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Transfert de l’énergie thermique 

La convecƟon 

 

1- Les trois modes de transfert d’énergie thermique  

L’énergie thermique se transfère principalement par conducƟon, convecƟon et rayonnement. 

 

 

 

                                            

                                                           

 

 

 

 

 

 

 

 

La conducƟon est le transfert 
d’énergie à l’intérieur d’un corps 
ou entre corps en contact, sans 
déplacement global de maƟère. 
Elle se produit surtout dans 
les solides. 

La convecƟon implique 
le déplacement de maƟère dans 

un fluide pour transférer la 
chaleur. 

La différence de densité entre le 
fluide chaud et le fluide froid 

créent des courants convecƟfs. 

Le rayonnement thermique est 
le transfert d’énergie par ondes 
électromagnéƟques. 
Tout corps à une température 
donnée émet un rayonnement 
donc de l’énergie. 
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2- Le phénomène de convecƟon 

 

 

 

 

 

 

 

                                    Principe 

Principe du phénomène de convecƟon 

Le phénomène de convecƟon peut s’effectuer de façon naturelle ou forcée. 

 

 

 

 

 

 

                

              ConvecƟon naturelle                                      ConvecƟon forcée 

3- ConvecƟon entre une paroi et un fluide. Loi de Newton 

Le flux thermique est proporƟonnel à l’écart de température entre le fluide et la paroi. 

Φ = h х S х ( Tfluide – Tparoi) 

Avec : 

 Φ : flux thermique en W. 
 h :  Coefficient d’échange thermique en W m-2 K-1. 
 S : Surface d’échange. 
 T : Température en K ou °C. 

 

 

 

La convecƟon caractérise la 
propagaƟon de la chaleur dans 
un fluide. La différence de masse 
volumique et de viscosité entre 
les molécules froides et les 
molécules chaudes crée des 
mouvements de déplacement de 
la maƟère et de transfert de 
l’énergie thermique . 

 

S 

Tfluide  

S 

Tfluide 
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Par analogie à la conducƟon on définit la résistance thermique de convecƟon par : 

∅ =  
൫𝑇௙௟௨௜ௗ௘ − 𝑇௣௔௥௢௜൯

𝑅𝑡ℎ
 

𝑅𝑡ℎ =  
1

ℎ × 𝑆
 

Avec Rth exprimé généralement en K W-1. 

 

Exemple : 

Une paroi de 2 m2 en contact avec de l’air à 19°C a une température de surface de 2°C. Dans 
ces conditions de convection naturelle le coefficient d’échange, (h) est estimé à 10 W m-2 K-1. 

Le flux de chaleur est : 

Φ = h х S х ( Tfluide – Tparoi) 

Φ = 10 х 2 х ( 19 – 2) = 340   soit   340 W 

Avec une résistance thermique de : 

𝑅𝑡ℎ =  
1

10 × 2 
= 0,05   𝑠𝑜𝑖𝑡 0,05 𝐾 𝑊ିଵ  

 

Dans le cas d’une convection forcée par un ventilateur le coefficient d’échange, (h), est estimé 
à 50 W m-2 K-1 ce qui augmentera le flux de chaleur de 5 fois soit 1700 W. 
Le coefficient d’échange thermique, (h), est particulièrement difficile à déterminer. 
En effet, le phénomène convectif est complexe car il fait appel à un ensemble de lois régissant 
transports et transferts de matière et d’énergie. 
La masse volumique des matériaux, des fluides, la viscosité des fluides, le régime 
d’écoulement, la géométrie des systèmes font que la modélisation sous forme d’équations est 
très complexe. 

Trois méthodes sont utilisables pour déterminer ce coefficient d’échange thermique (h) : 

 Les méthodes expérimentales :  mesures directes du flux thermique et de la différence 
de température. 
 

 La simulation numérique (CFD) : utilisée pour des géométries complexes ou des 
écoulements turbulents. 
 

 Les Méthodes analytiques : reposent sur des équations et corrélations issues de la 
mécanique des fluides et du transfert thermique, souvent basées sur les nombres de 
Nusselt, Reynolds, Grashof et Prandtl.  
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3.1 Détermination de (h) par les méthodes expérimentales 
 
La formule générale pour le calcul est : 
                                                                            h = Q / (A × ΔT) 
Avec : 

 Q : flux thermique en watts (W), 
 A : surface de transfert en mètres carrés (m²), 
 ΔT : différence de température entre les deux milieux en kelvins (K) ou degrés 

Celsius (°C). 
 
