettes 

La figure IV.37 présente un exemple de répartition des ailettes sur la base du dissipateur 

pour le cas de forme carrée.    

 

Figure IV.37 Répartition des ailettes broches. 

 

 Cas 1 : Une ailette centrée sur la base du dissipateur. 

 Cas 2 : Deux ailettes placées de façon symétrique à 0.035 m du centre.  

 Cas 3 : Trois ailettes : une au centre et deux situées de chaque côté à 0.070 m du centre.  

Les figures IV.38 et IV.39 montrent respectivement l’influence du nombre des ailettes 

sur le transfert convectif  et la perte de pression. D’un  point de vue thermique, il est 

1 ailette 2 ailettes 3 ailettes 
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évident que l’ajout des ailettes avantage clairement le transfert de chaleur et favorise donc 

la dissipation de la chaleur.  

Par contre, l’augmentation du nombre d’ailettes provoque une augmentation de la perte 

de pression ce qui présente un inconvénient pour les performances dynamiques du 

dissipateur thermique. L’air de refroidissement traversant le dissipateur subit donc plus de 

frottement avec les parois des ailettes, provoquant des zones de recirculation d’air et par 

conséquent une diminution de la vitesse et par suite une perte de charge à la sortie.    
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Figure IV.38 Effet du nombre d’ailettes sur le nombre de Nusselt moyen. 
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Figure IV.39 Effet du nombre d’ailettes sur la perte de pression. 

 

IV.6.2. Contours de vitesses  

La figure IV.40 représente les contours des vitesses axiales dans le plan médian 

(z=0.005 m) (a) du dissipateur à ailettes planes et (b) à (e) des dissipateurs munis 

d’ailettes broches de différentes formes. La chicane transversale de hauteur Hs=10 mm est 

située à la position Xs=0, et le nombre de Reynolds est égal à 4.10
3
. Dans tous les cas, on 

observe une accélération de l’air après la chicane transversale en raison de la diminution 

du diamètre hydraulique.  

En aval de chaque ailette broche, on peut noter la présence d’une zone de recirculation 

due à la séparation puis au rattachement de l’air. La zone de recirculation la plus grande 
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correspond au dissipateur à ailettes carrées comparée aux autres cas où elle est 

relativement petite. 

 

Figure IV.40 Contours de vitesses, a) planes, b) planes-carrées, c) planes-cylindriques,  

d) planes-elliptiques, e) planes-Dropform. 

IV.6.3. Coefficient de friction 

Pour trois hauteurs de la chicane transversale, on présente pour les différentes 

configurations, figures IV.41 (a-c), le coefficient de friction en fonction du nombre de 

Reynolds. A travers ces figures, on retrouve les mêmes tendances observées ci-dessus,    

c-à-d un coefficient de friction qui augmente en fonction du nombre de Reynolds et de la 

hauteur de la chicane. L’écart entre les différentes configurations croit au fur et à mesure 

que le nombre de Reynolds et la hauteur de la chicane augmentent. Le cas le plus 
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favorable est celui des ailettes cylindriques qui présente le moins de frottement avec l’air 

comparé au cas d’ailettes de forme carrée qui le plus défavorable. 

A titre d’exemple, le tableau IV.1 présente les taux d’augmentation du coefficient de 

frottement pour un dissipateur à ailettes planes avec un écoulement correspondant à 

Re=12 10
3
.  

Tableau IV.1 Taux d’augmentation du coefficient de frottement 

Hs 6 mm 10 mm 13 mm 

f 0.37 0.43 0.55 

% - 13.95 32.72  

 

En comparant entre les différents dissipateurs thermiques, on constate que l’insertion 

des ailettes broches entre les ailettes planes conduit à une surface de contact 

supplémentaire entre le fluide et les parois solides, et par conséquent une augmentation du 

coefficient de friction. 
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Figure IV.41 Coefficient de friction en fonction du nombre de Reynolds et la hauteur de 

la chicane transversale Hs   
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IV.6.4. Contours de température 

Les contours de la température des différents dissipateurs de chaleur étudiés sont 

présentés sur la figure IV. 42 (a-e) pour un nombre de Reynolds égal à 4.10
3
 et une 

hauteur de la chicane transversale  Hs=10 mm. Le plan médian z=0.005 m du domaine de 

calcul est choisi pour les présenter.  

