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Titre : Étude Numérique du Couplage Convection-Rayonnement dans 
des Géométries Complexes par la Méthode des Frontières Immergées. 

 

Résumé: Ce travail se concentre sur une étude numérique de la convection naturelle bidimensionnelle 

stationnaire et des interactions de rayonnement volumétrique dans un anneau concentrique de différentes 

formes. L’espace annulaire est rempli d'un milieu gris absorbant-émettant et non diffusant. Toutes les 

parois sont supposées être grises, diffuses et opaques. Les interactions dynamiques et thermiques sont 

étudiées à l'aide d'une méthode de volumes finis combinée à une technique de frontières immergées pour 

traiter le corps interne de différentes formes (carrée, carrée inclinée à 45° et circulaire), tandis que la 

méthode des ordonnées discrètes est utilisée pour résoudre l'équation de transfert radiatif. La présente étude 

est réalisée pour différentes géométries afin d’examiner l'effet du rayonnement volumétrique sur 

l'écoulement pour une variété de nombres de Rayleigh, épaisseurs optiques, et différents rapport de forme 

et une variété de nombres de Planck. L'analyse est basée sur les champs dynamiques et thermiques en plus 

du taux de transfert de chaleur. Les résultats montrent que le rayonnement affecte significativement 

l’écoulement et la distribution de température pour un nombre de Rayleigh élevé ØÙ > 10� en fonction 

du nombre de Planck et pour les trois géométries. L'épaisseur optique et le rapport de forme ont un impact 

important sur le nombre de Nusselt et le pourcentage de rayonnement dans le transfert de chaleur. Par 

conséquent l’effet de rayonnement volumique ne peut pas être négligé comme le font la plupart des études 

récentes. 

Mots clés : convection naturelle, milieu participant, rayonnement volumétrique, frontière 
immergée, méthode des ordonnées discrètes. 

 

Title : Numerical Study of Convection-Radiation Coupling in Complex 
Geometries by the Immersed Boundary Method.  

 

Abstract: This work focuses on a numerical investigation of steady two-dimensional natural convection 

and volumetric radiation interactions in a concentric annulus of different shapes. The annulus is filled with 

a gray absorbing-emitting and non-scattering medium. All the walls are assumed to be gray, diffuse and 

opaque. The dynamic and thermal interactions are studied through a finite volume method combined with 

an immersed boundary technique to handle the different shapes of inner body (square, tilted square with 

45° and circular) while the discrete ordinates method is used to solve the radiative transfer equation. The 

present study is performed for different geometries to investigate the effect of volumetric radiation on the 

flow for a variety of Rayleigh numbers, different optical thicknesses, different aspect ratios and variety of 

Planck numbers. The analysis are based on the dynamic and thermal fields in addition to the heat transfer 



 
 

 

 

rate. Results show that radiation affects significantly the flow and temperature distributions for higher 

Rayleigh number ØÙ > 10� depending on the Planck number for the three geometries. The optical 

thickness and the aspect ratio have an important impact on the Nusselt number and percentage of radiation 

in heat transfer. Therefore the volume radiation effect cannot be neglected as most recent studies do. 

Keywords : natural convection, participating medium, volumetric radiation, immersed boundary, discrete 

ordinates method. 

 

 دراسة عددية لاقتران الحمل الحراري و الإشعاع الحجمي في أشكال هندسية معقدة

 باستخدام طريقة الحدود المغمورة

 العنوان:

 

شعاع تفاعلات الإ و في نظام دائميركز هذا العمل على التحقيق العددي للحمل الحراري الطبيعي ثنائي الأبعاد  الملخص:

 ي هذه الدراسةعتبر فتُ وغير مبعثر.  ، يبعث. الحلقة مملوءة بوسط رمادي ماصبأشكال مختلفةالمركز  ثابتةالحجمي في حلقة 

 الحجوم المنتهية. تمت دراسة التفاعلات الديناميكية والحرارية من خلال طريقة و سوداءشرة اجميع الجدران رمادية ون

و ° 45بـ  ذي الأشكال المختلفة (مربع، مربع مائل الجسم الداخليجنبًا إلى جنب مع تقنية الحدود المغمورة للتعامل مع 

شكال بالنسبة لأ بينما يتم استخدام طريقة الإحداثيات المنفصلة لحل معادلة النقل الإشعاعي. أجريت هذه الدراسة )دائري

ستقصاء تأثير الإشعاع الحجمي على التدفق لمجموعة متنوعة من أرقام رايلي ، وسمك بصري من أجل ا هندسية مختلفة

معدل  الديناميكية والحرارية بالإضافة إلى البنيةمختلف ، ونسب أبعاد مختلفة ، وأرقام بلانك متنوعة. يعتمد التحليل على 

فعا  إذا كان رقم رايلي مرتات التدفق ودرجة الحرارة نقل الحرارة. تظهر النتائج أن الإشعاع يؤثر بشكل كبير على توزيع

 غ التأثيرأبعاد الأسطوانة لهما بال و . السماكة الضوئيةبالنسبة للأشكال الهندسية الثلاثة بلانك اعتمادًا على رقم �10من أكبر 

ت كما تفعل معظم الدراسا جميالح سلت ونسبة الإشعاع في انتقال الحرارة. لذلك لا يمكن إهمال تأثيرالإشعاعوعلى عدد ن

  .الحديثة

 تلاحداثيااالحمل الحراري الطبيعي ، الوسط المشارك ، الإشعاع الحجمي ، الحدود المغمورة ، طريقة  الكلمات المفتاحية:

المنفصلة.
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3 

I.1. Introduction 

La convection naturelle dans des espaces confinés continue à être l’un des sujets de recherche de 

la mécanique des fluides numérique les plus répandus dans le monde vu ses applications industrielles 

modernes comme : les échangeurs de chaleurs, les fours, les systèmes de stockage de l’énergie 

solaire, le refroidissement des circuits électroniques, les réacteurs chimiques et nucléaires... En effet, 

la prédiction de ce phénomène devient très demandée, et comme les problèmes liés à ces applications 

se produisent généralement dans des espaces confinés,  « la convection naturelle dans des cavités » 

est l’un des modèles les plus populaires à étudier numériquement. Au début, il était fréquent de 

négliger le transfert de chaleur radiatif, mais comme l’effet de ce mode de transfert de chaleur sur les 

écoulements de la convection naturelle est très significatif même à des températures ambiantes, le 

couplage convection naturelle-rayonnement devenait un sujet plus attractif. Cependant, ce couplage  

reste moins représentatif si le milieu est considéré transparent par rapport au rayonnement 

(surfacique) où le fluide peut participer et affecter les interactions radiatives entre les surfaces 

différentiellement chauffées par émission, absorption ou diffusion. Il est vrai que  la complexité du 

problème augmente, mais l’étude numérique devient plus proche de la réalité. Dans ce cas, le 

rayonnement peut fournir une source de chaleur locale qui change le profil de température d’une 

façon très importante. La complexité de ce phénomène volumique apparait clairement dans 

l’équation de transfert radiatif où le rayonnement par exemple en 2D peut être défini en fonction de 

plusieurs paramètres comme les deux coordonnées spatiales, deux coordonnées angulaires de la 

direction, la longueur d’onde, l’opacité du milieu. Par conséquent, il était indispensable de 

développer des méthodes sophistiquées pour la résolution de l’équation de transfert radiatif comme 

la méthode des ordonnées discrètes.  

D’autre part, la participation du milieu au transfert radiatif ne présente pas le seul souci à prendre 

en considération pour que l’étude numérique réussisse à s’approcher des applications industrielles 

puisque les géométries à l’industrie où se passe le couplage convection-rayonnement sont toutefois 

plus complexes qu'une simple cavité à savoir sa forme ou ce qu’elle contient comme obstacle ou 

corps immergés. La présence d’un obstacle à l’intérieur de la cavité donne naissance à un  problème 

plus complexe qui nécessite la mise en œuvre d’une approche supplémentaire pour réussir la 

modélisation d’interactions fluide-structure. Pour cela, deux techniques robustes sont disponibles 

dans la littérature selon le maillage utilisé : la méthode de maillage conforme « body fitted grid » et 

la méthode des frontières immergées « immersed boundary method ». La méthode « body fitted 

grid »  utilise un maillage adaptatif afin d’implémenter les conditions aux limites directement. À 

l’opposé, la méthode des frontières immergées utilise un maillage cartésien où le plus souvent, 
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l’interface solide ne coïncide pas avec les nœuds même pour des obstacles de type rectangulaire dans 

le cas d’utilisation d’un maillage décalé où la variable scalaire et la variable vectorielle ne sont pas 

définies sur la même position. Ainsi, l’implémentation des conditions aux limites à l’interface se fait 

implicitement par un terme source de forçage à inclure dans les équations gouvernantes. Cette 

technique n'a pas besoin d'utiliser un maillage curviligne pour imposer des conditions aux limites sur 

l'interface fluide-structure, ce qui la rend moins encombrante et plus facile à implémenter.  

I.2. Objectifs de la thèse 

D’après ce qui a été présenté ci-dessus, le présent travail porte sur une étude numérique du 

couplage convection-rayonnement dans une cavité carrée froide rempli d’un fluide semi-transparent 

gris, absorbant-émettant et non-diffusant et en présence d’un corps chaud de trois différentes formes 

(carrée, carrée inclinée à 45° et circulaire). En outre, l’objectif est l’utilisation d’une combinaison des 

méthodes volumes finis-frontières immergées sur un maillage décalé pour déterminer les champs 

dynamique et thermique et le taux de transfert de chaleur pour les trois configurations avec un 

traitement précis de l’interface fluide-structure. Ainsi, la méthode des ordonnées discrètes est utilisée 

pour la résolution de l’équation de transfert radiatif. 

I.3. Plan de la thèse 

Cette thèse dont le plan est présenté à la suite, est structurée autour de cinq chapitres dont le 

premier constitue la présente introduction.  

Dans le deuxième chapitre, une revue bibliographique présentant les travaux antérieurs sur la 

simulation des écoulements dans une cavité sans/en présence d’obstacle dans le cas de convection 

naturelle pure et le cas de couplage convection-rayonnement.  

Dans le troisième chapitre, les trois configurations étudiées dans le cadre de cette thèse  

seront présentées ainsi que la modélisation et la mise en équation du transfert couplé. Le 

chapitre se terminera par une brève présentation de la méthodologie du couplage 

convection-rayonnement. 

Dans le quatrième chapitre, les méthodes numériques utilisées pour la résolution des équations 

gouvernantes seront présentées et comme la méthode des volumes finis est très populaire, on va 

concentrer sur la méthode des frontières immergées et la méthode des ordonnées discrètes. Le 

chapitre se termine par l’étude de la sensibilité de maillage et la validation du code de calcul. 

Dans le cinquième chapitre, les résultats d’une étude paramétrique seront rapportés et 

analysés pour les trois configurations dans différentes conditions (nombre de Rayleigh, 

épaisseurs optique, rapport de forme et le nombre de Planck pour le corps carré). 
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Enfin, cette thèse s’achève par une conclusion générale récapitulant les principaux résultats obtenus 

et dégageant des perspectives importantes qui peuvent constitués une suite à ce travail. 
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II.1. Introduction 
La convection naturelle est l’une des thématiques les plus étudiées par les chercheurs, au cours 

des dernières décennies. En premier, la littérature a montré deux principaux cas étudiés : les cavités 

chauffées par le bas type Rayleigh-Bénard et les cavités chauffées par le côté [1–6]. La différence 

significative du champ thermique et dynamique de fluide entre ces deux configurations classiques a 

conduit de nombreux chercheurs à étudier les cas intermédiaires en adoptant l'inclinaison de la cavité 

[7–9]. Outre les cavités inclinées, l'un des thèmes les plus récents qui s’approchent plus de la réalité 

est la convection naturelle dans des cavités comportant divers obstacles tels que des chicanes 

partielles et tout corps immergé avec différentes conditions thermiques. 

II.2. Convection naturelle en présence d’un obstacle 
Au cours des dernières années, la convection naturelle dans des géométries complexes a été un 

problème fondamental dans le transfert de chaleur en raison de ses nombreuses applications. Parmi 

les géométries complexes les plus populaires, il existe les cavités  en présence d’un obstacle [10]. Ce 

type de problème implique un traitement spécial de l'interface fluide-solide afin de représenter le 

corps dans la cavité et ses interactions. Il est bon de noter que même si l’étude est faite en 2D, dans 

la littérature, on utilise le terme  « cylindre » pour définir le corps à l’intérieur de la cavité quel que 

soit sa forme : carré, triangulaire ou circulaire... Les techniques les plus utilisées afin de modéliser et 

traiter l’existence et l’effet du corps sur l’écoulement sont la méthode des frontières immergée et la 

méthode de maillage conforme. Contrairement à la méthode de maillage conforme, la méthode des 

frontières immergées introduite pour la première fois par Peskin [11] utilise un simple domaine 

cartésien et n'a pas besoin d'utiliser un maillage curviligne pour imposer des conditions aux limites à 

l'interface fluide-solide qui la rendent moins encombrante, comme l'expliquent Mittal et Iaccarino 

[10] dans une revue intéressante.  

Les cavités chauffées par un corps circulaire interne étaient l'une des configurations couramment 

traitées et faisaient l'objet de nombreuses études visant à examiner l'effet de nombreux paramètres 

comme la position du cylindre [12–14]. Ils ont prouvé que la position du cylindre a un effet 

significatif sur le champ dynamique et thermique et sur le transfert de chaleur tel que le transfert de 

chaleur augmente pour différentes positions du cylindre soit en haut soit en bas. Pour des valeurs 

faibles de nombre de Rayleigh 103 − 104, l’écoulement est presque symétrique par rapport à la 

ligne centrale horizontale en raison de la dominance de la conduction. Yoon et al. [15] ont étudié la 

même configuration avec deux cylindres horizontaux pour vérifier l'effet du rayon des cylindres pour 

plusieurs valeurs de Rayleigh 103 ≤ 𝑅𝑎 ≤ 105. Park et al. [16] ont étudié la convection naturelle 

dans une cavité inclinée froide contenant un cylindre circulaire centré chaud. Ils ont varié 
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essentiellement l’angle d’inclinaison et le rapport de forme (taille de cylindre) et ont montré leurs 

effets sur le comportement dynamique et thermique du fluide et sur la distribution du nombre de 

Nusselt local. Tandis que Yoon et al. [17] ont travaillé sur une configuration tridimensionnelle en 

étudiant la convection naturelle dans une cavité cubique chauffée par une sphère à différentes 

positions verticales. Pour les travaux [15–17], les auteurs ont utilisé la méthode des frontières 

immergées basée sur un schéma d’interpolation proposé par Kim et al. [18]. Récemment,  Rath et al. 

[19] ont traité le cas d’un obstacle triangulaire où ils ont étudié numériquement la convection 

naturelle dans une enceinte rectangulaire à l'intérieur d'un cylindre horizontal isotherme de différentes 

formes : circulaire, carrée et triangulaire en gardant la même surface d’échange. Ils ont proposé des 

corrélations pour l’estimation du nombre de Nusselt et ont remarqué que le transfert de chaleur est 

plus important pour le cas circulaire puis triangulaire par rapport au cas carré indépendamment de 

nombre de Rayleigh. 

II.3. Convection naturelle en présence d’un obstacle carré 
D'autre part, pour de nombreux chercheurs, les cavités avec un corps carré interne représentaient 

un défi dans l'étude de la convection naturelle dans des géométries complexes. House et al. [20] ont 

été les premiers à étudier la convection naturelle dans une cavité différentiellement chauffée 

contenant un corps carré interne conducteur de la chaleur pour examiner l'effet de plusieurs 

paramètres comme la taille du corps et le rapport de la conductivité thermique du solide à celle du 

fluide. Ils ont mis en évidence que le corps et le rapport de conductivité thermique peuvent améliorer 

ou réduire le taux de transfert de chaleur et qu'une taille du corps plus importante peut réduire le 

transfert de chaleur, car la convection naturelle est réduite. Plusieurs études ont été faites sur la même 

configuration avec des conditions aux limites thermiques différentes ou en adoptant un angle 

d'inclinaison pour la cavité [21–25], mais en termes de traitement de l’interface rien n’est constaté 

comme technique spéciale pour l’imposition des conditions aux limites.  

En outre, la convection naturelle dans des cavités froides chauffées par cylindre carré présente 

une configuration très attractive, car comme décrit par Lu et al.[26], elle combine entre les deux 

classes de convection naturelle : cavité chauffée par le côté et cavité chauffée par le bas en même 

temps. Asan [27] a étudié la convection naturelle dans l’espace annulaire entre deux cylindres carrés 

concentriques isothermes pour analyser l'effet du nombre de Rayleigh et du rapport de forme sur 

l’écoulement et le transfert de chaleur. Il a trouvé que le rapport de forme a un effet significatif sur 

l’écoulement, la température et le nombre de Nusselt moyen sur les parois intérieures et extérieures. 

Cependant, à un faible nombre de Rayleigh, il n'y a pas d'impact significatif sur le nombre de Nusselt 

moyen vu que la conduction domine. Kumar et Dalal [28] ont étudié la convection naturelle dans 
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une cavité aux parois horizontales adiabatiques et parois latérales froides. Cette cavité est chauffée 

par un cylindre carré incliné à 45° qui était modélisé à l’aide d’un maillage conforme. Ils ont 

appliqué deux modes de chauffage : corps isotherme et corps avec une génération de chaleur 

uniforme. Ils ont aussi étudié l’effet de l’emplacement vertical du cylindre et le rapport de forme pour 

une variété de nombres de Rayleigh. Ils ont remarqué que dans le cas de cylindre isotherme, le 

chauffage de la cavité est plus important et ne dépend presque pas la position du cylindre, mais ça 

change en augmentant la taille du cylindre.  Lu et al. [26] se sont concentrés sur la convection 

naturelle dans une cavité froide chauffée par un cylindre rectangulaire pour analyser l'effet de deux 

paramètres principaux : la largeur du cylindre et le nombre de Rayleigh. Ils ont trouvé huit régimes 

différents d’écoulement en fonction de ces deux paramètres. Il est bon de noter que la technique la 

plus répandue dans ces travaux sur les cylindres carrés cités auparavant c’était de donner une très 

grande valeur à la viscosité au voisinage de l’interface ou le nombre de Prandtl pour imposer la 

condition de non-glissement « no-slip condition ». Dash et al. [29] ont étudié l'effet du déplacement 

vertical d'un cylindre carré chaud à l'intérieur d'une cavité carrée froide sur la convection naturelle. 

Ils ont utilisé une méthode des frontières immergée pour traiter avec précision les interactions fluide-

solide. Dash et Lee [30] ont étudié la même configuration, mais cette fois pour un déplacement 

horizontal et diagonal. Ils ont trouvé qu’à faible nombre de Rayleigh 103 − 104, le transfert de 

chaleur est principalement régi par le mode de conduction thermique. Lorsque le cylindre se déplace 

dans les directions horizontale et diagonale, les isothermes deviennent plus denses au niveau de la 

région étroite, dans la direction du mouvement du cylindre contrairement à l’autre côté. Lorsque le 

nombre de Rayleigh augmente à 105 − 106, la convection naturelle domine et, par conséquent, on 

observe des panaches et des tourbillons dans le champ d'écoulement. Récemment, Alshomrani et al. 

[31] ont étudié la convection naturelle dans une cavité tridimensionnelle avec un corps chaud et des 

combinaisons discrètes de refroidissement sur les parois latérales pour analyser l'effet de divers 

paramètres comme l'emplacement du refroidisseur, le rapport de forme et la position du corps chaud. 

Ils ont découvert que la position du corps chaud et le rapport de forme affectent sensiblement le 

transfert de chaleur dans la cavité. On peut clairement constater que toutes les études ci-dessus ont 

négligé le transfert radiatif. 

