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ResumLlJne procedure numkrique bake sur la combinaison de la mCthode des diffkrences finies et de la 
mtthode des intkgrales de frontike est employ&e pour Ctudier le mkanisme de refroidissement, par 
convection mixte, d’un cylindre chauffk dans sa partie centrale. Les rksultats numtriques sont don&s pour 
r, = 0.11, I+ = 0.72 et 5, Re < 40, Gr/Re’ < 8 et /z < 400. L’influence de ces divers parametres est illustrke 
aussi bien ;i travers les distributions, le long de la paroi, de grandeurs locales telles que la tempkrature, la 
pression, les coefficients de frottement et de transfert thermique, que sur le calcul des coefficients de train&e 
et de transfert de chaleur moyen. Ces courbes mettent en kvidence la forte dtpendance de l’koulement vis 
B vis des p,lramttres I et Gr/Re* mais aussi l’importance des autres paramttres. 0 1998 Elsevier Science 
Ltd. All rights reserved 

‘I. INTRODUCTION 

Dans cette Ctude, nous exposons les principales car- 
actkristiques du phknomkne de refroidissement d’un 
cylindre chauffk placC dans un courant extkieur trans- 
versal (Fig. l), en tenant compte des effets combinks 
de la conduction dans le cylindre et des transferts 
convectifs dans l’koulement. Ce dernier est supposC 
bidimensional et stationnaire (le fil est horizontal et 
assez long, les nombres de Reynolds et de Grashoff 
sont suffisamment faibles et les conditions aux limites 
permanentes) . 

Cette Ctude peut avoir des applications dans le 
domaine du gCnie Clectrique. En l’occurence, il est 
important de connaitre les lois de refroidissement de 
certains composants Clectriques quand ils sont soumis 
g une faible ventilation. Si l’on choisit convenablement 
certains param&es, en l’occurrence le rayon du coeur 
chauffk ou bien ;1 assez grand, les resultats de cette 
Ctude peuvent servir aussi dans le domaine des tech- 
niques de thermoanCmomCtrie. Une abondante lit- 
ttrature est consacrCe g l’Ctude du transfert de chaleur 
et & ses implications sur 1’Ccoulement quand la tem- 
pCrature de paroi est don&e, uniforme en g&&al. 
Parmi les travaurc les plus r&cents fondCs sur cette 
hypothtse, citons ceux de Badr [l, 21, Amaouche et 
Peube [3,4], Heck.el et al. [5], Vilimpoc et al. [6]. Dans 
la pratique, la condition d’uniformitk de la tem- 
pCrature pariCtale n’est pas rigoureusement satisfaite ; 
elle devrait rtsulter d’un calcul oti les problCmes de 
convection externe et de conduction interne sont trai- 
t&s SimultanCment. On admet toutefois que la tem- 
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pCrature de paroi peut &tre maintenue uniforme dans 
la partie centrale (noyau) du matCriau chauffk; la 
dimension relative de ce noyau constitue un paramktre 
SupplCmentaire du problhme. 

La nCcessitC de prendre en compte l’interaction 
entre les probl&mes externe et interne est bien sou- 
1ignCe par Sunden [7] B travers notamment la sen- 
sibilitC de la tempkrature de praoi g 1’Cgard du rapport 
des ConductibilitCs thermiques du fluide et solide. Le 
modkle dCveloppC par cet auteur repose sur la tech- 
nique des diff&ences finies et se rapporte g un Ccou- 
lement exttrieur vertical. Dans cette configuration 
d’Ccoulement, les poussCes d’Archim&de se com- 
portent dans la couche limite comme un gradient de 
pression uniformkment favorable ou d&favorable, 
selon la situation consid&&e, en co-ou contre courant. 
La symCtrie du problkme est alors prCservCe. 

Lorsque la direction a0 de 1’Ccoulement loin du cyl- 
indre est quelconque, il apparait dans la couche limite 
des zones od les forces d’origine thermique assistent 
1’Ccoulement extCrieur, alternCes avec des zones de 
convection mixte adverse. La coexistence de ces zones 
confkre g 1’Ccoulement dans la couche limite une struc- 
ture fondamentalement diffkrente de celle observCe 
dans les cas symktriques. 

