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Résumé de la thèse 

 

 

 

Les orientations politiques actuelles imposent le bâtiment à énergie zéro (NZEB) comme 

nouveau standard de la construction neuve pour 2020. Par ailleurs, dans le domaine de la 

réhabilitation énergétique des bâtiments existants, la recherche de solutions pour la rénovation 

est un sujet fondamental. L’enjeu de cette démarche est l’efficacité énergétique des bâtiments 

pour la lutte contre le changement climatique et un des moyens pour y parvenir ce sont des 

parois innovantes bioclimatiques, qui sont la base des économies d’énergie dans le bâtiment de 

demain.  Les travaux de cette thèse s’inscrivent dans ce cadre et visent à caractériser les 

performances énergétiques d’une paroi ventilée bioclimatique.  

La façade ventilée est souvent utilisée par les architectes. Une façade ventilée est 

composée de deux parois, séparées par une cavité ventilée.  Outre l'aspect esthétique, le but 

premier de ce type de façade est de protéger les matériaux d'isolation en dissipant l'humidité. 

La façade ventilée permet également de réaliser des économies d'énergie. Pour toutes ces 

raisons, la façade ventilée peut être une solution intéressante pour les bâtiments existants et 

nouveaux.  

Le premier chapitre de cette thèse présente le contexte énergétique en France et en 

Indonésie, l'évolution de la réglementation thermique du bâtiment et recense les différents types 

de parois ventilés et les indicateurs de performance utilisés dans la réglementation, un état de 

l’art sur les parois ventilés ainsi que sur leurs différents modes de fonctionnement. 

Le deuxième chapitre de cette thèse présente le prototype de paroi ventilée développé, le 

dispositif expérimental mise en place pendant la thèse et la métrologie thermique développée 

pour caractériser le comportement thermique de la paroi ventilée. 

La paroi ventilée étudiée ici est une paroi avec un canal non hermétiquement isolé 

participant à l’apport d’air neuf au sein du bâtiment ; un échange convectif a lieu dans la cavité 

selon l’axe de la paroi, qui vient perturber le flux thermique radial entre les ambiances intérieure 

et extérieure. L'air en écoulement à l'intérieur de la cavité est alors préchauffé et introduit à 
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l'intérieur du bâtiment. Ce dispositif permet alors la diminution des besoins en chauffage du 

bâtiment. L’échantillon étudié est composé de deux parois. La première est fixe tandis que la 

seconde est mobile permettant ainsi de faire varier l’épaisseur de la cavité ventilée.  

Une boîte chaude a été instrumentée afin de pouvoir caractériser les performances 

énergétiques de la paroi ventilée. La boîte chaude est un dispositif composé de deux enceintes 

climatiques capables de reproduire des conditions de température et d’humidité relative 

choisies. La plage en température et en humidité va de -30°C à +60°C et de 10% à 98%. Chaque 

enceinte possède son propre groupe frigorifique garantissant la production de froid avec une 

précision sur la température de ± 2 °C. Chacune possède également 3 résistances électriques de 

2.5 kW, garantissant la production de chaleur avec une précision sur la température de ± 3 °C. 

La boîte chaude gardée est connectée à un ordinateur permettant de contrôler les paramètres de 

température et d’humidité de chacune des enceintes. 

Pour caractériser le comportement thermique de l’échantillon étudié, la paroi ventilée est 

équipée de plusieurs thermocouples et de fluxmètres permettant la mesure conjointe des 

températures de surface, de l’air à l’intérieur comme à l’extérieur de la cavité, ainsi que 

l’estimation des flux de chaleur de part et d’autre de la cavité ventilée. Dans chacune des 

cellules climatiques, plusieurs thermocouples permettent de déterminer les températures 

d’ambiance. Au niveau de chacune des parois de la cavité ventilée, plusieurs thermocouples et 

fluxmètres ont été installés sur quatre niveaux de hauteurs différentes et sont également répartis 

sur la largeur. Pour la mesure de la température d’air, des thermocouples ont été disposés à 

l’entrée et à la sortie de la cavité. L’écoulement d’air au sein de la cavité est généré à l’aide 

d’un ventilateur contrôlé par un variateur de tension et la mesure du débit est estimée à l’aide 

d’un anémomètre à fil chaud. Une caméra infrarouge est également utilisée afin d’avoir une 

estimation de la température de la paroi chaude du dispositif.  

Dans le troisième chapitre de cette thèse, des essais effectués sur le dispositif 

expérimental mis en place au sein de notre laboratoire ont été présentés. Il s’agit des expériences 

spécifiques qui ont été effectuées pour tester le prototype ventilé développé ainsi que la boîte 

chaude.  

La température ambiante, la température de surface du prototype ventilé et les coefficients 

de transfert de chaleur moyens et locaux de la paroi ventilée ont été déterminés 

expérimentalement. Les résultats expérimentaux ont montré que la position verticale a une 
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influence significative sur la valeur du coefficient de transfert de chaleur local. Par ailleurs, une 

analyse d'incertitude des coefficients de transfert de chaleur locaux a été présentée.  

Nous avons estimé expérimentalement les échanges de chaleur par convection à 

l'intérieur de la lame d’air. Nous avons mis en évidence que le transfert de chaleur par 

convection dans la lame d’air est de type convection mixte, pour une grande partie des essais 

réalisés. À partir de nos données expérimentales, nous avons réussi à obtenir une corrélation 

qui relie le nombre de Nusselt au coefficient de poussée thermique pour les échanges de chaleur 

par convection à l'intérieur de la lame d’air.  

Nous avons aussi étudié l'influence de l'épaisseur de la lame d'air et du débit d'air sur les 

performances thermiques de la paroi ventilée. Les résultats ont montré également que 

l'efficacité du préchauffage de la paroi ventilée augmente avec l'épaisseur de la lame d'air et 

diminue avec le débit d'air. On peut conclure que l'augmentation de l'épaisseur de la lame d'air 

de la paroi ventilée peut être utilisée pour obtenir une performance intéressante de la façade 

ventilée. 

Des conclusions générales et des perspectives rappellent les principaux résultats des 

travaux effectués et proposent des pistes d’améliorations pour la suite de cette étude.
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Summary of the doctoral thesis  

 

 

 

The current political orientations impose the Nearly Zero-Energy Buildings (NZEB) as 

the new standard for new construction for 2020. In addition, in the field of energy rehabilitation 

of existing buildings, the search for solutions for renovation is a fundamental subject. The 

challenge of this approach is the energy efficiency of buildings to the fight against climate 

change and one of the means to achieve this are innovative bioclimatic walls, which are the 

basis of energy savings in the building of the future.  The work of this thesis is part of this 

framework and aims to characterize the energy performance of a bioclimatic ventilated wall.  

The ventilated façade is often used by architects. A ventilated façade is composed of two 

walls, separated by a ventilated cavity.  In addition to the aesthetic aspect, the main purpose of 

this type of facade is to protect the insulation materials by dissipating humidity. The ventilated 

facade also allows for energy savings. For all these reasons, the ventilated façade can be an 

interesting solution for existing and new buildings.  

The first chapter of this thesis presents the energy context in France and in Indonesia, the 

evolution of the thermal regulation of the building and lists the different types of ventilated 

walls and the performance indicators used in the regulation, a state of the art on the ventilated 

walls as well as on their different modes of operation. 

The second chapter of this thesis presents the prototype of the ventilated wall developed, 

the experimental device set up during the thesis, and the thermal metrology developed to 

characterize the thermal behavior of the ventilated wall. 

The ventilated wall studied here is a wall with a non-hermetically sealed channel 

participating in the supply of fresh air to the building; a convective exchange takes place in the 

cavity along the axis of the wall, which disturbs the radial heat flow between the indoor and 

outdoor environments. The air flowing inside the cavity is then preheated and introduced inside 

the building. This device allows the reduction of the heating needs of the building. The studied 
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sample is composed of two walls. The first one is fixed while the second one is mobile allowing 

to vary the thickness of the ventilated cavity. 

A hot box was instrumented to characterize the energy performance of the ventilated wall. 

The hot box is a device composed of two climatic chambers capable of reproducing the selected 

temperature and relative humidity conditions. The temperature and humidity range are from -

30°C to +60°C and from 10% to 98%. Each chamber has its refrigeration unit guaranteeing the 

production of cold with a temperature precision of ± 2°C. Each one has also 3 electric 

resistances of 2.5 kW, guaranteeing the production of heat with a precision on the temperature 

of ± 3 °C. The hot box is connected to a computer to control the temperature and humidity 

parameters of each chamber. 

To characterize the thermal behavior of the studied sample, the ventilated wall is 

equipped with several thermocouples and flux meters allowing the joint measurement of the 

surface and air temperatures inside and outside the cavity, as well as the estimation of the heat 

flux on both sides of the ventilated cavity. In each of the climatic cells, several thermocouples 

allow determining the ambient temperatures. At the level of each wall of the ventilated cavity, 

several thermocouples and flux meters have been installed on four levels of different heights 

and are equally distributed over the width. For air temperature measurement, thermocouples 

were placed at the entrance and exit of the cavity. The air flow within the cavity is generated 

with a fan controlled by a voltage variator and the flow measurement is estimated with a hot 

wire anemometer. An infrared camera is also used to get an estimate the temperature of the hot 

wall of the device.  

In the third chapter of this thesis, tests carried out on the experimental device set up in 

our laboratory were presented. These are the specific experiments that were performed to test 

the developed ventilated prototype and the hot box.  

The ambient temperature, the surface temperature of the ventilated prototype, and the 

average and local heat transfer coefficients of the ventilated wall were determined 

experimentally. The experimental results showed that the vertical position has a significant 

influence on the local heat transfer coefficient value. Furthermore, an uncertainty analysis of 

the local heat transfer coefficients was presented.  

We have experimentally estimated the convective heat exchange inside the air cavity. We 

have shown that the convective heat transfer in the air cavity is the mixed convection type, for 

many of the tests performed. From our experimental data, we were able to obtain a correlation 
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between the Nusselt number and the thermal thrust coefficient for convective heat transfer 

inside the air cavity.  

We also studied the influence of the air space thickness and air flow rate on the thermal 

performance of the ventilated wall. The results also showed that the preheating efficiency of 

the ventilated wall increases with the thickness of the air space and decreases with the air flow 

rate. It can be concluded that increasing the thickness of the air space in the ventilated wall can 

be used to obtain an interesting performance of the ventilated façade. 

General conclusions and perspectives recall the main results of the work carried out and 

propose improvement for the continuation of this study. 
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Nomenclature 

 

 

 

Caractères latins : 

Désignation Description Unité 

A Surface  m2 

B ou s Épaisseur m 

cp Chaleur spécifique J.kg-1.K-1 

Dh Diamètre hydraulique m 

Gr Nombre de Grashof - 

g Accélération de pesanteur m.s-2 

H Hauteur  m 

h Coefficient d’échanges thermiques superficiels W.m-2.K-1 

HR Humidité relative de l’air % 

I Rayonnement solaire W.m-2 

L Profondeur m 

P Pression  Pa 

Pr Nombre de Prandtl - 

Nu Nombre de Nusselt - 

R Résistance thermique m2.K.W-1 

Ra Nombre de Rayleigh - 

Re Nombre de Reynolds - 

Ri Nombre de Richardson - 

T Température K ou °C 



 

 21 

U Coefficient de transmission thermique surfacique  W.m-2.K-1 

Q ou F Flux de chaleur échangé par unité de surface W.m-2 

v ou u Vitesse de l’air m.s-1 

y Coordonnées cartésiennes m 

 

Caractères grecs : 

Désignation Description Unité 

! Coefficient d’absorption du rayonnement solaire - 

" Épaisseur de la couche limite du vent m 

# Émissivité - 

$ Conductivité thermique W.m-1.K-1 

% Viscosité dynamique Pa.s 

& Masse volumique kg.m-3 

' Constante de Stefan-Boltzmann W.m-2.K-4 

 

Indices : 

Désignation Description Unité 

ac Air cavité - 

bl Couche-limite (Boundary-layer) - 

buoy Flottabilité thermique (buoyancy) - 

c Convection  - 

ce Surface extérieure (external cover) - 

ci Surface intérieure (internal cover) - 

cond Conduction  - 

enth Enthalpie (enthalpy) - 

eq Equivalent - 

ext ou e ou out Extérieure - 
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fd Complètement développé (fully developed) - 

g Global - 

grd Sol (ground) - 

int ou in Intérieure  - 

inlet Haut de la cavité - 

j Nœud de zone interne - 

lw Grande longueur d’onde (longwave) - 

m ou avg Moyenne - 

met Météorologique - 

r Rayonnement - 

s Surface - 

sky Ciel (sky) - 

st Stockage (storage) - 

sur Environnement (surround) - 

we Mur extérieure (external wall) - 

wi Mur intérieur (internal wall) - 

wind Vent - 

 

Exposant : 

Désignation Description Unité 

a Exposant qui dépend des conditions locales - 
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Abréviations : 

Désignation Description Unité 

ASEAN Association des nations de l’Asie du Sud-Est - 

ASHRAE 
American Society of Heating Refrigeration and Air-

conditioning Engineers 
- 

ASTM Norme Américaine - 

BEPOS Bâtiments à énergie positive - 

CFD Computational Fluid Dynamics - 

DANIDA Agence de développement international du Danemark - 

CHB Boîte chaude calibrée - 

GBCI Green Building Council of Indonesia - 

GHB Boîte chaude gardée - 

GOST Norme Russe - 

ISO The International Organization for Standardization - 

Mtep Mégatonne équivalent pétrole - 

NZEB Bâtiment à énergie zéro (nearly zero-energy buildings) - 

RT Réglementation thermique - 

SNI Standard nationale d’Indonésie - 
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Chapitre 1:  Contexte de l’étude et étude 

bibliographique 

 

 

 

1.1 Introduction 

Le secteur du bâtiment est le principal responsable de la consommation d'énergie en 

Europe [1]. La réduction de la consommation d'énergie et des émissions de gaz des bâtiments 

est devenue une priorité récente en Europe. Dans ce contexte, la France place le secteur de la 

construction au centre de sa stratégie pour relever ce défi [2]. Les orientations politiques 

actuelles en France imposent le bâtiment à énergie positive (BEPOS) comme nouveau standard 

de la construction neuve pour 2021. Par ailleurs, dans le domaine de la réhabilitation 

énergétique des bâtiments existants, la recherche de solutions pour la rénovation est un sujet 

fondamental. L’enjeu de cette démarche est l’efficacité énergétique des bâtiments pour la lutte 

contre le changement climatique ; un des moyens pour y parvenir, ce sont les parois innovantes 

bioclimatiques, qui sont la base des économies d’énergie dans le bâtiment de demain.  

Les travaux de cette thèse s’inscrivent dans ce cadre et visent à caractériser les 

performances énergétiques d’une paroi ventilée bioclimatique. Un dispositif original a été mis 

en place permettant l’étude expérimentale d’une paroi ventilée bioclimatique. C’est la 

pertinence de ce dispositif que nous questionnons dans cette thèse. 

Le premier chapitre présente le contexte de cette thèse et un état de l’art nécessaire pour 

mener à bien mes travaux de recherche. Dans la première partie nous introduisons le contexte 

énergétique en France et en Indonésie. Ensuite nous présentons une étude bibliographique sur 

les parois ventilées. Dans la dernière partie nous abordons des notions liées aux transferts de 

chaleur dans les parois ventilées, en particulier la convection mixte, qui est le mode de transfert 

de chaleur mis en évidence à l’intérieur de la lame d’air d’une paroi ventilée. 
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1.2 Contexte énergétique en France 

Le secteur du bâtiment est actuellement le premier consommateur d’énergie en France et 

constitue l’enjeu central de la loi de transition énergétique. Ce secteur représente environ 44 % 

des consommations d’énergie (Figure 1.1) et la loi de transition énergétique fixe un objectif de 

réduction de la consommation énergétique finale en France de 50% en 2050 par rapport à 2012. 

 

Figure 1.1 Répartition finale énergétique par secteur en France [3] 

L'enveloppe du bâtiment est l'élément de construction qui a le plus grand impact sur la 

consommation énergétique globale du bâtiment. Les déperditions thermiques à travers les murs 

représentent en moyenne de 20 % à 25 % (Figure 1.2) [4]. L'isolation thermique des murs est 

donc une priorité en construction neuve comme en rénovation. Ces aspects génèrent une 

68 – Chiffres clés de l’énergie – Édition 2020

Données clés

 Charbon
 Pétrole
 Gaz naturel
  Nucléaire*
 EnR** et déchets

37,3

71,4

99,0

30,4

7,4

CONSOMMATION D’ÉNERGIE PRIMAIRE EN FRANCE
TOTAL en 2019 : 245,5 Mtep (données réelles, non corrigées des variations climatiques)

  Transports
 Tertiaire
 Résidentiel
 Agriculture
 Industrie

39,1

45,1

26,9

23,5

4,5

CONSOMMATION FINALE ÉNERGÉTIQUE PAR SECTEUR EN FRANCE
TOTAL en 2019 : 139,1 Mtep (données réelles, non corrigées des variations climatiques)

* Déduction faite du solde exportateur d’électricité.
** Énergies renouvelables.
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conception innovante des façades [5,6]. En particulier, une façade ventilée peut également être 

une réponse à cette approche [7]. 

 

 

Figure 1.2 Répartition des déperditions pour une maison d’avant 1974  [4] 

La nouvelle réglementation thermique RT2020 est basée sur le concept de bâtiment à 

énergie positive, BEPOS. Les bâtiments à énergie positive sont des bâtiments qui produisent 

plus d’énergie qu'ils n’en consomment.  Il s’agit des bâtiments particulièrement performants 

dont les parois sont basées sur des principes de conception bioclimatique, récupération de 

l’énergie et les énergies renouvelables. 

  

Figure 1.3 Classification énergétique des bâtiments en France [8] 
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1.3 Contexte énergétique en Indonésie 

Le bâtiment représente près de 40 % de la consommation finale d'énergie en Indonésie. 

L'Indonésie a élaboré une politique visant à réduire les émissions de gaz à effet de serre en 

augmentant l'efficacité énergétique des bâtiments et en réduisant leur l'empreinte carbone, ce 

qui permettra de construire des bâtiments à faible consommation d'énergie.  

L'Indonésie est située entre deux continents, l'Australie et l'Asie. Plus précisément, 

l'Indonésie est l'un des membres de l'ASEAN (Association des nations de l'Asie du Sud-Est) 

avec la Malaisie, Singapour, la Thaïlande, les Philippines, le Brunei, le Vietnam, le Laos, la 

Birmanie et le Cambodge. La situation géographique de l'Indonésie est présentée dans la Figure 

1.4 . 

Le climat indonésien est de type tropical ou équatorial, c'est-à-dire chaud et humide. Les 

données climatiques montrent que la température moyenne annuelle est de l’ordre de 30°C 

maximum et 23°C minimum et l’humidité moyenne est de 80%. 

 

Figure 1.4 La situation géographique de l'Indonésie [9] 

L'Indonésie dispose de quatre normes énergétiques pour les bâtiments, appelées Standard 

Nationale d’Indonésie (SNI). Ces normes sont des standards pour l'enveloppe du bâtiment, la 

climatisation, l'éclairage et l'audit énergétique du bâtiment. En 2005, un règlement standard 

indonésien n° 36/2005 pour des bâtiments a été mis en place. Ce règlement stimule que tous les 

bâtiments doivent envisager des mesures d'économie d'énergie.  