II.4. Couplage convection-rayonnement en présence d’un   
obstacle  

Ces deux dernières décennies, les chercheurs ont commencé à s’intéresser à l'effet du 

rayonnement surfacique sur la convection naturelle pour des cavités contenant un corps interne. Liu 

et Phan [32] ont étudié le transfert couplé  convection-rayonnement de surface dans une cavité carrée 
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différentiellement chauffée en présence d'un corps carré chauffé et conducteur de la chaleur pour 

étudier l'effet du transfert radiatif, de la chaleur générée et de l'émissivité des parois. Ils ont découvert 

que le rayonnement a un effet important sur la distribution de la température et de la vitesse et que la 

chaleur générée dans le bloc et l'émissivité ont une influence significative sur le l’écoulement où 

l’augmentation de l'émissivité et par conséquent du rayonnement affaiblit le transfert de chaleur par 

convection. Mezrhab et al. [33] ont étudié le même problème précédent, mais cette fois-ci pour 

analyser l'effet du nombre de Rayleigh et l’écart de température maximal ∆𝑇. Les résultats ont 

montré que l'augmentation de ∆𝑇 pour un nombre de Rayleigh constant, renforce linéairement le 

nombre de Nusselt moyen sur les parois froides alors qu'elle diminue linéairement sur les parois 

chaudes et que l'augmentation du transfert de chaleur radiatif augmente le nombre de Nusselt moyen 

à la fois pour les parois chaudes et froides et surtout pour 𝑅𝑎 ≥ 105.  Saravanan et Sivaraj [34] ont 

étudié le transfert combiné de la convection naturelle-rayonnement surfacique dans une cavité avec 

deux parois latérales refroidies et deux parois horizontales adiabatiques en présence d'un cylindre 

carré chaud soit isotherme soit générant de la chaleur pour faire une étude comparative entre les deux 

cas et pour étudier l'effet de plusieurs paramètres comme le nombre de Rayleigh, le rapport de forme 

du réchauffeur discret et l'émissivité de surface sur le champ dynamique et thermique. Ils ont constaté 

en général que dans les deux cas, l'émissivité de surface et le nombre de Rayleigh augmentent le 

transfert de chaleur et qu'en présence de rayonnement, l’écoulement convectif est plus amélioré dans 

le cas de cylindre isotherme que dans le cas du cylindre générant de la chaleur.  

On peut voir clairement que presque toutes ces études dans cette géométrie se sont concentrées 

sur le rayonnement de surface en considérant que le fluide comme étant transparent. Cependant, de 

nombreux chercheurs [35–38] ont travaillé sur le transfert couplé convection-rayonnement dans des 

cavités sans obstacle et ont montré l'effet du milieu semi-transparent qui avait été négligé ci-dessus. 

Yücel et al. [39] ont été les premiers à utiliser la méthode des ordonnées discrètes DOM pour évaluer 

la source radiative pour le transfert couplé convection-rayonnement dans une cavité 

différentiellement chauffée. Ils ont montré l’effet significatif de la présence d’un milieu semi-

transparent ou le champ de vitesse s’était intensifié et le comportement de l’écoulement a changé 

sensiblement. Ils ont constaté aussi que la méthode des ordonnées discrètes était précise et 

économique en termes de calcul. Colomer et al. [40] ont étudié numériquement la convection et le 

rayonnement dans une cavité cubique différentiellement chauffée dans des milieux transparents et 

participants en utilisant la méthode d'ordonnées discrètes pour résoudre l'équation de l'énergie 

radiative. Mondal et al. [41] ont étudié la convection naturelle en présence d'un rayonnement 

volumique en utilisant la méthode de lattice Boltzman combinée avec la méthode des volumes finis 
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utilisée pour l'équation radiative, tandis que Moufekkir et al.[42] ont étudié le même problème en 

utilisant la méthode de lattice Boltzman combinée avec la méthode des ordonnées discrètes. Lari et 

al. [43] ont étudié l'effet du transfert de chaleur radiatif dans une cavité carrée sous des conditions 

ambiantes normales et ont constaté que le rayonnement a un impact significatif sur les champs 

thermiques et dynamiques et ont montré qu'il ne peut pas être négligé pour de faibles différences de 

température. Comme ces travaux ont bien montré l’impact d’interaction du rayonnement avec le 

milieu, ils ont aussi prouvé que l’utilisation de la méthode des ordonnées discrètes est un très bon 

choix pour la résolution de l’équation de transfert radiatif. 

Malgré que ces travaux sur le rayonnement volumique confirment son impact, mais peu 

chercheurs [44–46] ont étudié l'effet du transfert couplé de convection-rayonnement volumique dans 

différentes géométries complexes plus précisément les cavités en présence d’obstacle de forme 

quelconque. Chang et al. [44] ont mené une de ces premières études où ils se sont concentrés sur le 

transfert combiné convection-rayonnement dans une cavité carrée chauffée de manière différentielle 

et remplie de deux types de fluides : participant (CO2 et NH3) et non-participant (air) en présence de 

deux chicanes partielles. Ils ont constaté que le transfert de chaleur a été affecté par la présence des 

chicanes qui bloque le rayonnement et qui augmente la résistance de la géométrie à la convection ce 

qui maintient la température élevée dans le côté de la paroi chaude contrairement à l’autre côté. En 

outre, le rayonnement volumique a contribué à l’augmentation de la température du fluide ce qui a 

créé un champ thermique plus homogène. Han et al. [45] ont étudié les interactions entre la 

convection naturelle et le rayonnement dans un espace annulaire cylindrique rempli d'un milieu 

absorbant-émettant. Ils ont utilisé la méthode des volumes finis sur un maillage conforme. Les 

résultats ont montré que le rayonnement, le paramètre de conduction-rayonnement N qui présente 

l’équivalent de nombre de Planck pour d’autres études dans la littérature et l'excentricité ont un 

impact important sur le taux de transfert de chaleur. Ils ont remarqué que lorsque N diminue, la 

température du milieu augmente globalement et devient plus uniforme en raison de l'effet 

considérable du rayonnement ce qui confirme le constat de travail précédent [44] sur l’impact de 

rayonnement volumique sur la distribution de la température. Jarray et Mazgar [47]  ont étudié la 

même configuration que Han et al. [45] en présence d’un gaz non-gris. En matière de technique 

utilisée pour le traitement des conditions aux limites, le maillage de type conforme est utilisé. Mehdi 

Keshtkar et al. [48] ont étudié le transfert de chaleur couplé conduction-rayonnement dans une cavité 

contenant un obstacle rectangulaire isotherme afin d'étudier l'effet de plusieurs paramètres comme 

l'épaisseur optique, l'albédo de diffusion et le paramètre conduction-rayonnement. D'autre part, 

Zhang et al.[46]  ont étudié le transfert de chaleur combiné convection- rayonnement dans une cavité 
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carrée chauffée par un cylindre circulaire pour étudier l'effet du milieu participant et de plusieurs 

paramètres comme le nombre de Rayleigh, l'épaisseur optique et la différence de température en 

utilisant la méthode des ordonnées discrètes pour la résolution de l’équation de transfert radiatif. Une 

étude comparative avec le cas en présence de rayonnement volumique avec un cas de convection 

naturelle pure a permis aux auteurs de découvrir que le rayonnement volumique ne peut pas être 

négligé puisqu'il affecte de manière significative les champs thermique et dynamique. De plus, ils 

ont découvert que le transfert de chaleur est fortement influencé par l'épaisseur optique et la 

différence de température. L’augmentation de l’épaisseur optique a favorisé l’atténuation de transfert 

radiatif et par conséquent les interactions entre les surfaces différentiellement chauffées ce qui réduit 

le nombre de Nusselt moyen. De plus, ils ont remarqué que l’impact de l’opacité de milieu et la 

différence de température est très important sur le rayonnement, contrairement à la convection qui 

dépend essentiellement de nombre de Rayleigh. Cependant, il est très important de mentionner que 

les auteurs n’ont pas donné de détails sur le modèle adopté pour imposer les conditions aux limites : 

dynamique (no-slip condition), thermique (température constante), ou flux radiatif au niveau de la 

paroi circulaire (curviligne) qui ne coïncide plus avec les nœuds de maillage. 

Dans la plupart des études précédentes sur les interactions combinées de la convection naturelle 

et de rayonnement dans des cavités carrées en présence d’un corps, on peut remarquer clairement 

que tous les travaux ont donné moins d’importance soit à l’effet radiatif du milieu en le considérant 

transparent soit au traitement de l’interface fluide-structure ce qui reflète les difficultés que présentent 

cette combinaison. À notre connaissance, aucune étude n'a été trouvée qui analyse l'effet d'un milieu 

absorbant-émettant pour ce type de configuration avec un traitement sophistiqué de l’interface pour 

cette géométrie complexe. Par conséquent, un code de calcul a été développé pour effectuer une 

étude numérique du rayonnement volumique combiné avec la convection naturelle dans une cavité 

carrée froide,  remplie d'un milieu participant et chauffée par un corps de trois formes différentes : 

carrée, carrée inclinée à 45° et circulaire. Une méthode combinée de volume fini et frontières 

immergées est utilisée sur un maillage décalé pour un traitement meilleur et précis de l'interface 

fluide-solide, tandis que la méthode des ordonnées discrètes a été utilisée pour résoudre l'équation de 

transfert radiatif. L'effet du rayonnement, du nombre de Rayleigh, de l'épaisseur optique et du rapport 

de forme et d’autres paramètres sur l’écoulement et le transfert de chaleur seront étudiés. 
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III.1 Introduction 
Dans ce chapitre nous allons présenter les configurations étudiées et les équations gouvernantes 

y compris les conditions aux limites : dynamique, thermique et radiatif. Le chapitre se termine par 

l’évaluation du taux de transfert de chaleur dans la cavité et une description globale du code de calcul 

afin d’expliquer la procédure du couplage convection-rayonnement.  

III.2 Modèle physique 
Les configurations étudiées sont présentées sur la figure III.1. Le modèle physique proposé s’agit 

d’une cavité carrée de côté 𝐿 qui contient un corps de trois formes différentes : carrée (géométrie 1), 

carrée incliné à 45° (géométrie 2) et circulaire (géométrie 3). La cavité et le corps sont  maintenus à 

deux températures différentes 𝑇𝑓 et 𝑇𝑐 respectivement avec 𝑇𝑓 < 𝑇𝑐.  Pour les corps carrés dans les 

deux géométries 1 et 2, le coté est 𝑊 = 0.2. En ce qui concerne la géométrie 3, 𝐷 = 0.25 est le 

diamètre du corps. Toutes les parois sont grises, diffuses et opaques. Le fluide  dans l’espace 

annulaire est supposé gris, absorbant-émettant et non-diffusant.  

III.3 Modèle mathématique 
Dans cette étude, l’écoulement est supposé laminaire et bidimensionnel en régime stationnaire. 

Le fluide est considéré comme newtonien, incompressible avec des propriétés thermophysiques  

considérées constantes et  évaluées à la température de référence 𝑇0, sauf en ce qui concerne la masse 

volumique dans le terme de poussée d’Archimède dans l'équation de conservation de la quantité de 

mouvement où l'approximation de Boussinesq est appliquée [1]. Le travail des forces de pression et 

la dissipation visqueuse est négligé. 

III.3.1 Equations gouvernantes 
Les problèmes d'écoulement de fluide et de transfert de chaleur combinés convection naturelle-

rayonnement sont décrits par les équations aux dérivées partielles exprimant la  conservation de 

Figure III. 1 Modèle physique des trois géométries. 
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masse, de quantité de mouvement et de l'énergie complétés par l'équation de transfert radiatif. Ces 

équations s’écrivent sous leur forme adimensionnelle comme suit : 

𝜕𝑢

𝜕𝑥
+

𝜕𝑣

𝜕𝑦
− 𝑞 = 0                                                        (III. 1) 

où Kim et al. [2] ont proposé q comme terme source « mass source/sink »  pour la cellule où passe 

l’interface fluide-solide afin de satisfaire la conservation de la masse. Afin de  satisfaire la condition 

de non-glissement sur l’interface fluide-solide pour les vitesses 𝑢 et 𝑣, deux  termes 𝑓𝑥 et 𝑓𝑦 sont 

utilisés respectivement. D’autre part le rôle du terme de forçage   𝑓𝑇 est d’imposer la température 𝑇𝑐 

à la surface du corps. 

𝑢
𝜕𝑢

𝜕𝑥
+ 𝑣

𝜕𝑢

𝜕𝑦
= −

𝜕𝑃

𝜕𝑥
+ 𝑃𝑟 (

𝜕2𝑢

𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑢

𝜕𝑦2
) + 𝑓𝑥                            (III. 2) 

𝑢
𝜕𝑣

𝜕𝑥
+ 𝑣

𝜕𝑣

𝜕𝑦
= −

𝜕𝑃

𝜕𝑦
+ 𝑃𝑟 (

𝜕2𝑣

𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑣

𝜕𝑦2
) + 𝑅𝑎𝑃𝑟𝑇 + 𝑓𝑦                    (III. 3) 

𝑢
𝜕𝑇

𝜕𝑥
+ 𝑣

𝜕𝑇

𝜕𝑦
=

𝜕2𝑇

𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑇

𝜕𝑦2
+ 𝑆𝑅 + 𝑓𝑇                                  (III. 4) 

Les variables adimensionnelles dans les équations ci-dessus sont définies comme suit : 

𝑥 =
𝑥∗

𝐿
, 𝑦 =

𝑦∗

𝐿
, 𝑢 =

𝑢∗

𝛼𝐿
 , 

𝑣 =
𝑣∗

𝛼𝐿
, 𝑃 =

𝑃∗𝐿2

𝜌𝛼2
  et   𝑇 =

𝑇∗ − 𝑇0
∗

 

𝑇𝑐
∗ − 𝑇𝑓

∗  

L'exposant * indique les variables dimensionnelles. Les paramètres sans dimension sont définis 

comme suit : 

𝑅𝑎 =
𝑔𝛽𝐿3(𝑇𝑐

∗ − 𝑇𝑓
∗)

ν𝛼
, 𝑃𝑟 =

ν

𝛼
    𝑒𝑡   𝐴 =

𝑊

𝐿
 

avec g, 𝛽,𝜈 et 𝛼 sont respectivement l'accélération gravitationnelle, le coefficient de dilatation 

thermique, la viscosité cinématique et la diffusivité thermique. Dans les équations ci-dessus, 𝑥 et 𝑦 

représentent les coordonnées qui varient respectivement dans les directions horizontale et verticale. 

Les variables adimensionnelles 𝑢, 𝑣, 𝑃 et 𝑇 sont la vitesse dans la direction 𝑥, la vitesse dans la 

direction 𝑦, la pression et la température, respectivement. Le terme 𝑆𝑅 présente la source radiative 

calculée en résolvant l'équation de transfert radiatif comme sera présenté dans la modélisation du 

transfert radiatif. 

III.3.2 Conditions aux limites 
La résolution du système d’équations présenté ci-dessus implique l’incorporation des conditions 

aux limites pour chaque variable dépendante. On se limite aux conditions dynamique et thermique. 
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Les conditions aux limites radiatives seront présentées dans la modélisation du transfert radiatif. Les 

conditions aux limites sont données comme suit : 

Sur toutes les parois :     𝑢 = 𝑣 = 0   

Sur les parois de la cavité:   𝑇 = 𝑇𝑓 = −0.5 

Sur l’interface fluide-solide:   𝑇 = 𝑇𝑐 = 0.5 

III.4 Transfert radiatif 
Le rayonnement thermique présente le mode de transfert de chaleur provoqué par des ondes 

électromagnétiques ou l'échange de photons. Il existe alors une dualité onde-particule pour décrire le 

rayonnement, on considère ici uniquement l’aspect ondulatoire. Dans le spectre électromagnétique, 

le rayonnement thermique couvre une partie de l'ultraviolet, le visible et une partie de l'infrarouge. Il 

est reconnu de se trouver à des longueurs d'onde comprises entre 0,1 et 100 𝜇𝑚 comme présenté 

sur la figure III.2. Comme le rayonnement électromagnétique se propage également dans le vide, le 

transfert de chaleur radiatif ne nécessite pas la présence d'un milieu matériel, contrairement au 

transfert de chaleur par conduction ou convection. De plus, et contrairement aux deux autres modes 

de transfert de chaleur qui dépendent de la première puissance de la température, le transfert radiatif 

est quantifié par la quatrième puissance de la température. Ceci implique que  plus que la température 

augmente plus que le rayonnement domine par rapport aux autres modes (conduction et convection) 

comme dans les chaudières, les fours, les réacteurs, moteurs et turbines à gaz. Grâce à sa vitesse de 

propagation très élevée, le rayonnement peut dominer comme mode de transfert même à des 

températures basses et surtout dans les structures à grande échelle.  

En termes de modélisation et résolution, le rayonnement thermique est un phénomène très 

complexe et bien que les équations soient connues, elles sont difficiles à résoudre dès que l’intensité 

de rayonnement dépend de la position, la direction, la longueur d'onde et de la température locale. 

De plus, l’intensité dans toutes les directions peut être affectée en traversant un milieu participant ou 

dit « semi-transparent » ce qui rend la modélisation du rayonnement plus complexe.  

Avant de présenter la modélisation du transfert radiatif et les méthodes de résolution, quelques 

définitions des grandeurs fondamentales du rayonnement sont nécessaires. Commençons tout 

d’abord  par la définition du milieu transparent et du milieu  semi-transparent pour faire la différence 

entre les deux. Lors du transfert radiatif entre deux surfaces à travers un milieu quelconque, 

l’intervention de ce dernier dépend de sa nature. Par conséquent, le rayonnement peut être classé en 

deux catégories selon la nature de milieu. Quand le milieu ne participe pas au transfert radiatif, le 

rayonnement est dit « surfacique » et le milieu est dit « transparent ». À l’opposé, le transfert radiatif 
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dit « volumique » qui implique la présence d’un milieu semi-transparent est plus complexe  comme 

ce dernier participe à l’échange radiatif par absorption, émission ou diffusion. Par conséquent, le 

rayonnement dans un milieu semi-transparent peut subir une atténuation (absorption et/ou diffusion) 

ou un renforcement (émission et/ou diffusion). Dans ce travail, on aborde uniquement le transfert 

radiatif dans les milieux semi-transparents (connu par le rayonnement de gaz), où la propagation 

d’une onde électromagnétique se fait en présence d’un milieu émettant, absorbant et non-diffusant. 

III.4.1 Modélisation du transfert radiatif 
L’étude d’un transfert couplé exige la résolution de l’équation de transfert radiatif pour déterminer 

la divergence de flux radiatif  ∇ ∙ 𝐪𝑹 et par conséquent la source radiative 𝑆𝑅 . La détermination de 

la divergence de flux radiatif dans chaque point de la cavité passe par la détermination du 

rayonnement incident 𝐺 comme le montre l’équation (III. 5). De ce fait, il est essentiel de 

déterminer la luminance 𝐿 en chaque point du domaine. Cette luminance qui présente la variable en 

question pour l’équation de transfert radiatif. 

∇ ∙ 𝐪𝑹 = 𝜅(4𝜎𝑇4 − 𝐺)                                              (III. 5) 

III.4.2  Généralités et définitions 
III.4.2.1 Milieu gris 

Un milieu est dit « gris » lorsque ses propriétés radiatives sont indépendantes de la longueur 

d'onde. Dans le cas contraire, le milieu est dit « non-gris », les propriétés sont dites 

« monochromatiques » et indexées de l'indice 𝜆. 

Figure III.2   Spectre électromagnétique 
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III.4.2.2 Angle solide 

Le rayonnement émis d’un point de la surface 𝑑𝑆 qui passe, à travers la surface circulaire 𝑑𝑆𝑛 

dans l’espace, est défini par l’angle solide (angle formé par un cône). Comme présenté sur la figure 

III.3, un  angle  solide  est défini par  la  relation  suivante : 

𝑑𝛺 =
𝑑𝑆𝑛

𝑟2
= sin 𝜃 𝑑𝜃𝑑𝜙                                                (III. 6) 

L’unité  de l’angle solide est le stéradian (𝑠𝑟). 

III.4.2.3 Luminance monochromatique et le flux radiatif 

La luminance chromatique présente une grandeur de base pour le transfert radiatif qui est calculée 

dans le but d’intégrer l’énergie liée au rayonnement dans un bilan thermique. Elle est définie comme 

Figure III.3   L'angle solide en coordonnées polaires 

Figure III.4   Représentation schématique de la luminance monochromatique 

l 
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le flux d’énergie radiative, par unité de surface, par unité d’angle solide, et par unité d’intervalle 

d’onde. 