Les particularit& de cette configuration rCsident 
surtout dans la rCgion de stagnation [S] dont la local- 
isation dtpend de l’importance relative des forces 
d’origine thermique; ces dernikres y induisent des 
courants de retour analogues g ceux observCs dans les 
zones dCcollCes. 

L’aval de l’obstacle est aussi le sikge de phCnom&es 
inGressants [4] comme la modification de la gkomttrie 
des deux nappes de tourbillons qui sont prksentes dans 
1’Ccoulement de convection for&e aux faibles nombres 
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NOMENCLATURE 

CP 
C.X 
CXJ 

chaleur sptcifique a pression constante 
coefficient de trainee 
coefficient de trainee en convection 
for&e 

g acceleration de la pesanteur 
Gr nombre de Grashoff 

(( = gZ+P(T - TJlv’) 
Gr/Re’ parametre de convection mixte 
(I, J, K) vecteurs orthonormes (Fig. 1) 
Nu 

NU 
Nut 

P 
Pr 
(r, Co 
r, 
R 
Re 
T 

T< 
TCC 
u, 

nombre de Nusselt local (= 

- 2/7@(wY),.=,) 
nombre de Nusselt moyen 
nombre de Nusselt moyen en 
convection for&e 
pression reduite 
nombre de Prandtl ( = ~C,/I+) 
coordonnees polaires dans le plan (Z, J) 
rayon adimensionnel du noyau chauffe 
rayon du fil (longueur de reference) 
nombre de Reynolds (= 2RU,/v) 
temperature 
temperature du noyau chauffe 
temperature de l’ecoulement uniforme 
vitesse de l’ecoulement uniforme 
(vitesse de reference) 

composante angulaire de la vitesse 
coordonnees polaires logarithmiques. 

Symboles grecs 
inclinaison de l’ecoulement uniforme 
par rapport a la verticale 
coefficient de dilatation thermique 
rapport des conductibilites thermiques 

( = ~“J&) 
temperature reduite 

(=(T- Z-,)/U’- T,)) 
temperature de paroi reduite 
viscosite dynamique 
viscosite cinematique 
fonction de courant adimensionnelle 
vorticite reduite (rot V *K) 
coefficient de frottement a la paroi 
exterieur du cercle 82, 
transform6 de .D, : {(x, Y), 0 < x < 2, 

Y ‘01 
couronne limitee par ac2, et as2, 
cercle r = t, 
cercle r = 1 
cercle r = r,. 

Fig. 1. GBomCtrie du probkme. 

de Reynolds. L’augmentation du parametre de con- fondamentalement modifit par des variations de l’in- 
vection mixte se traduit par la reduction progressive clinaison a0 pourvu que a,, # kn. Cependant, c’est 
de la taille des tourbillons qui peuvent disparaitre pour a0 = fI/2 que les &carts des caracteristiques de 
completement, l’un apres l’autre, si ce parametre est l’ecoulement par rapport aux deux cas symetriques 
suffisamment grand. extremes, toute chose restant &gale par ailleurs, sont 

D’un point de vue qualitatif, l’ecoulement n’est pas les plus importants. C’est la raison pour laquelle nous 
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avons choisi ce cas de figure pour tenter d’illustrer les 
consequences du couplage conduction interne-con- 
vection externe :jur le transfert de chaleur et la struc- 
ture de l’ecoulennent. 

Le modele numerique que nous utilisons resulte de 
la combinaison de la technique des differences finies, 
pour le probleme exterieur et de la methode des inte- 
grales de front&e pour l’inversion du probleme de 
conduction. Les difficult& qui accompagnent la mise 
en oeuvre de la technique iterative sont aplanies au 
moyen d’un calcul algebrique permettant d’expliciter 
la temperature de paroi a chaque &tape du procede de 
stationnarisation. Les avantages de ce modele sont 
evidents des lors que le champ des temperatures dans 
le fil n’est pas recherche. 

2. FOAlMULATlON DU PROBLkME 

Dans le cadre de l’approximation de Boussinesq, 
l’application de:s lois de conservation de la masse, de 
la quantite de mouvement et de l’energie, conduit aux 
equations suivantes : 

(1) 

AOK = 0 dansQ, (2) 

A0 = 0 dansR,. 