95° E 141° E
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En 2012, Jakarta, l'une des grandes villes et capitale de l'Indonésie, a publié la première 

règlementation obligatoire des bâtiments écologiques, le décret du gouverneur n° 38/2012 sur 

les bâtiments écologiques. 

La réglementation nationale du standard énergétique des bâtiments en Indonésie est 

décrite dans le Tableau 1.1 : 

 

Tableau 1.1 Règlementation nationale du standard énergétique des bâtiments en Indonésie [10] 

 

 

Afin d'accélérer  le processus de mise en place des objectifs du programme 

gouvernemental sur les normes énergétiques pour le bâtiment, le gouvernement a initié une 

collaboration avec une organisation professionnelle pour une promotion plus ciblée et plus 

intense de la réglementation du gouvernement sous le contrôle du ministère de l'énergie et des 

ressources minérales. L'organisation professionnelle est composée du Green Building Council 

of Indonesia (GBCI), de l'American Society of Heating Refrigeration and Air-conditioning 

Engineers (ASHRAE) et de l'Agence de développement international du Danemark 

(DANIDA). 

1.4 Les parois ventilées 

La paroi ventilée est souvent utilisée par les architectes. Outre l'aspect esthétique, le but 

premier de ce type de façade est de protéger les matériaux d'isolation en dissipant l'humidité. 

La façade ventilée permet également de réaliser des économies d'énergie. La façade ventilée 

permet ainsi de répondre aux exigences de la nouvelle réglementation thermique (RT 2020).   

Aujourd'hui, en France, on s'attend à construire des bâtiments à énergie zéro positive 

(BEPOS) et aussi à transformer les bâtiments existants en bâtiments à énergie presque zéro. 

Pour toutes ces raisons, la façade ventilée peut être une solution intéressante pour la 

réhabilitation de bâtiments ou de constructions neuve. 

SNI 03-6389-2000 économie d'énergie pour l'envelope du bâtiment
SNI 03-6390-2000 économie d'énergie pour le système de climatisation d'un bâtiment
SNI 03-6197-2000 économie d'énergie pour les systèmes d'éclairage dans les bâtiments
SNI 03-6196-2000 procédure d'audit énergétique pour les bâtiments
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En Indonésie, compte tenu la nouvelle politique énergétique et des avantages que 

présentent les parois ventilées, on s'attend généralement à ce que la paroi ventilée puisse être 

utilisée pour la réhabilitation de bâtiments ou pour les constructions neuves. 

Une paroi ventilée est composée de deux parois, séparées par une cavité ventilée  [11]. 

Une définition possible de la façade ventilée est la suivante : "Une double façade ventilée peut 

être définie comme une simple façade traditionnelle doublée à l'intérieur ou à l'extérieur par 

une seconde façade essentiellement vitrée. Chacune de ces deux façades est communément 

appelée une peau. Une cavité ventilée - dont la largeur peut aller de quelques centimètres pour 

les plus étroites à plusieurs mètres pour les cavités accessibles les plus larges - est située entre 

ces deux peaux " [12]. 

 

 

Figure 1.5 Principe de la paroi ventilée [11] 

 

Il existe un grand nombre de possibilités de construire des parois ventilées. Dans la 

bibliographie, un grand nombre de définitions, de descriptions et de synonymes sont utilisées 

pour désigner la paroi ventilée. Par exemple, la liste ci-dessous résume une diversité de termes 

pour désigner à la fois les parois ventilées et les parois opaques ventilées : 

• Façade double peau 

• Façade active (généralement lorsque la ventilation de la cavité d'air est mécanisée) 

• Façade passive (généralement lorsque la ventilation de la cavité d'air est naturelle) 

 Stefano Fantucci et al.  /  Energy Procedia   78  ( 2015 )  549 – 554 551

x the ventilated façade (layers 1,2,3,4,5); 
x the brick wall (layer 6). 

The evaluation of the effect on the thermal performance due to the presence of ventilation for both EAF (a) and 
SAF (b) configurations (layers 1,2,3,4,5) was carried out through the comparison of the results obtained for the 
ventilated façades with the ones obtained for the simple brick wall (layer 6), used as reference. 

Sample (a), consisting in an exhaust air façade (EA) was analysed under 2 different configurations: 
x in configuration 1, the external EPS (layer 1) is 2cm thick as represented in table 2, corresponding in an 

equivalent layer with thermal resistance R of 0.571 (m2K/W); 
x in configuration 2, the external EPS (layer 1) is 1cm thick corresponding in an equivalent layer with 

thermal resistance R of 0.286 (m2K/W). 
 

 

 
Fig. 1. (a) Exhaust air façade EAF; (b) Supply air façade SAF. 

Table 2: Sample stratigraphy from inside to outside 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 

3. Laboratory measurement methodology 
 

The experimental characterization of samples a and b was carried out through a double climatic chamber 
apparatus (Building Envelope Test Cell “BET cell”), as shown in Fig.2. Moreover the thermal conductivity of each 
layer  that  constitutes  the  two  samples  was  performed  by  means  of  a  guarded  heat  flux  meter  apparatus 

 
number 

 
name 

Thickness 

[mm] 

Thermal Conductivity 

[W/mK] 

Thermal Resistance 

[m2K/W] 

1 EPS 20 0.035 0.571 

2 MDF 12 0.103 0.117 

3 External brick layer 10 0.401 0.025 

4 Ventilated air cavity 50 - - 

5 Internal brick layer 10 0.401 0.025 

6 Structural brick 250 - 1.05 
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• Façades à peaux multiples 

• Mur-rideau 

• Façade en peau ventilée avec écran pare-pluie 

• Façade opaque ventilée 

Plusieurs classifications de façades ventilées sont données dans la bibliographie [12, 13, 

14, 15]. Généralement, les classifications sont basées sur la géométrie de la façade, le type de 

ventilation de la cavité et le concept du débit d’air [12]. La façade ventilée peut être continue 

ou divisée en modules. La couche d'air forme une zone tampon thermique. La géométrie de la 

façade peut être de type fenêtre à caisson, caisson de puits, façade couloir, façade double peau 

à plusieurs étages. La ventilation de la cavité peut être naturelle, mécanique ou hybride, par des 

ouvertures dans la peau extérieure et intérieure. Les concepts de flux d'air possibles sont les 

suivants : air d'alimentation, air d'évacuation, tampon d'air statique, rideau d'air extérieur, rideau 

d'air intérieur [12]. La présence de systèmes intégrés (photovoltaïques, capteurs solaires) peut 

également être un critère de classification. Par exemple, Ibanez-Puy [15] classe les façades 

ventilées en : Façades doubles peau, photovoltaïque intégré au bâtiment, cheminée solaire, mur 

Trombe, mur solaire, capteurs solaires de façade et façades ventilées opaques. 

1.4.1 Type de ventilation de la cavité 

D’après Loncour [12] les différentes catégories de ventilation de la cavité peuvent être : 

• Naturelle, qui repose sur les différences de pression sans l'aide de composants 

motorisés pour le mouvement de l'air, 

• Mécanique, qui repose sur la ventilation à l'aide de composants motorisés de 

déplacement d'air,  

• Hybride, qui repose sur un compromis entre la ventilation naturelle et la 

ventilation mécanique.  

La compréhension de la nature de la ventilation est essentielle pour déterminer la nature 

de la convection qui doit être prise en compte pour calculer le transfert de chaleur par 

convection à l’intérieur de la cavité. 

1.4.2 Répartition de la cavité 

La façade ventilée peut être continue ou divisée en modules.  Loncour [12] a défini les 

différentes catégories de ventilation de la cavité, qui peuvent être de type corridor, shaft-box, 

multi-étage, box window. 



 

 31 

 

Figure 1.6 Façade ventilée multi-étage [12]  

 

Figure 1.7 Façade  corridor [12]  

1.4.3 Origine de l'écoulement d'air 

L'origine du débit d'air est une caractéristique principale, car elle influence généralement 

la température moyenne de la cavité. Il existe plusieurs modèles concernant l'origine de l'air 

traversant la paroi ventilée (Figure 1.8 et Figure 1.9) : 

 
2.1.2.5 The multi-storey ventilated double facade 

Multi-storey ventilated double facades are characterised by a 
cavity which is not partitioned either horizontally or 
vertically, the space between the two glazed facades 
therefore forming one large volume. 
Generally, in this type of VDF, the cavity is wide enough to 
permit access to individuals (cleaning service, etc.) and 
floors which can be walked on are installed at the level of 
each storey in order to make it possible to access the cavity, 
primarily for reasons of cleaning and maintenance. 
In some cases, the cavity can run all around the building 
without any partitioning. Generally, the facades with this 
type of partitioning are naturally ventilated ; however, there 
are examples of facades of this type which are mechanically 
ventilated. 
It should be noted that the facades of this type generally 
have excellent acoustical performances with regard to 
outdoor noise. This characteristic can be the reason for 
applying this particular type of facade. 

Fig. 7: Multi-storey ventilated 
double facade 

 
2.1.2.6 The multi-storey louver naturally ventilated double facade  

The multi-storey louver naturally ventilated double facade is very similar to a multi-storey 
ventilated double facade. Indeed, its cavity is not partitioned either horizontally or vertically 
and therefore forms one large volume. Metal floors are installed at the level of each storey in 
order to allow access to it, essentially for reasons of cleaning and maintenance. 
 

 
a. View of the louvers in 

horizontal position 
b. View of the large cavity and the louvers in vertical 

position 

Fig. 8: Ventilated double facade with louvers 

Classification of Ventilated Double Facades 12

 
3.2.2.2 Corridor-type naturally ventilated double facades partitioned by storey  

The partitioning of facades of this type was described in §2.1.2.3 on page 10. The cavity 
forming a corridor can extend across several rooms (Fig. 23a) or even sometimes over an 
entire storey without any vertical partitioning (Fig. 23b). In this type of facade, one also 
distinguishes between facades where there is an uncontrollable ventilation and facades where 
the ventilation of the cavity is controllable. 
In the case of Fig. 23b where control of the ventilation is possible via ventilation boxes placed 
above and/or below, several ventilation modes are possible. These include: 

x the outdoor air curtain when the ventilation boxes are open and the indoor glazings are 
closed; 

x air supply and exhaust when the boxes and the indoor glazings are simultaneously 
open; 

x buffer zone when the boxes and the indoor glazings are simultaneously closed. 
 

  
a. cavity extending across several 
rooms - ventilation not controllable 
via permanent ventilation openings 

b. cavity extending over a whole storey – ventilation 
controllable by means of ventilation boxes 

Fig. 23: Corridor-type ventilated double facade partitioned by storey 

 
3.2.2.3 Multi-storey naturally ventilated double facades  

These facades are generally characterised by at least two ventilation modes, i.e. the outdoor 
air curtain and buffer zone. 
 
 
 

Classification of Ventilated Double Facades 28
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• Modèle de soufflage : l'air frais de l'extérieur circule à travers la cavité dans le 

bâtiment 

• Modèle de l'évacuation : l'air intérieur circule à travers la cavité vers l'extérieur 

• Modèle de rideau d'air : l'air traverse la cavité par le bas et quitte la cavité par le 

haut ; il n'y a pas d'échange d'air entre l'intérieur et l'extérieur. Il existe deux 

modèles de rideaux d'air : un rideau d'air avec de l'air extérieur généralement pour 

la ventilation naturelle et le deuxième est un modèle de rideau d'air avec de l'air 

intérieur, généralement combiné avec une ventilation mécanique (Figure 1.9). 

 

Figure 1.8 Schéma des différents modèles concernant l'origine de l'air traversant la paroi ventilée. La direction du 

débit d'air est donnée à titre d'illustration. (a) modèle d’air soufflé, et (b) modèle d’évacuation d’air. 
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Figure 1.9 Schéma des différents modèles concernant l'origine de l'air traversant la paroi ventilée. La direction du 

débit d'air est donnée à titre d'illustration. (c) modèle rideau d’air extérieur, et (d) modèle rideau 

d’air intérieur. 

 

1.4.4 Matériaux utilisés pour la peau externe 

Une variété des matériaux est utilisée, comme les matériaux naturels, y compris le bois 

et la pierre, et les matériaux industriels : métal (par exemple aluminium, acier inoxydable, 

cuivre, titane), plastique et béton ([16]).  

Le revêtement extérieur le plus utilisé est le revêtement métallique (panneaux de formes 

et de dimensions spéciales) qui a tendance à se développer, par exemple chez Kawneer Arconic 

(Figure 1.11 ). Les matériaux utilisés pour le bâtiment sont l'aluminium pour les façades et les 

toitures. 
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Figure 1.10 Composition de bardage en panneaux en aluminium (source ALUCOBOND) 

 

Figure 1.11 Exemples de projets de construction réalisés avec un système de parois ventilées 

Plusieurs catégories des parois ventilées ont été étudiées dans la littérature. Les parois 

peuvent être soit opaques, soit transparentes.  Lorsque les parois sont transparentes on parle des 

fenêtres pariétodynamiques.  Si les parois sont opaques on parle de façades ventilées opaques. 

1.4.5 Les fenêtres pariétodynamiques 

Les fenêtres pariétodynamiques font partie de la catégorie des parois ventilées 

transparentes. Un concept intéressant de fenêtre pariétodynamique à deux lames d’air a été 

introduit par Paziaud en 1983 [17]. Greffet [18] et Gloriant [19]  ont étudié une fenêtre 

pariétodynamique à trois vitrages durant leurs thèses. Gloriant [19] a mis en place une 

modélisation CFD du système.  Par la suite il a caractérisé expérimentalement les performances 
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thermiques de la fenêtre en mesurant simultanément les températures locales et les flux de 

chaleur avec des thermocouples et des fluxmètres thermiques [20] . 

 

 

Figure 1.12 Etude expérimentale des performance thermiques d’une fenêtre pariétodynamique  à trois vitrages [20] 

 

Greffet [18] a étudié  numériquement et expérimentalement la performance thermique 

d’une fenêtre pariétodynamique à trois vitrages et a montré que le préchauffage de l’air se fait 

principalement dans la deuxième lame d’air qui est en contact avec le verre intérieur. Il a aussi 

montré que le besoin de chauffage est réduit d'environ 20 à 30 % par l’utilisation de fenêtres 

pariétodynamiques à la place de fenêtres à double vitrage classique ([18], [21]). 
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Figure 1.13 Modélisation des échanges  thermiques d’une fenêtre  pariétodynamique  à trois vitrages [18]) 

Récemment Makhour [22] a étudié les performances thermiques d’une fenêtre 

pariétodynamique  équipée d’un vitrage chauffant. Il a mis en évidence que la fenêtre 

pariétodynamique chauffante est plus performante que celle à triple vitrage chauffant et qu’elle 

améliore le confort thermique par rapport au cas de référence (radiateur électrique et  fenêtre à 

double vitrage). 

 

Figure 1.14 Fenêtre  pariétodynamique  équipée d’un vitrage chauffant [22]  

En ce qui concerne les parois opaques ventilées, une configuration prometteuse est 

représentée par les murs perméodynamiques [11]. Ces systèmes, qui réduisent les pertes de 
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chaleur de l'enveloppe du bâtiment, permettent, d'une part, de préchauffer efficacement l'air de 

ventilation ou de récupérer la chaleur de l'air intérieur évacué et, d'autre part, d'obtenir une 

meilleure qualité de l'air intérieur.  

La performance thermique d’une paroi opaque ventilée (épaisseur de lame d’air de 0,05 

m) a été évaluée à travers l'efficacité de préchauffage qui représente la potentialité de la paroi 

ventilée en termes de sa capacité à préchauffer l'air dans la cavité par Fantucci [11]. 

 

Figure 1.15 Efficacité d’une paroi ventilée [11] 

Une étude assez complète sur les parois opaques ventilées a été présentée par Ibañez-Puy 

[15]. Ibañez-Puy a mis en évidence le principe du fonctionnement de la façade ventilée ainsi 

que ses différents composants (Figure 1.16). 

 

Figure 1.16 Principe du fonctionnement de la façade ventilée [15] 
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Nous pouvons aussi citer les travaux de Alaidroos  [23].  Il s’agit d’une étude 

expérimentale et théorique sur les parois ventilées opaques avec des systèmes de 

refroidissement évaporait par pulvérisation. 

 

Figure 1.17 Paroi ventilée avec système de refroidissement évaporatif par pulvérisation [23] 

Souza [24] a étudié l'efficacité d'une façade double peau ventilée naturellement, en se 

concentrant sur le flux d'air et la convection thermique de la cavité. Il s’agit d’une étude 

numérique et expérimentale pour une cavité, dont l'épaisseur est de 0,1 m. Les résultats 

montrent que la présence de la double peau ventilée contribue à une diminution de la 

température à l'intérieur de l'environnement car il diminue le rayonnement solaire direct. 

 

 

Figure 1.18 Parois ventilées étudiée par Souza [24] 
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Figure 1.19 Parois ventilées étudiée par Parra  [25]. 

 

Parra [25] a étudié  les parois ventilées munies de stores vénitiens. L'objectif est d'évaluer, 

à l'aide de la CFD, l'influence de plusieurs paramètres optiques, de construction et de 

fonctionnement (propriétés optiques des matériaux, les relations géométriques du store vénitien 

ou les conditions du flux d'écoulement) en termes d'économies d'énergie. Les résultats montrent 

que des paramètres tels que la proximité de stores vénitiens par rapport à la peau extérieure de 

la façade peuvent considérablement influencer la performance thermique du système. 

Depuis plusieurs années, les publications sur les parois ventilées ont augmenté de manière 

significative [26, 27, 28, 29]. Malgré le nombre élevé de publications sur les murs ventilés, 

l'influence de l'épaisseur de la cavité de l'espace d'air sur les performances thermiques du mur 

ventilé a été peu étudiée. Le tableau 1.2 donne un aperçu des différentes études sur la façade 

ventilée du point de vue de l'épaisseur de la lame d'air. 
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Tableau 1.2 Bibliographie sur les parois ventilées, point de vue de l’épaisseur de la lame d’air 

Auteur Année Échantillon 
Épaisseur de la lame 

d’air 

Fantucci [11] 2015 Mur pariétodynamique 0.05  m 

Alaidroos [23] 2016 Mur ventilé 0.1 m 

Aleksandrowicz [30] 2018 Double peau 0.2 m 

Wang [31] 2017 Fenêtre triple vitrage 0.03 – 0.01 m 

Souza [24] 2018 Double peau ventilée 0.1 m 

J. Parra [25] 2015 Double peau ventilée 0.2 m, 2 m 

G. Michaux [21] 2019 Triple vitrage ventilé 0.01 m 

F. Gloriant [20] 2021 Triple vitrage ventilé 0.013 m 

A. Makhour  [22] 2021 Double vitrage chauffant 0.02 m 

 

1.5 Bilan thermique d'une paroi ventilée 

Une paroi ventilée permet de récupérer une partie des déperditions de manière passive 

grâce à l’air qui le traverse. Le principe de fonctionnement d’une paroi ventilée est présenté 

dans la figure suivante. 

 

Figure 1.20 Principe de fonctionnement d’une paroi ventilée 
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Le bilan thermique est présenté par la suite. 