𝑙𝜆(𝜆, 𝜙, 𝜃) =
𝑑𝑞𝑅 

𝑑𝑆 . cos 𝜃 . 𝑑Ω. 𝑑𝜆
                                               (III. 7) 

Exprimé en fonction de la luminance et l’équation (III. 7) et l’équation (III. 6), la densité de flux 

radiatif 𝑞𝑅 est calculée sur l’hémisphère comme suit : 

𝑞𝑅 = ∫ ∫ ∫ 𝑙𝜆(𝜆, 𝜙, 𝜃) cos 𝜃 sin 𝜃 𝑑𝜃𝑑𝜙𝑑𝜆                           
𝜋 2⁄

𝜃=0

2𝜋

𝜙=0

∞

0

(III. 8) 

III.4.2.4 Luminance du corps noir 

Par sa définition, un corps noir absorbe la totalité de rayonnement qui le reçoit de toutes les 

directions de l’espace et à toutes les fréquences (il ne réfléchit pas, ne transmet rien), et il émet un 

rayonnement de luminance monochromatique donné par la loi de Planck : 

𝑙𝜆
0(𝑇) =

𝐶1

𝜆5. [exp (
𝐶2

𝜆. 𝑇
) − 1]

                                                     (III. 9) 

avec  𝐶1 = 3.74. 10−16 W/m2 et 𝐶2 = 1,4388. 10−2 m. K 

L’intégration de l’équation (III. 9) sur tout le spectre de rayonnement fournit la luminance totale du 

corps noir. On obtient alors la loi de Stefan-Boltzman : 

𝑙 
0(𝑇) = ∫ 𝑙𝜆

0(𝑇)𝑑𝜆
∞

0

=
𝜎𝑇4

𝜋
                                                 (III. 10) 

où 𝜎 = 5,6698. 10−8 W. m−2. K−4 est la constante de Stefan-Boltzman. 

III.4.3 Processus élémentaires du milieu semi-transparent 
Comme dans ce travail le milieu considéré est semi-transparent, présentons les interactions et 

processus élémentaires qui caractérisent ce type de milieu. En principe trois interactions rentrent en 

jeu où le milieu participant peut absorber, émettre ou diffuser du rayonnement comme le montre la 

figure III.5. 

Figure III.5   Interactions du rayonnement avec un milieu semi-transparent MST 

l 

l 

l 
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III.4.3.1 Absorption 

En rayonnement, un milieu semi-transparent est connu par sa capacité d’absorber une certaine 

quantité d’énergie qu’il reçoit. Il est observé que cette énergie absorbée 𝑑𝑙𝜆,𝑎
 (𝛀, 𝐬) est directement 

proportionnelle à la luminance incidente et la longueur élémentaire du cylindre 𝑑𝑠. L’atténuation par 

absorption le long de la longueur élémentaire 𝑑𝑠 est donnée par la relation suivante : 

𝑑𝑙𝜆,𝑎
 (𝛀, 𝐬) = −𝜅𝜆,𝑎𝑙𝜆

 (𝛀, 𝐬)𝑑𝑠                                              (III. 11) 

avec 𝜅𝜆,𝑎 le coefficient d’absorption du milieu à la longueur d’onde 𝜆, 𝛀 présente l’angle 

solide (direction de rayonnement) et s présente le vecteur position. 

III.4.3.2 Diffusion (Scattering) 

On parle de diffusion, si une partie de rayonnement incident dans la direction 𝛀 est déviée de sa 

trajectoire  suite à une interaction avec le milieu traversé. Cette quantité d’énergie perdue (out-

scattering) pour une direction donnée  est considérée comme un gain (in-scattering) pour d’autres 

directions comme présenté sur la figure III.5. De même que l’absorption, l’atténuation par diffusion 

est proportionnelle à la luminance incidente et la longueur élémentaire 𝑑s et peut être exprimée 

comme suit : 

𝑑𝑙𝜆,𝑑
 (𝛀, 𝐬) = −𝜅𝜆,𝑑𝑙𝜆

 (𝛀, 𝐬)𝑑𝑠                                       (III. 12) 

avec 𝜅𝜆,𝑑 le coefficient de diffusion du milieu à la longueur d’onde 𝜆. 

III.4.3.3 Emission 

Tout corps dont la température est supérieure au zéro absolu émet un rayonnement 

électromagnétique. Pour un corps noir, le rayonnement émis est donné par la loi de Planck (III. 9) 

mais pour les matériaux réels, l’émission présente une fraction de l'émission du corps noir 𝑙𝜆
0(𝑇). 

Cette fraction 𝜅𝜆,𝑒 appelée coefficient d'émission du milieu à la longueur d’onde 𝜆. Considérons 

l’équilibre thermodynamique local, en utilisant la loi de Kirchhoff  où tout le milieu est  susceptible 

d’absorber et d’émettre dans les mêmes proportions 𝜅𝜆,𝑎 = 𝜅𝜆,𝑒. Le rayonnement émis par un 

élément 𝑑s est calculé comme suit : 

𝑑𝑙𝜆,𝑒
 (𝛀, 𝐬) = 𝜅𝜆,𝑎𝑙𝜆

0(𝛀, 𝐬)𝑑𝑠                                          (III. 13) 

III.4.3.4 Extinction et épaisseur optique 

Comme l’absorption et la diffusion sont décrites du même formalisme, et présentent un effet 

combiné d’atténuation du rayonnement le long d’une longueur élémentaire ds, il est recommandé 

de les regrouper sous une appellation commune dite « extinction ». Le coefficient d’extinction est 

alors décrit comme suit : 

𝜅𝜆 = 𝜅𝜆,𝑎+𝜅𝜆,𝑑                                                     (III. 14) 
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L’intégration de ce coefficient le long de la tranche traversée par le rayonnement donne naissance à 

un paramètre très important 𝜏𝜆 dit « épaisseur optique »: 

𝜏𝜆(𝒔) = ∫ 𝜅𝜆(𝐬′)𝑑𝑠′

𝒔

𝟎

                                               (III. 15) 

III.4.4  Équation de transfert radiatif ETR 
III.4.4.1 Bilan énergétique 

Considérons un volume élémentaire de longueur 𝑑s et une direction 𝛀 comme présenté sur 

Figure III.5. Un bilan énergétique doit être utilisé afin d’obtenir l’équation de transfert radiatif qui 

présente une équation intégro-différentielle dont la variable est la luminance.  

{
Variation de 
la luminance 

} + {
Atténuation par 

diffusion + Absorption
} = {Emission} + {

Renforcement 
par diffusion

} 

Comme déjà décrit, les deux pertes par absorption et diffusion sont regroupées sous l’appellation 

extinction donc le bilan énergétique devient : 

{
Variation de 
la luminance 

} + {Extinction} = {Emission} + {
Renforcement 
par diffusion

} 

À partir de ce bilan de luminance et pour une longueur d’onde 𝜆, l’ETR s’écrit comme suit : 

1

𝑐

𝜕𝑙𝜆
 (𝛀, 𝐬)

𝜕𝑡
+

𝜕𝑙𝜆
 (𝛀, 𝐬)

𝜕𝑠
+ (𝜅𝜆,𝑎+𝜅𝜆,𝑑)𝑙𝜆

 (𝛀, 𝐬) = 𝜅𝜆,𝑒𝑙𝜆
0(𝛀, 𝐬)+𝜅𝜆,𝑑𝐷𝜆

 (𝛀, 𝐬)      (III. 16) 

Le terme temporel 
1

𝑐

𝜕𝑙𝜆
 (𝛀,𝐬)

𝜕𝑡
 est négligé, comme 𝑐 présente la célérité. Les termes de diffusion 

seront négligés comme le milieu semi-transparent dans ce travail de thèse est considéré gris (donc 

l’indice 𝜆 est à omettre), absorbant-émettant et non-diffusant et à l’équilibre thermodynamique donc 

l’équation du transfert radiatif prend la forme suivante : 

𝜕𝑙 
 (𝛀, 𝐬)

𝜕𝑠
+ 𝜅 𝑙 

 (𝛀, 𝐬) = 𝜅 𝑙 
0(𝛀, 𝐬)                                   (III. 17) 

Le terme de transport ou variation de luminance peut s’écrire sous la forme suivante : 

𝜕𝑙 
 

𝜕𝑠
= 𝛀 ∙ ∇𝑙 = 

 ∇ ∙ (𝛀𝑙)                                             (III. 18) 

Puisque la direction 𝛀 est indépendante de la divergence de flux de 𝛀𝑙 car les chemins 

optiques sont rectilignes. L’équation (III. 17) prend la forme suivante : 

∇ ∙ 𝛀𝑙 + 𝜅 𝑙 
 = 𝜅 𝑙 

0(𝑇)                                             (III. 19) 

L’équation de transfert radiatif pour un milieu semi-transparent gris, absorbant-émettant 

et non-diffusant est alors définie sous la forme cartésienne comme suit : 
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𝜇
𝜕𝑙 

 

𝜕𝑥
+ 𝜂

𝜕𝑙 
 

𝜕𝑦
+ 𝜉

𝜕𝑙 
 

𝜕𝑧
+𝜅 𝑙 = 𝜅 𝑙 

0(𝑇)                                     (III. 20) 

avec                                                 𝛀 =  𝜇𝐢 + 𝜂𝐣 + 𝜉𝐤 

III.4.4.2 Conditions aux limites 

Pour intégrer l’équation de transfert radiatif et par la suite la résoudre, la valeur de la luminance 

sortant de la paroi doit être  identifiée. Pour des parois opaques et diffuses, l'intensité quittant une 

paroi dans une certaine direction peut être exprimée comme suit : 

𝑙 (𝛀(𝛀 ∙𝐧>0), 𝐬𝒑) = 𝜀𝑝𝑙 
0(𝑇𝑝) +

1 − 𝜀𝑝

𝜋
∫ 𝑙 (𝛀′, 𝐬𝒑)|𝛀′ ∙ 𝐧|𝑑𝛺′

 

(𝛀′∙𝐧<0)

            (III. 21) 

où 𝐬𝒑 est un point de la paroi, 𝐧 est la normale en point 𝐬𝒑 quittant la paroi, 𝑇𝑝 et 𝜀𝑝 sont la 

température et l’émissivité de la paroi respectivement. 𝛀 ∙ 𝐧 > 0 caractérise une direction du 

rayonnement partant de la paroi. À l’opposé 𝛀′ ∙ 𝐧 < 0 repère un rayonnement incident. 

III.4.5 Équation de la divergence du flux 
L’identification de la divergence du flux de chaleur radiative permet également d’identifier la 

source radiative 𝑆𝑅 qui présente un paramètre très intéressant, car il met en relation le transfert par 

rayonnement avec la conservation globale de l'énergie c’est-à-dire c’est le terme qui permet de 

connecter le transfert de chaleur radiatif avec les autres modes de transfert (conduction et/ou 

convection). Intégrons l’équation du transfert radiatif (III. 19) sur tout l’espace 4𝜋 𝑠𝑟 : 

∇ ∙ ∫ 𝛀𝑙

 

4𝜋

𝑑𝛺 + 𝜅 ∫ 𝑙

 

4𝜋

𝑑𝛺 
 = 𝜅 ∫ 𝑙 

0(𝑇)

 

4𝜋

𝑑𝛺                                (III. 22) 

Comme l’émission 𝑙 
0(𝑇) est indépendante de la direction 𝛀 : 

𝜅 ∫ 𝑙 
0(𝑇)

 

4𝜋

𝑑𝛺 = 4𝜋𝜅𝑙 
0(𝑇)                                             (III. 23) 

Sachant que les expressions de la densité de flux radiatif 𝐪𝑹 et du rayonnement incident G sont 

respectivement : 

𝐪𝑹(𝛀, 𝐬) = ∫ 𝛀𝑙

 

𝟒𝝅

𝑑𝛺                                                 (III. 24) 

𝐺(𝛀, 𝐬) = ∫ 𝑙

 

4𝜋

𝑑𝛺                                                   (III. 25) 

Une simple identification entre les équations (III. 22) − (III. 25) permet d’écrire l’expression de 

la divergence du flux radiatif comme suit : 

∇ ∙ 𝐪𝑹 = 𝜅(4𝜋𝑙 
0(𝑇) − 𝐺)                                           (III. 26) 
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Introduisons la loi de Stefan-Boltzman (III. 10), l’équation de la divergence du flux radiatif s’écrit : 

∇ ∙ 𝐪𝑹 = 𝜅(4𝜎𝑇4 − 𝐺)                                               (III. 27) 

Le premier terme représente l'énergie émise et le second terme l'énergie absorbée. On remarque que 

la diffusion n'intervient plus ici. 

Lorsque les trois modes de transfert de chaleur (conduction, convection et rayonnement) sont 

présents, l’équation de conservation d’énergie s’écrit sous sa forme générale : 

𝜌𝑐𝑃

𝜕𝑇

𝜕𝑡
+ 𝐮 ∙ ∇𝑇 = ∇ ∙ (𝑘∇𝑇) − ∇ ∙ 𝐪𝑹 + 𝑆                            (III. 28) 

avec 𝜌, 𝑐𝑃 et 𝑘 présentent respectivement la masse volumique, la chaleur spécifique et la 

conductivité thermique du milieu. 𝑇 présente la température et u le vecteur de la vitesse d’écoulement 

et S l’ensemble des termes sources, autres que ceux d’origine radiative (−∇ ∙ 𝐪𝑹). Plus de détails sur 

le développement de l’équation de transfert radiatif sont disponibles dans l’ouvrage de Modest [44]. 

III.5 Transfert de chaleur 
Dans ce travail, pour quantifier le comportement thermique de la cavité, les nombres 

de Nusselt local et moyen (convectif, radiatif et total) sont utilisés. Étant donné qu'en 

régime stationnaire, les nombres de Nusselt moyens le long des parois chaudes et froides 

sont les mêmes, il n'est pas nécessaire de donner une attention particulière aux nombres de 

Nusselt de la cavité et à celui du corps interne [4]. Par conséquent, dans ce travail, 

l'attention se concentrera par la suite sur le nombre de Nusselt de la cavité. Cette grandeur 

caractéristique est adimensionnée par un flux de conduction de référence. 

Le nombre de Nusselt local convectif sur les parois verticales et horizontales est défini 

respectivement comme suit : 

𝑁𝑢𝑐𝑜𝑛 =
𝐿

(𝑇𝑐 − 𝑇𝑓)
 |

𝜕𝜃

𝜕𝑥
|

𝑥=0,𝐿
                                     (III. 29) 

𝑁𝑢𝑐𝑜𝑛 =
𝐿

(𝑇𝑐 − 𝑇𝑓)
|
𝜕𝜃

𝜕𝑦
|

𝑦=0,𝐿

                                       (III. 30) 

Pour le nombre de Nusselt local radiatif sur les parois verticales et horizontales, c’est défini 

respectivement comme suit : 

𝑁𝑢𝑟𝑎𝑑 =  
𝐿

𝑘(𝑇𝑐 − 𝑇𝑓)
|𝑞𝑅

𝑛𝑒𝑡|𝑥=0,𝐿                                   (III. 31) 

𝑁𝑢𝑟𝑎𝑑 =
𝐿

𝑘(𝑇𝑐 − 𝑇𝑓)
|𝑞𝑅

𝑛𝑒𝑡|𝑦=0,𝐿                                    (III. 32) 

où 𝑞𝑅
𝑛𝑒𝑡 représente la densité de flux radiatif net sur les parois de la cavité. 
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Pour calculer le nombre de Nusselt convectif et radiatif moyen de la cavité, une somme pondérée 

des nombres de Nusselt locaux sur les 4 parois est définie comme suit : 
𝑁𝑢̅̅ ̅̅

𝑐𝑜𝑛 =
1

4
[∫(𝑁𝑢𝑐𝑜𝑛|𝑥=0,𝐿)𝑑𝑦

𝐿

0

+ ∫(𝑁𝑢𝑐𝑜𝑛|𝑦=0,𝐿)

𝐿

0

𝑑𝑥]                (III. 33) 

𝑁𝑢̅̅ ̅̅
𝑟𝑎𝑑 =

1

4
[∫(𝑁𝑢𝑟𝑎𝑑|𝑥=0,𝐿)

𝐿

0

𝑑𝑦 + ∫(𝑁𝑢𝑟𝑎𝑑|𝑦=0,𝐿)𝑑𝑥

𝐿

0

]                (III. 34) 

Le nombre de Nusselt local total et moyen total sont définis respectivement comme suit : 

𝑁𝑢 = 𝑁𝑢𝑐𝑜𝑛 + 𝑁𝑢𝑟𝑎𝑑                                               (III. 35) 

𝑁𝑢̅̅ ̅̅ = 𝑁𝑢̅̅ ̅̅
𝑐𝑜𝑛 + 𝑁𝑢̅̅ ̅̅

𝑟𝑎𝑑                                               (III. 36) 

III.6 Couplage convection-rayonnement 
Dans cette section, nous allons présenter le couplage convection-rayonnement. Comme 

le montre l’équation de conservation d’énergie (III.4), le terme source radiatif présente 

l’élément clé de coordination entre le rayonnement et la convection. Cette coordination à 

une itération donné « n » se fait par un échange de donnée entre le code radiatif et le code 

convectif comme suit : 

 Le champs thermique de l’itération précédente «𝑛 − 1» est utilié par le code radiatif 

pour déterminer les luminances et par la suite le terme sources radiatif de la nème 

itération pour chaque maille.  

 Le code convectif passe à l’identification du champs dynamique. 

 Ensuite, le code convectif procède à la résolution de l’équation d’énergie pour 

déterminer le champs thermique de la nème itération en utilisant le terme source radiatif 

déjà évalué et le nouveau champs dynamique. 

 Ce champs thermique est utilisé pour le calcul radiatif et l’identification du champs 

dynamique de la prochaine itération et ainsi de suite. 
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IV.1 Introduction 
Dans ce chapitre, nous allons présenter les méthodes utilisées pour la résolution de système 

d’équation présenté auparavant. Trois méthodes fondamentales sont utilisées pour la résolution des 

différents problèmes (écoulement, interaction fluide-structure et transfert radiatif) : la méthode des 

volumes finis, la méthode des frontières immergées et la méthode des ordonnées discrètes. Le 

chapitre se termine par une étude de sensibilité de maillage et la validation du code de calcul.  

IV.2 Volumes finis 
La méthode des volumes finis est considérée comme la méthode la plus populaire dans la 

littérature pour la résolution des problèmes d’écoulement. Elle permet de remplacer des problèmes 

continus par un problème discret toute en assurant une excellente qualité de conservation. Ce procédé 

est appelé « discrétisation » et se déroule en deux étapes principales : 

 La discrétisation du domaine de calcul (maillage).  

 La discrétisation des équations de base.  

IV.2.1 Discrétisation du domaine de calcul 
Cette procédure dite « maillage » consiste à diviser le domaine d’étude en un ensemble de cellules 

pour avoir un ensemble de volumes de contrôle du domaine sur lequel on va appliquer une méthode 

numérique. Une fois, discrétiser le domaine, la première question consiste à identifier les points du 

domaine où les valeurs des variables dépendantes inconnues doivent être calculées. Pour répondre à 

cette question, deux approches sont couramment utilisées :  

 Maillage colocalisées « non-staggered grid » où le stockage de toutes les variables se fait aux 

centre des volumes de contrôle.  

 Maillage décalé « staggered grid » introduit par Harlow et Welsh [1] où la variable scalaire est 

stockée dans le centre du volume de contrôle  comme la pression et la température, tandis que 

les vitesses sont placés sur les faces de la cellule comme présenté sur la figure IV.1. 

Il est bon de noter que si les vitesses et les pressions sont les deux définies aux centres des volumes 

de contrôle, un champ de pression non-uniforme peut agir comme un champ uniforme dans les 

équations discrétisées de la quantité de mouvement [2] donc le plus grand avantage la disposition 

décalé est l’excellent couplage entre les vitesses et la pression, ce qui permet d'éviter certains 

problèmes de convergence et de découplage pression-vitesse. Dans le présent travail de cette thèse, 

un maillage Cartésien uniforme décalé a été choisi.  
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IV.2.2 Discrétisation des équations 
Comme déjà décrit, le but de la discrétisation des équations est d'obtenir un système linéaire d’un 

nombre fini d'équations discrètes. L'intégration de l’équation de continuité pour un seul volume de 

contrôle fluide a la forme suivante : 

𝐹𝑒 − 𝐹𝑤 + 𝐹𝑛 − 𝐹𝑠 = 0                                                (IV. 1) 

Avec : 𝐹𝑒, 𝐹𝑤, 𝐹𝑛 et 𝐹𝑠 sont les flux convectif sur les faces du volume de contrôle comme 

présenté sur la figure IV.2 tels que : 

𝐹𝑒 = (𝜌𝑢)𝑒Δ𝑦, 𝐹𝑤 = (𝜌𝑢)𝑤Δ𝑦                                         (IV. 2) 

𝐹𝑛 = (𝜌𝑣)𝑛Δ𝑥, 𝐹𝑠 = (𝜌𝑣)𝑠Δ𝑥                                          (IV. 3) 

Une fois intégrer l’équation de quantité de mouvement (III. 2) pour chaque volume de contrôle, une 

forme générale de ce type est obtenue : 

𝑎𝑃𝑢𝑃 = 𝑎𝑊𝑢𝑊 + 𝑎𝑆𝑢𝑆 + 𝑎𝐸𝑢𝐸 + 𝑎𝑁𝑢𝑁 + 𝑏                            (IV. 4) 

Le terme b représente les termes sources et les coefficients 𝑎𝐸, 𝑎𝑊, 𝑎𝑁 et 𝑎𝑆 présentent les 

coefficients liées au nœud E, W, N et S respectivement. 𝑎𝑃 représente le coefficient associé au nœud 

P comme indiqué sur la figure IV .2. Ces coefficients dépendent de schéma de discrétisation utilisé 

pour le terme de diffusion et celui de convection.  