Exemple : 
 
La mesure de la densité de flux de chaleur sur une vitre verticale à la température de 5°C au 
contact de l’air à 25°C avec une température de rosée > 5°C est de 120 W m-2 la convection 
étant naturelle. 
 

h = Q / A × (1/ΔT)  →  h1 = 120 /20 = 6   soit 6 W m-2 K-2   
 

On réalise une autre mesure de flux de chaleur sur  une vitre verticale à la température de 5°C 
au contact de l’air à 25°C et 75% d’humidité relative.  
 
Le point de rosée dans ces conditions est de 20,3°C. La température de la vitre est inférieure à 
cette température nous avons une condensation importante et la densité de flux en convection  
naturelle est de 1800 W m-2. 
 

h = Q / A × (1/ΔT)  →  h2 = 1800 /20 = 90   soit 90 W m-2 K-2   
 

Si on utilise une ventilation dans l’air la densité de flux mesurée est de 4,4 kW. 
 

h = Q / A × (1/ΔT)  →  h3 = 4400 /20 = 90   soit 220 W m-2 K-2   
 

3.2 Détermination de (h) par les méthodes analytiques pour une conduction naturelle entre 
une surface et un air ambiant 
 
Dans le cas ou le flux thermique est inconnu on utilise diverses corrélations combinées afin de 
déterminer le coefficient (h). 
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Prenons le cas d’une fenêtre en contact avec de l’air en régime de convection naturelle. 
 
 

 

 

 

 

 

 

 

Propriété Symbol Valeur 
ConducƟvité thermique  0,0249 W m-1 K-1 
Masse volumique  1,235 kg m-3 
Viscosité dynamique  1,78 10-5 Pa s 
Chaleur massique Cp 1006 J kg-1 K-1 

 

3.2.1 Nombre de Prandtl 

Ce nombre caractérise le fluide dans un état donné. 

Pr =  𝜇 × 
𝐶𝑝


 

Pr =  1,78 10ିହ  ×  
1006

0,0249
≈ 0,72 

 3.2.1.1 Viscosité cinémaƟque : 

𝜈 =  
𝜇

𝜌
    →    𝜈 =  

1,78 10ିହ

1,235
= 1,44 10ିହ    𝑠𝑜𝑖𝑡 1,44 10ିହ 𝑚ଶ𝑠ିଵ 

 3.2.1.2 Diffusivité thermique : 

𝛼 =  


𝜌 × 𝐶𝑝
    →    𝛼 =  

0,0249

1,235 × 1006
≈ 2 10ିହ    𝑠𝑜𝑖𝑡 2 10ିହ 𝑚ଶ𝑠ିଵ 

 3.2.1.3 Coefficient de dilataƟon volumique de l’air considéré comme gaz parfait 

𝛽 =  
1

𝑇𝑓
    →    𝛽 =  

1

285,65
=  3,50 10ିଷ    𝑠𝑜𝑖𝑡 3,50 10ିଷ 𝐾ିଵ 

 

Température esƟmé du film : 

   (20+5)/2 = 12,5 °C 

Pour Tf = 285,65  

nous déterminons les  propriétés de l’air : 

   H
=

1,
58

 m
  e

t S
=

 2
 m

2 

 

Air  20°C 

Température de  la 
vitre T =5 °C 
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3.2.2 Nombre de Rayleigh 

Ce nombre caractérise la convecƟon naturelle. Avec Lc= H. 

𝑅𝑎௅ =  
𝑔 ×  𝛽 × ∆𝑇 × 𝐿𝑐ଷ

𝜈 ×  𝛼
 

𝑅𝑎௅ =  
9,81 × 3,50 10ିଷ   ×  15 × 1,58ଷ

1,44 10ିହ  × 2 10ିହ 
≈ 7,1 10ଽ 

3.2.3 Nombre de Nusselt moyen à flux constant 

Ce nombre caractérise le transfert de chaleur par convecƟon. 

𝑁𝑢௅ =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎡

0,825 +
0,387 × 𝑅𝑎௅

ଵ/଺ 

ቈ1 + ቀ
0,492

Pr
ቁ

ଽ/ଵ଺

 ቉

଼/ଶ଻

⎦
⎥
⎥
⎥
⎤

ଶ

  

𝑅𝑎௅
ଵ/଺ = (7,1 10ଽ)ଵ/଺ ≈ 43,8 

ቈ1 + ൬
0,492

Pr
൰

ଽ/ଵ଺

 ቉

଼/ଶ଻

=  ቈ1 + ൬
0,492

0,72
൰

ଽ/ଵ଺

 ቉

଼/ଶ଻

≈ 1,19 

𝑁𝑢௅ = ൤0,825 +
0,387 ×  43,8

1,19
൨

ଶ

≈ 226 

3.2.4 Coefficient moyen de convecƟon 

La relaƟon entre le nombre de Nusselt et le coefficient de convecƟon est : 