Les conditions aux front&es associees sont : 

Ol,=, = 1 

(3) 

(4) 

Les approximations d’Imai [9] sont frequemment 
utilisees, a des degres divers de precision, quand le 
nombre de Reynolds est faible ou mod&C. Limit&es a 
l’ordre un, ces approximations s’ecrivent : 

lim ‘CC! ( I 
(a) pour la temperature : 

:,: \ar 4.; =o I 1 (5) 
r=l+a r=l--E O(r,, cL) - r’,- I’*) exp{-(~)rwcos2(~)}F(~) 

rot($K) = 0 

limO=O ,+CC 

,l& rot($K) = U,/U,. 

(6) 

(7) 

(8) 

et de Prandtl ou C,, fi, v et p sont la chaleur specifique 
a pression constante, le coefficient de dilatation ther- 
mique et les viscosites cinematique et dynamique du 
fluide ; i = lJl.f est le rapport de conductibilites ther- 
miques du solide et du fluide. 

Q, et Q, designent respectivement l’exterieur du cer- 
cler= 1 etlacouronner,<r< 1. 

3. MODtiLE NUMtRIQUE 

Le probleme (l)-(8) est resolu numeriquement en 
combinant les avantages dus a la simplicite de mise en 
oeuvre de la methode des differences finies pour le 
traitement du probleme de convection et ceux result- 
ants de l’application de la technique des integrales de 
front&e au probleme de conduction. 

3.1. Traitement du probkme convectif 
3.1.1. Troncature du domaine R,. Le mise en oeuvre 

dune procedure numerique necessite de borner R, par 
une front&e 30,. Son rayon rm doit Ctre suffi- 
samment grand pour que l’ecoulement simule reste 
pratiquement insensible au confinement ; il depend 
en fait des conditions aux limites affichees sur 30,. 
L’etude prealable du comportement asymptotique de 
l’ecoulement offre l’avantage de permettre des valeurs 
relativement faibles de r, tout en reduisant l’influence 
de la troncature. 

Elles traduisent respectivement l’isothermie du noyau 
chauffe, la continuitt de la densite de flux de chaleur 
et l’adherence du fluide a la paroi, l’uniformite des 
champs de temperature et de vitesse loin de l’obstacle. 
Le probleme (l)-(8) est pose en termes de variables 
rtduites en utilisant la vitesse U, de l’ecoulement 
uniforme et le rayon R du cylindre comme grandeurs 
de reference. La fonction de courant $ et la tem- 
perature reduite 0 sont reliees respectivement a la 
vitesse V et a la temperature T par : 

V = rot($K), 0 = (T- T=)/(T, - T=). 

T, et T, sont les temperatures du fluide assez loin du 
cylindre et du noyau chauffe de rayon r = rc. J et K 
sont deux vecteurs unitaires respectivement port&s par 
la verticale ascendante et normal au plan du mouve- 
ment. Re = 231U,/v, Gr = 8 R3g/l(T,- Tm)/v2 et 
Pr = &,/A, sort les nombres de Reynolds, de Grashof 

(9) 

Cette relation est de type mixte de par la presence 
de la fonction arbitraire F(n). Elle montre que la tem- 
perature s’amortit exponentiellement presque partout 
loin de la paroi sauf dans la zone de sillage que l’on 
peut definir approximativement par r cos’(cc/2) = 0( 1) 
et dans laquelle l’amortissement est plus lent. 
(b) pour la fonction de courant 

Compte tenu de la relation (9), le second membre 
de l’equation (1) se comporte asymptotiquement 
comme la fonction (1 +cos(a))O(r,, a) qui s’annule 
dans le sillage et s’amortit exponentiellement en 
dehors de celui-ci. 11 en resulte que Ati admet un 
comportement analogue a celui de la temperature, 
soit: 

A$(rm, a) - YL(“~)) exp - $fr_ cos’ 4 
01 

G(a). 

(10) 

Cette equation permet de deduire le comportement de 
la fonction de courant, soit : 
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Ic/(% rm) - tie@, rco) +bk rcJ (11) 

od $e est la fonction de courant de l’ecoulement 
potentiel sans circulation et : 

4(c5 r,) = aI log rm 

+a, {erfc [ (FY cos;]- +} (12) 

a, et a2 sont deux constantes arbitraires dont l’el- 
imination conduit a une condition de type mixte. 