Pour le terme de diffusion on a choisi le schéma de différence centrale vu sa seconde ordre de 

précision et un schéma « Power law » de Patankar [3]. Ce schéma dépend essentiellement du nombre 

de Peclet où le terme de diffusion est annulé si le nombre de Peclet dépasse 10 sinon le flux est 

interpolé par une expression polynomiale. C’est un schéma très utile dans les calculs pratiques des  

Figure IV. 1 Stockage des variables pour un maillage de type décalé. 



CHAPITRE IV                   METHODES NUMERIQUES DE RESOLUTION 

38 

écoulements ce qui a favorisé son utilisation dans des logiciels commerciaux par exemple la version 

6.2 de FLUENT, ce schéma est disponible sous forme d'option de discrétisation que l'utilisateur peut 

choisir [2]. 

Le domaine de calcul est décomposé en trois régions: 

 Domaine fluide discrétisé comme déjà décrit. 

 Domaine solide où les termes sources sont modifiés et les coefficients des nœuds voisins sont 

désactivés pour avoir des vitesses nulles ou une température constante 𝑇 = 𝑇𝑐 à l’intérieur du 

corps. 

 L’interface fluide-solide où les équations discrétisées sont reconstruites ou remplacées par des 

formules d’interpolation en se basant sur une méthode des frontières immergées comme sera 

expliqué dans la section suivante et de même pour les autres équations discrétisées (III.3 et 

III.4). 

Figure IV. 3 Volume de contrôle pour l’équation de quantité de mouvement (III.2). 

Figure IV. 2 Flux convectifs d'un volume de contrôle de l’équation de continuité. 
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IV.3 Méthode des frontières immergées 
Les interactions fluide-structure impliquent deux milieux distincts qui ne respectent pas 

les mêmes lois fondamentales et algorithmes, ce qui présente l’une des difficultés majeure 

même si les deux appartiennent au même domaine qui est la mécanique des milieux 

continus. Le terme « frontières immergées » (immersed boundary) a été introduit en 1972 

par Peskin [4,5]. L’idée principale de cette méthode est de décrire les interactions fluide-

structure dans un domaine physique le plus souvent cartésien sans avoir besoin d’une 

adaptation de l’interface fluide-structure avec le maillage (voir la figure IV.4). Par 

conséquent et contrairement aux méthodes de maillage conforme « Body fitted grid », 

l’implémentation des conditions aux limites au niveau de l’interface fluide-structure ne 

sera pas facile. Pour résoudre ce problème, un ou plusieurs termes de forçage sont adoptés 

au niveau des équations gouvernantes selon la version de la méthode des frontières 

immergées utilisée ce qui présente l’élément clé d’imposition des conditions aux limites à 

l’interface fluide-structure. La différence entre les approches de la méthode des frontières 

immergées (continue et discrète) réside au niveau du traitement des conditions aux limites 

à l’interface fluide-structure plus précisément à la façon d’implémentation et la nature du 

terme de forçage.  

 

 

IV.3.1 Principe général 
Considérons un écoulement incompressible qui passe autour d’un corps solide décrit par les 

équations gouvernantes suivantes : 

       𝜌 (
𝜕𝐮

𝜕𝑡
+ 𝐮 ∙ ∇𝐮) + ∇𝑝 − 𝜇∇2𝐮 = 0     et   

∇ ∙ 𝐮 = 0  dans Ω𝑓                                                                         (IV. 5) 

𝐮 = 𝐮𝚪 à l’interface Γi𝑏                                                                 (IV. 6) 

Figure IV. 4 Maillage d'un domaine solide-fluide.  
(a) maillage conforme (b) maillage non-conforme au corps. 
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où 𝐮(𝐱, 𝑡) présente la vitesse du fluide et 𝑝(x, 𝑡) la pression. Les paramètres 𝜌 et 𝜇 sont la masse 

volumique et la viscosité respectivement. Le solide occupe le domaine Ω𝑠, le fluide occupe le 

domaine Ω𝑓 et l’interface fluide-solide est notée par Γ𝑖𝑏 . Le système d’équations ci-dessus peut être 

allégé par la formulation suivante : 

ℒ(𝑈) = 0 dans Ω𝑓                                                 (IV. 7) 

𝑈 = 𝑈Γ à l’interface Γ𝑖𝑏                                              (IV. 8) 

ℒ est un opérateur qui représente le système d’équations de Navier-Stockes. 

L’équation (IV. 7) est discrétisée sur un maillage cartésien non adapté à l’interface fluide-solide. 

L’approche continue de la méthode des frontières immergées procède par  une représentation de cette 

interface à une modification de l’équation (IV. 7) en rajoutant un terme source dit « fonction de 

forçage » (forcing function) et l’équation (IV. 7) devient : 

ℒ(𝑈) = 𝑓𝑏                                                      (IV. 9) 

L’équation (IV. 9) s’applique à tout le domaine Ω (Ω = Ω𝑓 + Ω𝑠) avec 𝑓𝑏 = (f𝑚, f𝑝) où f𝑚 et 𝐟𝒑 

présentent les fonctions de forçage appliquées aux moments et à la pression respectivement. Après 

la discrétisation de l’équation (IV. 9) on obtient le système linéaire suivant qui sera résolu sur tout le 

domaine Ω : 

[ℒ]{𝑈} = {𝑓𝑏}                                                     (IV. 10) 

Cette approche est appelée « continue » puisque la fonction de forçage est implémentée au système 

dans sa forme continue contrairement à l’approche « discrète » où l’implémentation se passe après 

la discrétisation.  

Pour l’approche discrète, l’équation (IV. 7) est discrétisée sur un maillage cartésien non-adapté en 

ignorant l’existence du corps solide ce qui donne le système suivant : 

[ℒ]{𝑈} = 0                                                        (IV. 11) 

La prochaine étape est de faire un ajustement de ce système linéaire pour les cellules au voisinage de 

l’interface fluide-solide afin de prendre en charge l’existence d’un corps solide immergée ce qui 

change le système linéaire au système suivant : 

[ℒ′]{𝑈} = {𝑟}                                                     (IV. 12) 

où  ℒ′ représente le système linéaire modifié et 𝑟 le terme connu d’après les conditions aux limites à 

l’interface fluide-solide et le système ci-dessus peut être écrit sous la forme suivante : 

[ℒ]{𝑈} = {𝑓𝑏
′}                                                     (IV. 13) 

avec                                         {𝑓𝑏
′} = {𝑟} + [ℒ]{𝑈} − [ℒ′]{𝑈}                                        (IV. 14) 
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L’approche continue présente quelques avantages comme la facilité d’implémentation de la 

fonction de forçage et une bonne adaptation avec les corps élastiques ce qui a favorisé son utilisation 

dans le domaine biologique [5–8]. À l’opposé, elle présente des problèmes de stabilité et de précision 

pour les parois rigides à des nombres de Reynolds élevés à cause de la distribution de la force dans 

la cellule immergée et celles qui l’entourent [9] (voir la figure IV.5). Par conséquent, l’approche 

discrète a été proposée, comme le forçage est implémenté après la discrétisation dans le but 

d’augmenter la précision au voisinage de l’interface. Pour cette approche, il est recommandé de faire 

un forçage au niveau de l’interface afin de respecter la condition aux limites par exemple: le non-

glissement (no-slip condition). L’avantage le plus important de ce groupe de méthodes de forçage 

discret direct est qu'elles permettent potentiellement un contrôle direct de la précision et de la stabilité 

numérique globale et locale (cellules d’interface), même si elles dépendent fortement du schéma de 

discrétisation.  

IV.3.2 L’utilisation de la méthode des frontières immergées 
Cette méthode (approche discrète) qui a comme but, le traitement avec une grande précision de 

l’interface fluide-structure dépend essentiellement de la discrétisation du domaine. Pour les 

géométries 2 et 3, la nécessité d’utiliser la méthode des frontières immergée est clair mais pour un 

corps carré (géométrie 1), l’alignement des parois avec les nœuds de maillage Cartésien ne présente 

pas une nécessité d’une imposition implicite des conditions aux limites. Cependant, l’utilisation d’un 

maillage décalé nous oblige d’avoir l’une des variables non-coïncidant avec le maillage comme 

présenté sur la figure IV. 6 qui présente un échantillon du maillage au voisinage de la paroi inférieure 

du corps chaud pour la géométrie 1 où la frontière est indiquée par une ligne rouge et la région solide 

Figure IV. 5 Représentation schématique de la diffusion du terme source sur des cellules 
voisines de la (issu de Mittal et Iaccarino [9]) 
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en gris. Cette figure montre que dans ce travail, le choix était d’aligner les nœuds des scalaires avec 

les parois. 

Par conséquent, l’imposition des conditions aux limites pour la température et la pression et l’une 

des composantes de la vitesse se fait d’une façon directe. Il est remarquable que les nœuds scalaires 

sont alignés avec la frontière ainsi que les nœuds de la composante horizontale de la vitesse 𝑢𝑖,𝑗. En 

ce qui concerne la composante verticale 𝑣𝑖,𝑗, l’une des techniques les plus utilisée est 

l’implémentation d’une viscosité infinie ou un coefficient ap assez grand à l’équation (IV. 4) pour 

assurer une vitesse proche de zéro mais dans ce travail, elle sera imposée implicitement par la 

méthode des frontières immergées IB (Immersed Boundary). Le tableau IV.1 présente le type 

d’imposition des conditions aux limites pour chaque variable sur les autres parois. 

Tableau IV.1 Type d’imposition des conditions aux limites pour la géométrie 1. 

Imposition des conditions aux limites Directe Implicite (IB) 
Paroi gauche ou droite P, T et v u 
Paroi supérieure ou inférieurs P, T et u v 

 
D’après le tableau IV. 1, nous constatons que seulement les vitesses sont considérées par l’imposition 

des conditions aux limites par la méthode des frontières immergées. Pour cela, il est primordial de 

marquer toutes les vitesses de l’interface considérées. D’autre part, pour les géométries 2 et 3, les 

conditions aux limites pour toutes les variables sont imposées implicitement par la méthode des 

frontières immergées.  

IV.3.3 La méthode d’interpolation et reconstruction 
Pour cette méthodologie, le forçage est appliqué directement à la cellule fluide au voisinage de 

l’interface fluide-solide. Par conséquent, une classification des cellules en trois catégories est exigée: 

les cellules solides, les cellules fluides et les cellules d’interface fluide-solide qui sont définies comme 

Figure IV. 6  Maillage au niveau de la paroi inférieur du corps (géométrie 1). 
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cellules fluides ayant en moins une cellule adjacente dans le domaine solide. Les équations 

gouvernantes sont utilisées dans cette approche pour calculer les grandeurs physiques seulement pour 

les cellules fluides. Pour les cellules de l’interface, ces équations subissent une reconstruction afin de 

traiter les conditions aux limites sur l’interface fluide-solide par un schéma d’interpolation donné 

[10–14]. Cette approche a été initialement introduite par Mohd-Yusof  [15] ensuite Fadlun et al. [10] 

ont utilisé le même principe en proposant trois formulations. 

IV.3.3.1 Sans interpolations (Stepwise geometry)  

C’est la formulation la plus simple avec une précision de l’ordre zéro qui consiste à reconstruire 

l’interface fluide-structure en l’adaptant avec les faces des cellules d’interface comme le montre la 

figure IV.7-a. La deuxième étape est d’appliquer le forçage à la cellule d’interface. Par conséquent, 

cette approche considère que les nœuds coïncident tout le temps avec la paroi solide ce qui donne un 

profil du solide "en escaliers". Cela présente l’un des inconvénients de cette approche puisque la 

géométrie en réalité est plus complexe. D’autre part, cette méthode donne encore des résultats 

acceptables si le maillage est très fin. Cette technique est utilisée pour implémenter les conditions aux 

limites radiatives comme sera expliquée par la suite. 

IV.3.3.2 La méthode de pondération (Weighted method) 

Cette approche est presque similaire à la précédente sauf que le forçage cette fois est corrigé 

suivant le taux de solide dans la cellule d’interface figure IV.7-b. Pour chaque cellule traversée par 

l’interface, on calcule un coefficient 𝜒 avec 𝜒 =
𝑉𝑠

𝑉𝑐
 où 𝑉𝑠 et 𝑉𝑐 sont le volume de la partie solide de 

la cellule et le volume total de la cellule respectivement. 

IV.3.3.3 La méthode d’interpolation linéaire 

Au lieu de faire une pondération, une interpolation linéaire est utilisée pour calculer la grandeur 

physique au voisinage de la frontière solide en utilisant trois points (voir la figure IV.7-c). 

(a) (b) 

) 

(c) 

) 
Figure IV. 7  Schémas d'interpolation de Fadlun et al. [10]. 
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Par exemple la vitesse au voisinage de la frontière est reconstruite en se basant sur la vitesse sur le 

nœud adjacent fluide (calculée directement par la résolution des équations de Navier-Stockes) et la 

vitesse sur l’interface fluide-solide qui présente la condition aux limites sur l’interface fluide-solide 

(vitesse nulle pour une condition de non-glissement). 

Cette technique a permis de conférer une très bonne précision. Par conséquent, nous 

l’avons choisie pour l’implémentation des conditions aux limites (no-slip condition) pour 

la géométrie 1. Cependant, comme la direction d’interpolation (la direction vers le 

deuxième nœud de fluide) prise par Fadlun et al. [10] est soit dans la direction du courant 

x soit dans la direction transversale y, le choix de la direction d'interpolation est alors 

arbitraire comme le montre la figure IV.8-a, ce qui peut générer des problèmes dans des 

configurations complexes [12] (les géométrie 2 et 3). 

 Kim et al. [11] et Balaras [12] ont choisi un schéma d’interpolation suivant la normale à la 

frontière immergée. L’algorithme de Balaras [12] sera expliqué en détail par la suite comme cette 

procédure d’interpolation est choisie pour l’imposition des conditions aux limite thermique et 

dynamique pour les géométries 2 et 3. Cet algorithme élimine les ambiguïtés associées à 

l'interpolation linéaire proposée par Fadlun et al. [10]. Deng et al. [16] confirment que pour les corps 

alignés avec les lignes de maillage, l’approche de Fadlun et al.  [10] fonctionne très bien. Gilmanov 

et al. [17] ont utilisé l’idée de Balaras [12] pour la simulation des écoulements dans des géométries 

complexes en 3D. 

 

Figure IV. 8 Traitement de la cellule d'interface (a) Fadlun et al. [10] (b) Balaras [12] 
(issue de Balaras [12]) 
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IV.3.4 Marquage des variables de l’interface 

Comme déjà décrit, après la discrétisation des équations gouvernantes, on obtient un système 

d’équation linéaire qui traduit l’influence des nœuds alentours sur le nœud central considéré. Si l’un 

de ces nœuds adjacents n’appartient pas au domaine fluide, ce n’est pas logique d’utiliser l’équation 

de quantité de mouvement ou de l’énergie pour calculer l’une des variables comme ces équations ne 

décrivent que la partie fluide. Par conséquent, les variables qui correspondent à ce nœud d’interface 

(seulement les deux composantes de vitesse pour la géométrie 1) ne peuvent pas être évaluées par 

l’équation de quantité de mouvement et l’équation d’énergie. Donc une technique de la méthode 

frontière immergée basée sur la reconstruction et l’interpolation de la variable concernée est utilisée 

pour l’évaluation des variables dans la maille concernée. Pour marquer les nœuds d’interface, il est 

nécessaire de balayer le domaine et vérifier si le nœud possède en moins un nœud adjacent qui 

appartient au domaine solide. Par exemple, sur la figure IV.6, il est clair que les vitesses 𝑣𝐼−1,𝑗 et 𝑣𝐼,𝑗 

sont définies sur des nœuds d’interface. 
IV.3.5 Reconstruction et interpolation des variables d’interface 

Comme présenté sur la figure IV.6, pour calculer les vitesses 𝒗𝑰−𝟏,𝒋 et 𝒗𝑰,𝒋  pour la géométrie 1, 

il est nécessaire de reconstruire l’équation discrétisée de quantité de mouvement en utilisant un 

schéma d’interpolation. Dans ce cas, on a utilisé un schéma d’interpolation linéaire proposé par 

Fadlun et al. [10], comme il n’existe aucune ambigüité de choix de direction d’interpolation. Pour 

les géométries 2 et 3, l’approche proposée par  Balaras [12] est utilisée pour la détermination des 

variables d’interface (température, vitesse et pression). Prenons l’exemple de la composante 

horizontale de la vitesse u, il a utilisé une interpolation linéaire en se basant sur une vitesse virtuelle  

𝑈𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 dans le fluide. Balaras [12]  propose trois possibilités pour le calcul de 𝑈𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 en 

utilisant quatre vitesses 𝑈1, 𝑈2, 𝑈3 et 𝑈4 comme le montre la figure IV.9 en utilisant 

l’expression suivante : 

𝑈𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 =∑𝛼𝑘𝑈𝑘                                              (IV. 15)

4

𝑘=1

 

où 𝛼𝑘 présente le coefficient de pondération pour chaque vitesse 𝑈𝑘 utilisée. Balaras  propose 

l’algorithme suivant : 

 Localiser et définir les coordonnées 𝑈𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 comme présenté dans la figure IV.9 tel 

que ℎ1 = ℎ2. 

 Identifier les quatre vitesses autour de la vitesse virtuelle. Il y aura par la suite trois possibilités : 
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1. Si toutes les vitesses 𝑈1 −𝑈4 correspondent à des nœuds fluides figure IV.9-a, 

l’expression (IV. 16) est utilisée : 

𝑈𝑖,𝑗 =
ℎ2

ℎ
𝑈𝑠𝑜𝑙𝑖𝑑𝑒 +

ℎ1

ℎ
𝑈𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒    avec ℎ = ℎ1 + ℎ2                    (IV. 16)  

2. Si  l’une des vitesses 𝑈1 − 𝑈4 présente le nœud d’interface considéré pour le calcul 

de la vitesse comme le montre la figure IV.9-b, l’expression  (IV. 16) est utilisée tout 

en exploitant le fait que 𝑈𝑖,𝑗 = 𝑈4. 

3. Si maintenant une des vitesses 𝑈1 − 𝑈4 présente un nœud d’interface (à part le nœud 

d’interface considéré pour le calcul de la vitesse) comme le montre la figure IV.9-c, 

la position de la vitesse virtuelle 𝑈𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 est à changer en augmentant la valeur de 

ℎ2 avec une distance initiale de 
ℎ1

4
 d’une façon itérative jusqu’à avoir l’une des deux 

possibilités ci-dessus ensuite les équations (IV. 15) et (IV. 16) sont par la suite 

utilisées. 

Pour la pression, l’approche proposée par Li et al. [18] est utilisé en imposant un gradient de pression 

normal nulle à l’interface : 

𝜕𝑝

𝜕𝑛
|
𝐼𝐵

= 0                                                      (IV. 17) 

Figure IV. 9  Présentation des schémas d'interpolation de Balaras [12]. 
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IV.3.6 Terme source de masse "𝒒" et équation de continuité 

La procédure d'obtention du terme source q dans l’équation (III.1) sera expliquée dans cette 

section. Considérons le volume de contrôle de la géométrie 1 illustré en jaune à la figure IV.10-a, 

l’équation de continuité peut s’écrire comme suit : 

𝑢𝑖,𝑗∆𝑦 + 𝑣𝑖,𝑗∆𝑥 = 𝑢𝑖+1,𝑗∆𝑦 + 𝑣𝑖+1,𝑗∆𝑥                              (IV. 18) 

Comme la condition de non-glissement est imposée, on obtient 𝑢𝑖,𝑗 = 𝑢𝑖+1,𝑗 = 0. En outre, la 

vitesse dans la partie solide est nulle donc 𝑣𝑖+1,𝑗 = 0. L’équation (IV. 18) devient : 

𝑣𝑖,𝑗∆𝑥 = 0                                                        (IV. 19) 

Physiquement, et d’après la modélisation proposée c’est contradictoire, comme la vitesse au 

voisinage de la paroi n’est pas nulle.  Par conséquent, il est nécessaire de corriger cette équation en 

rajoutant un terme source q et donc l’équation (IV. 19) s’adapte avec l’équation de continuité (III. 1) 

et s’écrit comme suit : 

𝑣𝑖,𝑗∆𝑥 − 𝑞 = 0                                                    (IV. 20) 

Pour identifier le terme source q, on coupe le volume de contrôle et on garde seulement la partie 

fluide, comme la partie solide ne rentre pas en jeu dans l’équation de continuité. Cette technique se 

base sur la méthode des cellules coupée et le nouveau volume de contrôle obtenu est présenté sur la 

figure IV.10-b. L’équation de continuité pour ce nouveau volume de contrôle s’écrit comme suit : 

𝑢1
𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒

∆𝑦

2
+ 𝑣𝑖,𝑗∆𝑥 = 𝑢2

𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒
∆𝑦

2
                               (IV. 21) 

Les vitesses 𝑢1
𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 et 𝑢2

𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 présentent deux vitesses virtuelles calculées par une 

interpolation linéaire en utilisant la condition de non-glissement (no-slip condition) et les 

vitesses 𝑢𝑖,𝑗−1 et 𝑢𝑖+1,𝑗−1 respectivement. 