𝑁𝑢௅ =
ℎ × 𝐿𝑐


     →     ℎ =

𝑁𝑢௅ × 
𝐿𝑐

  

ℎ =
226 × 0,0249

1,58
= 3,6     𝑆𝑜𝑖𝑡 3,6  𝑊 𝑚ିଶ 𝐾ିଵ  

3.3.5 Puissance thermique convecƟve 

∅ = ℎ × 𝑆 ×  ∆𝑇 

∅ = 3,6 × 2,5 ×  15  =   135     𝑆𝑜𝑖𝑡   135 𝑊 

          Avec une densité de flux de : 

∅

𝑆
= ℎ × ∆𝑇 

∅

𝑆
= 3,6 ×  15 =    54     𝑠𝑜𝑖𝑡  54  𝑊 𝑚ିଶ 
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Mc Adams a proposé une série de corrélaƟon pour une convecƟon de l’air au contact d’une 
surface chauffante. 

Système CondiƟons CorrélaƟon 
Plaque horizontale plane 
chauffante placée en 
desous 

Ra > 3 10ହ   
Ra <   3 10ଵ଴  

𝑁𝑢௅ = 0,27 × 𝑅𝑎 ଵ/ସ 

Plaque horizontale plane 
chauffante placée au 
dessus en régime 
laminaire 

   Ra >1 10ହ 
 𝑅𝑎 < 1 10଻ 

𝑁𝑢௅ = 0,54 × 𝑅𝑎 ଵ/ସ 

Plaque horizontale plane 
chauffante placée au 
dessus en régime 
turbulent 

Ra > 1 10଻ 
 𝑅𝑎 < 3 10ଵ଴ 

𝑁𝑢௅ = 0,14 × 𝑅𝑎 ଵ/ଷ 

Plaque verƟcale plane  en 
convecƟon naturelle.  
Paroi isotherme. 

 Ra > 1 10ସ 
 𝑅𝑎 < 1  10ଽ 

𝑁𝑢௅ = 0,59 × 𝑅𝑎 ଵ/ସ 

 

 

3.3 Détermination de (h) par les méthodes analytiques pour une conduction forcée sans 
changement de phase 

En conduction forcée le régime de déplacement du fluide est fondamental. 

On détermine ce régime d’écoulement à l’aide du nombre de Reynolds. 

𝑅𝑒 =  
𝜌 × 𝑢 × 𝐷

𝜇
=  

𝐺 × 𝐷

𝜇
 

Avec : 

𝜌 :  Masse volumique du fluide en kg m-3 ; 
U : Vitesse moyenne du fluide en m s-1 ; 
𝜇 :  Viscosité dynamique du fluide en Pa s; 
G : Débit masse spécifique du fluide en kg s-1 m-2. 

Système CondiƟons CorrélaƟon 
Plaque verƟcale plane  
En convecƟon naturelle 
Flux de chaleur constant. 

 Ra > 1 10ସ 
 𝑅𝑎 < 1  10ଽ 

𝑁𝑢௅ =

⎣
⎢
⎢
⎢
⎡

0,825 +
0,387 × 𝑅𝑎௅

ଵ/଺ 

ቈ1 + ቀ
0,492

Pr
ቁ

ଽ/ଵ଺

 ቉

଼/ଶ଻

⎦
⎥
⎥
⎥
⎤

ଶ

 

Plaque verƟcale plane en 
régime turbulent. 
 

Ra > 1 10ଽ 
 𝑅𝑎 < 1  10ଵଷ 

𝑁𝑢௅ = 0,10 × 𝑅𝑎 ଵ/ଷ 
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D : Est la dimension caractéristique de la conduite. Le diamètre si la conduite est circulaire. 
Dans les autres cas on utilise le diamètre hydraulique Dh = 4×A/P, avec A la section de la 

conduite et P le périmètre mouillé. 
 

Nous pouvons regrouper les corrélation dans un tableau en fonction des différents systèmes. 
 

