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Résumé

De manière à respecter les normes européennes en matière d'émissions de gaz pol-

luants, les constructeurs automobiles pratiquent le downsizing. Cette pratique consiste

en une réduction de la cylindrée des moteurs tout en maintenant un bon niveau de

performance. Il s'en suit des puissances spéci�ques moteur importantes, l'objectif cible

étant de l'ordre de 100 kW/L. Pour de telles puissances, les températures atteintes

au niveau des pistons sont élevées, ce qui pose alors le problème de leur tenue ther-

momécanique. Le refroidissement du piston devient donc un acteur important de la

�abilité du moteur. Le procédé le plus répandu actuellement est le refroidissement par

jet d'huile. Le piston est alors refroidi par un écoulement turbulent diphasique incom-

pressible (Air/Huile) dans un environnement mobile. L'optimisation du refroidissement

nécessitant une bonne compréhension des phénomènes physiques concernés, nous nous

proposons dans ce mémoire de le modéliser au moyen du modèle 1-Fluide diphasique

couplé à l'équation de l'énergie. Compte tenu du caractère instationnaire de l'écoule-

ment, des modèles LES (Large Eddy Simulation) sont utilisés pour rendre compte des

e�ets turbulents. Une investigation expérimentale mettant en jeu le transfert de chaleur

entre un jet liquide et une surface chaude a été dédiée à la validation du modèle et des

méthodes numériques utilisées. La simulation du transfert de chaleur dans les galeries

de refroidissement d'un piston automobile par "e�et shaker" est ensuite abordée.

Abstract

The present work aims to study numerically the cooling system in car engines to

ensure the piston thermo mechanical resistance. Most engines use an oil jet cooling sys-

tem coupled with "cocktail shaking" to extract heat from piston. This cooling method

brings into play a two-phase incompressible turbulent �ow in a mobile environment,

because of motion of pistons in the cylinder. The need for a more e�ective cooling

involves an accurate understanding of the physical mechanisms. The idea is to support

the engine design process to account for advanced technologies to improve turbine or

engine performances, burn less fuel and greenhouse gases. In the present work, a nu-

merical model dedicated to the simulation at small scale of oil/air two-phase �ows and

related heat transfers is proposed to characterize the cooling of engine elements under

fragmented jet impact. LES (Large Eddy Simulation) simulations of an impinging li-

quid jet onto a heated semi-hemispherical target are run and the numerical results are

compared with experimental data. Then cocktail shaking in an engine piston cooling

gallery is presented to illustrate the interest of the global simulation approach.
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Introduction

Les nouvelles normes européennes imposent aux constructeurs automobiles de ré-

duire les émissions de dioxyde de carbone de leurs véhicules, sous peine d'amende. En

plus de ces contraintes environnementales, les �rmes automobiles doivent aussi répondre

aux besoins de leurs clients, demandeurs de véhicules propres, mais également de per-

formance favorisant l'agrément de conduite. Pour pallier ces di�érentes contraintes,

la plupart des constructeurs pratique le downsizing, c'est à dire une réduction de la

cylindrée des moteurs tout en maintenant une puissance élevée.

Ceci à pour conséquence une augmentation

Figure 1: Refroidissement Piston

des puissances spéci�ques moteur, les tendances

à venir étant d'atteindre des puissances spéci-

�ques de l'ordre de 100 kW/l. Pour de telles

puissances spéci�ques, les températures atteintes

au niveau du piston sont élevées, ce qui pose

alors le problème de la tenue thermomécanique

de ces derniers. Toutefois, pour des raisons éco-

nomiques évidentes, il serait intéressant de conti-

nuer à utiliser les matériaux actuels pour la fa-

brication des pistons.

De récentes études réalisées à l'Institut Français

du Pétrole (IFP) ont montré que l'optimisation

du refroidissement du piston pouvait être la clé

de sa tenue thermomécanique.

Le mode de refroidissement du piston le plus ré-

pandu actuellement est le refroidissement par jet huile. Il s'agit d'un jet liquide émanant

d'une buse cylindrique à grande vitesse et venant impacter sous la voûte du piston.

De manière à améliorer le refroidissement, certains pistons sont équipés de galeries de

refroidissement. En e�et, le remplissage partiel de ces galeries par le jet d'huile associé

au mouvement rapide vertical du piston dans le cylindre crée un e�et dit 'shaker' qui

favorise l'échange convectif.
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Ce mode de refroidissement fait donc intervenir un écoulement diphasique incompres-

sible (Air/Huile) en milieu mobile avec transferts de chaleur. Il s'agit de phénomènes

physiques complexes qui sont pour l'instant mal connus. L'optimisation du refroidis-

sement des pistons moteurs passe donc d'abord par une étape de compréhension que

nous nous proposons d'e�ectuer via la modélisation.

Nous allons nous intéresser dans cette étude au refroidissement d'un piston d'un

moteur Diesel pour lequel le carburant est directement injecté dans la chambre de

combustion. Ces moteurs sont quali�és de moteur à injection directe (cf Fig. 2).

Le moteur diesel est un moteur à combus-

Figure 2: Injection directe

tion interne dont l'allumage n'est pas com-

mandé comme celui des moteurs Essence, mais

se fait de manière spontanée par un phéno-

mène d'auto-in�ammation.

Celle-ci est rendue possible grâce aux forts

taux de compression rencontrés dans les mo-

teurs Diesel, de l'ordre de 12 à 24, permet-

tant alors d'obtenir des températures com-

prises entre 700 et 900o C. Ainsi, sitôt le car-

burant injecté dans la chambre de combus-

tion, celui-ci s'en�amme de manière quasi-

instantanée pour une durée de combustion de l'ordre de 40 à 80 degrés vilebrequin.

En brûlant, le mélange augmente de manière signi�cative la pression et la température

dans la chambre de combustion, repoussant alors le piston qui fournit une force de

travail sur la bielle qui entraîne à son tour l'arbre de vilebrequin. Le cycle d'un moteur

diesel illustré Fig. 3 peut se résumer en quatre temps :

1. Admission de l'air par l'ouverture des soupapes d'admission et descente du piston

dans le cylindre.

2.Compression-Injection La phase de compression fait monter la température de

l'air dans le cylindre. C'est dans cette phase que le carburant est vaporisé grâce à

l'injecteur.

3. Combustion-Détente Au contact de l'air chaud, le mélange air/carburant va s'en-

�ammer. La combustion se propage rapidement et exerce une force sur le piston qui

redescend. On parle de Détente.

4. Echappement Une fois le mélange consumé, les soupapes d'échappement s'ouvrent

et les gaz brulés sont expulsés du cylindre par la remontée du piston.
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Figure 3: Quatre temps d'un moteur à explosion

Au cours du cycle, le piston est l'une des pièces du moteur les plus chargées thermi-

quement.

Son rôle est de transmettre l'énergie pro-

Figure 4: Attelage mobile

duite par la combustion au vilebrequin via

la bielle, et d'assurer l'étanchéité aux gaz de

combustion. Il est pour cela muni de plusieurs

segments. On distingue le segment coup de

feu, qui est le plus proche de la tête et qui

a pour but d'isoler le reste de la segmenta-

tion des gaz chauds. Ensuite vient le segment

dit d'étanchéité qui assure l'étanchéité aux

gaz de combustion, et en�n le segment racleur

qui régule l'épaisseur d'huile de lubri�cation.

La partie du piston située en dessous du der-

nier segment est appelée la jupe du piston.

Elle assure le guidage du piston dans le cy-

lindre. L'axe reliant le piston au pied de bielle

est logé dans des renforts appelés encore bos-

sages. Un des moteurs que nous considérerons dans le cadre de notre étude est un

moteur développé par PSA Peugeot Citroën portant la référence DV6TED4. Il s'agit
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d'un moteur Diesel quatre cylindre à injection directe dont la puissance maximale est

portée à 80 KW (110 ch din) au régime de 4000 tr/min.

Figure 5: Moteur PSA DV6TED4 110 ch (din)

Compte-tenu des importantes puissances spéci�ques moteur rencontrées actuelle-

ment, le refroidissement du piston est devenu l'une des clés de sa tenue thermoméca-

nique. Nous nous proposons dans ce travail de recherche de modéliser le transfert de

chaleur intervenant entre le piston et l'huile de refroidissement issue d'un jet.

Nous débuterons ce mémoire par une étude bibliographique concernant les travaux

réalisés dans le cadre de l'échange de chaleur entre l'huile de refroidissement et le pis-

ton. Puis, nous aborderons l'ensemble des modèles et méthodes numériques que nous

allons utiliser pour mener à bien notre étude. Viendra ensuite la mise en place d'une

expérience dédiée à la validation du modèle. L'objectif est l'acquisition d'une base de

données qui servira de référence pour confronter nos résultats numériques à des ré-

sultats expérimentaux. Après l'étape de validation, une étude numérique approchera

l'e�et "shaker" observé dans les galeries de refroidissement des pistons automobiles.

En�n, nous simulerons le refroidissement du piston en tenant compte de la géométrie

réelle du piston et des conditions d'utilisation à pleine charge.
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Chapitre 1

Bibliographie

Les pistons automobiles sont soumis à di�érentes sollicitations thermiques. Les

échanges entre le piston et son environnement peuvent être conductifs, convectifs ou

de type convection-rayonnement. Comme le résume la �gure 1.1, les conditions aux

limites thermiques autour du piston peuvent être classées de la manière suivante :

- Echanges par convection forcée et rayon-

Figure 1.1: Transferts thermiques aux fron-

tières d'un piston

nement avec les gaz issus de la combus-

tion.

- Apport de chaleur par frottements au

niveau des pièces mobiles , telles que les

segments, la jupe ..

- Echanges par conduction directement

vers le cylindre ou par l'intermédiaire

des segments.

- Echanges par conduction vers la bielle.

- Echanges par convection sous la voûte

du piston et dans les galeries de refroi-

dissement.

Nous allons nous intéresser dans ce chapitre à l'état de l'art concernant les échanges

de chaleur entre l'huile de refroidissement et le piston moteur. Ces échanges thermiques

n'ont fait l'objet que de peu de travaux expérimentaux dont nous présenterons les prin-
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cipaux résultats. Compte-tenu de l'augmentation de la puissance de calcul, quelques

études numériques récentes ont également été réalisées. Concernant les autres condi-

tions aux limites thermiques, leur modélisation est détaillée dans les travaux de Ravary

[55], qui propose une modélisation du comportement thermique des pistons de moteur

diesel.

1.1 Etudes expérimentales du refroidissement des pis-

tons moteur

Quelques auteurs se sont intéressés au refroidissement par jets liquides des pistons

moteur.

Dans ses travaux, Stotter [8] propose une étude expérimentale de manière à juger

de l'e�cacité de di�érents modes de refroidissement de pistons moteur :

� Refroidissement par galerie " Cocktail shaker "

� Refroidissement par jets d'huile " jet cooling"

� Refroidissement par jets d'huile et galerie de refroidissement

et propose une étude expérimentale de manière à juger de leur e�cacité.

Son banc expérimental se compose d'un moteur deux temps, présentant un alésage

de 150 mm pour une course de 203 mm, entraîné par un moteur électrique fonction-

nant à une vitesse de rotation constante de 1450 tr/min. Un réducteur de vitesse est

placé entre le moteur électrique et le banc de manière à ce que les vitesses moteurs

expérimentales soient de l'ordre de 353, 566 et 873 tr/min. Le bloc supérieur du mo-

teur, constitué des soupapes d'admission et d'échappement et du système d'injection,

a été remplacé par un système de brûleur à gaz constitué de 4 injecteurs d'air et 4

injecteurs de propane. Un piston a été spécialement conçu et instrumenté dans le cadre

de cette expérience. L'acquisition des mesures de température a été réalisée à l'aide de

thermocouples.

Pour chaque mode de refroidissement, les paramètres intervenant lors des mesures

sont le régime moteur, la température d'huile et le �ux d'huile injecté. Toutes les ex-

périences ont été réalisées avec un �ux de chaleur imposé constant, �ux de chaleur
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produit par le brûleur à gaz et contrôlé par une admission de gaz et d'air adéquate.

Ceci à pour e�et de reproduire les échelles de température rencontrées généralement

dans les moteurs automobiles en fonctionnement normal.

Ces travaux ne concernent pas les disparités locales de température, le piston n'étant

instrumenté qu'en un seul point de mesure situé au centre de la voûte du piston. D'autre

part, ces résultats ne sont pas corrélés et sont présentés sous forme de courbes indé-

pendantes.

� Refroidissement par galerie " Cocktail shaker "

L'auteur présente ses résultats en fonction du paramètre ψ = Gλ
Aν
, homogène à un

coe�cient d'échange de chaleur :

G = quantité d'huile entrant dans le piston par unité de temps

λ = conductivité thermique de l'huile

A = surface de la voûte du piston en contact avec l'huile circulant dans la galerie

de refroidissement

ν = viscosité cinématique de l'huile

Les résultats sont illustrés sur la �gure 1.3. Il apparaît que le coe�cient d'échange

augmente de manière signi�cative jusqu'à une valeur de ψ de l'ordre de 30 à 40.

Au-delà, l'augmentation est moindre. Le transfert de chaleur dépendrait donc du

caractère turbulent de l'huile dans la galerie, dû au �ux d'huile injecté et aux

mouvements du piston. Toutefois, l'auteur note que si l'on introduit entre 18 à

20L d'huile par heure dans la galerie de refroidissement, la vitesse du piston à une

in�uence moindre.

� Refroidissement par jets d'huile " jet cooling"

L'auteur présente ses résultats en fonction du nombre de Reynolds, ce qui a pour

avantage de donner une solution plus générale du problème car il permet l'exploi-

tation des données pour di�érents types d'huile, de températures ... Ses résultats

sont présentés sur la �gure 1.2. On constate globalement qu'une rotation rapide

du moteur favorise les transferts de chaleur. Ceci paraît cohérent dans la mesure

où la vitesse relative de l'huile, avant l'impact sous la voûte du piston, augmente

avec la vitesse de ce dernier. A noter que pour le régime moteur le plus élevé (873
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Figure 1.2: Transfert de chaleur, refroi-

dissement par jet liquide : Stotter [8]

Figure 1.3: Transfert de chaleur, refroidis-

sement par e�et shaker : Stotter [8]

tr/min), au delà d'un nombre de Reynolds de l'ordre 500, calculé au niveau de la

buse d'injection, le coe�cient d'échange atteint un pallier.

L'auteur conclut que les bonnes valeurs de coe�cient d'échange obtenues dans

cette con�guration montrent que le refroidissement par jets peut se révéler être

une moyen e�cace, notamment dans le cas de points chauds isolés.

� Refroidissement par jets d'huile et galerie de refroidissement

Dans cette con�guration, l'auteur n'a pas noté de di�érences signi�catives par

rapport au refroidissement uniquement par jet.

Stotter a donc mesuré le coe�cient d'échange thermique entre l'huile de refroidis-

sement et la paroi du piston pour di�érents modes de refroidissement et à di�érents

régimes moteurs. Dans la mesure où son piston expérimental n'était instrumenté qu'en

un point de mesure situé au centre de la voûte du piston, il n' a pas pu observer de

disparités locales au niveau de transfert de chaleur. Dans le cadre d'un refroidissement

par jet d'huile, un coe�cient d'échange variant de 3 à 9.5 kW/m2/K a été observé.

En 1971, Seale & Taylor [69] font état d'une analyse de données expérimentales et

en déduisent une corrélation permettant de déterminer le coe�cient d'échange entre

l'huile de refroidissement et la paroi du piston. L'objectif est d'induire une discussion

sur les variations de transfert de chaleur se produisant autour de la chambre de com-

bustion d'un moteur diesel.

Les données expérimentales disponibles sont des mesures de température de chemise
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et de piston moteur. Pour chaque pièce, de nombreux points de mesures furent réali-

sés en utilisant des 'Shell Templugs' 1. A partir de ces mesures, un logiciel fut utilisé

pour obtenir la distribution de température dans le composant, et ainsi déterminer le

transfert de chaleur au niveau des surfaces de contact. Cinq types de moteurs furent

utilisés avec un alésage variant de 200 à 400 mm, et une vitesse de rotation variant de

450 à 1000 tr/min.

Après s'être intéressé aux transferts de chaleur au niveau de la couronne du piston

et y avoir observé une variation radiale des coe�cients d'échanges, les auteurs se sont

penchés sur les transferts de chaleur sous la voûte du piston. Compte tenu de la précision

des résultats expérimentaux, aucune disparité signi�cative au niveau des coe�cients

d'échanges locaux n'a été observée. Les résultats trouvés pour di�érents modes de

refroidissement et pour di�érents moteurs sont présentés dans le tableau 1.1

Alésage (mm) Mode de refroidissement Coe�cient d'échange (W/m/K)

203 Jet 3123

260 Jet 1987

377 Jet 2555

362 Contrôlé 3974

432 Galerie de refroidissement 1363

Table 1.1: Coe�cients d'échange thermique entre le piston et l'huile de refroidisse-

ment : Seale and Taylor

Ainsi, le mode de refroidissement " contrôlé " (l'huile passe à travers des galeries dans

la tête du piston, les galeries sont complètement remplies d'huile) permet le meilleur

refroidissement. Toutefois ce mode de refroidissement demande un débit d'huile impor-

tant de l'ordre de 8810 L/h. Le refroidissement par jet se révèle quant à lui e�cace et

demande un débit d'huile moindre de l'ordre de 881 L/h.

En utilisant ces résultats, les auteurs ont été établi une corrélation concernant le

refroidissement des pistons par jets liquides :

h = 68.2

√
CptρHWpDH

2µH

avec :

1. Procédé utilisant un matériau dont la dureté varie en fonction de la température à laquelle il a

été exposé
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Cpt : course du piston

ρH : masse volumique de l'huile

Wp : régime moteur

DH : diamètre de l'injecteur d'huile

µH : viscosité dynamique de l'huile

Cette corrélation reste la seule publiée aujourd'hui sur ce sujet. Toutefois, il faut

signaler qu'elle ne prend pas en compte la vitesse d'injection de l'huile.

En 1973, French [12] expose une série de résultats expérimentaux concernant le

refroidissement des pistons moteurs. Il s'intéresse essentiellement au mode de refroidis-

sement par galerie, qui est en fait une cavité de forme cylindrique située sous le bol du

piston. Le �uide utilisé est soit de l'eau, soit de l'huile. Pour les moteurs rapides dont

l'alésage n'excède pas 200 mm, les mesures expérimentales se font directement sur des

moteurs à taille réelle. Pour les plus gros moteurs, dont notamment les moteurs diesels

marins, un banc expérimental est utilisé pour reproduire le refroidissement des pistons.

Dans le cas de galeries de refroidissement de forme simple (pro�l rectangle), l'au-

teur va faire varier les paramètres suivants de manière à évaluer leurs in�uences sur les

valeurs de coe�cients d'échanges obtenues :

� Nature du �uide : eau ou huile

� Mode de refroidissement : convection forcée (galerie complètement remplie) et

'cocktail shaking' (galerie partiellement remplie)

� Forme d'injection du �uide dans la galerie (jet annulaire, jet cylindrique, jet trans-

verse)

� Hauteur de la galerie de refroidissement

De manière générale, il apparaît que le refroidissement par eau est plus e�cace que

le refroidissement par huile. Concernant le mode de refroidissement, pour de faibles

débits et des vitesses de rotations élevées, le 'cocktail shaking' est plus e�cace que la

convection forcée. Toutefois, si le débit n'est pas une contrainte et pour des régimes de
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rotation faibles, la convection forcée sera préférée au 'cocktail shaking'. La forme de la

buse d'injection in�uence le mode de refroidissement. L'utilisation d'un jet cylindrique

entraînera le plus souvent un mode de convection forcée, alors que le jet annulaire ou

transverse favorisera le cocktail shaking. D'autre part, l'auteur montre qu'en jouant

sur la hauteur de la galerie de refroidissement, un gain de 30% peut être obtenu sur les

valeurs de coe�cient d'échanges.

A partir de ces di�érentes observations et des résultats trouvés, l'auteur propose

de modéliser l'échange de chaleur dans la galerie de refroidissement au moyen de la

corrélation suivante :

Nu ≈ Re0.54
f Pr0.33

(
µH
µW

)0.14 (a
b

)0.33

(1.1)

avec :

Ref : nombre de Reynolds basé sur le diamètre de la galerie[ρ(2b/tp)a/µH ]

tp : période liée au mouvement du piston 60/N/s

N : régime moteur en tour/min

µH : viscosité dynamique du �uide

µW : viscosité dynamique à la paroi

a : est le diamètre le cavité cylindrique

b : est la hauteur de la cavité

En 1979, Woschni & Fieger [26] proposent une méthode de détermination systéma-

tique des coe�cients d'échanges locaux de chaleur au niveau des pistons de moteurs

diesels, en régime stationnaire.

A l'aide de mesures expérimentales de température réalisées dans le piston, les auteurs

en déduisent les isothermes et le �ux de chaleur à travers le piston. Des mesures de

températures de surface permettent alors de déterminer les coe�cients d'échange lo-

caux.

Le banc expérimental se compose ici d'un moteur mono-cylindre, présentant un alésage

de 165mm pour une course de 155mm. Sa vitesse nominale est de l'ordre de 2500 tours

par minute. Di�érentes con�gurations de pistons moteurs sont étudiées :

� Piston sans galerie de refroidissement
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� Piston avec galerie de refroidissement alimenté/non alimenté en huile et non re-

froidi par jet d'huile

� Piston avec galerie de refroidissement non alimenté en huile et refroidi par un jet

d'huile

Pour cette dernière con�guration, l'auteur trouve des valeurs de coe�cients d'échange

croissantes depuis le sommet de la voûte vers la jupe. La valeur minimale du coe�cient

d'échange est de l'ordre de 116 W/m2/K au centre de la voûte, la valeur maximale est

de l'ordre de 1745 W/m2/K en haut de la jupe. Malheureusement, l'auteur ne précise

pas la vitesse du spray d'huile envoyé sous la voûte du piston.

Il existe donc dans la littérature une grande disparité de valeurs de coe�cient

d'échange entre l'huile et le piston. La corrélation la plus utilisée aujourd'hui pour

estimer les transferts de chaleur entre l'huile et le piston est celle établie par Seale &

Taylor [69] :

h = 68.2

√
CρHWvDH

2µH
(1.2)

Toutefois, cette corrélation ne fait pas intervenir le débit d'huile dans l'injecteur. Par

ailleurs, dans ces travaux, Serge Ravary [55] fait état d'une sous-évaluation de la tem-

pérature du piston de plusieurs dizaines de degrés en utilisant cette corrélation, laissant

alors supposer des transferts thermiques non homogènes entre l'huile de refroidissement

et le piston.

1.2 Approche numérique du transfert de chaleur entre

l'huile de lubri�cation/refroidissement et le pis-

ton

Dans ces travaux publiés dans une thèse soutenue en 1997, Serge Ravary s'est inté-

ressé à l'étude du comportement thermique des pistons de moteur diesel automobile.

Il s'est agit pour lui d'élaborer un modèle thermique global d'un moteur diesel auto-

mobile, basé sur la technique de l'analyse nodale. Ce modèle a permis de calculer le

champ de température dans le piston et le reste du moteur, et de préciser les échanges

thermiques entre le piston et son environnement. Il s'est notamment intéressé à la mo-

délisation des échanges thermiques suivants :
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-4

(a) (b)

Figure 1.4: Epaisseur du �lm sous le piston 1.4a et arrachement de gouttes d'huile

issue du pied de bielle 45°avant le Point Mort Haut 1.4b : Ravary [55]

� échange par conduction vers le cylindre

� échange par conduction vers la bielle

� échange par convection forcée et rayonnement avec les gaz de combustion

� apport de chaleur par frottements au niveau des pièces en mouvement (segments,

jupe, axe)

� échange par convection avec l'huile de refroidissement sous la voûte du piston

et/ou dans les galeries de refroidissement par un e�et shaker

Dans le cadre notre étude, nous ne nous intéresserons qu'a la partie de ses travaux

concernant les échanges par convection avec l'huile de refroidissement.

L'auteur se propose d'utiliser le logiciel FIRE pour modéliser le comportement de

l'huile sous la voûte du piston. Il s'agit d'un code de mécanique des �uides permettant

la modélisation de �lms liquides et de sprays sous forme de particules discrètes. L'au-

teur s'est intéressé à la modélisation du volume situé en dessous du piston au cours du

cycle moteur.

L'état de développement du code FIRE au moment de ces travaux ne lui à pas permis

de modéliser les échanges des chaleur entre l'huile et le piston. Il a toutefois obtenu

des résultats quantitatifs concernant les zones du piston irriguées par le jet d'huile, les

épaisseurs locales du �lm d'huile et l'arrachement des gouttes sous l'e�et de l'accéléra-
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tion du piston. Il note ainsi un comportement du �lm liquide fortement dépendant de

l'accélération d'entrainement du piston. L'huile s'accumule sur la voûte du piston au

point mort haut, et ruisselle sur la jupe au point mort bas. Concernant l'épaisseur du

�lm liquide, une hauteur maximale de l'ordre de 0.5mm est observée au point d'impact.

Les résultats de simulation de l'auteur n'ont cependant pas fait état de validation

expérimentale. Il précise toutefois qu'il ne s'agit là que d'une première approche de

modélisation de la dynamique de l'huile sous le piston.

En 2006, Agarwal et Varghese [4] se proposent de développer un modèle numérique

en utilisant une méthode de types éléments �nis pour étudier le refroidissement par

huile des pistons de moteurs diesel. Compte tenu de la géométrie du piston considéré,

un calcul 2D axisymétrique est mené sur un maillage illustré à la �gure 1.5. Le champ

de température dans le piston est alors déduit de la résolution de l'équation (1.3) :

∂2T

∂r2
+

1

r

∂T

∂r
+
∂2T

∂z2
= 0 (1.3)

La fermeture de l'équation (1.3) nécessite un ensemble de conditions limites qui dé-

pendent du milieu en contact avec les parois du piston :

Figure 1.5: Maillage axisymétrique

généré pour le pro�l du piston : Agar-

wal et Varghese [4]

- La tête du piston est en contact avec les gaz

chauds de combustion :

λ
∂T

∂z
= q′ (1.4)

q′ étant le �ux de chaleur transmis par les

gaz de combustion au piston et λ étant

la conductivité thermique relative au pis-

ton

- La surface latérale du piston est en contact

avec la culasse :

−λ∂T
∂z

= U(T − Tcoolant) (1.5)

U étant la vitesse du piston, et Tcoolant la tem-

pérature du liquide de refroidissement circu-

lant dans la culasse
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- La voûte du piston est en contact avec l'huile

de refroidissement issue d'un jet :

λ
∂T

∂z
= h(T − Thuile) (1.6)

h étant le coe�cient d'échange entre le jet de refroidissement et la voûte du piston et

Thuile la température du jet d'huile impactant

- Compte tenu des propriétés physiques et géométriques, une condition adiabatique est

imposée sur l'axe de symétrie :
∂T

∂r
= 0 (1.7)

Pour calculer le coe�cient d'échange de chaleur local entre le jet de refroidissement et

la voûte du piston, les auteurs ont utilisé la corrélation de Stevens et Webb [34], donnant

le transfert de chaleur local pour un jet liquide axisymétrique impactant normalement

sur une plaque plane chau�ée par un �ux surfacique de chaleur uniforme. Ainsi, le

nombre de Nusselt local est donné par la corrélation suivante :

Nu(r) = Nu0 [1 + f(
r

d

)−9
]−1/9

(1.8)

avec :


f(r/d) = aeb(r/d)

Nu0 = 2.67Re0.567Pr0.4
(
Z0

d

)−0.336 (ν
d

)−0.237 (1.9)

valables pour des nombres de reynolds Re = 4000− 52000. d représente le diamètre

de l'injecteur liquide et Z0 est la distance au point d'impact. Les valeurs de a et b sont

données dans le tableau 1.2.

diamètre de la buse d'injection d(mm) valeurs du paramètre a valeurs du paramètre b

2.2 1.13 -0.23

2.3 1.141 -0.2395

4.1 1.34 -0.41

5.8 1.48 -0.56

8.9 1.57 -0.7

Table 1.2: Valeurs de a et b, corrélation de Stevens et Webb [34]
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En utilisant le modèle numérique décrit précédemment, les auteurs montrent que le

refroidissement par jets liquides permet une réduction des températures d'environ 40oC

par rapport à celles rencontrées dans un piston non refroidi par jets d'huile. En faisant

varier les paramètre Re, ν et Z0 de la corrélation de Stevens et Webb (1.8�1.9), les au-

teurs ont aussi pu étudier l'in�uence de la vitesse du jet d'injection et de la viscosité de

l'huile sur le refroidissement du piston. Ils ont montré que le refroidissement augmente

quand la distance au point d'impact diminue. D'importantes vitesses d'injection et de

faibles valeurs de viscosité favorisent également le transfert de chaleur.

Il faut noter cependant que les auteurs ont considéré une géométrie simpli�ée du pis-

ton, présentant une forme plane au point d'impact et sans galerie de refroidissement.

D'autre part, les températures obtenues correspondent à un état stationnaire, alors

que le refroidissement par jets des pistons automobiles font intervenir des phénomènes

instationnaires, liées notamment à la dynamique rapide du piston.