(a) 

 

(a) 

(b) 

 

(b) 

Figure IV. 10  Conservation de masse dans (a) un volume de contrôle (b) volume de 
contrôle reconstruit. 
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Par identification l’expression du terme source q est : 

𝑞 =
∆𝑦

2
(𝑢2

𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 − 𝑢1
𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒)                                     (IV. 22) 

avec: 

{
 

 𝑢1
𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 =

1

∆𝑦
(
∆𝑦

4
𝑢𝑖,𝑗−1 +

3∆𝑦

4
𝑢𝑖,𝑗)         

𝑢2
𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 =

1

∆𝑦
(
∆𝑦

4
𝑢𝑖+1,𝑗−1 +

3∆𝑦

4
𝑢𝑖+1,𝑗)

                        (IV. 23) 

En utilisant la condition de non-glissement, l’equation (IV. 23) s’écrit : 

 {
     𝑢1

𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 =
1

4
𝑢𝑖,𝑗−1         

𝑢2
𝑣𝑖𝑟𝑡𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 =

1

4
𝑢𝑖+1,𝑗−1

                                    (IV. 24) 

Concernant les géométries 2 et 3, le principe de la technique proposée par Kim et al. [11] est 

utilisé afin de corriger la conservation de masse dans la maille d’interface en rajoutant le terme source 

pour satisfaire l’équation de continuité sans avoir besoin de corriger les vitesses comme dans cette 

maille, il y a une approche d’interpolation qui remplace le système d’équations et par conséquent 

l’équation de continuité doit être désactivée sur cette maille d’interface. 

IV.4 Méthode des ordonnées discrètes 
L'équation de transfert radiatif est une équation intégro-différentielle dont la variable en question 

qui est la luminance dépend en général de trois coordonnées d’espace et de deux coordonnées 

angulaires sans parler d’autres variables qui peut rentrer en jeu comme la longueur d’onde pour des 

milieux non-gris. Malgré la complexité du transfert radiatif et les difficultés de modélisation de ses 

phénomènes, plusieurs méthodes de calcul ont été développées. Vu la complexité du modèle radiatif, 

les solutions analytiques ou exactes se limitent à certains cas particuliers et extrêmement simples 

[19–21]. Cela a conduit à l'élaboration de nombreuses approximations différentes pour la résolution 

numérique de l’équation du transfert radiatif. Comme les problèmes réels sont presque toujours de 

nature conjuguée, selon Howell [22], toute méthode numérique pratique devrait présenter les 

caractéristiques suivantes : 

 Capacité de s’adapter à des géométries multidimensionnelles et complexes. 

 Bonne précision dans toutes les conditions  (différents degrés de diffusion des milieux, gris et 

non gris...). 

 Facilité d'application. 

 Compatibilité avec les codes de calcul de la mécanique des fluides numérique. 

Temps de calcul modéré. 
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La méthode des ordonnées discrètes  a une très bonne réputation dans la littérature et est 

couramment utilisée vu sa précision pour un faible temps de calcul et pour une large gamme 

d’épaisseur optique. Elle s’adapte immédiatement avec les solveurs de la mécanique des fluides 

numérique (cas de transfert couplé) en termes de maillage. Cette méthode souffre comme la méthode 

des volumes finis des erreurs de diffusion numérique (causée par la discrétisation spatiale) et de 

l’effet rayon (causé par la discrétisation angulaire). Ces problèmes peuvent être surmontés par le 

raffinage de maillage et par un ordre de quadrature plus élevé [23]. Cependant, ces erreurs n’affectent 

pas les résultats dans le cas d’un transfert de chaleur couplé [24]. Vu les avantages de cette méthode 

et la facilité de surmonter ses inconvénients grâce à sa rapidité (dans le cas de raffinement de maillage 

et le choix d’un ordre de quadrature plus élevé), la méthode des ordonnées discrètes est choisie pour 

le travail présenté dans cette thèse. D’autre part, cette méthode est très populaire pour la simulation 

des transferts couplés dans des cavités sans obstacle [25–29] ou en présence d’obstacle  [30,31]. Plus 

de détails seront rapportés sur la mise en œuvre de la méthode dans ce qui suit. 

IV.4.1 Principe de la méthode  
La méthode des ordonnées discrètes a été proposée pour la première fois par Chandrasekhar [32] 

dans ses travaux sur les rayonnements atmosphériques et les astres. Elle a étée adaptée à l’analyse du 

transfert de chaleur radiatif par Fiveland [33–35] et Truelove [36,37]. Cette méthode s’appuie sur 

une quadrature angulaire où la distribution angulaire de la luminance est remplacée par un nombre 

fini de 𝑀 directions discrètes qui couvrent la totalité du domaine d'angles solides de 4𝜋 𝑠𝑟.  

L’espace est donc discrétisé en 𝑀 directions ce qui transforme l’équation de transfert radiatif à un 

système de 𝑀 équations aux dérivées partielles qui séparent la variation directionnelle de la variation 

spatiale. Le calcul de la luminance dans chaque direction discrète est effectué par chacune de ces 

équations. Il reste maintenant  l’intégration sur l’ensemble des angles solides du domaine en utilisant 

l’approximation par quadrature numérique comme le montre la formule suivante : 

∫ 𝑙(Ω, s)𝑑Ω = ∑ 𝜔𝑚𝑙𝑚(s)                                       (IV. 25)

𝑀

𝑚=1

 

4𝜋

 

où l’indice m présente la direction et 𝜔𝑚  son poids de la quadrature. 

Une fois la résolution est faite, chaque point du domaine possède plusieurs valeurs de luminance. 

Une somme pondérée de ces valeurs permet d’obtenir la luminance locale et par la suite la divergence 

du flux radiatif  ∇ ∙ 𝐪𝑹. La quadrature 𝑆𝑁 est la plus utilisée dans la littérature. D’autre part Thurgood 

et Polard [38] et Li et al. [18] ont utilisé différentes quadratures comme 𝑇𝑁 , 𝐷𝐶𝑇 et 𝑆𝑅𝐴𝑃𝑁 . Comme 

déjà décrit dans le chapitre précédent, il est essentiel de déterminer la luminance 𝑙 dans chaque maille. 
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Cette luminance présente la variable en question pour l’équation de transfert radiatif afin de 

déterminer la divergence du flux radiatif et par la suite le terme source radiatif. 

∇ ∙ 𝐪𝑹 = 𝜅(4𝜎𝑇4 − 𝐺)                                             (IV. 26) 

IV.4.2 Discrétisation angulaire et choix de quadrature 
Comme l’équation de transfert radiatif doit être résolue sur chaque point de l’espace et chaque 

direction, une discrétisation angulaire est primordiale. Pour une quadrature 𝑆𝑁, le choix de son ordre 

𝑁 permet d’identifier le nombre total des directions qui couvrent le domaine 4𝜋 𝑠𝑟 comme suit 

𝑀 =  𝑁 (𝑁 + 2) directions. Par exemple 𝑆2 a 8 directions, 𝑆4 en a 24 et 𝑆6 a 48. Chaque 

direction 𝑚 est associée d’un coefficient de pondération 𝜔𝑚 appelé « poids de quadrature » et 

caractérisée par ses cosinus directeurs  𝜇𝑚, 𝜂𝑚 et 𝜉𝑚 pour le cas 3D  tels que : 

 𝜇𝑚
2 + 𝜂𝑚

2 + 𝜉𝑚
2 = 1                                             (IV. 27)  

De plus l’equation (IV. 28) est à satisfaire pour que l’ensemble des directions couvrent la totalité du 

domaine 4𝜋 𝑠𝑟 ∶ 

∑ 𝜔𝑚 = 4𝜋                                                      (IV. 28)

𝑀

𝑚=1

 

La sélection des directions discrètes n’est pas arbitraire, elle doit respecter certaines hypothèses de 

symétrie contrairement à la méthode des volumes finis comme déjà décrit dans la section précédente 

ce qui présente l’un des avantages de la méthode. L’équation (IV. 29) permet de vérifier la  condition 

souhaitable de symétrie : 

∑ 𝜇𝑚𝜔𝑚 = 0                                                    (IV. 29)

𝑀

𝑚=1

 

Les cosinus directeurs pour chaque ordre de quadrature avec leurs poids de quadrature se trouvent 

dans la littérature [34,37,39].  Dans la littérature la quadrature S4 est la plus utilisée, comme elle 

représente un excellent compromis entre rapidité et précision. Cependant, un ordre de quadrature S8 

est utilisé afin d’éviter les erreurs liées à l’effet rayon vue la rapidité de la méthode. 
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IV.4.3 Calcul des grandeurs radiatives intégrales 
Le calcul des intégrales (III. 24) et (III. 25) doivent se faire sous la forme discrète en utilisant 

les formules de quadrature qui suit : 

𝐪𝑹 = ∫𝛀𝑙

 

4𝜋

𝑑𝛺 ≃ ∑ 𝜔𝑚𝑙𝑚Ωm         

𝑀

𝑚=1

                           (IV. 30) 

𝐺 = ∫ 𝑙

 

4𝜋

𝑑𝛺 ≃ ∑ 𝜔𝑚𝑙𝑚         

𝑀

𝑚=1

                                (IV. 31) 

avec Ωm qui présente le cosinus directeur (𝜇𝑚ou 𝜂𝑚) suivant l’axe considéré. Pour le calcul des 

flux pariétaux dans le cas des parois grises diffuses, à émission et réflexion isotropes l’équation 

(III. 21) est remplacée par les équations discrètes suivantes : 

𝑙 (0, 𝑦) = 𝜀𝑝𝐿 
0(𝑇𝑝) +

1 − 𝜀𝑝

𝜋
∑ 𝜔𝑚| 𝜇𝑚|𝑙𝑚 (0, 𝑦)

 

μ𝑚 <0  

𝑙 (𝐿, 𝑦) = 𝜀𝑝𝐿 
0(𝑇𝑝) +

1 − 𝜀𝑝

𝜋
∑ 𝜔𝑚𝜇𝑚𝑙𝑚 (𝐿, 𝑦)

 

μ𝑚 >0  

𝑙 (𝑥, 0) = 𝜀𝑝𝐿 
0(𝑇𝑝) +

1 − 𝜀𝑝

𝜋
∑ 𝜔𝑚| 𝜂𝑚|𝑙𝑚 (𝑥, 0)

 

η𝑚 <0  

𝑙 (𝑥, 𝐿) = 𝜀𝑝𝐿 
0(𝑇𝑝) +

1 − 𝜀𝑝

𝜋
∑ 𝜔𝑚𝜂𝑚𝑙𝑚 (𝑥, 𝐿)

 

η𝑚 >0  }
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 

               (IV. 32) 

IV.5 Mise en œuvre en coordonnées cartésiennes 
On va procéder à une présentation de son implémentation pour le modèle physique déjà décrit de 

dimension 𝐿 × 𝐿 avec un maillage cartésien de 𝑁 × 𝑁 mailles de taille ∆𝑥∆𝑦. La cavité est remplie 

d’un fluide absorbant-émettant et non-diffusant et contenant un corps de forme carrée et de 

taille 𝑊 ×𝑊 pour les géométrie 1 et 2 et circulaire pour la géométrie 3.  En appliquant l’équation 

de transfert radiatif (III. 10) en 2D à l’une des directions de la quadrature on obtient : 

𝜇𝑚
𝑑𝑙𝑚 

 

𝑑𝑥
+ 𝜂𝑚

𝑑𝑙𝑚 
 

𝑑𝑦
+ 𝜅𝑙𝑚 = 𝜅 𝑙 

0                                   (IV. 33) 

L’intégration de l’équation (IV. 33) sur un volume de contrôle ∆𝑉 = ∆𝑥∆𝑦 donne : 

𝜇𝑚∆𝑦(𝑙𝑚,𝐸 − 𝑙𝑚,𝑊) + 𝜂𝑚∆𝑥(𝑙𝑚,𝑁 − 𝑙𝑚,𝑆) + 𝜅∆𝑉𝑙𝑚,𝑃 = 𝜅∆𝑉 𝑙 
0        (IV. 34) 

où E, W, N, S désigne les indices des mailles est, ouest, nord et sud respectivement par rapport à la 

maille P. Dans ce cas les cosinus directeurs sont positifs  𝜇𝑚 > 0 et 𝜂𝑚 > 0. Les luminances de 

départ 𝑙𝑚,𝑊 et 𝑙𝑚,𝑆 sont connues. Il est alors impossible de déterminer la luminance 𝑙𝑚,𝑃 car 
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le nombre des inconnus (𝑙𝑚,𝑃, 𝑙𝑚,𝐸   et  𝑙𝑚,𝑁) est supérieur au nombre d’équation (une seule 

équation). Donc pour surmonter cet obstacle, une procédure d’interpolation est utilisée 

afin d’éliminer les luminances 𝑙𝑚,𝐸   et  𝑙𝑚,𝑁 tel que : 

𝑙𝑚,𝐸 = 𝑙𝑚,𝑃 +
𝑙𝑚,𝑃 − 𝑙𝑚,𝑊

𝑎
, 𝑙𝑚,𝑁 = 𝑙𝑚,𝑃 +

𝑙𝑚,𝑃 − 𝑙𝑚,𝑆

𝑏
                (IV. 35) 

Les coefficients a et b varient entre 
1

2
 et 1. Si on considère que 𝑎 = 𝑏 =

1

2
, on parle donc d’un schéma 

« diamant » de second ordre en termes de précision. Il y a aussi le schéma « step » quand 𝑎 = 𝑏 =

1 ce qui donne 𝑙𝑚,𝐸 = 𝑙𝑚,𝑊 = 𝑙𝑚,𝑃  avec un ordre de précision du premier ordre mais avec une 

stabilité meilleure. Le premier schéma peut engendrer des problèmes de stabilité et le deuxième 

schéma manque de précision, pour cela le schéma utilisé est celui proposé par Lathrop [39] qui peut 

résoudre ces problèmes tels que : 

𝑎 = 𝑚𝑎𝑥 (
1

2
, 1 −

|𝜇𝑚|∆𝑦

𝜅∆𝑉 + 2|𝜂𝑚|∆𝑥
)                                (IV. 36) 

𝑏 = 𝑚𝑎𝑥 (
1

2
, 1 −

|𝜂𝑚|∆𝑥

𝜅∆𝑉 + 2|𝜇𝑚|∆𝑦
)                                (IV. 37) 

En remplaçant les luminances 𝑙𝑚,𝐸   et  𝑙𝑚,𝑁 par leur expressions (IV. 35) dans l’équation (IV. 34), 

on obtient l’équation suivante : 

𝑙𝑚,𝑃 =

𝜇𝑚∆𝑦
𝑎 𝑙𝑚,𝑊+

𝜂𝑚∆𝑥
𝑏

𝑙𝑚,𝑆+ 𝜅∆𝑉 𝑙 
0

𝜇𝑚∆𝑦
𝑎 +

𝜂𝑚∆𝑥
𝑏

+ 𝜅∆𝑉
                            (IV. 38) 

Le calcul de la luminance 𝑙𝑚,𝑃 permet de déterminer les deux luminances  𝑙𝑚,𝐸   et  𝑙𝑚,𝑁 par les 

formules d’interpolation (IV. 35) puis on passe directement à la maille adjacente et comme 

les cosinus directeurs sont positifs la maille adjacente est la maille à l’est (𝑖 + 1, 𝑗) donc 

la nouvelle luminance sur la face ouest est la luminance de la face est pour la maille dont 

la luminance a été déjà calculée : 

  𝑙𝑚,𝑊(𝑖 + 1, 𝑗) =  𝑙𝑚,𝐸(𝑖, 𝑗)                                          (IV. 39) 

Le changement des signes des cosinus directeurs ne changera plus le principe mais seulement la 

direction du balayage du domaine et les luminances à interpoler. Par exemple pour des cosinus 

directeurs de signes différents tels que 𝜇𝑚 < 0 et 𝜂𝑚 > 0, les luminances à interpoler sont 𝑙𝑚,𝑊  

et  𝑙𝑚,𝑁 et la direction du balayage du domaine change de l’ouest vers l’est. Pour la partie 

solide, toutes les luminances sont désactivées. Une fois que toute les luminances sont déterminées 

dans toutes les directions, les quantités souhaitées, intégrées de manière directionnelle 𝐺 et ∇ ∙ 𝐪𝑹, 
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sont facilement déterminées par les équations (IV. 40)et (IV. 41) respectivement. La divergence de 

flux radiatif est par la suite inclue dans l’équation de la conservation de l’énergie (III. 4) tels que : 

𝐺 = ∑ 𝜔𝑚𝑙𝑚         

𝑀

𝑚=1   

                                       (IV. 40) 

∇ ∙ 𝐪𝑹 = 𝜅(4𝜋𝑙 
0(𝑇) − 𝐺)                                          (IV. 41) 

∇ ∙ 𝐐𝑹 =
∇ ∙ 𝐪𝑹. 𝐿

4𝜎𝑇0
4                                                   (IV. 42) 

𝑆𝑅 = −
Θ0
𝑃𝑙
∇ ∙ 𝐐𝑹                                                (IV. 43) 

IV.5.1 Traitement de l’interface solide  
Il est bon de noter que l’interface fluide-solide présente un problème pour l’imposition 

des conditions aux limites et évaluer le flux radiatif pariétal. Afin de surmonter ce 

problème, la méthode des frontières immergées est utilisée sans interpolation (step 

geometry). Amiri et al. [40] ont utilisé cette technique avec la méthode des ordonnées 

discrètes pour résoudre le problème de couplage conduction-rayonnement et c’est le même 

algorithme que nous avons utilisé dans ce travail. Cette technique est appelée aussi 

« Blocked-off », elle était utilisée par Byun et al. [41] où il l’a adoptée pour la méthode 

des volumes finis afin de résoudre le problème de rayonnement dans des géométries 

complexes. 

IV.6 Résolution des équations discrétisées 
La discrétisation des équations de Navier-Stockes implique la nécessité d’adopter une stratégie 

de résolution pour évaluer le champ des vitesses. Par conséquent, la nécessité de développer des 

stratégies pour résoudre le couplage vitesse-pression a poussé Patankar et Spalding [42] à proposer 

l’algorithme SIMPLE « Semi-Implicit Method for Pressure Linked Equations ». Cet algorithme est 

utilisé pour traiter le couplage pression-vitesse. 

Les systèmes linéaires des équations discrétisées sont résolus de manière itérative en utilisant la 

méthode ADI « Alternating Direction Implicit » jusqu'à ce qu'elles satisfassent le critère de 

convergence suivant : 

|
∑ |𝜙𝑖,𝑗

𝑛 −𝜙𝑖,𝑗
𝑛−1|𝑖,𝑗

∑ |𝜙𝑖,𝑗
𝑛 |𝑖,𝑗

| < 10−6                                          (IV. 44) 

Pour remédier des problèmes de convergence possibles surtout pour des écoulements très convectifs 

à des nombres de Rayleigh élevé𝑠 𝑅𝑎 ≥ 105 ou une opacité du milieu importante, nous avons 

utilisé des facteurs de relaxation pour l’actualisation des paramètres u, v, p ou T. Prenons l’exemple 
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de la vitesse u, au lieu de faire l’affectation 𝑢𝑛 = 𝑢𝑛−1 pour passer à la prochaine itération, on 

procède à l’actualisation de la forme suivante : 

𝑢𝑛 = 𝛼𝑢𝑢𝑛−1 + (1 − 𝛼𝑢)𝑢𝑛−1
∗                                               (IV. 44) 

els que 𝛼𝑢 représente le facteur de relaxation de la vitesse u, l’indice n et 𝑛 − 1 

représentent l’itération, 𝑢𝑛−1 et 𝑢𝑛−1
∗  sont respectivement la vitesse avant et après la 

correction. Le choix des coefficients est arbitraire, car ils ne dépendent pas du problème 

sauf que 0 < 𝛼 ≤ 1. L'optimisation de la vitesse de la de solution nécessite une expérience 

considérable du code lui-même, qui ne peut être acquise que par une utilisation extensive. 