1.5.1 Bilan thermique sur la surface extérieure 

 

Figure 1.21 Bilan thermique pour une paroi ventilée 

Le flux de chaleur échangé par unité de surface (Qe) par la surface extérieure marquée 

par « ce » dans la figure (Figure 1.21) est une combinaison de convection et de rayonnement : 

 (! = (ℎ,$! +(%&,$!   (W.m-2) (1.1) 

Équation 1.1 Équation du bilan thermique selon la norme ISO 9869, 2014 [32] 

La convection avec l'air extérieur peut être décrite par : 

 (',() = ℎ)*+(-) − -())   (W.m-2) (1.2) 

Équation 1.2 Équation du flux de chaleur échangé par unité de surface extérieure « ce » 

Où : 

• Qe est le flux de chaleur d’extérieur qui dépend de la vitesse du vent ou de la température 

du ciel (W.m-2) 
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• Qh,ce est le flux de chaleur qui dépend du coefficient de convection à la surface extérieure 

(W.m-2) 

• Qlw,ce est le flux de chaleur qui dépend du rayonnement solaire à la surface extérieure 

(W.m-2) 

• hext est le coefficient de convection à la surface extérieure (W.m-2.K-1)  

• (Te - Tce) est la différence de température entre l'environnement extérieur et la surface 

de la peau (K).  

Le flux de chaleur Qe dépend généralement de la vitesse du vent ou de la température du 

ciel, mais si cette information n'est pas disponible, le transfert de chaleur vers l'environnement 

peut être décrit par un coefficient de film de surface combiné (he (W.m-2.K-1)) et une température 

extérieure ou « sol-air » équivalente (Tsol-air (°C)) : 

 (',() = ℎ)(-,-./012 − -())   (W.m-2) (1.3) 

Équation 1.3 Équation du flux de chaleur échangé par unité de la surface pour surface extérieure "ce" par un 

coefficient de film de surface combiné (he) 

La valeur du coefficient d’échange est de l’ordre 25 W.m-2.K-1 en tenant compte 

d'éléments spécifiques tels que la vitesse du vent de 4 m.s-1, l'émissivité de la surface ε de 0,9 

et la température de la surface externe évaluée à 20 °C selon la norme ISO 6946, 2017 [32].  

L'échange de chaleur par rayonnement grande longueur d'onde (long wave, avec notation 

« lw ») avec la surface extérieure et avec le ciel peut s’écrire : 

 (.3,() = #() . '. 1-)45 − -()5 2   (W.m-2) (1.4) 

Équation 1.4 Le flux de chaleur dépend du rayonnement grandes longueurs d'onde à la surface extérieure selon la 

norme ISO 6946, 2017 [32] 

Avec : 

 %!" est l'émissivité surface externe 

σ est la constante de Stefan-Boltzmann 5.67*10-8 (&.(#$. )#%), 

 *!" et *&'( sont les températures absolues de la surface externe et température 

l'environnement respectivement 

J. Clarke, 2001 [33] décrit une température équivalente en fonction de la température du 

ciel (sky), du sol (grd) et de la température ambiante (sur) : 
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 -)45 = 3, ∙ -,675 + 38 ∙ -8295 + 3: ∙ -,:25    (K) (1.5) 

Équation 1.5 Température équivalente est fonction de la température du ciel (sky), du sol (grd) et de la température 

ambiante (sur) 

Avec les valeurs de fs, fg, et fu suivants : 

Tableau 1.3 Les valeurs de fs, fg, et fu selon Clarke, 2001 [33] 

 

L'énergie solaire absorbée à la surface verticale (+&) est calculée comme suit : 

 (, = !() ∙ 58,+   (W.m-2) (1.6) 

Équation 1.6 Énergie solaire absorbée à la surface verticale [34] 

Où ,!" est le coefficient d'absorption du rayonnement solaire global (-), -),+ est le 

rayonnement solaire global (&.(#$) sur la surface verticale. 

Le +!,-./ de la figure (Figure 1.21) est le transfert de chaleur par conduction dans la peau 

extérieure de la paroi.  Il peut s'estimer par la loi de Fourier : 

 ((-;9<(6) = −$< ∙
=>!(*,+)
=*

   (W.m-2) (1.7) 

Équation 1.7 Transfert de chaleur par conduction dans la peau extérieure de la paroi. 

Où ./ et */ sont respectivement la conductivité thermique et la température du matériau. 

Le stockage de chaleur dans la peau extérieure de la façade (+&+,/) peut être pris en compte 

: 

 (,+,< = &< ∙ 7A< ∙ B ∙
=>!(*,+)

=+
   (W.m-2) (1.8) 

Équation 1.8 Le stockage de chaleur dans la peau extérieure de la façade 

Location fs fg fu

City centre: surrounding buildings at same height, vertical surface 0.36 0.36 0.36

City centre: surrounding buildings higher, vertical surface 0.15 0.33 0.52

Urban site: vertical surface 0.41 0.41 0.18

Rural site: vertical surface 0.45 0.45 0.10

City centre: sloping roof 0.50 0.20 0.30

Urban site: sloping roof 0.50 0.30 0.20

Rural site: isolated 0.50 0.50 0.00
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Où // (01.(#0) est la masse volumique du matériau, 21/ (3. 01#/. )#/) la chaleur 

spécifique à pression constante et B l’épaisseur de la paroi. 

Dans la figure (Figure 1.21), il est également possible de noter le transfert de chaleur par 

convection (+2,!3). 

Le transfert de chaleur par convection (+2,!3) dépend de la nature du fluide, de la vitesse 

d'écoulement de l'air et de la différence de température entre la surface et le fluide. Le transfert 

de chaleur de la surface vers le fluide peut alors se calculer comme : 

 (',(1 = ℎ(1(-(1 − -0()   (W.m-2) (1.9) 

Équation 1.9 Le transfert de chaleur par convection entre la surface et le fluide 

Où ℎ!3 est le coefficient de transfert de chaleur par convection (&.(#$. )#/) et (*!3 −

*4!) est la différence de température entre la surface et l'air dans la cavité.  

Une autre contribution importante dans les échanges thermiques est le transfert de chaleur 

par rayonnement (+56,!3). Le transfert de chaleur par rayonnement peut se décrire par : 

 (.3,(1 =
BC>"#$ />%&

$D
!

'"#E
!
'%&
/<

   (W.m-2) (1.10) 

Équation 1.10 Transfert de chaleur par rayonnement sur la surface intérieure 

Où 5 est la constante de Stefan-Boltzmann 5.67*10-8 (&.(#$. )#%), %6" et %!3 sont 

l'émissivité de surface sur la paroi externe et la surface de la peau interne respectivement, tandis 

que *6" et *!3 sont la température de surface absolue (K) de la paroi externe et interne (K).  

Enfin, l'équation du bilan thermique pour la surface de la façade d’écrit : 

 (',() + (.3,() + (, + ((-;9,< = (,+,<             (W.m-2) (1.11) 

Équation 1.11 Bilan thermique pour la surface de la façade  

1.5.2 Bilan thermique dans la cavité d'air 

Principalement, les transferts de chaleur à l'intérieur de la cavité d'air sont des transferts 

de chaleur par convection. Dans la figure (Figure 1.22) on peut voir le transfert de chaleur par 

convection (+2,!3 et +2,6") et le flux enthalpie (+"-+2). 

Le transfert de chaleur par convection (+2,6") dépend de la nature du fluide, du débit d'air 

et de la différence de température entre la surface et le fluide. 
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Figure 1.22 Bilan thermique de la cavité d'air 

Le transfert de chaleur de la surface de la paroi vers le fluide peut se décrire comme suit 

: 

 (',3) = ℎ3)(-0( − -3))   (W.m-2) (1.12) 

Équation 1.12 Transfert de chaleur de la surface de la paroi vers le fluide 

Où ℎ6" est le coefficient de transfert de chaleur par convection (&.(#$. )#/) et (*4! −

*6") est la différence de température entre la surface extérieure de la paroi et l'air à la cavité. 

En outre, le flux enthalpie (+"-+2) dépend du débit d'air à travers la cavité. Le flux 

enthalpie est donné par : 

 ();+' = &012 ∙ 7A,012 ∙ 9012 ∙ (-0( − -))   (:.;/F) (1.13) 

Équation 1.13 Flux enthalpie 

Où /43( est la masse volumique de l'air (01.(#0), 21,43( est la capacité thermique 

spécifique (3. 01#/. )#/), 643( est la vitesse de l'air et (*4! − *") est la différence de température 

entre la température de l'air à la cavité et la température ambiante. 
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La vitesse de l'air et les profils de température dans la paroi ventilée naturelle sont 

mutuellement dépendants. La vitesse de l'air dépend de l'équilibre entre la différence de 

pression entre l'entrée et la sortie et la pression caractéristique de la façade en peau. Pour les 

façades naturellement ventilées, la différence de pression entre l'entrée et la sortie et la pression 

caractéristique de la façade en peau est générée par la flottabilité thermique (∆87',8) et les 

différences de pression du vent (∆863-.) : 

 ∆= = ∆=G:-7 + ∆=31;9   (=>) (1.14) 

Équation 1.14 Différence de pression entre l'entrée et la sortie et la pression caractéristique de la façade 

La différence de pression due à la flottabilité thermique peut s'évaluer à partir du principe 

d'Archimède [35] : 

 ∆=G:-7 = &) ∙ ? ∙ @ ∙ A
>(%
>#
− 1C   (=>) (1.15) 

Équation 1.15 Différence de pression due à la flottabilité thermique 

Avec /" est la masse volumique de l'air extérieur (01.(#0), g est l'accélération 

gravitationnelle ((. 9#$), H est la hauteur de la cavité (m), *4! est la température moyenne 

absolue de l'air à la cavité (K) et *" est la température ambiante absolue (K). 

La différence de pression du vent (∆863-.) peut s'évaluer à partir de la variation de la 

vitesse du vent en champ libre en fonction de la hauteur et de l'équation de Bernoulli : 

 DH =
I#∙H)

*

F
   (=>) (1.16) 

Équation 1.16 Différence de pression du vent  

Où /" est la masse volumique de l'air extérieur (01.(#0) et 62 est la vitesse du vent  à 

la hauteur h ((. 9#/). La vitesse du vent en fonction de la hauteur peut s'estimer par une loi de 

puissance : 

 9' = 9K)+ A
L+#,
'+#,

C
0+#,

∙ A'
L
C
0

   (;. E/<) (1.17) 

Équation 1.17 Vitesse du vent en fonction de la hauteur 

où : est l'épaisseur de la couche limite du vent (m), h est la hauteur au-dessus du niveau 

du sol de la grille d'entrée (m) et "a" est un exposant qui dépend des conditions locales. L'indice 

"met" signifie les valeurs de la station météorologique. Les valeurs de l'épaisseur de la couche 

limite du vent (:) et de l'exposant (a) sont disponibles dans la littérature [36].  



 

 47 

En combinant les deux équations, la différence de pression du vent pour une paroi ventilée 

de hauteur H peut s’écrire : 

 ∆=31;9 = F I#
F∙L*(

∙ AL+#,
'+#,

C
F0+#,

∙ (ℎF0 −@F0)G ∙ 9K)+F    (=>) (1.18) 

Équation 1.18 Différence de pression du vent pour une paroi ventilée de hauteur H 

Une autre approche consiste à estimer la différence de pression du vent par rapport au 

coefficient de pression du vent (21) local sur la surface du bâtiment. La pression locale sur la 

surface d'un bâtiment (;&) peut se calculer comme suit : 

 D, = 7A ∙ DH   (=>) (1.19) 

Équation 1.19 Pression locale sur la surface d'un bâtiment 

Où ;9 est généralement calculé à partir de l'équation (Équation 1.16), avec la vitesse du 

vent à la hauteur du toit comme référence. Le principal problème est la détermination de la 

distribution des coefficients de pression de vent (21) locaux sur la surface du bâtiment. Les 

valeurs de 21 dépendent de la forme du bâtiment, de la direction du vent, des bâtiments voisins 

et des caractéristiques du terrain. Les valeurs de 21 peuvent être obtenues à partir de tests en 

soufflerie ou de simulations numériques.  

Une équation de bilan thermique local pour l'air d'une zone de longueur infinitésimale 

<=, située à une hauteur = au-dessus de l'entrée du canal, relie la variation locale de la 

température de l'air, <*, à l'échange de chaleur par convection avec chacune des surfaces 

adjacentes (ci et we dans la Figure 1.22) : 

 H();+' = &0( ∙ 7A,0 ∙ 90( ∙ E< ∙ H-0((I)   (:.;/<) (1.20) 

Équation 1.20 Flux d’enthalpie  

 H(',3) = ℎ3)(-3) − -0()HI   (:.;/<) (1.21) 

Équation 1.21 Flux de chaleur échangé par la paroi extérieure avec le fluide  

 H(',(1 = ℎ(1(-(1 − -0()HI   (:.;/<) (1.22) 

Équation 1.22 Flux de chaleur échangé par la paroi intérieure avec le fluide  

 H();+' = H(',3) + H(',(1   (:.;/<) (1.23) 

Équation 1.23 Flux d’enthalpie en fonction des flux de chaleur échangés par les parois  
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&0( ∙ 7A,0 ∙ 90( ∙ E1 ∙ H-0((I)

= ℎ31(-3) − -0()HI + ℎ(1(-(1 − -0()HI 
(1.24) 

Équation 1.24 Bilan thermique pour le flux d’enthalpie 

 H-0((I) =
'"#(>"#/>(%)E'%&(>%&/>(%)

I(%∙(-,(∙H(%∙M<
HI   (J) (1.25) 

Équation 1.25 Température dans la cavité 

Si l'on suppose que les valeurs moyennes des coefficients de convection, ℎ6" et ℎ!3  et la 

vitesse moyenne en coupe transversale, 64! sont connues, en intégrant entre 0 et y, le résultat 

est l'expression de la température à la hauteur y dans la cavité : 

 -0((I) =
ℎ3) ∙ -3) + ℎ(1 ∙ -(1

ℎ3) + ℎ(1

−
ℎ3)(-3) − -1;.)+) + ℎ(1(-(1 − -1;.)+)

ℎ3) + ℎ(1

∙ K
'"#E'%&

I(%∙(-,(∙H(%∙,< 

(1.26) 

Équation 1.26 Température à la hauteur y dans la cavité 

Où *3-5"+ est la température de la grille d'entrée d'air. Dans l'équation (Équation 1.26), il 

est possible d'introduire une température équivalente (*4!∗ ) à la cavité d'air définie comme : 

 -0(∗ = '"#∙>"#E'%&∙>%&
'"#E'%&

   (J) (1.27) 

Équation 1.27 Température équivalente 

Avec ce paramètre, l'équation (Équation 1.26) devient : 

 
-0((I) = -0(∗ − (-0(∗ − -1;.)+) ∙ K

'"#E'%&
I(%∙(-,(∙H(%∙,< (1.28) 

Équation 1.28 Température à la hauteur de la cavité fonction de la  température équivalente 

Cette expression est similaire à l'expression typique de l'évolution de la température du 

fluide d’un écoulement interne dans un  tuyau. Plus d'informations sur le modèle mathématique 

sont données par Ciampi [37].  

Enfin, l'équation du bilan thermique pour la cavité d'air d'une paroi ventilée devient : 

 (',(1 + (',OP = ();+'   (:.;/F) (1.29) 

Équation 1.29 Bilan thermique pour la cavité d’air 
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1.5.3 Bilan thermique de la paroi intérieure 

L’échange de chaleur avec l'environnement intérieur par unité de largeur de façade (+3) 

est une combinaison de convection +2,63 et du rayonnement grandes longueurs d’onde +56,63 

comme le montre la figure (Figure 1.23) :  

 (1 = (',31 + (.3,31   (:.;/F) (1.30) 

Équation 1.30 Échange de chaleur avec l'intérieur 

Le transfert de chaleur par convection avec l'air intérieur est donné par :  

 (',31 = ℎ1;+(-1 − -31)   (:.;/F) (1.31) 

Équation 1.31 Échange de chaleur convection avec l'air intérieur 

Où ℎ3-+ est le coefficient de convection à la surface intérieure (&.(#$. )#/) et  (*3 −

*63) est la différence de température entre l'air ambiant intérieur et la surface de la peau ()).  

 

Figure 1.23 Bilan thermique de la paroi intérieure 

Si les températures de la surface intérieure sont connues, le rayonnement grandes 

longueur d’ondes (+56,63) peut être calculé avec la méthode  décrite dans la section 1.1. 
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Alternativement, le transfert de chaleur vers l'intérieur (+3) peut s'exprimer en combinant 

les coefficients de film de surface ℎ3-+ (&.(#$. )#/) et ℎ3 (&.(#$. )#/). 

Comme pour le coefficient d’échange externe, la valeur du coefficient ℎ3 est également 

standardisée. Il dépend fortement de la direction de l'écoulement. Le tableau (Tableau 1.4) 

résume les principaux valeurs du coefficients d’échange de surface interne ℎ3. 

Tableau 1.4 Coefficient d’échange interne ℎ!"#. 

LQRS   (M.N/T. O/U) Sens du debit 

5.0 Vers le haut 

2.5 Horizontal 

0.7 Vers le bas 

 

Le coefficient radiatif ℎ( est obtenu à partir de : 

ℎ2 = #ℎ2V   (:.;/F. J/<) (1.32) 

Équation 1.32 coefficient radiatif 

ℎ2V = 4'-KW     (:.;/F. J/<) (1.33) 

Équation 1.33 Coefficient radiatif pour une surface de corps noir 

Où % est l'émissivité hémisphérique de la surface (-), ℎ(; est le coefficient radiatif pour 

un corps noir (&.(#$. )#/), 5 est la constante de Stefan-Boltzmann (5.67 × 10#< 

&.(#$. )#%) et *= est la température moyenne entre la surface et la température absolue de 

son environnement (K). 

Le coefficient d’échange (Équation 1.31) est calculé pour une émissivité de surface % de 

0,9 et avec ℎ(; égal à 5,7 &.(#$. )#/ (*= = 293)) [32]. 

Dans la figure (Figure 1.23), +!,-.$ est le transfert de chaleur par conduction dans la 

paroi interne de la façade. La conductivité thermique du matériau est supposée constante. Dans 

ce cas, le transfert de chaleur par conduction entre la surface externe de la paroi (HI) et la 

surface interne (H") peut alors s’estimer par la loi de Fourier : 

((-;9F(6) = −$F ∙
=>*(*,+)
=*

   (:.;/F) (1.34) 

Équation 1.34 Transfert de chaleur par conduction 
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Où .$ et *$ sont respectivement la conductivité thermique et la température du matériau 

de paroi de la façade (voir Figure 1.23). 

Le stockage de la chaleur dans la paroi interne de la façade (+&+,$) est obtenu par : 

(,+,F = &F ∙ 7AF ∙ B ∙
Q-F(6, S)

QS  (1.35) 

Équation 1.35 Stockage de la chaleur dans la paroi interne de la façade 

Où /$ (01.(#0) est la masse volumique de la couche interne, 21$ (3. 01#/. )#/) sa 

chaleur spécifique à pression constante et B est l’épaisseur de la paroi. 

Les équations (Équation 1.34 et Équation 1.35) peuvent se résoudre avec la méthode du 

volume de contrôle [33].  