En 2005, Jinfeng & al [45] se sont intéressés à la modélisation 3D du transfert de

chaleur s'e�ectuant dans les galeries de refroidissement d'un moteur diesel. De ma-

nière à traiter la nature diphasique de l'écoulement, les auteurs ont utilisé le modèle

multiphasique développé par Hirt et Nichols [15], basé sur une méthode de type "Vo-

lume Of Fluid" pour le suivi des interfaces entre les di�érentes phases. La galerie de

refroidissement utilisée lors de leurs simulations numériques est illustrée à la �gure 1.6

Figure 1.6: Illustration de la galerie utilisée par Jinfeng et al [45]

Les auteurs ont considéré le cycle de fonctionnement d'un moteur automobile pré-

sentant un régime moteur de 2100 tr/min et une course de 171.5mm. La température

de l'huile lors de l'injection est de l'ordre de 100°C.

La �gure 1.7 représente la puissance thermique fournie par la combustion à la couronne

du piston ainsi que l'évolution de la chaleur extraite par la galerie pour 3 rotations du
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vilebrequin. On note que la chaleur extraite par la galerie atteint un maximum de

l'ordre de 10 kW quand le piston est au Point Mort Haut (PMH). On peut observer

également sur la �gure 1.8 l'évolution de la température d'huile en sortie de la gale-

rie. Pour les conditions de fonctionnement considérées, la di�érence de la température

de l'huile entre l'entrée et la sortie de la galerie de refroidissement moyennée sur 3

rotations vilebrequin est de l'ordre de 20°C.

Figure 1.7: Variation de la chaleur extraite du piston : Jinfeng et al [45]

Figure 1.8: Evolution de la température de l'huile à la sortie de la galerie : Jinfeng et

al [45]

Les auteurs se sont aussi intéressés à l'e�et du taux de remplissage en huile de la

galerie de refroidissement sur les coe�cients d'échange locaux. Pour ce cas d'étude, des

simulations 2D ont été réalisées pour des taux de remplissage variant de 10 à 90 %. Les

résultats sont illustrés sur la �gure 1.9.

Un coe�cient d'échange maximal de l'ordre de 3000 W/m2/K est obtenu au niveau

de la surface de contact "area1" pour un taux de remplissage de l'ordre de 60 %. De

manière plus générale, on constate que les plus grandes valeurs de coe�cients d'échange

sont obtenues pour des taux de remplissage compris entre 30 et 60 %.
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(a) (b)

Figure 1.9: Pro�l de la galerie de refroidissement 1.9a et e�et du taux de remplissage

en huile de la galerie sur le coe�cient d'échange 1.9b : Jinfeng et al [45]

Pour suivre l'évolution de l'interface entre l'huile et l'air, les auteurs utilisent dans

leurs travaux une méthode de type Volume of Fluid (VOF) développée par Hirt et

Nichols [15]. Pour un maillage cartésien 2D, l'interface dans chaque cellule est alors

approchée par une droite qui est parallèle à un des axes du domaine de simulation. La

reconstruction de l'interface par la méthode VOF de Hirt et Nichols est illustrée sur la

�gure 1.10.

Interface réelle

Reconstrution par la méthode
de Hirt et Nichols

x

y

Figure 1.10: Reconstruction de l'interface par la méthode VOF Hirt-Nichols
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Si la composante selon l'axe X du vecteur normal à l'interface est supérieure à celle

de la projection selon l'axe Y, l'interface sera horizontale. Elle sera verticale dans le

cas contraire.

Dans ses travaux, Rudman [42] évalue le comportement de la méthode de Hirt et

Nichols pour di�érents champs de vitesse et pour di�érentes conditions initiales. Dans

le cas d'un champ de vitesse unidirectionnel, une phase �uide disposée initialement

selon un carré creux, un carré creux incliné, et un cercle creux est advectée suivant les

vecteurs V1 et V2. Les résultats de ses simulations sont présentés Fig. 1.11.

V1 (1,0)

V2 (2,1)

(a) (b)

(b’)(a’)

C. I. Hirt-Nichols

1.5

Figure 1.11: Advection suivant un champ de vitesse unidirectionnel, Rudman [42]

Au regard de la �gure 1.11, il apparaît que la méthode de Hirt et Nichols advecte

correctement l'interface uniquement quand celle-ci est alignée à la direction des axes

du système de coordonnées. Dans tous les autres cas, on observe des déformations non

négligeables de l'interface. Des distorsions sont observées sur la �gure 1.11.b, pour les

con�gurations initiales du carrée creux et du cercle creux. On pourra noter sur la �gure

1.11.b' que le cercle initial prend la forme d'un carré après translation par le vecteur
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(a) (b)

Figure 1.12: Test de Zalesak pour des écoulements en rotation solide : Con�guration

Initiale 1.12a et solution obtenue après une révolution (VOF Hirt et Nichols)1.12b ;

Rudman [42]

V2.

L'auteur s'est aussi intéressé à l'advection de l'interface quand le �uide est soumis à

un champ de vitesse en rotation solide. Il s'agit du test de Zalesak [58], dans lequel un

cercle présentant une cavité rectangulaire de longueur égale à son rayon est soumis à

une ou plusieurs révolutions. Rudman a considéré une rotation dont le centre est situé

au point de coordonnées (2,2). Le centre du cercle est situé en (2.,2.75). La con�gu-

ration initiale et la solution obtenue après une seule révolution sont présentées sur la

�gure 1.12 (maillage 200*200).

Après une seule révolution, on constate sur la �gure 1.12b que l'interface est forte-

ment déformée par rapport à sa con�guration initiale. De la matière s'est également

détachée de l'interface et se retrouve sous forme de gouttes dans le domaine de simula-

tion. Ce phénomène non physique, lié à la méthode d'advection, a été quali�é de jetsam

("jettisoned") et �oatsam("�oating wreckage") par Noh et Woodward [68].

Dans le cadre du refroidissement des pistons moteur, et surtout dans la galerie de refroi-

dissement où l'huile est soumise à de fortes accélérations, ces phénomènes pourraient

entraîner une surestimation du fractionnement de l'huile et une instabilité du calcul.

Dans ces travaux, Rudman [42] fait état d'un bon comportement des méthodes de type

VOF-PLIC (Piece Linear Interface Construction) [19], où les phénomènes tels que le

jetsam n'apparaissent pas. La forme des interfaces dans les cas d'advection unidirec-

tionnelle et en rotation solide est correctement conservée.
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Chapitre 2

Méthodologie du calcul thermique du

Piston PSA

Le développement des moteurs automobiles étant long et couteux, et les délais de

conception réduits, la simulation numérique se révèle être un moyen adéquat pour

aider à la conception et à la validation des choix, et pour prédire le comportement

thermo-mécanique de ces derniers. Les calculs thermiques ont en e�et pour objectif de

déterminer les champs de températures a�n de voir si les niveaux atteints autorisent

un bon fonctionnement du moteur, et de juger s'ils sont tolérables pour les matériaux

de la structure.

Figure 2.1: Vue en coupe d'un piston automobile présentant une galerie de refroidis-

sement
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Le calcul du champ de température du piston s'inscrit dans le cadre plus général

du calcul du champ thermique de la chambre de combustion. Celle-ci est soumise aux

chargements thermiques suivants :

� Le �ux thermique issu de la combustion

� Les échanges avec le jet d'huile

� Les échanges avec l'huile et l'air (carter et culasse)

� Les échanges avec l'eau de refroidissement (carter et culasse)

� Les échanges entre pièces

La simulation du champ thermique dans la chambre de combustion nécessite de

connaître les phénomènes physiques qui sont concernés, de manière à pouvoir par la

suite les modéliser. Pour déterminer les champs de températures du piston et du carter,

PSA utilise le logiciel THERMOT qui nécessite d'imposer des températures et/ou des

coe�cients d'échanges sur les faces libres du moteur.

- Echanges avec les gaz de combustion

De manière à connaitre le �ux de chaleur issu des gaz de combustion et sa répartition,

des calculs de combustion 3D sont réalisés à l'aide du logiciel FIRE. La répartition est

obtenue pour une con�guration de puissance maximale à pleine charge. Les coe�cients

d'échange et les températures de gaz sont ensuite projetés sur les surfaces du modèle

éléments �nis en contact avec les gaz de combustion.

- Echanges au niveau du noyau d'eau

Une partie de l'énergie apportée au moteur par la combustion est évacuée par le circuit

de refroidissement. Les échanges di�èrent suivant la vitesse locale et la température de

l'eau. Ils ne sont pas constants. Les calculs de noyau d'eau sont réalisés au régime de

puissance maximale à pleine charge sous les hypothèses suivantes :

� Les conditions d'échanges sont peu in�uencées par une variation de charge

� Le coe�cient d'échange varie linéairement avec la vitesse du moteur
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Les coe�cients d'échanges et les températures sont calculés au moyen du logiciel FIRE

et sont ensuite projetés sur le noyau d'eau du modèle éléments �nis.

- Echanges par conduction Anneau Porte Segments/Piston

Une conductance thermique de l'ordre de 25 kW/m/K est imposée. Elle correspond à

la valeur limite obtenue entre une pièce en fonte et une autre en aluminium soumises

à une forte pression de contact.

- Echanges par conduction Segments/Piston

Les transferts par conduction au niveau des interfaces des pièces en contact présentant

un jeu sont modélisés au moyen de résistances de contact. Pour le contact des segments

dans leur gorge, et sous l'hypothèse que le segment serait toujours plaqué sur la même

surface, la valeur de la conductance thermique serait de l'ordre de 22, 6kW/m/K. Tou-

tefois, au cours d'un cycle moteur, le segment bat entre les deux extrémités de la gorge.

La conductance surfacique est donc pondérée au cours du cycle, suivant le temps de

contact du segment sur une des deux faces de la gorge.

- Contacts segments/carter et jupe/carter

L'échange statique entre les segments (respectivement la jupe) et le carter se fait au

travers d'un �lm liquide d'huile qui varie au cours du cycle moteur. Ravary [55] suggère

d'utiliser des épaisseurs de �lm équivalentes.

- Echanges thermiques par jet d'huile sous la voûte du piston

La température d'échange est prise égale à la température de l'huile dans la rampe

d'injection. Les échanges convectifs au niveau de la voûte sont modélisés au moyen de

la corrélation de Seale & Taylor [69] qui a été présentée au chapitre 1 :

h = α1.k.

√
CptρHWpDH

2µH

avec :
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Cpt : Course du piston

ρH : Masse volumique de l'huile

Wp : Régime moteur

DH : Diamètre de l'injecteur d'huile

µH : Viscosité dynamique de l'huile

k : Coe�cient pondérateur d'échange avec l'huile

α1 : Coe�cient pondérateur fonction du régime moteur

Trois zones distinctes se di�érencient :

� une zone d'impact du jet : k|

� une zone de ruissellement de l'huile : k||

� une zone de brouillard d'huile : k|||

Figure 2.2: Dé�nition des zones d'échanges avec le jet d'huile
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- Echanges thermiques dans la galerie de refroidissement

La température de l'huile ne reste pas constante entre l'entrée et la sortie de la galerie.

Quatre zones d'échange, présentées Fig. 2.3, sont donc dé�nies de manière à prendre

en compte l'évolution de la température.

Figure 2.3: Zones d'échanges thermiques dans la galerie du piston

La corrélation de French (1.1) présentée au chapitre 1 ne peut pas être utilisée telle

quelle. En e�et elle prend en compte des considérations géométriques alors que la forme

des galeries de refroidissement ont évolué depuis.

Piston Cavité
cylindrique

Bloc
chau�ant

Figure 2.4: Exemple de galerie utilisée dans les expériences de French [12]

Si les galeries de refroidissement se trouvaient sous la forme de cavité cylindrique dans

les expériences de French (Cf. Fig. 2.4), les galeries utilisées dans les pistons actuels se
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présentent sous la forme d'anneaux cylindriques parcourant la couronne du piston. Un

exemple de galerie moderne est présentée Fig. 2.3. Par analogie aux écoulements dans

les conduites cylindriques, il est courant d'utiliser comme grandeur caractéristique non

plus le diamètre de la cavité cylindrique, mais le diamètre hydraulique de la conduite.

La formulation de French modi�ée s'écrit donc :

Nui = βRe0.54
i Pr0.33

(
µHi

µW

)0.14(
am
bm

)0.33

avec :

Nui : Nombre de Nusselt dans la zone i de la galerie

Rei : Nombre de Reynolds [ρ(2bm/tp)am/µH ] ; propriétés de l'huile calculées à THi

µHi
: Viscosité dynamique du �uide à la température THi

(température de l'huile dans chaque zone)

µW : Viscosité dynamique de l'huile à la paroi

β : Coe�cient pondérateur fonction du régime moteur

am : Diamètre hydraulique de la galerie

bm : Hauteur de la galerie

Le coe�cient d'échange dans chaque zone est alors dé�ni de la manière suivante :

hi =
Nui · λHi

am
(2.1)

avec λHi
, conductivité thermique de l'huile à THi

.
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Chapitre 3

Modélisation physique

Le refroidissement des pistons moteur par jet liquide fait intervenir un écoulement

turbulent diphasique incompressible avec transfert de chaleur. Plusieurs aspects de-

vront être pris en compte pour une modélisation du procédé de refroidissement :

- Le caractère multiphasique de l'écoulement

Nous devrons modéliser un écoulement présentant une phase liquide, l'huile sortant de

la buse d'injection, et une phase gazeuse, l'air, présent dans la partie basse moteur.

- Le transfert de chaleur

En sortant de la buse d'injection, le jet d'huile viendra impacter sous la vôute du piston,

mais pourra également pénétrer dans les galeries de refroidissement parcourant la tête

du piston. Le piston sera donc refroidi par les échanges convectifs liés à l'impact du

jet de refroidissement sous la vôute du piston, mais également aux échanges convectifs

présents dans les galeries de refroidissement, favorisés par un e�et dit "shaker" du aux

fortes accélérations subies par le piston au cours de la rotation du moteur.

- La turbulence

Au niveau de la buse d'injection, des nombres de Reynolds de l'ordre de 8000 peuvent

être atteints. Au delà d'une valeur seuil comprise entre 2000 et 2500, on peut considé-

rer qu'un écoulement devient turbulent en conduite. De plus, compte-tenu des vitesses

importantes atteintes par le piston dans le cylindre (11m/s en vitesse moyenne sur une

rotation moteur et jusqu'a 24 m/s en vitesse instantanée), on peut penser que l'écou-

lement sous le piston présentera des caractéristiques instationnaires, voire turbulentes.

Au cours de cette thèse, le choix a été fait de travailler sur un maillage cartésien

homogène. La prise en compte du piston dans le domaine de simulation se fera au

moyen d'une méthode de pénalisation volumique faisant référence à la modélisation

des domaines �ctifs. Cette méthode sera détaillée ultérieurement, au chapitre 4.
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3.1 Modélisation des écoulements diphasiques incom-

pressibles pour des �uides non miscibles

Nous allons adopter une vision macroscopique qui considère l'interface entre les di�é-

rentes phases comme une surface matérielle discontinue. Dans le cadre de la mécanique

des milieux continus, on distingue deux approches pour la modélisation des écoule-

ments diphasiques incompressibles :

� L'approche statistique, qui ramène l'écoulement diphasique à un écoulement mo-

nophasique

� L'approche déterministe qui localise explicitement les interfaces entre les di�é-

rentes phases

3.1.1 Approche statistique

3.1.1.1 Modèle homogène

Nous allons considérer ici un écoulement à phase dispersée. La méthode consiste à

construire un �uide équivalent à l'écoulement diphasique en dé�nissant de nouvelles

propriétés physiques φeq qui vont dépendre de la fraction volumique moyenne α de la

phase dispersée et des propriétés de chaque phase φeq = αφg + (1 − α)φl. Si le glisse-

ment entre les di�érentes phases est supposé nul, on peut alors résoudre les équations

monophasiques habituelles de conservation en prenant en compte φeq. Cette hypothèse

montre alors les limites de la méthode, car, dans la plupart des écoulements à phases

dispersées, les vitesses locales des di�érentes phases sont di�érentes.

3.1.1.2 Modèle lagrangien

Dans cette approche, les éléments de la phase dispersée sont repérés par une variable

lagrangienne, la phase principale étant vue de manière eulérienne. La phase dispersée

est représentée à l'aide de particules repérées par leur position instantanée, leur vitesse

et leur traînée. Cette méthode induit les hypothèses suivantes :

� La taille des particules est petite devant les échelles de l'écoulement

� L'interaction entre les particules doit être négligeable, d'où la nécessité d'avoir

une faible concentration de particules

� Les éléments de la phase dispersée sont supposés sphériques et incompressibles

Szeri et Lea [10] ont amélioré ce modèle en permettant la prise en compte de formes

plus complexes (particules axisymétriques allongées). Concernant les interactions entre
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les particules (déformation, fusion, rupture), elles ont été prises en compte par Trapp

et Mortensen [36] à l'aide d'un modèle mono dimensionnel.

La modélisation statistique ne résout pas explicitement la position de l'interface. Or

la �nalité de notre étude concerne des écoulements instationnaires pouvant présenter

des interfaces fortement déformées. Il est donc nécessaire de s'orienter vers une modé-

lisation diphasique explicite qui détermine la position exacte de l'interface au cours du

temps.

3.1.2 Approche déterministe

Il s'agit pour les modèles concernés de décrire précisément et explicitement la posi-

tion de l'interface. Deux méthodes se distinguent principalement :

� Les méthodes de suivi d'interface

La reconstruction de la topologie de l'interface se fait via la position de marqueurs

connectés entre eux par des segments de droite ou des polynômes. La position des

di�érentes phases est donc déduite de la position de l'interface

� Les méthodes de capture d'interface

Contrairement à la méthode précédente, on repère la position des di�érentes

phases en présence et on en déduit la position de l'interface.

Le choix d'une méthode ou de l'autre va dépendre du choix de la résolution des champs

hydrodynamiques phasiques. Si on opte pour une résolution des équations de mou-

vement dans chaque phase complétées par des conditions de saut à l'interface, les

méthodes de suivi d'interface seront préférées. Dans le cas d'une modélisation du mou-

vement phasique et de l'interface par le modèle 1-Fluide [28], les méthodes de capture

d'interface seront plus adaptées. On pourra aussi noter l'approche Ghost Fluid [54] qui

utilise la capture de l'interface avec un traitement explicite des relations de saut lors

de la discrétisation des équations de quantité de mouvement.

Dans le cadre de ce travail, le choix a été fait d'utiliser le modélisation dite 1-Fluide

diphasique.

3.1.3 Le modèle 1-Fluide diphasique

Nous allons considérer une écoulement multiphasique constitués de deux �uides non

miscibles référencés par les indices k = {1, 2}. Chaque �uide est caractérisé par sa

masse volumique ρk, sa viscosité dynamique µk et sa vitesse uk. L'interface entre les
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di�érentes phases sera vue comme une surface de discontinuité présentant une tension

super�cielle constante γ.

Après avoir écrit les équations de conservation phasiques et les relations de saut à l'in-

terface, il s'agira d'introduire, conformément aux travaux de Kataoka [28], une fonction

de phase Ck permettant de localiser la position de chacune des phases dans le domaine

de simulation. Une convolution par Ck et la sommation des équations précédentes

sur chacune des phases associées à quelques hypothèses simpli�catrices permettront

d'aboutir au modèle 1-Fluide.

3.1.3.1 Equation du mouvement

Dans le cadre de la mécanique des milieux continus, les équations de conservation

de masse et de quantité de mouvement pour chacune des phases d'un écoulement

diphasique incompressible s'écrivent :

∇ · uk = 0 (3.1)

ρk(
∂uk
∂t

+∇ · (uk ⊗ uk)) = −∇pk + ρkg +∇ · (2µkSk) (3.2)

valables dans chacune des phases. Sk est le tenseur des taux de déformations relatif à

la phase k. Pour un �uide newtonien, il est dé�ni de la manière suivante :

Sk = 1/2(∇uk +∇Tuk).

Dans chacun des sous domaines Ω1 et Ω2, la dynamique de l'écoulement est régie par les

équations de Navier-Stokes incompressibles présentées par les équations (3.1) et (3.2).

A l'interface I entre les �uides 1 et 2, des conditions de saut [37] doivent être véri�ées

a�n d'assurer la conservation de la masse et de la quantité de mouvement.

3.1.3.2 Conditions de saut

Nous allons prendre en compte les hypothèses suivantes :

1. L'interface est libre, non massive.

2. Les transferts de masse sont nuls à l'interface

3. La tension super�cielle est supposée constante le long de l'interface

Au regard de l'hypothèse 1, la conservation de la masse totale du système impose

que la quantité de mouvement ρ1u1 perdue par le �uide 1 soit compensée par une

augmentation ρ2u2 de la quantité de mouvement dans le �uide 2. En posant V la
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vitesse de l'interface et nI la normale de l'élément de surface considéré, on obtient la

relation suivante :

ρ1(u1 · nI − V ) = ρ2(u2 · nI − V ) (3.3)

Les transferts de masse étant nuls à l'interface (hypothèse 2), la relation (3.3) s'écrit

encore :

V = u1 · nI = u2 · nI (3.4)

La relation (3.4) traduit la continuité des vitesses normales à travers l'interface. Elle

peut être reformulée comme une relation de saut à l'interface :

(u1 − u2) · nI = 0 (3.5)

Les sources de quantité de mouvement extérieures à l'interface sont les �ux de masse

ρkuk(V −uk) et les contraintes surfaciques extérieures provenant de chacune des phases
(−pkI + 2µkSk) · nk. D'autre part, le saut de contrainte entre les deux phases est égal

à la source de contrainte à l'interface. Le bilan interfacial de quantité de mouvement

s'écrit donc :

∑
k

(−pkI + 2µkSk) · nk + (ρkuk(V − uk)) · nk = −∇s · (γIs) (3.6)

∇s étant la projection de l'opérateur ∇ dans le plan tangent à la surface.

La tension super�cielle étant constante le long de l'interface (hypothèse 3) et en utilisant

les propriétés de l'opérateur de divergence surfacique, le membre de droite de l'équation

(3.6) peut encore s'écrire :

−∇s · (γIs) = −γ∇s · Is = γκnI (3.7)

Le bilan interfacial de quantité de mouvement s'écrit donc :

−γκnI +
∑
k

(−pkI + 2µkSk) · nk + (ρkuk(V − uk)) · nk = 0 (3.8)
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3.1.3.3 La fonction de phase et le formalisme mono�uide

Introduction de la fonction de phase

L'idée générale du modèle à 1 �uide diphasique est la construction d'un seul système

d'équation valable pour l'ensemble du domaine diphasique constitué des sous domaines

Ω1 et Ω2, relatifs respectivement aux phases 1 et 2. Les travaux de Kataoka [28] intro-

duisent une fonction indicatrice de phase Ck(x, t) permettant de localiser la position

des di�érentes phases présentes dans le domaine de simulation. En e�et, la description

géométrique du milieu diphasique peut être associée à des fonctions de phases, C1 et

C2, qui prennent des valeurs di�érentes selon leur appartenance aux sous domaines Ω1

et Ω2. Ainsi, pour chaque �uide k, la fonction Ck(x, t) se comporte comme une fonction

Heaviside :

Ck(x, t) =

1 si x ∈ Ωk

0 sinon
(3.9)

La fonction Ck(x, t) véri�e les propriétés suivantes :

∑
k

Ck = 1 (3.10)

CkC
′
k = δkk′Ck (3.11)

∇Ck = −nkδI (3.12)

δI étant la distribution de Dirac attachée à l'interface et nk la normale extérieure à la

phase k.

Comme les fonctions indicatrices de phase C1 et C2 évoluent en accord avec l'interface

et que leur dérivée est identiquement nulle dans chacun des �uides, on peut décrire

leurs évolutions au moyen d'une relation cinématique qui associe les variations de Ck
à la vitesse V de l'interface I.

∂Ck
∂t

+ V · ∇Ck = 0 (3.13)

Le formalisme mono�uide

Une première étape consiste à convoluer les équations de conservations phasiques

(3.1) et (3.2) par la fonction indicatrice Ck. Après sommation et intégration des rela-

tions de saut, l'adoption d'un formalisme mono�uide φ =
∑

k Ckφk permettra d'aboutir
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à l'expression du modèle 1-Fluide.

Après convolution des équations de conservation phasiques (3.1) et (3.2) par la fonction

indicatrice Ck et l'utilisation des propriétés dé�nies par les équations (3.10�3.12), on

aboutit au système suivant :

∇ · (Ckuk) = −uknkδI (3.14)

∂Ckρkuk
∂t

+∇ · (Ckρkuk ⊗ uk) = −∇Ckpk + Ckρkg +∇ · (2CkµkSk)

+ (ρkuk(V − uk)) · nkδI + (−pkI + 2µkSk) · nkδI (3.15)

L'obtention d'un ensemble d'équations général nécessite la prise en compte en un même

point des contributions des équations du mouvement relatives à chaque phase. La

sommation des équations (3.14) et (3.15) sur chacune des phases permet donc de passer

d'une description discontinue à une description moyenne du milieu diphasique :

∇ ·

(∑
k

Ckuk

)
=

=0︷ ︸︸ ︷
−
∑
k

uknkδI (3.16)

∑
k ∂Ckρkuk
∂t

+∇·(
∑
k

Ckρkuk⊗uk) = −∇

(∑
k

Ckpk

)
+
∑
k

Ckρkg+∇·

(∑
k

2CkµkSk

)
+
∑
k

[(ρkuk(V − uk)) + (−pkI + 2µkSk)] · nkδI︸ ︷︷ ︸
=γκnI

(3.17)

Au regard de l'équation (3.5) traduisant la continuité des vitesses à l'interface, le

membre de gauche de l'équation (3.16) est nul. De même on reconnait dans l'équa-

tion (3.17) la relation de saut exprimée par la relation (3.8).

Si on introduit maintenant la variable mono�uide φ =
∑

k Ckφk, et en utilisant la

propriété suivante ρφ =
∑

k Ckρkφk, on aboutit à un système d'équations valable dans

la totalité du domaine diphasique :

∇ · u = 0
∂ρu

∂t
+∇ · (ρu⊗ u) = −∇p+ ρg +∇ · (2µS) + γκnIδI (3.18)

∂C

∂t
+ u · ∇C = 0



54 3. Modélisation physique

Le terme γκnIδI représentant l'action des forces de tension super�cielle est un terme

source volumique non nul dès lors qu'il existe des variations spatiales de la fonction

couleur C. Brackbill & al [35] proposent de modéliser cette contribution volumique en

fonction de C. En reliant la normale unitaire à la fonction couleur nI =
∇C
‖∇C‖

, la

courbure κ s'exprime par la relation suivante :

κ = −∇ · nI = −∇ ·
(
∇C
‖∇C‖

)
(3.19)

La contribution volumique γκnIδI s'écrit donc :

γκnIδI = −γ∇ ·
(
∇C
‖∇C‖

)
nIδI = −γ∇ ·

(
∇C
‖∇C‖

)
∇C (3.20)

3.2 Modélisation des transferts thermiques

La mécanique des �uides est étroitement associée à la thermique. Les variations de

pression ainsi que les frottements visqueux engendrent des variations de l'énergie in-

terne et conduisent à une variation locale de la température du �uide et in�uent sur

son mouvement. Nous allons considérer dans cette étude un écoulement incompressible

. Nous négligerons également les e�ets d'échau�ement liés aux frottements en proche

paroi.

Selon le premier principe de la thermodynamique, la dérivée temporelle de l'énergie

totale dE/dt est égale à la somme des puissances des forces extérieures et de la puissance

calori�que reçue :

dE

dt
= Pe+ Pc (3.21)

soit

d

dt

∫∫∫
Ω

ρ

(
e+

u2

2

)
dv =

∫∫∫
Ω

f · u dv +

∫∫
Σ

(σ · n) · u ds+

∫∫∫
Ω

q dv −
∫∫

Σ

ϕ · n ds

(3.22)

q(X,t) est la production volumique d'énergie calori�que due par exemple au rayon-

nement absorbé à l'intérieur de Ω, à l'e�et Joule..., ϕ est la densité de �ux de chaleur

reçue à travers Σ par convection, conduction ou rayonnement, et f est une force volu-

mique.
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En utilisant l'expression intégrale de l'équation de continuité et le théorème de la di-

vergence, on obtient :∫∫∫
Ω

(
ρ
d

dt

(
e+

u2

2

)
− f · u−∇ · (σ · u)− q +∇ · ϕ

)
dv = 0 (3.23)

En supposant la continuité de la fonction sous le signe somme, la relation reste

valable quel que soit le domaine Ω considéré. L'expression locale ainsi obtenue est la

suivante :

ρ
d

dt

(
e+

u2

2

)
= −∇ · ϕ+ f · u +∇ · (σ · u) + q (3.24)

Cette équation peut être simpli�ée en considérant la loi de Cauchy multipliée sca-

lairement par u :

u ·
(
ρ
du

dt
−∇ · σ − f

)
= 0 (3.25)

soit

ρ
d

dt

(
u2

2

)
= u · ∇ · σ + f · u = 0 (3.26)

mais comme

u · ∇ · σ = ∇ · (u · σ)− tr(σ · ∇u)

= ∇ · (σ · u)− tr(σ · ∇u) car σij = σji (3.27)

il vient :

ρ
d

dt

(
u2

2

)
= ∇ · (σ · u)− tr(σ · ∇u) + f · u = 0 (3.28)

Si l'on soustrait l'équation (3.28) à l'équation (3.24), on aboutit à l'équation sui-

vante :

ρ
de

dt
= −∇ · ϕ+ tr(σ · ∇u) + q (3.29)

= −∇ · ϕ+ σij
∂ui
∂xj

+ q (3.30)

Le terme σij
∂ui
∂xj

s'écrit :
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σij
∂ui
∂xj

=

(
−pδij −

2

3
µ∇ · uδij + 2µDij

)
∂ui
∂xj

(3.31)

avec

Dij =
1

2

(
∂ui
∂xj

+
∂uj
∂xi

)
(3.32)

d'où

σij
∂ui
∂xj

= −p∇ · u− 2

3
µ (∇ · u)2 + 2µDij

∂ui
∂xj

= −p∇ · u + φ (3.33)

La fonction φ regroupant les termes contenant la viscosité est dite fonction de dis-

sipation. Elle est reliée à la dégradation de l'énergie cinétique en chaleur du fait des

frottements visqueux au sein du �uide.

