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1  

Introduction 

 

       Le refroidissement de paroi, est une technique très utilisée dans les différents processus 

industriels, elle rentre dans le cadre de la mécanique et énergétique appliquée. 

        En général, on retrouve dans la majorité des machines électriques deux corps principaux : 

le stator et le rotor, ce dernier constitue par sa surface externe une paroi chauffante qui reçoit 

un flux de chaleur fournie par des résistances chauffantes sous forme d’énergie de conduction 

dans l’épaisseur de cette paroi, cette énergie est ainsi communiquée au fluide de 

refroidissement.         

       Dans cette présente étude, nous nous intéressons au refroidissement d’une paroi tournante 

avec un écoulement d’air chargé d’huile. Les paramètres variables que nous avons retenus sont: 

la vitesse de rotation du rotor N, la vitesse axiale de l’écoulement d’air Va ainsi que le taux de 

chargement en huile 𝑚̇.      

       Notre contribution dans son premier chapitre porte sur une recherche bibliographique du  

refroidissement des parois. 

       Le deuxième chapitre est consacré à la description générale d’une machine électrique, et 

une présentation des différentes techniques de mesures utilisées. 

       Le troisième chapitre est réservé à une étude dynamique sur les pertes de charge de 

l’écoulement d’air chargé ou non d’huile, au passage du cylindre tournant. 

      Dans le quatrième chapitre, il sera présenté une étude thermique du refroidissement de la 

paroi, et donc, sur la détermination des intensités locales d’échange thermique en fonction des 

paramètres précités. 

      Et enfin, on terminera cette étude par une conclusion générale. 
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I.1 Introduction 

 

      Le refroidissement des parois pour les différents écoulements externes, sur plaque plane et 

internes dans les conduites, fait appel à un certain nombre de paramètres dynamiques et 

thermique pour améliorer l’échange thermique ; à cet effet divers études antérieures ont été 

menées sur ces écoulements pariétaux, et ont permis d’importantes améliorations au niveau des 

systèmes industriels notamment dans le domaine aéronautique. 

 

    L’ensemble de cette recherche bibliographique est destiné aux différentes études déjà menées 

sur le refroidissement des parois par des écoulements monophasique et diphasique, 

Et qui est intimement lié à la dégradation de l’énergie mécanique de ces écoulements. 
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I.2. Refroidissement d’une paroi cylindrique par impact d’air 

 

Une contribution au refroidissement d’une paroi cylindrique par un impact d’air a été présentée 

par A. AMESSIS et H. LOUNIS [1] en s’appuyant sur les paramètres variables suivant :  

 La puissance de chauffage de la plaque, soit une température de surface variable. 

 Le débit de l’écoulement de l’air. 

 La distance d’impact de l’air entre la surface de plaque et la soufflerie.  

 

Le dispositif expérimental utilisé dans cette contribution est présenté comme suit  

 

 

 

 

Les principaux résultats dynamique et thermique obtenus lors de leur étude sont présentés ci-

après.  

 

I.2.1. Influence du débit volumique sur la température de paroi  

Une étude de l’influence du débit volumique sur la température de paroi pour une abscisse 

radial 𝑟𝜃=0° a été menée en se basant sur la décroissance du débit. 

Les résultats sont représentés par la figure suivante  

 

𝑧 𝑟(𝜃=90°) 

Coordonnés cylindriques r,𝜃, 𝑧 

 

𝑟𝜃 

Tapez une équation ici. 𝜃 

Schéma.I.1 donnant l’ensemble du dispositif expérimental  

𝑟(𝜃=0°) 
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Les résultats ont montrés clairement que les températures de l’air les plus faibles sont obtenues  

pour un débit intermédiaire dans l’intervalle d’étude du débit d’air compris entre 2 et 4 10-2 

m3/s 

I.2.2 Effet de la distance de jet-paroi sur le coefficient d’échange  

Dans le cadre des études liées au refroidissement d’une paroi cylindrique par impact de jet, les 

résultats montrent qu’en augmentant la distance jet le coefficient d’échange diminue  en 

s’éloignant de la paroi.  

La figure I.2 nous montre les résultats obtenus lors de cette expérience

 

Figure I.2. Effet distance jet-paroi sur le coefficient d’échange convectif pour 𝜃 = 90° 

   

Les résultats obtenus, indique que pour une distance d1=50cm, le coefficient d’échange 

convectif hc diminue progressivement et prend les valeurs les plus faibles. 

T
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) 

Figure I.1. Effet de la distance jet-paroi sur la température de l’air Ta 
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L’expression du coefficient d’échange est donner par la relation suivante : ℎ(𝑐) =
𝑝𝑐

𝑠(𝛥𝑡)
 

I.2.3 Influence de la puissance de chauffe sur la température de paroi  

La figure I.3 nous montre les résultats obtenus 

 

 

 

Les résultats obtenus, montre que la température de l’air décroit pour le point d’arrêt   

𝜃 = 90° , et que la température moins élevée est enregistrée pour une puissance de chauffe la 

plus faible Pc=14.4 Watt d’où un échange plus efficace par rapport à Pc=23.9 et Pc=23.65 watt 

I.3. Etude du refroidissement de paroi chauffante par jet de fluide  

Une autre étude a été faite  par M. MEBARKI et L. MOKRANI,[2] mais pour une géométrie 

différente de celle présentée précédemment ; au cours de cette étude portée sur le 

refroidissement de paroi plane chauffante par jet de fluide, un certain nombre de paramètres 

variables ont été étudié afin de déterminer leur comportement sur l’échange thermique.  

Le dispositif expérimental utilisé dans cette étude et présenté dans le schéma suivant  

Figure I.3 : Influence de la puissance de chauffe sur la température de l’air   

T
a(

°c
) 

                     P = 23.9 Watt 

                     P = 23.65 Watt 

                     P = 14.4 Watt  
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I.3.1. Etude de la répartition du coefficient d’échange convectif local h(y) 

L’expression du coefficient d’échange et donnée par la relation suivante : ℎ(𝑦) =
𝑞(𝑦)

𝑆𝑖(𝑇𝑠0−𝑇∞)
  

Les principaux résultats acquis sont  présenté sur les figures suivantes. 

 

z 

x 

y 
Cordonnées cartésiennes x,y,z  

Schéma I.2 présentant l’ensemble du montage expérimental  

    FIG I.4 

   FIG I.5 



Chapitre I                                         Etude  bibliographique du refroidissement des parois  

 

7       

 L’influence de certains paramètres dynamique et thermique sur le refroidissement de la plaque 

plane chauffante, montre que le transfert de chaleur par convection est intimement associé aux 

mécanismes de l’écoulement du fluide, particulièrement au voisinage de la surface. Leurs 

résultats entrainent que l’échange thermique convectif optimal est obtenu pour un débit 

maximal utilisé soit q=14.653 l/s ainsi que une distance de 30 cm entre la source et la paroi 

ainsi que pour un angle d’inclinaison 𝛼 = 45°  et pour une puissance de chauffe la plus élevée 

utilisé soit une température de surface de l’ordre 10. 

     KAUFFELD et CHRISTENS. [3] en proposent une étude sur les pertes de charge et sur les 

échanges thermiques pour des solutions d’eau-éthanol et d’eau-carbonate de potassium. L’étude 

des pertes de pression a été faite sur des tubes cylindriques de 2,15 m de long, et de diamètre 

interne de 13 mm. Plusieurs solutions aqueuses ont été testées : chlorure de calcium, chlorure 

de magnésium, propylène glycol, éthylène glycol et éthanol. La figure suivante représente 

l’évolution des pertes de charges en fonction du taux de glace pour ces cinq mélanges.  

 

 

Figure.I.6 : Evolution des pertes de charge en fonction du taux de glace pour 

cinq solutions différentes 

Perte de pression spécifique 

V=1m/s 

Taux de glace(%) 

Calciumchloride3% 

Magnésiumchlorid 3% 

Propylenglykol 5% 

Ethelenglykol 5% 

Ethanol 4.5% 
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La figure 7 représente le coefficient d’échange en fonction du taux de glace pour différentes 

vitesses. L’échangeur de chaleur est chauffé en partie extérieure par un réfrigérant le R134a, le 

tube mesure 1 m de long et a un diamètre de 21,6 mm. Les résultats expérimentaux sont 

représentés et comparés aux corrélations (45) et (46) mises au point par ces mêmes auteurs. 

 

 

Les résultats obtenus, indiquent qu’une évolution semblable à celle déterminée avec les pertes 

de charge, c’est à dire une augmentation du coefficient d’échange avec l’augmentation du taux 

de glace et de la vitesse d’écoulement. 

I.4.Transfert thermique pour l’écoulement en canalisation cylindrique de fluide à seuil : 

cas du refroidissement à coefficient d’échange constant  

k. JAVAHERDEH, R.DEVIENNE,[4] ont étudié le transfert thermique pour l’écoulement en 

canalisation cylindrique de fluides à seuil : cas du refroidissement à coefficient d’échange 

constant, Ce travail présente des résultats expérimentaux et numériques concernant le transfert 

thermique pour des fluides dont le comportement rhéologique est modélisable par la loi de 

Herschel-Bulkley dont la consistance varie avec la température. L’écoulement considéré 

s’effectue dans une canalisation cylindrique horizontale. Soumise à un refroidissement 

pariétal dû à un écoulement extérieur à contre-courant.  

Les résultats expérimentaux obtenus en ce qui concerne la répartition des températures de paroi 

paraissent être en accord satisfaisant avec les valeurs issues du code numérique utilisé. Cette 

répartition montre une variation en fonction de l’abscisse réduite Z/D notablement différente 

Figure I.7 : Evolution du coefficient d’échange en fonction du taux de glace (solution 

eau-éthanol 10 %). 

Taux de glace (%) 

h
(w

/m
2 °C

) 

V=2 m/s 

V=1.5 m/s 

V= 1 m/s 

V=2 m/s 

 
V=1.5 m/s 

 
V=1 m/s 

 



Chapitre I                                         Etude  bibliographique du refroidissement des parois  

 

9       

d’une loi en puissance 1/3, on peut distinguer deux zones ; Pour ce qui est de la premières zone, 

les températures de paroi évoluent rapidement du fait des valeurs importantes et des variations 

marquées du nombre de Nusselt relatif au fluide s’écoulant à l’intérieur de la canalisation (pour 

ce fluide, on se situe au tout début d’une zone d’établissement thermique), pour la seconde 

zone, l’évolution plus modéré et plus profondément influencée par les caractéristiques de 

l’écoulement extérieur, à savoir, la température et le coefficient d’échange externe.  

Les principaux résultats acquis sont  présenté sur les figures I.8 

 

 

Pour les fluides testés, la thermo dépendance affectant la viscosité apparente ne modifie que 

faiblement le champ de température, toutefois, on peut observer une déformation mesurable du 

champ dynamique liée à une augmentation de la consistance à proximité de la valeur paroi 

froide.  