Par comparaison entre les différentes figures, la température de l'air dans les 

dissipateurs de chaleur munis d’ailettes broches est plus élevée par rapport au dissipateur 

composé d’ailettes planes. L’ajout des ailettes permet d’augmenter la turbulence de fluide 

et par conséquent une amélioration du transfert de chaleur convectif.  

 

Figure IV.42 Contours des températures, a) planes, b) planes-carrées, c) planes-

cylindriques,  d) planes-elliptiques, e) planes-Dropform. 

a) 

b) 
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IV.6.5. Nombre de Nusselt moyen 

Les figures IV.43 (a), (b) et (c) représentent le nombre de Nusselt moyen en fonction 

du nombre de Reynolds pour les trois hauteurs de la chicane transversale (Hs).  Pour 

toutes les configurations, on remarque clairement que le transfert convectif est bien 

proportionnel avec le nombre de Reynolds et la hauteur Hs. 

Il est clair aussi que par l’insertion des ailettes de formes goupille entre les ailettes 

planes du dissipateur thermique (étudié dans la première partie), augmente 

considérablement la capacité de transfert de chaleur avec un nombre de Nusselt de plus de 

40% (cas du dissipateur à ailettes planes + cylindriques) supérieur à celui obtenu 

seulement avec des ailettes planes. Le dissipateur à ailettes carrées orientées de 45° par 

rapport au sens d’écoulement obtient les plus hauts nombres de Nusselt comparés aux 

autres dissipateurs. L’augmentation de Nusselt est de 45% plus élevé que le cas d’un 

dissipateur à ailettes planes, et la valeur maximale atteinte est 65% (Re=12.10
4
 et Hs=13 

mm). Les type Dropform et cylindrique présentent des caractéristiques de transfert de 

chaleur assez similaires avec un accroissement moyen, selon les valeurs de Hs, de l’ordre 

de 40% (Hs=6mm), 48% (Hs=10 mm) et 45 % (Hs=13mm). 
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Figure IV.43 Nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Reynolds. 

 

IV.6.6. Performances des dissipateurs à ailettes planes-goupilles  

En se basant sur la définition du coefficient de performance du dissipateur thermique 

citée dans l’équation II.30. 

Les figures IV.44 (a), (b) et (c) représentent les variations du coefficient de 

performances des différents dissipateurs étudiées en fonction du nombre de Reynolds et 

de la hauteur de la chicane transversale.   

Pour toutes les configurations, la performance des dissipateurs diminue graduellement 

en augmentant le nombre de Reynolds ; cette diminution est due à la perte de pression qui 

augmente aussi en fonction du nombre de Reynolds.    

L’ajout de la chicane transversale dans le by-pass a un effet considérable sur les 

performances des différents dissipateurs. On peut remarquer clairement une amélioration 
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des performances avec l’augmentation de la hauteur de la chicane. Les performances  sont 

maximales lorsque le by-pass est totalement fermé (Hs=13 mm). 

La combinaison entre les ailettes planes et les différentes ailettes de formes goupilles 

améliore nettement les performances des dissipateurs. A titre d’exemple, la performance 

du dissipateur composé d’ailettes planes et cylindriques (le moins performant, pour Hs=13 

mm et Re=4.10
3
 (figure IV.44 (c)) est de l’ordre de 1.8, ce qui correspond un taux 

d’augmentation de 30% par rapport à un dissipateur de chaleur composé d’ailettes planes 

seulement. 

La comparaison entre les différents types des dissipateurs montre que le cas d’ailettes 

carrées orientées à 45° par rapport à la direction de l’écoulement est le plus performant. 