φ = −2

3
(∇ · u)2 + 2µDij

∂ui
∂xj

(3.34)

L'équation (3.30) s'écrit alors :

ρ
de

dt
= −∇ · ϕ− p∇ · u + φ+ q (3.35)

ρ
de

dt
représente la variation de l'énergie interne, ∇ · ϕ le �ux de chaleur, p∇ · u les

e�ets de compressibilité, φ la dissipation, et q est un terme source.

En introduisant l'enthalpie par unité de masse de �uide h = e+ p/ρ :

ρ
de

dt
= ρ

dh

dt
− ρ d

dt

(
p

ρ

)
(3.36)

l'équation (3.35) devient :

ρ
dh

dt
= −∇ · ϕ+ q + ρ

(
1

ρ

dp

dt
− p

ρ2

dρ

dt
− p

ρ2
(ρ∇ · u)

)
+ φ

= −∇ · ϕ+ q +
dp

dt
− p

ρ

(
dρ

dt
+ ρ∇ · u

)
︸ ︷︷ ︸

=0

+φ (3.37)

= −∇ · ϕ+ q +
dp

dt
+ φ (3.38)



57

L'enthalpie étant fonction de p et T, on a :

dh

dt
=

(
∂h

∂T

)
p

dT

dt
+

(
∂h

∂p

)
T

dp

dt
(3.39)

La thermodynamique fournit les relations suivantes :(
∂h

∂T

)
p

= Cp;

(
∂h

∂p

)
T

=
1

ρ
(1− βT ) avec β = −1

ρ

(
∂ρ

∂T

)
p

β est le coe�cient d'expansion thermique, ou de dilatation cubique à pression

constante.

L'équation de l'énergie peut alors s'écrire sous la forme suivante :

ρCp

(
∂T

∂t
+ u · ∇T

)
= −∇ · ϕ+ βT

dp

dt
+ q + φ (3.40)

Expression de ϕ ; loi de Fourier

Le �ux de chaleur ϕ s'exprime à l'aide de la loi phénoménologique de Fourier liant les

�ux aux forces représentées par les gradients de températures :

ϕ = −Λ · ∇T (3.41)

Le tenseur du second ordre Λ est appelé tenseur de conductivité thermique. Si le

corps est homogène, le tenseur repéré dans ses directions propres se réduit à trois termes

non nuls sur la diagonale. Si le corps est isotrope, le tenseur est sphérique et s'exprime

par la relation suivante :

Λ = λId (3.42)

λ est la conductivité thermique, c'est un scalaire positif dépendant de la température.

On en déduit donc l'expression de ϕ :

ϕ = λ(T ) · ∇T (3.43)

L'équation de l'énergie (3.40) s'écrit donc :

ρCp

(
∂T

∂t
+ u · ∇T

)
= ∇ · (λ∇T ) + βT

dp

dt
+ q + φ (3.44)

qui s'écrit encore :
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ρCp

(
∂T

∂t
+ u · ∇T

)
= ∇ · (λ∇T ) + βT

dp

dt︸ ︷︷ ︸
1

+−2

3
(∇ · u)2 + 2µDij

∂ui
∂xj︸ ︷︷ ︸

2

+q (3.45)

Nous nous intéresserons dans cette thèse aux écoulements incompressibles. Le terme

1 pourra donc être négligé. La dégradation de l'énergie cinétique en chaleur liée aux

frottements visqueux dans le �uide et au voisinage de la paroi sera également négligée.

Finalement, l'équation de l'énergie utilisée dans cette étude s'exprimera par la relation

suivante :

ρCp

(
∂T

∂t
+ u · ∇T

)
= ∇ · (λ∇T ) + q (3.46)

3.3 Modélisation de la turbulence

Il existe de multiples manières d'appréhender la turbulence, l'objectif étant de pou-

voir la représenter et de rendre compte de ses e�ets. Trois approches principales se

détachent :

� La Simulation Numérique Directe (DNS, Direct Numerical Simulation), qui

est basée sur la représentativité de l'équation de Navier-Stokes, qui contient l'es-

sentiel de la physique des phénomènes observés à l'échelle des milieux continus.

� La modélisation statistique (RANS, Reynolds Averaged Navier-Stokes equa-

tions). Les champs de pressions et vitesse sont décomposés en valeurs moyennes

et �uctuations, et des concepts statistiques conduisent à considérer des moyennes

d'ensemble.

� La simulation des grandes échelles (LES, Large Eddy Simulation), qui résout

directement les grandes échelles de l'écoulement, et modélise les petites échelles,

encore appelées échelles de sous-maille.

Ces di�érentes manières de modéliser la turbulence ont donné le jour à des méthodes

hybrides combinant méthodes statistiques et Simulation des grandes échelles. Ces mé-

thodes hybrides RANS-LES di�èrent par la manière dont elles sont mise en oeuvre.

Certaines, comme la DES (Detached Eddy Simulation)[51], [52] et [50] permettent de

passer de façon continue d'une approche à l'autre, alors que d'autres utilisent un décou-

page de l'écoulement en zone, chaque zone étant résolue par une approche moyennée

ou LES [48].
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3.3.1 La Simulation Numérique directe : DNS (Direct Nume-

rical Simulation)

La simulation numérique directe discrétise et résout complètement le système formé

par les équations de Navier-Stokes en captant numériquement tous les temps et les

échelles caractéristiques de la turbulence, des plus grosses aux plus petites structures

turbulentes. Elle est particulièrement appropriée à l'étude et l'analyse des écoulements

turbulents complexes. Toutefois, cette approche nécessite un nombre de noeuds de

maillage de l'ordre de Re3/4 dans chaque direction de l'écoulement, soit un nombre de

l'ordre de Re9/4 en tenant compte des 3 dimensions de l'espace.

La densité du maillage nécessaire à la réalisation d'une simulation DNS augmente donc

fortement pour des nombres de Reynolds supérieurs à quelques milliers. Les nombres

de Reynolds rencontrés dans la plupart des applications industrielles étant de l'ordre

de plusieurs dizaines de millions, la DNS se révèle donc être hors de portée des res-

sources informatiques disponibles actuellement. Si son utilisation se limite donc à des

écoulements présentant de faibles nombres de Reynolds, cette approche demeure fon-

damentale dans la compréhension des phénomènes turbulents, car elle résout toutes les

échelles de l'écoulement.

3.3.2 La modélisation statistique : RANS (Reynolds Averaged

Navier Stokes)

L'approche RANS modélise toutes les échelles de la turbulence en calculant unique-

ment la partie moyenne (spatiale ou temporelle) du champ turbulent. Le nombre de

degré de liberté réduit de l'écoulement permet l'utilisation de maillages plus grossiers

et un coût de calcul faible. Toutefois cette approche nécessite un e�ort de modélisation

conséquent et souvent dépendant des conditions traitées.

L'approche statistique est basée sur la décomposition de Reynolds, introduite par O.

Reynolds en 1883. Il a montré que toute grandeur locale du �uide est décomposée en

une partie déterministe moyenne et en une partie aléatoire �uctuante. Tout champ φ

s'écrit donc comme la somme d'une grandeur moyenne 〈φ〉 et d'une grandeur �uctuante
φ

′
de moyenne nulle.

φ(x, t) = 〈φ〉+ φ
′

(3.47)

L'opérateur 〈·〉 représente la moyenne statistique ou la moyenne d'ensemble. Il véri�e

les propriétés classiques de linéarités, de commutativité avec les opérations de dériva-

tion, d'intégration et d'idempotence :
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� linéarité

〈αf + g〉 = α 〈f〉+ 〈g〉 (3.48)

� commutativité avec les opérateurs de dérivations temporelles et spatiales〈
∂f

∂t

〉
=
∂ 〈f〉
∂t

(3.49)〈
∂f

∂xi

〉
=
∂ 〈f〉
∂xi

(3.50)

� idempotence

〈〈f〉〉 = 〈f〉 (3.51)

La moyenne est à l'origine une moyenne stochastique, c'est à dire qu'elle est prise

sur un ensemble d'expériences e�ectuées dans des conditions identiques. L'hypothèse

d'ergodicité est introduite par Favre [3] selon laquelle il est équivalent de considérer

une expérience répétée une in�nité de fois ou de mener la même expérience pendant un

temps in�niment long. Cette hypothèse permet le passage à des moyennes temporelles

et ainsi un traitement statistique des équations est e�ectué. Les équations de l'ap-

proche RANS sont a priori valables uniquement pour des écoulements stationnaires ou

homogènes. Elles ont tout de même été utilisées pour des cas instationnaires. Des ap-

proches plus récentes telles que URANS (Unsteady Reynolds Averaged Navier-Stokes)

permettent de traiter des cas instationnaires pour lesquels les instationnarités sont dé-

couplées [13].

En utilisant la décomposition de Reynolds présentée par la relation (3.47) et les

propriétés de l'opérateur moyenne décrites par les relations (3.48�3.51), les équations

de Navier-Stokes et l'équation de la chaleur s'écrivent :

∇ · 〈u〉 = 0 (3.52)

ρ

(
∂ 〈u〉
∂t

+ 〈u〉 · ∇ 〈u〉
)

= −∇〈p〉+ ρg +∇ ·
(

2µ 〈S〉 − ρ
〈
u

′ ⊗ u
′
〉)

(3.53)

ρCp

(
∂ 〈T 〉
∂t

+ 〈u〉 · ∇ 〈T 〉
)

= ∇ · (λ∇〈T 〉)−∇ ·
(
ρCp

〈
u

′
T

′
〉)

(3.54)

où 〈S〉 = 1/2
(
∇〈u〉+∇T 〈u〉

)
est le tenseur moyen des taux de déformation.

La non linéarité des équations de Naviers-Stokes implique l'apparition d'incon-

nues supplémentaires. Ces corrélations doubles (termes de Reynolds ρ
〈
u

′ ⊗ u
′〉

et

ρCp
〈
u

′
T

′〉
) rendent le système ouvert. Les méthodes de fermetures les plus utilisées

font appel au principe de viscosité turbulente. Ces modèles consistent à considérer que
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l'interaction entre le champ moyenné et le champ �uctuant se réduit à un terme de

dissipation. Cette technique a un double avantage. Tout d'abord, elle permet de repro-

duire le caractère très dissipatif de la turbulence, mais elle introduit également dans

les équations des termes importants de di�usion venant contrebalancer les termes non-

linéaires de convection, toujours di�ciles à modéliser numériquement. Les contraintes

de Reynolds peuvent donc être modélisées par la relation de Boussinesq suivante :

−ρ
〈
u

′ ⊗ u
′
〉

= −2

3
ρkδij + 2µt 〈S〉 (3.55)

où

k =
1

2

〈
u

′
u

′
〉

(3.56)

k étant l'énergie cinétique turbulente moyenne par unité de masse et jouant le rôle

d'une pression turbulente due aux mouvements d'agitation.

La fermeture de l'équation de l'énergie se fait suivant le même principe, le �ux

turbulent de chaleur s'exprimant par la relation :

ρ
〈
u

′
T

′
〉

=
µt
Prt
∇〈T 〉 (3.57)

Prt étant le nombre de Prandtl turbulent.

Il s'agit maintenant d'évaluer d'une part la viscosité turbulente µt, et d'autre part

l'énergie cinétique de la turbulence, permettant d'établir un couple d'échelles caracté-

ristiques de vitesse et de longueur. Le modèle le plus répandu est le modèle à deux

équations k − ε [11], k étant l'énergie cinétique turbulente moyenne dé�nie par la re-

lation (3.56) et ε correspond au taux de dissipation visqueuse de l'énergie cinétique

turbulente.

Le modèle k − ε fait partie des modèles RANS les plus utilisés. Dans ce modèle, la

viscosité turbulente est dé�nie par la relation :

µt = ρCµ
k2

ε
(3.58)

ε taux de dissipation visqueuse de l'énergie cinétique turbulente donnée par la rela-

tion :

ε = µ
〈
∇u′

: ∇Tu
′
〉

(3.59)

Les deux équations de fermeture pour le modèle k − ε s'écrivent :
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ρ

(
∂k

∂t
+ 〈u〉 · ∇k

)
= ∇ ·

((
µ+

µt
σk

)
∇k
)

+ P +G− ρε (3.60)

ρ

(
∂ε

∂t
+ 〈u〉 · ∇ε

)
= ∇ ·

((
µ+

µt
σε

)
∇ε
)

+ Cε1 (P + Cε3G)
ε

k
− Cε2ρ

ε2

k
(3.61)

avec

P = µttr
(
∇〈u〉 : ∇〈u〉+∇〈u〉 : ∇T 〈u〉

)
(3.62)

G = − µt
Prt

βg · ∇ρ 〈T 〉 (3.63)

Les constantes du modèle utilisées généralement sont dé�nies dans le tableau sui-

vant :

Cµ Cε1 Cε2 σk σε Prt Cε1Cε3

0.09 1.44 1.92 1 1.3 1 0.7

Table 3.1: Constantes du modèle k − ε

Ce modèle est très répandu de part sa simplicité, sa robustesse et sa facilité de

mise en ÷uvre. Il présente toutefois l'inconvénient d'être trop di�usif. De nombreuses

modi�cations ont été apportées à ce modèle. Parmi elles, on peut citer le modèle RNG

[67], développé par le groupe de renormalisation Yakhot & Smith ou le modèle v2 − f ,
développé par Durbin [44].

3.3.3 La Simulation des Grandes Echelles : LES (Large Eddy

Simulation)

La simulation des grandes échelles est une alternative intéressante aux simulations

numériques directes car moins coûteuse en temps de calcul. Le principe de cette mé-

thode est d'isoler volontairement les grandes structures énergétiques de l'écoulement

des petites structures dissipatives qui ont a priori un comportement isotrope. Ainsi,

les grandes échelles sont directement résolues alors que les petites échelles doivent être

modélisées et introduites dans les équations régissant l'écoulement de manière à réduire

l'erreur commise lors de la résolution. Contrairement aux modèles RANS qui sont sta-

tistiques, la modélisation LES s'inscrit dans une approche déterministe.

La séparation d'échelles est obtenue par une opération de �ltrage représentée mathéma-

tiquement par le produit de convolution entre un �ltre passe-bas G(∆,x, t) de longueur
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de coupure ∆ et la quantité φ(x, t). La variable �ltrée φ(x, t) est dé�nie par la relation

suivante :

φ(x, t) = G ∗ φ(x, t) =

∫ ∞
−∞

∫ ∞
−∞

G(∆(x, t),x− y, t− t′)φ(y, t
′
)dydt

′
(3.64)

Toute variable φ se décompose comme la somme d'une partie résolue et d'une partie

sous-maille :

φ(x, t) = φ(x, t)︸ ︷︷ ︸
Echelles résolues

+ φ
′
(x, t)︸ ︷︷ ︸

Echelles sous-maille

(3.65)

L'opérateur de �ltrage n'est pas idempotent comme l'opérateur moyenne, toutefois

G véri�e les propriétés de conservation des constantes, de linéarité et de commutativité

avec les opérateurs de dérivées spatiales et temporelles. Dans le cadre de cette étude,

la résolution des équations de Naviers-Stokes et de l'énergie se fera dans le domaine

physique par une méthode de type volumes �nis. Le �ltre spatial utilisé sera donc dé�ni

par un �ltre boite correspondant à un �ltrage volumique sur la maille. Il est dé�ni par

la relation suivante :

G(x) =

1/∆ si x ≤ ∆/2

0 sinon
(3.66)

3.3.3.1 Filtrage des équations

G véri�ant les propriétés de conservation des constantes, de linéarité et de commu-

tativité avec les opérateurs de dérivées spatiales et temporelles, le �ltrage des équations

de Navier-Stokes et de l'énergie s'écrit :

∇ · u = 0 (3.67)

ρ

(
∂u

∂t
+∇ · u⊗ u

)
= −∇p+ ρg +∇ ·

(
2µS− τij

)
(3.68)

ρCp

(
∂T

∂t
+ u · ∇T

)
= ∇ ·

(
λ∇T − Π

)
(3.69)

τij et Π étant respectivement le tenseur des contraintes sous-maille et le vecteur de

�ux sous-maille. Ils sont dé�nis par les relations suivantes :

τij = ui uj − uiuj (3.70)

ΠiT = ui T − uiT (3.71)
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Le �ltrage des équations de Navier-Stokes et de l'énergie ont donc fait apparaître

deux termes sous-maille τij et Π, qu'il faut modéliser pour assurer la fermeture du

modèle.

3.3.3.2 Modélisation des termes sous-maille

Les termes sous-maille apparaissant après le �ltrage des équations traduisent les

e�ets des échelles non résolues sur le champ �ltré. En vue d'assurer la fermeture du

modèle, les variables résolues doivent donc être reliées aux variables sous-maille par

un modèle sous-maille, dont le rôle est de fournir aux échelles résolues les informations

provenant des échelles sous-maille. Deux stratégies de modélisation sous-maille se dé-

gagent :

� la modélisation structurelle

la modélisation structurelle cherche à approximer directement l'expression du

terme sous-maille en fonction du champ résolu u à l'aide d'un développement

en série. Avec ce type de méthode, on cherche à reconstruire explicitement les

�uctuations sous-maille à partir des informations contenues dans le champ résolu,

puis à calculer le terme sous-maille.

� la modélisation fonctionnelle

Cette modélisation considère l'action des petites structures turbulentes sur l'écou-

lement résolu comme dissipative uniquement. Le terme sous-maille est approché

par un terme dissipatif exprimé en fonction du champ résolu u. Les modèles fonc-

tionnels se basent sur l'hypothèse selon laquelle l'action des petites échelles sur

les grandes échelles ne se voit qu'au travers de transferts d'énergie.

Au cours de cette étude, nous adopterons la stratégie de la modélisation fonction-

nelle. Les petites échelles sont en équilibre et dissipent complètement de manière instan-

tannée toute l'énergie qu'elles reçoivent des échelles résolues. C'est la cascade d'énergie

directe. Près des parois, il existe aussi une cascade d'énergie inverse d'intensité plus

faible, des échelles non résolues vers les échelles résolues.

Selon P. Sagaut [53], le mécanisme de transfert d'énergie des échelles résolues aux

échelles de sous-maille est analogue au mécanisme moléculaire représenté par le terme

de di�usion dans lequel la viscosité ν apparaît. Cette hypothèse fait apparaitre le

concept de viscosité sous-maille. Le concept de viscosité turbulente existe depuis long-

temps pour modéliser l'action du champ turbulent sur le champ moyen (Boussinesq).

Il est réintroduit ici pour modéliser l'action des petites échelles sur les échelles réso-

lues. Le sens physique réside dans l'analogie entre l'agitation moléculaire traduite par
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un terme de viscosité dans l'équation de Navier-Stokes et l'agitation turbulente dont

le terme correspondant sera d'un ordre plus élevé. En e�et, dans le processus de cas-

cade énergétique, l'action des petites échelles est de dissiper l'énergie contenue dans les

grandes. Dans la LES, les grandes échelles étant les seules à être résolues, la dissipation

énergétique est compensée en augmentant la valeur de la viscosité. Ainsi, le mécanisme

énergétique est modélisé par un terme ayant une formulation mathématique identique à

celle de la di�usion moléculaire mais dans laquelle une viscosité turbulente est ajoutée

à la viscosité moléculaire.

A l'instar de la modélisation du phénomène de dissipation moléculaire proposée par

Boussinesq, la partie déviatorique du tenseur sous-maille τ di,j de l'équation (3.68) est

modélisée par :

τ di,j = −2µtS (3.72)

Le tenseur sphérique complémentaire τkkδij/3 est naturellement introduit dans la

pression �ltrée. Les équations de Navier-Stokes �ltrée se réécrivent donc :

∇ · u = 0 (3.73)

ρ

(
∂u

∂t
+∇ · u⊗ u

)
= −∇p+ ρg +∇ ·

(
2(µ+ µt)S

)
(3.74)

(3.75)

La fermeture du modèle passe maintenant par la modélisation de la viscosité turbu-

lente ou viscosité sous-maile µt.

3.3.3.2.a Le modèle de Smagorinsky

Smagorinsky [33] a élaboré un modèle pour simuler les mouvements à grandes

échelles de l'atmosphère. Son modèle est dé�ni par la relation suivante :

νt =
(
Cs,∞∆

)2 (
2SijSij

)1/2
(3.76)

où Cs,∞ est une constante théorique obtenue en supposant un nombre de Reynolds

in�ni et l'isotropie de la turbulence. En utilisant l'hypothèse d'équilibre énergétique

local dans la zone inertielle (production = dissipation), Lilly montre que cette constante

se met sous la forme :

Cs,∞ =
1

π

(
2

3CK

)3/4

≈ 0.173 (3.77)
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CK étant la constante de Kolmogorov. Un des inconvénients du modèle de Smago-

rinsky est la création de viscosité turbulente dès lors que le champ de vitesse résolu

varie spatialement. Ceci peut avoir des conséquences importantes comme l'apparition

de phénomènes de relaminarisation dans les zones bien résolues du domaine de calcul.

Des traitements supplémentaires tels que des lois de parois [53] sont alors nécessaires

pour modéliser les couches limites dans lesquelles le modèle est trop dissipatif.

3.3.3.2.b Le modèle TKE (Turbulent Kinetic Energy)

Une idée de modélisation consiste à relier directement la viscosité turbulente sous-

maille aux échelles sous-maille. De cette manière, l'absence d'échelles sous-maille dans

les zones bien résolues entraine une annulation naturelle de la viscosité turbulente. On

va donc chercher à exprimer νt en fonction de l'échelle de coupure ∆ et de l'énergie

cinétique sous-maille qsm. La viscosité turbulente est dé�nie par la relation suivante :

νt = CTKE∆ (qsm)1/2 (3.78)

CTKE est une constante généralement prise égale à 0.2. Pour estimer l'énergie ci-

nétique sous-maille, Bardina [30] fait l'hypothèse de similarité d'échelles qui stipule la

correspondance structurelle statistique entre les plus grandes échelles sous-maille et les

plus petites échelles résolues. En utilisant les techniques de double �ltrage, l'énergie

cinétique turbulente sous-maille qsm est estimée par l'expression suivante :

qsm ≈
1

2
(ui)

′(ui)
′ =

1

2
(ui − ǔi)(ui − ǔi) (3.79)

(ui)
′ = ui − ǔi représentant les plus petites échelles résolues.

3.3.3.2.c Le modèle d'échelles mixtes

Sagaut [53] a dérivé un modèle combinant les qualités des approches de Smago-

rinsky et de Bardina. Le modèle d'echelles mixtes fait intervenir une triple dépendance

d'échelles : les échelles résolues, les échelles sous-maille et l'échelle de coupure du �ltre

implicite. La viscosité turbulente est alors exprimée par une moyenne géométrique des

approches TKE et Smagorinsky pondérées par un paramètre α :

νt = CM∆
1+α (

2SijSij
)α/2 [

(qsm)1/2
]1−α

(3.80)

CM étant une constante dépendant des constantes du modèle de Smagorinsky Cs,∞
et du modèle TKE CTKE :

CM = (Cs,∞)2α (CTKE)1−α (3.81)
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Pour α = 1, le modèle d'échelles mixtes se comporte comme le modèle de Smago-

rinsky standard et comme le modèle TKE pour α = 0. Ce modèle peut être vu comme

l'extension du modèle de Smagorinsky avec une constante Cs,∞ calculée dynamique-

ment et localement en fonction des caractéristiques dynamiques à la coupure.

3.3.3.2.d Le modèle de WALE (Wall Adapting Local Eddy-viscosity)

Le modèle de WALE [24] est une évolution du modèle de Smagorinsky. Comme nous

l'avons vu précédemment dans la section 3.3.3.2.a, le modèle de Smagorinsky se base sur

le tenseur des contraintes, très fort en proche paroi alors que la turbulence y est absente.

Le modèle de WALE quant à lui prend en compte le tenseur des déformations, mais

également le tenseur de rotation. La vorticité est en e�et un bon indicateur d'activité

turbulente. Wray et Hunt [1] ont montré à partir d'une simulation numérique directe

que la dissipation d'énergie est élevée dans les zones de forte vorticité. Le modèle de

WALE est construit de telle manière qu'aucune viscosité turbulente n'est produite

dans le cas d'écoulements laminaires proche paroi, la viscosité turbulente tendant vers

0 au voisinage de la paroi selon une loi en y3. De plus, ce modèle ne nécessite pas

d'information quant à la position et la direction d'une paroi �xe, ce qui peut se révéler

intéressant notamment dans le cas de géométries complexes. D'autre part, les auteurs

ont montré que ce modèle était capable de prédire la zone de transition entre la couche

limite laminaire et la couche limite turbulente dans le cas d'un écoulement interne

dans une conduite cylindrique. Ce modèle présente toutefois l'inconvénient de ne pas

s'annuler dans le cas d'un écoulement en rotation solide, ou plus généralement dans

le cas d'écoulement bidimensionnel ne nécessitant pas de modélisation sous maille. La

viscosité turbulente dé�nie par le modèle de WALE s'écrit :

νt =
(
Cw∆

)2 (Zd
ijZ

d
ij)

3/2(
SijSij

)5/2
+ (Zd

ijZ
d
ij)

5/4
(3.82)

avec :

Zd
ijZ

d
ij =

1

6

(
S2S2 + Ω2Ω2

)
+

2

3
S2Ω2 + 2IVSΩ (3.83)

S2 = SijSij, Ω2 = ΩijΩij, IVSΩ = SikSkjΩjlΩli (3.84)

Sij =
1

2

(
∂ui
∂xj

+
∂uj
∂xi

)
, Ωij =

1

2

(
∂ui
∂xj
− ∂uj
∂xi

)
(3.85)

∆ est une échelle de longueur caractéristique qui peut être prise égale à la racine

cubique du produit des pas d'espace dans chacune des directions de l'écoulement :
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∆ = (∆x∆y∆z)
1/3. Cw est une constante. Nicoud et Ducros [24] mentionnent une

valeur de 0.5 pour Cw.

3.3.3.2.e Le modèle SIGMA

Le modèle SIGMA [25] dérive d'une analyse des valeurs propres du tenseur du

gradient de vitesse. Il combine les avantages du modèle de Smagorinsky ainsi que

ceux du modèle WALE. Il présente en e�et les propriétés de s'annuler dans les zones

d'écoulement en rotation solide (Smagorinsky) ainsi que dans les zones de cisaillement

pure (WALE). Comme dans le cas du modèle WALE, la viscosité calculée par le modèle

SIGMA tend vers 0 à l'approche d'une paroi suivant une loi en y3. Le modèle est

également adapté à la simulation d'écoulements dans des géométries complexes, puisque

qu'aucune information supplémentaire n'est nécessaire à la prise en compte de parois

�xes ou mobiles. La viscosité turbulente est calculée de la manière suivante :

νt =
(
Cσ∆

)2 σ3(σ1 − σ2)(σ2 − σ3)

σ2
1

(3.86)



gij = ∂ui
∂xj

L1 = tr(G)

Gij = gkigkj L2 = 1/2 ([tr(G)]2 + tr(G2))

G2
ij = GikGkj L3 = det(G)



α1 =
L2
1

9
− L2

3
σ1 =

(
L1

3
+ 2
√
α1 cos(α3)

)
α2 =

L3
1

27
− L1L2

6
+ L3

2
σ2 =

(
L1

3
− 2
√
α1 cos(α3 + π

3
)
)

α3 = 1
3

arccos( α2

α
3/2
1

) σ3 =
(
L1

3
− 2
√
α1 cos(α3 − π

3
)
)

Par construction, σ1 ≥ σ2 ≥ σ3 ≥ 0. La viscosité turbulente calculée par le modèle

SIGMA demeure toujours positive et réduit ainsi les problèmes de stabilités rencontrés

dans les modèles où elle pouvait être négative.