 

 

Figure I.8 

k. Javaherdeh, R. Devienne/Int.J. Heat Mass Transfer 42 (1999) 3861-3871 

Influence du facteur de thermo dépendance, Te-Tp en fonction de l’abscisse réduite Z/D,    b=0 k-1,      b=0.014 k-1       b=0.050 K-1      

( Re=1.34, Te=32°c, h0=2400 W m2 K-1, T∞=1.8°C) 
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I.5.Etude numérique du refroidissement d’une surface métallique par pulvérisation 

Une étude numérique du refroidissement d’une surface métallique par pulvérisation a été menée 

par M.R. GUECHI et al, [5] 

Ce travail s’inscrit dans un projet de recherche visant à améliorer la dissipation de flux de 

chaleur et le refroidissement de moteurs électriques de grande puissance (plus de 30 kW) 

destinés à une nouvelle génération de voitures électriques.  

L’analyse des résultats obtenus par les auteurs porte essentiellement sur l’évolution du 

coefficient local de transfert de chaleur (noté h) le long de la plaque. Leurs résultats de 

simulation sont confrontés aux résultats obtenus numériquement par ISSA [6], eux-mêmes 

validés par les données expérimentales de ChANG and YAO [7]. Une comparaison des trois 

modèles diphasiques présentés précédemment a été menée dans un premier temps. La figure.I.9 

regroupe les  évolutions du coefficient d’échange obtenues en utilisant le même modèle de 

turbulence, à savoir le modèle k-epsilon Realizable. Il apparaît une nette dispersion des résultats 

prédits par les trois modèles diphasiques mettant en évidence la difficulté de modéliser avec 

précision les échanges thermiques en présence d’un changement de phase. En comparant ces 

évolutions avec celle obtenue par ISSA [6], on constate que c’est  que le modèle DPM (modèle 

de phase discret) qui donne les résultats les plus en accord avec ceux de cet auteur, surtout en 

bout de plaque. Ce modèle est par contre nettement mis en défaut près de l’axe du domaine, 

c’est à dire dans la région immédiate d’impact du jet. Dans cette zone, c’est le modèle eulérien 

qui prédit les résultats les plus satisfaisants. L’évolution du coefficient d’échange obtenue dans 

ce cas présente toutefois une allure singulière avec un pic correspondant à une valeur 

relativement élevée de h, avant de retrouver des valeurs plus en accord avec le modèle DPM 

(modèle de phase discret) en s’éloignant de la zone d’impact. Concernant le modèle de mélange, 

il sous-estime très fortement les échanges thermiques et semble inapproprié à notre 

problématique. [5] 
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La figure suivante nous donne les différents résultats obtenus par les auteurs 

 

I.6. Couplage du refroidissement interne et externe des aubes de turbine à gaz  

GHAZALI.F, [8] à étudiée  l’influence du taux d’injection et du nombre de Mach sur l’efficacité 

de refroidissement, les résultats sont présenté sur la figure I.8 et I.9  

 

Figure I.10. Contours de la température sur le bord d’attaque pour les différents taux des 

injections (cas du plexiglas, Ma=0.36) 

La figure 1.10 des contours de la température pour les différents taux d’injections montre que 

l’efficacité de refroidissement près du bord d’attaque augmente avec l’augmentation du taux 

d’injection jusqu’à une valeur optimale (dans notre étude G=0.6). Au-delà de cette valeur, la 

FIG. I.9- Evolutions radiales du coefficient  d’échange pour différents modèles 

diphasiques 

h
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W
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pénétration du jet refroidissant est tellement intense qu’il se détache de la paroi solide et perd 

de son efficacité. Ce phénomène est connu dans la littérature spécialisée sous le nom de ‘lift 

off’(décollage) . Par contre dans la zone assez éloignée du bord d’attaque le taux d’injection le 

plus élevé produit la température la plus basse en conformité avec la quantité importante de 

fluide froid éjectée. 

Sur les figures I.11 et I.12 de l’efficacité de refroidissement par film associées, on remarque 

que l’augmentation du nombre de Mach améliore le refroidissement de la surface externe du 

Blunt body (corps mobile).  

 

ZHIHONG et CHIN HAN [9] ont expérimentalement étudié les effets de la géométrie et 

l’inclinaison des trous par rapport au sens de l’écoulement sur le mécanisme de refroidissement 

par film. Les résultats montrent que les trous évasés fournissent une efficacité de 

refroidissement plus meilleur par rapport aux trous cylindriques en particulier à des taux 

d’injections plus élevés et les trous orientés dans le sens d’écoulement sont plus efficace que 

les trous d'angle composés (dans le sens d’écoulement et le sens de l’envergure).  

Figure I.11 : Contours de l’efficacité de refroidissement par film sur le bord 

d’attaque  (plexiglas M=0.14, G=0.6) 

  Figure I.12 : Contours de l’efficacité de refroidissement par film sur le bord d’attaque  (plexiglas 

M=0.36, G=0.6)   



 

 

 

Chapitre II 

 

Etude du dispositif expérimental 



CHAPITRE II                                                                           Etude du dispositif expérimental  

 
13 

 

 

II. Dispositif expérimental et techniques de mesure  

II.1. Introduction 

     Dans ce présent chapitre nous allons faire une description générale du dispositif 

expérimental ainsi que les différentes techniques de mesures utilisées.  

Le dispositif est constitué principalement de deux circuit ; le circuit d’huile et le circuit d’air.  

      Les techniques de mesure principales utilisées lors de cette présente étude y sont aussi 

présentées, telles  que la mesure des températures de l’air chargé ou non d’huile au passage du 

cylindre tournant et les températures de paroi de ce cylindre. 
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II.2 Etude du dispositif expérimental 

II.2.1. Description du dispositif expérimental 

Une étude expérimentale (dynamique et thermique) est effectuée sur l’installation globale 

présentée ci-dessous sur la figure II.1

 

1. ventilateur                              6. Contact tournant                    12. Couplemètre                  

2. vanne 7. Plaques porte-palier               13. Moteur 

3. caisson  8. Arbre 14. Echangeur à eau 

4. convergeant 9. Stator  15. Piège à huile 

5. collecteur tournant 10. Rotor  16 bac d’huile 

                                                    11. Buses de pulvérisation         17 pompe doseuse 

                                                                                                       18 rotamètre  

 

 
Figure.II.1- schéma d’ensemble du montage 

expérimental   

1 

2 
3 

6 

5 

4 

8 

7 

10 9 11 

12 

13 14 

15 

16 17 

18 
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      Le dispositif expérimental, qui a été utilisé pour l’étude du refroidissement de la paroi 

d’un cylindre tournant, est illustré par le schéma d’ensemble du montage de la figure II.1 

Il comporte deux circuits principaux :  

 Un circuit d’air : 

        L’air est aspiré par le ventilateur, traverse l entrefer de la machine tournante ainsi que 

l’échangeur a eau, ou il est  refroidi puis recyclé par le ventilateur. 

 Un circuit d’huile : 

       L’huile stockée dans un bac ou elle peut être thermostatée, est aspirée par une pompe 

doseuse. Elle arrive ensuite au niveau des tuyères par lesquelles elle est injectée radialement 

sur le  cylindre à travers une rainure longitudinale dans l’épaisseur du stator. La majeure 

partie de l’huile est emportée par l’écoulement axial d’air tandis que l’autre partie s’écoule 

par l’orifice situé au niveau inférieur de l’enveloppe statorique. La totalité de l’huile se 

retrouve à l’entrée de l’échangeur qu’elle traverse à son tour pour être refroidis. Un piège à 

huile, placé à la sortie de l’échangeur, permet de récupérer la quasi-totalité de l’huile évacuée 

par gravitation vers le bac de stockage d’où elle sera reprise par la pompe. 

II.2.2.Circuit d’huile : 

       Le  dispositif de pulvérisation radiale d’huile le long d’une génération du stator se 

présente comme le montre la figure II.2 

 

Figure II.2 dispositif de pulvérisation 
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Le circuit d’huile est fermé et se compose des éléments suivants : 

 La pompe doseuse  

Qui aspire de l’huile à, partir du bac. Cette pompe est à débit variable jusqu’ à 120L/h. 

 Deux rotamètres  

Étalonnés pour l’huile, qui permettent la détermination du débit véhiculé par chaque des 

buses. 

 Deux manomètres 

      Qui permettent de situer le régime de fonctionnement de chaque buse. 

 Deux buses de pulvérisation mécanique  

De même type à jet conique et plat ; elles sont disposées de manière à assurer une 

injection le long d’une génératrice du stator, de façon sensiblement homogène. 

 

II.2.3 Dispositif de chauffage 

Le circuit de chauffage est représenté sur la figure II.3  

Figure II.3.présentant le circuit de chauffage et de mesure 
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Il comporte essentiellement les éléments suivant : 

 Un auto transformateur triphasé qui permet un réglage de la puissance de chauffe. 

 Un wattmètre statique sur lequel est lue la puissance active consommée par le circuit 

de chauffage. 

 Un voltmètre placé entre deux phases et un ampèremètre placé en série avec le 

secondaire du transformateur de courant, permet de vérifier la bonne adaptation de 

l’appareillage aux mesures.    

La puissance électrique transmise au rotor par trois balais en graphite, en contact tournant 

sur trois bagues de bronze. 

 Trois résistances chauffantes reliées en triangle aux bagues sont enroulées dans 

l’épaisseur du cylindre, en hélice de faible pas. 

II.2.4 Dispositif de mesure de température  

     Toutes les mesures de température sont effectuées avec des thermocouples chromel-

alumel. Certains fixés sur le stator, permettent de mesurer les températures aux seins de 

l’écoulement ; d’autres implantés dans le rotor, rendent accessibles la mesure de température 

en 4 points de la surface paroi tournante. Les positions de ces thermocouples sont représentées 

sur la figure II.4 
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Figure II.4 Présentant la position des prises de température 

1, 2, 3,4 thermocouples de paroi du rotor.  

5, 6 thermocouples de contrôle.  

7 thermocouples d’entrée supérieure de l’écoulement. 

8 thermocouples d’entrée inférieure de l’écoulement. 

9 thermocouples de sortie supérieure de l’écoulement. 

10 thermocouples de sortie inférieure de l’écoulement. 

11 thermocouple de sortie supérieure avale de l’écoulement. 
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      Les thermocouples placés en surface du rotor sont reliés à la chaine de mesure par un 

collecteur tournant, balayé par un courant d’air parfaitement sec. Cet air permet 

d’homogénéiser la température interne du collecteur et d’éviter aussi les effets 

thermoélectriques secondaires au niveau du collecteur. 