Enfin, l'équation pour le bilan thermique de la surface de la paroi intérieure de la façade 

devient : 

((-;9,F + (',31 + (.3,31 = (,+F (1.36) 

Équation 1.36 Bilan thermique pour paroi intérieure 

1.6 Transfert de chaleur par convection à l'intérieur d'une cavité d'air 

1.6.1 Définition 

La convection est le phénomène de transfert de chaleur provoqué par l'écoulement d'un 

fluide [38, 39]. Le  flux de chaleur  échangé par convection est décrit par la loi de Newton [40]: 

(, = ℎ((-, − -0()   (:.;/F) (1.37) 

Équation 1.37 Loi de Newton  

Où +& est le flux de chaleur par convection (&.(#$), ℎ! est le coefficient de transfert de 

chaleur par convection (&.(#$. )#/), *& est la température de la surface (°C) et *4! est une 

température de fluide  (°C) (Figure 1.24). 
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Figure 1.24 Définitions de base pour l'analyse de la convection dans les parois ventilées 

Dans les configurations d’écoulement externe, la température caractéristique est la 

température du fluide loin dans l’écoulement : la température de l’écoulement libre *>. Si la 

surface entoure l'écoulement (par exemple, écoulement dans des tubes, des canaux, etc.), la 

configuration d'écoulement est dite interne ou bornée. Une température moyenne ou de masse 

en section transversale, identifiée comme *= est représentative de l’écoulement : 

-K = <

X/Y
∫ U.-HVY

   (J) (1.38) 

Équation 1.38 Température moyenne en section transversale 

où J5 est la vitesse longitudinale moyenne ((. 9#/), A est la surface de la section 

transversale (($), K5 est la vitesse longitudinale locale ((. 9#/) et T est la température locale 

du fluide (K). 

Comme la vitesse du fluide à la surface est égale à zéro, le transfert de chaleur y est réglé 

par conduction. Par conséquent, nous pouvons appliquer la loi de Fourier pour la conduction de 

la chaleur à la couche infiniment petite : 

(, = −$ A=>
=*
C   (:.;/F) (1.39) 

Équation 1.39 Transfert de chaleur par conduction quand la vitesse du fluide à la surface est égale zéro 
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En combinant la loi de Newton (Équation 1.37) et la loi de Fourier (Équation 1.39), on 

obtient une relation pour le calcul du coefficient de transfert thermique : 

ℎ( = − Z

>0/>(%
A=>
=*
C   (:.;/F. J/<) (1.40) 

Équation 1.40 Coefficient de transfert thermique 

Le problème fondamental du transfert de chaleur par convection consiste à déterminer le 

coefficient de transfert de chaleur ℎ!. 

1.6.2 Modes de convection 

La convection est un mode de transfert de chaleur entre un solide et un fluide, le fluide 

étant en mouvement par rapport au solide. Il existe plusieurs types de convection : convection 

naturelle, convection forcée et convection mixte. La distinction se fait sur l’origine du 

mouvement permettant le transfert d’énergie d’une région de l’espace à l’autre. Le mouvement 

résulte des effets des forces de pression, forces de viscosité, forces de gravité. 

1.6.2.1 Convection naturelle 

 L’écoulement est produit par des variations de températures, qui entraînent de variations 

de masse volumique et sous l’effet des forces de pesanteur les couches les plus denses 

descendent par rapport aux couches les moines denses. Exemple : air le long d’un radiateur ou 

d’une vitre froide, eau chauffée dans une casserole. 

1.6.2.2 Convection forcée  

L’écoulement est produit par des variations de pression. La convection forcée apparaît 

lorsque l'écoulement est engendré par des moyens externes (pompe, turbine, ventilateur). 

Exemple : sèche-cheveux, ventilo-convecteur, café refroidi à l’aide d’une cuillère. 

1.6.2.3 Convection mixte  

Lorsque les trois forces sont du même ordre de grandeur, la convection est dite mixte. 

C’est le problème le plus compliqué et peu de résultats sont disponibles. Exemple : pièce 

chauffée. 

Notre étude portera essentiellement sur l’étude du phénomène de convection mixte pour 

une paroi pariétodynamique. 
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1.6.3 Nombres sans dimension 

Il existe de nombreux paramètres sans dimension dans la littérature [38-41]. Cette section 

décrit les nombres sans dimension nécessaires pour décrire la convection dans une paroi 

ventilée.  

1.6.3.1 Le nombre de Nusselt (Nu) 

Le nombre de Nusselt (Nu) définit le rapport entre le transfert de chaleur par convection 

et la conduction pure entre le fluide et le solide. À partir du nombre de Nusselt (Nu), on peut 

obtenir le coefficient de transfert de chaleur ℎ!. 

WU. =
(,
Δ-

Y
$ =

ℎ(Y
$  (1.41) 

Équation 1.41 Nombre de Nusselt (Nu) 

Où +& est le flux thermique de la paroi (&.(#$), ΔT est la différence de température 

entre la paroi et le fluide (K), hc est le coefficient de transfert thermique par convection 

(&.(#$. )#/), . est la conductivité du fluide (&.(#/. )#/) et l est une longueur 

caractéristique (m). Pour les écoulements externes, la longueur caractéristique l dans le nombre 

local de Nusselt (Nu) est généralement définie comme la position le long de la paroi y ou la 

hauteur de paroi H. Pour les écoulements internes, on choisit l'épaisseur de la cavité L, la 

hauteur H ou le diamètre hydraulique L2. Le diamètre hydraulique est défini comme suit : 

Z' =
5Y

[
   (m) (1.42) 

Équation 1.42 Diamètre hydraulique 

Où A est la surface de la section transversale (($) et P le périmètre mouillé (m). Le 

nombre de Nusselt local dans les cavités est souvent fonction de la position sur la hauteur de la 

cavité et peut varier localement en raison d'une géométrie complexe de l'entrée [42] ou de la 

présence d'obstacles [43, 44, 45] et de dispositifs d'ombrage. 

1.6.3.2 Le nombre de Reynolds (Re) 

Le nombre de Reynolds (Re) est défini comme suit : 

[K. =
\.Y
9  (1.43) 

Équation 1.43 Nombre de Reynolds 
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Où J5 est la vitesse moyenne du fluide ((. 9#/), l est une longueur caractéristique (m) et 

ν est la viscosité cinématique (($. 9#/). Le nombre de Reynolds (Re) est une mesure du rapport 

entre le transfert de moment par diffusion par tourbillon et le moment par transport moléculaire. 

1.6.3.3 Le nombre Prandtl (Pr) 

Le nombre de Prandtl (Pr) est une caractéristique du fluide défini comme le rapport entre 

la viscosité cinématique ν (($. 9#/) et la diffusivité thermique α (($. 9#/). Le nombre de 

Prandtl (Pr) compare la diffusivité du moment avec la diffusivité thermique et relie la 

température à la couche limite dynamique. 

=] =
9
! (1.44) 

Équation 1.44 Nombre de Prandtl (Pr) 

Le nombre de Prandtl (Pr) de l'air dans les applications thermiques du bâtiment est 

généralement considéré comme constant : 8M43( = 0,72 (-50 < θ < 30°C) [30], [35]. 

1.6.3.4 Le nombre de Grashof (Gr) 

Pour la convection libre, le nombre de Grashof (Gr) remplace le nombre de Reynolds 

(Re). Il est défini comme : 

^]. =
_. ?. YW. ∆-

9F  (1.45) 

Équation 1.45 Nombre de Grashof (Gr) 

où β est le coefficient de dilatation thermique volumétrique ()#/), g est l'accélération de 

pesanteur ((. 9#$), l est une longueur caractéristique (m), ΔT est la différence de température 

entre la surface et le fluide (K) et ν est la viscosité cinématique (($. 9#/). 

1.6.3.5 Le nombre de Rayleigh (Ra) 

Le nombre de Rayleigh (Ra) n'a pas de signification physique, mais peut être utile pour 

représenter une façon pratique de noter le produit du nombre de Grashof (Gr) et du nombre de 

Prandtl (Pr). 

[>. = =]. ^] =
_. ?. YW. ∆-

9. !  (1.46) 

Équation 1.46 Nombre de Rayleigh (Ra) 
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1.6.4 Cavités ventilées 

Dans les cavités ventilées, le nombre de Nusselt (Nu) dans les régimes d'écoulement 

naturels est couramment exprimé sous la forme d'une fonction de loi de puissance du nombre 

de Rayleigh (Ra) (Tableau 1.5). Si le nombre de Nusselt (Nu), moyenné sur la longueur 

caractéristique, est égal à 1, le transfert de chaleur se fait par conduction. Dans le régime de 

convection mixte, le nombre de Nusselt (Nu) dépend des nombres de Reynolds (Re) et de 

nombre de Rayleigh (Ra). 

Tableau 1.5 Relations typiques pour le nombre de Nusselt (Nu)  

Régimes d'écoulement Relations typiques du nombre de Nusselt  

Convection force WU = 3([K, =]) 

Convection naturelle WU = 3([>) 

Convection mixte WU = 3([K, [>) 

La convection dans une cavité verticale fermée est un problème d'écoulement interne 

typique, où une convection naturelle se produit. Le transfert de chaleur par convection dans les 

enceintes verticales est généralement lié au nombre de Grashof (Gr) évalué avec la largeur de 

la cavité (L) comme longueur caractéristique (NM?), le nombre de Prandtl et le rapport d'aspect 

de la cavité : A = H / L. 

L'écoulement dans les cavités à ventilation naturelle et mécanique est différent. Par 

conséquent, le développement des expressions décrivant le transfert de chaleur par convection 

sera divisé en deux parties. Cependant, il est possible que la convection naturelle et la 

convection forcée coïncident. Par exemple, dans une paroi ventilée naturellement, le débit de 

la pression du vent, qui est par définition de la convection forcée, peut interférer avec la 

ventilation naturelle entraînée par la flottabilité. Dans ce cas, la concurrence des deux régimes 

de convection est appelée convection mixte. 

1.6.4.1 Cavités à ventilation naturelle 

Tout d'abord, une distinction est faite entre les cavités étroites et les cavités larges. Dans 

le premier cas, les couches limites interfèrent et les profils de vitesse développés de la paroi se 

fondent en un seul profil. Dans le second, les couches limites sont considérablement plus petites 

que la profondeur de la cavité L. C'est le cas des canaux courts ou larges. Le transfert de chaleur 

dans ce cas est similaire à celui d'une plaque verticale unique, mais il est légèrement plus élevé 

[36]. 
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D'après Bejan [38], la limite des grands canaux peut être identifiée par l’inégalité suivante 

: 

\

]
> [>]

/</5     (1.47) 

Équation 1.47 Grands canaux 

Bejan [46] a montré que la transition entre un écoulement laminaire et turbulent le long 

des plaques verticales est indiquée par un nombre de Grashof local critique (NM@) d'ordre 10A. 

1.6.4.2 Cavités à ventilation mécanique 

On distingue le transfert de chaleur dans la région d'entrée et celui en régime de plein 

développement. Bejan [38] donne les relations approximatives suivantes pour calculer la 

longueur de l’écoulement (y) et de la zone d'entrée thermique (=B) dans un régime laminaire : 

I
Z'

≅ 0,05. [K_) (1.48) 

Équation 1.48 Calculer la longueur de l’écoulement (y) 

I>
Z'

≅ 0,05. [K_) . =] (1.49) 

Équation 1.49 Calculer la longueur de l’écoulement ("$) 

Où L2 est le diamètre hydraulique de la section transversale. 

Comme l'épaisseur de la couche limite de vitesse (y) dépend de la viscosité cinématique 

(ν) et l'épaisseur de la couche limite thermique (=B) dépend de la diffusivité thermique (α), les 

deux longueurs d'entrée sont liées par le nombre de Prandtl (Pr). Comme le nombre de Prandtl 

(Pr) de l'air est d'environ 0.72, la zone d'entrée thermique est un peu plus courte que la longueur 

d'entrée du débit. 

Pour les régimes turbulents, le débit et le profil de température se développent 

complètement après une distance bien plus courte. Bejan [38] rapporte la formule suivante : 

 

I
Z'

≅
I>
Z'

≅ 10 (1.50) 

Équation 1.50 Les régimes turbulents, le débit et le profil de température se développent complètement après une 

distance bien plus courte 
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La transition entre le régime laminaire et le régime turbulent dans les configurations 

d'écoulement interne commence à partir de OIC% = 2000 et la turbulence commence à partir de 

OIC% = 2300 [30,36]. Si la surface est très rugueuse ou si des obstructions sont présentes dans 

le canal, la turbulence peut commencer plus tôt ou des tourbillons locaux peuvent apparaître. 

Pour l'écoulement sur une plaque verticale, le nombre de Reynolds critique, basé sur la position 

le long de la plaque (y), est OI@ = 5 × 10D [30]. La transition entre l'écoulement laminaire et 

turbulent est  donné par ; 

2 × 105 < [K* < 10` (1.51) 

Équation 1.51 Transition entre l'écoulement laminaire et turbulent 

1.6.4.3 Convection mixte 

Incropera et De Witt [47] donnent les limites suivantes pour les régimes de convection 

naturelle, mixte et forcée : 

^]] ≫ [K]F  (1.52) 

Équation 1.52 Convection naturelle 

^]] ≈ [K]F  (1.53) 

Équation 1.53 Convection mixte 

^]] ≪ [K]F  (1.54) 

Équation 1.54 Convection forcée 

Padet [48, 49] introduit le coefficient de poussé thermique RiRe pour distinguer la 

convection mixte de la convection forcée.  

[j = 	^]]/[K]F  (1.55) 

Équation 1.55 Coefficient de pousse thermique 

Avec Ri = nombre de Richardson et Re = nombre de Reynold 

Padet a montré que : 

si RiRe < 228, on est en convection forcée 

si RiRe > 228, on est en convection mixte 

Pour nos essais, la valeur du coefficient de poussée thermique pour une épaisseur de lame 

d’air de 5 mm est inférieure à la valeur de 288, le type de convection étant convection forcée. 
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Cependant, pour les autres épaisseurs, comprises entre 30 mm et 85 mm, le coefficient de 

poussée thermique a montré une valeur supérieure à 288 pour nos essais, ce qui montre que la 

convection est de type mixte.  

Hallman [50] a étudié la convection mixte laminaire dans  un tube pour une masse 

volumique de flux de paroi uniforme. Il a obtenu la corrélation suivante : 

WU = 0.95 n
^]
[Ko

V.Fb

 (1.56) 

Équation 1.56 Correlation de nombre de Nusselt (Nu) selon Hallman 

1.6.5 Corrélations pour le coefficient de transfert de chaleur par convection 

Dans cette section, nous donnons quelques  corrélations pour le coefficient de transfert 

de chaleur convectif typique [51]. 

1.6.5.1 Cavités fermées 

Pour les enclos à faible rapport d'aspect avec des parois isothermes, la relation 

Berkovsky-Polevikov [52] recommandée par Catton [53] peut servir à déterminer le transfert 

de chaleur par convection. 

WU = 0,22 A]
\
C
/V,Fc

A [2

V,FE[2
[>C

V,Fb

   (2 < ]
\
 < 10, Pr < 10c, Ra < 10<W) (1.57) 

Équation 1.57 Nombre de Nusselt (Nu) pour les enclos à faible rapport d'aspect 

Ou 
E
?  c’est la géométrie de l'enclos. 

Pour des paramètres d'aspect élevés, les résultats expérimentaux de ElSherbiny et al. [54] 

peuvent s'appliquer. La longueur caractéristique dans les définitions du nombre de Nusselt et 

de Rayleigh est l'épaisseur de la cavité L, la différence de température est la différence de 

température entre la vitre chaude et la vitre froide. Les résultats pour l'air (Pr ≈ 0.72) peuvent 

se résumer par la série d'équations suivante : 

WU\ = ;>61WU\(+ , WU\. , WU\+2 (1.58) 

Équation 1.58 Nombre de Nusselt dans la cavité pour les enclos à haut paramètre d'aspect 

WU\(+ = p1 + q
0,104 ∙ [>\

V,FdW

1 + (6310/[>\)<,W`
t
W

u
</W

 (1.59) 

Équation 1.59 Nombre de Nusselt dans la cavité pour la conduction 
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WU\. = 0,242 n
[>\ ∙ v
@ o

V,FeW

 (1.60) 

Équation 1.60 Nombre de Nusselt dans la cavité pour le régime laminaire 

WU\+ = 0,0605 ∙ [>\
</W (1.61) 

Équation 1.61 Nombre de Nusselt (Nu) dans la cavité pour le régime turbulent 

Dans cet exemple de relations, l'exposant "ct" fait référence à la conduction et au régime 

de transition turbulent. L'exposant "l" décrit le régime laminaire de la couche limite et "t" se 

réfère au régime turbulent de la couche limite. Ces relations sont valables pour des parois 

parfaitement conductrices. 

1.6.5.2 Cavités naturellement ventilées 

1.6.5.2.1  Cavités larges  

Lorsque la limite du canal large est maintenue, le transfert de chaleur en surface peut se 

calculer à partir de formules utilisées pour une paroi simple. Churchill [55] a développé des 

corrélations empiriques pour le taux moyen de transfert de chaleur d'une paroi verticale. Les 

équations suivantes sont valables pour l'air : 

Pour les plaques à température uniforme les expressions sont : 

WU] = 0,68 + 0,515 ∙ [>]
</5 (1.62) 

Équation 1.62 Nombre de Nusselt  pour une cavité large en régime laminaire (#$& < 109) 

WU] = A0,825 + 0,325 ∙ [>]
</`C

F

 (1.63) 

Équation 1.63 Nombre de Nusselt  pour une cavité  large en régime laminaire et en régime turbulent (10'( <
)*& < 10()) 

Pour le flux thermique uniforme des parois la corrélation suivante peut être employée : 

WU] = A0,825 + 0,328 ∙ [>]
</`C

F

 (1.64) 

Équation 1.64 Nombre de Nusselt pour une cavité large en régime laminaire et en régime turbulent (10'( < )*& <
10()) 

Le nombre de Nusselt (Nu) dans ces équations est basé sur la différence de température 

entre la température moyenne de la surface de la paroi et la température constante du fluide en 

écoulement libre (∆*H>). 
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1.6.5.2.2 Cavités étroites 

Si le critère du canal large n’est plus applicable, on utilise les relations de débit entre les 

plaques. Pour les plaques isothermes parallèles, Uniform Wall Temperature (UWT), Aung 

(1972) [56] a montré que dans le régime complètement développé (fd) (valable pour les cavités 

très hautes), le transfert de chaleur des deux plaques vers le fluide peut s'estimer par : 

WU\,f9 =
4-∗F + 7-∗F + 4
90(1 + -∗)F [>\

v
@ ≈

1
24[>\

v
@ (1.65) 

Équation 1.65 Nombre de Nusselt dans la cavité pour un régime complètement développé (fd) ()** *& < 10) 

où : 

-∗ =
-,,< − -g
-,,F − -g

 (1.66) 

Équation 1.66 Les ratios de différence de température à la paroi 

Le nombre de Nusselt (Nu) est basé sur la différence de température entre la surface de 

la paroi et la température de l'air à l’entrée (∆*6>). Pour les nombres de Rayleigh (Ra) plus 

élevés (<OP?
?
E > 100), un régime de couche limite laminaire (bl) s'établit. Les valeurs 

observées de l'indice de Nusselt (Nu) ont la forme suivante : 

WU\,G. = 7 n[>\
v
@o

</5

 (1.67) 

Équation 1.67 Nombre de Nusselt (Nu) pour les nombres de Rayleigh (Ra) plus élevés ()** *& > 10+) 

L'analyse de Bodoia [57] et de Aung et al. [56] indique une valeur de c ≈ 0,68. 