3.1.2. Equations transformt?es. 11 est avantageux, 
d’un point de vue numtrique, d’utiliser les coor- 
donnees polaires logarithmiques likes aux coor- 
donnees polaires classiques par : 

(x, Y) = (4 log d/n. (13) 

Les equations (1) and (2) prennent alors la forme 

$G, - $PA - (2lRe)Ka 

= (Gr/2Re2)H exp(Hy){t3, sin(cc, + IIx) 

+ 0, cos(cc, + IIx)} dans fiC (14) 

*xQ,-*,ex- j& ( > Le = 0. (15) 

La vorticite w est une variable intermediaire que 
l’on introduit pour des commodites de calcul ; elle est 
reliee a tj par l’equation de Poisson : 

w(fIexp(ny))* +& = 0 (16) 

A est l’operateur de Laplace 8% + a$, 6, est le domaine 
transform& de S&. 

3.1.3. Algorithme de r&solution. La resolution du 
probleme decrit par les equations (14)-(16) munies 
des conditions aux limites (4)-(6) et (9) et (11) trans- 
formees par (13), est recherchee au moyen d’une pro- 
cedure de stationnarisation. 

Le couple (a”+ I, tY’+ ‘) est calcule a partir du triplet 
(cc”, ff, t,V’) par la technique des directions alternees 
associee a une discretisation centrte. A chaque iter- 
ation externe d’indice “n”, l’equation de Poisson pour 
$ est resolue par la mCme technique optimiste par 
l’introduction de la double serie de parametres de 
Wachpress [lo]. L’emploi des relations hermitiennes 
[ 11, 121 permet une precision 0(h4) tout en conservant 
dans le cas de l’tquation de Poisson, les avantages de 
simplicite des schemas O(h*). 

3.2. Traitement du probl&ne conductif 
Le methode numtrique employee pour la resolution 

du probleme de conduction resulte d’une dis- 
cretisation en differences finies de l’equation integrale 
de Fredholm : 

(17) 

obtenue a partir de la 2’ identite de Green. 

G(P,, P,) = ($I) log ]m, a/&z, est l’operateur 
‘d&i&e normale’ au point influencant P, 
32 = 82, UiiQ, est la frontiere de !& (Fig. 1). 

La discretisation de la frontiere an(a0 = Cfi; , a&2), 
transforme l’equation (17) en un systeme lintaire de 
la forme : 

Ed = Fr$ (18) 

oti E et F sont des matrices carrees dont les elements 
sont : 

-- 
pkpl ’ ” ds, -IIdk, 
IPkPl I2 

(19) 

I J Fkl = log lpkpll ds,. 
w 

Ces integrales sont calculees par la formule de Simp- 
son pour k # 1. 

Pour k = 1, I’integration est analytique, on obtient : 

p= -@+$Q/) (20) 

IF,, = (log(dsJ2) - 1) ds, 

8 et JJ sont les vecteurs : 

(4 = CW,),. . .,Wiv))’ 

3.3. Traitement du couplagepari&al 
Quand les problbmes internes et externes sont 

resolus separement, moyennant par exemple une dis- 
tribution arbitraire de la temperature sur la paroi a$, 
la satisfaction de la condition (5) de transmission de 
la densite de flux thermique necessite la mise en oeuvre 
dune procedure iterative dont l’optimisation intro- 
duit quelques difficult& supplementaires. 

Ces dernibres sont aplanies grace au calcul suivant 
qui offre en outre la possibilite d’exprimer directement 
la distribution de la temperature de paroi. 

En effect, si l’on decompose les veteurs t? et 3 sous 
la forme : 

e =(8,,8,)’ (4 =(&,&)’ 

od les indices 1 et p se rapportent aux cercles iX& et 
aq le systeme (18) prend la forme : 

L’elimination du vecteur 3, qui ne presente pas 
d’intertts particuliers pour la suite des calculs permet 
d’exprimer, pour une distribution donnee de tem- 
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perature &, la densite de flux JP en fonction de la 
temperature fJ,, soit : 

A& = B&,+Cd, (23) 

avec 

A == {F,~F,, -FP;~F~~} 

B =: {F,l~,,-~;‘Ep,} 

c == {F,‘E,, -F;‘Ep,}. 