     Un commutateur à douze positions, permet de passer d’un thermocouple à un autre. Tous 

les fils alumel sont rassemblés en un point ; la commutation désirée s’effectue sur les fils 

chromel. 

     Un multimètre à affichage numérique, muni d’une compensation automatique de source 

froide, permet la mesure des tensions délivrées par les thermocouples, et par là, des 

températures. 

II.3. Techniques expérimentales   

      Il nous a paru utile de rappeler la procédure de mesure des températures et des puissances 

de chauffe et de décrire la technique de mesure des débits d’huile, qui diffère de celle utilisée 

précédemment. 

II.3.1. Mesure de température  

II.3.1.1.Température d’entrée et de sortie de l’écoulement 

     Nous disposons de quatre thermocouples pour mesurer les températures de l’écoulement 

au passage de la partie tournante. Ils sont tous placés verticalement dans l’enveloppe 

statorique et dépassent sa surface interne de quelques millimètres. Deux d’entre eux sont 

situés à l’entrée de l’entrefer (l’un est placé dans la partie supérieure du stator, l’autre dans sa 

partie inférieure) ; ils donnent la température moyenne à l’entrée de la zone annulaire ; deux 

autres également placés dans les parties supérieure et inférieure du stator, en sortie de l’espace 

annulaire devraient permettre d’accéder à la température moyenne en sortie. (Figure.4.)   

     Dans toutes nos expériences nous avons thermostaté l’huile à la température moyenne 

d’entrée de l’écoulement axial d’air afin d’éviter l’existence de gradient de température dans 

le mélange air-huile à l’entrée du cylindre. dans ce but, un thermocouple a été placé à l’amont 

d’une buse afin de connaitre la température de l’huile avant son injection sur le cylindre 

tournant. Enfin, un thermocouple a été placé dans l’espace libre aval, entre le cône du rotor et 

le stator, pour donner une indication supplémentaire sur la température moyenne de mélange à 

la sortie de l’espace annulaire.  
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II.3.1.1.a.Température d’entrée de l’écoulement 

      En écoulement d’air seul, les indications des deux thermocouples sont voisines. L’écart 

maximum observé est de 0.2° C. la moyenne arithmétique des deux températures sera adopté 

pour déterminer la température d’entrée de l’écoulement axial d’air dans l’espace annulaire. 

      Lorsque l’air est chargé d’huile, l’écart entre les deux températures mesurées à l’entrée 

augmente légèrement ; il est au maximum de 0.4° C. l’accroissement de cet écart est attribué à 

un défaut de la thermostation de l’huile, qui ne peut être assuré qu’à ± 1.5° C. 

      La moyenne arithmétique de ces deux température sera encore utilisée pour déterminer la 

température d’entrée de l’écoulement d’air chargé d’huile. 

II.3.1.1.b.Température de sortie de l’écoulement : 

      La température de mélange de l’écoulement à la sortie de l’entrefer est plus difficile à 

déterminer étant donné l’existence des gradients radiaux de température, non négligeable dans 

cette zone. 

     En écoulement d’air fortement chargé d’huile, on note un écart sensible (jusqu’à 4°6) entre 

les indications fournies par les deux thermocouples de sortie. 

Seule la dernière sonde, située tout à fait à l’aval de la partie conique de la chambre de 

mesure, donne une indication plus représentative de la température de mélange, légèrement 

majorée par le flux issu de la partie conique du rotor. 

Nous avons donc préféré faire une évaluation théorique de cette température de mélange. 

 II.3.1.2 Température de la partie tournante 

      Les différents thermocouples dont nous disposons pour effectuer un prélèvement de  

température pariétale sont représenté sur la figure II.4. 

     Quatre d’entre eux sont noyés à la surface du rotor et situés respectivement à 3.9, 63.3, 

126.3 et 186 mm de la jonction cône amont-rotor. Ils permettent de mesuré la température de 

la paroi au contact du fluide. Deux thermocouples de contrôle sont placés à l’intérieure du 

cylindre ; l’un est situé dans l’arbre, l’autre dans le disque isolant médiant de l’espace confiné. 

Ces deux indications permettent, lors de chaque expérience, de vérifier si l’équilibre 

thermique est bien atteint. 
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II.3.2 Mesure des débits d’huile 

      Divers moyens permettant d’évaluer le débit d’huile injectée dans l’entrefer sont à notre 

disposition. 

II.3.2.1 Réglage de la pompe doseuse 

     La position de réglage de la pompe permet d’avoir une indication du débit total dans 

l’installation. Néanmoins, sachant que ce débit varie légèrement avec la pression d’utilisation, 

on ne retiendra cette détermination qu’à titre indicatif. 

 II.3.2.2. Rotamètres  

      Deux rotamètres sont disposés respectivement sur chacune des alimentations des deux 

buses de pulvérisation. Ils permettent une lecture directe du débit d’huile pulvérisée par 

chaque tuyère. Cependant le rotamètre présente l’inconvénient d’être sensible à la viscosité du 

fluide et donc à sa température. Nous avons préféré un étalonnage direct des rotamètres par 

mesure du volume d’huile délivrée pendant un temps donné, par la buse, dans diverses 

conditions de fonctionnement.   

II.3.3 Mesure de la puissance de chauffe  

     Les trois éléments chauffant du rotor sont connectés en triangle aux sorties de 

l’autotransformateur triphasé. Les trois résistances n’étant pas strictement équivalentes, la 

mesure de la puissance électrique n’est pas déductible de celle effectuée sur une seule phase. 

On a alors utilisé la méthode dite des deux wattmètres  

     Dans cette méthode la puissance totale triphasée est égale à la somme algébrique des deux 

puissances partielles P1 et P2 obtenues en plaçant successivement l’inverseur sur P1 et P2. 

Compte tenu des pertes de puissance en ligne et des pertes liées aux contacts des balais sur les 

bagues, il est nécessaire d’apporter une correction sur la puissance totale indiquée par le 

wattmètre pour accéder à la puissance de chauffe.   
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III Etude dynamique des pertes de charge  

II.1 Introduction 

       Dans cette partie, nous allons intéresser, à l’étude dynamique qualitative et quantitative 

du refroidissement de la paroi tournante par un écoulement axial d’air chargé d’huile. 

        Étude qualitative portera sur le comportement de la phase liquide sur la paroi du rotor 

lors de la rotation de ce dernier. 

        L’étude quantitative portera sur l’influence d’un certain nombre de paramètres sur les 

pertes de charge comme la vitesse de rotation de la paroi du cylindre, la vitesse axiale de 

l’écoulement d’air, et le débit volumique d’huile.  
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III.2 Etude qualitative sur le refroidissement de la paroi tournante  

III.2.1 Considérations dynamiques sur le film d’huile 

On suppose que le film se développant sur le rotor et se déplaçant sur ce dernier, est 

d’épaisseur constante, indépendante de θ et ʓ. 

Un élément infinitésimal du film de masse dm, de coordonnées r, θ, ʓ est soumis aux 

suivantes forces : 

 la force centrifuge due à la rotation du rotor. 

 le poids de l’élément. 

 les efforts de pression latéraux s’exerçant sur les forces latérales. 

 les efforts de pression radiaux s’exerçant sur les forces radiales. 

Si on néglige le poids du liquide devant la force centrifuge le bilan des forces exercées sur 

l’élément en équilibre s’écrit suivant r : 

𝑑𝐹 =  
𝑑𝑝

𝑑𝑟
 𝑟 𝑑𝑟 𝑑𝜃 𝑑ʓ 

Ou : P(r) est une pression statique  

𝑑𝐹 = 𝜌 
𝑉𝜃

2

𝑟
 𝑟𝑑𝑟 𝑑𝜃 𝑑ʓ 

En supposant que la vitesse tangentielle du film est constante et égale à la vitesse de rotation 

du rotor. 

     Dou :                                               𝜌 
𝑉𝜃

2

𝑟
=  

𝑑𝑝

𝑑𝑟
 

Une résolution des équations de NAVIER-STOCKES avec comme hypothèse VR=0 conduit 

au même résultat. 

A l’intérieur du film, le gradient de pression équilibre la force centrifuge. 
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A la surface du film au contact avec l’air, l’équilibre est assuré grâce à la tension superficielle 

𝜎  du fluide. 

En effet compte tenu de la concavité de la surface, il existe une différence entre la pression 

dans le film a l’interface liquide-air (notée Pint.) et la pression de l’air a cette même interface 

(notée Pext). 

On peut écrire                                        
𝜎

𝑅+𝜀
≠

𝜎

𝑅
= 𝑃𝑖𝑛𝑡 − 𝑃𝑒𝑥𝑡   

 

 

 

Quand N=0, 𝜎 est la valeur statique de la tension superficielle. 

Quand N> 0, il apparait un gradient de pression positif dans le film : 
𝑑𝑝

𝑑𝑟
> 0 , soit pour une 

pression Pext  donnée, on a un accroissement de Pint. Le film reste alors en équilibre grâce à la 

fois, à une diminution de son épaisseur 𝜀 (ce qui a pour effet, à 
𝑑𝑝

𝑑𝑟
 donnée, de diminuer Pint) 

 

Et à l’existence d’une élasticité propre du liquide. La rupture du film se produit lorsque : 

𝑃𝑖𝑛𝑡 (𝑁) − 𝑃𝑒𝑥𝑡 =
𝜎𝐴𝑅𝑅

𝑅
. 

Ou 𝜎𝐴𝑅𝑅 est la valeur d’arrachement de la tension superficielle supérieure à la valeur 

statique. 

En effet il existe, pour un grand nombre de solutions, même très diluées (mais non pure) une 

courbe d’élasticité du film. A ce niveau, 𝜎𝐴𝑅𝑅 correspond à la limite d’élasticité de ce film. 
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III.2.2 Modèle de film se développant sur le rotor  

Remarque : 

         En réalité, le film s’amenuise lorsque la vitesse de rotation croit et devient suffisamment 

fin tel que, une moindre discontinuité géométrique à l’entrée du rotor, cause un début de 

rupture, ainsi lorsqu’on augmente la vitesse de rotation, on assiste à une lente désagrégation 

du film, plutôt qu’à une franche rupture après rupture avec la rotation du film uniforme sur la 

paroi, il se produit une réorganisation du film en fins filets axiaux, à la surface du rotor. 

      Si l’on considère que les filets sont de rayon moyen  𝑟0 ≪ 𝑅  l’écart de pression à 

l’interface liquide- air peut s’écrire : 

 

 

𝑃𝑖𝑛𝑡 =  𝑃𝑒𝑥𝑡 + 
𝜎

𝑟0
 

 

La valeur très faible de 𝑟0  (𝑟0 ≪ 𝑅) permet d’obtenir des pressions intérieures du filet 

liquide, beaucoup plus importantes que précédemment et équilibrer les forces centrifuges 

ainsi le film se développant auparavant sur la surface du rotor et remplacer par le nouveau 

type d’écoulement dont la structure géométrique de la phase liquide est constitué de filets 

axiaux d’autant plus mince que le rotation est élevée. 