Dans le cas des plaques parallèles à flux thermique uniforme, Uniform Heat Flux (UHF), 

le transfert de chaleur des plaques au fluide dans le régime complètement développé (fd) peut 

s'expliquer par Aung [56] : 

WU\,f9 = 0,29 n[>\∗
v
@o

</F

 (1.68) 

Équation 1.68 Nombre de Nusselt (Nu) pour des plaques parallèles à flux thermique uniforme ()**∗ *& < 5) 

Le flux de chaleur dans le nombre de Rayleigh (Ra) modifié (OP?
∗) est défini comme le 

flux de chaleur moyen des deux plaques : 
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(, =
<

F
1(,,< + (,,F2   (:.;/F) (1.69) 

Équation 1.69 Le flux de chaleur moyen des deux plaques 

Dans le régime de la couche limite laminaire, boundary-layer (bl), le nombre de Nusselt 

(Nu) peut s'estimer par la relation semi-empirique suivante Sobel [58]: 

WU\,G. = 0,67 n[>\∗
v
@o

</c

 (1.70) 

Équation 1.70 Nombre de Nusselt (Nu) dans la couche limite laminaire (10) ≤ )**∗ *& ≤ 10-) 

1.6.6 Convection vers les environs 

1.6.6.1 Surface extérieure 

Le transfert de chaleur par convection à la surface du bâtiment est une combinaison de 

convection naturelle et de convection forcée due au vent. Plusieurs auteurs, par exemple Ito et 

al. [59], Sharples [60]  et Loveday et Taki [61], donnent des corrélations empiriques sur la 

vitesse du vent météorologique et le coefficient de transfert de chaleur. 

1.6.6.2 Surface intérieure 

Le transfert de chaleur par convection de la surface intérieure à l'air ambiant peut varier 

de manière significative en fonction du régime de convection et de la présence d'un dispositif 

de chauffage ou de refroidissement, comme le décrivent Kalema [62] et Beausoleil-Morrison 

[63]. Si aucun dispositif de chauffage ou de refroidissement n'est présent, le transfert peut être 

assimilé à une convection naturelle le long d'une plaque plane verticale.  

Par conséquent, le coefficient global de transfert thermique intérieur (ℎ!,3) est 

principalement fonction de la hauteur de la paroi et de la différence de température entre la 

paroi et l'air. Kalema [62] suggère d'utiliser les corrélations d'Alamdari [64] pour une paroi 

verticale sans dispositif de chauffage ou de refroidissement : 

ℎ(,1 = yn1,50 A∆>
]
C
V,Fc

o
`

+ (1,23(∆-)V,WW)`z

!
1
   (:;/FJ/<) (1.71) 

Équation 1.71 Transfert de chaleur par convection de la surface intérieure pour une paroi verticale sans dispositif 

de chauffage ou de refroidissement 

Où ΔT est la différence de température entre la paroi et l'air ambiant (K) et H est la hauteur 

de la paroi (m). En présence de dispositifs de chauffage, la circulation passe dans un régime de 
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convection mixte. Les corrélations empiriques suivantes de Khalifa ([65] peuvent s'appliquer 

pour estimer le coefficient de transfert de chaleur : 

• Parois verticales, pièce chauffée par un radiateur : 

ℎ(,1 = 2,07∆-V,FW (1.72) 

Équation 1.72 Coefficient de transfert de chaleur, paroi verticale et pièce chauffée par un radiateur 

ℎ(,1 = 2,92∆-V,Fc (1.73) 

Équation 1.73 Coefficient de transfert de chaleur, paroi verticale et pièce chauffée par un radiateur soufflant 

1.7 Détermination expérimentale du coefficient d’échange  

L'étude précédente présente des corrélations pour déterminer le coefficient d’échange.  

La détermination expérimentale du coefficient de transfert de chaleur est également possible. 

Le flux de chaleur convectif de la surface de la paroi interne vers le fluide peut être estimé 

en résolvant le bilan thermique à la surface. La méthode a cependant une précision limitée : 

1. Le flux de chaleur à travers la surface n'est pas mesuré et doit être estimé par l'Equation 

1.75 où O6"#63 est la résistance thermique surface-à-surface de la paroi interne. Par 

conséquent, seule la couche présentant la résistance thermique la plus élevée (la paroi 

intérieure) est prise en compte. La capacité thermique de la couche est supposée 

négligeable. 

2. Le transfert de chaleur par grandes longueurs d’onde est estimé par la relation à 

l’équation de l’Équation 1.76, qui suppose des surfaces isothermes. 

3. La vitesse de l'air dans le canal est celle mesurée au moyen d'un capteur. Par conséquent, 

l'incertitude sur le flux de chaleur convectif est assez élevée. 
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Figure 1.25 Détermination expérimentale du coefficient de transfert de chaleur 

(' = ((-;9 + (.3   (:;/F) (1.74) 

Équation 1.74 Le flux de chaleur convectif (Qh) 

((-;9 =
(>"#/>"&)
i"#2"&

   (:;/F) (1.75) 

Équation 1.75 Le flux de chaleur par conduction (Qcond) 

(.3 =
BC>"#$ />%&

$D
!

'"#E
!
'%&
/<

   (:;/F) (1.76) 

Équation 1.76 Le transfert de chaleur par rayonnement (Qlw) 

WU] =
('

(-3) − -0()
@
$012

=
ℎ(@
$012

 (1.77) 

Équation 1.77 Nombre de Nusselt (Nu) 

Une autre approche pour estimer le flux de chaleur convectif est utilisée dans Inoue et al. 

[66]. En supposant que le coefficient de transfert de chaleur soit égal des deux côtés de la cavité, 

!" !#
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le coefficient de transfert de chaleur peut être estimé à partir du changement d'enthalpie de l'air 

circulant dans la cavité (Figure 1.26). 

 

 Figure 1.26 Détermination expérimentale du coefficient de transfert de chaleur 

ℎ( =
I(&3K(&3(-,(&3(>&4/#,/>56,/#,)

YC>0,(78/>(%D
   (:;/FJ/<) (1.78) 

Équation 1.78 Le coefficient de transfert de chaleur global 

-,,0H8 =
(>%&E>"#)

F
   (°C) (1.79) 

Équation 1.79 La température moyenne de surface 

Dans l'Équation 1.78, /43( est la masse volumique de l'air (01.(#0), 21,43( est la capacité 

thermique spécifique de l'air (3. 01#/. )#/), (43( est le débit d'air ((0. 9#/), *3-5"+ et *,'+5"+ 

sont respectivement la température d'entrée et de sortie (°C), A est la surface totale en contact 

avec le fluide (($), *&,49 est la température moyenne de surface (°C) et *4! est la température 

moyenne du fluide (°C). 
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L'avantage de cette méthode est qu'il n'est pas nécessaire d'estimer le flux thermique 

extérieur ou le flux thermique par rayonnement, mais comme la méthode précédente, elle a une 

précision limitée : 

1. Le flux de chaleur convectif vers le fluide est faible et la différence de température entre 

l'entrée et la sortie (*3-5"+ - *,'+5"+) est également faible. En conséquence, la précision 

est limitée. 

2. Le débit d'air considéré dans le canal en fonction de la vitesse de l'air mesurée par un 

seul capteur. Par conséquent, l'incertitude sur la vitesse de l'air mesurée (considérée 

comme uniforme dans le canal) est très élevée. 

3. Deux surfaces intérieures dans le canal ont des caractéristiques de surface très 

différentes (par exemple, rugosité différente). 

 

1.8 Évaluation du coefficient de transmission thermique surfacique en régime permanent 

(U) 

 Les performances thermiques hivernales peuvent se représenter par de nombreux 

paramètres. En considérant le régime permanent, le coefficient de transmission thermique 

surfacique (U) est la plus représentatif. Les indicateurs traditionnels de performance 

énergétique tels que la valeur U ne doivent être considérés que comme des indicateurs de 

performance au niveau de l'enveloppe, utiles pour déterminer, par exemple, le taux de transfert 

de chaleur en hiver en régime permanent. 

Cependant, ils ne conviennent pas pour estimer la performance énergétique globale d'un 

bâtiment. Dans des conditions normales, la valeur U dépend uniquement des propriétés des 

matériaux et de l'épaisseur des couches de l'enveloppe. En réalité, la valeur U d'une façade 

ventilée dépend également des propriétés du système : débit d'air, ouverture des grilles de 

ventilation, etc. 

 

1.8.1 Coefficient U : méthode classique en régime permanent 

Normalement, pour évaluer la coefficient U in situ, on utilise la "méthode des moyennes" 

[32]. Cette méthode fournit des informations quantitatives et qualitatives sur les données 

mesurées et permet d'estimer, pour des expérimentations suffisamment longues, certains des 
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paramètres d'un élément de construction comme la valeur U de la paroi. La formule ci-dessous 

donne l'estimation de la valeur U (&.(#$. )#/) de la méthode des moyennes : 

\ =
∑ (jk
jl<

∑ 1-1,j − -0,,j2k
jl<

 (1.80) 

Équation 1.80 L'estimation de la valeur U par la méthode des moyennes 

Où j représente l'indice de chaque observation, Q est la masse volumique du flux de 

chaleur à travers l'élément de construction, *3 est la température intérieure et *4 est la 

température ambiante. Lorsque l'estimation est calculée après chaque mesure, on observe une 

convergence vers une valeur asymptotique. 

Si l'on considère la température de surface extérieure et intérieure, l'Équation 1.80 devient 

: 

| =
∑ (jk
jl<

∑ 1-31,j − -(),j2k
jl<

 (1.81) 

Équation 1.81 Conductance thermique 

Où Q est la masse volumique du flux de chaleur à travers l'élément de construction, *63 

est la température de surface interne mesurée de la paroi intérieure et *!" est la température de 

surface externe mesurée de la paroi ventilée. Dans ce cas, le taux entre le flux de chaleur Q et 

la différence de température (*63 − *!") représente la conductance thermique C. 

1.8.2 Valeur U : évaluation avec la norme européenne EN ISO 6946 

La norme internationale EN ISO 6946 [67] fournit la méthode de calcul de la résistance 

thermique et de la transmission thermique des composants et éléments de construction. 

La méthode de calcul est basée sur les conductivités thermiques ou les résistances 

thermiques des matériaux pour l'application concernée. La méthode s'applique aux composants 

et éléments constitués de couches thermiquement homogènes (qui peuvent inclure des couches 

d'air). En particulier, la norme donne une méthode de calcul pour évaluer la résistance 

thermique à la fois pour la couche d'air non ventilée et la couche d'air ventilée. Le mode de 

ventilation est difficile à déterminer parce que d'autres méthodes sont indiquées dans la 

littérature. Par exemple, la référence [68] indique une autre classification de ventilation 

(légèrement ou bien ventilée) en fonction du taux entre l'épaisseur de la cavité d'air et la hauteur 

de la façade. 
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Cependant, pour la lame d'air non ventilée, on peut généralement utiliser une résistance 

thermique spécifique [32] en fonction de l'épaisseur de la lame d'air et de la direction de la 

chaleur. En revanche, pour la lame d'air (légèrement) ventilée, la valeur de la résistance 

thermique dépend de la zone des grilles de ventilation. Si les grilles de ventilation sont > 500 

mm2 mais < 1500 mm2 par mètre de longueur (dans le sens horizontal), la résistance thermique 

OB est donnée à partir de : 

[> =
1500 − Vm
1000 [>,: +

Vm − 5000
1000 [>,H (1.82) 

Équation 1.82 Résistance thermique 

Où RF est la surface (mm2) des grilles de ventilation, OB,' est la résistance thermique 

totale (m2KW-1) avec une lame d'air non ventilée et OB,9 est la résistance thermique totale 

(m2KW-1) avec une lame d'air bien ventilée. 

La résistance thermique d'une lame d'air bien ventilée est donnée lorsque les grilles de 

ventilation sont >1500 mm2 par mètre de longueur (dans le sens horizontal). Comme indiqué 

dans la norme, la résistance thermique totale d'un élément de construction contenant une lame 

d'air bien ventilée doit s'obtenir en ignorant la résistance thermique de la lame d'air et de toutes 

les autres lames entre la lame d'air et l'environnement extérieur, et en incluant une résistance de 

surface extérieure correspondant à l'air immobile. On peut également utiliser la valeur 

correspondante de la résistance de la surface interne (O&3=0,13 m2K W-1 si la direction de la 

chaleur est horizontale). 

1.9 Conclusion 

 Nous avons présenté dans ce chapitre le contexte de cette thèse et un état de l’art sur les 

parois ventilées. Dans la dernière partie nous avons étudié des notions liées aux transferts de 

chaleur dans les parois ventilées, en particulier la convection mixte, qui est le mode de transfert 

de chaleur mis en évidence à l’intérieur de la lame d’air d’une paroi ventilé.
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Chapitre 2:  Mise en Place du Dispositif 

Expérimental 

 

 

2.1 Introduction 

L’objectif de cette thèse est de caractériser d'un point de vue thermique les parois 

ventilées. On s’intéresse à l’étude de l'influence de l'épaisseur de la lame d'air et du débit d'air 

sur les performances thermiques de la paroi ventilée.  Nous avons mis au point un prototype de 

paroi ventilée, un protocole expérimental et une métrologie thermique pour caractériser le 

comportement thermique de la paroi ventilée. Ce prototype, ce protocole expérimental et cette 

métrologie thermique sont détaillés dans ce chapitre. 

2.2 La paroi ventilée  

La façade ventilée est choisie par les architectes et les entrepreneurs comme solution 

d'enveloppe dans une large variété de types de bâtiments, de climats et de configurations de 

conception. Le système offre une grande diversité de revêtements extérieurs et la possibilité de 

sélectionner une grande variété de matériaux, de couleurs et de tailles de panneaux. Outre 

l’aspect esthétique, le but premier de ce type de façade est de protéger les matériaux isolants en 

dissipant l'humidité. 

Dans cette étude, nous cherchons à valoriser la lame d’air de la paroi pour assurer le 

préchauffage et le renouvellement d’air en période de chauffe. La paroi bioclimatique ventilée 

fait alors office d’organe d’entrée pour le renouvellement d’air du bâtiment qui en est muni. Un 

dispositif expérimental a été mis en place pour la caractérisation énergétique de ce type de paroi 

innovante. Notre objectif à terme est d’étudier l’influence de l’épaisseur de la cavité ainsi que 

du débit d’air sur les performances de la paroi.  

Le principe du prototype de mur ventilé est présenté dans la figure (Figure 2.1). Ce 

prototype est constitué de deux parois et d'une chambre à air ventilée (cavité entre les deux 

parois). La première paroi est fixe tandis que la seconde est mobile, permettant de faire varier 
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l'épaisseur de la cavité ventilée. Ces deux parois sont constituées d'un alliage d'aluminium et de 

polyéthylène. Leurs dimensions sont de 1m de haut, 1m de large et 3 mm d'épaisseur. D'après 

les données du fabricant, le composite aluminium a une résistance thermique de 0,008 m².K.W-

1 et présente une faible rugosité, leurs surfaces étant lisses. La chambre à air ventilée est une 

cavité non hermétique qui participe à l'apport d'air frais dans le bâtiment. Un échange convectif 

a lieu dans la cavité le long de l'axe du mur, ce qui perturbe le flux thermique radial entre les 

environnements intérieur et extérieur (Figure 2.1). 

 

 

Figure 2.1  Paroi ventilée 

 

Nous souhaitons étudier l’influence de l’épaisseur de la lame d’air sur les performances 

thermiques de la paroi ventilée. C’est pourquoi nous avons conçu une paroi modulable (Figure 

2.2). Nous avons installé une feuille de plastique pour faire travail propre, nous avons installé 

également la plaque puis pour bien le rendre étanche on fait rendre étanche les coins de la paroi 

avec le mastic d’étanchéité, il a pris une journée pour bien le rendre étanche (Figure 2.12).  

La méthode utilisée pour ajuster la distance entre deux parois, est d’ajouter dans la cavité 

des morceaux de barres en bois des épaisseurs variables de 5 mm, 10 mm, 15 mm, 20 mm, 25 
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mm, 30 mm, 35 mm, 40 mm, 45 mm, 50 mm, 55 mm, 60 mm, 65 mm, 70 mm, 75 mm, 80 mm, 

85 mm, 90 mm, 95 mm et 100 mm (Figure 2.3).  

 

 

Figure 2.2 Paroi fixe du mur ventilé 

 

Figure 2.3 Cales utilisées pour moduler l’épaisseur de la lame d’air 

 

L’écoulement d’air au sein de la paroi ventilée est généré à l’aide d’un ventilateur contrôlé 

par un variateur de tension (Figure 2.28).  

Pour contrôler la vitesse du flux d'air à l'intérieur de la cavité d'air, un plenum convergent 

a été installé (Figure 2.4 et Figure 2.22). Ce plenum est installé au niveau de la paroi fixe et fixé 

Plaque composite 
aluminium (marque 
Dibond)

Plaque d’aluminium composite 
Dibond apres la fabrication
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sur la partie d'évacuation d'air pour que l'air s'écoule de la chambre climatique vers 

l'environnement.  

 

 

 

Figure 2.4  Principe  de ventilation de la paroi 

2.3 Boîte chaude  

Les Boîtes chaudes sont utilisées pour mesurer le comportement thermique des matériaux 

de construction. Deux méthodes standards sont données dans la littérature :  la boîte chaude 

gardée (GHB) et la boîte chaude calibrée (CHB) [69,70]. La boîte chaude gardée (GHB) est 

composée de trois cellules : une cellule chaude, une cellule froide et une chambre gardée utilisée 

pour minimiser les pertes de chaleur latérales. La boîte chaude calibrée (CHB) est composée de 

deux cellules seulement : la cellule chaude et la cellule froide (Figure 2.9) [69].  

Différentes expériences boîtes chaudes standard peuvent être réalisées selon les normes 

suivantes : la norme européenne EN ISO 8990 [71], la norme américaine ASTM C1363-05 [72] 

, et la norme russe GOST 26602.1-99 [73].  
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De nombreuses publications traitent de la caractérisation thermique des matériaux de 

construction à l'aide de l'appareil Boîte chaude. Cependant, seuls quelques articles ont étudié 

les propriétés thermiques des murs à cavité d'air à l'aide de la Boîte chaude gardée. Aviram [74] 

a étudié le comportement thermique d'un mur creux à rapport variable en utilisant une boîte 

chaude gardée et une analyse CFD. Lucchi [69] a introduit une procédure Hot Box pour étudier 

la performance thermique et le flux d'air dans un mur avec une cavité d'air interne. Plus 

récemment, une nouvelle Boîte chaude a été développée pour étudier le comportement 

hydrothermique des murs historiques [75]. 

Ces expériences spécifiques ont été menées pour étudier le prototype de mur ventilé en 

termes de sa capacité à préchauffer l'air dans la cavité. Nos expériences se distinguent des 

méthodes standards de boîtes chaudes comme EN ISO 8990 [71], utilisées pour l'estimation de 

la résistance thermique d'un mur en régime permanent en utilisant une boîte chaude calibrée ou 

une boîte chaude gardée. 