Une deuxieme relation entre & et 8, peut &tre obtenue 
a chaque iteration externe du procede de sta- 
tionnarisation du probleme convectif. 

Si le champ de temperature externe est decrit sur 
chaque circonference de rayon r, par les vecteurs tfk 
(k=p+l,..., ZQ, l’equation de l’energie discretiste 
conduit sur chaque direction radiale a un systeme 
lineaire de la forme : 

$A+ HO* = fi (24) 

avec 

6 == (b, 0,. . . , 0)’ 

e* := (S,, ,) e,+z, . . ) e,y. 

H est une matrice carrte tridiagonale dont les 
elements ainsi qu’: les composantes du vecteur 8 sont 
connus au terme de l’iteration (n - 1). 

D’autre part, la condition (5) approchee du cott 
fluide par une derivee d&entree O(h*) devient. 

- 34, +Lie* = n& (25) 

avec 

ir=(4,-l,O )...) 0). 

L’tlimination du vecteur O* a partir du systeme (24) 
et de la contrainte (25) permet d’obtenir, entre les 
vecteurs & et G,, la relation : 

h&, = dH-‘fi-(3+hH-‘6)&. (26) 

En combinant cette derniere avec la relation (23), on 
arrive finalement a l’expression suivante : 

dp = [/lB+[3+riH-‘6]A]-‘[A[&%I-ICd,]. 

(27) 

Cette formule relie a chaque iteration la tem- 
perature de paroi 6, a la temperature du noyau I$ au 
moyen des resultats du calcul convectif a l’iteration 
prectdente et des matrices E et F caracterisant le 
probleme conductif. 

4. RESULTATS NUMERIQUES 

Etant donne le nombre important de parametres de 
controle, nous linniterons la presentation des resultats 
numeriques au c,as r, = 0.11 adopt6 par Sunden [7]. 
La temperature de paroi est l’une des grandeurs fon- 
damentales de l’ecoulement, elle rend compte du 

mecanisme de refroidissement de l’obstacle chauffe. 
Elle depend fortement du rapport I des conductibilites 
thermiques. Les Fig. 2(a), (b) illustrent bien l’impor- 
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Fig. 2. Distribution de la temperature pa&ale. (a) Pr = 0.72, 
Re = 40, a, = II/2, - Gr/Re* = 8, - -- Gr/Re* = 0; (b) 

Pr=5,Re=40,Gr/Re2=8,-a,,=lT/2,---a,=O. 
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tance de ce paramttre sur le refroidissement du 
cylindre. Pour des valeurs de i assez grandes, au dela 
de 400” environ, la temperature 0, est quasiment con- 
stante et voisine de celle du noyau. 

Quand 1 est faible ou mod&t, le refroidissement 
n’est plus uniforme, l’ecart thermique entre l’amont 
(plus refroidi) et l’aval peut atteindre 20% de la tem- 
perature du noyau autour de la valeur 1 = 4. Ce phen- 
omene vaut aussi bien pour lair que pour l’eau. I1 
convient toutefois de noter l’influence du nombre de 
Prandtl sur la temperature moyenne de la paroi ; cette 
influence est d’autant plus significative que I est petit. 
Pour 1 = 4 par exemple, la temperature moyenne de 
la paroi est respectivement de l’ordre de 0.45 pour 
Pr = 0.72 et de 0.27 pour Pr = 5. 

Les effets des forces d’origine thermique marquent 
aussi les profils t?,,(x) qui montrent a travers la Fig. 
2(a) une amelioration sensible du refroidissement 
dans le cas de la convection mixte. 

La Fig. 2(b) montre que I’influence de l’inclinaison 
cc,+ manifeste surtout a l’aval de l’obstacle oh les 
profils O,,(X) sont caracterises par leur dissymttrie pour 
t(O = II/2 par rapport au cas symetrique a0 = 0. 

L’tchange thermique avec le fluide environnant 
est quantifie par le nombre de Nusselt 
Nu = (-2/II)(ae/$~)~=, dont les variations sont 
represent&es sur les Fig. 3(a) et (b). On note en premier 
lieu que l&change thermique est faible et quasiment 
uniforme quand /z est petit, il reste faible quelque soit 
1, en aval, au voisinage du point de separation dont 
la position angulaire est approximativement de 125”. 
A partir de ce point ou il attient son minimum, le 
nombre de Nusselt croit reguilierement vers l’amont, 
comme en situation de convection naturelle lorsque 
Pr = 0.72. 