Schéma III.1 Modèle du film se développant sur le rotor  
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III.3 Etude quantitative sur le refroidissement de la paroi tournante  

Les pertes de charge de l’écoulement d’air en fonction de la vitesse de rotation (pour un débit  

de 8.20 10-6 m3/s) sont représentées sur la figure III.1 
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Figure III.1 illustrant l'influence de la vitesse de rotation sur les pertes de 
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La distribution des pertes de charge de l’écoulement d’air pour les différentes vitesses de 

rotation et pour une vitesse axiale de 55m/s est représentée sur la figure III.2 
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Le coefficient de frottement de l’écoulement d’air en fonction du nombre de Taylor pour les 

différentes vitesses axiales et pour un débit 8.20 10-6 m3/s est représentée sur la figure III.3 
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      Les variations des pertes de charge de l’écoulement d’air en fonction de la vitesse axiale 

pour un débit Qv= 8.2 10-6 m3/s est représenté sur la Figure III.4 
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       Le coefficient de frottement de l’écoulement d’air en fonction du nombre de Reynolds 

pour les différentes vitesses de rotation et pour un débit 8.20 10-6 m3/s est représentée sur la 

figure III.5 
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      Variation des pertes de charge de l’écoulement d’air en fonction du débit volumique  pour 

N=60tr/mn et pour les différentes vitesses axiaux est représenté sur la Figure III.6 
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        Le coefficient de frottement de l’écoulement d’air en fonction du taux de chargement 

pour une vitesse axiale de 15 m/s et pour différentes vitesse de rotation  est représenté sur la 

figure III.7 
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Le coefficient de frottement réduit de l’écoulement d’air en fonction du taux de chargement 

pour une vitesse axiale de 45 m/s et pour différentes vitesse de rotation  est représenté sur la 

figure III.8 

 

Figure III.8. présentant Le coefficient de frottement réduit de l’écoulement d’air en fonction 

du taux de chargement 
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III.3.1 Discution des résultats 

III.3.1.1 Influence de la rotation de la paroi du cylindre sur les pertes de charge de 

l’écoulement d’air (chargé d’huile) 

          D’après la figure III.1 on constate que pour des vitesses axiales variables, de l’air 

chargé d’huile l’allure des courbes est similaire. La perte de charge est légèrement  croissante, 

pour les faibles vitesses de rotation et quasiment constante pour 60< 𝑁 < 1000 𝑡𝑟/𝑚𝑛. 

       On remarque d’après la figure III.2 que les pertes de charge présentent aussi la même 

allure avec la vitesse de rotation, les quatre courbes elles sont en concordances, on retrouve 

pour l’intervalle de variation de N compris entre 0 à 60 tr/mn une légère  augmentation puis 

elles se stabilisent entre 60 et 1000 tr/mn.  

III.3.1.2 Influence du nombre de Taylor sur le coefficient de frottement 

      

        La figure III.3  nous donne une indication sur l’influence du nombre de Taylor sur le 

coefficient de frottement au niveau de la paroi du rotor, on constate que le coefficient de 

frottement croit légèrement aux faibles valeurs du nombre de Taylor, et reste constant au-delà 

de la valeur de 60. 

III.3.1.3 Influence de la vitesse axiale de l’écoulement sur les pertes de charge  

 

       Concernant la variation des pertes de charge en fonction de la vitesse axiale.la figure III.4 

nous donne une variant de  15 à 55 m/s,  on retrouve une allure parabolique. Les pertes de 

charge au niveau de la paroi tournante sont proportionnelles au carré de la vitesse axiale de 

l’écoulement chargé d’huile. 

III.3.1.4 Influence du nombre de Reynolds sur le coefficient de frottement   

  D’après la figure III.5 On note un décroissante continue du  coefficient de frottement avec le 

nombre de Reynolds. Cette diminution est d’autant plus accentuée avec la vitesse de rotation 

de la paroi du cylindre tournant. 
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III.3.1.5 Influence du débit volumique sur les pertes de charge  

On note aussi les courbes de la variation des pertes de charge en fonction du débit volumique 

analogues. Les courbes sont croissantes pour un intervalle du débit volumique Qv qui varie 

jusqu’à 50 l/h et pour l’intervalle qui se situe entre 50 et 95 l/h on constate que les pertes de 

charge restent constantes 

 

III.3.6 Influence du taux de chargement de l’air en huile sur le coefficient de frottement  

 La figure III.7 représente  Le coefficient de frottement en fonction du taux de chargement, on 

constate que pour les quatre courbe ont presque la même allure, est en augmentation sensible 

pour un taux de chargement variant jusqu’à 25 %, puis se stabilise au-delà de cette dernière 

valeur. 

III.3.7 Influence du taux de chargement de l’air en huile sur le coefficient de frottement 

réduit ᴧ A
∗
 

D’après la figure III.8 représentant Le coefficient de frottement reduit en fonction du taux de 

chargement,  on déduit  aussi que on augmentant le taux de chargement  le coefficient de 

frottement augmente, puis il se stabilise à partir d’une valeur de 5.2% à une vitesse de rotation 

de 1000 tr/mn. 
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IV Etude thermique du refroidissement  

IV.1 Etude thermique qualitative du refroidissement de la paroi tournante 

IV.1.1 Elément d’analyse dimensionnelle  

IV.1.1.1 Ecoulement monophasique  

En écoulement monophasique, l’analyse dimensionnelle permet d’obtenir un certain nombre 

de groupements adimensionnels, le théorème de Vachy-Buckingham permet d’écrire une loi 

sous la forme : 

                                Nu=ƒ (Re, Pr, Ta,   D/d,  L/d) 

Où : 

Re= ρ 𝑣̅d / μ 

Pr= Cp μ / λ 

Ta= (ω d D/υ) (d/D) 1/2 

       Le rapport D/d possède un rôle important au niveau du transfert de chaleur. Compte tenu 

des caractéristiques invariantes du montage ce rapport restera constant. 

Pr, D/d et L/d étant invariants, la loi précédente peut s’écrire sous la forme  

Nu=ƒ (Re, Ta) 

Ou selon la loi limite d’Esnault-Pelterie : 

Nu= K Re
α Ta

β 

Ou K, α, β seront déterminés expérimentalement  

 

IV.1.1.2 Ecoulement diphasique  

Un certain nombre de nouveaux paramètres doivent être introduit et en particulier les 

propriétés physique de la phase liquide et le taux de chargement massique ṁ que l’on définit 

comme suit : 

ṁ =
𝑀𝐿

𝑀𝐿 + 𝑀𝑔
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ML : densité de flux massique de la phase liquide 

𝑀𝐿 =
𝜌𝐿  𝑄𝑣𝐿

𝜋 (𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2)
 

Mg : densité de flux massique de la phase gazeuse : 

𝑀𝑔 =  
𝜌𝑔 𝑄𝑣𝑔

𝜋 (𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2)
 

Si m et g sont respectivement les indices relatifs à l’écoulement diphasique et monophasique, 

une étude dimensionnelle des propriétés physique des fluides permet d’écrire  

Rem= Reg                                                                  Num=NuL 

Tam=Tag                                                                     Prm=PrL 

La loi adimensionnelle se réduisant de l’échange thermique est du type : 

NuL =  ƒ (Reg , Tag , PrL , ṁ) 

Cette dernière loi ne tiens pas compte de l’influence des tailles des gouttelettes sur l’échange 

thermique. 

IV.1.2 Considérations thermiques de l’écoulement 

 IV.1.2.1 Ecoulement monophasique  

 

Schéma  IV.1. Présentant la formation d’une couche                                                                            

limite en écoulement monophasique                                                          
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Une couche limite dynamique et thermique se développe à partir de l’entrée du rotor 

chauffant. 

Si 𝑇𝑝(Ƶ) est la température de paroi 

    𝑇𝑚(Ƶ) est la température de mélange de l’air 

    𝑞(Ƶ) est la densité de flux de chaleur fournie par le rotor à l’écoulement, on peut écrire : 

 𝑞(Ƶ) = ℎ(Ƶ)[𝑇𝑃(Ƶ) − 𝑇𝑚(Ƶ)] 

Ou ℎ(Ƶ) est le coefficient d’échange thermique à la paroi et 𝑅(Ƶ) =
1

ℎ(Ƶ)
 est la résistance 

thermique locale. 

IV.1.2.2 Ecoulement diphasique (Air chargé d’huile)  

Soit le modèle, simplifié du film, utilisé auparavant : 

 

On considère que le film liquide existe dès l’entrée du rotor et qu’une couche limite du 

mélange (Air-liquide) se développe autour du film. Soient  

    𝑇𝑝 : La température du rotor. 

    𝑇𝑓 : La température du film a l’interface liquide-air. 

    𝑇𝑚 : La température du mélange air-brouillard. 

    𝑞′(Ƶ) : La densité de flux de chaleur à la paroi 

Schéma  IV.2. présentant la formation d’une couche                                                                                

limite en écoulement diphasique 
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𝜖 : L’épaisseur du film  

𝜆 : La conductivité thermique du liquide 

 On peut écrire :  𝑞′(Ƶ) = 𝑞𝑓(Ƶ) + 𝑞𝐴(Ƶ) = ℎ′(Ƶ)(𝑇𝑝 − 𝑇𝑚)(Ƶ) 

Si : 

𝑞𝑓(Ƶ) : Flux thermique véhiculé par le film   

𝑞𝐴(Ƶ) : Flux thermique véhiculé par le mélange air-brouillard  

1

ℎ′(Ƶ)
 : Résistance thermique total 

La relation précédente peut prendre la forme suivante : 

𝑞′(Ƶ) =  ℎ𝑓[𝑇𝑝(Ƶ) − 𝑇𝑓(Ƶ)] + ℎ𝑚[𝑇𝑓(Ƶ) − 𝑇𝑚(Ƶ)] =
[𝑇𝑝(Ƶ) − 𝑇𝑓(Ƶ)]

𝑅𝑓

+
[𝑇𝑓(Ƶ) − 𝑇𝑚(Ƶ)]

𝑅𝑚

 

 

Sachant que 𝑅′ et 𝑅𝑓 ne sont plus des résistances analogues. 