 

 

 

 

Système CondiƟons CorrélaƟon 
Ecoulement le long d’une 
plaque en régime 
laminaire 

 Re < 300000 
 Pr>0,5 

𝑁𝑢 = 0,664 × 𝑅𝑒 ଵ/ଶ × 𝑃𝑟ଵ/ଷ  

Ecoulement le long d’une 
plaque en régime 
turbulent 

Re >500000 
 Pr>0,5 

𝑁𝑢 = 0,037 × 𝑅𝑒 ସ/ହ × 𝑃𝑟ଵ/ଷ 

Ecoulement à l’intérieur 
d’un tube en régime 
laminaire et paroi 
isotherme 

Re <2300 𝑁𝑢 = 3,66 

Système CondiƟons CorrélaƟon 
Ecoulement à l’intérieur 
d’un tube en régime 
laminaire et flux constant 

Re <2300 𝑁𝑢 = 4,36 

Ecoulement à l’intérieur 
d’un tube en régime 
turbulent 

Re > 10000 RelaƟon de Gnielinski 

𝑁𝑢 =  

𝑓
8

× (𝑅𝑒 − 1000) × 𝑃𝑟

1 + 12,7 × ට𝑓
8

× (𝑃𝑟ଶ/ଷ − 1)

 

Avec f facteur de frottement de Darcy 
 

Ecoulement parallèle à 
l’extérieur d’un tube en 
régime laminaire 

Re <2300 𝑁𝑢 = 3,66 

Ecoulement parallèle à 
l’extérieur d’un tube en 
régime turbulent et fluide 
s’échauffant 

Re > 10000 𝑁𝑢 = 0,023 × 𝑅𝑒 ଴,଼ × 𝑃𝑟଴,ସ 

Ecoulement parallèle à 
l’extérieur  d’un tube en 
régime turbulent et fluide 
se refroidissant 

Re > 10000 𝑁𝑢 = 0,023 × 𝑅𝑒 ଴,଼ × 𝑃𝑟଴,ଷ 
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3.4 Etudions la circulation d’eau chaude dans une conduite entourée d’air ambiant. 

 

  Valeur 

Longueur (L) 2 m 

Diamètre intérieur (Di) 0,021 m 

Diamètre extérieur (De) 0,0269 m 

Température de l’eau (Ti) 65 °C 

Température de l’air (Te) 20 °C 

Vitesse de l’eau (V) 1,2 m/s 

 

Conductivités thermiques. 

Milieu Conductivité   

Eau à 65 °C 0,653 W/(m·K) 

Acier courant 45  W/(m·K) 

Air à la température de film  0,0272 W/(m·K) 

 

3.4.1 Convection forcée à l’intérieur du tube 

Pour l’eau à 65°C : 

 = 980,5 kg m-3   µ = 4,35 10-4 Pa s  Cp = 4180 J kg-1 K-1 

Pr =  𝜇 × 
𝐶𝑝


 

Pr =  4,35 10ିସ  ×  
4180

0,653
≈ 2,79 

𝑅𝑒 =  
𝜌 × 𝑢 × 𝐷

𝜇
 

𝑅𝑒 =  
980,5 × 1,2 × 0,021

4,35 10ିସ
= 5,68 10ସ 

En se référent au dernier tableau nous avons : 

𝑁𝑢 =  

𝑓
8

× (𝑅𝑒 − 1000) × 𝑃𝑟

1 + 12,7 × ට𝑓
8

× (𝑃𝑟ଶ/ଷ − 1)

 

 

 

 

Di 

De 

L 
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Avec f donné par le facteur de Petukhov. 

𝑓 = (0,79 𝑙𝑛𝑅𝑒 − 1,64)ିଶ 

𝑓 = (0,79 ln 56800 − 1,64)ିଶ ≈ 0,02036   

𝑁𝑢 =  

0,02036
8

× (5,68 10ସ − 1000) × 2,79

1 + 12,7 × ට0,02036
8

× (2,79ଶ/ଷ − 1)

≈ 243 

Nous en déduisons le coefficient de convection interne : 

𝑁𝑢௅ =
ℎ × 𝐷𝑐


     →     ℎ =

𝑁𝑢௅ × 
𝐷𝑐

  

ℎ =
243 × 0,653

0,021
= 7560 𝑆𝑜𝑖𝑡 7560  𝑊 𝑚ିଶ 𝐾ିଵ  

3.4.2 Convection naturelle à l’extérieur du tube 

Pour l’air à 20°C nous avons : 

Propriété Symbol Valeur 
ConducƟvité thermique  0,0249 W m-1 K-1 
Masse volumique  1,235 kg m-3 
Viscosité dynamique  1,78 10-5 Pa s 
Chaleur massique Cp 1006 J kg-1 K-1 

 

Pr =  𝜇 × 
𝐶𝑝


 

Pr =  1,78 10ିହ  ×  
1006

0,0249
≈ 0,72 

 

En considérant le régime comme laminaire nous pouvons prendre un nombre de Reynold égal 
à 2300.  Et nous pouvons appliquer la corrélation suivante : 