Notre étude expérimentale a été réalisée dans une Boîte chaude non standard (Figure 2.5). 

Notre Boîte chaude est un dispositif composé de deux chambres climatiques dont les ambiances 

sont contrôlées (Figure 2.6, et Figure 2.7). 

La première chambre climatique reproduit les conditions intérieures, la seconde reproduit 

les conditions extérieures (Figure 2.9).  La Boîte chaude (Hot Box) se caractérise par une 

gamme de température allant de -30°C à +60°C et une gamme d'humidité allant de 10% à 98%.  

Chaque chambre climatique possède sa propre unité de réfrigération qui permet la 

production de froid avec une précision de température de ± 2°C. Chaque chambre climatique 

dispose également de 3 résistances électriques de 2,5 kW, qui permettent de produire de la 

chaleur avec une précision de température de ± 3 °C [76]. L’air dans la chambre climatique 

circule grâce à deux ventilateurs hélico centrifuges avec un mécanisme d’aspiration de l’air 

(Figure 2.13). 

La Boîte chaude est connectée à un ordinateur pour contrôler la température et l'humidité 

de chaque chambre climatique. Pour effectuer des réglages de température et d’humidité dans 

la chambre climatique on utilise le logiciel intégré d'Ineltec. Lorsque le logiciel est ouvert, nous 

sélectionnons d'abord l'option de langue française pour modifier l'affichage du texte en français. 

Le mode d'affichage choisi est «3» et le code d'accès « 99 » (Figure 2.11). 

Les deux chambres climatiques sont séparées par un porte-échantillon (taille de 1 m x 1 

m x 0.4 m) (Figures 2.8). L'une des deux chambres est montée sur des glissières, ce qui permet 
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d'accéder au porte-échantillon ainsi qu'à l'intérieur des deux chambres climatiques. Le prototype 

bioclimatique ventilé est fixé dans le porte-échantillon. Un système de ventilation est utilisé 

pour imposer le flux d'air dans la cavité. Le déplacement de la paroi mobile permet de faire 

varier l'épaisseur de la lame d'air. 

Des vérins pneumatiques permettent de maintenir l’étanchéité entre la porte échantillon 

et les deux enceintes climatiques (Figure 2.10).   

Le prototype ventilé et les capteurs sont installés dans la boîte chaude (Figure 2.17 et 

Figure 2.18). Plusieurs essais ont été entrepris afin de s’assurer du bon fonctionnement du 

dispositif. Pour l’ensemble de ces essais de contrôle, les conditions d’ambiance sont fixées à 

20°C et 55% d’humidité relative pour la cellule fixe, et 0°C et 75% d’humidité relative pour la 

cellule mobile. Les relevés de mesure sont réalisés en régime permanent, le débit d’air varie de 

10 m3.h-1 à 30 m3.h-1 et s’écoule de la cellule mobile (ambiance froide) à l’extérieur des cellules 

(Figure 2.4). 

 

Figure 2.5 Photo de la boîte chaude (Hot Box) 

 

movable climate cell (cold 
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specimen holder

pneumatic cylinders

fixed climate cell (hot cell)
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Figure 2.6  Schéma de principe de la boîte chaude 
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Figure 2.7 Schémas de la boîte chaude 

 

 

Figure 2.8 Porte échantillon de la boîte chaude 
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Figure 2.9 Enceinte climatique de la boîte chaude 

 

 

 

Figure 2.10  Boîte chaude : Vérin pneumatique 
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Figure 2.11 Affichage du logiciel Ineltec 

 

 

 

 

 

Figure 2.12  Installation de l’échantillon 
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Figure 2.13 Détail de la cellule climatique : réfrigération, résistances électriques et système de ventilation 

 

2.4 Métrologie thermique 

L'instrumentation est composée de thermocouples de type K, de sondes PT-100, des 

fluxmètres, d’une caméra infrarouge et d’un anémomètre à fil chaud. 

 La température ambiante de la boîte chaude est mesurée dans la cellule chaude et la 

cellule froide avec des thermocouples de type K et des sondes PT-100 (Figures 2.15 et Figure 

2.16). L'instrumentation de la boîte chaude est présentée dans la Figure 2.15. Le prototype 

ventilé est composé de deux parois et d'une cavité d'air. La première paroi est fixe tandis que la 

seconde est mobile, ce qui permet de faire varier l'épaisseur de la cavité ventilée. La température 

de surface des parois est mesurée par 24 thermocouples de type K (12 thermocouples sur la 

paroi fixe (Figure 2.20) et 12 thermocouples sur la paroi mobile (Figure 2.19). La position des 

thermocouples est donnée dans la Figure 2.18.  

Les mesures des thermocouples (Figure 2.24) sont comparées à celles obtenues à l'aide 

d'une caméra infrarouge FLIR T650 SC (Figure 2.23). La caméra infrarouge est installée à 

l'avant du mur (Figure 2.25). La zone couverte par la caméra infrarouge a une surface de 10 

cm2. Le flux thermique est mesuré à l'aide de 8 fluxmètres Captec® (4 fluxmètres sur la paroi 

 les résistances de 
chaleur

 l’évaporateur ou 
échangeur du 
processus froid

 2 ventilateurs helicocentrifuges
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fixe et 4 fluxmètres sur la paroi mobile), permettant l'estimation du flux thermique de part et 

d'autre de la cavité ventilée (Figure 2.19, Figure 2.20 et Figure 2.21). 

 La température de la cavité ventilée est mesurée par 10 thermocouples de type K (4 

thermocouples dans la cavité, 3 thermocouples à l'entrée de la cavité et 3 thermocouples à la 

sortie de la cavité).  

Pour contrôler la vitesse du flux d'air à l'intérieur de la cavité, un plenum convergent a 

été installé (Figure 2.22). Un ventilateur a été utilisé pour faire varier la vitesse du flux d'air à 

l'intérieur de la cavité. Un anémomètre à fil chaud CTV 210 du fabricant KIMO mesure le débit 

d'air (Figure 2.26). Tous les capteurs sont connectés au système d'acquisition de données 

Keithley 2700® (Figure 2.30). L'acquisition et le traitement des données sont ensuite réalisés 

via le logiciel LabVIEW (Figure 2.14).  

 

 

Figure 2.14 Affichage général du logiciel LabVIEW. 

Les caractéristiques des capteurs utilisés sont données dans le Tableau 2.1. 
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Tableau 2.1 Métrologie thermique 

 

` 

Figure 2.15 Boîte chaude.  Deux chambres climatiques sont séparées par un porte-échantillon. La température 

ambiante est mesurée par 6 thermocouples de type K (3 thermocouples T42, T43 et T44 dans la 

cellule froide et 3 thermocouples T39, T40, T41 dans la cellule chaude). 

Pour placer les thermocouples dans la boîte chaude gardée, nous avons construit un 

support composé d’un tube et d’une barre plastique (Figure 2.17). 

Type Métrologie Gamme de mesure 

 

 

Incertitude 

Température air 

Température air 

Température surface 

Température surface 

Flux thermique 

Vitesse  courant d’air 

PT100 

K-type Thermocouples 

K-type Thermocouples 

Camera infrarouge  Flir T650 sc 

Captec Flux meter 

Anemometer  fil chaud KIMO 

CTV 210 

-70° C to + 200 °C 

-75° C to + 250 °C 

-75° C to + 250 °C 

-40° C to +150 °C 

 

0-30 m/s 

0.1 °C 

0.02 °C 

0.02 °C 

1 % 

5 % 

0.3 m/s 

 

T42
T43

T44

1,38m

1m

1m

T41
T40

T39

1m

1m

1m

thermal camera

Thermocouple (T39, T40, T41, 42, 43, 44)

Cold cell

Hot cell

Sample holder
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Figure 2.16 Instrument intégré PT-100 à l'intérieure d'une chambre climatique 

 

 

Figure 2.17  Instrumentation de la boîte chaude. Support de thermocouple 

 

instrument intégré PT-100

un tube de 1 m de long

une barre en matière 
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Figure 2.18 Instrumentation de la paroi ventilée : la température de surface des murs est mesurée par des 

thermocouples de type K, la température de l'air est mesurée par des thermocouples de type K, le 

flux thermique est mesuré par des fluxmètres, le débit d'air est mesuré par un anémomètre à fil 

chaud. 

 

Figure 2.19 Instrumentation du mur mobile. 
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Figure 2.20 Instrumentation du mur fixe 

 

 

 

 

 

Figure 2.21 Métrologie : thermocouple type K et fluxmètre 
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Figure 2.22 Plénum et gaine de la ventilation 

 

Une caméra infrarouge est utilisée pour vérifier la mesure des températures de surface 

effectuée par les thermocouples.  Il s’agit d’une caméra thermique FLIR T650sc avec une plage 

de mesure de la température, -40 ° C à + 650 ° C. La caméra thermique FLIR T650sc a une 

résolution de 640x480 pixels, et elle a une précision de +/- 1°C et une fréquence de trame de 

30 Hz (Figure 2.23). 

La zone couverte par la caméra infrarouge est une surface de 10 cm2. Sur la partie haute 

et sur la partie basse de cette surface, se trouvent respectivement les thermocouples T8 et T5 

(Figure 2.24). 

 La caméra thermique est positionnée dans la chambre climatique à 0,75 m de la surface 

de la paroi de façon à visualiser une zone proche de la zone mesurée par les thermocouples 

(Figure 2.25).  
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Figure 2.23 Caméra thermique FLIR T650sc 

 

Figure 2.24 La zone couverte par la caméra infrarouge 

vue de face vue arrière

zone couverte par 
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Figure 2.25 L’installation de la caméra thermique dans la chambre climatique 

 

L’écoulement d’air du prototype ventilé est réalisé à l’aide d’un ventilateur, d’un plenum 

convergent et d’une gaine de ventilation. Nous avons installé un système d'étanchéité pour 

réduire les fuites d'air sortant du plénum.  

Le débit d'air est mesuré à l’aide d’un anémomètre à fil chaud CTV 210 de marque Kimo. 

Le débitmètre d'air Kimo CTV-210 possède trois câbles connectés à la boîte d'affichage du 

débitmètre, un câble de capteur anémomètre à fil chaud, un câble de communication de données 

et un câble d'alimentation électrique (Figure 2.27). L'anémomètre à fil chaud peut mesurer la 

vitesse de d'air dans la gamme de 0 m.s-1 à 30 m.s-1 [77] avec une  incertitude de ±0.03 m.s-1.   

Nous souhaitons étudier l’influence du débit d’air sur les performances thermiques de la 

paroi ventilée. Nous avons ainsi choisi trois débits d'air différents pour ces essais : 10 m3.h-1, 

20 m3.h-1 et 30 m3.h-1.  
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Figure 2.26 Le débitmètre Kimo CTV 210 

 

 

Figure 2.27 Acquisition des données National Instrument - débitmètre 
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Figure 2.28 HQ Power PS2323 : alimentation électrique  

 

Un système d'acquisition a été mis en place. La figure suivante présente le système 

schéma général du système d'acquisition (Figure 2.29). Les thermocouples et les fluxmètres ont 

été reliés au système d'acquisition à l'aide d'un multiplexeur. Un multimètre Keithley 2700 a 

été utilisé pour traduire les résultats des mesures effectuées par thermocouples et les fluxmètres 

(Figure 2.21). Le système d’acquisition est relié à un ordinateur. 

 

 

Figure 2.29 Schéma général du système d’acquisition 
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Figure 2.30 Acquisition des données - multimètre Keithley 2700 et pont de communication série RS-232 

2.5 Compensation de la jonction froide des thermocouples 

Nous avons réalisé la compensation de la jonction froide des thermocouples 

L'équipement utilisé est une boîte qui contient le mélange d'eau et de glaçons à une température 

constante à 0°C, le thermocouple et le multimètre Keithley 2700 (Figure 2.31). 

Pour traduire la valeur de la tension en température, la formule de conversion suivante a 

été utilisée : 

SdV = 7V + 7<}< + 7F}F + 7W}W⋯71}1 (2.1) 

Équation 2.1 Formule de conversion la valeur de la tension en température du multimètre Keithley 2700 

Nous avons testé deux types de thermocouple de type K ; le thermocouple de type K blindé 

et non blindé. Les deux thermocouples ont été placés dans une boîte remplie d'eau et de glaçons 

et nous avons mesuré la tension de la jonction froide à l'aide du multimètre Keihley 2700 

(Figure 2.32).  

Le résultat de la conversion est présenté dans la Figure 2.33. En ce qui concerne le 

blindage, il ne semble pas nécessaire dans la mesure où la différence de mesure entre les 2 

thermocouples est inférieure au centième de degrés. 

 

 

 

multimètre Keithley 2700 pont de communication série RS-232
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Figure 2.31 Compensation de la jonction froide, schéma théorique 

Tableau 2.2 Conversion tension - température 

C 

-200°C to 0°C (-

5891mVolt to 

0mVolt) 

0°C to 500°C (0mVolt to 

20644mVolt) 

500°C to 1372°C 

(20644mVolt to 

54886mVolt) 

0 0,0 0,0 -1,318058E+02 

1 2,5173462E-02 2,5083552E-02 4,830222E-02 

2 -1,1662878E-06 7,8601062E-08 -1,646031E-06 

3 -1,0833638E-09 -2,5031312E-10 5,464731E-11 

4 -8,9773540E-13 8,3152702E-14 -9,650715E-16 

5 -3,7342377E-16 -1,2280342E-17 8,802193E-21 

6 -8,6632643E-20 9,8040362E-22 -3,110810E-26 

7 -1,0450598E-23 -4,4130302E-26   

8 -5,1920577E-28 1,0577342E-30   

9   -1,0527552E-35   

 

boîte

mélange d'eau et de glaçon

(+)

(-)

multimètre Keithley 2700
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Figure 2.32  Compensation de la jonction froide  

 

 

 

Figure 2.33 Résultats obtenus pour la compensation de la jonction froide 
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2.6 Conclusion 

Nous souhaitons étudier l’influence de l'épaisseur de la lame d'air et du débit d'air sur les 

performances thermiques de la paroi ventilée. Dans ce chapitre nous avons présenté le prototype 

de paroi ventilée, la boîte chaude gardée, le protocole expérimental et la métrologie thermique 

qui vont permettre de caractériser le comportement thermique de la paroi ventilée. Par la suite 

nous allons présenter les résultats expérimentaux. 
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Chapitre 3:  Résultats Expérimentaux 

 

 

 

 

3.1 Introduction 

Ce chapitre présente les résultats expérimentaux obtenus en utilisant la boîte chaude et la 

métrologie spécifique présentée au chapitre 2. 

Des expériences spécifiques ont été entreprises pour tester le prototype de paroi ventilée. 

Les expériences ont été réalisées en régime permanent dans les conditions suivantes :  

- Cellule chaude : conditions de température ambiante de 20°C et d'humidité relative de 

55%.  

- Cellule froide : conditions de température de 0°C, 75% d'humidité relative 

- Débit d'air variable : 10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1 

- Épaisseur variable de la lame d'air : de 5 mm à 85 mm 

Ces expériences spécifiques ont été réalisées pour étudier le prototype de mur ventilé en 

termes de capacité à préchauffer l'air dans la cavité (Figure 3.1). Les détails des  50 tests sont 

donnés dans le Tableau 3.1.  

Nos expériences sont différentes des méthodes standards de boîtes chaudes décrites dans 

les normes comme EN ISO 8990 [71] et employées pour l'estimation de la résistance thermique 

d'un mur en régime permanent en utilisant une boîte chaude calibrée ou une boîte chaude 

surveillée. 
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Figure 3.1 Dispositif expérimental 
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Tableau 3.1 Présentation des 50 tests 

 

Essai 
 

épaisseur 
(mm) 

Débit d’air 
(m3.h-3) 

Temperature 
Cellule 
froide 

 Ta1 (°C) 

Temperature 
Celulle 
chaude  
Ta2 (°C) 

Différence 
de 
température 
(°C) 

1 5 9.94 -4.34 15.56 19.90 
2 5 19.61 -4.64 15.63 20.27 
3 5 29.99 -4.45 15.82 20.27 
4 10 9.94 -4.64 15.58 20.23 
5 10 19.96 -4.72 15.61 20.32 
6 10 29.99 -4.47 15.80 20.27 
7 15 10.00 -4.61 15.58 20.19 
8 15 19.99 -4.63 15.66 20.29 
9 15 30.09 -4.41 15.87 20.28 

10 20 9.98 -4.67 15.62 20.29 
11 20 20.43 -4.66 15.64 20.29 
12 20 29.84 -4.41 15.86 20.27 
13 25 10.02 -4.67 15.61 20.28 
14 25 20.08 -4.63 15.68 20.31 
15 25 29.81 -4.43 15.87 20.30 
16 30 9.90 -4,.65 15,66 20.31 
17 30 19.85 -4.62 15.71 20.33 
18 30 29.98 -4.32 15.9 20.22 
19 35 10.22 -4.65 15.63 20.28 
20 35 19.89 -4.64 15.63 20.27 
21 35 30.039 -4.32 15.95 20.28 
22 40 8.98 -4.67 15.66 20.33 
23 40 20.07 -4.61 15.74 20.35 
24 40 30.05 -4.29 15.86 20.15 

25 45 9.04 -4.66 15.64 20.30 

26 
27 
28 
29 
30 
31 
32 
33 
34 
35 
36 
37 
38 
39 
40 
41 
42 
43 
44 
45 
46 
47 
48 
49 
50 

 

45 
45 
50 
50 
50 
55 
55 
55 
60 
60 
60 
65 
65 
65 
70 
70 
70 
75 
75 
75 
80 
80 
80 
85 
85 

 

20.03 
30.07 
10.01 
20.04 
29.94 
9.99 
20.08 
30.01 
10.01 
19.73 
29.90 
10.01 
20.03 
30.05 
10.07 
20.03 
30.37 
9.98 
20.01 
30.62 
9.98 
20.49 
30.13 
9.99 
20.27 

 

-4.62 
-4,40 
-4.71 
-4.65 
-4.45 
-4.62 
-4.61 
-4.37 
-4.63 
-4.58 
-4.19 
-4.65 
-4.69 
-4.45 
-4.72 
-4.64 
-4.37 
-4.68 
-4.70 
-4.38 
-4.75 
-4.66 
-4.46 
-4.67 
-4.72 

 

15.60 
15.91 
15.59 
15.62 
15.82 
15.66 
15.51 
15.77 
15.59 
15.70 
15.85 
15.52 
15.64 
15.85 
15.58 
15.53 
15.78 
15.47 
15.57 
15.71 
15.47 
15.59 
15.72 
15.49 
15.50 

 

20.22 
20.31 
20.31 
20.27 
20.27 
20.28 
20.11 
20.14 
20.22 
20.28 
20.04 
20.17 
20.32 
20.30 
20.29 
20.16 
20.15 
20.15 
20.27 
20.09 
20.22 
20.25 
20.18 
20.16 
20.22 
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3.2 Température ambiante 

Dans un premier temps, une vérification de la température de consigne dans chacune des 

cellules de la boîte chaude gardée a été réalisée. On cherche à obtenir une différence de 

température d’au moins 20°C entre les 2 cellules de façon à obtenir des flux de chaleur 

suffisamment élevés pour être correctement mesurés par les fluxmètres [78]. 