Soient les deux hypothèses des échanges thermiques dans l’entrefer : 

 Echange thermique rotor-air est identique à l’échange thermique film liquide-air : 

Cette hypothèse a été utilisée par plusieurs auteurs, mais peut être mise en doute, puisque la 

géométrie de notre système repose sur un cylindre placé longitudinalement à l’écoulement 

d’air et surtout soumis aux chocs et rebond rebonds des particules liquides venant, 

transversalement le film d’huile et modifier le coefficient d’échange thermique. cependant la 

position du cylindre dont la génératrice a même direction que celle de l’écoulement d’air, peut 

éventuellement éliminer les effets perturbateurs.  

L’hypothèse se traduit par : 𝑅 = 𝑅𝑚           (1) 

 Hypothèse de Nusselt de conduction à travers le film liquide enveloppant le rotor : 

On considère le film mince et les termes de transport convectif d’enthalpie ( 𝑖𝑒 𝑞𝑓) petit 

devant les termes de conduction en 𝑟 ( 𝑖𝑒 𝑞𝐴) 
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Soit : ℎ𝑓[𝑇𝑝 − 𝑇𝑓] ≪ ℎ𝑚[𝑇𝑓 − 𝑇𝑚] 

Dou ℎ𝑓 ≪ ℎ𝑚
[𝑇𝑓−𝑇𝑚]

[𝑇𝑝−𝑇𝑓]
 

Ainsi le bilan thermique, effectué sur un élément de film implique que : 

𝜕2𝑇

𝜕𝑟2 = 0                           Si 𝑅 < 𝑟 < 𝑅 + 𝜀 

D’où la température dans le film, suit une évolution linéaire  

(
𝜕𝑇

𝜕𝑟
)

𝑅
=

𝑇𝑓 − 𝑇𝑝

𝜀
 

La densité de flux de chaleur à la paroi vaut 𝑞′(𝑅) = −𝜆 (
𝜕𝑇

𝜕𝑟
)

𝑅
= 𝜆

𝑇𝑃−𝑇𝑓

ɛ
            (2) 

Or : 

𝑞′ =
𝑇𝑃 − 𝑇𝑓

𝑅𝑓
+

𝑇𝑓 − 𝑇𝑚

𝑅𝑚
 

De (1) et (2) on trouve : 

𝑞′ = ℎ𝑓

𝜀

𝜆
𝑞′ +

𝑇𝑓 − 𝑇𝑚

𝑅
 

𝑇𝑝 − 𝑇𝑚 = (𝑇𝑝 − 𝑇𝑓) + (𝑇𝑓 − 𝑇𝑚) = ɛ
𝑞′

𝜆
+ 𝑅𝑞′(1 − ℎ𝑓ɛ/𝜆) 

 

𝑞′ =
1

𝑅 +
ɛ

𝜆
[1 −

ℎ𝑓

ℎ
]

(𝑇𝑝 − 𝑇𝑚) 

D’où     

ℎ′ =
1

1

ℎ
+

ɛ

𝜆
(1 −

ℎ𝑓

ℎ
)
 

Cette dernière relation exprime le coefficient d’échange de chaleur en écoulement d’air 

chargé de gouttelettes liquides en fonction du coefficient d’échange en écoulement d’air seul. 
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IV.1.3 Mesure du coefficient d’échange thermique en écoulement monophasique d’air 

seul et du nombre de Nusselt 

La figure IV.1 présente entre autre un profile  des températures relevées sur la paroi du 

cylindre tournant.   

      Alors qu’une densité de flux constante à la paroi devrait se traduire par une variation 

linéaire de température de paroi. dès que le régime est établi, l’allure de la courbe 𝑇𝑝(Ƶ) révèle 

l’existence d’un maximum de température sur le rotor voisin du plan médiateur.  

      Ce type de profil révèle l’existence d’une conduction axiale, et un flux de fuite par les 

cônes, non négligeable, ainsi il n’est pas possible de considérer une densité de flux cédé par la 

paroi à l’air comme étant constante. 

Il est possible d’établir un profil axial de température de paroi, sous forme d’un polynôme du 

troisième degré, à partir des prélevations de température des quatre thermocouples de paroi     

Soit : 

𝑇(Ƶ) = 𝐴Ƶ3 + 𝐵Ƶ2 + 𝐶Ƶ + 𝐷 

Ou les quatre constantes A, B, C, D sont déterminées grâce aux quatre mesures de 

température de paroi. 

 

Figure IV.1.présentant les profils type sur le cylindre chauffant 
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 La supposition d’un polynôme du troisième degré du profil de la température pariétale 

implique que  

 Le gradient axial de température de paroi, 
𝒅𝑻

𝒅𝒁
 et du flux de conduction dans le cylindre 

𝜙𝑐 = −𝜆
𝜕𝑇

𝜕Ƶ
  sont des fonctions du seconde degré (donc de forme parabolique). 

 L’écart entre la densité de flux générée à la paroi et la densité de flux cédée à 

l’écoulement d’air, proportionnel à 
𝒅𝟐𝑻

𝒅𝒁𝟐   suit une évolution linéaire. 

Faisons certain hypothèses : 

 La densité de flux générée au niveau des résistances chauffante est uniforme compte 

tenu du nombre important de spires d’élément chauffantes et du faible pas de l’hélice. 

 La conductivité thermique de l’acier est constante  

 Le flux de fuite thermique par l’intérieur du cylindre est négligeable (présence d’une 

masse d’air confinée.) 

 Le stator et parfaitement adiabatique. 

 Les effets de bord sont négligeables. 

 Les gradients axiaux de température sont constants dans une section d’abscisse Ƶ  

Cependant il convient d’effectuer un calcul reposant sur un bilan d’énergie pour avoir une 

idée sur la corrélation à la paroi du type polynômial précèdent. Et le problème posé consiste à 

déterminer le coefficient d’échange thermique local à partir des grandeurs connues suivantes. 

 température de paroi du cylindre : 𝑇(Ƶ) = 𝐴Ƶ3 + 𝐵Ƶ2 + 𝐶Ƶ + 𝐷 

 température d’entrée de l’écoulement : Te 

 le flux généré par les résistances chauffantes, 𝜙𝐺   
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IV.1.3.1 Densité de flux de chaleur fournie à la paroi 

Considérons une couronne de rotor d’abscisse  Ƶ et d’épaisseur dƵ, de rayon intérieur 𝑅𝑖 

Et de rayon extérieur 𝑅𝑒 

Schéma IV.3. donnant la propagation de la chaleur au niveau de la paroi chauffante pour un 

écoulement monophasique. 

Le bilan d’énergie se traduit par : la chaleur générée par l’élément chauffant dans cet élément 

de volume est égale à la chaleur sortant de cet élément.  

Soit : 

𝜙𝐺 = 𝜙 + 𝜙𝑐(Ƶ + 𝑑Ƶ) − 𝜙𝑐(Ƶ) + 𝜙′  

         

 𝜙𝐺 = 𝜙 +
𝜕𝜙𝑐(Ƶ)

𝜕Ƶ
𝑑Ƶ 

 

Si 𝑞𝐺 est la densité de flux de chaleur générée. 

Et q : la densité de flux à la paroi extérieure. 

𝑞𝐺2𝜋𝑅0𝑑Ƶ = 𝑞2𝜋𝑅𝑒𝑑Ƶ − 𝜆
𝜕2𝑇

𝜕Ƶ2
𝑑Ƶ𝜋(𝑅𝑒

2 − 𝑅𝑖
2) 

𝑞(Ƶ) = 𝑞𝐺

𝑅0

𝑅𝑒
+ 

𝜆

2

(𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2)

𝑅𝑒

𝜕2𝑇

𝜕Ƶ2
 

𝑞(Ƶ) = 𝑞𝐺

𝑅0

𝑅𝑒
+  

𝜆

2

(𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2)

𝑅𝑒

(6𝐴Ƶ + 2𝐵) 

La densité de flux de chaleur fournie à la paroi décroit linéairement avec l’abscisse axiale Ƶ 

(A<0)  𝜙𝐺  est une grandeur connue : c’est la puissance de chauffe  𝜙𝐺 = 𝑞𝐺 . 2𝜋𝑅0𝐿 
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Par conséquent 𝑞(Ƶ) =
𝜙𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2−𝑅𝑖

2

𝑅𝑒
(6𝐴Ƶ + 2𝐵) 

IV.1.3.2 Flux de chaleur fournie par la paroi du rotor  

Le flux de chaleur total fournie par la paroi du rotor s’obtient par l’intégration, du profil 

linéaire précédent, sur toute la surface du rotor  

𝜙 = 2𝜋𝑅𝑒 ∫ 𝑞(Ƶ)𝑑Ƶ 

𝐿

0

 

Soit : 

𝜙 =  𝜙𝐺 + 𝜋𝜆𝐿(𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2)(3𝐴𝐿 + 2𝐵) 

Ou :  

𝜙  est le flux véhiculé par l’air. 

IV.1.3.3 Mesure du coefficient d’échange thermique 

Effectuons un bilan d’énergie sur une couronne d’air d’abscisse  𝑑Ƶ 

 

Schéma IV.4. donnant la propagation de la chaleur au niveau de l’entrefer pour un 

écoulement monophasique 

Si 𝑇𝑚(Ƶ) est la température du mélange de l’air, le bilan s’écrit : 

2𝜋𝑅𝑒𝑞(Ƶ)𝑑Ƶ = 𝜙𝑠 + [𝑇𝑚(Ƶ+𝑑Ƶ) − 𝑇𝑚(Ƶ)] 𝑀𝐴𝐶𝑃𝐴 
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2𝜋𝑅𝑒𝑞(Ƶ)𝑑Ƶ =
𝑑𝑇𝑚

𝑑Ƶ
𝑑Ƶ 𝑀𝐴𝐶𝑃𝐴 

D’où : 

𝑑𝑇𝑚

𝑑Ƶ
=

2𝜋𝑅𝑒

𝑀𝐴𝐶𝑃𝐴
𝑞(Ƶ) 

𝑀𝐴 = 𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋[(𝑅𝑒 + 𝑒)2 − 𝑅𝑒
2] 

Puisque : 𝑒 ≪ 𝑅𝑒  

Alor : 

𝑀𝐴 = 𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋𝑅𝑒2𝑒 

 

𝑑𝑇𝑚

𝑑Ƶ
=

2

𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋𝑅𝑒𝑑
 

Température de mélange local :  

Si 𝑇𝑚𝑒 est la température mélange à l’entrée du rotor. On a : 

𝑇𝑚(Ƶ) = 𝑇𝑚𝑒 +
2

𝜌𝐴𝑣 ̅𝐶𝑃𝐴𝑑
∫ [

𝜙𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

(6𝐴Ƶ + 2𝐵)]

Ƶ

0

𝑑Ƶ 

𝑇𝑚(Ƶ) = 𝑇𝑚𝑒 +
2

𝜌𝐴𝑣 ̅𝐶𝑃𝐴𝑑
{

𝜙𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
Ƶ +

𝜆

2

𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

(6𝐴Ƶ2 + 2𝐵Ƶ)} 

Moyennant les hypothèses de départ il est possible d’accéder, par calcul à la température de 

mélange de l’air à la sortie du rotor. 