3.3.3.2.f Amélioration des modèles sous-maille

La fonction de sélection
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Figure 3.1: Angle entre la vorticité et la vorticité moyenne

Les modèles sous-maille peuvent être améliorés par l'application d'une fonction de

sélection fs(θ) qui a pour but d'annuler la viscosité sous-maille lorsque l'écoulement

n'est pas assez turbulent. Le critère de sélection est l'angle θ que forme le vecteur

vorticité en un point ~w(X) avec la vorticité moyenne calculée sur les points voisins

~w(X). L'angle θ est évalué au moyen de la relation suivante :

θ = arcsin


∥∥∥~w(X) ∧ ~w(X)

∥∥∥∥∥∥~w(X)
∥∥∥ · ‖~w(X)‖

 (3.87)

Au moyen d'une étude statistique sur des simulations numériques directes de la

turbulence homogène isotrope, David [21] évalue l'angle moyen dé�ni ci-dessus comme

étant égal à 20o. La fonction d'amortissement de la viscosité sous-maille notée fs(θ) est

alors dé�nie par l'expression suivante :

fs(θ) =


1 si θ ≥ 20o

0 sinon
(3.88)

La nouvelle viscosité turbulente νfselec s'écrit donc :

νfselec = νt ∗ fs(θ) (3.89)
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Procédure dynamique de calcul des constantes des modèles sous-maille

Les modèles dynamiques permettent de calculer en tout point du maillage et pour

chaque pas de temps la constante du terme de viscosité sous-maille. L'idée développée

par Germano et al [41] consiste à utiliser les informations sur l'écoulement simulé pour

déterminer la constante du modèle sous-maille appelée ici Cd, ce qui permet une adap-

tation du modèle suivant le type d'écoulement.

Un �ltre test G̃ est utilisé . Plus grossier que le précédent, sa taille caractéristique

∆̃ est plus grande que la largeur ∆ associée au �ltre implicite G. Des tests ont montré

que la valeur optimale est ∆̃ = 2∆ (Cf Fig. 3.2)

Figure 3.2: Coupure du �ltre sous-maille et du �ltre test

L'application des �ltres G et G̃ sur les équations de la dynamique conduisent aux

relations suivantes :

� �ltrage par G
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∇ · u = 0

ρ

(
∂u

∂t
+∇ · u⊗ u

)
= −∇p+ ρg +∇ ·

(
2µS− τij

)

avec

τij = ui uj − uiuj

� �ltrage par G̃

∇ · ũ = 0

ρ

(
∂ũ

∂t
+∇ · ũ⊗ ũ

)
= −∇p̃+ ρg +∇ ·

(
2µS̃− Tij

)

avec

Tij = ũi ũj − ˜uiuj

Sous l'hypothèse selon laquelle les deux tenseurs sous-maille peuvent être modélisés

par le même modèle sous-maille fij = −2νtS, avec la même constante Cd pour les deux

niveaux de �ltrage, la partie déviatorique des tenseurs sous-maille dé�nis précédemment

s'écrit :


τ dij = Cdfij(∆, V )

T dij = Cdfij(∆̃, Ṽ )
(3.90)

V étant le champ résolu du problème.

Selon l'identité de Germano [40], il existe une relation exacte pour lier deux tenseurs

sous-maille correspondant à deux niveaux de �ltrage di�érents. Cette relation s'écrit :

Lij = Tij − τ̃ij (3.91)

Lij = Cdfij

(
∆̃, ũi, ũj

)
− Cdf̃ij

(
∆, ui, uj

)
(3.92)

Le tenseur Lij peut être calculé directement à partir du champ V :
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Lij = ˜V ⊗ V − Ṽ ⊗ Ṽ (3.93)

Si on suppose que la constante ne varie pas entre les niveaux de �ltrage, Lilly [18]

propose de calculer la constante Cd par la méthode des moindres carrés. Pour ce faire,

on introduit le résidu Eij :


Eij = Lij − 1

3
Lijδij − CdMij

Mij = fij

(
∆̃, ũi, ũj − f̃ij

(
∆, ui, uj

)) (3.94)

Cette dé�nition est constituée de six équations indépendantes, donnant six valeurs

pour la constante Cd. Pour obtenir une valeur unique, la constante Cd est une solution

du problème posé comme suit :

∂EijEij
∂Cd

= 0 (3.95)

Une valeur unique est ainsi obtenue pour la constante Cd grâce à la relation suivante :

Cd =
LijMij

MklMkl

(3.96)

Cette méthode possède les propriétés suivantes :

� La constante est simplement ajustée sans changer les modèles sous-maille

� La constante Cd peut s'annuler dans certaines régions de l'écoulement

� la constante n'est pas bornée

Ces propriétés sont intéressantes mais peuvent provoquer certains problèmes d'in-

stabilités numériques. Un e�ort supplémentaire doit donc être fait sur le calcul de la

constante de manière à garantir le bon comportement du modèle. Plusieurs possibilités

sont o�ertes :

� Moyenne de la constante en espace [41]

� Moyenne de la constante en temps et en espace [70]
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� Borner la constante et la viscosité turbulente [70]

� Combinaison des di�érentes solutions proposées précédemment [70]

Borner la constante et la viscosité turbulente permet de garantir les propriétés sui-

vantes :

ν + νt ≥0 (dissipation positive ou nulle) (3.97)

Cd ≤Cmax (borne supérieure) (3.98)

3.3.3.2.g Di�usivité de sous-maille

La simulation des grandes échelles appliquées aux écoulements turbulents aniso-

thermes implique l'introduction d'une di�usivité sous-maille. Dans le cadre de ce tra-

vail de thèse, notre choix s'est porté sur un modèle à nombre de Prandtl sous-maille

imposé, où la di�usivité sous-maille est calculée à partir de la viscosité sous-maille

du modèle hydrodynamique. Le vecteur sous-maille dé�ni par la relation (3.71) peut

s'écrire comme le produit d'une di�usivité sous-maille asm et du gradient de tempéra-

ture résolue :

ΠiT = −asm
∂T

∂xi
(3.99)

En dé�nissant un nombre de Prandtl sous-maille Prsm, la di�usivité asm peut être

obtenue à partir de l'analogie de Reynolds :

asm =
νt

Prsm
(3.100)

A partir de la relation précédente (3.100), on déduit l'expression de la conductivité

thermique turbulente λt :

λt =
µt · Cp
Prsm

(3.101)

La conductivité thermique turbulente calculée précédemment est alors ajoutée à la

conductivité thermique moléculaire de l'équation de l'énergie qui devient :

ρCp

(
∂T

∂t
+ u · ∇T

)
= ∇ ·

(
(λ+ λt)∇T

)
(3.102)

Le modèle de Prandtl sous-maille dé�ni précédemment est le plus simple, le plus

connu et l'un des plus communément utilisés. Il suppose toutefois que la di�usivité
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sous-maille ne dépend que du champ hydrodynamique résolu et pas du champ de tem-

pérature résolu.

En 2003, en se basant sur le modèle d'échelles mixtes pour le calcul de la viscosité

turbulente νt, Sergent & al [7] ont proposé un modèle d'échelles mixtes adapté au calcul

de la di�usivité sous-maille. Elle est dé�nie comme étant la moyenne géométrique d'un

terme basé sur les échelles résolues et d'un autre terme basé sur l'énergie du �ux de

chaleur sous-maille :

asm = Ca
∆

2α+1

∆θ

∣∣T ∣∣α ∣∣φsm2
∣∣(1−α)/2

(3.103)

Ca étant une constante telle que 0 < α < 1, et ∆θ un écart de température de

référence.

Ce modèle a été appliqué par Sergent & al [7] à un cas de convection naturelle turbu-

lente en cavité bidimensionnelle carrée remplie d'air (Rayleigh de 5.1010) . Les auteurs

ont montré une amélioration sensible de la représentation du champ thermique par

rapport à une analogie de Reynolds à nombre de Prandtl sous-maille constant.

D'autres modèles basés sur une di�usivité sous-maille tensorielle et sur la structure

de température sous-maille sont détaillés dans les travaux de thèse de Husson [56].

3.4 Modélisation des écoulements turbulents dipha-

siques incompressibles

Il s'agit au cours de cette thèse de modéliser les transferts de chaleur se produi-

sant lors du refroidissement par jets liquides d'un piston d'un moteur automobile.

Compte-tenu de l'environnement mobile du piston et des hautes fréquences de rotation

auxquelles il est soumis, les phénomènes physiques liés au refroidissement du piston se-

ront instationnaires. Les approches de type RANS étant a priori valables uniquement

pour des écoulements stationnaires et l'approche DNS étant trop coûteuse en temps

de calcul, la simulation des grandes échelles (LES) sera privilégiée dans le cadre notre

étude.

Nous avons décrit dans les parties précédentes la modélisation des écoulements di-

phasiques d'une part, et la modélisation de la turbulence, d'autre part. Il s'agit main-

tenant de nous s'intéresser au couplage entre la modélisation des grandes échelles et
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l'écoulement diphasique, le point de départ de la formulation LES/diphasique étant le

�ltrage du modèle à 1-Fluide.

3.4.1 Filtrage du modèle 1-Fluide

Il s'agit d'appliquer le �ltre de convolution G au système d'équation (3.18) :

G ∗



∇ · u = 0

∂ρu

∂t
+∇ · (ρu⊗ u) = −∇p+ ρg +∇ · (2µS) + γκnδI

∂C

∂t
+ u · ∇C = 0

(3.104)

Si on considère un écoulement diphasique, chaque variable 1-�uide est exprimée

selon la fonction indicatrice de phase C(x, t) :

φ = Cφ1 + (1− C)φ0 (3.105)

Après l'opération de �ltrage, le système 1-�uide s'écrit donc :

∇ · u = 0
∂ρu

∂t
+∇ · (ρu⊗ u) = −∇p+ ρg +∇ · (2µS) + γκnδI (3.106)

∂C

∂t
+ u · ∇C = 0

En supposant que l'opérateur G commute avec les dérivées spatiales et temporelles,

il est possible de construire un système d'équations sur les variables �ltrées. Le système

1-�uide �ltré (3.106) peut être décrit de deux manière di�érentes :

1. En utilisant les grandeurs �ltrées (u, p, C)

2. En introduisant une moyenne de Favre ũ = ρu/ρ. Les inconnues deviennent (ũ,

p, C)

La nature des termes à modéliser va donc dépendre de l'approche choisie. Dans le

cas de la première approche, on conserve un champ de vitesse u à divergence nulle.

Toutefois, celle-ci fait apparaître un terme sous-maille temporel di�cile à modéliser et
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à estimer dans l'équation �ltrée de quantité de mouvement [9].

La deuxième approche, basée sur la vitesse de Favre, introduit un champ de vitesse ũ

non solénoïdal, mais permet cependant de réduire les termes sous-maille à modéliser.

De nombreux travaux cités dans la littérature recommandent cette dernière [62], [46],

[47], [22].

En utilisant la moyenne de Favre, et les propriétés de linéarité et de commutativité de

l'opérateur G, il sera donc possible de construire un système d'équations présentant les

inconnues (ũ, p, C).

3.4.1.1 Équation de continuité �ltrée

Le champ ũ n'est pas à divergence nulle, contrairement au champ u. Toutefois, on

peut écrire pour un écoulement diphasique les relations suivantes :

ρ∇ · u = ∇ · (ρu)− u∇ρ
= ∇ · (ρũ)− u∇ρ
= (ρ∇ · ũ)− u(ρ1 − ρ0)∇C
= ρ∇ · ũ + ũ(ρ1 − ρ0)∇C − u(ρ1 − ρ0)∇C
= 0

La divergence du champ ũ s'écrit donc :

∇ · ũ =
ρ1 − ρ0

ρ

(
u∇C − ũ∇C

)
=
ρ1 − ρ0

ρ
τun (3.107)

avec

τun = u · ∇C − ũ · ∇C (3.108)

le terme sous-maille τun étant relatif aux corrélations entre la vitesse de Favre �ltrée

ũ et la topologie de l'interface via sa normale.

3.4.1.2 Equation de quantité de mouvement �ltrée

En adoptant une formulation conservative en temps et en espace, l'équation de

quantité de mouvement du système (3.106) s'écrit avec les variables (ũ, p, C) :

∂ρũ

∂t
+∇ · (ρũ⊗ ũ) +∇p−∇ · (2µS̃)− ρg − γκ̂∇C = −∇ · (τρuu − τµS) + τnn

avec
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κ̂ = −∇ · n̂ = −∇ ·

(
∇C∥∥∇C∥∥

)
S̃ =

1

2

(
∇ũ +∇T ũ

)
κ̂ étant la courbure dé�nie par la normale �ltré n̂ et S̃ le tenseur des taux de défor-

mation �ltré.

Les termes sous-maille τρuu, τµS et τnn sont liés respectivement au �ltrage des termes

non linéaires, visqueux et de tension super�cielle. Ils sont dé�nis par les relations sui-

vantes :

τρuu = ρ
(

˜u⊗ u− ũ⊗ ũ
)

(3.109)

τµS = 2
(
µS− µS̃

)
(3.110)

τnn = γ
(
κ∇C − κ̂∇C

)
(3.111)

Le terme sous-maille exprimé par la relation (3.109) est identique à celui qui apparaît

dans le �ltrage de la quantité de mouvement monophasique. Lorsqu'une seule phase

est présente, de nombreuses modélisations existent pour estimer ce terme qui est lié

à la non linéarité advective [53]. Toutefois, quand les écarts de masse volumique sont

grands, les modélisations classiques échouent au voisinage de l'interface. Les termes

sous-maille τµS et τnn exprimés respectivement par les relations (3.110) et (3.111) sont

spéci�ques au caractère diphasique de l'écoulement. Ils représentent les contributions

sous-maille des caractéristiques de l'interface sur l'écoulement.

3.4.1.3 Equation d'advection �ltrée

L'équation d'advection �ltrée dé�nie par le système d'équation 3.106 s'écrit encore :

∂C

∂t
+ u · ∇C =

∂C

∂t
+ ũ · ∇C +

(
u · ∇C − ũ · ∇C

)
=

∂C

∂t
+ ũ · ∇C + τun

= 0

On obtient donc l'équation d'advection �ltrée suivante :
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∂C

∂t
+ ũ · ∇C = −τun (3.112)

Conclusion

Le �ltrage du modèle 1-Fluide fait apparaître 4 nouveaux termes sous-maille :



τρuu = ρ
(

˜u⊗ u− ũ⊗ ũ
)

τµS = 2
(
µS− µS̃

)
τnn = γ

(
κ∇C − κ̂∇C

)
τun = u · ∇C − ũ · ∇C

(3.113)

Les principales interrogations concernent l'importance de ces nouveaux termes sous-

maille par rapport à celle des autres termes présents dans chacune des équations du

système �ltré (3.106). Larocque [32] s'est intéressé à l'évaluation a priori des termes

sous-maille du modèle 1-Fluide dans le cadre de la simulation d'un jet turbulent im-

mergé. Il montre que, dans l'équation de quantité de mouvement, la contribution des

termes sous-maille τµS et τnn liés aux e�ets visqueux et capillaires est négligeable de-

vant celle du terme sous-maille présent dans le cas monophasique τρuu lié aux e�ets

convectifs. Concernant le terme sous-maille apparaissant dans l'équation d'advection

�ltrée, τun, Larocque [32] montre que sa contribution est importante et devrait être mo-

délisée. Vincent et al [62], qui se sont intéressés à la séparation de phase entre l'huile et

l'eau ont montré quant à eux que seule la contribution des termes sous-maille liés aux

e�ets visqueux était négligeable, les termes liés aux e�ets capillaires représentant 5 à

10 % des termes d'inertie résolus. Les conclusions sont donc di�érentes suivant les cas

traités et il n'existe pas à l'heure actuelle de modèle général capable de reproduire les

contributions de ces di�érents termes sous-maille. Un modèle simpli�é ou dégénéré du

modèle 1-Fluide dans lequel les termes sous-maille propres au caractère multiphasique

de l'écoulement sont négligés est donc utilisé pour la simulation des grandes échelles.

3.4.2 Le modèle 1-Fluide dégénéré pour la LES

En �ltrant les équations de conservation de la masse et de la quantité de mouvement

du système 1-Fluide (3.18) et en injectant le champ de vitesse �ltrée u dans l'équa-

tion d'advection du système (3.18), on construit un modèle turbulent multiphasique

beaucoup plus simple à utiliser :
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∇ · u = 0 (3.114)

ρ

(
∂u

∂t
+ u · ∇u

)
= ρg −∇p+ 2(µ+ µt)S (3.115)

∂C

∂t
+ u · ∇C = 0 (3.116)

Ce modèle est largement utilisé dans la littérature pour la modélisation des écoule-

ments diphasiques.

3.5 Modélisation du procédé de refroidissement

Il s'agit pour nous au cours de ce travail de modéliser le refroidissement d'une sur-

face chau�ée par un écoulement diphasique incompressible turbulent, l'objectif �nal

étant de pouvoir approcher les coe�cients d'échange obtenus lors du refroidissement

d'un piston de moteur automobile. L'instationnarité liée au procédé de refroidissement

par jet d'huile des pistons automobiles et la contrainte des coûts de calcul nous ont fait

privilégier une approche de type LES pour la prise en compte de la turbulence. Le mo-

dèle retenu pour la modélisation de ce mode de refroidissement résulte de l'association

du modèle 1-Fluide diphasique couplée à l'équation de l'énergie :

∇ · u = 0 (3.117)

ρ

(
∂u

∂t
+ u · ∇u

)
= ρg −∇p+ 2(µ+ µt)S (3.118)

∂C

∂t
+ u · ∇C = 0 (3.119)

ρCp

(
∂T

∂t
+ u · ∇T

)
= ∇ ·

(
(λ+ λt)∇T

)
(3.120)
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Chapitre 4

Méthodes numériques

Dans ce chapitre, nous allons présenter les méthodes numériques disponibles dans

la bibliothèque de calcul scienti�que Thétis. Il s'agit d'un code de recherche de type

volumes �nis développé au laboratoire I2M département TREFLE et voué à la modé-

lisation et à la simulation numérique en mécanique des �uides. Nous aborderons dans

un premier temps la discrétisation des équations du modèle utilisé, nous nous intéres-

serons au caractère diphasique de l'écoulement en détaillant les méthodes d'advection

de l'interface et nous aborderons la prise en compte des obstacles dans le domaine de

simulation.

4.1 Discrétisation des équations

4.1.1 Discrétisation des équations de Navier-Stokes

Les équations de conservation de la masse et de la quantité de mouvement régis-

sant le mouvement d'un �uide newtonien, encore appelées équations de Navier-Stokes,

s'écrivent :

∇ · u = 0 (4.1)

ρ

(
∂u

∂t
+ u · ∇u

)
= −∇p+ ρg +∇(2µS) (4.2)

Associé à des conditions limites, ce système d'équations forme un problème continu

dont la solution peut être approchée de manière discrète par la simulation numérique.

4.1.1.1 Discrétisation temporelle

Il s'agit de diviser l'axe des temps en un nombre �ni d'intervalles de temps [tn, tn+1].

Chaque variable φn représentera l'approximation de la variable φ à l'instant tn. Le pas
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de temps ∆t se dé�ni comme la di�érence de temps entre deux instants consécutifs

∆t = tn+1 − tn.
Les équations sont discrétisées implicitement en temps par le schéma d'Euler d'ordre 1

ou par le schéma GEAR d'ordre 2. Le schéma GEAR nécessite de stocker l'information

au temps tn et au temps tn−1 alors que le schéma d'Euler se base uniquement sur

l'instant précédent pour estimer la dérivée temporelle. L'approximation de la dérivée

temporelle du champ de vitesse de l'équation (4.2) s'écrit :

∂u

∂t

∣∣∣∣n+1

=
aun+1 + bun + cun−1

∆t
(4.3)

avec

a = 1, b = −1, c = 0 s'il s'agit du schéma d'ordre 1 Euler

a = 3/2, b = −4/2, c = 1/2 s'il s'agit du schéma d'ordre 2 Gear

Le code de calcul Thétis traite implicitement le système formé par les équations (4.1�

4.2) et exprime tous les termes des équations de conservation au temps tn+1, excepté

la non linéarité advective qui est linéarisée comme suit :

un+1 · ∇un+1 ≈ un · ∇un+1 si schéma Euler

≈ (2un − un−1) · ∇un+1 si schéma GEAR

Dans cette étude, un schéma eulérien sera utilisé pour la discrétisation temporelle.

Les équations de Navier-Stokes s'écrivent donc :

∇ · un+1 = 0 (4.4)

ρn

(
∂u

∂t

∣∣∣∣n+1

+ un · ∇un+1

)
= −∇pn+1 + ρng +∇ ·

(
2µnSn+1

)
(4.5)

Le couple d'inconnues est constitué des variables (un+1, pn+1), qui sera déterminé en

fonction des mêmes couples aux temps précédents.
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4.1.1.2 Couplage Vitesse/Pression : traitement de l'incompressibilité

Le champ de vitesse un+1 doit véri�er l'équation de conservation de la masse (4.4),

mais doit aussi être solution de l'équation de conservation de la quantité de mouve-

ment (4.5). On parle alors de couplage vitesse/pression car le respect de la contrainte

d'incompressibilité est fortement lié au calcul de la pression, variable qui s'ajuste pour

assurer la divergence nulle du champ de vitesse.

Toutefois, aucune équation explicite ne permet de calculer la pression pn+1, qui appa-

raît uniquement dans l'équation de quantité de mouvement (4.5). Dans le cadre des

écoulements incompressibles, di�érentes méthodes ont été développées pour assurer ce

couplage vitesse/pression.

L'algorithme itératif du Lagrangien Augmenté a été introduit par Fortin et Glowinski

[39]. Il consiste à minimiser et à intégrer la contrainte d'incompressibilité dans l'équa-

tion de conservation de quantité de mouvement en considérant la pression comme un

multiplicateur de Lagrange. Dans la pratique, la méthode revient à considérer l'écoule-

ment comme faiblement compressible jusqu'a l'équilibre à chaque pas de temps entre le

champ de pression, le champ de vitesse et sa divergence. Ainsi, en modi�ant l'équation

(4.4), on construit une équation explicite pour la pression :

∂p

∂t

∣∣∣∣n+1

+ α2∇ · un+1 = 0 (4.6)

α2 >> 1 est un coe�cient inversement proportionnel au coe�cient de compressibilité

isotherme [29]. En posant dp = ∆tα2, et en discrétisant temporellement l'équation (4.6),

il vient :

pn+1 = pn + dp∇ · un+1 (4.7)

En prenant le gradient de l'équation (4.7) et en l'injectant dans l'équation (4.5) on

obtient une nouvelle équation de conservation de quantité de mouvement intégrant la

contrainte d'incompressibilité dr∇(∇ · un+1) :

ρ

(
∂u

∂t

∣∣∣∣n+1

+ un · ∇un+1

)
+ dr∇(∇ · un+1) = −∇pn + ρg +∇ ·

(
2µnSn+1

)
(4.8)

La notation dr introduite dans l'équation (4.8) permet de dissocier les rôles di�érents

des termes dp∇ · un+1 de l'équation (4.7) et dr∇(∇ · un+1) de l'équation (4.8). Dans
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la pratique, on a toutefois choisi l'égalité dp = dr. L'algorithme itératif d'Uzawa [60]

permet de coupler et résoudre les équations (4.7) et (4.8) à partir de la solution (un, pn)

supposé connue.

Cette méthode de Lagrangien Augmenté est une méthode exacte et fournit la solution

(u, p) des équations de Navier-Stokes incompressibles dès lors que ∇·u ≤ 10−15 et que

le résidu de la résolution linéaire est de l'ordre de 10−15.

4.1.1.2.a Amélioration du couplage Vitesse/Pression : Méthode de Lagran-

gien automatique

Une des di�cultés rencontrées dans la simulation d'écoulements diphasiques est

la présence d'importants rapports de masse volumique ρ1/ρ2 et de viscosité µ1/µ2. La

méthode du Lagrangien Augmenté présentée précédemment est bien adaptée aux écou-

lements monophasiques mais ne l'est plus dans le cadre des écoulements diphasiques car

elle requiert l'utilisation de préconditionnements coûteux couplés à des méthodes itéra-

tives (BiCG-Stab) pour obtenir des solutions pertinentes. Le paramètre de pénalisation

dr ne peut garder une valeur constante indépendante de l'espace et du temps dans le

cas des écoulements diphasiques puisque celui-ci doit s'adapter à deux dynamiques

phasiques di�érentes. En restant constant, le paramètre dr induit de fortes disparités

entre les coe�cients du système linéaire représentant la discrétisation de l'écoulement

diphasique dans la région proche de l'interface. Ces disparités locales sont responsables

de la dégénérescence de l'étape de préconditionnement matriciel nécessaire à la résolu-

tion de l'écoulement. De manière à surmonter cette di�culté, une méthode consiste à

adapter localement dans la région interfaciale le paramètre dr en fonction des contri-

butions physiques des di�érents termes présents dans les équations de Navier-Stokes.

Un critère local pour estimer le paramètre de pénalisation dr est proposé par Vincent

et al [64] :

dr(x, t) = Kmax

(
ρ(x, t)

L2
0

t0
; ρ(x, t)u0L0; ρ(x, t)g

L2
0

u0

;
ρ0L0

u0

;µ(x, t);
γ

u0

)
(4.9)

K est une constante comprise dans l'intervalle [10 : 1000] et Lo, t0, ρ0 sont des gran-

deurs caractéristiques de l'écoulement. Le paramètre dr variant spatialement, l'équation

4.8 devient :

ρ

(
∂u

∂t

∣∣∣∣n+1

+ un · ∇un+1

)
+∇(dr∇ · un+1) = −∇pn + ρg +∇ ·

(
2µnSn+1

)
(4.10)
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Vincent et al [65] ont montré l'importance de cette adaptation locale du paramètre

dr pour la simulation des écoulements diphasiques. Le principal inconvénient de cette

méthode est la dé�nition a priori des grandeurs caractéristiques de l'écoulement. Un

des moyens de s'a�ranchir de cette dé�nition est d'évaluer directement dans le système

linéaire l'intensité de chaque contribution physique des termes des équation de Navier-

Stokes. Ainsi, les coe�cients de la matrice du système linéaire sont scannés dans un

premier temps, puis la valeur du paramètre dr est ajustée en fonction des coe�cients

d'intensité maximum relatifs aux forts gradients de masse volumique et de viscosité.

Cet algorithme est présenté dans les travaux de Vincent et al [63]. Il est utilisé avec

succès pour la simulation d'écoulements diphasiques complexes tels que le déferlement

des vagues ou l'impact d'un jet turbulent sur une surface libre [32].

4.1.1.3 Discrétisation spatiale

Le code de calculs Thétis utilise une méthode de type volumes �nis. La discrétisation

spatiale des équations est e�ectuée sur des maillages structurés orthogonaux, de type

MAC (Marker and Cells) décalés en vitesse et en pression [23]. On dé�nit une grille

de pression, une grille de vitesse et une grille de viscosité Fig. 4.1. Le décalage entre le

champ de pression et le champ de vitesse permet d'exprimer la divergence du champ de

vitesse directement sur les n÷uds de pression au centre du volume de contrôle et d'éviter

les oscillations de pression observées dans le cas de l'utilisation de maillages collocalisés.

La méthode des volumes �nis consiste à intégrer l'équation (4.8) sur chaque volume

de contrôle. Les dérivées spatiales des termes de di�usion et du Lagrangien Augmenté

sont approximées à l'aide d'un schéma centré à l'ordre 2. Concernant le traitement de

l'inertie, le schéma centré précis au second ordre est préconisé pour les écoulements

turbulents car seule la di�usion moléculaire intervient dans la dissipation énergétique.

Cependant, il génère des instabilités en présence de forts gradients de masse volumique

et de grands pas de temps. Ainsi, dans un souci de stabilité, un schéma hybride de

type upwind/centré sera utilisé [59]. Le schéma hybride est plus di�usif que le schéma

centré, mais il se révèle plus stable pour des écoulements diphasiques [59].

4.1.2 Discrétisation de l'équation de l'énergie

L'équation de l'énergie est discrétisée implicitement vis-à-vis de la variable tempo-

relle :
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Figure 4.1: Le maillage décalée de type MAC

ρCp

(
T n+1 − T n

∆t
+ un · ∇T n+1

)
= ∇ ·

(
λ∇T n+1

)
(4.11)

L'équation de l'énergie est discrétisée spatialement par un schéma hybride sur les

termes convectifs et par un schéma centré pour la di�usion.