Dans le cas de l’eau, la distorsion des profils a l’aval 
du cylindre, est une preuve que les effets de la con- 
vection for&e sont localement importants. 

Dans les deux cas, le taux de croissance moyen est 
environ deux fois plus Cleve sur la partie superieure 
du fil. Le maximum de transfert est obtenu a l’amont, 
au point de stagnation. 11 est d’autant plus important 
que i est grand. 

Une comparaison entre les Fig. 4(a) et (b) fait 
ressortir que la qualite du transfert thermique global 
est sensiblement affectee par I’inclinaison c(,,. Cette 
difference de la qualite de l’echange thermique global 
s’explique par l’existence de zones de convection mixte 
d&favorable quand a,, # 0. Le nombre de Nusselt 
moyen Nu rapport6 a Nu, (nombre de Nusselt moyen 
en convection for&e) est une fonction monotone 
croissante de Gr/Re’ pour toutes les valeurs de 1. 
Le taux de croissance est sensiblement constant en 
convection mixte orthogonale (a0 = n/2) alors qu’il 
diminue quand Gr/Re’ augmente en convection mixte 
symttrique. Notons aussi que l’influence de Gr/Re’ 
sur le transfert thermique global s’amortit quand i - 
diminue, Nu tend vers NUT quand 1 tend vers zero. 

D’un point de vue dynamique, les repartitions par- 

(a) *) 

I 1 I 

0 100 200 300 

u(en degrks) 

lb) ‘8) 

Nu 

A,=?- 

0 I I t 

0 100 200 300 
a( en degrhs) 

Fig. 3. Distribution du Nusselt local Re = 40, Gr/Re’ = 8, 
a, = H/2. (a) Pr = 0.72, (b) Pr = 5. 

i&tales du frottement wp et de la pression sont essen- 
tielles pour le calcul des efforts subis par l’obstacle. 

La croissance de 1 conduit a celle du frottement a 
la paroi sur la quasi totalite de l’obstacle sauf dans le 
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Fig. 4. Variations du Nusselt moyen % rapporte a Nu, 
en fonction de G’r/Re2 Pr = 0.72, Re = 20. (a) a, = D/2, 

(b) a0 = 0. 
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Fig. 5. Distribution du frottement a la paroi Re = 40, 

cc, = II/z, Gr/Re2 = 8. (a) Pr = 0.72, (b) Pr = 5. 

le bas de ce dernier du point d’arret de convection 
for&e quand 1 augmente. 

voisinage du point de stagnation oh l’on observe le Notons par ailleurs que les effets d’Archimede 
phenomene inverse (Fig. 5). Les positions des points (Gr/Re* = 8) sont suffisants pour imposer a l’ec- 
de stagnation et de decollement (w, = 0) dependent oulement une structure analogue a celle de convection 
aussi de i. Cette dependance, plus importante pour le naturelle (Ccoulement rampant). Les effets de con- 
point de stagnation se traduit par l’tloignement vers vection for&e, se manifestant a travers la distorsion 
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a(en de!@@ 

Fig. 6. Distribution de la pression a la paroi Pr = 0.72, 
Re = 40, t1,, = H/2. (a) Gr/Re’ = 0, (b) Gr/Re* = 8. 

des profile de w,(x) a l’aval du fil, sont toujours pre- 
sents dans le cas de l’eau alors que pour Pr = 0.72, 
les profils Cvoluent quand d augmente vers ceux de 
convection naturelle. 

L’integration de l’equation de la quantite de mou- 
vement le long de la paroi permet de trouver l’ex- 
pression de la pression : 

P(x) -P(O) = $ s xOp(t) cos(zt) dt 
0 

+$ . 

Les courbes de la Fig. 6 montrent que la chute de 
pression entre l’amont et l’aval peut etre tres impor- 
tante, en particulier quand 1 est Cleve. Contrairement 
au cas de la convection for&e, P(x) posdde un seul 
minimum situ& au point de separation. Ce dernier se 
d&place vers le haut du fil quand 1 augmente. 