Les valeurs 𝑇𝑚(Ƶ) calculables dans le domaine 0 < Ƶ < 𝐿  peuvent permettre de déterminer 

les coefficients d’échange thermique locaux. 

Le coefficient d’échange thermique local peut s’écrire : 

ℎ(Ƶ) =
𝑞(Ƶ)

𝑇𝑝(Ƶ) − 𝑇𝑚(Ƶ)
 

 

 



Chapitre  IV                                                                                 Etude thermique du refroidissement  

 
46  

 

IV.1.3.4 Mesure du nombre de de Nusselt 

Le nombre de Nusselt local se déduit par : 

𝑁𝑢(Ƶ) =
ℎ(Ƶ) 𝑑

𝜆𝑎(𝑇𝑚)
 

 

Par conséquent, on peut avoir le nombre de Nusselt moyen sur la paroi du rotor : 

𝑁𝑢̅̅ ̅̅ =
1

𝐿
∫ 𝑁𝑢(Ƶ)𝑑Ƶ =

𝑑

𝐿

𝐿

0

∫
ℎ(Ƶ)

𝜆𝑎(𝑇𝑚)

𝐿

0

𝑑Ƶ 

Remarque : 

  

 𝑇(Ƶ)  Représente le profil axial de température de paroi du rotor. Déterminer par un 

polynôme du troisième degré dont les constantes sont définies à partir des indications 

des quatre thermocouples. 

 
𝜕𝑇

𝜕Ƶ
   et 𝜙𝑐 = −𝜆

𝜕𝑇

𝜕Ƶ
  représentent respectivement l’évolution du gradient axial de 

température de paroi du rotor et de flux de conduction dans le matériau. 

  
𝜕2𝑇

𝜕Ƶ2  représente l’écart entre la densité de flux crée à la paroi et la densité de flux cédée 

par la paroi à l’air  

 𝑇𝑚(Ƶ)   est la température de mélange (calculée) de l’écoulement au passage de 

l’entrefer 

IV.1.4 Mesure du coefficient d’échange thermique et du nombre de Nusselt dans le cas 

de l’écoulement d’air chargée d’huile 

VI.1.4.1 Densité de flux de chaleur et flux thermique fournis par la paroi du rotor  

 La densité du flux de chaleur fournie à la paroi est indépendante de la structure de 

l’écoulement (c’est-à-dire que l’écoulement soit chargé en huile ou non) et elle s’écrit 

sous la forme suivante 

𝑞(Ƶ) =
𝜙𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

(6𝐴Ƶ + 2𝐵) 



Chapitre  IV                                                                                 Etude thermique du refroidissement  

 
47  

 

 Le flux de chaleur totale fourni par la paroi du rotor s’obtient par intégration du profil 

linéaire précédent sur toute la surface du rotor. 

  

𝜙 = 2𝜋𝑅𝑒 ∫ 𝑞(Ƶ)𝑑Ƶ 

𝐿

0

 

D’ou : 

𝜙 =  𝜙𝐺 + 𝜋𝜆𝐿(𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2)(3𝐴𝐿 + 2𝐵) 

𝜙  est le flux thermique véhiculé par le mélange (Air + Huile) 

IV.1.4.2 Température de mélange (air-huile) 

Effectuons un bilan d’énergie sur une couronne de mélange air-huile d’abscisse Ƶ et 

d’épaisseur 𝑑Ƶ.  

 

Schéma IV.5. donnant la propagation de la chaleur au niveau de l’entrefer pour un 

écoulement d’air chargé d’huile  

Si 𝑇𝑚(Ƶ)  est la température de mélange de l’air chargé d’huile, le bilan thermique s’écrit, 

sachant que le débit massique d’huile suit une loi d’évolution linéaire en Ƶ : 

2𝜋𝑅𝑒𝑞(Ƶ)𝑑Ƶ = 𝜙𝑠 + [𝑇𝑚(Ƶ+𝑑Ƶ) − 𝑇𝑚(Ƶ)] (𝑀𝐴𝐶𝑃𝐴 + 𝑀𝐻𝐶𝑃𝐻

Ƶ

𝐿
) 
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Soit : 

2𝜋𝑅𝑒𝑞(Ƶ)𝑑Ƶ = 𝑑𝑇𝑚(Ƶ)  (𝑀𝐴𝐶𝑃𝐴 + 𝑀𝐻𝐶𝑃𝐻

Ƶ

𝐿
) 

𝑑𝑇𝑚

𝑑Ƶ
=

2𝜋𝑅𝑒

(𝑀𝐴𝐶𝑃𝐴 + 𝑀𝐻𝐶𝑃𝐻
Ƶ

𝐿
)

𝑞(Ƶ) 

 

Or :          𝑀𝐴= 𝜌𝐴𝑣̅𝜋[(𝑅𝑒 + 𝑒)2 − 𝑅𝑒
2] 

Puisque : 𝑒 ≪ 𝑅𝑒  

𝑀𝐴 = 𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋𝑅𝑒𝑑 

𝑑𝑇𝑚

𝑑Ƶ
=

2𝜋𝑅𝑒

(𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋𝑅𝑒𝑑𝐶𝑃𝐴 + 𝑀𝐻𝐶𝑃𝐻
Ƶ

𝐿
)

𝑞(Ƶ) 

𝑑𝑇𝑚

𝑑Ƶ
=

2𝜋𝑅𝑒

𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋𝑅𝑒𝑑𝐶𝑃𝐴
 

1

(1 +
𝑀𝐻𝐶𝑃𝐻

𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋𝑅𝑒𝑑𝐶𝑃𝐴

Ƶ

𝐿
)

𝑞(Ƶ) 

Or :  

𝑞(Ƶ) =
𝜙𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

(6𝐴Ƶ + 2𝐵) 

Si :  

 E =
𝑀𝐻𝐶𝑃𝐻

𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋𝑅𝑒𝑑𝐶𝑃𝐴
 

On obtient :   

𝑑𝑇𝑚

𝑑Ƶ
=

2𝜋𝑅𝑒

𝜌𝐴𝑣 ̅𝜋𝑅𝑒𝑑𝐶𝑃𝐴
 

1

(1 + 𝐸
Ƶ

𝐿
)

[
𝜙

𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

(6𝐴Ƶ + 2𝐵)] 

 

𝑑𝑇𝑚

𝑑Ƶ
=

2

𝜌𝐴𝑣 ̅𝑑𝐶𝑃𝐴
 [(

𝜙
𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

2𝐵)
1

(1 + 𝐸
Ƶ

𝐿
)

+
𝜆

2

𝑅𝑒
2 − 𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

6𝐴 
Ƶ

(1 + 𝐸
Ƶ

𝐿
)

] 
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𝐶𝑃𝐴  et 𝐶𝑃𝐻 sont fonction de la température et indépendants de Ƶ. 

 La conservation du débit massique d’air (𝜌𝐴𝑣 ̅𝑠 = 𝑐𝑠𝑡𝑒) implique (sachant que 

S=cste que 𝜌𝐴𝑣 ̅ se conserve axialement. 

Si 𝑇𝑚𝑒 est la température de mélange à l’entrée du rotor, on a : 

 

𝑇𝑚(Ƶ) = 𝑇𝑚𝑒+
2

𝜌𝐴𝑣 ̅𝑑𝐶𝑃𝐴
{(

𝜙𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2−𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

2𝐵) ∫
𝑑Ƶ

(1+𝐸
Ƶ

𝐿
)

+
𝜆

2

𝑅𝑒
2−𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

6𝐴 ∫
Ƶ𝑑Ƶ

(1+𝐸
Ƶ

𝐿
)

𝐿

0

𝐿

0
} 

d’où après intégration on obtient : 

𝑇𝑚(Ƶ) = 𝑇𝑚𝑒+
2

𝜌𝐴𝑣 ̅𝑑𝐶𝑃𝐴
{(

𝜙𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2−𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

2𝐵)
𝐿

𝐸
log(1 + 𝐸

Ƶ

𝐿
) +

𝜆

2

𝑅𝑒
2−𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

6𝐴
𝐿

𝐸
[Ƶ −

𝐿

𝐸
log (1 +

𝐸Ƶ

𝐿
)]} 

En particulier à Ƶ=L on obtient 

 𝑇𝑚(Ƶ) = 𝑇𝑚𝑒+
2

𝜌𝐴𝑣 ̅𝑑𝐶𝑃𝐴
{(

𝜙𝐺

2𝜋𝑅𝑒𝐿
+

𝜆

2

𝑅𝑒
2−𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

2𝐵)
𝐿

𝐸
log(1 + 𝐸) +

𝜆

2

𝑅𝑒
2−𝑅𝑖

2

𝑅𝑒

6𝐴
𝐿

𝐸
[𝐿 −

𝐿

𝐸
log(1 + 𝐸)]} 

Moyennant les hypothèses de départ, il est possible d’accéder par calcul. A la température de 

mélange de l’air chargé d’huile à la sortie du rotor. 

Les valeurs   𝑇𝑚(Ƶ) calculables dans le domaine 0< Ƶ<L peuvent permettre de déterminer les 

coefficients d’échange thermique locaux.  

IV.1.4.3 Le coefficient d’échange thermique local cas de l’air chargé d’huile 

 

ℎ(Ƶ) =
𝑞(Ƶ)

𝑇𝑝(Ƶ) − 𝑇𝑚(Ƶ)
 

IV.1.4.4 Nombre de Nusselt  

𝑁𝑢(Ƶ) =
ℎ(Ƶ) 𝑑

𝜆𝑎(𝑇𝑚)
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Et enfin le nombre de Nusselt moyen s’écrit : 

𝑁𝑢̅̅ ̅̅ =
1

𝐿
∫ 𝑁𝑢(Ƶ)𝑑Ƶ =

𝑑

𝐿

𝐿

0

∫
ℎ(Ƶ)

𝜆𝑎(𝑇𝑚)

𝐿

0

𝑑Ƶ 
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IV.2 Etudes thermique quantitative du refroidissement de la paroi tournante  

IV.2.1 Représentation graphique de différentes figures 

 

 

           Figure IV.2. présentant les profils type de la température locale sur la paroi du cylindre tournant 
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Figure IV.3. presentant le coefficient d'échange thermique local au voisinage de la paroi 

tournante pour un taux de chargement de 0% et une vitesse axiale de 41.5 m/s
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Figure IV.4. présentant le coefficient d’échange thermique local sur la paroi tournante du 

rotor, pour un taux de chargement de 4.4 %, et une vitesse axiale de 41.5 m/s  
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Figure IV.5. présentant le coefficient d’échange thermique local au voisinage de la paroi 

tournante du rotor, pour une vitesse de rotation de 500 tr/mn 
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Figure IV.6. présentant le coefficient d’échange thermique local au voisinage de la paroi 
tournante du rotor, pour une vitesse de rotation de 1000 tr/mn
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Figure IV.7. présentant l’intensité d’échange thermique local au voisinage de la paroi 

tournante du rotor pour un taux de chargement de 0 % 
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Figure IV.8. presentant l'intensité d'échange thermique au voisinage de la paroi tournante du rotor   
pour un taux de chargement de 4.4%
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Figure IV.9. présentant l’intensité d’échange thermique local au voisinage de la paroi 

tournante du rotor, pour une vitesse de rotation de 500 tr/mn 
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Figure IV.10 présentant l’intensité d’échange thermique local au voisinage de la paroi 

tournante du rotor, pour une vitesse de rotation de 1000 tr/mn 
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Figure IV.11. présentant l’intensité local réduite de l’échange thermique Nu* (Ƶ) 

 pour ṁ= 4.4% 
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IV.2.2 Variation de  la température pariétale en fonction de la position 

La figure VI.2 nous donne la variation de la température pariétale du cylindre en fonction de 

la position Ƶ, elle illustre l’effet de la position pour les différents taux de chargement. 