4.2 Prise en compte des conditions limites

Les conditions aux limites en vitesse sont prises en compte par l'ajout d'un terme

vectoriel de pénalisation Bi (un+1 − u∞) où Bi est une matrice dont les coe�cients

varient en fonction du type de condition limite (Neumann ou Dirichlet) et u∞ est

la condition limite en vitesse que l'on souhaite imposer. Une condition aux limites

généralisées en vitesse de type �ux surfacique est ainsi construite :

− ∂u

∂n

∣∣∣∣
s

= Bi (u− u∞) (4.12)

n étant la normale extérieur unitaire à la limite surfacique S. Si les coe�cients

de Bi → 0, une condition de type Neumann est imposée
∂u

∂n
= 0, si les coe�cients

de Bi → ∞, une condition de type Dirichlet est générée u = u∞. Cette méthode

de pénalisation est aussi utilisée dans pour la prise en compte de parois solides ou

d'obstacles dans le domaine de simulation.
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4.3 Prise en compte du caractère diphasique de l'écou-

lement

4.3.1 Détermination des caractéristiques physiques de l'écoule-

ment diphasique

A titre de rappel, le modèle utilisé dans le cadre des écoulements diphasiques in-

compressibles est le modèle 1-Fluide incompressible :

∇ · u = 0

ρ
∂u

∂t
+∇ · (ρu⊗ u) = −∇p+ ρg +∇ · (2µS) + γκnδI

∂C

∂t
+ u · ∇C = 0

La dé�nition de lois ou expressions pour dé�nir les caractéristiques physiques telles

que la masse volumique ou la viscosité, mais aussi la conductivité et la capacité calo-

ri�que dans le cadre d'écoulements diphasiques anisothermes, est déterminante pour

la qualité des solutions issues du modèle 1-Fluide. Si l'on considère que les proprié-

tés physiques sont dé�nies par une variable générale φ, deux approches distinctes sont

envisageables pour déterminer les variations de φ :

� L'approche discontinue

La vision discontinue voit l'interface comme une discontinuité, c'est à dire comme

l'iso-surface C = 0.5. Ainsi, les noeuds du maillage se situent de part et d'autre

de cette discontinuité. Si on considère un écoulement constitué de deux phases

représentées respectivement par les indices 1 et 2, les propriétés physiques sont

alors dé�nies par la relation (4.13) :

φ =

φ1 si C ≤ 0.5

φ2 sinon
(4.13)

φk étant la valeur constante de φ dans le �uide k.

� L'approche continue

L'approche continue considère que dans les Volumes Elémentaires Représentatifs

(VER) utilisés pour faire les bilans de conservation du milieu continu et qui sont

coupés par l'interface, on ne connait que les fractions volumiques du �uide 2 par

rapport au �uide 1. On suppose donc que la fonction C est la fraction volumique
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locale du �uide 2 dans le VER par rapport au �uide 1. Dans ce cas, si C est

une fonction qui di�use numériquement, ces variations "numériques" seront in-

terprétées comme des taux de présence physiques dus non pas aux schémas de

discrétisations mais aux e�ets advectifs ou di�usifs de l'équation de quantité de

mouvement. Il existe de nombreuses combinaisons de φ1 et φ2 en fonction de

C. Ces combinaisons sont appelées moyennes phasiques des caractéristiques et

considèrent qu'au voisinage de l'interface, le modèle 1-Fluide n'est plus un mo-

dèle d'interfaces discontinues, mais un modèle de mélange. Sont implémentées

dans le code de calcul Thétis deux types de moyenne. On distingue la moyenne

arithmétique :

φ = Cφ2 + (1− C)φ1 (4.14)

et la moyenne harmonique :

φ =
φ2φ1

Cφ2 + (1− C)φ1

(4.15)

Le choix d'une moyenne arithmétique pour la masse volumique permet d'assurer

la conservation de la masse, mais ce choix pour la viscosité ne peut a priori se jus-

ti�er. Dans le cas d'écoulements cisaillés simples, Ritz [29] a�rme qu'une moyenne

harmonique pour la viscosité équivalente permet d'assurer la conservation de la

quantité de mouvement au passage de l'interface. Toutefois, à l'aide d'un bilan

volumique sur une maille, Benkenida [2] montre que la conservation de la quan-

tité de mouvement au voisinage de l'interface nécessite de considérer une viscosité

équivalente calculée par une moyenne arithmétique pour estimer les composantes

diagonales du tenseur des contraintes, et une viscosité équivalente calculée par

une moyenne harmonique pour l'estimation des termes extra-diagonaux.

Nous nous intéressons dans ce travail au refroidissement d'une surface chau�ée par

un jet liquide. Nous aurons donc un écoulement diphasique (gaz/liquide) interagissant

avec un obstacle solide. Dans la zone d'écoulement diphasique (liquide/gaz), les pro-

priétés physiques seront calculées à l'aide d'une moyenne harmonique. A l'interface

entre l'écoulement et la zone solide, une approche discontinue a été préférée.

4.4 Advection de l'interface

Il existe di�érentes méthodes numériques pour déterminer la position de l'interface.

Deux méthodologies se distinguent principalement : les méthodes de suivi d'interface,
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adaptées à la résolution des équations de conservation phasiques complétées des re-

lations de saut sur un maillage mobile et les méthodes de capture d'interface, plus

adaptées à la résolution du modèle 1-Fluide, contenant les relations de saut, sur un

maillage �xe. Compte-tenu de notre choix de modélisation, nous avons opté pour les

méthodes de capture d'interface.

4.4.1 Les méthodes de capture d'interface

Les méthodes de capture d'interface repèrent la position des di�érentes phases et en

déduisent implicitement la position de l'interface. L'avantage de telles méthodes est la

gestion naturelle des phénomènes de rupture et de coalescence.

L'une des premières méthodes de capture d'interface, appelée méthode MAC pour

"Marker and Cells", a été introduite par Harlow et Welch [23]. Il s'agit de placer des

marqueurs volumiques dans l'une des phases en présence. Les marqueurs sont ensuite

transportés par le champ eulérien de vitesse interpolé et la position de l'interface est

déduite de leurs répartitions spatiales. Toutefois, le grand nombre de marqueurs né-

cessaires pour décrire de manière satisfaisante l'écoulement entraîne de lourds coûts de

calcul. De plus, la connaissance de la position exacte de l'interface suppose la présence

d'un nombre de marqueurs su�sant dans les zones proches de l'interface, ce qui n'est

pas toujours la cas. L'interface est alors a�ectée par une di�usion numérique respon-

sable d'erreurs signi�catives sur la prédiction de propriétés propre à l'interface telle

que sa courbure.

Des améliorations ont donc été apportées à la méthode originelle de Harlow et Welch.

Elles consistent pour la plupart à l'introduction d'une fonction distance, encore appelée

fonction Level Set ϕ [57]. Cette fonction permet de connaitre à chaque instant et en

tout point du domaine de simulation dans quelle phase on se trouve. Si on considère

un milieu diphasique, elle prendra des valeurs positives dans une phase et négatives

dans l'autre phase. La fonction ϕ peut donc être vue comme une in�nité de ligne de

niveau dont l'iso-surface ϕ(x) = 0 indique la position de l'interface. Le mouvement de

chaque phase et donc de l'interface sera déduit du mouvement de l'ensemble des lignes

de niveau décrit au moyen de l'équation advection suivante :

∂ϕ

∂t
+ u · ∇ϕ = 0 (4.16)

u représentant le champ de vitesse eulérien local. Ces méthodes rendent donc acces-

sible la position et la forme exacte de l'interface. Elles présentent néanmoins l'inconvé-
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nient de ne pas conserver la masse.

Une autre approche consiste à introduire une fonction scalaire Ck. Cette fonction

est discontinue et vaut 1 dans la phase k et 0 ailleurs. De manière discrète, elle est vue

comme le volume de �uide contenu dans une cellule. Comme pour les marqueurs de la

méthode MAC [23] dé�nis précédemment, la fonction Ck est advectée par le champ de

vitesse eulérien u :

∂Ck
∂t

+ u · ∇Ck = 0 (4.17)

Une discrétisation conservative de l'équation (4.17) permet d'assurer la conservation

de la masse. Toutefois, la fonction Ck étant discontinue, son transport est rendu di�cile

en raison de l'étalement provoqué par la di�usion numérique des schémas numériques

utilisés. De manière à se défaire de cette di�culté, des algorithmes de reconstruction

géométrique ont été imaginés pour repérer la positon de l'interface à l'intérieur des

mailles où le gradient de la fonction scalaire Ck est non nul. Une revue de di�érentes

méthodes de reconstruction d'interface peut être trouvée dans l'article de Pilliod et al.

[31].

4.4.1.1 La méthode VOF-PLIC (VOF-Piecewise Linear Interface Construc-

tion)

Il s'agit d'une méthode de reconstruction géométrique d'interface. Elle a été intro-

duite par les travaux de Youngs et al. [19]. Elle est régie par l'algorithme suivant :

1. Reconstruction de l'approximation de la surface libre (un plan en 3D et une droite

en 2D) à partir de la fraction volumique

2. Advection de l'approximation linéaire de l'interface à l'aide d'une méthode la-

grangienne. Le déplacement de l'interface est e�ectué de manière fractionnaire

dans chaque direction de l'espace en fonction d'une vitesse interpolée du champ

de vitesse eulérien.

3. Calcul de la nouvelle fonction couleur en estimant les volumes de �uide (en 3D) ou

les aires de �uide (en 2D) dans la cellule courante et dans les cellules adjacentes.

L'avantage principal de la méthode VOF-PLIC est l'absence du phénomène de dif-

fusion numérique. En e�et, le transport de l'interface approximée se fait à l'échelle de

la maille de façon lagrangienne.



91

Nous nous intéressons dans cette étude à la modélisation des écoulements diphasiques

turbulents où l'interface entre les di�érentes phases peut présenter des déformations im-

portantes engendrant alors une rupture de cette dernière. La méthode VOF-PLIC aura

tendance à surestimer ces phénomènes de rupture en introduisant une fragmentation

arti�cielle de l'interface, induisant dans la plupart des cas la divergence du calcul. Pour

pallier ces di�érentes contraintes, la méthode VOF-Sous Maille (VOF-SM), développée

par Vincent et al. [61] se révèle être une alternative intéressante.

4.4.1.2 La méthode VOF-SM (VOF-Sous Maille)

La méthode VOF-SM a été conçue de telle sorte qu'elle satisfasse certains critères

importants dans le cadre de la simulation d'écoulements multiphasiques présentant des

formes et des déformations complexes des interfaces entre les di�érentes phases :

� Conservation de la massse

� Absence de di�usion numérique

� Estimation précise de la fraction volumique dans chaque maille à tout instant

� Description sous-maille explicite des volumes de �uide

La méthode VOF-SM est régie par l'algorithme suivant :

1. Résolution des équations de Navier-Stokes sur un maillage structuré �xe préco-

nisé pour la modélisation 1-Fluide

2. Distribution d'un ensemble de marqueurs dans les volumes de contrôle du maillage

structuré

Ces marqueurs portent chacun une fraction volumique qui vaut initialement la

fraction volumique locale divisée par le nombre de marqueurs présents dans la

cellule.

3. Advection lagrangienne des marqueurs avec une vitesse interpolée sur la vitesse

eulérienne

4. Calcul de la nouvelle fraction volumique locale par projection statistique ou géo-

métrique des volumes de marqueurs dans le volume de contrôle associé
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La méthode VOF-SM présente l'avantage de pouvoir aussi transporter des variables

continues comme la température ou la concentration d'une espèce sans aucune di�usion

numérique. Au niveau lagrangien, la masse est conservée à l'erreur machine près, et

au niveau eulérien, Vincent et al. [61] ont montré que la conservation de la masse est

véri�ée avec des erreurs inférieures au pourcent, même sur des maillages très grossiers.

4.5 Prise en compte des obstacles dans le domaine de

simulation

4.5.1 Méthodes de pénalisation et domaines �ctifs

La méthode des domaines �ctifs consiste à considérer chaque phase (�uide ou so-

lide) comme un domaine �uide caractérisé par des propriétés rhéologiques spéci�ques

ou physiques plus généralement (perméabilité, viscosité, conductivité...), chaque phase

étant repérée par une fonction indicatrice de phase (3.9). Ainsi, le domaine de simula-

tion est virtuellement séparé en plusieurs sous-domaines.

La méthode de pénalisation est une approche spéci�que souvent employée pour la prise

en compte d'obstacles dans le domaine de simulation, notamment lors de l'utilisation

de maillage structurés. Il s'agit d'utiliser un seul système d'équation pour l'ensemble

du domaine de simulation et de rajouter des termes spéci�ques de pénalisation au pro-

blème physique initial. Une méthode de pénalisation volumique sera utilisée dans la

suite de notre étude. Il s'agit de rajouter l'expression B(u−us) à l'équation de quantité
de mouvement (4.2) :

ρ

(
∂u

∂t
+ u · ∇u

)
+ B(u− us) +∇(pId− 2µS)− ρg = 0 (4.18)

us est la vitesse (du sous-domaine) que l'on souhaite imposer et B est un tenseur

d'ordre 2 dont les coe�cients Bij doivent être dé�nis. Si Bij → ∞ l'équation (4.18)

devient u = us et si Bij → 0, le terme de pénalisation s'annule. Cette méthode de péna-

lisation est de premier ordre en espace, les vitesses instantanées locales étant imposées

sur la cellule entière du maillage. Une méthode plus précise, la méthode de pénalisation

sous-maille [6], permet de capter la position excate de l'interface et atteint le second

ordre en espace. Le terme B(u − us) est alors remplacé dans l'équation (4.18) par

B (Σθkuk − us), Σθkuk étant une combinaison linéaire de la solution à un noeud donné

et de ses voisins.

De manière à repérer les noeuds du maillage qui seront pénalisés, l'obstacle doit

être dans un premier temps projeté dans le domaine de simulation. Il s'agit en fait
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de déterminer quels points du maillage seront constitutifs ou non de l'objet dont les

limites sont dé�nies par une surface lagrangienne.

Pour cette étape de projection, le code de simulation numérique Thétis utilise une

méthode de type Ray-casting [5]. Un rayon semi-in�ni est envoyé à partir de chaque

point de la grille eulérienne selon une direction arbitraire. Le nombre d'intersections

entre le rayon et la surface de l'objet permettra alors de déterminer l'appartenance

ou non du point considéré à l'objet. Si le nombre d'intersections est impair, le point

du maillage en question sera constitutif de l'objet. Dans le cas contraire, il sera situé

en dehors de ce dernier. L'utilisation de la méthode de Ray-casting permet donc la

dé�nition d'une fonction indicatrice d'objets OBJT dé�nissant l'appartenance d'un

point à un objet. Soit X un point de la grille eulérienne, la fonction OBJT est dé�nie

par l'expression suivante :

OBJT (X) =


1 si X est dans l'objet

0 sinon
(4.19)

Dans le cas du maillage décalé, la méthode de Ray-casting est e�ectuée à partir des

noeuds scalaires (grille principale) et des noeuds de vitesse. Une fonction pour la grille

scalaire OBJTP (XP ) et une fonction pour la grille vitesse OBJTV (XV ) sont donc

dé�nies.

4.5.2 Dé�nition des propriétés physiques sur le maillage décalé

MAC

Au niveau de l'interface entre la zone d'écoulement et la zone solide, nous avons

adopté une vision discontinue. L'interface est vue comme l'iso-surface OBJT = 0.5.

Ainsi, si la fonction indicatrice d'objets (OBJTP pour la grille pression, OBJTV pour

la grille vitesse) présente une valeur supérieure à 0.5, le point du maillage considéré

prendra les propriétés physiques de l'objet. Dans le cas contraire, seront considérées les

propriétés physiques de la zone d'écoulement.

Une attention particulière sera portée à la dé�nition des propriétés physiques sur la

grille de vitesse au voisinage de l'interface. En e�et, si la température est calculée sur

la grille scalaire, les valeurs de conductivité thermique utilisées lors de la discrétisation

de l'équation de l'énergie sont prises sur la grille de vitesse. Dans le cas de sauts de

conductivité thermique importants à l'interface, des erreurs peuvent être commises sur
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le calcul de température.

De manière à illustrer nos propos, nous allons considérer le transfert de chaleur entre

une plaque plane et un écoulement parallèle présentant une vitesse uniforme Uo et de

température To au loin de la plaque.

Uo , To

L

Figure 4.2: Ecoulement parallèle sur une plaque plane

A partir du bord d'attaque va se développer une couche limite qui reste laminaire

tant que le nombre de Reynolds local Rex = ρUox/µ est inférieur au nombre de Rey-

nolds critique Rexc = ρUoxc/µ ≈ 105. Au delà de cette valeur, apparaît une zone de

transition dans laquelle des tourbillons et des instabilités sont susceptibles de se dé-

velopper. Puis, lorsque le nombre de Reynolds local devient supérieur à 105, on arrive

dans une zone où la turbulence est pleinement développée. Nous allons nous restreindre

ici à un écoulement laminaire tel que Rex=L ≤ 105.

Sous les hypothèses suivantes :

� L'écoulement est parallèle et uniforme

� Les propriétés du �uide sont constantes

� La surface de la plaque est maintenue à une température constante
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le transfert de chaleur entre la plaque et l'écoulement s'exprime par la relation

suivante [16] :

Nux = 0.33Pr1/3Re0.5
x (4.20)

La relation (4.20) est déduite de la résolution des équations de Prandtl (équations

dégénérées de la couche limite) et sont valables pour 0.6 ≤ Pr ≤ 10. Par application

de la méthode de superposition présentée par Tribus et Klein [43], on déduit à partir

de la relation (4.20) le transfert de chaleur entre un écoulement à surface libre et une

plane chau�ée au moyen d'un �ux surfacique uniforme et constant :

Nux = 0.47Pr1/3Re0.5
x (4.21)

Les propriétés thermo-physiques intervenant dans la relation (4.21) sont calculées à

la température de �lm Tfilm dé�nie par la relation (4.22) :

Tfilm = 1/2

(
T0 + 1/L

∫ L

0

Tp(x)dx

)
(4.22)

Tp(x) étant la température locale de la surface de la plaque plane à la distance x

du bord d'attaque.

Le nombre de Nusselt local dé�ni par la relation (4.21) s'écrit encore :

Nux =
hx

λ
=
φs(Tp(x)− T0)

λ
(4.23)

A partir des relations (4.21) et (4.23), on en déduit l'évolution de la température

locale de la surface de la plaque plane, dans le cas de l'imposition d'un �ux de chaleur

surfacique uniforme φs :

Tp(x)− T0 =
φsx

λ(0.47Pr1/3Re0.5
x )

(4.24)
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eau

T ρ λ Cp µ Pr

°C kg/m3 W/m/K J/kg/K kg/m/s

20 998.2 0.598 4181 1.10−3 7

30 995.7 0.614 4178 0.8010−3 5.44

40 992.2 0.628 4178 0.6510−3 4.32

50 988 0.641 4180 0.5510−3 3.58

(a)

aluminium

Cp (J/kg/K) 900

λ (W/m/K) 237

ρ (kg/m3) 2700

(b)

Table 4.1: Propriétés physiques de l'eau 4.1a et de l'aluminium 4.1b

Nous allons maintenant simuler en deux dimensions la con�guration présentée pré-

cédemment à l'aide du code de calcul Thétis et comparer nos résultats numériques aux

expressions (4.21) et (4.24).

Un écoulement d'eau présentant une vitesse U0 = 1.30 m/s à la température T0 = 30

°C au loin de la plaque sera considéré ici. La plaque en aluminium de longueur L

= 50 cm sera chau�ée au moyen d'un �ux surfacique de chaleur uniforme et constant

φs = 1.25104 W/m2. Le maillage sera ra�né au voisinage de la paroi, présentant une

dimension de l'ordre de 1.10−5 m dans la direction normale à l'écoulement. Les pro-

priétés physiques de l'eau et de la plaque en aluminium utilisées sont présentées au

Tableau 4.1. Pour se placer dans les hypothèses retenues lors de l'établissement de la

relation (4.21), les propriétés physiques de l'eau seront imposées à la température de

�lm.

La discrétisation des équations de Navier-Stokes et de l'énergie se fait suivant un

schéma numérique de type Hybride [59]. Le couplage vitesse pression est assuré par la

méthode dite du Lagrangien Augmenté. Compte tenu de la dimension 2D du calcul, la

résolution des équations est assurée par le solveur direct MUMPS [49].

De manière à juger de l'importance de la position de l'interface entre la plaque et

l'écoulement, deux con�gurations distinctes seront étudiées (cf Fig. 4.3) :

� Con�g (a) l'interface se situe au niveau de la grille scalaire

� Con�g (b) l'interface se situe au niveau de la grille de vitesse (décalage d'une

demi-maille)
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nœuds 
pression 

nœuds 
vitesse 

Ecoulement 

Plaque 

12 3

4

5

67 8

9

Con�g (b)

Con�g (a)

V1

V2

Figure 4.3: Maillage décalé et interfaces immergées : plane plane plongée dans un

écoulement uniforme
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Figure 4.4: Evolution de la température de paroi pour la con�guration (a) Fig. 4.4a

et par la con�guration (b) Fig. 4.4b

L'évolution de la température de paroi en fonction de la distance au bord d'attaque

est tracée Fig. 4.4. Les résultats numériques concernant les con�gurations (a) et (b)

sont comparés à la solution semi-analytique donnée par la relation (4.24). Une très

bonne adéquation des résultats entre la solution numérique et la solution analytique

est observée dans le cas de la con�guration (a) (cf Fig. 4.4a). Pour la con�guration (b),

on constate que les températures de paroi prédites numériquement sous estiment les
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températures attendues. Cette surestimation du refroidissement peut s'expliquer soit

par une modi�cation de l'écoulement et/ou une surestimation du �ux de chaleur au

voisinage de l'interface.

Nous allons considérer les volumes de contrôle V1 et V2 délimités respectivement

par les noeuds 2, 3, 4 et 5 et par les noeuds 7, 5, 8 et 9 de la grille de vitesse. (cf Fig.

4.3). Pour les con�gurations (a) et (b), les noeuds de vitesse 7, 8 et 9 appartiennent

toujours à la zone d'écoulement �uide. De même, les noeuds 2, 3 et 4 appartiennent

toujours à la plaque d'aluminium et sont donc de vitesse nulle (plaque d'aluminium

�xe) . Il s'agira alors de s'intéresser au cas du noeud vitesse 5.

Dans la con�guration (a), le noeud 5 se trouve dans la zone d'écoulement. La valeur de

la vitesse à ce point est donc a priori non nulle. Toutefois, la condition de divergence

nulle (condition d'incompressibilité) sur le volume de contrôle V1 implique une condi-

tion de vitesse nulle au noeud 5. En ce qui concerne la con�guration (b), le noeud 5

se trouve dans la plaque et présente donc à nouveau une vitesse nulle. Le décalage de

l'interface d'une demi-maille dans la direction normale à la plaque ne semble donc pas

avoir de grande in�uence sur l'écoulement. Il aura toutefois une incidence sur le calcul

de température, puisque la conductivité thermique utilisée lors de la discrétisation du

terme conductif de l'équation de l'énergie est prise sur la grille de vitesse. Dans le cas

de la plaque plane présentée ci-dessus, la conductivité thermique au noeud 5 pour la

con�guration (b) est près de 400 fois supérieure à celle utilisée au même noeud lors de

la simulation correspondant à la con�guration (a). Ceci expliquerait donc la suresti-

mation du refroidissement observé pour la con�guration (b).

Dans le cas d'échange de chaleur entre un obstacle chau�é et un écoulement �uide et

pour une vision discontinue de l'interface entre l'obstacle et l'écoulement, il semblerait

que le choix d'une interface localisée au niveau des noeuds de la grille de pression

soit préférable. Une attention particulière devra donc être portée à la dé�nition des

fonctions indicatrices d'objets, de sorte que l'interface numérique (projection de la

surface de l'obstacle sur le maillage) soit prise sur la grille de pression.
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Chapitre 5

Evaluation a priori des modèles sous

maille

La simulation des grandes échelles implique un �ltrage des équations de Navier-

Stokes, qui fait alors apparaître des termes sous-maille devant être modélisés a�n d'as-

surer la prise en compte de l'e�et des échelles non résolues sur le champ �ltré. A titre

de rappel, les équations de conservation de la masse et de la quantité de mouvement

�ltrées s'écrivent :

∇ · u = 0

ρ

(
∂u

∂t
+∇ · u⊗ u

)
= −∇p+ ρg +∇ ·

(
2µS− τij

)
τij étant le tenseur des contraintes sous-maille.

Di�érents modèles sous-maille ont été développés pour rendre compte des e�ets sous-

maille sur les échelles résolues et sont détaillés chapitre 3 section 3.3.3.2 :

� Le modèle de Smagorinsky

νt =
(
Cs,∞∆

)2 (
2SijSij

)1/2

Cs,∞ = 0.173

� Le modèle de Smagorinsky avec procédure dynamique pour le calcul de la constante
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� Le modèle d'échelles mixtes

νt = CM∆
1+α (

2SijSij
)α/2 [

(qsm)1/2
]1−α

α = 0.5

CM = (Cs,∞)2α (CTKE)1−α

CTKE = 0.2

� Le modèle de WALE (Wall Adapting Local Eddy viscosity)

νt =
(
Cw∆

)2 (Zd
ijZ

d
ij)

3/2(
SijSij

)5/2
+ (Zd

ijZ
d
ij)

5/4

Cw = 0.5

� Le modèle SIGMA

νt =
(
Cσ∆

)2 σ3(σ1 − σ2)(σ2 − σ3)

σ2
1

Cσ = 1.35

De manière à juger du comportement des di�érentes modèles sous-maille présentés

ci-dessus, nous allons les appliquer à des solutions analytiques connues d'écoulements

laminaires :

� Ecoulement de Couette cylindrique

� Ecoulement de Couette plan

� Ecoulement de Poiseuille

Les solutions analytiques seront projetées sur un maillage cartésien 3D. Le �uide

considéré est de l'eau présentant une masse volumique de 1000 kg/m3 et une viscosité

dynamique de 10−3 Pa.s. Les viscosités turbulentes seront exprimées en Pa.s dans la

suite de ce chapitre.
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5.1 Ecoulement de Couette cylindrique

Figure 5.1: Ecoulement de Couette cylindrique

Nous allons considérer une zone �uide comprise entre un cylindre �xe de rayon ri =

1cm et une autre zone �uide présentant une vitesse de rotation angulaire constante We

telle que vθ(re) = 1 cm/s.

La solution analytique de l'écoulement de Couette dans le repère cylindrique s'écrit :

v(θ) =
(Wi −We)ri

2re
2

re2 − ri2
1

r
+
Were

2 −Wiri
2

re2 − ri2
r

où Wi est la vitesse de rotation angulaire du cylindre interne.

Nous avons fait le choix d'un cylindre interne �xe. Le champ de vitesse imposé est

donc tel que :

v(θ) =
(−We)ri

2re
2

re2 − ri2
1

r
+

Were
2

re2 − ri2
r (5.1)

La solution analytique a été projetée sur une grille présentant 163840 points (128*128*10).

Le domaine de simulation considéré est une boite de section carré de coté 6 cm et de
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profondeur 1 cm.

(a)

ri =
 1cm

re = 2. 5 cm

We cst tq v(re) = 1cm/s

(b)

Figure 5.2: Viscosité turbulente calculée par le modèle de Smagorinsky 5.2a et par le

modèle de Smagorinsky dynamique 5.2b

(a) (b)

Figure 5.3: Viscosité turbulente calculée par le modèle d'échelles mixtes 5.3a et par

le modèle de WALE 5.3b
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Figure 5.4: Viscosité turbulente calculée par le modèle SIGMA

Le modèle de Smagorinsky (Fig. 5.2a) a le comportement attendu. En e�et, dans

la zone de rotation solide (r ≥ re), la viscosité turbulente calculée est très faible

(µt ≤ 1.10−6). Il se montre toutefois trop dissipatif au voisinage de la paroi solide

�xe où on constate une croissance du gradient de viscosité turbulente. Ceci est corrigé

par l'application de la procédure dynamique qui fait tendre la viscosité vers des valeurs

de l'ordre de 1.10−8 pour ri ≤ r ≤ re.

Tout comme le modèle de Smagorinsky, la viscosité turbulente calculée par le modèle

d'échelles mixtes (Fig. 5.3a) dans la zone de rotation solide est de l'ordre de 10−7, soit

4 ordres de grandeur en dessous de la viscosité dynamique du �uide considéré. Dans

la zone d'écoulement de Couette laminaire, les valeurs de viscosités turbulentes restent

très inférieures à la viscosité dynamique du �uide, à l'exception de la zone très proche

paroi, où le modèle aura également tendance à être dissipatif. Contrairement au modèle

de Smagorinsky et d'échelles mixtes, la viscosité turbulente calculée par le modèle sous-

maille WALE est quasiment nulle au voisinage de la paroi (µt ∼= 10−9 Pa.s). Par contre,

comme l'avait déja signalé Nicoud [25], le modèle aura tendance à mettre de la viscosité

turbulente dans les zones où le �uide est en rotation solide. Pour ce cas test, le modèle

SIGMA (Fig. 5.4) se révèle être le mieux adapté, puisque la viscosité turbulente calculée

par le modèle prend des valeurs nulles.
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(a) (b)

Figure 5.6: Viscosité turbulente calculée par le modèle d'échelles mixtes 5.6a et par

le modèle de WALE 5.6b

Figure 5.7: Viscosité turbulente calculée par le modèle SIGMA

La solution analytique a été projetée sur maillage 3D présentant 163840 points

(128*128*10). Le domaine de simulation est une boite de section carrée de coté H =

4cm et de profondeur égale à 1 cm. Pour cette con�guration, la plupart des modèles

donnent des résultats convenables. Les valeurs de viscosités turbulentes calculées par

les di�érents modèles restent faibles par rapport à la viscosité dynamique. Le modèle de

Smagorinsky (Fig. 5.5a) rend toutefois des valeurs plus élevées que les autres modèles

testés.
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(a) (b)

Figure 5.10: Viscosité turbulente calculée par le modèle d'échelles mixtes 5.10a et par

le modèle de WALE 5.10b

Figure 5.11: Viscosité turbulente calculée par le modèle SIGMA

La solution analytique a été projetée sur maillage 3D présentant 163840 points

(128*128*10). Le domaine de simulation est une boite de section carrée de coté 2H =

4cm et de profondeur égale à 1 cm. Le modèle de Smagorinsky dynamique, le modèle

de WALE ainsi que le modèle SIGMA ne rajoutent aucune viscosité turbulente dans

le cas de l'écoulement de Poiseuille. Comme constaté pour les autres cas étudiés, le

modèles d'échelles mixtes et celui de la Smagorinsky sont dissipatifs au voisinage des
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parois solides. Les viscosités turbulentes calculées demeurent toutefois plus de 1000 fois

inférieures à la viscosité dynamique du �uide.