On a constaté aussi, que pour Re=2.10
3
, on améliore de 60% environ la performance si on 

la compare avec à celle du dissipateur à ailettes planes. En augmentant la vitesse de l’air, 

la performance des dissipateurs à ailettes planes-broches diminue mais reste toujours plus 

élevée par rapport aux dissipateurs à ailettes planes. Les ailettes à géométries elliptique, 

Dropform et cylindrique présentent aussi des performances relativement importantes, 

autour de 57 %, 53 % et 44% (Hs=13 mm et Re=2.10
3
) respectivement comparées au cas 

d’un dissipateur à ailettes planes.  
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Figure IV.44 Performances des dissipateurs pour les différentes configurations 

géométriques étudiées. 

IV.7. Conclusion 

Dans ce chapitre, nous avons présenté une étude numérique de l’influence de la hauteur et la 

position d’une chicane transversale sur les performances dynamique et thermique d’un 

dissipateur thermique composé d’ailettes planes. 

Pour améliorer ces performances, nous avons implanter des ailettes broches de fromes carrée, 

cylindrique, elliptique, Dropform et Naca entre les ailettes planes. 

Après une analyse préliminaire, nous avons observé que les ailettes de formes 

Dropform et Naca présentent des performances dynamique et thermique quasiment 

identiques. Le cas des ailettes carrées orientées à 45° devant le sens d’écoulement 

favorisent de façon significative le transfert de chaleur. 

La comparaison des deux types de dissipateurs étudiés, a montré que l’insertion des 

ailettes broches entre les ailettes planes augmente d’une manière significative les 

performances thermique et dynamique du dissipateur.   
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L’objectif principal de ce travail de thèse est d’explorer deux techniques qui 

permettraient d’améliorer les performances thermique et dynamique d’un dissipateur 

composé d’ailettes planes. 

La première méthode consiste à ajouter une chicane transversale dans le by-pass, 

tandis que la seconde consiste à implanter des ailettes broches entre les ailettes planes 

en présence de la chicane transversale. 

Les résultats obtenus par cette étude numérique ont été d’abord validés par les 

travaux existant dans la littérature puis exploités pour analyser le comportement 

dynamique et thermique des dissipateurs thermiques étudiés en présence d’écoulement 

d’air turbulent.  

L’effet de la position et de la hauteur de la chicane transversale a été étudié dans la 

première partie. L’ajout de la chicane dans le by-pass, notamment à l’entrée du 

dissipateur (Xs=0) avec une hauteur maximale Hs=13 mm permet d’injecter une grande 

quantité d’air entre les ailettes, et par conséquent d’obtenir une amélioration 

considérable des performances du dissipateur thermique. L’effet de la chicane diminue 

en éloignant sa position Xs par rapport à l’entrée.  

Dans la seconde partie, et avant d’insérer des ailettes broches entre les ailettes 

planes, nous avons fait une analyse sur l’effet de quelques paramètres tels que la 

forme, le nombre et l’orientation des ailettes broches. Cette analyse nous a permis de 

choisir la configuration optimale et de simplifier un peu l’étude : 

 Les ailettes carrées orientées à 45° devant le sens d’écoulement présentent un 

transfert de chaleur plus grand que l’orientation classique (0°). 
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 Les ailettes Dropform et Naca présentent des caractéristiques dynamique et 

thermique assez identiques, ce qui nous a conduit à éliminer l’ailette de 

forme Naca. 

Les résultats montrent aussi que l’implantation des ailettes broches entre les ailettes 

planes améliore nettement les performances des dissipateurs. 

La comparaison entre les différents types des dissipateurs montre que le cas 

d’ailettes carrées orientées à 45° par rapport au sens de l’écoulement est le plus 

performant. 

Comme recommandations et pour compléter cette étude, nous proposons plusieurs 

développements futurs : 

 L’étude de l’influence de l’inclinaison de la chicane transversale. 

 L’influence d’autres paramètres géométriques tels que la hauteur, l’épaisseur 

et l’espacement entre les ailettes planes. 

 L’optimisation de la hauteur, l’angle de l’orientation des ailettes broches par 

rapport au sens de l’écoulement, la distance entre ailettes ainsi que l’effet de 

l’alignement. 

 La combinaison entre les différentes formes d’ailettes.  
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