On constate que pour un t’aux de chargement de 0% le maximum de température t’end vers la 

partie amont, tandis que pour le taux de chargement de 4.4 et 15.4% le maximum de 

température t’end vers la partie aval, ce phénomène est dû à la quantité d’huile injecté. Ce qui 

implique que le refroidissement est meilleur dans la partie aval.  

 

IV.2.3 Variation du coefficient d’échange convectif local h(Ƶ) et de l’intensité d’échange 

local h(Ƶ) en fonction de la vitesse de rotation  

Pour un écoulement d’air seul, on note d’après les figures. IV.3. et IV.7 un coefficient 

d’échange local h(Ƶ) et une intensité d’échange local Nu(Ƶ) qui décroit de la partie amont 

jusqu’à l’aval, du cylindre tournant ; cette décroissance est d’autant plus accentuée que la 

vitesse de rotation N est élevée. 

IV.2.4 L’effet du taux de chargement sur le coefficient d’échange convectif local h(Ƶ) et 

du nombre de Nusselt local h(Ƶ) en fonction de la vitesse de rotation.  

En revanche, lorsque l’air est chargé d’huile, les figures IV.4, IV.5, IV.8, IV.9, on observe 

aussi une diminution de  coefficient d’échange local h(Ƶ) et de l’intensité d’échange local 

Nu(Ƶ) sur les deux premiers tiers de la paroi du cylindre, un passage par une valeur minimale, 

puis une réaugmentation dans le dernier tiers de ce cylindre, on remarque un meilleur échange 

thermique de l’ordre de 17% au maximum à la sortie du cylindre et ce à faible vitesse de 

rotation. 

Lorsque l’écoulement est d’avantage chargé d’huile (à 15.4%) on observe, un déplacement du 

minimum du coefficient d’échange local h(Ƶ) et de l’intensité d’échange local Nu(Ƶ) qui se 

décale vers la partie amont du cylindre et l’échange thermique obtenu sur les figures IV.6 et 

IV.10 est nettement sur la seconde moitié (aval) de ce cylindre. 

On constate que l’intensité d’échange thermique diminue dans la partie amont puis elle 

augmente dans la partie aval cela est dû à l’augmentation du taux de chargement d’huile dans 

la seconde partie du cylindre. 
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IV.5 L’effet de la vitesse de rotation sur l’intensité d’échange réduite (Nu*) 

La Figure VI.11 nous donne l’intensité réduite d’échange thermique local en voisinage de la 

paroi tournante. On constate que l’intensité réduite d’échange reste quasiment constante dans 

la partie amont,  et prend les valeurs croissantes dans le dernier tiers du cylindre, et ce 

comprise entre 1 et 2.5 
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Figure IV. 12. Présentant l’indice local de la qualité du procédé du refroidissement par 

injection radiale de l’huile 

IV.6 L’indice local de la qualité du procédé du refroidissement par injection radiale de 

l’huile  

Les résultats obtenus montrent que l’indice de qualité reste quasiment constant dans les deux 

premiers tiers du cylindre et prend des valeurs continuellement croissante dans le dernier tiers 

de ce cylindre, l’indice et d’autant plus important que le taux de chargement est élevé. 

D’après les résultats obtenus en particulier à N=1000 (tr/mn) (Ta=400), et   ṁ = 18%  et pour 

l’lequel l’indice Ӏ de qualité de refroidissement prend des proportions importantes au niveau 

aval du cylindre tournant, par conséquent ce procédé d’impact radial d’huile conviendrait 

naturellement pour les machines électriques de grande longueur. 
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        Notre contribution nous a permis de mener; une étude dynamique des pertes de charge de 

l’écoulement d’air chargé ou non d’huile au passage d’une paroi tournante à faible vitesse et 

une étude thermique sur le refroidissement de cette paroi sur la base du calcul du coefficient 

d’échange et de l’intensité d’échange thermique local, en tenant compte de la vitesse de rotation 

du rotor, la vitesse axiale de l’écoulement et le taux de chargement du fluide.  

Les principaux résultats obtenus lors de cette contribution sont : 

 Le frottement augmente avec la vitesse axiale de l’écoulement, et reste quasiment 

constant pour les faibles vitesses de rotation.  

 Le frottement augmente avec la variation du taux de chargement jusqu’à une valeur de 

25% 

 L’échange thermique augmente avec le taux de chargement au voisinage de la paroi 

tournante ainsi qu’avec la vitesse de rotation de cette dernière. 

 Pour un écoulement d’air seul, l’échange thermique décroit de la partie amont jusqu’à 

la partie aval, cette décroissance et plus accentuée que la vitesse de rotation N plus élevé. 

 L’intensité d’échange réduite reste quasiment constante dans la partie amont, et prend 

les valeurs croissantes dans le dernier tiers du cylindre. 

  L’indice de la qualité du refroidissement par injection radiale de l’huile reste constant 

dans les deux premier tiers du cylindre et prend des valeurs continuellement croissant 

dans le dernier tiers de ce cylindre. 

      L’étude du refroidissement d’une paroi tournante avec un écoulement d’air et par impact 

radial d’huile, pourrait avoir application industrielles, notre travail a été complété par 

l’introduction d’un indice de qualité de refroidissement liant l’intensité d’échange réduite au 

coefficient de frottement réduit, les résultats acquis nous montrent que ce procédé d’impact 

radial d’huile conviendrait naturellement pour les machines électriques de grande longueur.  
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ANNEXE I 

 Pertes de charge régulières de l’écoulement d’air (chargé d’huile) 

Tableau.1. présentant les pertes de charge Δp (mmCE) avec Qv =8.2 10-6 m3/s 

 

          VA (m/s) 

 

N (tr/mn) 

 

 

15 

 

 

30 

 

 

45 

 

 

55 

0 13 40 83 109 

60 18 48 87 115 

160 18 47 87 116 

750 20 46 82 111 

 

 

 

Tableau.2. présentant des pertes de charge Δp (mmCE) avec VA=55m/s. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

         Qv (L/h) 

 

N(tr/mn) 

      

29,5 

 

 

32 

 

 

51,3 

 

 

78,7 

 

 

93,3 

 

0 109 112 119 120 112 

60 115 120 140 140 140 

160 116 120 140 138 138 

750 109 113 131 130 129 
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  Coefficient de frottement axial de l’écoulement d’air chargé d’huile au passage 

de la paroi tournante. 

Tableau.3. présentant les valeurs de ᴧA pour Qv = 8.2 10-6 m3/s 

 

      VA (m/s) 

                                       

                                      ReA 

Ta  

       15 

 

5356 

30 

 

10713 

            45 

 

16069 

55 

 

19640 

0 1 0,77 0,7 0,623 

24 1,381 0,92 0,74 0,656 

64 1,381 0,9 0,74 0,662 

300 1,535 0,88 0,67 0,622 

     

 

 

 Tableau.4. présentant les valeurs de ᴧA pour Qv = 8.2 10-6 m3/s 

           N (tr/mn) 

                       

                         Ta 

             ReA 

 

0 

0 

 

60 

24 

 

160 

64 

 

750 

300 

5357 1 1,381 1,381 

 

1,535 

10713 0,770 0,92 0,990 0,88 

16070 0,70 0,740 0,740 0,670 

19641 0,623 0,657 0,663 0,623 
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 Pertes de charge régulières de l’écoulement d’air chargé d’huile  

Tableau.5. présentant les pertes de charge ΔP (mmCE) avec N=60tr/mn  

            VA (m/s) 

Qv (l/h) 

15 30 45 55 

29,5 18 48 87 115 

32 18 51 91 120 

51,3 55 67 107 140 

78,7 63 71 110 140 

93,3 64 70 110 140 

 

 Coefficient de frottement axial de l’écoulement au passage de la paroi du 

cylindre tournant 

 Tableau 6. Présentant les valeurs de ᴧA pour (VA=15 m/s) avec ReA=5357.   

     N (tr/mn) 

 

                       

                        Ta 

           ṁ(%) 

 

0 

 

0 

 

60 

 

24 

 

160 

 

64 

 

750 

 

300 

14,1 
1 1,381 1,381 1,535 

17,1 
1,151 1,382 1,458 1,458 

22,1 
2,533 4,222 3 3,3 

30,3 
2,61 4,83 3,6 3,38 

34 
2,61 4,913 3,761 3,3 
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Tableau.7. présentant le coefficient de frottement réduit  ᴧ A
∗
 pour une vitesse axiale de  

VA=45 m/s  

 

ṁ(%) 

N=500 (tr/mn) 

Δp (mmCE) 

ᴧ 𝐀
∗
 

N=1000 (tr/mn) 

Δp (mmCE) 

ᴧ 𝐀
∗
 

 

0 

70 

1 

74 

1 

 

4.4 

84 

1.22 

85 

1.14 

 

15.4 

105 

1.5 

105 

1.41 
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Annexe II 

 Etudes thermique quantitative sur le refroidissement de la paroi tournante 

Tableau 1. présentant les profils “ type“ sur le cylindre chauffant pour un taux de chargement 

de 0% et une vitesse axiale de 41.5 m/s et N=500 tr/mn 

Ƶ (mm) Tp (°C) 
|
𝒅𝑻

𝒅Ƶ
|

Ƶ
 

𝒅𝟐𝑻

𝒅Ƶ𝟐
 

Tm (°C) 

3.9 101.1 469 -1636 46.36 

63.3 122.2 320 -3385 50 

126.3 125.3 48 -5240 53 

186 103.6 -317 -7000 55 

 

Tableau 2. présentant la température locale à la paroi du cylindre tournant   

 

N (tr/mn) 

         Ƶ(mm) 

 

ṁ(%) 

 

3.9 

 

63.3 

 

126.3 

 

186 

 0 102°3 122°2 125°3 103°6 

500(tr/mn) 4.4 93°4 112°6 113°2 89°1 

 15.4 86°7 99°5 89°7 67°9 

 

1000(tr/mn) 

0 99°2 117°3 123°1 102°8 

4.4 95° 113°4 114°6 90°9 

15.4 87°6 101°3 95°6 72°3 
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Tableau 3. Donnant le coefficient d’échange et l’intensité d’échange thermique local pour un 

taux de chargement de 0 %, et une vitesse axiale de 41.5 (m/s). 