Bilan

Pour les con�gurations d'écoulements laminaires considérées ici et parmi les dif-

férents modèles LES évalués, le modèle SIGMA semble être le plus prometteur. Les

valeurs de viscosité turbulente calculées dans le cas d'écoulements laminaires cisaillés

ou de zones d'écoulement en rotation solide demeurent nulles. Ce modèle est toute-

fois relativement récent (date de publication juillet 2011) et n'a été porté à notre

connaissance qu'en �n de thèse. Nous n'avons pas pu procéder aux étapes de valida-

tion nécessaires à sa paramétrisation, et il ne sera pas utilisé dans la suite de cette thèse.

Dans le cadre de notre étude, les transferts de chaleur auront lieu principalement au

niveau des parois solides. Bien que la procédure dynamique du calcul de la constante

du modèle de Smagorinsky réduise fortement son caractère dissipatif au voisinage de

parois solides, nous lui avons préféré le modèle d'échelles mixtes et le modèle WALE.
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Chapitre 6

Validation : transfert de chaleur entre

un jet liquide et une cible chau�ée

Il s'agit au cours de ce chapitre de valider le modèle numérique en le comparant à

des résultats issus d'investigations expérimentales dont les paramètres sont connus.

Nous nous intéressons dans cette thèse au refroidissement des pistons automobiles

par un écoulement diphasique air/huile. Suivant la géométrie des pistons et la con�gu-

ration moteur choisie, trois modes de refroidissement sont possibles :

1. Le refroidissement par des jets d'huile

L'huile, issue de la buse d'injection vient impacter directement sous la vôute du

piston.

2. Le refroidissement par e�et shaker

La tête du piston est parcourue par une galerie de refroidissement alimentée par

un jet d'huile. La dynamique du piston vient mettre en mouvement l'huile pré-

sente dans la galerie qui impacte alors les parois de cette dernière.

3. Le refroidissement par jet d'huile et e�et shaker Il s'agit de coupler les deux

modes de refroidissement décrits précédemment. L'huile issue d'une buse d'injec-

tion vient impacter sous la vôute du piston et pénètre dans la galerie de refroi-

dissement pour des positions spéci�ques du piston.

Comme détaillé au chapitre 1, Stotter [8] et French [12] ont réalisé dans les an-

nées 1970 des investigations expérimentales concernant l'e�et shaker dans les galeries

de refroidissement des pistons automobiles. La forme des pistons et des galeries de
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refroidissement ayant évolué depuis, il aurait été intéressant de mener une étude expé-

rimentale mettant en jeu les échanges de chaleur par e�et shaker dans des galeries de

refroidissement de pistons modernes. Toutefois, la complexité d'un tel dispositif rend

sa mise en oeuvre longue et coûteuse et ne peut être réalisée dans le cadre de notre

travail de thèse comme un simple outil de validation. Nous nous attarderons donc sur

le mode de refroidissement par jet d'huile.

Les jets impactants, étant très attractifs par les importants transferts de chaleur

qu'ils induisent, se retrouvent de manière abondante dans la littérature. Une grande

partie des travaux publiés concerne le refroidissement de surfaces planes par des jets

impactants. Vader & al se sont intéressés à l'impact d'un jet d'eau plan sur une surface

plane soumise à un �ux de chaleur uniforme et constant. En faisant varier la vitesse

du jet d'injection, les auteurs ont mis en évidence l'apparition d'une zone de transition

entre la couche limite laminaire et turbulente pour un nombre de Reynolds critique

de l'ordre 3.6 105. Leurs résultats expérimentaux sont en accord avec les corrélations

expérimentales présentées dans les travaux de Murray & al [16].

Toutefois, dans la plupart des con�gurations industrielles, les surfaces de contact ne

sont pas planes mais présentent des formes incurvées. C'est le cas de la voûte du piston

qui vient être impactée par le jet d'huile. Thomann [27] a montré que le transfert de

chaleur sur des surfaces concaves étaient 20 % supérieur à celui obervé dans le cas de

surfaces planes. Il explique cette di�érence par une destabilisation de la couche limite

liée à la courbure de la surface de contact. Ce phénomène a aussi été observé par Gau

et Chung [14], qui se sont intéressés au refoidissement d'une surface semi-cylindrique

convace et convexe par un jet plan bidimensionnel.

Les travaux qui se rapprochent le plus du procédé observé dans le cadre du refroidis-

sement du piston sont ceux de Lee & al [17]. Un jet d'air cylindrique vient impacter

une surface concave semi-hémisphérique chau�ée par un �ux de chaleur surfacique

uniforme. Pour cette con�guration, les auteurs ont aussi noté une augmentation du

transfert de chaleur avec la courbure de la surface. Ils attribuent ce phénomène à la

génération de tourbillons de Taylor-Görtler, qui viennent alors accroître l'échange de

chaleur.

La plupart des études présentes dans la littérature concernent l'impact de jets im-

mergés. Nous n'avons pas trouvé de travaux concernant le refroidissement d'une surface

semi-hémisphérique par un jet liquide cylindrique. De plus, dans de nombreux cas, la

surface d'impact est chau�ée au moyen d'un �ux de chaleur uniforme et constant, ce

qui n'est a priori pas le cas de la voûte du piston.
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De manière à valider le modèle sur une con�guration qui se rapproche du procédé de

refroidissement du piston, nous nous proposons donc dans ce chapitre de mener une

investigation expérimentale simple dont l'objectif sera la génération d'une base de don-

nées qui nous servira de référence pour confronter nos résultats numériques. Nous allons

nous intéresser au transfert de chaleur induit par l'impact d'un jet liquide cylindrique

sur une cible concave semi-hémisphérique en aluminium.

6.1 Manipulation expérimentale

Il s'agit ici de concevoir un dispositif expérimental simple mettant en jeu le transfert

de chaleur entre un jet liquide et une surface chau�ée, en dessous de la température

d'ébullition du liquide. Rappelons que les températures du piston pour un fonctionne-

ment moteur à pleine charge oscillent entre 300 et 400 °C. Ces hautes températures

rendent di�ciles l'acquisition des données et sont réalisées le plus souvent par des Shell

Templugs 1. Imposer une puissance équivalente à celle dégagée lors de la combustion

du carburant demanderait de lourds moyens expérimentaux.

Nous allons nous restreindre dans cette étude au cas d'un jet d'eau cylindrique impac-

tant sur une cible semi-hémisphérique chau�ée par e�et Joule au moyen d'une résistance

thermique.

De nombreuses études présentes dans la littérature [17, 20, 66, 16], concernant les jets

de refroidissement, ont montré un e�et important du nombre de Reynolds sur les trans-

ferts de chaleur. Au cours du cycle de rotation moteur, les Reynolds basés sur la vitesse

relative de l'huile par rapport au piston dépassent les 10000. Nous tâcherons donc de

nous placer dans une gamme de Reynolds équivalente.

6.1.1 Conception du dispositif expérimental

La fabrication du bloc expérimental, illustré Fig. 6.1, a été con�ée à la cellule

THERMICAR-TREFLE-ENSAM implantée dans les locaux de l'Ecole Nationale Su-

périeure des Arts et Métiers de Bordeaux. De manière à nous approcher au mieux des

matériaux utilisés lors de la conception des pistons, la cible semi-hémisphérique a été

usinée dans un bloc d'aluminium cylindrique présentant un diamètre de 80 mm. La ca-

vité semi-hémisphérique présente un rayon de 30 mm. Un usinage sur une profondeur

de 5 mm et un diamètre de 60 mm a été nécessaire pour le placement d'une résistance

thermique de 6Ω, collée sur le bloc en aluminium par une colle inox présentant une

conductivité thermique de l'ordre de 7.5 W/m/K. Cette résistance thermique, reliée à

1. A titre de rappel, il s'agit d'un procédé utilisant un matériau dont la dureté varie en fonction

de la température à laquelle il a été exposé
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Bakélite 
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Résistance Silicone 
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Z 

Bloc Aluminium 

Thermocouples 

Buse d’injection 
Diamètre 10 mm 

Figure 6.1: Illustration du bloc expérimental

une alimentation permettra de chau�er par e�et joule le bloc expérimental. Pour éviter

toute dissipation thermique par la tige de �xation et de manière à s'assurer que le �ux

de chaleur produit par la résistance soit dirigé vers la partie basse du bloc d'alumi-

nium, ce dernier est surmonté par un disque en bakélite, matériau bien connu pour

ses propriétés isolantes. Pour renforcer l'isolation thermique, une mousse isolante a été

placée au dessus de la résistance.

Un �lm en silicone entoure la jonction entre la bakélite et le bloc aluminium de manière

à prévenir toute in�ltration d'eau, qui viendrait alors réduire les propriétés isolantes

de la mousse. Les mesures de températures seront réalisées à l'aide de thermocouples

répartis sur la surface de la cavité sphérique.

Le dispositif complet est illustré Fig. 6.2. Le système expérimental est alimenté en

eau par une pompe hydraulique à débit variable, qui vient puiser l'eau de ville dans

un réservoir ouvert. En sortie de la pompe, la quantité d'eau pompée sera mesurée

par débitmètre, puis ira impacter la cible semi-hémisphérique au travers d'une buse

d'injection conique présentant un diamètre de sortie de 10 mm.
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Pompe 
hydraulique 

débitmètre 

Système d’acquisition 

Thermomètre  

Figure 6.2: Illustration du dispositif expérimental et de la chaîne d'acquisition

L'eau étant celle du réseau de la ville, la température d'injection de l'eau n'est pas

contrôlée et est soumise aux variations du secteur. Toutefois, lors de nos mesures, un

thermomètre au mercure certi�é présentant une incertitude de +/- 0.02°C nous a per-

mis de constater des variations de température d'injection de l'ordre du dixième de

degré.

Les thermocouples répartis sur la surface de la cavité sphérique sont reliées à une

carte d'acquisition, qui, via le logiciel "Acquisition thermocouples" développé par Fré-

déric Noël de la cellule Thermicar, donneront l'évolution instantanée de la température

de surface. Compte-tenu de la géométrie axisymétrique du dispositif, les thermocouples

seront distribués suivant la direction Z. Leur répartition peut être observée sur la �gure

A.6 de l'annexe A.

6.1.2 Caractérisation du dispositif expérimental

Les éléments matériels constitutifs du dispositif expérimental auxquels nous allons

nous intéresser sont les suivants :

� La pompe hydraulique
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� le débitmètre

� la chaîne d'acquisition de température (thermocouples + carte d'acquisition)

La pompe hydraulique

Nous avons utilisé une pompe hydraulique à débit variable. La puissance maximale

admissible est de l'ordre de 0.55 kW pour une intensité du courant de 6.75 A. Le régime

de rotation maximal de l'axe de la pompe est alors 4360 tr/min. A puissance maximale,

le débit en sortie de la pompe est de 11.78 l/min.

Le débitmètre

La mesure de la quantité de �uide fournie par la pompe hydraulique est réalisée au

moyen d'un débitmètre à turbine. Il consiste en une hélice qui tourne sous l'e�et du

courant du �uide. L'entraînement de l'hélice devant une bobine produit alors un signal

électrique proportionnel au volume de �uide traversant le débitmètre. La mesure de ce

signal électrique par un tensiomètre permet alors de déterminer le débit.

Le capteur que nous utilisons permet de mesurer un débit compris entre 2 et 20 l/min. Il

est donc adapté à la pompe hydraulique décrite précédemment. Le capteur est étalonné

selon la loi présentée Fig. 6.3.
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Figure 6.3: Loi d'évolution du débit en fonction de la tension mesurée : débitmètre

HM7R

Le diamètre de la sortie de la buse d'injection étant dé�ni, il est possible de calculer

la vitesse d'injection de l'eau en fonction du débit :
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Vinjection =
Qv

S
(6.1)

avec Vinjection la vitesse du jet en sortie de buse, Qv le débit mesuré par le débitmètre

et S la section de la buse d'injection. La vitesse d'injection du jet d'eau peut donc di-

rectement être tracée en fonction de la tension mesurée par le capteur du débitmètre

(cf �gure 6.4) :
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Figure 6.4: Loi d'évolution de la vitesse d'injection en fonction de la tension mesurée

Au regard des �gures 6.3 et 6.4, il apparaît que la vitesse d'injection correspondant

au débit maximum délivré par la pompe hydraulique est de l'ordre de 2.5 m/s. Pour une

température proche des 20°C, le nombre de Reynolds maximum qu'on puisse atteindre

pour le �uide utilisé (eau de ville) est alors de 25000. Nous serons donc en mesure de

reproduire les Reynolds rencontrés dans le refroidissement des pistons (≈ 10000).

La chaîne d'acquisition de température

Les thermocouples répartis sur la surface de la cible semi-hémisphérique sont reliés

à une carte d'acquisition multi-voies, qui via le logiciel "Acquisition thermocouple" 2

permettra de suivre l'évolution instantanée de la température de surface. Leur distri-

bution suivant l'abscisse Z est dé�nie Tab. 6.1. Les thermocouples peuvent également

être repérés en fonction de la longueur de l'arc Rz reliant le thermocouple au centre de

la cible semi-hémisphérique (point d'impact du jet). La �gure 6.5 illustre le position-

nement d'un thermocouple à l'abscisse Z.

2. Logiciel développé par Frédéric Noël, cellule Thermicar
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A

Z 

Point d’impact 
Rz Thermocouple

R = 3cm

Figure 6.5: Schéma illustratif du positionnement des thermocouples

La longueur de l'arc Rz est alors exprimée à l'aide des relations suivantes :

Rz(Z) = RA

= Rcos−1

(
Z

R

)
R étant le rayon de la cavité semi-hémisphérique (R = 30 mm dans notre con�gura-

tion). Les longueurs de l'arc Rz correspondant aux abscisses Z des thermocouples sont

exprimés Tab. 6.1.

noThermocouple 1 2 3 4 5

Z(mm) 28.2 27.7 21.7 16.6 8

Rz(mm) 10.44 11.82 22.86 29.53 39.02

Table 6.1: Distribution des thermocouples

Le système d'acquisition présente par défaut une incertitude de +/- 2°C. De manière

à améliorer la précision des résultats, nous allons procéder à son étalonnage. La valeur

étalonnée sera la température mesurée par le système d'acquisition (et non le signal

délivré directement par les thermocouples).



117

Etalonnage des thermocouples

Pour étalonner le système de mesure, nous avons utilisé la con�guration schématisée

sur la �gure 6.6.

T = constante

Bain 
thermostaté

Figure 6.6: Etalonnage des thermocouples avec un bain régulé en température

Le bloc expérimental est placé dans une enveloppe étanche et l'ensemble est plongé

dans un bain thermostaté. Une fois le régime permanent établi (température du bloc

uniforme et constante), nous commençons l'acquisition des mesures de températures re-

levées par chaque thermocouple. La température de référence prise lors de l'étalonnage

sera celle mesurée dans le bain thermostaté par un thermomètre au mercure présentant

une incertitude de +/- 0.02°C dans la gamme de température 18.9 - 25.1°C.

Le comportement des thermocouples étant linéaire, deux températures de référence

T1 et T2 seront considérées lors de l'étalonnage telles que T1 ≈ 20°C et T2 ≈ 24°C.

Les mesures de températures relevées par les thermocouples pour les deux tempé-

ratures de bain considérées sont présentées Fig. 6.7 et Fig. 6.8. On pourra noter que

toutes les mesures e�ectuées se situent dans la gamme d'incertitude présentée par dé-

faut par notre chaîne d'acquisition.

Au regard du tableau 6.2, il apparaît que le bruit observé sur les températures me-

surées est relativement faible, inférieur au centième de degré. Toutefois, de manière à

minimiser son in�uence, la température considérée lors de l'étalonnage sera prise égale

à la moyenne des températures mesurées sur une durée de 120 secondes, le régime sta-

tionnaire étant établi (température du bloc d'aluminium uniforme et constante).
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Température de bain 20.31°C

Thermo. T. moy. (°C) Ecart type

1 22.12 0.009

2 22.00 0.005

3 21.78 0.004

4 19.74 0.004

5 21.48 0.004

(a)

Température de bain 24.33°C

Thermo. T. moy. (°C) Ecart type

1 26.03 0.009

2 25.91 0.007

3 25.32 0.007

4 23.58 0.004

5 25.29 0.003

(b)

Table 6.2: Températures moyennes mesurées par les thermocouples pour deux tem-

pératures de bain di�érentes

Le système d'acquisition a un comportement linéaire. Pour chaque thermocouple, la

réponse en température peut donc s'écrire :

a ∗ Tth + b = Tref

Tth étant la température moyenne mesurée par la chaîne d'acquisition, et Tref la tem-

pérature de référence mesurée dans le bain thermostaté par le thermomètre au mercure.

Les réels a et b seront déterminés pour chaque thermocouple par la résolution du

système linéaire :

a ∗ Tth20 + b = Tref20

a ∗ Tth24 + b = Tref24

Les couples (a,b) déterminés pour chaque thermocouple sont présentés dans le ta-

bleau 6.3.

noThermocouple 1 2 3 4 5

a 1.04 1.02 1.05 1.05 1.05

b -2.75 -2.34 -2.58 -0.40 -2.27

Table 6.3: Paramètres des droites d'étalonnage

Des températures plus élevées que 25.1°C pourront être obtenues lors de nos mesures

expérimentales. Il pourrait alors se poser la question de la validité de l'étalonnage dans
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ces cas précis. Des essais pré-expérimentaux réalisés à des valeurs de température supé-

rieures à 40°C ont cependant montré un comportement linéaire des thermocouples. Les

droites d'étalonnage déterminées dans la gamme de températures 18.9 - 25.1°C restent

donc valable au delà de 25.1°C, par extrapolation.

6.1.3 Mesures expérimentales

Une étude pré-expérimentale a montré que la puissance dégagée par la résistance

thermique avait peu d'in�uence sur le coe�cient d'échange global observé entre le jet

de refroidissement et la cible semi-hémisphérique. Compte-tenu des gammes de tem-

pératures dans lesquelles nous allons travailler, ce résultat semble cohérent. En e�et,

les températures mesurées seront comprises dans l'intervalle [18 : 35 °C], donc bien

en-dessous de la température d'ébullition de l'eau. D'autre part, pour cet intervalle de

température, les propriétés de l'eau évoluent peu.

Les études concernant les jets de refroidissement présentes dans la littérature [17],

[20], [66], [16] font état d'une dépendance du transfert de chaleur au nombre de Rey-

nolds. L'objectif premier de cette étude expérimentale est de nous fournir une référence

nous permettant de valider notre modèle. Les résultats obtenus ne seront donc pas cor-

rélés en fonction du nombre de Reynolds et/ou du nombre de Prandlt. Toutefois, de

manière à véri�er ce comportement, nous allons étudier l'in�uence de la vitesse d'in-

jection du jet sur les valeurs de température de paroi obtenues. Le tableau 6.4 présente

les di�érentes con�gurations que nous allons considérer.

P. dissipée (kW ) T. jet °C V. injection (m/s) Reynolds

Con�g. No 1 174 19.80 1.30 13000

Con�g. No 2 179 19.90 1.30 13000

Con�g. No 3 179 19.90 2.0 20000

Con�g. No 4 179 19.90 2.5 25000

Table 6.4: Tableau récapitulatif des expériences menées

Pour chaque con�guration, la température ambiante de la pièce était de l'ordre de

20 °C, de même que la température du jet. On pourra noter que les con�gurations No 1

et No 2 sont très proches. Les mesures expérimentales correspondant à ces deux con�-

gurations n'ont cependant pas été réalisées le même jour, ce qui explique la di�érence,
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bien que minime, de la température du jet d'injection 3. Les con�gurations No 2, 3 et

4 ont été réalisées dans les mêmes conditions, à l'exception de la vitesse d'injection du

jet qui va évoluer de 1.30 m/s à 2.5 m/s.

Résultats expérimentaux

Les mesures de température seront e�ectuées une fois le régime pseudo-permanent

atteint.

L'évolution de la température de paroi pour les di�érentes con�gurations considérées

peut être observée sur la �gure 6.9. On constate, d'une manière générale, que la tem-

pérature suit une évolution décroissante, partant d'un maximum au centre de la cible

semi-hémisphérique, pour atteindre un minimum à son extrémité. Un comportement

contraire aurait pu être attendu, à savoir une température minimale au point d'impact

et qui augmente quand on s'éloigne de ce dernier. En e�et, ce type de comportement

est observé quand la surface de contact est soumise à un �ux de chaleur surfacique

uniforme. Dans le cas de notre étude, bien que le �ux de chaleur imposé par la résis-

tance thermique soit uniforme, le �ux de chaleur arrivant sur la surface de la cavité ne

l'est plus, compte tenu de sa forme semi-hémisphérique et de la faible distance existant

entre la position de la résistance thermique et du point d'impact du jet.

A vitesse d'injection égale, les températures relevées pour la con�guration No 1 sont

légèrement inférieures aux températures mesurées dans le cadre de la con�guration

No 2. Ce résultat est cohérent dans la mesure où la puissance imposée par la résistance

thermique dans la con�guration No 2 est de 5 W supérieure à celle �xée dans la con�-

guration No 1.

Si on regarde les courbes relatives aux con�gurations No 2, 3 et 4, on constate, comme

on pouvait s'y attendre, que l'augmentation de la vitesse d'injection tend à favoriser le

transfert de chaleur.

Si la couche limite dynamique demeurait laminaire pour ces trois con�gurations, on au-

rait pu s'attendre à ce que les températures mesurées sur la paroi pour les trois vitesses

d'injection (1.30, 2 et 2.5 m/s) suivent la même évolution, à un facteur de translation

près.

Si l'on regarde les mesures relevées pour la con�guration No 3 et qu'on la compare à

celles de la con�guration No 2, on constate que l'écart de température pour les thermo-

3. A titre de rappel, le température du jet d'injection n'est pas contrôlée (le �uide considéré ici est

l'eau de ville)
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Figure 6.9: Evolution de la température de paroi
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Figure 6.10: Evolution de la température de paroi, con�g. No 2 et con�g. No 4

couples 1, 2, 3 et 4 est sensiblement le même de l'ordre de 1.30 °C. Par contre, pour le

thermocouple 5, cet écart est plus important, de l'ordre de 1.60°C. Le même phénomène
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thermo 1 thermo 2 thermo 3 thermo 4 thermo 5

rz=10.44mm rz=11.82mm rz=22.86mm rz=29.53mm rz=39.02mm

Con�g. No 1 13554 15343 29671 38323 50642

Con�g. No 2 13554 15343 29671 38323 50642

Con�g. No 3 20852 23604 45648 58959 77911

Con�g. No 4 26065 29506 57060 73700 97389

Table 6.5: Nombre de Reynolds de Paroi Rerz

est observé si l'on compare la con�guration No 4 à la con�guration No 2 (cf Fig. 6.10).

L'écart de température relevé est de l'ordre 1.80°C pour les thermocouples 1,2 et 3. Il

passe à 1.96°C pour le thermocouple 4 et à plus de 2.30°C pour thermocouple 5. Cette

augmentation de l'écart de température quand on s'éloigne du point d'impact pourrait

s'expliquer par l'apparition d'une zone de transition entre la couche limite laminaire et

la couche limite turbulente.

Pour le cas d'un écoulement parallèle sur une plaque plane, la zone de transition

entre la couche limite laminaire et la zone pleinement turbulente a lieu pour un nombre

de Reynolds de paroi Rex =
ρV0x

µ
de l'ordre de 105, V0 étant la vitesse de l'écoulement

au loin de la plaque et x la distance au bord d'attaque. Dans le cas d'un jet impactant,

il est courant d'utiliser comme grandeur caractéristique la distance à partir du point

d'impact. Dans le cas de notre étude, nous allons donc considérer un nombre de Rey-

nolds de paroi Rerz =
ρV rz

µ
, rz étant la distance au point d'impact suivant la paroi

de la cible semi-hémisphérique, et V la vitesse du jet avant impact. Compte tenu de la

proximité de la buse d'injection au point d'impact, on aura V ≈ Vinjection. Le tableau

6.5 présente les valeurs de Rerz calculées au niveau de chaque thermocouple. Compte

tenu des faibles écarts de températures entre la température du �uide et la température

locale de la cible, les propriétés physiques ont été calculées à la température d'injection.

Au regard des observations faites Fig. 6.9 et Fig. 6.10, et des nombres de Reynolds

présentés Tab. 6.5, il semblerait que la zone de transition s'initie pour un nombre de

Reynolds de l'ordre de 70 000. Nous ne sommes pas très éloignés des ordres de grandeur

cités précédemment dans le cas d'écoulements sur des plaques planes.
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6.2 Mise en oeuvre numérique

Il s'agira pour nous au cours de cette étude de valider le choix du modèle et d'e�ec-

tuer sa paramétrisation. Nous allons simuler la con�guration expérimentale et confron-

ter nos résultats numériques aux mesures expérimentales. Les nombres de Reynolds

rencontrés dans le refroidissement des pistons automobiles sont de l'ordre de 10000.

Nous allons donc dans un premier temps ne considérer que la con�guration No 1.

Compte tenu de la géométrie axisymétrique du dispositif expérimental, et dans un

soucis de gain de temps, nous allons réaliser des calculs 3D de sorte qu'un quart du

dispositif expérimental réel soit simulé. Le maillage utilisé, présentant une résolution

de 9 600 000 points (240*200*240), est illustré sur la �gure 6.11. Il est ra�né au niveau

de la zone d'injection, la dimension de la plus petite maille étant de l'ordre de 1.66 10−4

m. Au niveau de la zone de contact entre le jet liquide et la cible semi-hémisphérique,

la maille de base carrée de côté 2. 10−4 m présente une hauteur de 1.8 10−4 m.

Y

(a)

X

Y

(b)

Figure 6.11: Illustration du domaine de simulation 6.11a et coupe XY du maillage

utilisé, unité S.I.
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6.2.1 Paramètres numériques

Des conditions adiabatiques seront imposées sur les limites du domaine de simula-

tion, à l'exception de la zone d'injection pour laquelle une température constante égale

à 19.80 °C sera �xée. Le �ux fourni par la résistance thermique sera modélisé au moyen

d'un terme source ajouté à l'équation de l'énergie. Concernant les conditions limites

en vitesse, les bords du domaine seront considérés comme des parois solides, à l'excep-

tion des parois latérales communes avec la cible semi-hémisphérique sur lesquelles des

conditions de symétrie seront imposées. Des conditions de Neumann seront imposées

sur la limite inférieure de manière à laisser le �uide s'écouler librement. La vitesse du

jet dans la zone d'injection sera imposée par des conditions de Dirichlet.

L'équation d'advection de phase est résolue par la méthode de reconstruction géo-

métrique VOF-PLIC. La discrétisation des équations de l'énergie et de Navier-Stokes

se fait suivant un schéma hybride [59]. Le système linéaire est résolu par un solveur

itératif utilisant une méthode de type bi-gradient conjugué.

Trois modèles de turbulence seront évalués ici :

� Le modèle d'échelles mixtes

� Le modèle d'échelles mixtes couplé à la fonction de sélection

� Le modèle de WALE

Les paramètres du modèle d'échelles mixtes sont tels que :

α =0.5

CM = (Cs,∞)2α (CTKE)1−α

Cs,∞ =0.173;CTKE = 0.2

La constante du modèle de WALE Cw sera prise égale à 0.5. La valeur du nombre

de Prandtl sous-maille Prsm utilisé pour le calcul de la conductivité turbulente sera

égale à 3.

Comme nous l'avons signalé précédemment dans le chapitre 5, le modèle SIGMA [25]

développé par Nicoud & al est prometteur. Il n'a toutefois été programmé dans le code

de calcul Thétis qu'en �n de thèse et n'a pas pu être évalué dans ce chapitre.
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6.2.2 Simulations numériques

Nous allons simuler dans un premier temps les conditions liées à la con�guration

No 1. La température d'injection sera de l'ordre de 19.80°C et la puissance imposée

sera de 174W.

Température °C

(a)

Viscosité turbulente Pa.s

(b)

Figure 6.12: Champ de température dans le bloc d'aluminium 6.12a et valeurs de

viscosité turbulente 6.12b, modèle d'échelles mixtes, con�g. No 1

Les �gures 6.12 et 6.13 présentent respectivement le champ de température dans le

bloc d'aluminium et la viscosité turbulente calculés par le modèle d'échelles mixtes et

par le modèle d'échelles mixtes couplé à la fonction de sélection dé�nie au chapitre 3.