IV.7  Sensibilité de la solution au maillage 
Avant de passer à la validation du code, il est primordial de vérifier l’influence de maillage sur la 

solution. Pour ce test, les résultats dans le tableau IV.2 et IV.3 sont utilisés. Le tableau IV.2 montre 

le nombre de Nusselt total de la géométrie 1 pour différentes tailles de maillage et trois épaisseurs 

optiques 0.2, 1 et 5 quand 𝑅𝑎 = 106. Pour le tableau IV.3, un test de maillage est réalisé pour les 

géométries 2 et 3 pour un nombre de Rayleigh 𝑅𝑎 = 106 et une épaisseur optique 𝜏 = 1. 

Tableau IV. 2  L’effet de maillage sur le nombre de Nusselt total pour différentes épaisseurs 
optiques : 𝑅𝑎 = 106. 

Nombre de 
mailles 40 × 40 60 × 60 80 × 80 100 × 100 120 × 120 

𝜏 = 0.2 15.31 14.85 (3%) 14.59 (1.75%) 14.43 (1.1%) 14.32 (0.76%) 

𝜏 = 1 13.95 13.54 (2.94%) 13.31 (1.7%) 13.17 (1.05%) 13.11 (0.46%) 

𝜏 = 5 10.43 10.13 (2.88%) 9.99 (1.38%) 9.91 (0.8%) 9.87 (0.4%) 

 
Il est remarquable qu’au-delà d’un maillage de taille 100 × 100, l’indépendance de la solution du 

maillage est assurée tels que le changement du nombre de Nusselt ne dépasse pas 0.8%, en passant 

d’un maillage de taille 100 × 100 à celui de 120 × 120.  Par conséquent dans la suite de ce travail, 

un maillage uniforme de taille 100 × 100 est utilisé pour la géométrie 1. 

Tableau IV. 3  L’effet de maillage sur le nombre de Nusselt total pour les géométries 2 et 3 : 
𝑅𝑎 = 106 et 𝜏 = 1. 

Nombre de 
mailles 90 × 90 120 × 120 150 × 150 200 × 200 250 × 250 

Géométrie 2 12.595 12.471 (0.98%) 12.995 (4.20%) 12.890 (0.81%) 12.830 (0.47%) 

Géométrie 3 13.550 13.461 (0.66%) 13.252 (1.55%) 13.176 (0.57%) 13.158 (0.14%) 

 
D’autre part, un maillage de taille 150 × 150 est utilisé dans ce travail comme la variation 

maximale du nombre de Nusselt en fonction de la taille de maillage ne dépasse pas 0.81% pour les 
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géométries 2 et 3 en passant d’un maillage de taille 150 × 150 à celui de 200 × 200 . Il est bien 

de noter que pour vaincre des problèmes de convergence, un maillage plus serré de taille 300 ×

300 est utilisé pour les géométries 2 et 3 lorsque 𝑅𝑎 = 106 et 𝜏 = 5. 

IV.8  Validation du code 
Dans cette section, on va procéder à la validation du code. Cette validation se déroule 

essentiellement en trois parties : 

 Validation du code pour le cas de la convection naturelle pure en présence de différentes formes 

du corps (carré, carré incliné à 45° et circulaire).  

 Validation du code pour le cas de rayonnement pur dans une géométrie complexe en présence 

d’un milieu semi-transparent en se référant au travail de Byun et al.[41]. 

 Validation du code pour le couplage convection-rayonnement dans une cavité 

différentiellement chauffée en présence d’un milieu absorbant-émettant et non-diffusant en se 

référant au travail de Yücel et al. [25]. 

IV.8.1  Convection naturelle en présence d’obstacle 
Afin de valider le code pour le cas de la convection naturelle en présence d’un obstacle carré, une 

simulation de la convection naturelle dans une cavité carrée différentiellement chauffée en présence 

d’un obstacle carré  conducteur de la chaleur est réalisée. Le Nombre de Nusselt est vérifié en 

comparaison avec les travaux de House et al. [43] et Saravanan et Sivaraj [44] dans le tableau IV.4.  

Tableau IV. 4  Comparaison du nombre de Nusselt moyen à ceux des travaux antérieurs : 
𝑅𝑎 = 105 et 𝐴 = 0.2. 

Rapport de la 
conductivité thermique 

𝑘 = 𝑘𝑠/𝑘𝑓 
Présent travail House et al. [43] 

Saravanan et Sivaraj 
[44] 

𝑘 = 0.2 4.625 4.624 (0.02%) 4.624 (0.02%) 

𝑘 = 5 4.327 4.327 (0%) 4.324 (0.07%) 

 
Dautre part, une deuxième validation est réalisée pour la géométrie 2 (corps carré incliné à 45°). Une 

comparaison avec les résultats d’Arnab et al. [45] est présentée dans la figure IV.11. Les résultats 

présentent le nombre de Nusselt en fonction du nombre de Rayeigh pour une cavité froide avec les 

parois horizontales adiabatiques et chauffée par un corps carré chaud incliné à 45°. Finalement, une 

validation du code pour le cas de la géométrie 3 (corps circulaire) est réalisée. Les résultats sont 

vérifiés par rapport au travail de Moukalled et al. [46]. Les résultats dans le tableau IV.5 présente le 

nombre de Nusselt pour la convection naturelle dans une cavité carrée froide chauffée par un corps 

circulaire de rayon 𝑅 = 0.2. 
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Tableau IV. 5 Nombre de Nusselt moyen du corps chaud en comparaison avec le travail de 
Moukalled et al. [46]. 

Nombre de Rayleigh Présent travail Moukalled et al. [46] Ecart (%) 

𝑅𝑎 = 104 3.243 3.331 2.63 

𝑅𝑎 = 105 5.094 5.08 0.28 

𝑅𝑎 = 106 9.294 9.374 0.85 

 

IV.8.2 Rayonnement pur en présence d’obstacle 
Pour vérifier la performance et la crédibilité du code pour la simulation de rayonnement pur dans 

des géométries complexes, le code de calcul est validé en se référant à la solution exacte du problème 

présenté dans la figure IV.12.  

 

 

 

 

 

Figure IV. 12 La géométrie complexe de validation issue de Byun et al. [41]. 

Figure IV. 11  Le nombre de Nusselt moyen de la paroi froide en comparaison avec les 
résultats d’Arnab et al. [45]. 



CHAPITRE IV                   METHODES NUMERIQUES DE RESOLUTION 

57 

 
La configuration dans la figure IV.12 présente une cavité semi-circulaire froide contenant un corps 

circulaire et un gaz chaud à la température Tg considéré comme un milieu absorbant, émettant et non-

diffusant. La distribution du flux radiatif sur la paroi horizontale inférieure pour trois valeurs 

d’épaisseur optique 0.1, 1 et 10 est présentée sur la figure IV.13 en comparaison avec la solution 

exacte issue de [41].  

IV.8.3  Couplage convection-rayonnement 
Le tableau IV.6 présente une comparaison du nombre de Nusselt radiatif et total avec les résultats 

de Yücel et al. [25] pour une cavité différentiellement chauffée avec deux parois horizontales 

adiabatiques et contenant un fluide absorbant, émettant et non diffusant. Les résultats dans le tableau 

4.6 présentent le nombre de Nusselt radiatif et total, respectivement pour trois épaisseurs optiques 

0.2, 1 et 5 lorsque 𝑅𝑎 = 5. 106. 

Tableau IV. 6 Nombre de Nusselt radiatif et le nombre de Nusselt total en comparaison avec le 

travail de Yücel et al. [25]. 
Epaisseur optique Présent travail Yücel et al. [25] Ecart (%) 

𝜏 = 0.2 
37.58 37.4 0.48 
46.22 46.11 0.24 

𝜏 = 1 
31.28 31.28 0 
38.98 38.93 0.13 

𝜏 = 5 
23.77 23.64 0.55 
31.83 31.76 0.22 

 

Pour, les trois parties de validation, nous constatons que les résultats du code de calcul présentent un 

excellent accord avec les résultats des travaux antérieurs. 

Figure IV. 13  Le flux radiatif en comparaison avec la solution exacte issue de [41]. 
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V.1 Introduction 
Dans la section suivante, les résultats d’une étude numérique ont été présentés pour différents 

nombres de Rayleigh 103 − 106 et trois épaisseurs optiques 0.2, 1, et 5 afin d’étudier leur effet sur 

la structure d'écoulement et le transfert de chaleur conjugué pour les trois géométries (cavité 

contenant: un corps carré, corps carré incliné à 45° ou corps circulaire). Le cas sans rayonnement est 

présenté pour visualiser clairement l’effet de sa présence. Ce chapitre commence par une étude de 

l’effet du nombre de Rayleigh et de l’épaisseur optique, l’influence du nombre de Planck et l’effet 

de la taille du corps (pour la géométrie 1) en matière des contours des lignes de courant et isothermes, 

ensuite l’analyse des profils de vitesse et de température est rapportée et finalement, le chapitre se 

termine par une présentation de l’effet des paramètres cités ci-dessus sur le taux de transfert de 

chaleur en termes de Nusselt local et Nusselt moyen. Toute l’étude est faite pour les trois géométries 

pour visualiser l’effet de la forme du corps intérieur sur l’écoulement et montrer l’influence de 

rayonnement sur l’écoulement et le transfert de chaleur dans chaque géométrie.  Le nombre de 

Prandtl 𝑃𝑟 = 0.71 a été considéré comme constant pour l'ensemble de la simulation. 

V.2 Structure d’écoulement et distribution de la température  
V.2.1 Effet de l’épaisseur optique et le nombre de Rayleigh 

Les figures V. 1 − V. 4 présentent les contours des lignes de courant pour différents nombres de 

Rayleigh 103 − 106 et différentes épaisseurs optiques 𝜏 = 0.2, 𝜏 = 1, et 𝜏 = 5, en plus du cas de 

convection naturelle pure pour montrer l'impact du rayonnement volumique sur l'écoulement et les 

champs thermiques dans trois géométries différentes. On peut remarquer que les structures 

dynamiques et thermiques sont symétriques par rapport à la ligne centrale verticale en raison de la 

symétrie de la configuration. Le fluide chaud se déplace vers la paroi froide supérieure de la cavité 

depuis le haut du corps chaud intérieur, puis se déplace vers les parois latérales verticales après avoir 

heurté la paroi supérieure de la cavité et continue sa circulation vers le passage inférieur au-dessous 

du corps chaud pour les trois géométries. Ceci explique l'existence de deux cellules principales de 

recirculation contre-rotatives pour tous les cas sauf lorsque 𝑅𝑎 = 106 et 𝜏 = 5 où deux cellules 

secondaires apparaissent.   

La figure V.1 montre que pour un faible nombre de Rayleigh 𝑅𝑎 = 103, le transfert de chaleur 

s’effectue principalement par conduction ce qui provoque un écoulement très lent qui affaiblit 

l’échange radiatif entre les différentes parties du fluide puisque les forces de flottabilité jouent un rôle 

très important au transport de la quantité de chaleur absorbé vers d’autres parties du fluide. En 

conséquence, l’effet de l’épaisseur optique n’est pas important pour ce faible nombre de Rayleigh 

𝑅𝑎 = 103 à l’exception d’une réduction très légère de la circulation.  
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Figure V. 1 Lignes de courant pour différentes épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 103. 

Avec l’augmentation du nombre de Rayleigh 𝑅𝑎 = 104, il est clair que les noyaux des 

tourbillons se localisent plus haut grâce aux forces de flottabilité, dans le cas de la convection 

naturelle pure ou dans le cas d’une épaisseur optique 𝜏 < 1 comme présenté dans la figure V.2. 

Quand le rayonnement se produit, le mouvement est décéléré et les centres des tourbillons subissent 

un déplacement vers le centre de la cavité en fonction de l’opacité du milieu ou le fluide se chauffe 

rapidement au voisinage du corps chaud et devient plus stable thermiquement ce qui engendre un 

écoulement presque centrosymétrique pour 𝜏 ≥ 1 et par conséquent, la conduction s’impose encore 

une fois. Il est bon de noter que les géométries 2 et 3 présentent moins de résistance à l’écoulement, 

ce qui justifie la localisation plus haute des noyaux des tourbillons pour ces deux géométries par 

rapport à la géométrie 1. Cependant, nous constatons que la géométrie n’affecte pas sensiblement 

l’écoulement pour 𝑅𝑎 ≤ 104 puisque les corps possèdent presque la même surface chaude et 

occupent presque le même espace dans la cavité et comme la conduction est le mode de transfert qui 

domine.  
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Figure V. 2 Lignes de courant pour différentes épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 104. 

La figure V.3 montre la structure d’écoulement pour un nombre de Rayleigh 𝑅𝑎 = 105. Dans 

ce cas, l’écoulement devient plus convectif où les noyaux des tourbillons sont poussés vers le haut 

grâce aux forces de flottabilité ce qui augmente la circulation de manière significative au  passage 

supérieur et par conséquent le passage inférieur devient plus froid et stagnant.  L'effet du 

rayonnement devient remarquable pour ce nombre de Rayleigh où les centres des tourbillons se 

déplacent clairement au-dessous en fonction de l'épaisseur optique ce qui affaiblit la circulation au 

passage supérieur et l’intensifie au passage inférieur. Nous remarquons que la circulation au passage 

supérieur perd beaucoup de son intensité pour la géométrie 1, quand 𝜏 = 1 comme l’absorption du 

rayonnement par le fluide réduit le comportement convectif du fluide pour cette géométrie. 

Contrairement à la géométrie 1, les deux autres géométries résistent à la suppression du phénomène 

convectif par l’opacité du milieu grâce à leur forme qui facilite l’écoulement de la partie inférieure 

du corps envers le passage supérieur et c’est pourquoi le passage supérieur est encore actif pour une 

épaisseur optique 𝜏 = 1. Quand, l’épaisseur optique passe de 𝜏 = 1  à 𝜏 = 5, nous remarquons que 

pour les géométries 2 et 3, les centres des tourbillons se localisent plus bas que la géométrie 1 comme 

les deux corps chauds des géométries 2 et 3 favorisent plus d’absorption de rayonnement dans la 
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direction diagonale depuis leurs parties inférieures ce qui tire à grande échelle les noyaux des 

tourbillons vers le bas, contrairement à la géométrie 1. 

 

Figure V. 3 Lignes de courant pour différentes épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 105. 

La figure V.4 montre les lignes de courant pour un nombre de Rayleigh plus élevé 𝑅𝑎 = 106. 

La force de flottabilité intensifie significativement l’écoulement au passage supérieur où les centres 

des tourbillons subissent un déplacement vers le haut. Quand le rayonnement se produit, le fluide au 

voisinage du corps chaud absorbe rapidement de la chaleur pour faire l’échange avec les parties plus 

froides grâce aux forces de poussée thermique. Ce dernier phénomène justifie pourquoi un milieu 

plus opaque renforce la circulation dans la cavité et surtout au niveau du quart supérieur droit (ou 

gauche) de la cavité jusqu'à l'apparition des tourbillons secondaires pour une épaisseur optique plus 

élevée 𝜏 = 5. De même, la circulation au passage inférieur augmente en fonction de l’épaisseur 

optique grâce au déplacement du noyau de tourbillon pour 𝜏 < 5  et grâce à la séparation 

d’écoulement pour un milieu optiquement plus épais 𝜏 = 5. Cette séparation d’écoulement se fait 

suivant des pentes et à des positions (hauteurs) différentes selon le type de géométrie, c’est pourquoi 

nous remarquons que la circulation dans le passage supérieur est plus intense dans la géométrie 2 où  



CHAPITRE V                                                 RESULTATS ET DISCUSSIONS 

69 

la séparation s’est fait suivant une pente plus élevée. Par contre, la circulation dans la partie inférieure 

de la cavité possède un comportement inverse à celui décrit précédemment. 

 

Figure V. 4 Lignes de courant pour différentes épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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Les isothermes sont montrées dans les figures V. 5 − V. 8 pour différents nombres de Rayleigh 

de 103 − 106 sans et en présence de rayonnement pour une variété d'épaisseurs optiques. 

Lorsque 𝑅𝑎 = 103 , les isothermes sont parallèles aux parois de la cavité comme le montre la figure 

V.5, ce qui indique que la conduction est le mode de transfert de chaleur qui domine 

indépendamment de l'opacité du milieu. Cependant, en présence de rayonnement et en augmentant 

l’opacité du milieu, la distribution de la température est plus homogène et l’espace entre les 

isothermes est plus uniforme pour les trois géométries.   

Figure V. 5 Isothermes pour différentes épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 103. 

Contrairement à la forme concentrique des isothermes pour 𝑅𝑎 = 103, les isothermes sont plus 

denses au voisinage de la paroi supérieure de la cavité et au niveau de la partie inférieure du corps 

chaud pour les trois géométries, lorsque 𝑅𝑎 = 104 en raison des légères forces de poussée 

thermique comme le montre la figure V.6. Ce comportement est plus clair dans le cas d’absence de 

rayonnement ou pour une faible épaisseur optique 𝜏 = 0.2. L'atténuation de rayonnement par le 

fluide devient plus forte en fonction de l'épaisseur optique, en conséquence la convection devient 

plus faible et la conduction domine à nouveau. La température devient plus homogène dans la cavité 

et la distribution des isothermes pour une épaisseur optique 𝜏 > 1 prend une forme identique à celle 
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de cas du Rayleigh 𝑅𝑎 = 103. Les isothermes des trois géométries montrent la tendance convective 

des deux géométries 2 et 3 qui se caractérisent par une distribution des isothermes plus serrée près de 

la paroi supérieure de la cavité.  

 

Figure V. 6 Isothermes pour différentes épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 104. 

Lorsque 𝑅𝑎 = 105, l'effet des forces de flottabilité est clair où une distorsion des isothermes 

apparaît au passage supérieur créant une large forme de panache et une couche limite mince au 

niveau de la paroi froide supérieure comme le montre la figure V.7. D'autre part, le fluide au niveau 

du passage inférieur devient stagnant et froid. Lorsque 𝜏 = 0.2, le panache devient plus large en 

raison de l'absorption du rayonnement par le fluide. Pour une épaisseur optique plus élevée 𝜏 > 0.2, 

le gradient de la température augmente au niveau de la paroi inférieure tandis que le panache disparaît 

progressivement du passage supérieur. À partir de ce nombre de Rayleigh, les écoulements dans 

chaque géométrie commencent à prendre des structures moins semblables. Nous constatons que 

pour la géométrie 1, l’effet de rayonnement est plus fort où le panache perd sa forme pour une 

épaisseur optique plus faible que les autres géométries 𝜏 > 0.2. Quand 𝜏 ≥ 1, nous constatons une 
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tendance de séparation d’écoulement par une formation des faibles panaches diagonaux envers les 

coins supérieurs de la cavité comme nous allons voir pour un nombre de Rayleigh plus élevé.  

 

Figure V. 7 Isothermes pour différentes épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 105. 

Pour 𝑅𝑎 = 106, les forces de flottabilité sont plus intenses et les panaches deviennent plus 

minces et plus fort ce qui produit une couche limite plus mince qui peut être remarquée clairement 

autour du corps interne et au niveau de la paroi froide supérieure. D'autre part, cette forte circulation 

et le grand transfert de chaleur au passage supérieur provoquent un fluide plus froid et stagnant au 

passage inférieur. Pour les différentes géométries, lorsque le rayonnement se produit et 𝜏 = 0.2, les 

isothermes sont presque semblables à ceux du cas sans rayonnement comme la convection est très 

forte sauf que les passages inférieurs et latéraux deviennent plus chauds grâces à l’absorption de 

rayonnement par le fluide. Cependant, quand 𝜏 = 1, l’absorption du rayonnement devient plus 

rapide et le gradient de température près des parois du corps chaud diminue ce qui donne une forme 

plus large de panache pour les trois géométries. Pour comprendre le phénomène d’inversion du 

panache, il est nécessaire de savoir que pour les trois géométries, il existe principalement deux types 

de convection en concurrence : convection Bénard et convection classique [1]. La convection de type 

Bénard joue le rôle le plus important, mais une fois le fluide devient optiquement épais par 
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exemple  𝜏 ≥ 5 la convection Bénard et classique deviennent plus compétitives. Le fluide 

commence à absorber plus de chaleur et augmente sa température où les passages latéraux de la 

cavité deviennent plus chauds ce qui pousse le fluide à s’approcher de la paroi froide (convection 

classique), mais comme les forces de flottabilité sont très intenses, ce fluide est poussé vers le haut. 