𝑁𝑢 = 0,023 × 𝑅𝑒 ଴,଼ × 𝑃𝑟଴,ସ 
𝑁𝑢 = 0,023 × 2300 ଴,଼ × 0,72଴,ସ   ≈ 9,86 

Ainsi : 

𝑁𝑢௅ =
ℎ × 𝐷𝑐


     →     ℎ =

𝑁𝑢௅ × 
𝐷𝑐

  

ℎ =
9,86 × 0,0249

0,0269
≈ 9,12   𝑆𝑜𝑖𝑡 9,12  𝑊 𝑚ିଶ 𝐾ିଵ  

 
Le coefficient de convection extérieure est très faible devant celui de l’intérieur. 
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3.4.3 Résistances thermiques 
 
 3.4.3.1 Convection intérieure 

𝑅𝑐𝑖 =  
1

ℎ𝑖 × 𝜋 × 𝐷𝑖 × 𝐿
 

𝑅𝑐𝑖 =  
1

7560 × 3,14 × 0,021 × 2
 ≈ 110ିଷ 𝑠𝑜𝑖𝑡 1 10ିଷ 𝐾 𝑊ିଵ 

 
 3.4.3.2 Conduction dans l’acier 

𝑅𝑎𝑐𝑖𝑒𝑟 =  
ln(𝐷𝑒/𝐷𝑖)

2 × 𝜋 × 𝑎𝑐𝑖𝑒𝑟 × 𝐿
 

𝑅𝑎𝑐𝑖𝑒𝑟 =  
ln(0,0269/0,021)

2 × 3,14 × 45 × 2
≈ 4,38 10ିସ 𝑠𝑜𝑖𝑡 4,38 10ିସ 𝐾 𝑊ିଵ  

 
 3.4.3.3 Convection extérieure 

𝑅𝑐𝑖 =  
1

ℎ𝑒 × 𝜋 × 𝐷𝑒 × 𝐿
 

𝑅𝑐𝑖 =  
1

9,12 × 3,14 × 0,0269 × 2
≈ 0,65 𝑠𝑜𝑖𝑡 0,65  𝐾 𝑊ିଵ 

  
 Résistance totale : 
  Rt = 0,65 + 4,38 10ିସ + 110ିଷ ≈   0,6505  𝑠𝑜𝑖𝑡 0,6505    𝐾 𝑊ିଵ  
 
Les résistances thermiques de l’acier et de l’eau circulant dans le tube sont négligeables 
devant la résistance thermique de l’air entourant le tube. 

 

3.4.4 Puissance thermique transférée 

𝑄 =  
𝑇𝑓 − 𝑇∞

𝑅𝑡
 

𝑄 =  
65 − 20

0,6505
≈ 69,2  𝑠𝑜𝑖𝑡 69,2 𝑊 

En régime permanent Q convection interne = Q conduction =Q convection externe 

 

3.4.5 Flux thermiques surfaciques 

Surfaces du tube : 

 Surface interne :  Ai =  × Di × L   =  0,13195 m2 

 Surface externe : Ae =  × De × L   =  0,16902 m2 
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Densité de flux convectif intérieur 

∅

𝐴𝑖
=  

69,2

0,13195
≈ 524,5      524,5   𝑊 𝑚ିଶ          

Densité de flux convectif externe 

∅

𝐴𝑖
=  

69,2

0,0,16902
≈       409,4   𝑊 𝑚ିଶ 

Les densités de flux différent car la surface extérieure est plus grande, mais le puissance 
transférée reste la même. 

 

Tableau des principaux résultats 

Grandeur Résultat 

ConducƟvité de l’eau    0,653 W/(m·K) 

ConducƟvité de l’acier retenue     45 W/(m·K) 

ConducƟvité de l’air     0,0272 W/(m·K) 

ConvecƟon intérieure (hi)      7560 W/(m²·K) 

ConvecƟon extérieure (he)     9,12  W/(m²·K)}) 

Résistance thermique convecƟon interne 

Résistance thermique conducƟon 

Résistance thermique convecƟon externe 

Résistance totale 

Puissance thermique 

Flux linéique 

          1 10ିଷ 𝐾 𝑊ିଵ 

          4,38 10ିସ 𝐾 𝑊ିଵ 

         0,65  𝐾 𝑊ିଵ 

   0,6505  𝐾 𝑊ିଵ  

69,2 𝑊 

              34,6 W m-1  

Densité de flux convecƟf surfacique intérieur 524,5   𝑊 𝑚ିଶ 

Densité de flux convecƟf surfacique extérieur 409,4   𝑊 𝑚ିଶ 
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