Comme nous l'avions déjà remarqué au chapitre 5, le modèle d'échelles mixtes à ten-

dance à être dissipatif au voisinage des parois solides. Si on compare les �gures 6.12b

et 6.13b, on constate que l'ajout d'une fonction de sélection permet de réduire ce ca-

ractère dissipatif, ce qui a une incidence sur le transfert de chaleur en proche paroi et

donc sur le champ de température dans le bloc d'aluminium. En e�et, dans la mesure

où nous utilisons un modèle de Prandtl turbulent pour le calcul de la conductivité ther-

mique, la viscosité turbulente calculée par le modèle à un impact direct sur le transfert

de chaleur en proche paroi. Si on compare les �gures 6.12a et 6.13a, on constate que

les température prédites par le modèle d'échelles mixtes standard sont inférieures de

plusieurs degrés à celle prédites dans le cas du même modèle couplé à la fonction de

sélection, la di�érence étant de l'ordre de 5°C au niveau du point d'impact.

Le champ de température et la viscosité turbulente calculés par le modèle de WALE
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Température °C

(a)

Viscosité turbulente Pa.s

(b)

Figure 6.13: Champ de température dans le bloc d'aluminium 6.13a et valeurs de

viscosité turbulente 6.13b, modèle d'échelles mixtes couplé à la fonction de

sélection, con�g. No 1

Température °C

(a)

Viscosité turbulente Pa.s

(b)

Figure 6.14: Champ de température dans le bloc d'aluminium 6.14a et valeurs de

viscosité turbulente 6.14b, modèle WALE, con�g. No 1

sont présentés Fig. 6.14. Si nous comparons les �gures 6.12b et 6.14b, nous constatons

que ce modèle est beaucoup moins dissipatif que le modèle d'échelles mixtes. Nous

constatons toutefois que des valeurs de viscosités turbulentes sont calculées dans la
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zone de courbure au voisinage du point d'impact, phénomène qui avait déjà été ob-

servé au chapitre 5 pour les zones en rotation solide.
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Figure 6.15: Evolution de la température de Paroi : comparaison des modèles de

turbulence aux mesures expérimentales de la con�guration No 1

L'évolution des températures de paroi calculées numériquement est tracée sur la �-

gure 6.15 pour les modèles de turbulence d'échelles mixtes, d'échelles mixtes couplé à la

fonction de sélection et du modèle WALE. Les résultats numériques sont comparés aux

mesures expérimentales de la con�guration No 1. Comme nous l'avions déjà observé sur

les �gures 6.12, 6.13 et 6.14, l'utilisation du modèle d'échelles mixtes, trop dissipatif

au voisinage de la paroi, conduit à une surestimation du refroidissement de la cible

semi-hémisphérique. Le comportement inverse est observé quand on couple ce modèle

à la fonction de sélection. En e�et, la fonction de sélection se comportant comme un

interrupteur, elle aura tendance à annuler une trop grande partie de la viscosité tur-

bulente calculée par le modèle mixte.

Les meilleurs résultats sont obtenus pour l'utilisation du modèle WALE. En e�et, dans

ce cas, la solution numérique est très proche des mesures expérimentales, l'erreur rela-

tive maximale observée étant de l'ordre de 7%.
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En faisant l'hypothèse que les échanges de chaleur au niveau des faces latérales de la

cible sont négligeables devant le transfert de chaleur induit par le jet liquide impactant,

le coe�cient d'échange global entre la cible et le jet d'eau s'écrit :

hg =
Φ

S(Tp − Tjet)
(6.2)

avec 

hg : coe�cient d'échange global

Φ : puissance dégagée par la résistance thermique

S : surface de contact entre le jet et la cible

Tp : température moyenne de la paroi

Tjet : température d'injection du jet d'eau

Après intégration des températures sur la surface de la cible semi-hémisphérique,

les coe�cients d'échanges globaux calculés à partir de la relation (6.2) pour les trois

modèles de turbulence testés sont présentés Tab. 6.6.

Tp (°C) Tp − Tjet hglobal (W/m2/K)

LES mixte 22.97 3.17 9705

LES mixte + fselec 27.04 7.24 4247

LES WALE 25.46 5.66 5435

Table 6.6: Coe�cient d'échange global calculé numériquement pour di�érents modèles

LES, con�g. No 1

Comme on l'avait déjà remarqué sur la �gure 6.15, le choix du modèle à une grande

in�uence sur le transfert de chaleur prédit numériquement. Si on prend comme réfé-

rence le coe�cient d'échange calculé en utilisant le modèle WALE (qui est celui qui se

rapproche le plus des mesures expérimentales), l'erreur relative commise en utilisant

le modèle d'échelles mixtes approche les 80%, et est de l'ordre de 20% pour le modèle

d'échelles mixtes couplés à la fonction de sélection.

Au vu des résultats présentés précédemment, il apparaît que le modèle de turbulence

WALE semble le plus adapté aux transferts de chaleur convectifs auxquels nous nous
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intéressons dans ce travail de thèse. Nous le retiendrons donc pour les simulations qui

vont être présentées dans la suite de notre étude. De manière à nous assurer de son

bon comportement, nous simulons également les con�gurations No 2 et No 3.
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Figure 6.16: Evolution de la température de Paroi, con�guration No 2 et No 3, Tjet =

19.90°C et P=179W

Les températures de paroi calculées numériquement pour les con�gurations No 2 et

No 3 sont comparées aux mesures expérimentales et sont présentées sur les graphiques

de la �gure 6.16. Pour la con�guration No 2, on pourra noter un bonne adéquation entre

les résultats numériques et les mesures expérimentales, l'erreur relative maximale ob-

servée étant de l'ordre de 8 %. En ce qui concerne la con�guration No 3, les températures

calculées numériquement sont proches des températures expérimentales, à l'exception

de la mesure correspondant au thermocouple 5 (Z=8mm) où l'erreur relative est de

l'ordre de 25 %. Comme nous l'avions déja evoqué prédédemment lors des mesures ex-

périmentales (cf Tab 6.5), il semblerait qu'on ait atteint la zone de transition entre

la couche limite laminaire et la zone turbulente. Dans leurs travaux [24], Nicoud & al

signalent que le modèle de WALE serait capable de prédire cette zone de transition

pour des écoulements internes. Il semblerait toutefois que pour notre con�guration, et

pour le maillage considéré, le modèle ne soit pas capable de la prendre en compte. Si on
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regarde la vue présentée sur la �gure 6.17, on constate e�ectivement que la valeur de

la viscosité turbulente au voisinage du thermocouple 5 est environ 10 fois inférieure à

la viscosité dynamique du �uide. De manière à pouvoir capter cette zone de transition,

une solution aurait été de ra�ner le maillage. Toutefois, ceci aurait pour conséquence

une augmentation drastique du coût de calcul.

Thermocouple 5

viscosité turbulente Pa.s

Figure 6.17: Viscosité turbulente calculée par le modèle WALE, con�g. No 3

Les simulations numériques qui ont été présentées jusqu'ici ont été réalisées en uti-

lisant un maillage présentant une résolution de 9 600 000 points (200*240*200), pour

un quart du dispositif expérimental simulé. Réaliser une simulation 3D de la géométrie

complète reviendrait à utiliser une grille de l'ordre de 40 millions points. Pour réduire

les coûts de calcul, nous serons certainement amenés dans les calculs à venir à réduire les

dimensions du maillage. Il est donc important de juger de la sensibilité du modèle à la

résolution de la grille utilisée. Pour ce faire, la con�guration No 1 a été simulée en utili-

sant des maillages de résolutions di�érentes. Quatre maillages distincts sont considérés :

� maillage 120*160*120 (2304000 points)

� maillage 160*200*160 (5120000 points)
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Figure 6.18: Evolution de la température de paroi ; sensibilité du modèle à la résolution

du maillage

� maillage 180*220*180 (7128000 points)

� maillage 200*240*200 (9600000 points)

Les résultats de simulation sont illustrés sur la �gure 6.18.

Il apparaît que le modèle est sensible à la résolution du maillage, le déra�nement

du maillage augmentant l'écart par rapport aux mesures expérimentales. Des écarts

relatifs par rapport aux résultats expérimentaux supérieurs à 30 % sont observés pour

le maillage le plus grossier (120*160*120). Un ajustement de la constante de WALE

Cw semble donc nécessaire en fonction de la résolution du maillage.

Nous avons réalisé des simulations pour les quatre maillages considérés et avons

déterminé de manière empirique les valeurs de la constante de WALE Cw pour les-

quelles la solution numérique est en adéquation avec les mesures expérimentales. Les

résultats de simulations sont présentées sur la �gure 6.19. D'une manière générale, il

apparaît qu'il faille augmenter la valeur de la constante de WALE quand la résolution

du maillage diminue a�n que la solution LES soit plus proche des résultats expérimen-

taux. Dans tous les cas, et même avec une constante ajustée, on pourra noter que les

solutions numériques sont meilleures quand le maillage se densi�e. Les valeurs de la
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Figure 6.19: Evolution de la température de paroi ; calibrage de la constante de WALE

en fonction de la résolution du maillage

constante sont comprises entre 0.5, pour le maillage le plus �n, et 0.65 pour le plus

grossier.

Comme observé sur la �gure 6.11, le maillage est ra�né au niveau du point d'impact.

Toutefois, la plus grande partie de la surface de contact entre le jet d'eau impactant

et la cible semi-hémisphérique est maillée au moyen d'une grille présentant des pas

d'espace ∆x, ∆y et ∆z constants dans les trois directions. De manière à pouvoir ca-

ractériser les quatre maillages en question, nous allons dé�nir une échelle de longueur

∆ telle que ∆ = 3
√

∆x∆y∆z. Le tableau 6.7 présente les valeurs de la constante Cw
obtenue pour les di�érents maillage considérés.

Bilan

Il s'est agit au cours de ce chapitre de valider notre choix de modélisation concer-

nant l'échange de chaleur entre un écoulement diphasique incompressible et une surface

chau�ée. Nous avons noté que le modèle de turbulence avait une grande in�uence sur les

solutions numériques obtenues. Les modèles d'échelles mixtes, d'échelles mixtes couplé

à une fonction de sélection et le modèle WALE ont été comparés à des solutions expéri-
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∆ Cw

maillage 120*160*120 3.18 10−4 0.65

maillage 160*200*160 2.46 10−4 0.60

maillage 180*220*180 2.20 10−4 0.53

maillage 200*240*200 1.93 10−4 0.5

Table 6.7: Ajustement de la constante de WALE

mentales. Il est apparu que l'utilisation du modèle WALE, plus adapté à la simulation

des écoulements en proche paroi, permettait de se rapprocher le plus des résultats ex-

périmentaux. Nous utiliserons donc ce modèle pour la suite de notre étude, en faisant

tout de même attention à la valeur de la constante CW qui doit être ajustée en fonction

de la résolution du maillage choisi.

Après cette étape de validation, nous allons nous intéresser à l'échange de chaleur lié

à l'e�et shaker rencontré dans les galeries de refroidissement des pistons automobiles.

De manière à approcher le problème, nous allons dans un premier temps considérer

une géométrie simpli�ée du piston.
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Chapitre 7

Approche de l'e�et shaker

Nous allons nous intéresser dans cette partie à l'échange de chaleur lié à l'e�et shaker

rencontré dans les galeries de refroidissement des pistons automobiles. De manière à

simpli�er le problème, nous nous placerons dans le repère mobile attaché au piston.

Le quart d'un bloc en aluminium traversé par une galerie de section circulaire sera

considéré ici. La température du bloc d'aluminium sera imposée de manière uniforme

et constante. Il s'agira alors pour nous de déterminer le coe�cient d'échange global

entre l'huile et la surface de la galerie. L'étude de la géométrie réelle du piston sera

présentée au chapitre suivant.

7.1 Description du problème

Injection d’huile 
dans la galerie 

Sortie d’huile 
de la galerie  

huile 

shaking 

Figure 7.1: Géométrie simpli�ée du piston
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Figure 7.2: Caractérisation du jet d'huile pour un un régime moteur de 2000 tr/min

La géométrie du piston considéré est illustrée sur la �gure 7.1. IL s'agit du quart

d'un disque en aluminium présentant un rayon de 42 mm pour une hauteur de 20 mm.

La galerie, de section circulaire, présente deux entrées de diamètre 8 mm séparées par

un angle de 90o. Elle est alimentée par un jet d'huile de diamètre 1.5 mm présentant

une vitesse de 10.59 m/s à la sortie de la buse d'injection.

Pour ce cas d'étude, nous avons opté pour une con�guration dans laquelle la buse d'in-

jection se retrouve face à l'entrée de la galerie pour des angles de rotation vilebrequin

spéci�ques compris entre [1.74 : 4.54][2π] (radians). Le mouvement du piston considéré

présentera les caractéristiques moteur suivantes :

� régime moteur : Wp = 2000 tr/min

� course du piston : Cp = 88 mm

� rayon du maneton : rm = 44 mm

� longueur de la bielle : Lb = 145 mm

La vitesse instantanée du piston correspondant à un régime moteur de 2000 tr/min

est tracée sur la �gure 7.2a. On constate que la vitesse du jet à la sortie de la buse

d'injection est toujours supérieure à la vitesse instantanée du piston. Ainsi, pour le

régime moteur concerné, le jet d'huile sera toujours en contact avec le piston et pourra

pénétrer dans la galerie dès que la buse d'injection se retrouvera en face de la section

d'entrée de cette dernière.

Nous nous sommes placés dans cette étude dans le repère mobile attaché au piston.

La vitesse relative de l'huile sera prise égale à la vitesse de l'huile en sortie de buse à

laquelle on retranche la vitesse instantanée du piston : Vrel = 10.59 − Vp. L'accéléra-
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tion du piston et la vitesse relative de l'huile sont tracés sur la �gure 7.2b. L'injection

d'huile se fait uniquement lorsque l'angle de vilebrequin θv est compris dans l'intervalle

[1.74 : 4.54][2π] (radians). La vitesse moyenne d'injection sur une révolution complète

du vilebrequin est de l'ordre de 4.70 m/s. Le débit moyen d'huile rentrant dans la ga-

lerie est alors de 1.6 l/min.

D'un point de vue thermique, la température du bloc aluminium sera imposée à une

valeur Tp = 573.15 K. La température de l'huile à la sortie de la buse d'injection sera

�xée à Thinj
= 383.15 K.

De manière à déterminer le coe�cient d'échange global hg, nous calculerons sur un

tour moteur complet la valeur moyenne φ de la chaleur extraite par l'huile dans la

galerie :

φ =
1

2π

∫ 2π

0

ρCp(Thsortie − Thinj
)Qvdπ (7.1)

Thsortie et Qv étant respectivement la température et le débit instantanés de l'huile

à la sortie de la galerie.

Le coe�cient d'échange global est alors déduit de la relation (7.1) :

hg =
φ

S(Tp − Thinj
)

(7.2)

S étant la valeur moyenne sur un tour moteur complet de la surface de contact entre

l'huile et la galerie.

7.2 Mise en oeuvre numérique

7.2.1 Paramètres numériques

Unmaillage cartésien présentant une résolution de près de 2300000 points (175*75*175)

sera utilisé ici. Les dimensions de la grille sont telles que ∆x = ∆y = ∆z ≈ 2.410−4 m.

De manière à pouvoir laisser l'huile entrer et sortir librement de la galerie, des

conditions de Neumann ont été imposées aux extrémités de la galerie. Lors des phases

d'injection, ces conditions de Neumann sont écrasées par des conditions de Dirichlet

au niveau de la section d'entrée. Ceci permet d'imposer la vitesse relative de l'huile

présentée Fig. 7.2b.
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Propriétés physiques de l'huile

T ρ λ Cp µ

K kg/m3 W/m/K J/kg/K kg/m/s

353.15 808.9 0.113 2114 1.3710−2

373.15 794.9 0.112 2187 8.4510−3

393.15 780.9 0.111 2260 5.6510−3

413.15 766.9 0.109 2334 4.0210−3

433.15 752.9 0.108 2407 2.9910−3

Table 7.1: Propriétés physiques de l'huile en fonction de la température

En prenant comme référence la vitesse relative du jet par rapport au piston et le

diamètre de la buse d'injection, des nombres de Reynolds supérieurs à 7000 sont atteints

au cours du cycle de rotation du moteur. Le modèle de turbulence WALE sera pris en

compte ici. Compte tenu des pas d'espace de la discrétisation, la constante du modèle

sera �xée à une valeur de 0.55. La résolution de l'équation d'advection de phase sera

réalisée par la méthode VOF-PLIC. Un schéma numérique hybride [59] sera utilisé lors

de la discrétisation des équations de l'énergie et de Navier-Stokes.

Pour rendre compte de l'action du mouvement du piston sur l'huile, un terme source

F est rajouté à l'équation de quantité de mouvement :

ρ

[
∂u
∂t

+∇.(u⊗ u)

]
+∇.(pId − 2(µ+ µsm)S)

−ρg− F− γκniδI = 0

F varie au cours du cycle de rotation du moteur. Il est exprimé par la relation (7.3) :

F = ρ

(
rmW

2
p

[
cos(Wpt) +

rm
Lb
cos(2Wpt)

])
g
‖g‖

(7.3)

g étant la gravité. Le transfert de chaleur entre l'huile et la paroi de la galerie de-

vrait entrainer une augmentation de la température du �uide, donc une évolution des

propriétés physiques de l'huile entre l'entrée et la sortie de la galerie. Le tableau 7.1

résume l'ensemble des propriétés de l'huile pour une gamme de températures comprises

entre [353.15K : 433.15K]. La masse volumique, la chaleur spéci�que, la conductivité

thermique et la viscosité dynamique du �uide seront mises à jour à chaque itération

(n) en fonction de la température calculée au temps (n-1).
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7.2.2 Simulation numérique

Six révolutions du vilebrequin on été simulées. La simulation commence lors de la

première phase d'injection.

La �gure 7.3 présente l'évolution de l'huile dans la galerie au cours d'une révolution

complète du vilebrequin.

 

 

 

PMH PMH 

PMB  PMB  

1/8

1/4

3/8

7/8

3/4

5/8

Figure 7.3: Evolution de l'huile dans la galerie durant un tour moteur
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Au Point Mort Haut (PMH), on constate que l'huile est en grande partie plaquée

contre la surface supérieure de la galerie. Elle le reste tant que l'accélération du piston

demeure négative. Quand l'angle du vilebrequin θv devient supérieur à 1.3 rad, l'accé-

lération du piston devient positive et sa vitesse diminue jusqu'à atteindre une vitesse

nulle au Point Mort Bas (PMB). L'huile se détache alors progressivement de la surface

supérieure pour se diriger vers la surface inférieure de la galerie. Parallèlement, l'huile

provenant de la buse d'injection vient impacter la surface supérieure de la galerie.

La forte accélération subie par le piston lors du début de la phase de remontée va pour-

suivre la projection de l'huile vers la surface inférieure de la galerie. Pour θv supérieur

à 4.97 rad, l'accélération du piston redevient négative, et l'huile est à nouveau projetée

sur la surface supérieure de la galerie.

L'évolution du volume d'huile et de la surface de contact entre l'huile et la paroi de

la galerie sont tracées Fig. 7.4 pour 6 révolutions moteurs. Les données sont adimen-

sionnées respectivement en fonction du volume total et de la surface complète de la

galerie.

Au regarde de la �gure 7.4a, on constate que pour chaque rotation moteur, la quantité

maximale d'huile présente dans la galerie est obtenue quand le piston est au PMB.

Un régime quasi-permanent semble être atteint à partir du troisième tour moteur, le

volume d'huile maximum étant égal à la moitié du volume total de la galerie. A l'issue

de chaque tour moteur, un volume d'huile résiduel demeure dans la galerie. Il est égal

au tiers du volume total de la galerie une fois le régime permanent établi.

La �gure 7.4b présente l'évolution de la surface de contact entre l'huile et la paroi.

La surface maximale couverte par l'huile est obtenue quand le piston est au PMB et

correspond à 0.55 fois la surface totale de la galerie. La surface minimum est atteinte

quand le piston est au PMH. Elle correspond au quart de la surface totale de la galerie

et coïncide au volume minimum observé Fig. 7.4a. Ce résultat semble cohérent dans la

mesure ou l'huile n'est pas injectée dans la galerie à ce moment.

S45 qui est tracée sur la �gure 7.5 est la section d'intersection entre la galerie et le

plan vertical localisé à la moitié de la galerie (α = 45o).

La �gure 7.6 présente l'évolution de la section d'huile 7.6a et de la température

d'huile 7.6b à S45 pour trois tours moteur (4, 5 et 6). La température d'huile dans la

section S45 augmente pour atteindre un maximum peu avant le PMB, et décroît ensuite

de manière brutale.
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Figure 7.4: Evolution du volume d'huile dans la galerie 7.4a et de la surface de contact

entre l'huile et la paroi de la galerie 7.4b pour 6 tours moteurs

Au regard de la �gure 7.6a, cette chute brutale de la température correspond à l'arrivée

d'huile "fraîche" provenant de la buse d'injection. Cette huile dite "fraîche" passant

à travers la section S45, la température moyenne de l'huile va décroître d'une valeur

de 395K (+/-1K) à une valeur de 391K (+/-1K). On pourra noter un échau�ement

rapide de l'huile quand le piston est au voisinage du PMH. Ceci peut s'expliquer par

une stagnation de l'huile qui est alors plaquée contre la face supérieure de la galerie

quand le piston est au PMH.

Le débit d'huile sortant de la galerie et

Figure 7.5: Section d'intersection entre

la galerie et le plan vertical situé à α = 45o

l'évolution du coe�cient d'échange de cha-

leur global entre l'huile et le piston sont

tracés Fig. 7.7. Au regard de la �gure 7.7a,

il apparaît que pour chaque tour moteur,

le débit d'huile à la sortie de la galerie est

maximum quand le piston est au voisinage

PMB et de valeurs nulles quand ce dernier

est au PMH.

La quantité de chaleur extraite de la gale-

rie est corrélée avec le débit d'huile sortant,

ce qui paraît cohérent au vue de la relation

(7.1). Au regard de la �gure 7.7b, la puissance maximale extraite est de l'ordre de 3000

W . Le coe�cient d'échange global hg correspondant est calculé à partir de la relation

(7.2) et est tracé Fig. 7.7b. Un régime établi semble être atteint à partir du quatrième
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Figure 7.6: Evolution de la section d'huile 7.6a et de la température d'huile 7.6b à

S45 pour 3 tours moteurs
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Figure 7.7: Débit d'huile sortant de la galerie 7.7a et évolution du transfert de chaleur

7.7b pour 6 tours moteurs

tour moteur (le régime établi pour le volume d'huile dans la galerie l'était à partir du

troisième tour). Le coe�cient d'échange global correspondant est de l'ordre de 6500

W/m2/K.

La �gure 7.8 propose une comparaison des transferts de chaleur globaux calculés

numériquement aux transferts de chaleur obtenus en utilisant la corrélation de French

modi�ée présentée au chapitre 2.
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A titre de rappel, le coe�cient d'échange obtenu en utilisant la corrélation de French

s'écrit :

hg =
Nu · λH
am

(7.4)

avec

Nu = Re0.54Pr0.33

(
µH
µW

)0.14(
am
bm

)0.33

Nu : Nombre de Nusselt

Re : Nombre de Reynolds [ρ(2bm/tp)am/µH ] ; propriétés de l'huile calculées à THi

µH : Viscosité dynamique du �uide à la température TH

µW : Viscosité dynamique de l'huile à la paroi

λH : Conductivité thermique de l'huile à TH

am : Diamètre hydraulique de la galerie

bm : Hauteur de la galerie

Au regard de la �gure 7.8, il ap-

Figure 7.8: Coe�cient d'échange de chaleur :

tour moteurs 4 à 6

paraît que le coe�cient d'échange

prédit numériquement est plus de

deux fois supérieur à celui calculé

à partir de la corrélation 7.4. Le

choix de la con�guration de la ga-

lerie retenue dans le cas de cette

étude pourrait expliquer cette dif-

férence. En e�et, le quart d'une ga-

lerie circulaire a été considérée ici

avec des conditions de vitesse d'en-

trée correspondant au cas d'une ga-

lerie complète. Le taux de renouvel-

lement de l'huile est donc beaucoup

plus important dans notre con�guration que dans le cas d'une galerie complète. D'autre

part, si nous observons la description du mouvement de l'huile dans la galerie présentée

Fig. 7.3, nous constatons que la convection forcée due à l'injection d'huile domine les

e�ets convectifs liés à "l'e�et shaker ". Le cycle correspondant à l'impact de l'huile sur
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la paroi supérieure et inférieure de la galerie ne se produit en e�et qu'une fois avant que

l'huile provenant de la buse d'injection ne vienne se mélanger à l'huile déjà présente

dans la galerie.
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Chapitre 8

Refroidissement d'un piston

automobile

Après avoir approché l'e�et shaker dans le cadre d'une géométrie simpli�ée, il s'agira

pour nous au cours de ce chapitre de simuler le refroidissement par e�et shaker d'un

piston automobile soumis à des conditions d'utilisation à pleine charge. Le piston de

référence que nous allons considérer est présenté �gure 8.1. Il s'agit du piston utilisé

dans le moteur PSA DV6 TED4 développant la puissance de 110 ch (din) au régime

de 4000 tr/min. L'étude sera réalisée dans le repère mobile attaché au piston.

(a) (b)

Figure 8.1: Piston avec galerie de refroidissement, moteur PSA DV6 TED4 110 ch

din
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8.1 Description du cas traité

InjectionSortie

180°

Figure 8.2: Injection d'huile dans la galerie de refroidissement d'un piston, moteur

PSA DV6 TED4

Nous allons nous intéresser ici à un piston automobile dont le mouvement est régi

par les caractéristiques moteur suivantes :

� régime moteur : Wp = 4000 tr/min

� course du piston : Cp = 88.30 mm

� rayon du maneton : rm = 44.15 mm

� longueur de la bielle : Lb = 136.8 mm

La galerie de refroidissement parcourant la tête du piston présente une entrée et une

sortie séparées par un angle de 180°C. Elle est alimentée par un injecteur d'huile situé

en position coaxiale par rapport à la section d'entrée de la galerie. Le diamètre de la

buse d'injection est de 2.1 mm et la vitesse du jet d'huile à la sortie de la buse est de

l'ordre de 10.59 m/s.

La vitesse instantanée du piston correspondant à un régime moteur de 4000 tr/min

est tracée sur la �gure 8.3. Pour les caractéristiques moteur considérées, des vitesses

instantanées proches de 30 m/s sont atteintes. Pour des angles spéci�ques du vilebre-

quin θv appartenant à l'intervalle [3.97 :5.81][2π] radians, on pourra noter que la vitesse

du piston est supérieure à celle du jet d'injection. Ainsi, dans cet intervalle, l'huile ne

pourra pénétrer dans la galerie de refroidissement.
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Figure 8.3: Vitesse instantanée du piston dans le cylindre pour un régime moteur de

4000 tr/min

Le déplacement relatif du piston et du jet d'huile par rapport à la sortie de la buse

d'injection, pour des angles de rotation vilebrequin θv ∈ [π : 5π], est tracé Fig. 8.4. A

partir du Point Mort Bas et pour des valeurs de θv inférieures à 3.97 radians, la vitesse

du jet est supérieure à celle du piston. Le déplacement du jet d'huile se réduit donc à

celui du piston. Pour des valeurs de θv supérieures à 3.97 radians, la vitesse du piston

devient supérieure à celle du jet d'huile (cf Fig. 8.3). Le jet n'est donc plus en contact

avec le piston, et son déplacement est lié à sa vitesse d'injection. Au vu de la �gure

8.3, la vitesse du piston demeure supérieure à celle du piston jusqu'a θv = 5.81 radians.

Toutefois, compte-tenu de la di�érence de vitesse entre le piston et le jet d'huile dans

l'intervalle [3.97 :5.81] radians, le déplacement du piston a été plus important et le jet

ne vient impacter le piston qu'a θv = 6.78 radians, quand le piston est déjà en phase

de descente (Tour 2). La vitesse du piston étant alors inférieure à celle du jet, celui-ci

restera en contact avec le piston jusqu'a ce que la vitesse du piston redevienne à nou-

veau supérieure à celle du jet.

Si l'on suppose un taux de captage de l'huile de 100 %, et compte-tenu de la position

coaxiale de l'injecteur d'huile par rapport à l'entrée de la galerie, le débit d'huile entrant

dans la galerie devrait être égal à celui sortant de l'injecteur, soit un débit de 2.2 l/min.
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Sur un tour moteur complet, le jet d'huile est en contact avec le piston pour des

angles de rotation de vilebrequin θv ∈ [3.97 :6.78][2π] , soit 199°vilebrequin. Le débit

moyen d'huile entrant dans la galerie sur une révolution complète du vilebrequin s'écrit

en tenant compte de la vitesse relative de l'huile par rapport à celle du piston :

Qvhuile =
1

2π

∫ 2π

0

(Vinjection − Vp)dπ.S

=
1

2π

∫ 6.78

3.97

(Vinjection − Vp)dπ.S (8.1)

Vinjection étant la vitesse du jet en sortie de buse, et Vp la vitesse instantanée du

piston dépendant de θv. S est la section de l'injecteur.