On peut dire que le fluide se déplace grâce à une convection de deux composantes : une composante 

verticale (convection Bénard) et une composante horizontale (convection classique) donc ces deux 

composantes donnent naissance à un panache diagonal et par conséquent une séparation 

d’écoulement au niveau des coins supérieurs. Il est bon de noter que les structures thermique et 

dynamique présentent un bon accord avec les contours de Zhang et al. [2] qui ont étudié une 

configuration similaire à la géométrie 3 pour des gradients de température plus élevés. 

 

Figure V. 8  Isothermes pour différentes épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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V.2.2 Effet du nombre de Planck 
Dans cette partie, l’objectif est d’étudier l’effet du nombre de Planck sur la structure d’écoulement 

pour la géométrie 1 en termes des lignes de courant et isothermes pour un nombre de Rayleigh 𝑅𝑎 =

106, une épaisseur optique 𝜏 = 1 et un rapport de forme 𝐴 = 0.2. Le nombre de Planck pour cette 

étude varie entre 0.01 et 1. 

 

Figure V. 9 Lignes de courant et isothermes à différent nombre de Planck pour 𝐴 = 0.2, 𝑅𝑎 =
106 et 𝜏 = 1. 

La figure V.9 présente le champ dynamique et le champ thermique  en fonction du nombre de 

Planck pour un nombre de Rayleigh 𝑅𝑎 = 106 et une épaisseur optique  𝜏 = 1. D’après les 

équations (III.4) et (IV.42)  , le nombre de Planck présente un paramètre de contrôle de l’influence 

du terme source radiatif sur la solution de cette équation où le nombre de Planck est inversement 

proportionnel au transfert de chaleur radiatif et vice versa. Lorsque 𝑃𝑙 = 0,01, l'effet du milieu 

participant est important où le fluide atténue une grande partie du rayonnement, ce qui augmente la 

température aux passages latéraux et entraîne un panache inversé avec une séparation d’écoulement, 

ce qui présente un comportement similaire à celui décrit auparavant, dans le cas d'un milieu 

optiquement plus épais 𝜏 = 5. Lorsque le nombre de Planck augmente à 𝑃𝑙 = 0,02, la température 
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au passage latéral et inférieur diminue en raison de la diminution de l'absorption de chaleur par le 

fluide. En outre, une couche limite plus mince est remarquée sur les parois chaudes latérales qui 

conduisent à un panache ascendant au passage supérieur et par conséquent, la séparation 

d’écoulement disparaît. Lorsque 𝑃𝑙 ≥ 0.5, l'effet du nombre de Planck devient négligeable ce qui 

donne un écoulement  similaire au cas de la convection naturelle pure (voir les figures V.4 et V.8). Il 

est possible de remarquer sur la figure 5.9 que la circulation au passage inférieur devient plus faible 

lorsque le nombre de Planck augmente où le fluide est plus stagnant. A des nombres de Planck plus 

élevés 𝑃𝑙 ≥ 0.1, les noyaux des cellules de recirculation se déplacent vers le haut ce qui provoque 

une forme de panache plus mince en raison de la diminution de l'atténuation du rayonnement, ce qui 

signifie un comportement plus convectif et cela conduit à des passages latéraux et inférieurs plus 

froids.  

V.2.3 Effet de la taille du corps  
La figure V.10 et la figure V.11 résument l'effet du transfert thermique radiatif sur le champ 

dynamique et le champ thermique respectivement pour différents nombres de Rayleigh 104,105 

et 106, et deux rapports de forme 𝐴 = 0.4 et 𝐴 = 0.6 pour une épaisseur optique 𝜏 = 1 et un 

nombre de Planck 𝑃𝑙 = 0.02. Pour montrer clairement l'effet du rayonnement volumétrique sur 

l'écoulement, les contours de la convection naturelle sans transfert radiatif sont présentés. 

 La figure V.10 présente les contours des lignes de courant qui montrent clairement que la 

circulation augmente en fonction du nombre de Rayleigh grâce aux forces de poussée thermique, 

comme déjà constaté auparavant. Cependant, la circulation diminue en fonction du rapport de forme 

en raison des petits passages qui présentent plus de résistance au comportement convectif du fluide 

ce qui réduit la circulation pour des rapports de forme plus grands. En ce qui concerne le 

rayonnement, nous constatons que la circulation n’est pas affectée d’une façon importante surtout 

pour un rapport de forme 𝐴 = 0.6. Il est bon de noter aussi que la séparation d’écoulement, s’est fait 

pour une épaisseur optique plus faible par rapport à un rapport de forme de 𝐴 = 0.2 qui connait la 

séparation à partir d’une épaisseur optique 𝜏 ≥ 1.5 ce qui sera expliqué ultérieurement en parlant du 

champ thermique. Pour un nombre de Rayleigh 𝑅𝑎 = 104, la circulation est plus faible pour les 

deux configurations ce qui favorise la conduction comme mode de transfert de chaleur principal. Par 

conséquent, l’effet d’un milieu semi-transparent n’est pas important à l’exception d’une faible 

migration des centres des tourbillons pour une cavité de rapport de forme 𝐴 = 0.4. Lorsque le 

nombre de Rayleigh passe à 𝑅𝑎 = 105, les forces de flottabilité augmentent ce qui permet au 

rayonnement de jouer un rôle plus important. Pour un rapport de forme 𝐴 = 0.6, et comme les 

passages sont plus serrés, l’écoulement est encore faible ce qui réduit l’effet radiatif du milieu. Quand 
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pour un rapport de forme  𝐴 = 0.6. Pour ce rapport de forme et en absence de la participation radiatif 

du milieu, le fluide s’oriente vers le passage inférieur principalement à partir du coin supérieur 

(séparation d’écoulement) mais en présence d’un milieu opaque le fluide absorbe de rayonnement 

au passage latéral ce qui lui donne plus de tendance envers la paroi latérale froide et une fois y arriver, 

le fluide se refroidit et descend. Cette descente est due à deux sources d’énergie : la séparation 

d’écoulement et les interactions aux passages latéraux ce qui justifie l’augmentation de la circulation 

et le déplacement du centre de cellule principale vers des régions plus basses. 

 

 

Figure V. 10 Lignes de courant pour deux rapports de forme 𝐴 = 0.4 et 𝐴 = 0.6 à différents 
nombres de Rayleigh lorsque 𝜏 = 1 (a) sans rayonnement (b) en présence de rayonnement. 
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Figure V. 11 Isothermes pour deux rapports de formes 𝐴 = 0.4 et 𝐴 = 0.6 à différents nombres 
de Rayleigh lorsque 𝜏 = 1 (a) sans rayonnement (b) en présence de rayonnement 

Les isothermes dans la figure V.11 montrent que le rayonnement homogénéise la 

température dans la cavité et l’augmente dans le passage inférieur et latéral 

indépendamment du nombre de Rayleigh ou de rapport de forme. Nous constatons que la 

conduction est le mode de transfert de chaleur qui domine, pour un nombre de Rayleigh 

𝑅𝑎 = 104 et un rapport de forme 𝐴 > 0.2. D’autre part, quand le nombre de Rayleigh 

augmente 𝑅𝑎 = 105, les forces de flottabilité s’intensifient et le comportement convectif 

du fluide apparait pour un rapport de forme de 𝐴 = 0.4. Ce comportement convectif donne 

naissance à deux panaches diagonaux puisque la surface latérale chaude devient plus 

grande (par rapport au cas précédent 𝐴 = 0.2) ce qui augmente les interactions convectives 

entre les parois verticales différentiellement chauffées. Cette migration horizontale du 
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fluide envers les parois verticales froides rencontre des forces de flottabilité qui l’obligent 

à se déplacer verticalement ce qui donne comme résultat : un panache diagonal et une 

inversion du panache au passage supérieur. Quand le rayonnement se produit, le fluide 

absorbe plus d’énergie ce qui réduit son gradient de température et affaiblit l’orientation 

du fluide envers les parois verticales froide, par conséquent, les panaches commencent à 

disparaitre dans la cavité et la conduction s’impose relativement.  Quant à 𝐴 = 0.6, la 

distribution des isothermes indique que la conduction est encore le mode de transfert qui 

domine comme les petits passages présentent une résistance à la circulation du fluide. Pour 

un nombre de Rayleigh plus élevé 𝑅𝑎 = 106, la forme de panache devient plus mince 

grâce aux forces de flottabilité importantes. D’autre part, le passage inférieur devient plus 

froid comme la circulation se manifeste essentiellement aux autres passages. En présence 

de rayonnement, le fluide absorbe plus d’énergie et avec le décalage des isothermes vers 

le bas, la température du passage inférieur augmente. Pour 𝐴 = 0.6, le fluide réussit à 

vaincre la résistance des passages rétrécis et son comportement devient plus convectif 

grâce aux forces de flottabilité très intenses. Par conséquent, trois panaches au passage 

supérieur apparaissent où le fluide chaud au coin supérieur en circulant vers la région 

centrale se refroidit en raison de la paroi supérieure et descend envers le corps chaud 

ensuite il gagne de l’énergie et se déplace vers la paroi froide. Quand le rayonnement entre 

en jeu, le fluide augmente sa température et les panaches deviennent plus larges. D’autre 

part, les isothermes dans le passage inférieur sont moins concentrées au-dessous du corps 

chaud et décalées vers le bas.   

V.3 Vitesse et température 
 Figure V.12 montre la distribution de la vitesse verticale suivant x à 𝑦 = 0.2 et une variété 

d’épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106 pour les trois géométries. Nous constatons que la vitesse 

augmente en fonction de l’opacité du milieu pour les trois géométries en raison de la migration des 

cellules de circulation pour 𝜏 < 5 et la séparation d’écoulement lorsque 𝜏 = 5. L’aspect convectif 

des géométries 2 et 3 est encore confirmé par le fait que la vitesse est généralement supérieure à celle 

de la géométrie 1. Aux coins inférieurs de la cavité, nous constatons que l’écart entre les vitesses dans 

les géométries 2 et 3 et la géométrie 1 augmente en fonction de l’épaisseur optique comme 

l’écoulement dans la géométrie 1 perd plus de vitesse en raison de l’atténuation importante du 

rayonnement par le fluide ce qui réduit son comportement convectif plus rapidement et par 

conséquent la circulation au passage inférieur. 
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Figure V. 12 Distribution de la vitesse verticale pour différentes épaisseurs optiques lorsque 

𝑅𝑎 = 106 et 𝑦 = 0.2. 

Le profil de la vitesse verticale suivant x au milieu de la cavité est présenté dans la figure V.13 

pour une variété d’épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. Nous constatons que la vitesse est la 

même au voisinage du corps chaud pour les trois géométries lorsque 𝜏 ≤ 1 mais un peu loin du 

corps chaud l’écart entre les vitesses en fonction de l’opacité du milieu devient remarquable pour les 

trois géométries. Ceci est expliqué par le fait qu’un milieu opaque absorbe plus d’énergie et augmente 

la température d’une couche plus épaisse du fluide. Par conséquent, le fluide devient plus chaud 

même à une distance considérable du corps, et en présence des forces de flottabilité ce fluide chaud 

est poussé vers le passage supérieur plus fortement qu’un fluide moins chaud (une épaisseur optique 

plus faible). Au voisinage de la paroi latérale froide, la vitesse augmente en fonction de l’épaisseur 

optique comme la forte circulation manifeste au milieu des passages latéraux, lorsque 𝜏 ≤ 1  et en 

raison de la séparation d’écoulement pour 𝜏 = 5. Il est bon de noter que l’écart entre la vitesse dans 

la géométrie 1 et les vitesses dans les autres géométries augmente en fonction de l’opacité du milieu 

ce qui confirme l’aspect convectif des géométries 2 et 3 où la circulation résiste à l’atténuation du 
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rayonnement par le fluide et perd moins d’intensité en fonction de l’épaisseur optique contrairement 

à la géométrie 1. 

 

Figure V. 13 Distribution de la vitesse verticale pour différentes épaisseurs optiques lorsque 
𝑅𝑎 = 106 et 𝑦 = 0.5. 
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Figure V. 14 Distribution de la vitesse verticale pour différentes épaisseurs optiques lorsque 

𝑅𝑎 = 106 et 𝑦 = 0.8. 

La igure V.14 montre la distribution de la vitesse verticale en fonction de x à 𝑦 = 0.8 pour une 

variété d’épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. Pour un fluide d’épaisseur optique 𝜏 ≤ 1, la 

vitesse diminue en fonction de l’opacité du milieu en raison de l’absorption de rayonnement qui 

réduit le gradient de température et par conséquent les poussées thermiques pour les trois géométries, 

dans la région centrale du passage supérieur (0.45 < 𝑥 < 0.55). Cependant, pour la géométrie 1, 

le comportement de la vitesse dans cette région pour 𝜏 = 1, nous donne des indices sur une future 

inversion du panache (ou séparation d’écoulement) pour des épaisseurs optiques plus grandes 𝜏 ≥

1.5. En s’éloignant de cette région, la vitesse se comporte inversement pour les trois géométries, où 

la largeur du panache permet d’avoir un comportement plus convectif dans des régions loin de la 

région centrale qui est très active pour les milieux de faible épaisseur optique. Ensuite, le fluide 

continue sa circulation en bas en gardant le même comportement. Lorsque 𝜏 = 5, le profil de vitesse 

montre clairement le phénomène d’inversion du panache au passage supérieur.  Comme la séparation 
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s’est faite à une pente plus importante dans la géométrie 2, nous constatons que la vitesse est plus 

importante par rapport aux autres géométries. 

 

Figure V. 15 Distribution de la vitesse horizontale pour différentes épaisseurs optiques pour 
𝑹𝒂 = 𝟏𝟎𝟔 et 𝒙 = 𝟎.2. 

La distribution de la vitesse horizontale en function de y lorsque 𝑥 = 0,2 est présentée à la figure 

V.15. Lorsque l'épaisseur optique 𝜏 ≤ 1, nous remarquons que le fluide est plus stagnant 

horizontalement au passage latérale ce qui signifie que le mouvement est presque unidirectionnel 

vers le haut en raison des forces de flottabilité pour les trois géométries. Cependant, lorsque le fluide 

atteint le passage supérieur, la vitesse horizontale augmente considérablement en raison du panache 

qui pousse le fluide vers les parois latérales froides. En absorbant plus d’énergie, le panache devient 

plus large et par conséquent, la vitesse augmente en fonction de l'épaisseur optique.  Quant à la vitesse 

au niveau du passage inférieur, elle s’accroit en fonction de l’opacité du milieu grâce au déplacement 

des noyaux des tourbillons vers le bas. Lorsque le fluide devient optiquement plus épais 𝜏 = 5, le 

comportement de la vitesse horizontale change en raison de l'apparition de deux tourbillons 
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secondaires dans la cavité (séparation d’écoulement) où le fluide dans le passage latéral devient plus 

actif horizontalement et atteint sa vitesse maximale dans une position plus basse par rapport à des 

milieux moins opaques en raison de la formation d’un panache diagonal. Comme discuté auparavant, 

la séparation d’écoulement dans la géométrie 2 résulte relativement plus de la circulation au-dessus 

du corps chaud, ceci est confirmé par la vitesse maximale enregistrée au passage supérieur pour les 

trois géométries.   

 

Figure V. 16 Distribution de la température pour différentes épaisseurs optiques lorsque 
𝑅𝑎 = 106 et 𝑦 = 0.2. 

La figure V.16 montre la distribution de la température suivant x à 𝑦 = 0.2 pour une variété 

d’épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. Pour les trois géométries, nous constatons que la 

température augmente en fonction de l’épaisseur optique grâce à l’absorption du rayonnement et la 

circulation du fluide chaud qui descend vers les coins de la cavité. Quant à la région centrale,  la 

circulation est faible et le fluide arrive avec moins de chaleur, alors c’est l’atténuation du 

rayonnement qui permet principalement au fluide d’augmenter sa température par le phénomène dit 

« far reaching effect » [3] et pour cette raison la température dans la région centrale est inférieure à 
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celle de la région latérale. Si nous comparons entre les trois géométries, nous remarquons que la 

circulation est relativement plus intense au passage inférieur dans la géométrie 2 et 3 ce qui permet 

de transporter plus de fluide chaud à ce passage et par conséquent, avoir une température plus élevée 

par rapport à la géométrie 1. Le faible écart entre les températures aux géométries 2 et 3 peut être 

justifié par le fait que le corps circulaire présente une surface inférieure plus grande et plus proche à 

la paroi de la cavité ce qui permet au fluide d’absorber plus de rayonnement que la géométrie 2.  

 

Figure V. 17 Distribution de la température pour différentes épaisseurs optiques lorsque 
𝑅𝑎 = 106 et 𝑦 = 0.5. 

Le profil de la température suivant x au milieu de la cavité est présenté dans la figure V.17 pour 

une variété d’épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. La température augmente en fonction de 

l’épaisseur optique pour les trois géométries comme les isothermes sont décalées à des positions plus 

basses. Quand 𝜏 = 5, la température est plus élevée en raison du panache diagonal qui intensifie la 

température au passage latéral pour les trois géométries. Comme déjà mentionné, les structures 

dynamique et thermique dans la géométrie 1 sont relativement plus sensibles à la variation de 
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l’opacité du milieu ce qui apparait dans l’écart entre les profils de température qui est plus important 

par rapport aux autres géométries, pour des épaisseurs optiques 𝜏 ≤ 1.  

Figure V.18 montre la distribution de la température suivant x à 𝑦 = 0.8 pour une variété 

d’épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. La distribution de température est presque similaire à la 

distribution de la vitesse verticale comme la convection joue un rôle très important au transfert 

thermique dans le passage supérieur. Les forces de flottabilité sont tellement intenses que la présence 

de rayonnement pour un fluide d’épaisseur optique 𝜏 = 0.2 n’affecte pas sa distribution de 

température. Lorsque 𝜏 = 1, l’atténuation du rayonnement devient plus forte et le panache prend 

une forme plus large ce qui apparait clairement au profil de température. Quand la séparation 

d’écoulement se produit pour 𝜏 = 5, la température au niveau des coins de la cavité s’intensifie et 

dépasse celle de la région centrale en raison du panache diagonal qui transfère plus d’énergie à cette 

région. D’autre, part lors de la circulation vers la région centrale, le fluide se refroidit par la paroi 

supérieure ce qui réduit sa température au centre de passage supérieur.  

 
Figure 5. 18  Distribution de la température pour différentes épaisseurs optiques lorsque Ra = 106 et 

y = 0.8. 
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Pour les trois géométries, nous constatons que la distribution de température est la même à 

l’exception de quelques faibles écarts au niveau de la région centrale en raison de la tendance 

convective de fluide à la géométrie 2 et 3. Cependant, en quittant cette région le fluide dans la 

géométrie 1 devient plus chaud grâce à sa large forme de panache suite à l’absorption de plus de 

rayonnement.  

 

Figure V. 19 Distribution de la vitesse verticale (à gauche) et de la température (à droite) à 
différents nombres de Planck pour 𝐴 = 0.2, 𝑅𝑎 = 106 et 𝜏 = 1. 
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La figure V .19 présente les profils de vitesse verticale et de température à trois positions verticales 

pour plusieurs nombres de Planck pour la géométrie 1. Pour une position inférieure 𝑦 = 0,2, on peut 

remarquer que la vitesse est plus élevée lorsque 𝑃𝑙 ≤ 0.02 en raison de l'emplacement inférieur des 

centres des cellules de circulation et du fait que le fluide au passage inférieur absorbe plus de chaleur, 

ce qui augmente la circulation et la température à ce passage. À 𝑦 = 0,5, la vitesse est plus faible 

près de la paroi latérale chaude en raison de la séparation d’écoulement, lorsque 𝑃𝑙 = 0,01. D’autre 

part, quand 𝑃𝑙 ≥ 0,02, la vitesse diminue en fonction du nombre de Planck comme la forte 

circulation manifeste à des régions plus basses (par rapport à la convection naturelle où la circulation 

se localise au niveau de passage supérieur). D’autre part la distribution de la température à 𝑦 = 0,5 

est moins compliquée. La température diminue avec le nombre de Planck, car le fluide absorbe plus 

de chaleur à des nombres de Planck plus faible. À 𝑦 = 0,8, le phénomène d'inversion du panache 

est très clair. En outre, on peut remarquer que le panache s'amincit lorsque le nombre de Planck 

augmente, car le l’écoulement devient plus convectif. D’après les contours et la distribution de la 

vitesse et de la température, nous constatons que l'effet du milieu semi-transparent est à négliger et 

l’écoulement peut être considéré comme un écoulement de la convection naturelle pure 

lorsque 𝑃𝑙 ≥ 0,5. Ce comportement est confirmé aussi par la figure 5.33 ce qui présente un bon 

accord avec Colomer et al. [4]. 