Pour l’ensemble de ces essais de contrôle, les conditions d’ambiance sont fixées à 20°C 

et 55% d’humidité relative pour la cellule fixe, et 0°C et 75% d’humidité relative pour la cellule 

mobile. Les relevés de mesure sont réalisés en régime permanent, le débit d’air est de 20   m3.h-

1 et s’écoule de la cellule mobile (ambiance froide) à la cellule fixe (ambiance chaude) dans une 

cavité de 0.01 m d’épaisseur. 

La température ambiante a été mesurée dans la cellule chaude et la cellule froide à l'aide 

de thermocouples de type K et de capteurs PT-100 (capteurs de la boîte chaude). La différence 

de température entre la cellule chaude et la cellule froide était de 20 °C. Cette différence de 

température permet d'obtenir un flux de chaleur qui peut être mesuré par des fluxmètres 

correctement mesurés. 

Dans les conditions spécifiées (20°C dans la cellule chaude et 0°C dans la cellule froide), 

une différence significative (2,6°C pour la cellule froide et 4,3°C pour la cellule chaude) peut 

être observée entre la température ambiante mesurée avec le capteur de la boîte chaude et la 

température ambiante mesurée par nos thermocouples. Cette différence peut s'expliquer par le 

fait que les cellules ne sont pas étanches puisqu'un flux d'air artificiel a été créé entre elles. Or, 

pour une utilisation standard de la boîte chaude, il ne doit pas y avoir d'échange d'air entre les 

cellules ; le système de régulation de l'appareil est alors perturbé. 

Les figures 3.2 et 3.3 présentent la température de l'air dans la cellule froide et la cellule 

chaude. La température est mesurée par 6 thermocouples de type K (3 thermocouples T42, T43 

et T44 dans la cellule froide et 3 thermocouples T39, T40, T41 dans la cellule chaude). On peut 

voir dans les figures que la température de l'air à l'intérieur de la boîte chaude est homogène 

dans la cellule froide et la cellule chaude. La température moyenne de l'air est de -4,6±0,05 °C 

pour la cellule froide et de 15,7±0,18 °C pour la cellule chaude. 

Par ailleurs, on constate que le brassage de l’air est suffisant pour obtenir une répartition 

homogène de la température dans le temps et dans l’espace. En moyenne, la différence de 

mesure maximale constatée entre les thermocouples est de 0,04°C dans la cellule mobile et de 

0,7°C dans la cellule fixe. 
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Figure 3.2 Température ambiante dans la cellule froide 

 

Figure 3.3 Température ambiante dans la cellule chaude 

-6

-5

-4

-3

-2

-1

0

0 50000 100000 150000 200000 250000 300000 350000

Te
m

pé
ra

tu
re

 (°
C

)

Temps (s)

Mesure de température par la BCG
sensor à la cellule mobile (°C)

Consigne de température par la BCG à
la cellule mobile (°C)

(°C) T42

(°C) T43

(°C) T44

14

15

16

17

18

19

20

21

0 50000 100000 150000 200000 250000 300000 350000

Te
m

pé
ra

tu
re

 (°
C

)

Temps (s)

Mesure de température par  la BCG
sensor à la cellule fixe (°C)

Consigne de température par la BCG à
la cellule fixe (°C)

(°C) T39

(°C) T40

(°C) T41



 

 99 

3.3 Température de surface 

Dans un second temps, on cherche à vérifier la mesure des températures de surface 

effectuée par les thermocouples. Pour cela, on la compare à la température obtenue à l’aide 

d’une caméra infrarouge.   

Le principe de la comparaison des mesures des thermocouples (mesures des 

thermocouples T8 et T5) avec les données obtenues à l'aide d'une caméra infrarouge FLIR 650 

SC et présentée dans la Figure 3.4. La zone couverte par la caméra infrarouge a une surface de 

10 cm2. Les thermocouples T8 et T5 sont situés sur la partie supérieure et inférieure de cette 

surface.  

La Figure 3.5 présente une comparaison des mesures obtenues par thermocouples T5, T8 

avec les mesures obtenues par caméra infrarouge. On peut remarquer que les valeurs moyennes 

mesurées par les thermocouples T5, T8 et la caméra infrarouge sont respectivement de 12,14°C, 

12,11°C et 12,18°C.   

On peut donc conclure que les mesures des températures de surface par thermocouples 

sont en adéquation avec les mesures effectuées par la caméra infrarouge et confirment la 

fiabilité de l'instrumentation des parois. 

 

 

Figure 3.4 Mesure de la température de surface par caméra infrarouge 
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Figure 3.5 Température de surface. Mesure par thermocouples et caméra thermique. 

 

3.4 Température de la lame d’air 

Nous analysons ici les profils de température dans la lame d’air obtenus 

expérimentalement. On présente les résultats des évolutions de température à l'intérieur de la 

cavité pour trois épaisseurs de lame d’air de 5 mm, de 50 mm, et de 85 mm et pour trois et 3 

débits d’air : 10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1. 

Nous présentons d’abord l’évolution temporelle de la température pour trois distances de 

5 mm, de 50 mm, et de 85 mm et pour le débit d’air de 10 m3.h-1 (Figures 3.6, 3.7 et 3.8). Les 

positions verticales indiquées sont les suivantes : 0,01 m ; 0,125 m ; 0,345 m ; 0,560 m ; 0,800 

m et 0,910 m. On remarque que les profils de températures sont stables et que la température 

obtenue en sortie est plus élevée pour une lame épaisseur d’air de 85 mm. On peut déduire 

qu’une épaisseur importante de lame d’air permet d’améliorer les performances thermiques de 

parois ventilées. 
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Figure 3.6 Évolution de la température à l'intérieur de la chambre à air pour une distance entre les parois de 5 mm 

pour le débit d’air de 10 m3.h-1 

 

 

Figure 3.7 Évolution de la température à l'intérieur de la chambre à air pour une distance entre les parois de 50 

mm pour le débit d’air 10 m3.h-1 
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Figure 3.8 Évolution de la température à l'intérieur de la chambre à air pour une distance entre les parois de 85 

mm pour le débit d’air de 10 m3.h-1 

Les profils de température en fonction de la position verticale sont ensuite présentés pour 

les trois débits d’air 10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1 dans les figures. 3.9, 3.10 et 3.11. Les 

positions verticales indiquées sont les suivantes : 0,01 m ; 0,125 m; 0,345 m; 0,560 m; 0,800 m 

et 0,910 m. 

La figure 3.9 présente la température de l'air dans la chambre ventilée en fonction de la 

position verticale H pour une épaisseur d'espace d'air de 5 mm et pour différents débits d'air (10 

m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1). On peut voir qu'au haut de la chambre à air, la température de 

l'air diminue avec le débit d'air. Ceci indique que l'efficacité de la paroi ventilée diminue avec 

le débit d'air. 

La figure 3. 10 présente la température de l'air dans la chambre ventilée en fonction de la 

position verticale H pour une épaisseur d'espace d'air de 50 mm et pour différents débits d'air 
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niveau 0,01 m à 0,345 m sont proches. Pour une position verticale H de 0,345 m à 0,91 m, on 

peut observer que la température locale de l'air à l'intérieur de la chambre à l’air, pour le débit 

variable de 10 m3.h-1 est légèrement supérieure à celle du débit de 20 m3.h-1 . Ceci indique que 

pour le débit de 10 m3.h-1 l'air à l'intérieur de la cavité circule plus longtemps et se préchauffe 

plus que pour les débits de 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1. 
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Les résultats expérimentaux de la Figure 3.11 montrent que la température de l’air dans 

la cavité en fonction de la position verticale H pour une épaisseur d’espace d’air de 85 mm et 

pour différents débits d’air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1). On peut observer que pour le 

débit d’air 10 m3.h-1, la température locale augmente par rapport température pour le débit d'air 

20 m3.h-1 et 30 m3.h-1.  

La conclusion que l'on peut tirer de ces figures est que les températures dans la cavité 

pour des épaisseurs importantes de lames d’air (50 mm et 85 mm)  sont plus élevées dans la 

partie supérieure de la lame d’air.  On remarque également une influence du débit d’air sur les 

températures dans la partie supérieure de la lame d’air. Pour un débit de 10 m3.h-1 l'air à 

l'intérieur de la cavité circule plus longtemps et se préchauffe plus que pour les débits de 20 

m3.h-1 et 30 m3.h-1. 

 

 

Figure 3.9 Évolution de la température à l'intérieur de la chambre à air pour une distance entre les parois de 5 mm 

pour les débit d’air (10 m3.h-1 , 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1) 
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Figure 3.10  Évolution de la température à l'intérieur de la chambre à air pour une distance entre les parois de 50 

mm pour les débit d’air (10 m3.h-1 , 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1) 

 

Figure 3.11 Évolution de la température à l'intérieur de la chambre à air pour une distance entre les parois de 85 

mm pour les débit d’air (10 m3.h-1 , 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1) 
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Nous avons comparé nos mesures avec un modèle numérique. Il s’agit d’un modèle 

numérique 2D développé à l’aide du logiciel Comsol Multiphysics [79]. 

La Figure 3.12 représente la géométrie et les conditions limites du modèle. Les conditions 

aux limites sont données par les coefficients de convection déterminés expérimentalement : hint 

=18.69 W.m-2.K-1 et hext=20.35 W.m-2.K-1. Les parois horizontales sont considérées comme des 

étant des surfaces adiabatiques. L’écoulement de l’air à l’intérieur de la cavité est considéré 

comme un écoulement bidimensionnel en régime laminaire. Le modèle géométrique ainsi que 

le maillage sont réalisés à l’aide du logiciel Comsol. 

 

 

 

Figure 3.12  Géométrie et conditions limites du modèle 
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horizontales sont considérées comme des surfaces adiabatiques. Ces paramètres sont définis en accord 
avec les valeurs mesurées expérimentalement et correspondent à des conditions hivernales. 
 

 
Figure 3. 9 Géométrie et conditions aux limites 

3. Présentation du maillage utilisé 
 
Le modèle géométrique ainsi que le maillage sont réalisés à l’aide du logiciel Comsol. Un maillage non 
structurés définie automatiquement est considéré. L’étude de la convergence du maillage a été effectuée, 
cependant du faite des écarts négligeables entre les différents cas considérés nous n’avons pas jugé 
nécessaire de présenté ces résultats ici.  
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Le maillage utilisé est celui présenté à la figure 3.10 donc les caractéristiques sont : 

 

Figure 3. 10 Maillage utilisé 
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Les hypothèses de cette modélisation 2D sont les suivantes : 

• Régime stationnaire 

• L’écoulement est laminaire 

• Le transfert de chaleur par rayonnement est négligeable 

• Les propriétés thermo-physiques de l’air sont considérées dépendantes de la 

température. 

Les parois sont en aluminium composite dont les propriétés thermo-physiques sont :  

• Masse volumique 900 01/(3 

• Conductivité thermique 0.375 &/((.)) 

• Capacité calorifique 2700 3/(01.)). 

Les Figures 3. 13, 3. 14 et  3.15 présentent une comparaison mesures-modèle pour : 

• Une épaisseur de lame d’air de 5 mm, 50 mm et 85 mm  

• Pour différents débits d’air 10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1 

• Et pour différentes positions verticales  : 0,01 m ; 0,125 m; 0,345 m; 0,560 m; 0,800 m 

et 0,910 m. 

Dans les Figures 3. 13, 3. 14 et 3.15 les valeurs expérimentales sont représentés en orange 

et les valeurs numériques sont représentés en bleu.  

La Figure 3.13 présente la comparaison mesures modèle pour une épaisseur de lame d’air 

de 5 mm et pour différents débits d’air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1). On remarque une 

augmentation de la température avec la position verticale. On remarque aussi que les profils 

numériques et expérimentaux ont la même allure et que l’écart entre les valeurs  expérimentales 

et les valeurs obtenues par modélisation reste faible. 

La Figure 3.14 présente la comparaison mesures modèle pour une épaisseur de lame d’air 

de 50 mm et pour différents débits d’air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1). On remarque  que 

les profils numériques et expérimentaux sont similaires et que l’écart entre les valeurs  

expérimentales et les valeurs obtenues par modélisation reste relativement  faible. 
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La Figure 3.15 présente la comparaison mesures modèle pour une épaisseur de lame d’air 

de 85 mm et pour différents débits d’air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1). On remarque  que 

l’écart entre les valeurs  expérimentales et les valeurs obtenues par modélisation est plus 

important que l’écart obtenu pour les épaisseurs de lames d’air de 5 mm et 50 mm. 

On peut conclure qu’on a un bon accord modèle mesures pour les trois épaisseurs de lame 

d’air de 5 mm, 50 mm et 85 mm et pour les différents débits d’air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 

m3.h-1) et que l’écart maximal entre les mesures et le modèle augmente, lorsque l'épaisseur de 

la lame d'air augmente . 

La figure 3.16 présente l’écart maximal et minimal entre les mesures et le modèle. On 

remarque que l’écart maximal est de 2.36 °C. Cet écart peut s’expliquer par les incertitudes de 

mesure et par les incertitudes et les hypothèses de modélisation, en particulier l’hypothèse de 

transfert de chaleur par rayonnement négligeable de modélisation. 
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Figure 3.13 Comparaison mesures modèle pour une épaisseur de lame d’air de 5 mm et pour différents débits d’air 

(10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1). 

 

-6

-4

-2

0

2

4

6

8

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1te
m

pé
ra

tu
re

 (°
C

)

position verticale (m)

débit 20 m3.h-1

num exp

∗
∗

∗

∗

∗
∗H = 0.01m

H = 0.125m

H = 0.345 m

H = 0.56 m

H = 0.8 m

H = 0.91 m

-6

-4

-2

0

2

4

6

8

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1te
m

pé
ra

tu
re

 (°
C

)

position verticale (m)

débit 30 m3.h-1

num exp

∗
∗

∗

∗

∗
∗H = 0.01m

H = 0.125m

H = 0.345 m

H = 0.56 m

H = 0.8 m

H = 0.91 m



 

 109 

 

 

-6

-4

-2

0

2

4

6

8

10

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1

te
m

pé
ra

tu
re

 (°
C

)

position verticale (m)

débit 10 m3.h-1

num exp

∗
∗

∗

∗

∗
∗H = 0.01m

H = 0.125m

H = 0.345 m

H = 0.56 m

H = 0.8 m

H = 0.91 m

-6

-4

-2

0

2

4

6

8

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1te
m

pé
ra

tu
re

 (°
C

)

position verticale (m)

débit 20 m3.h-1

num exp

∗
∗

∗

∗

∗
∗H = 0.01m

H = 0.125m

H = 0.345 m

H = 0.56 m

H = 0.8 m

H = 0.91 m



 

 110 

 

Figure 3.14 Comparaison mesures modèle pour une épaisseur de lame d’air de 50 mm et pour différents débits 

d’air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1). 
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Figure 3.15 Comparaison mesures modèle pour une épaisseur de lame d’air de 85 mm et pour différents débits 

d’air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1, et 30 m3.h-1). 
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Figure 3.16 Écart maximal et minimal entre les mesures et le modèle 

3.5 Le coefficient d’échange de chaleur à la surface des parois  

Le coefficient d’échange de chaleur à la surface des parois est estimé à partir de la loi de 

Newton qui fait intervenir le flux de chaleur, la température ambiante et la température de la 

paroi : 

ℎ = �/(-, − -0) (3.1) 

Équation 3.1 Coefficient de transfert de chaleur par convection 

L'estimation du coefficient de transfert de chaleur par convection h, nécessite la 

connaissance du flux de chaleur q, de la température de l'air ambiant dans la cellule Ta et de la 

température de surface de la paroi Ts. 
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3.5.1 Coefficient d’échange local 

 

Figure 3.17 Le coefficient d’échange local dans la cellule froide. 

 

Figure 3.18 Le coefficient d’échange local dans la cellule chaude. 
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Le flux thermique, la température ambiante et la température de la paroi sont mesurés à 

l'aide de la métrologie thermique décrite précédemment. Nous avons utilisé 2 épaisseurs de 

cavité (0.005 m et 0.01 m) et 3 débits d'air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1).  Chaque 

échantillon est équipé de 4 fluxmètres et de 4 thermocouples à différentes hauteurs, il est 

possible d'obtenir 4 estimations locales du facteur h par cellule. Pour la température ambiante 

dans chacune des cellules, une seule température d'air est considérée, correspondant à la 

moyenne des mesures des 3 thermocouples installés dans chaque cellule.  

La Figure 3.17 et la Figure 3. 18 montrent le coefficient de transfert de chaleur local h 

dans la cellule froide et dans la cellule chaude. Les valeurs du coefficient de transfert de chaleur 

varient entre 15 W.m-2.K-1 et 25 W.m-2.K-1. La valeur moyenne du coefficient de transfert de 

chaleur est de 19.9±1,3 W.m-2.K-1 pour la cellule froide et de 18.7±2,3 W.m-2.K-1 pour la cellule 

chaude. Cet ordre de grandeur est cohérent avec les corrélations que l'on peut trouver dans la 

littérature [41]. 

D'après la Figure 3.17 et la Figure 3.18, nous pouvons également remarquer que 

l'épaisseur de la cavité et le débit d'air n'ont pas d'influence significative sur la valeur du 

coefficient de transfert thermique par convection. Cela signifie que ces 2 paramètres n'ont pas 

d'influence sur les ambiances des 2 cellules climatiques. Par contre, le coefficient h dépend de 

la position à laquelle il a été calculé et on constate que, pour une hauteur donnée, les estimations 

du coefficient h sont relativement homogènes. On peut penser que, dans chacune des cellules, 

les mouvements d'air provoqués par le système de régulation ne sont pas uniformes à proximité 

des parois de l'échantillon, provoquant des variations locales du coefficient h. Comme on peut 

le remarquer sur la figure 3.17, deux valeurs sont écartées pour 10m3/h_5mm. Ceci peut être 

expliqué par un mauvais contact entre les fluxmètres et l'échantillon lors de ce test. 

Les incertitudes pour le coefficient d’échange local sont estimées par la méthode des 

propagations des incertitudes. Une incertitude de 5% a été considérée pour les fluxmètres et 

une incertitude de 0,02°C pour les thermocouples. Les résultats sont regroupés dans le tableau 

suivant [76]. 
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Tableau 3.2 Incertitudes pour le coefficient d’échange local. 

 

 

Comme on peut le remarquer dans le tableau 3.2, les incertitudes sont plus faibles dans 

la cellule chaude car les flux et les différences de température impliquées sont plus importants. 

C'est dans la cellule froide, au niveau de la partie inférieure de la paroi, que les incertitudes sont 

les plus importantes ; à cet endroit, les températures entre la paroi et l'environnement de la 

cellule froide sont très proches et souvent de l'ordre du dixième de degré.  

 

3.5.2 Coefficient d’échange global  

La Figure 3.19 et la Figure 3.20 montrent le coefficient d’échange global dans la cellule 

chaude et la cellule froide obtenu pour les 50 tests. Le coefficient global de transfert de chaleur 

est estimé à partir des mesures de températures (thermocouples) et des flux de chaleur (mesures 

des fluxmètres).  

Comme nous pouvons le remarquer, il existe de petites différences entre les mesures, qui 

peuvent être expliquées par les incertitudes sur le coefficient de transfert de chaleur. 