Après intégration, la relation 8.1 aboutit à un débit de 2.2 l/min. On retrouve donc

bien le résultat attendu. Des études expérimentales réalisées en statique ont montré

que le taux de captage moyen sur la course du piston était de l'ordre de 80 %. Le
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débit réel entrant dans la galerie serait donc égal à 80%*2.2 = 1.76 l/min. De manière à

prendre en compte ce taux de captage moyen, nous considérerons dans la suite de notre

étude numérique un injecteur dont la section est égale à 80 % de la section réelle de

l'injecteur. Le diamètre de l'injecteur réel étant de 2.1 mm, le diamètre de l'injecteur

modélisé dans la suite de notre étude sera de 1.88 mm.

8.2 Mise en oeuvre numérique

8.2.1 Paramètres numériques

Le domaine de simulation sera discrétisé au moyen d'un maillage cartésien présen-

tant une résolution de 16820000 points (290*200*290). Les pas d'espace selon les trois

directions de l'espace sont tels que ∆x = ∆y = ∆z ≈ 2.710−4 m.

Pour les conditions limites en vitesse, nous reprenons ici la même démarche que

celle utilisée lors de la simulation de la con�guration simpli�ée présentée au chapitre

7. Des conditions de Neumann sont imposées aux extrémités de la galerie de manière à

laisser l'huile rentrer et sortir librement. Lors des phases d'injection, ces conditions de

Neumann sont écrasées par des conditions de Dirichlet sur une zone égale à la section

de la buse d'injection. Nous nous plaçons dans le repère mobile attaché au piston. La

vitesse imposée à la sortie de la buse en phase d'injection devra donc être la vitesse

relative de l'huile par rapport au piston. Celle-ci est tracée sur les courbes de la �gure

8.5.

Pour un régime moteur de 4000 tr/min, et pour les paramètres moteur considérés ici

(rayon du maneton, longueur de la bielle, course du piston), des vitesses relatives de

l'ordre de 30 m/s peuvent être atteintes au cours d'une révolution du vilebrequin (cf

annexe B), correspondant alors à un nombre de Reynolds de 12500. Le modèle de

turbulence WALE sera utilisé ici. Compte tenu de la dimension des pas d'espace du

maillage et des remarques e�ectuées au chapitre 6, la constante du modèle Cw sera

prise égale à 0.60.

L'e�et de l'action du mouvement du piston sur l'huile sera modélisé par l'ajout d'un

terme source F à l'équation de quantité de mouvement. Celui-ci a déjà été dé�ni au

chapitre précédent par la relation 7.3. A titre de rappel, il s'exprime de la manière

suivante :

F = ρ

(
rmW

2
p

[
cos(Wpt) +

rm
Lb
cos(2Wpt)

])
g
‖g‖

Les essais de �abilité concernant les pistons se font dans des conditions d'utilisation
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Figure 8.5: Accélération du piston et vitesse relative de l'huile, Régime moteur 4000

tr/min

à pleine charge et pour une température d'injection d'huile de 423.15 K (150°C). Nous

nous intéressons dans cette étude uniquement à l'échange de chaleur convectif dans la

galerie de refroidissement entre l'huile et le piston. Des conditions adiabatiques sont

donc imposées sur les limites du domaines de simulation, à l'exception de la section de

la buse d'injection, où une température de 423.15 K est �xée.

Pour rendre compte la chaleur fournie par les gaz de combustion au piston, un �ux

de chaleur sera imposé sur la tête du piston. Celui-ci provient de calculs de combustion

réalisés au préalable par les équipes de recherche et développement du groupe PSA.

Il s'agit du �ux de chaleur moyen reçu par le piston au cours d'un cycle moteur. La

distribution du �ux de chaleur considérée ici est illustrée sur la �gure 8.6. Pour, le

modéliser, un terme source SE est ajouté à l'équation de l'énergie :

ρCp

(
∂T

∂t
+ u · ∇T

)
= ∇ ·

(
(λ+ λt)∇T

)
+ SE (8.2)

SE est un terme volumique. La valeur du �ux surfacique projeté sur le maillage

cartésien devra donc être divisée par une dimension du maillage.
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Flux mW/mm²

Figure 8.6: Flux de chaleur moyen fourni par les gaz issus de la combustion à la tête

du piston

Le temps nécessaire à l'établissement d'une distribution de température quasi sta-

tionnaire dans le piston est de l'ordre de 20 secondes. A un régime moteur de 4000

tr/min, cela reviendrait à simuler plus de 1300 révolutions du vilebrequin. Des études

préliminaires ont montré que la simulation de 2 tours moteur nécessitait 24 heures de

calcul sur 512 processeurs. Compte tenu des temps de calcul, la simulation des 1300

révolutions n'est pas envisageable. De manière à tendre plus rapidement vers un état

permanent, nous allons initialiser le champ de température dans le piston selon des

données fournies par PSA, le régime stationnaire établi. La distribution initiale de la

température du piston est illustrée sur la �gure 8.7. Les températures s'échelonnent

d'une valeur de 440 K en bas de la jupe, à des valeurs supérieures à 640 K sur la tête

du piston qui est en contact avec les gaz chauds issus de la combustion.

La température de l'huile va évoluer en parcourant la galerie de refroidissement.

Ses propriétés physiques telles que sa masse volumique, sa conductivité thermique, sa

viscosité dynamique et sa chaleur spéci�que varieront en fonction de la température et

seront mises à jour à chaque itération. Le tableau 7.1 présenté au chapitre 7 résume
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Température (K)

Figure 8.7: Distribution initiale du champ de température dans le piston

l'ensemble des propriétés physiques de l'huile. Leurs évolutions en fonction de la tem-

pérature sont présentées en annexe C.

La résolution de l'équation d'advection se phase se fera par la méthode de recons-

truction géométrique VOF-PLIC. Un schéma numérique hybride [59] sera utilisé pour

la discrétisation des équations de Navier-Stokes et de l'énergie.

8.3 Simulation numérique

10 révolutions du vilebrequin ont été simulées en considérant les caractéristiques

moteur suivantes :

� régime moteur : Wp = 4000 tr/min

� course du piston : Cp = 88.30 mm

� rayon du maneton : rm = 44.15 mm

� longueur de la bielle : Lb = 136.8 mm

Le déplacement, la vitesse instantanée ainsi que l'accélération du piston correspon-

dant aux propriétés moteur énoncées précédemment sont détaillées en annexe B. La

visualisation de l'écoulement d'huile au cours d'une rotation moteur est illustrée sur la

�gure 8.8.
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Comme expliqué dans la section précédente, l'alimentation en huile de la galerie se

fait pour des angles de rotation du vilebrequin θv compris dans l'intervalle [0.503 :

3.97][2π] radians. La vitesse d'injection de l'huile par rapport au piston a été présentée

Fig. 8.5.

Quand le piston est au PMH, il subit une forte accélération négative. L'huile est alors

plaquée contre la paroi supérieure de la galerie. En phase de descente (PMH->PMB),

l'accélération du piston devient positive à partir d'un angle de rotation moteur θv de

l'ordre de 1.25 radians. L'huile se détache alors progressivement de la paroi supérieure

pour venir impacter la surface inférieure de la galerie. Parallèlement, la vitesse du piston

du piston diminue pour atteindre une valeur nulle au PMB. En phase de remontée

(PMB->PMH), l'accélération du piston demeure positive jusqu'à un angle de rotation

θv ≈ 5 radians, ce qui lui permet d'atteindre une vitesse maximale de l'ordre de 30 m/s.

L'huile est alors essentiellement présente dans la partie basse de la galerie. Puis, pour

des valeurs de θv > 5 radians, l'accélération change de signe entraînant une décélération

du piston. L'huile est alors projetée vers la partie supérieure de la galerie et la vitesse

du piston diminue pour atteindre une valeur nulle au PMH.
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Les évolutions du débit d'huile instantané entrant et sortant de la galerie sont tra-

cées sur la �gure 8.9. Le débit d'huile maximal entrant dans la galerie est de l'ordre de

8.3 10−5 m3/s. Il est corrélé à la vitesse maximale du piston (en valeur absolue) lors de

sa phase de descente, vitesse atteinte pour un angle de rotation vilebrequin de l'ordre

de 1.25 [2π] radians (cf annexe B).

Il faut attendre 20 radians, soit l'équivalent de 3 révolutions du vilebrequin, pour que

l'huile injectée dans la galerie commence à y ressortir. Pour chaque révolution (à l'ex-

ception des trois premières), le débit maximal d'huile sortant est atteint un peu plus

d'un radian après le PMB et coïncide au point d'accélération positive maximale subie

par le piston lors de sa phase de remontée.

L'évolution du volume d'huile V+ (volume d'huile adimensionné par rapport au vo-

lume total de la galerie) est tracée sur la �gure 8.10. La quantité d'huile présente dans

la galerie commence à se stabiliser à partir de θv ≈ 40 radians, soit à partir du tour

moteur 7. Ce résultat semble cohérent au regard de l'évolution du débit d'huile sortant

de la galerie présentée Fig. 8.9.

Pour chaque révolution du vilebrequin, le volume d'huile maximal présent dans la gale-

rie est atteint environ 0.60 radians avant le PMB et la quantité minimale est observée

environ 2 radians après le PMB. Le taux de remplissage moyen de la galerie à partir

du tour moteur 7 est de l'ordre de 30%.

La surface de la galerie de refroidissement impactée par l'huile au cours de 10 révo-

lutions du vilebrequin est tracée sur la �gure 8.11. Comme nous l'avons observé sur la

�gure 8.9, S+ tend à se stabiliser aux alentours de 40 radians. Il faudrait donc attendre

près de 7 tour moteurs pour qu'un régime quasi-permanent soit atteint, d'un point vue

hydrodynamique. La surface maximum de la galerie impactée par l'huile est atteinte

entre 0.70 et 0.80 radians avant le PMB et coïncide à peu de chose près à l'angle de

rotation moteur pour lequel le remplissage de la galerie est maximal. La surface de

contact minimale est observée 0.50 radians avant le PMH, et correspond à environ 25

% de la surface totale de la galerie.

La surface moyenne impactée sur un tour moteur complet est de l'ordre de 30 % de la

surface totale, après le 7me tour.

La �gure 8.12 illustre la PDF des gouttes d'huile dans la galerie de refroidissement

pour deux positions du piston au cours du cycle moteur. Pour ces deux positions, 3/8

de tour de vilebrequin et PMH, on a en e�et pu constater à la �gure 8.8 que l'écou-

lement d'huile était fortement fragmenté, la fragmentation étant sensiblement plus

élevée quand le piston est au PMH. Comme on aurait pu s'y attendre compte-tenu de
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Figure 8.10: Evolution du volume d'huile dans la galerie pour 10 tours moteurs
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Figure 8.12: PDF (Probability Density Function) des gouttes d'huile pour deux po-

sitions du piston : 3/8 de tour vilebrequin et PMH

l'utilisation de la méthode de suivi d'interface VOF-PLIC utilisée dans cette étude, la

dimension des plus petites gouttes est limitée à la taille des éléments du maillage de

l'ordre de 2.710−4 m. Pour les deux positions considérées, on dénombre un peu plus de

300 gouttes présentant cette dimension. Les gouttes les plus grosses (nombre inférieur

à la dizaine) sont quant à elles dé�nies sur environ 5 mailles.

L'évolution de la température de l'huile au cours des tours moteurs 8 à 10, moyennée

spatialement sur une section droite de la galerie de refroidissement, est présentée sur

la �gure 8.13. Comme illustré sur la �gure 8.13a, les sections S45, S90 et S135 corres-

pondent aux sections de la galerie de refroidissement appartenant à un plan formant

respectivement un angle de 45�, 90�et 135�avec le plan médian passant par la zone

d'injection et la zone d'évacuation de la galerie.

La température de l'huile en sortie de la buse d'injection est de l'ordre de 423 K. Au

niveau de la section S45, une élévation de la température de plus de 20 K est observée.

Cette augmentation de la température d'huile est d'autant plus importante que l'on

s'éloigne de la zone d'injection. Une élévation d'environ 30 K est constatée à S90 et

atteint plus de 50 K à la section S135.

Après 20 tours moteurs, on a pu constater que les températures d'huile dans la

galerie de refroidissement n'avait toujours pas atteint un régime établi. Les tempé-
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(a) (b)

Figure 8.13: Température d'huile au passage des sections S45, S90 et S135

Figure 8.14: Coe�cients d'échange locaux entre l'huile et la galerie de refroidissement

ratures relevées aux di�érentes sections continuaient en e�et de décroitre au �l des

révolutions moteur. Compte-tenu de la durée des calculs (>1 mois pour 21 tours mo-

teur sur 512 processeurs), nous n'avons pas pu atteindre d'un point de vue thermique

le régime quasi-permanent avant la �n du projet. Toutefois, de manière à avoir une
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idée générale des échanges thermiques, nous nous sommes intéressés à l'évolution des

coe�cients d'échange locaux entre l'huile et la galerie au cours des tours moteur 8 et 10.

L'évolution des coe�cients d'échange thermique moyennés sur le périmètre de la

section droite de la galerie est tracée sur la �gure 8.14. Comme on pouvait s'y attendre

au regard des courbes de températures présentées sur la �gure 8.13, plus on s'éloigne

de la zone d'injection et plus la décroissance du coe�cient d'échange entre l'huile et

la galerie est importante. En comparant les pics de coe�cient d'échange, un facteur 2

existe entre les données calculées à S45 et S135.

Pour les 3 sections considérés, on pourra aussi remarquer que les coe�cients d'échange

sont plus élevés quand le piston se situe aux alentours du PMH et du PMB. Ceci

n'est pas surprenant au regard de l'évolution de l'huile au cours du cycle moteur. En

e�et, si nous regardons la images de la �gure 8.8, nous pourrons constater que le PMH

correspond à l'instant où la plus grande partie de l'huile présente dans la galerie est

plaquée sur la partie supérieure de celle-ci. Inversement, le PMB correspond au moment

où l'huile est essentiellement plaquée sur la surface inférieure de la galerie.
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Conclusion

Les nouvelles normes environnementales en matière d'émissions de gaz polluants, et

notamment de rejets de dioxyde de carbone, ont poussé les constructeurs automobiles

à appliquer ces dernières années une politique de downsizing. Cette pratique consiste

en une réduction de la cylindrée des moteurs tout en maintenant un bon niveau de per-

formances. Il s'en suit des puissances spéci�ques moteur importantes, l'objectif cible

étant l'atteinte de puissances de l'ordre de 100 kW/l (136ch/l). La conséquence di-

recte de cette augmentation de la puissance spéci�que est l'obtention de températures

élevées au niveau du piston, posant alors le problème de sa tenue thermomécanique.

Le refroidissement du piston est donc devenu un acteur important de la �abilité des

moteurs modernes.

Compte-tenu des importants transferts de chaleur qu'il induit, le procédé de re-

froidissement par jets d'huile est utilisé par la plupart des constructeurs automobiles.

Un jet d'huile issu d'une buse d'injection vient impacter le piston au cours du cycle

moteur. La vitesse d'injection de l'huile est de l'ordre de 11m/s, mais en considérant

le mouvement du piston dans le cylindre au cours d'une rotation moteur, la vitesse

relative de l'huile par rapport au piston peut atteindre 30 m/s, entraînant des nombres

de Reynolds supérieurs à 10000. L'écoulement sous le piston peut être alors décrit par

un écoulement instationnaire, diphasique incompressible (air/huile) et turbulent.

L'optimisation du refroidissement nécessitant une bonne compréhension des phéno-

mènes physiques concernés, nous nous sommes proposés dans cette thèse de le mo-

déliser. Une approche déterministe a été adoptée pour tenir du compte du caractère

diphasique de l'écoulement. Cette démarche se voit justi�ée par la volonté de décrire

précisément la position de l'interface, qui peut présenter d'importantes déformations

au cours du cycle moteur. L'écoulement diphasique (air/huile) a donc été modélisé par

le modèle dit à 1-Fluide diphasique. Celui-ci a été couplé à l'équation de l'énergie pour

rendre compte des transferts de chaleur entre l'écoulement et le piston. Compte-tenu

du caractère instationnaire du refroidissement du piston, la simulation des grandes
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échelles LES (Large Eddy Simulation) a été utilisée pour modéliser le caractère turbu-

lent de l'écoulement. En plus des modèles existants dans Thétis, les modèles WALE et

SIGMA, adaptés aux écoulements en proche paroi, ont été implémentés dans le code

de calcul et validés sur des cas simples.

Le domaine de simulation est discrétisé au moyen d'un maillage cartésien homogène.

Les obstacles sont modélisés par une méthode de pénalisation volumique. Une atten-

tion particulière a dû être portée à la dé�nition des propriétés physiques au voisinage

de l'obstacle a�n d'assurer correctement les échanges thermiques à l'interface �uide

structure.

Une manipulation expérimentale a été conçue pour la validation du modèle et sa pa-

ramétrisation. Elle a été nécessaire dans la mesure où nous n'avons pas trouvé dans la

littérature de cas de jets liquides cylindriques impactant une surface concave avec trans-

ferts de chaleur. Il s'est alors agit pour nous de concevoir un dispositif expérimental

mettant en jeu un jet liquide cylindrique venant impacter une cible semi-hémisphérique

en aluminium, chau�ée par e�et joule par une résistance thermique. Cette investigation

expérimentale nous a fourni une base de données à laquelle nous avons confronté nos

résultats numériques. Di�érents modèles de turbulence LES ont été évalués :

- le modèle d'échelles mixtes

- le modèle d'échelles mixtes couplé à une fonction de sélection

- le modèle WALE

Le modèle d'échelle mixte, trop dissipatif au voisinage de la paroi de la cible, a entraîné

une surestimation du refroidissement. Son couplage à une fonction de sélection basée

sur un indicateur de la vorticité locale, a eu l'e�et inverse et a conduit à une sur évalua-

tion de la température de la paroi. Le modèle WALE [24], adapté à la simulation des

écoulements pariétaux, a été le plus convaincant et a permis de se rapprocher le plus

des résultats expérimentaux. Nous avons toutefois noté une dépendance de la constante

du modèle WALE Cw à la résolution du maillage. La constante Cw a dû être ajustée à

des valeurs comprises dans l'intervalle [0.5 : 0.6]. Les valeurs de température de paroi

calculées numériquement dans ces cas sont très proches des mesures expérimentales,

l'écart relatif observé étant de l'ordre de 8%.

L'un des enjeux de la thèse était d'utiliser et de valider les modèles et méthodes

numériques existants concernant les écoulements diphasiques anisothermes et leur in-

teraction avec des objets de formes complexes. Au travers de cette étape de validation,

cet objectif a été atteint. Il s'agira alors de publier les résultats obtenus expérimentale-

ment et numériquement, de manière à les di�user à la communauté internationale. Ils

pourront ainsi servir de référence dans le cadre d'un benchmark.
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L'e�et shaker rencontré dans les galeries de refroidissement des pistons automobiles

a d'abord été approché à l'aide d'une géométrie simpli�ée. La visualisation de l'écoule-

ment de l'huile au cours du cycle moteur, très coûteuse expérimentalement, est rendue

accessible par la simulation numérique. Un coe�cient d'échange global a été comparé

à des corrélations présentes dans la littérature. Les résultats numériques sont deux à

trois fois supérieurs aux résultats attendus. Cette di�érence pourrait s'expliquer par

la géométrie simpli�ée adoptée pour la galerie, qui ne représente qu'un quart de la

dimension réelle d'une galerie. Les résultats obtenus sont acceptés pour publication

dans Atomization and Sprays [38]. La géométrie réelle du piston a ensuite été utilisée

pour une simulation du refroidissement du piston dans des conditions d'utilisation à

pleine charge au régime moteur de 4000 tr/min. 10 révolutions du vilebrequin on été

simulées et ont permis de visualiser l'évolution du mouvement de l'huile dans la galerie

de refroidissement. Pour les caractéristiques moteur données, un taux de remplissage

moyen de l'ordre de 30% est observé lorsque le régime hydrodynamique quasi-permanent

est atteint et environ 32% de la surface de la galerie est impactée par l'huile sur une

révolution moteur.

Compte-tenu des coûts de calcul importants, le régime thermique quasi-permanent n'a

pas pu être atteint au cours de cette étude.Toutefois, quelques observations quantita-

tives ont pu être e�ectuées. En e�et, une augmentation importante de la température

de l'huile entre l'entrée et la sortie de la galerie a été constatée, entraînant une di-

minution des maxima locaux de coe�cients d'échange d'un facteur supérieur à 2. De

manière à limiter cette augmentation de la température, il faudrait accentuer le taux

de renouvellement de l'huile dans la galerie en réduisant le parcours moyen e�ectué par

l'huile dans la galerie de refroidissement ainsi que son temps de séjour. L'utilisation

d'un piston présentant plusieurs galeries de refroidissement indépendantes les unes des

autres pourrait répondre à ces contraintes et se révéler être intéressante.

Nous nous sommes intéressés dans cette thèse à l'échange de chaleur lié à l'e�et

shaker dans les galeries de refroidissement des pistons automobiles. De manière à fa-

ciliter les calculs et à réduire le temps de calcul, nous nous sommes placés dans le

repère mobile attaché au piston. L'ajout d'un terme source à l'équation de quantité de

mouvement a donc été nécessaire pour la prise en compte de l'action du mouvement

du piston sur l'écoulement.

Selon la con�guration du moteur et la géométrie du piston, il se peut que le jet d'huile

impacte principalement la voûte du piston. Dans ce cas, le mouvement du piston au

cours de la révolution du vilebrequin doit être entièrement simulé, impliquant une pro-
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jection du piston à chaque itération dans le domaine de simulation. Notre de choix

de modélisation, ainsi que la prise en compte des objets par la méthode des domaines

�ctifs, présentent l'avantage d'être entièrement compatibles à la simulation d'objets

mobiles sans avoir à faire appel à des opérations coûteuses de remaillage. Des premiers

essais ont été réalisés avec succès en deux dimensions. Il serait donc intéressant de

compléter cette thèse par l'étude d'un jet impactant une cible mobile avec transfert

de chaleur et comparer les résultats numériques à des mesures expérimentales réalisées

chez PSA sur un banc moteur instrumenté.



165

Annexe A

Dispositif expérimental

Un dispositif expérimental a été conçu dans le but de valider et paramétrer le mo-

dèle. Il s'agit d'un jet liquide cylindrique venant impacter une cible semi-hémisphérique

chau�ée par e�et joule par une résistance thermique. Le dispositif est illustré sur la

�gure A.1.

Figure A.1: Dispositif expérimental
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Le �uide choisi dans le cadre de notre investigation expérimentale est l'eau de ville.

Le dispositif est alimenté en eau par une pompe hydraulique à débit variable pouvant

délivrer jusqu'a 11.78 l/min. Elle est illustrée sur la �gure A.2.

Figure A.2: Pompe hydraulique à débit variable

De manière à pouvoir mesurer et contrôler la vitesse du �uide venant impacter la

cible semi-hémisphérique, un débitmètre présenté sur la �gure A.3 est placé à la sortie

de la pompe hydraulique.

Figure A.3: Débitmètre

Il s'agit d'un débitmètre à turbine dont le capteur est illustré sur la �gure A.4.

En passant à travers le capteur, l'eau va entrainer une hélice qui, en tournant devant
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une bobine, va produire un signal électrique dont l'amplitude sera proportionnelle au

volume de �uide traversant le capteur.

Figure A.4: Capteur associé au débitmètre

L'eau fournie par la pompe viendra ensuite impacter la cible semi-hémisphérique au

travers d'un tube cylindrique présentant une buse conique dont le diamètre en sortie

est de l'ordre de 10 mm.

(a) (b)

Figure A.5: Cible semi-hémisphérique
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La mesure de la température de paroi au niveau de la zone de contact entre l'eau

et la cible semi-hémisphérique se fait au moyen de thermocouples. Leur répartition est

présentée sur la �gure A.6.

Thermocouples

Figure A.6: Vue de dessous : répartition des thermocouples sur la surface de la cible

L'étalonnage des thermocouples a été réalisé au moyen d'un bain thermostaté. Après

avoir placé le bloc d'aluminium dans une poche étanche, on le plonge dans le bain

jusqu'a ce que sa température soit uniforme et constante à une valeur égale à la tem-

pérature du bain. Le bain est régulé en température au moyen du dispositif présenté

sur la �gure A.7.

Figure A.7: Bain thermostaté



169

Annexe B

Mouvement du piston

Nous allons considérer ici le mouvement d'un piston au cours du cycle moteur.

L'attelage mobile peut être représenté par le schéma ci-dessous :

Lb

rmO

M

P

M‘

b

a

Figure B.1: Schématisation de l'attelage mobile

Le point O représente l'axe du vilebrequin, M l'axe du maneton et P l'axe du piston.

Le segment OM représente le maneton et PM représente la bielle de longueur Lb. Au

cours du cycle moteur, le point M va parcourir un cercle de rayon rm égal à la longueur

du maneton.
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Nous allons dans un premier temps déterminer l'évolution de la distance OP au

cours de la révolution du vilebrequin. Il s'agira alors d'exprimer OP en fonction de la

vitesse de rotation du moteur et de l'angle a ou l'angle b.

Soit M' le projeté de M sur OP, on peut écrire : OP = OM' + M'P. Si on se place

respectivement dans le triangle rectangle OM'M et le triangle PM'M, il vient OM' =

rmcos(a) et M'P = Lbcos(b). On constate par ailleurs que MM' = Lsin(b) = rmsin(a).

La distance OP s'exprime donc par la relation suivante :

OP = rmcos(a) + L(1− rm
2

L2
sin2(a))1/2 (B.1)

De manière à obtenir une formulation analytique intéressante à manipuler, une déve-

loppement en série de l'expression B.1 est nécessaire. Le rapport r/L est généralement

compris entre 0.1 et 0.3 pour la majorité des moteurs. Ainsi, la quantité rm2/L2sin2(a)

est petite devant l'unité, ce qui nous permet de ne conserver, dans une bonne approxi-

mation, que les deux premiers termes du développement. Il vient donc :

(1− rm
2

L2
sin2(a))1/2 ≈ 1− rm2/(2L2)sin2(a) (B.2)

L'expression de OP devient donc :

OP = rmcos(a) + Lb
(
1− rm2/(2L2)sin2(a)

)
(B.3)

Si l'on note maintenant w la vitesse de rotation du vilebrequin et t le temps en

seconde, on peut écrire : a = wt. Le déplacement du piston au cours du temps peut

donc s'écrire :

OP = rmcos(wt) + Lb

(
1− rm

2

2L2
sin2(wt)

)
(B.4)

En dérivant l'expression B.4 par rapport au temps, on obtient la vitesse du piston :

v(t) =
dOP

dt
= −rmwsin(wt)− rm

2w

2Lb
sin(2wt) (B.5)

et l'accélération du piston s'obtient en dérivant la relation B.5 :

a(t) =
dv(t)

dt
= −rmw2

(
cos(wt) +

rm
Lb
cos(2wt)

)
(B.6)
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Pour les caractéristiques moteur suivantes 1 :

� régime moteur : Wp = 4000 tr/min

� course du piston : Cp = 88.30 mm

� rayon du maneton : rm = 44.15 mm

� longueur de la bielle : Lb = 136.8 mm

le déplacement, la vitesse et l'accélération du piston sont tracés sur les graphiques

suivants :
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1. elles correspondent au moteur PSA DV6TED4 110ch
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Au regard de la �gure B.2, on constate que la valeur maximale de la vitesse atteinte

par le piston au cours d'une révolution vilebrequin est de l'ordre de 30 m/s, pour un

régime moteur de 4000 tr/min. Lors de sa phase de descente (PMH->PMB), elle est

atteinte pour un angle de rotation de l'ordre de 1.25 radians. Lors de la phase de re-

montée (PMB->PMH), l'angle correspondant à la vitesse maximale est proche de 5.03

radians. Au delà de cette valeur, la vitesse du piston diminue jusqu'a atteindre une

vitesse nulle au PMH.

La �gure B.3 illustre l'évolution de l'accélération du piston au cours d'une révolution

du vilebrequin. La valeur négative de l'accélération en début de cycle indique que le

piston se déplace du PMH vers le PMB (axe vertical orienté suivant les Z positifs). En

phase de descente, à partir de 1.25 radians, l'accélération change de signe, indiquant

alors une décélération du piston qui va atteindre une vitesse nulle au PMB. En phase

de remontée, l'accélération change à nouveau de signe pour des angles supérieurs à 5.03

radians. Le piston décélère pour atteindre une vitesse nulle au PMH.
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Annexe C

Propriétés de l'huile

En rentrant dans la galerie de refroidissement, l'huile issue de la buse d'injection

s'échau�era au contact de la paroi et sa température s'élèvera de plusieurs degrés.

L'évolution des propriétés physiques de l'huile considérée dans cette étude en fonction

de la température est tracée sur les graphiques suivants :
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Figure C.1: Evolution de la masse volumique de l'huile
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Figure C.4: Evolution de la viscosité dynamique de l'huile

Au cours de nos simulations, les propriétés physiques de l'huile seront mises à jour

à chaque pas de temps selon les courbes présentées sur les graphiques C.1, C.2, C.3 et

C.4. Si la masse volumique, la conductivité thermique et la chaleur spéci�que peuvent

être approchées par une régression linéaire, l'évolution de la viscosité de l'huile sera

prise en compte par le modèle de Doolittle :

µ(T ) = Aexp(
B

T − T0

) (C.1)

A étant une viscosité dynamique, B un paramètre homogène à une température et

T0 une température de référence.
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