V.4 Transfert de chaleur 
Dans cette section, nous nous intéressons à l’analyse du transfert de chaleur en matière de nombre 

de Nusselt local (convectif, radiatif et total) et de même pour le nombre de Nusselt moyen en fonction 

de plusieurs paramètres pour les trois géométries.  

La figure V.20 et la figure V.21 montrent la distribution du nombre de Nusselt local convectif sur 

la paroi inférieure et la paroi latérale, respectivement pour les trois géométries. Nous constatons que 

le nombre de Nusselt local convectif augmente en fonction de l’opacité du milieu. L’absorption du 

rayonnement par le milieu augmente la température aux passages inférieur et latéral ce qui intensifie 

le gradient de température et améliore le transfert convectif de la chaleur. Ainsi, le décalage des 

tourbillons vers le bas participent à l’amélioration du transfert convectif au passage inférieur et latéral. 

En comparant, le transfert de chaleur convectif pour les trois géométries, nous constatons que les 

distributions sont presque identiques. Il est bien de noter que le nombre de Nusselt local convectif à 

la paroi latérale atteint sa valeur maximale à une position plus haute pour τ ≤ 1 grâce au fluide chaud 

parvenant de panache au passage supérieur. D’autre part la valeur maximale de Nusselt local 

convectif pour un milieu optiquement plus épais τ = 5 correspond à une position plus basse en 

raison de l’existence du panache diagonal au passage latéral. Ainsi, nous constatons que pour ce 
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comme l’espace entre les surfaces différentiellement chauffées est plus faible ce qui améliore la 

tendance convective du fluide envers les parois latérales. 

 

 

 

 

 

 

 

Figure V. 20  Nombre de Nusselt local convectif sur la paroi inférieure pour différentes 
épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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Figure V. 21 Nombre de Nusselt local convectif sur la paroi latérale pour différentes épaisseurs 
optiques lorsque Ra = 106. 

Quant à la distribution du nombre de Nusselt convectif local sur la paroi supérieure présentée dans 

la figure V.22, nous remarquons que la forme du panache et sa largeur affectent sensiblement le 

transfert de chaleur convectif.  Pour τ ≤ 1, en s’orientant vers les passages latéraux, le nombre de 

Nusselt local convectif augmente en fonction de l’épaisseur optique en raison de la larguer du 

panache. Cependant, à la région centrale, le comportement est inversé comme l’absorption de 

rayonnement est réduite par le comportement très convectif. Pour τ = 5, le nombre de Nusselt 

convectif local diminue sensiblement puisque la majorité de chaleurs est transmise aux passages 

latéraux comme discuté auparavant. En comparant les trois géométries, le nombre de Nusselt 

convectif local est relativement plus important au centre pour les deux géométries 2 et 3 qui sont 

caractérisées par une faible résistance à l’écoulement. 
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Figure V. 22  Nombre de Nusselt local convectif sur la paroi supérieure pour différentes 
épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 

Les figures V.23, V.24 et V.25 montrent la distribution du nombre de Nusselt local radiatif sur la 

paroi inférieure, latérale et supérieure, respectivement pour les trois géométries. Nous constatons que 

généralement, le nombre de Nusselt local radiatif diminue en fonction de l’épaisseur optique sur 

toutes les parois où l’absorption du rayonnement par le fluide présente une résistance aux interactions 

radiatives entre les surfaces différentiellement chauffées. La même distribution du nombre de Nusselt 

local convectif se répète sur toutes les parois à l’exception de quelques différences en termes 

d’amplitude et de symétrie. Les piques constatés dans les distributions se sont produits comme 

chaque région de la paroi est exposée à sa propre surface du corps d’où vient le rayonnement incident. 

À titre d’exemple, pour la géométrie 2, la région centrale de la paroi inférieure reçoit le rayonnement  

de toute la surface inférieure du corps 𝑆 = 2𝐴,  𝐴 < 𝑆 < 2𝐴 pour la géométrie 3 et 𝑆 = 𝐴 pour la 

géométrie 1. Par conséquent, nous constatons que le nombre de Nusselt local radiatif à la région 

centrale est plus important dans la géométrie 2 ensuite 3 puis la géométrie 1 pour des milieux avec 

une épaisseur optique 𝜏 ≤ 1. Quand 𝜏 = 5, le fluide présente une grande résistance aux interactions 
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radiatives ce qui fait disparaître les piques constatés pour des milieux moins opaques. La distribution 

au niveau de la paroi supérieure est moins affectée par l’opacité du milieu que les autres parois 

comme la convection est très intense au passage supérieure. 

 

Figure V. 23 Nombre de Nusselt local radiatif sur la paroi inférieure pour différentes épaisseurs 
optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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Figure V. 24 Nombre de Nusselt local radiatif sur la paroi latérale pour différentes épaisseurs 
optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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Figure V. 25 Nombre de Nusselt local radiatif sur la paroi supérieure pour différentes 
épaisseurs optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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La distribution du nombre de Nusselt local total est présentée dans les figures V.26-

V.28. Comme le nombre de Nusselt local convectif augmente presque sur toutes les parois 

en fonction de l’opacité du milieu et le contraire pour le nombre de Nusselt local radiatif, 

l’écart entre les distributions est moins important pour le Nusselt local total à des 

épaisseurs optiques différentes. Nous constatons que l’aspect radiatif est très remarquable 

dans la distribution du nombre de Nusselt local total.  

 
Figure V. 26 Nombre de Nusselt local total sur la paroi inférieure pour différentes épaisseurs 

optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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Figure V. 27 Nombre de Nusselt local total sur la paroi latérale pour différentes épaisseurs 
optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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Figure V. 28 Nombre de Nusselt local total sur la paroi supérieure pour différentes épaisseurs 

optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 

Les figures V.29, V.30 et V.31 présentent respectivement la variation du nombre de Nusselt 

moyen convectif, radiatif et total en fonction du nombre de Rayleigh et une variété d’épaisseurs 

optiques pour les trois géométries. Nous constatons que le nombre de Nusselt moyen convectif est 

proportionnel au nombre de Rayleigh en raison des forces de flottabilité qui augmentent en fonction 

du Rayleigh indépendamment de la géométrie. En général, le nombre de Nusselt moyen convectif 

augmente en fonction de l’épaisseur optique comme déjà expliqué en parlant du nombre de Nusselt 

local convectif. Cependant, quand 𝑅𝑎 = 105 et 𝜏 = 1, le panache commence à disparaitre pour la 

géométrie 1 et devient plus large et plus faible pour les autres géométries comme le fluide absorbe 

une bonne quantité de rayonnement ce qui affaiblit le transfert de chaleur convectif. En comparant 

le nombre de Nusselt moyen pour les trois géométries à une épaisseur optique 𝜏 = 1, nous 

remarquons que le transfert de chaleur est plus important dans la géométrie 1 quand la conduction 

domine, comme cette géométrie présente une configuration formidable à la conduction et au 

rayonnement vu le parallélisme et la faible distance entre les surfaces différentiellement chauffées. 
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Quand 𝑅𝑎 ≥ 105, le transfert de chaleur dans la géométrie 3 est relativement plus fort comme cette 

configuration possède les deux avantages des autres géométries : faible résistance à l’écoulement 

(géométrie 2) et bonne configuration pour le transfert radiatif et par conduction (géométrie 1).  

 

Figure V. 29 Nombre de Nusselt convectif moyen de la cavité pour différentes épaisseurs 
optiques lorsque 𝑅𝑎 = 106. 
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Figure V. 30 Nombre de Nusselt radiatif moyen de la cavité pour différentes épaisseurs optiques 
lorsque  𝑅𝑎 = 106. 

La figure V.30 présente la distribution de Nusselt moyen radiatif en fonction de l’opacité de 

milieu. Nous constatons que le transfert de chaleur radiatif diminue en fonction de l’opacité de milieu 

en raison de l’atténuation de rayonnement par le fluide qui réduit les interactions radiatives entre les 

surfaces différentiellement chauffées. Le transfert de chaleur radiatif est presque constant en fonction 

du nombre de Rayleigh. Cependant, quand la séparation d'écoulement se produit, le transfert radiatif 

augmente relativement. Quand 𝜏 = 1, on remarque que le transfert radiatif est plus important à la 

géométrie 1 ensuite 2 puis la géométrie 3 et c’est expliqué par le fait que les surfaces du corps de la 

géométrie 1 sont bien exposées aux parois de la cavité et plus proche ce qui favorise les interactions 

radiatives entre les parois différentiellement chauffées. Quant à la géométrie 2, la distance entre les 

surfaces actives est plus grande ce qui justifie le faible taux de transfert radiatif par rapport aux autres 

géométries. Il est possible de dire que la géométrie 3 présente une configuration intermédiaire.  

La figure V.31 montre que le nombre de Nusselt moyen diminue en fonction de l’opacité de 

milieu comme le fluide atténue plus de rayonnement ce qui présente une résistance aux interactions 

radiatives entre les surfaces différentiellement chauffées. Il est bien de noter que le transfert radiatif 
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pour les trois géométries est presque constant sauf dans le cas d’une épaisseur optique 𝜏 = 5 et un 

nombre de Rayleigh 𝑅𝑎 = 106 où la séparation d’écoulement affecte relativement le transfert de 

chaleur radiatif. On remarque que presque la géométrie 1 est la meilleure configuration pour le 

transfert radiatif vu ses surfaces différentiellement chauffées bien opposées. D’autre part, les surfaces 

du corps dans la géométrie 2 sont situées à une distance plus grande des parois de la cavité ce qui 

affaiblit relativement le transfert radiatif par rapport aux autres géométries. Cependant, quand la 

séparation d’écoulement se produit le comportement du transfert radiatif change un peu. 

 

Figure V. 31 Nombre de Nusselt moyen de la cavité pour différentes épaisseurs optiques 
lorsque 𝑅𝑎 = 106. 

La figure V.32 présente le pourcentage de transfert radiatif par rapport au transfert de chaleur 

total. Nous observons que le pourcentage de rayonnement diminue en fonction de l’épaisseur optique 

comme l’opacité du milieu réduit le transfert radiatif et augmente le transfert convectif pour les trois 

géométries. Il est bon de noter aussi que le pourcentage du transfert radiatif est relativement plus 

grand dans la géométrie 1 qui présente plus de résistance au transfert convectif et le contraire pour le 

transfert radiatif. 
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Figure V. 32 Pourcentage de rayonnement pour différentes épaisseurs optiques 

lorsque 𝑅𝑎 = 106. 

Figure V.33  présente l'effet du nombre de Planck sur le nombre de Nusselt moyen pour une 

variété de rapports de forme lorsque 𝑅𝑎 = 106 et 𝜏 = 1. On peut remarquer que le taux de transfert 

de chaleur diminue en fonction du  nombre de Planck en raison de la chute du transfert de chaleur 

radiatif. Nous avons expliqué aux sections précédentes qu’un grand nombre de Planck résulte une 

réduction de la participation du milieu et qu’un rapport de forme plus grand produit un transfert 

radiatif plus intense comme les surfaces d’échange radiatif deviennent plus importantes (plus 

d’échange radiatif) et les espaces entre ces surfaces devient plus faible (moins d’atténuation de 

rayonnement). Par conséquent, le nombre de Planck affecte le transfert radiatif plus fortement pour 

des rapports de forme plus grands ce qui apparait aux écarts entre les nombres du Nusselt  moyen 

pour un rapport de forme donné. Le comportement du nombre de Nusselt confirme également ce 

qui a été discuté précédemment, à savoir que la variation du transfert de chaleur avec le nombre de 

Planck devient négligeable lorsque 𝑃𝑙 > 0.5, mais cette fois-ci, nous pouvons dire 

« indépendamment du rapport de forme ». 
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V.5 Conclusion 
Dans ce chapitre, nous avons étudié le couplage convection-rayonnement dans 3 

géométries complexes en présence d’un milieu semi-transparent. L’effet de plusieurs 

paramètres a été analysé en détail. Pour les trois géométrie, nous avons analysé le champ 

dynamique et thermique en termes des lignes de courant et des isothermes, les profils de 

température et des vitesses ainsi que le taux de transfert de chaleur en termes de nombre 

de Nusselt local et total afin de visualiser l’effet de rayonnement et le comportement de 

fluide dans chaque géométrie. Pour la géométrie 1 (corps carré), deux études 

supplémentaires ont été abordées : l’effet de nombre de Planck et du rapport de forme. En 

général, nous avons remarqué que le rayonnement volumique affecte sensiblement la 

structure d’écoulement, la distribution de température et par conséquent le taux de transfert 

de chaleur. Dans la section suivante, nous allons résumer les résultats avec plus de détails. 

 

 

 

 

Figure V. 33 Nombre de Nusselt moyen à différent nombre de Planck pour 𝑅𝑎 = 106 
et  𝜏 = 1. 
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Conclusion générale 

Cette thèse a porté sur la simulation du couplage de la convection naturelle et du rayonnement 

dans une cavité carrée bidimensionnelle en présence d’un corps à l’intérieur. L’objectif du travail est 

d’étudier numériquement l’effet du rayonnement volumique de gaz gris sur la convection naturelle. 

La géométrie étudiée présente une cavité carrée froide contenant un corps chaud de trois formes 

différentes : corps carré, corps carré incliné à 45° et corps de forme circulaire. L’espace annulaire est 

rempli d’un milieu semi-transparent absorbant, émettant et non diffusant. Les conditions aux limites 

thermiques sont de type Dirichlet (température constante) pour toutes les parois considérées noires 

(𝜀𝑝=1) pour l’ensemble de cette étude. 

Nous avons travaillé sur un code de calcul qui permet de simuler les interactions de la convection 

naturelle et de rayonnement volumique dans un espace annulaire de différentes formes. Le code est 

basé sur un modèle numérique hybride qui utilise la méthode des volumes finis pour le calcul du 

champ dynamique et thermique et une méthode des frontières immergées dite « interpolation et 

reconstruction » pour un traitement d’une excellente précision en ce qui concerne l’imposition des 

conditions aux limites au niveau de l’interface fluide-structure. Pour le transfert radiatif, la méthode 

des ordonnées discrètes a été utilisée pour la résolution de l’équation de transfert radiatif (ETR) et 

par la suite le calcul de terme source radiative de l’équation d’énergie. 

Les résultats de l’étude sont présentés en matière de structures d’écoulements, champs de 

température, les profils de vitesse et de température ainsi que les nombres de Nusselt local et moyen. 

Les résultats d’une étude de l’effet de plusieurs paramètres (nombre de Planck 𝑃𝑙, nombre de 

Rayleigh 𝑅𝑎, épaisseur optique 𝜏 …) sur les l’écoulement et le transfert de chaleur dans les trois 

différentes configurations ont permis de sortir les conclusions suivantes :  

 L’effet du Rayonnement volumique sur le champ dynamique et thermique dépend 

sensiblement du nombre de Planck. Plus le nombre de Planck est grand, plus l’effet 

d’atténuation du rayonnement diminue. L’influence de rayonnement sur l’écoulement est très 

remarquable pour des valeurs de nombre de Planck  𝑃𝑙 ≤ 0.2. D’autre part, l’effet de 

rayonnement devient négligeable pour un nombre de Planck 𝑃𝑙 ≥ 0.5 où l’écoulement peut 

être considéré comme un écoulement de convection naturelle sans présence de rayonnement. 

 Nous avons constaté que la présence de rayonnement provoque une distribution plus homogène 

de la température par contre un nombre de Planck plus élevé renforce la flottabilité de fluide ce 

qui résultent un passage inférieur très froid.  
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 En fixant une valeur moyenne du nombre de Planck 𝑃𝑙 = 0.02, nous avons observé que 

l’opacité du milieu affecte sensiblement la structure de l’écoulement, la distribution de la 

température et le transfert de chaleur. Pour un nombre de Rayleigh un peu faible 𝑅𝑎 ≤ 104, et 

vu que la conduction est le mode de transfert de chaleur qui domine, l’effet de l’épaisseur 

optique reste très limité où les isothermes  pour un milieu optiquement épais ne subit presque 

aucun changement par rapport au milieu transparent sauf que la température devient plus 

homogène avec un espace uniforme entre les isothermes, pour des épaisseurs optiques 

élevé𝑒𝑠 𝜏 ≥ 1. 

 Pour un nombre de Rayleigh plus élevé 𝑅𝑎 ≥ 105, l’effet de l’épaisseur optique est plus 

remarquable. L'effet de flottabilité aussi devient clair, en conséquence une distorsion des 

isothermes apparaît au passage supérieur créant une grande forme de panache et une fine 

couche limite à la paroi froide supérieure. La largeur du panache dépend essentiellement de 

l’épaisseur optique, plus que l’opacité de milieu augmente, plus que le panache s’élargit et la 

température devient plus homogène. Pour un milieu optiquement épais 𝜏 = 5, la circulation 

aux passages verticaux s’intensifie et par conséquent le panache est inversé. Nous avons 

remarqué clairement que l’effet de l’épaisseur optique et le rayonnement en général est plus 

important pour des nombres de Rayleigh plus élevé 𝑅𝑎 ≥ 105.  

 L’effet du nombre de Rayleigh et de l’épaisseur optique est presque le même pour les trois 

géométries. Cependant, l’impact de l’opacité du milieu était plus important dans la géométrie 1 

en raison de sa configuration qui favorise les interactions radiatives entre les surfaces 

différentiellement chauffées. Par contre, les géométries 2 et 3 sont affectées, mais d’une façon 

relativement plus faible que la géométrie 1 comme leurs configurations présentent moins de 

résistance au comportement convectif du fluide et plus de résistance au transfert radiatif 

(distance plus grande entre les surfaces différentiellement chauffées ce qui favorise plus 

d’atténuation de rayonnement). 

 L’augmentation de la taille du corps carré pour la géométrie 1 et par conséquent la valeur de 𝐴 

de 0.2 à 0.4 et 0.6 donne des surfaces chaudes plus larges et un espace annulaire plus faible ce 

qui renforce le transfert de chaleur par rayonnement et affaiblit le transfert de chaleur par 

convection à cause de la résistance à l’écoulement, mais en global le nombre de Nusselt moyen 

augmente. 

 Les résultats montrent que le nombre de Nusselt total moyen diminue en fonction de l'épaisseur 

optique indépendamment du nombre de Rayleigh pour les trois géométries, car l'interaction 

entre les parois chauffées de manière différentielle diminue pour un milieu optiquement plus 
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épais. De plus le nombre de Nusselt augmente en fonction du nombre de Rayleigh grâce aux 

forces de flottabilité importante pour 𝑅𝑎 ≥ 105. Pour les trois géométries, en présence d’un 

milieu optiquement épais 𝜏 = 5, le transfert de chaleur est élevé à environ 25%, en passant 

d’un nombre de Rayleigh 105 à 106 par contre le taux de transfert est élevé de 10%, pour un 

milieu d’une opacité plus faible 𝜏 = 0.2. Le comportement du nombre de Nusselt moyen pour 

différentes rapports de formes confirme également ce qui a été discuté précédemment, à savoir 

que la variation du transfert de chaleur devient négligeable pour un nombre de Planck 𝑃𝑙 ≥

0.5, mais cette fois-ci, nous pouvons dire: indépendamment du rapport de forme. 

 Enfin, il est bon de noter que la participation du milieu au rayonnement ne peut pas être négligée 

comme le font la plupart des travaux récents en supposant les milieux comme transparents. 

 

Par ailleurs, le travail présenté dans ce mémoire pourrait aussi être poursuivi dans les directions 

suivantes: 

 Le développement du code pour prendre en charge le cas turbulent et le cas instationnaire. 

 Traiter des géométries en 3D ou des enceintes de forme plus complexe. 

 L’utilisation d’une approche non-Boussinesq et l’étude d’un gaz non-gris. 

 Développer une méthode hybride sophistiquée : ordonnées discrètes-frontières immergées pour 

prendre en charge le rayonnement des surfaces curvilignes. 

 

 

 

 

 