 

 

Position 

verticale 

(m) 

Cellule froide Cellule chaude 

 cavité de 5 mm  

10, 20, 30 ( m3.h-1)  

cavité of 10 mm 

10, 20, 30 ( m3.h-1)  

cavité o 5 mm  

 10, 20, 30 ( m3.h-1)  

cavité 10 mm  

10, 20,30 ( m3.h-1)  

10 20 30 10 20 30 10 20 30 10 20 30 

0.8 1.5 1.5 1.7 1.5 1.4 1.7 1.5 1.5 1.4 1.8 1.8 1.6 

0.56 2.7 2.3 2.7 2.2 2.0 2.4 1.2 1.2 1.1 1.3 1.3 1.2 

0.35 4.6 3.0 3.0 3.1 2.7 3.2 1.5 1.6 1.5 1.6 1.6 1.4 

0.12 5.1 2.8 2.7 3.1 2.9 3.4 1.4 1.3 1.5 1.4 1.5 1.2 
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Figure 3.19 Coefficient d’échange global à la surface de la paroi mobile (la cellule froide). 

 

Figure 3.20 Coefficient d’échange global de transfert de chaleur sur la surface de la paroi fixe (la cellule chaude). 
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3.6 Estimation des échanges thermiques par convection à l'intérieur de la lame d'air de la 

paroi ventilée 

Nous souhaitons estimer expérimentalement les échanges de chaleur par convection à 

l'intérieur de la lame d’air. Nous nous basons la méthode développée par Inoue [53]. Inoue [53] 

suppose que le coefficient de transfert de chaleur est égal des deux côtés de la cavité. Le 

coefficient de transfert de chaleur peut être alors estimé à partir du changement d'enthalpie de 

l'air circulant dans la cavité. 

La métrologie thermique a été présentée au chapitre précédent.  Les températures de 

surface sont mesurées par 24 thermocouples. Parmi ces 24 thermocouples, trois thermocouples 

sont placés à l'intérieur de la cavité : deux thermocouples mesurent la température de la surface 

de la paroi et un autre thermocouple mesure la température de l'air (pour une position verticale 

H=0,56 m). Les flux thermiques sont mesurés par huit fluxmètres : quatre fluxmètres sur la 

paroi fixe et quatre fluxmètres sur la paroi mobile. 

Les conditions de cette instrumentation sont illustrées dans la figure ci-dessous : 

 

 

 

Figure 3.21 Instrumentation de la paroi ventilée 
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Figure 3.22 Détermination du coefficient convectif dans la lame d'air de la paroi ventilée  

La figure 3.22 présente le principe de détermination du coefficient convectif dans la lame d'air de la paroi ventilée 

à partir du changement d'enthalpie de l'air circulant dans la cavité. 

Le coefficient d'échange convectif dans la lame d'air peut être déduit comme suit : 

ℎ =
�);+'0.A1)
-, − -012

 (3.2) 

Équation 3.2 Coefficient d’échange convectif dans la lame d’air 

Où Ts et Tair sont respectivement la température moyenne des surfaces mesurées à l’intérieur 

de la cavité et Tair la température de l’air mesurée à l’intérieur de la cavité. 

 La figure 3.23 présente le coefficient d’échange convectif à l’intérieur de la lame d’air 

pour différentes épaisseurs de la lame d’air : 5mm, 20 mm, 50 mm et 85 mm et pour 3 débits 

d'air : 10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1.   

Cellule froide  Cellule chaude

*	 *	*	 *	

 thermocouple - température surface 

 thermocouple – température de l’air 

 fluxmètre 

*	

Flux enthalpie

Flux intFlux ext

TsTair
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Figure 3.23 Le coefficient convectif dans la lame d’air  

On remarque que le coefficient d’échange augmente avec la vitesse du courant d’air et 

que la valeur maximale est obtenue pour une lame d’air de 85 mm. 

Le nombre de Nusselt (Nu) est ensuite estimé :  

WU =
ℎ ∙ v
$0

 (3.3) 

Équation 3.3 Nombre de Nusselt (Nu)  

Nous souhaitons obtenir une corrélation. Nous allons donc caractériser le régime 

d’écoulement dans la lame d’air. 

Le coefficient de poussée thermique indiqué par Jacques Padet [49] caractérisé par le 

produit Ri.Re permet de déterminer la nature du phénomène de convection, comme l'on peut 

voir dans le tableau ci-dessous : 

 

Tableau 3.3 Types de convection 
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Nous utilisons cette approche de Jacques Padet pour nos données expérimentales. Nous 

présentons les résultats pour la position verticale de 0,56 m, qui correspond à la position des 

thermocouples permettant de mesurer la température à l’intérieur de la paroi ventilée.  

La vitesse de l'air dans cette expérimentation est déterminée à partir de la valeur de 

mesure du débit d'air divisé par la section transversale de la variable. La valeur de la vitesse de 

l'air est donnée dans le tableau suivant. 

 

Tableau 3.4 Vitesse de l'air obtenue pour la position verticale 0.56 m 

 

 

Le nombre de Richardson (Ri) pour les variables 5 mm, 50 mm et 85 mm est indiqué dans 

le tableau ci-dessous : 

 

Tableau 3.5 Nombre de Richardson obtenu à l’intérieure de la cavité 

 

 

Le Coefficient de poussée thermique pour différentes épaisseurs de la lame d’air : comprises entre 5mm et 85 mm 

et pour 3 débits d'air : 10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1.  est indiqué dans le tableau 3.6. 

Selon le tableau 3.6 , la valeur du coefficient de poussée thermique pour une épaisseur de 

lame d’air comprise entre 5 mm et 30 mm est inférieure à la valeur de 288, le type de convection 

étant convection forcée. Cependant, pour les autres épaisseurs, comprises entre 30 mm à 85 

pour débit 
d'air 10 m3.h-1

pour débit 
d'air 20 m3.h-1

pour débit 
d'air 30 m3.h-1

5 0.552 1.089 1.666
50 0.056 0.111 0.166
85 0.033 0.066 0.098

distance de la 
cavité (mm)

vitesse de l'air (m.s-1)

pour débit 
d'air 10 m3.h-1

pour débit 
d'air 20 m3.h-1

pour débit 
d'air 30 m3.h-1

5 0.003 0.001 0.0003
50 4.151 1.146 0.559
85 13.751 4.622 2.252

distance de la 
cavité (mm)

nombre de Richardson (Ri)
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mm, le coefficient de poussée thermique a une valeur supérieure à 288, ce qui montre que la 

convection est de type mixte.  

 

Tableau 3.6 Coefficient de poussée thermique 

 

 

Nous présentons dans la Figures 3.24, 3.25 et 3.26 le Nombre de Nusselt (Nu) en fonction 

du nombre de Reynolds (Re) pour la convection forcée pour une épaisseur de lame d’air de 

5mm, de 15 mm et  de 25 mm et pour trois débits (10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1)  à l’intérieur 

de la lame d’air. 

On remarque que le nombre de Nusselt (Nu) augmente avec le nombre de Reynolds (Re) 

et donc avec la vitesse de l’écoulement. pour une épaisseur de lame d’air de 5mm, de 15 mm et  

de 25 mm. 

 

pour débit d'air 
10 m3.h-1

pour débit d'air 
20 m3.h-1

pour débit d'air 
30 m3.h-1

5 1.017 0.524 0.342
10 8.599 4.479 3.961
15 54.294 31.029 19.749
20 120.376 59.008 41.387
25 188.925 115.931 62.842
30 338.104 216.012 153.780
35 546.593 352.799 254.668
40 946.830 566.727 402.707
45 1202.803 654.230 492.326
50 1697.416 941.837 688.777
55 2112.198 1262.333 935.842
60 3369.408 2100.718 1438.269
65 2337.487 1643.125 1373.456
70 2691.627 1985.027 1655.921
75 2783.929 1919.769 1939.275
80 4242.265 3247.129 2602.189
85 5576.857 3835.503 2774.572

distance de la 
cavité (mm)

coefficient poussée thermique (Ri.Re)
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Figure 3.24 Nombre de Nusselt (Nu) en fonction du nombre de Reynolds (Re) pour une épaisseur de lame d’air de 

5mm, pour 3 débits (10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1)  

 

Figure 3.25 Nombre de Nusselt (Nu) en fonction du nombre de Reynolds (Re) pour une épaisseur de lame d’air de 

15mm, pour 3 débits (10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1)  
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Figure 3.26 Nombre de Nusselt (Nu) en fonction du nombre de Reynolds (Re) pour une épaisseur de lame d’air de 

25mm, pour 3 débits (10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1)  

 

Le régime d’écoulement estimé dans la lame d’air est de type convection mixte, pour les 

épaisseurs de lame d’air comprises entre 30 mm à 85 mm. C’est pourquoi nous nous sommes 

basés sur les investigations de Hallman [50]. Hallman a étudié la convection mixte laminaire 

dans un tube pour une densité de flux de paroi uniforme. Il a obtenu la corrélation suivante : 

WU = 0.95 n
^]
[Ko

V.Fb

 (3.4) 

Équation 3.4 Corrélation de Hallman 

Nous souhaitons obtenir une corrélation de la même forme que celle de Hallman, en 

posant :  

WU = > n
^]
[Ko

G

= > ∙ ([j ∙ [K)G (3.5) 

Équation 3.5 Corrélation de nombre de Nusselt (Nu) en forme de Hallman 

Où a et b sont deux constantes à déterminer. 

Les nombres de Reynolds (Re) de Richardson (Ri) et Nusselt (Nu) ont été utilisés dans 

une analyse de régression pour évaluer les indices a et b dans l'équation. 
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Nous savons que :  

YÄ(WU) = YÄ(>) + Å ∙ YÄ([j ∙ [K) (3.6) 

Équation 3.6 Evaluation des coefficients a et b 

On pose :  

I = YÄ(WU) (3.7) 

Équation 3.7 Expression du ln (Nu) 

6 = YÄ([j ∙ [K) (3.8) 

Équation 3.8 Expression du  ln (Ri.Re) 

On obtient alors la droite représentée dans la Figure 3.27  et de pente b. 

 

Figure 3.27 Détermination des coefficients a et b 

On obtient finalement la corrélation suivante : 

WU = 2.31 ∙ ([j ∙ [K)V.Fb (3.9) 

Équation 3.9 Corrélation obtenue expérimentalement 
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Figure 3.28 Comparaison entre nos résultats expérimentaux et les résultats obtenus par Hallmann. 

La figure 3.26 présente la comparaison entre nos résultats expérimentaux et les résultats 

obtenus par Hallmann. Nos résultats expérimentaux sont en bleu et les résultats obtenus par 

Halmann sont en orange. On remarque que les deux courbes ont le même profil. Cependant, on 

remarque un écart significatif entre les courbes. L’écart moyen est de l’ordre de 42 %. Cet écart 

peut s’expliquer par la différence entre la configuration de Halmann et notre configuration et 

par les incertitudes de mesures. 

3.7 Efficacité de la paroi ventilée  

L'objectif de cette étude est de caractériser l'influence de l'épaisseur de la lame d'air et du 

débit d'air sur les performances thermiques de la paroi ventilée.  

La performance thermique de la paroi ventilée a été évaluée à travers l'efficacité de 

préchauffage selon l'équation qui représente la potentialité de la paroi ventilée en termes de sa 

capacité à préchauffer l'air dans la cavité [65]. 

} = (-1;.)+ − --:+)/(-1; − --:+) (3.10) 

Équation 3.10  Efficacité de préchauffage de la paroi ventilée 
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Avec :  

- Tinlet : la température de l'air soufflé mesurée dans le haut de la cavité d'air. 

- Tout est la température de l'air extérieur (cellule froide) 

- Tin est la température de l'air intérieur (cellule chaude).  

La figure 3.28 montre l'efficacité du préchauffage du mur ventilé. Les expériences ont été 

réalisées pour différentes épaisseurs de lame d'air (5mm, 20 mm, 50 mm et 85 mm) et différents 

débits d'air (10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 30 m3.h-1). On constate que l'efficacité du préchauffage du 

mur ventilé augmente avec l'épaisseur de la lame d'air. Pour un débit d'air de 10 m3.h-1, 

l'efficacité de préchauffage de la paroi ventilée passe de 57 % (pour une épaisseur de lame d'air 

de 5 mm) à 65 % (pour une épaisseur de lame d'air de 85 mm). On constate également que 

l'efficacité du préchauffage de la paroi ventilée diminue avec le débit d'air. Pour une épaisseur 

de lame d'air de 85 mm, l’efficacité de préchauffage de la paroi ventilée passe de 65 % (pour 

un débit d'air de 10 m3.h-1) à 54 % (pour un débit d'air de 30 m3.h-1) [80]. 

 

Figure 3.29 Efficacité du préchauffage du mur ventilé. Les expériences ont été réalisées pour une épaisseur variable 

de la lame d'air (5 mm, 20 mm, 50 mm et 85 mm) et un débit d'air variable (10 m3.h-1, 20 m3.h-1 et 

30 m3.h-1). 
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3.8 Conclusion 

Ce travail décrit les résultats expérimentaux obtenus pour caractériser la performance 

thermique d'un mur bioclimatique ventilé. La température ambiante, la température de surface 

du prototype ventilé et les coefficients d’échange du mur ventilé ont été mesurés. En outre, une 

analyse d'incertitude sur le coefficient d’échange local a été présentée. Les résultats 

expérimentaux ont montré que la position verticale a une influence significative sur la valeur 

du coefficient d’échange local.  

Nous avons estimé expérimentalement les échanges de chaleur par convection à 

l'intérieur de la lame d’air. Nous avons mis en évidence que le transfert de chaleur par 

convection dans la lame d’air est de type convection mixte, pour une grande partie des essais 

réalisés. À partir de nos données expérimentales, nous avons réussi à obtenir une corrélation 

qui relie le nombre de Nusselt (Nu) au coefficient de poussée thermique pour les échanges de 

chaleur par convection à l'intérieur de la lame d’air.  

Enfin, l'influence de l'épaisseur de la lame d'air et du débit d'air sur les performances 

thermiques de la paroi ventilée a été étudiée. Les résultats montrent que l'efficacité du 

préchauffage de la paroi ventilée augmente avec l'épaisseur de la lame d'air et diminue avec le 

débit d'air. On peut conclure que l'augmentation de l'épaisseur de la lame d'air de la paroi 

ventilée peut être utilisée pour obtenir une performance intéressante de la façade ventilée. 
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Conclusion et perspectives 

 

 

 

 

L’objectif de ces travaux de recherche était de caractériser les performances énergétiques 

d’une paroi ventilée bioclimatique.   

L’étude bibliographique des parois ventilées effectuée au premier chapitre a permis de 

définir en détail les composants du système étudié. L’étude des différentes méthodes de 

modélisation des parois ventilées a permis de montrer l’importance d’une métrologie thermique 

fiable dans l’objectif d’améliorer les modèles thermiques existants. Par ailleurs, l’étude 

bibliographique a montré un manque d’information concernant l'influence de l'épaisseur de la 

lame d'air sur les performances thermiques de la paroi ventilée. 

Le chapitre deux a traité de la conception et du développement d’un prototype de paroi 

ventilé, d’un protocole expérimental et d’une métrologie thermique permettant caractériser les 

performances énergétiques d’une paroi ventilée bioclimatique. Nous avons axé nos recherches 

sur l’étude de l'influence de l'épaisseur de la lame d'air et du débit d'air sur les performances 

thermiques de la paroi ventilée. Le prototype expérimental a été détaillé dans ce chapitre. Nous 

avons aussi présenté la boîte chaude, son instrumentation ainsi que la métrologie thermique 

permettant de déterminer les performances énergétiques d’une lame d’air ventilée.   

Pour caractériser le comportement thermique de la lame d’air ventilée nous avons 

instrumenté l’échantillon avec plusieurs thermocouples et fluxmètres permettant la mesure 

simultanée des températures de surface, de l’air à l’intérieur comme à l’extérieur de la lame 

d’air, ainsi que l’estimation des flux de chaleur de part et d’autre de la cavité ventilée. 

L’écoulement d’air au sein de la lame d’air a été généré par un ventilateur contrôlé par un 

variateur de tension et la mesure du débit est estimée à l’aide d’un anémomètre à fil chaud. Une 

caméra infrarouge a aussi été utilisée afin d’avoir une estimation de la température de la paroi.  

Dans le troisième chapitre de cette thèse, des essais effectués sur le dispositif 

expérimental mis en place au sein de notre laboratoire ont été présentés. Il s’agit des expériences 
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spécifiques qui ont été effectuées pour tester le prototype ventilé développé ainsi que la boîte 

chaude.  

La température ambiante, la température de surface du prototype ventilé et les coefficients 

de transfert de chaleur moyens et locaux de la paroi ventilée ont été déterminés 

expérimentalement. Les résultats expérimentaux ont montré que la position verticale a une 

influence significative sur la valeur du coefficient de transfert de chaleur local. Par ailleurs, une 

analyse d'incertitude des coefficients de transfert de chaleur locaux a été présentée.  

Nous avons estimé expérimentalement les échanges de chaleur par convection à 

l'intérieur de la lame d’air. Nous avons mis en évidence que le transfert de chaleur par 

convection dans la lame d’air est de type convection mixte, pour une grande partie des essais 

réalisés. À partir de nos données expérimentales, nous avons réussi à obtenir une corrélation 

qui relie le nombre de Nusselt (Nu) au coefficient de poussée thermique pour les échanges de 

chaleur par convection à l'intérieur de la lame d’air.  

Nous avons aussi étudié l'influence de l'épaisseur de la lame d'air et du débit d'air sur les 

performances thermiques de la paroi ventilée. Les résultats ont montré également que 

l'efficacité du préchauffage de la paroi ventilée augmente avec l'épaisseur de la lame d'air et 

diminue avec le débit d'air. On peut conclure que l'augmentation de l'épaisseur de la lame d'air 

de la paroi ventilée peut être utilisée pour obtenir une performance intéressante de la façade 

ventilée. 

Par la suite, la méthodologie expérimentale mise en place pourra être étendue notamment 

par l’introduction des apports solaires et par la détermination de la cartographie des coefficients 

d’échange locaux par thermographie infrarouge. Notre dispositif expérimental pourra être ainsi 

adapté à des mesures par caméra thermique en insérant dans une des parois du prototype ventilé 

un hublot en fluorine, transparente dans l’infrarouge, permettant ainsi de visualiser les échanges 

thermiques à l’intérieur de la cavité. 

L’utilisation de la méthodologie expérimentale mise en place permettra également de 

caractériser les performances thermiques des parois ventilées biosourcées. Une collaboration a 

été mise récemment en place avec l’Indonésie, dans l’objectif de caractériser les matériaux 

biosourcés locaux à base de biomasse locale indonésienne. 
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Annexes 2. 

Article SFT (Société Française de Thermique) 2020, Belfort, 

France. 
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Annexes 3. 

Fiche technique câble de thermocouple de type K. 

 

 

 

 

 

 



 

 163 



 

 164 

Annexes 4. 

Fiche technique multimètre Keithley 2700. 
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Annexes 5. 

Fiche technique de la caméra thermique FLIR T650sc. 
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Annexes 6. 

Fiche technique de fluxmètre. 
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Annexes 7. 

Fiche technique de capteur de vitesse KIMO CTV-210. 
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Annexes 8. 

Fiche technique de régulateur de courant HQ Power. 
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Annexes 9. 

Fiche technique de ventilateur DC de la marque NIDEC. 
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