 

Ƶ (mm) 

h (w/m2°K) 

Nu1 Nu2 

N=500 (tr/mn) N=1000 (tr/mn) 

3,9 

 

174 

39.1 

249 

56 

63,3 

 

108 

23.3 

133 

31.3 

126,3 

 

83 

18.6 

81 

18.3 

186 

 

87 

19.6 

46 

10.3 

 

Tableau 4. Donnant le coefficient d’échange et l’intensité d’échange thermique local pour un 

taux de chargement de 4.4 %, et une vitesse axiale de 41.5 (m/s) avec une variation de la 

vitesse de rotation   

 

Ƶ (mm) 

h (w/m2°K) 

Nu1 Nu2 

N=500 (tr/mn) N= 1000 (tr/mn) 

3,9 
191 

43 

201 

45 

63,3 
120 

27 

125 

28 

126,3 
97,5 

22 

96 

21.5 

186 
125 

28 

108 

24 
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Tableau 5. Donnant le coefficient d’échange et l’intensité d’échange thermique local pour 

une vitesse de rotation de 500 tr/mn, et une vitesse axiale de 41.5 m/s. 

Ƶ (mm) h (w/m2°K) 

Nu1 Nu2 

ṁ=0 (%) ṁ=4.4 (%) 

3,9 174 

39 

197 

43 

63,3 108 

23.5 

120 

27 

126,3 83 

19 

97 

22 

186 87 

19.5 

125 

28 

 

Tableau 6. Donnant le coefficient d’échange et l’intensité d’échange thermique local Pour 

une vitesse de rotation de 1000 tr/mn, et une vitesse axiale de 41.5 m/s 

Ƶ (mm) h (w/m2°K) 

Nu1 Nu2 Nu3 

ṁ=0 (%) ṁ=4.4 (%) ṁ=15.4 (%) 

 

3,9 

250 

56 

201,5 

45 

 

164 

36 

 

63,3 

139 

31.3 

124,5 

28 

138 

31 

 

126,3 

81 

18.3 

95,5 

21 

172 

39 

 

186 

46 

10.3 

108 

24 

444 

100 
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Tableau7. Présentant l’intensité d’échange thermique local réduite Nu* (Ƶ)  

 

N (tr/mn) 

 

ṁ(%) 

𝑵𝒖𝟏 

𝑵𝒖𝟏
∗  

𝑵𝒖𝟐 

𝑵𝒖𝟐
∗  

𝑵𝒖𝟑 

𝑵𝒖𝟑
∗  

𝑵𝒖𝟒 

𝑵𝒖𝟒
∗  

 

 

 

500 

 

0 

 

39.1 

1 

23.3 

1 

18.6 

1 

19.6 

1 

 

4.4 

43 

1.1 

27 

1.14 

22 

1.15 

28 

1.40 

 

15.4 

9 

0.23 

13 

0.57 

22 

1.17 

41 

2.15 

 

 

 

 

1000 

 

0 

56 

1 

31.3 

1 

18.3 

1 

10.3 

1 

 

4.4 

45 

0.8 

28 

0.9 

21.5 

1.20 

24 

2.31 

 

15.4 

36 

0.64 

31 

1 

39 

2.16 

100 

9 

 

Tableau8. Présentant l’indice local de qualité du procédé du refroidissement par injection 

radiale de l’huile 

 

ṁ(%) 

Ӏ𝟏(𝟓𝟎𝟎𝒕𝒓/𝒎𝒏)  

Ӏ𝟏
′ (𝟏𝟎𝟎𝟎𝒕𝒓/𝒎𝒏) 

Ӏ𝟐(𝟓𝟎𝟎𝒕𝒓/𝒎𝒏)  

Ӏ𝟐
′ (𝟏𝟎𝟎𝟎𝒕𝒓/𝒎𝒏) 

Ӏ𝟑(𝟓𝟎𝟎𝒕𝒓/𝒎𝒏)  

Ӏ𝟑
′ (𝟏𝟎𝟎𝟎𝒕𝒓/𝒎𝒏) 

Ӏ𝟒(𝟓𝟎𝟎𝒕𝒓/𝒎𝒏)  

Ӏ𝟒
′ (𝟏𝟎𝟎𝟎𝒕𝒓/𝒎𝒏) 

 

0 

 

1 

1 

 

1 

1 

 

1 

1 

 

1 

1 

 

4.4 

 

0.90 

0.70 

 

0.93 

0.79 

 

0.94 

1.05 

 

1.14 

2 

 

15.4 

 

0.15 

0.45 

 

0.38 

0.70 

 

0.78 

1.53 

 

1.43 

6.4 

 

 

Annexe III 



  Annexes  

  

 

La simulation pour les coefficients A, B, C, D Pour un taux de 

chargement égale à 0% et une vitesse de rotation de 500 tr/mn 

par un logiciel Maple 17 

 

 

 

 

 

La simulation pour les coefficients A, B, C, D Pour un taux de 

chargement égale à 4.4% et une vitesse de rotation de 500 

tr/mn par un logiciel Maple 17. 
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La simulation pour les coefficients A, B, C, D Pour un taux de 

chargement égale à 15.4% et une vitesse de rotation de 500 

tr/mn par un logiciel Maple 17. 

  



  Annexes  

  

 

 
 

 

 

 

 

 

La simulation pour les coefficients A, B, C, D Pour un taux de 

chargement égale à 0% et pour une vitesse de rotation de 1000 

tr/mn par un logiciel Maple 17. 
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La simulation pour les coefficients A, B, C, D Pour un taux de 

chargement égale à 4.4% et une vitesse de rotation de 1000 

tr/mn par un logiciel Maple 17. 
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La simulation pour les coefficients A, B, C, D Pour un taux de 

chargement égale à 15.4% et pour une vitesse de rotation de 

1000 tr/mn par un logiciel Maple 17. 
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NOTATIONS, TERMONOLOGIE, UNITES 

𝜎 : Tension superficielle                                                                                         (N/m) 

r, 𝜃, ʒ : Coordonnées cylindriques                                                                                               

𝜎𝐴𝑅𝑅  : Arrachement de la tension superficielle                                                                (N/m) 

Pint : Pression dans le film (air-liquide)                                                                     (Pa) 

Pext : Pression de l’air à l’interface                                                                            (Pa) 

VA : Vitesse axiale de l’écoulement du fluide                                                           (m/s) 

QV : Débit volumique                                                                                                (m3/s) 

Δp : Pertes de charge au niveau de la paroi du rotor                                                (mCE) 

ᴧA : Coefficient de frottement de l’écoulement d’air 

ᴧ𝐴
∗

 : Coefficient de frottement réduit de l’écoulement d’air 

Re : Rayon extérieure du rotor                                                                                     (m) 

Ri : Rayon intérieur du rotor                                                                                        (m) 

e : Epaisseur de l’entrefer                                                                                            (m) 

d : Diamètre hydraulique                                                                                             (m) 

L : Longueur du rotor                                                                                                  (m) 

𝑤 : Vitesse angulaire                                                                                                   (tr/s) 

Tp : Température de paroi                                                                                           (°C) 

Tm : Température du mélange                                                                                     (°C) 

𝑇𝑚𝑒: Température mélange à l’entrée du rotor                                                             (°C) 

𝜌 : Masse volumique du fluide                                                                                   (kg/m3) 

𝜇 : Viscosité dynamique du fluide                                                                              (kg/ms) 

υ : Viscosité cinématique du fluide                                                                             (m2/s) 



Cp : Capacité calorifique du fluide                                                                           (j/kg K) 

𝜆𝐹  : Conductivité thermique du fluide                                                                       (W/m K) 

𝜆𝑠 : Conductivité thermique du rotor                                                                         (W/m K) 

h : Coefficient d’échange thermique local                                                                 (W/m2 K) 

ℎ𝑓 : Coefficient d’échange thermique du film                                                           (W/m2 K) 

ℎ𝑚 : Coefficient d’échange thermique du mélange                                                   (W/m2 K) 

Nu(Ƶ) : Intensité d’échange thermique local en voisinage de la paroi  

Nu*(Ƶ) :Intensité local réduite de l’échange thermique 

𝑁𝑢̅̅ ̅̅  : Nombre de Nusselt moyen  

Re : Nombre de Reynolds (ρ 𝑣̅d / μ) 

Pr : Nombre de Prandtl (Cp μ / λ) 

Ta : Nombre de Taylor  (ω d D/υ) (d/D) ½ 

ṁ : Taux de chargement                                                                                                       (%) 

R : Résistance thermique de l’air                                                                                         (Ω) 

R’ : Résistance thermique total                                                                                            (Ω) 

𝑞(Ƶ): Densité de flux de chaleur fournie par le rotor à l’écoulement                              (W/m2) 

𝜖 : Epaisseur du film                                                                                                            (m) 

A, B, C, D : Constantes du profil axial de température de paroi 

𝜙𝐺  : Flux de chaleur générée                                                                                                (W) 

𝜙 : Flux de chaleur véhiculée par l’air                                                                                   (W) 

𝜙𝑐 : Flux de conduction dans le matériau                                                                             (W) 

 

 



Résumé 

Cette étude rentre dans le cadre du refroidissement des machines électriques 

tournantes (faibles vitesse de rotation) et ce, par un écoulement d’air chargé d’huile. 

En pratique l’existence d’un film d’huile sur la paroi est impérative pour 

l’amélioration du transfert thermique, même si elle constitue une résistance thermique 

supplémentaire à ce transfert. 

L’objectif de cette étude est d’améliorer l’efficacité du refroidissement par une 

pulvérisation radiale d’huile, outre un impact énergique de cet huile sur la paroi devrais 

éviter les phénomènes d’engorgement  au niveau amont de la paroi jusqu’à des taux de 

chargement élevés. 

Notre travail a été complété par l’introduction d’un indice de qualité de 

refroidissement liant l’intensité d’échange réduite au coefficient de frottement réduit, les 

résultats acquis nous montrent que ce procédé d’impact radial d’huile conviendrait 

naturellement pour les machines électriques de grande longueur. 
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