En convection mixte, le coefficient de trainee se 
calcule a partir de l’expression : 

- s 
I 

*(@Jx) sin(2nx) dx. 
II 

(a) 

2,O 
c 
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1.0 

cxKxf 
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Fig. 7. Variations du coefficient de trainee C, rapport& g C, 
en fonction de Gr/Re’ Pr = 0.72, Re = 20. (a) c(,, = H/2, (b) 

a, = 0. 

Sur les Fig. 7 sont port&es les variations de C, rapport& 
a C,, (coefficient de trainee en convection for&e) en 
fonction du parametre de convection mixte pour 
divers 1 

Le rapport CJC,, augmente avec I et prtsente une 
allure parabolique en fonction de Gr/Re* dont l’in- 
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Fig. 8. Isovaleurs Pr = 0.72, Re = 20, Gr/Re* = 8,1 = 400, t1,, = n/2. (a) Lignes decourant, (b) isothemres. 

fluence est Cvidemment plus significative pour c(,, = 0 
que pour a,, = H/2. Comme pour le transfert ther- 
mique, l’existence de zones de convection mixte defav- 
orable quand CQ # 0 est a l’origine de la diminution 
de la force de trainee par rapport au cas symetrique. 

Les courbes isovaleurs des Fig. 8(a) et (b) illustrent 
parfaitement l’importance des poussees d’Archimede 
et de l’inclinaison GIN sur la structure de l’ecoulement. 
L’ecoulement est rampant et s’apparente, au voisinage 
de la paroi, a une tcoulement de convection naturelle ; 
le point de stagnation est bien situ6 entre les points 
d’arret des convection for&e et naturelle. La forte 
concentration des lignes isothennes a l’amont y tra- 
duit l’importance de l’echange thermique, tandis qu’a 
l’aval, il y a formation d’un panache thermique, 
comme en convection naturelle. Les effets des par- 
ametres I et Gr/Re’ sont egalement mis en exergue sur 
les profils de vitesse radiale en deux points equivalents 
(a = IT/2 et - lI,‘2) au sens de la convection for&e. 

Les deux profils sont identiques en convection 
for&e. En convection mixte, nous remarquons en 
premier lieu l’irrtgularite du profil de vitesse en 
a = II/2 quand .;1 = 400. Cette irregularite, d’autant 
plus apparente que 1 est grand, est like a la proximite 

$_-_a - - _ _ -- 
I 

- - ??_ _ ,,-_-__~_=~_~~~-===__ 

_---o--c . 
It=400 

r 
Fig. 9. Profils des vitesses angulaires Pr = 5, Re = 40, 
Q = l-I/2. --- c1 = n/2, - a = -n/2. ?? Gr/Re* = 8, 0 

Gr/Re’ = 0. 



2428 M. AMAOUCHE et A. CHENNAFI 

du sillage ; l’effet de 1, et par suite celui de la con- posC reste applicable dans des conditions aux limites 
vection naturelle, est de ralentir l’kcoulement dans la thermiques varikes et pourrait servir g l’klaboration 
direction tangentielle au voisinage de la paroi au profit de lois empiriques de refroidissement d’un obstacle 
de la composante radiale de la vitesse. cylindrique dans les situations envisagtes. 

Au point d’abscisse SI = -n/2, l’augmentation de 
3, conduit B l’augmentation de la vitesse angulaire qui 
atteint sa valeur asymptotique & une distance de la 
paroi de l’ordre de huit fois le rayon du cylindre, aprks 
une croissance et ensuite une dkcroissance monotones. 
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ON THE COOLING OF A HEATED CYLINDER IN PERMANENT MIXED 
CONVECTION REGIME 

Abstract-A numerical scheme based upon a finite difference method combined with a boundary integral 
method is used to investigate the mixed convection heat transfer from a circular cylinder with a heated 
core region. Numerical results are given for radius r, = 0.11, Prandtl numbers Pr = 0.72 and 5, Reynolds 
numbers Re < 40, buoyancy parameters Gr/Re* < 8 and thermal conductivity ratios I < 400. The heat 
transfer and the flow field has been found to be primarily affected by both the buoyancy forces and the 
thermal conductivity ratio, but also depending on the inclination angle G( and on the Reynolds and Prandtl 
numbers. 0 1998 Elsevier Science Ltd. All rights reserved. 


