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Résumé

Afin d'améliorer la puissance du moteur a combustion interne, de réduire la
consommation du carburant et de diminuer les émissions, le turbocompresseur est
largement utilisé, le compresseur centrifuge et la turbine radiale sont les
composants de base du turbocompresseur, tout changement dans la géométrie de
leurs constituants (rotors et stators) peut conduire a un changement des
performances. Par conséquent, la conception des aubes de la roue, des ailettes de
diffuseur (ou distributeur) et de la forme de la section de la volute jouent un réle
crucial dans les performances du compresseur centrifuge et de la turbine radiale.
Toutes ces géométries complexes ont été considérées dans cette étude numérique, ou
Iécoulement turbulent compressible stationnaire a l'intérieur du compresseur et
quasi stationnaire a lintérieur de la turbine est résolu en utilisant les logiciels
FLUENT et CFX. Les résultats numériques concordent bien avec les données
expérimentales dans le compresseur a diffuseur lisse, considéré comme une
configuration de base. Dans les cas étudiés, les résultats montrent que les
caractéristiques de performance du compresseur et de la turbine ont été bien
acceptées avec des conceptions différentes et améliorées significativement dans le
régime a faible vitesse et a faible rapport de pression.

Mots clefs : turbulence, géométries complexes, écoulement compressible
Abstract

In order to improve internal combustion engine power, reduce fuel
consumption and decrease emission, the turbocharger is widely used, centrifugal
compressor and radial turbine are the basic turbocharger components, any change
in their constituents (rotor and stator) geometries would cause a significant
performance change. Hence, the design of impeller blades, diffuser (or distributor)
vanes and volute section shape play a crucial role in the centrifugal compressor and
radial turbine. All these complexes geometries were considered in this numerical
study, where the compressible turbulent steady flow through the turbocharger
compressor and unsteady in radial turbine is solved using FLUENT and CFX
software. The numerical results agree well with experimental data in the vaneless
diffuser compressor case, which taken as a basic configuration. In the studied cases,
the results show that the compressor and turbine performance characteristics were
well accepted with different designs and improved significantly in low speed regime
and at low-pressure ratio.

Key words: turbulence, complex geometries, compressible flow
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Introduction Générale

1. Avant-propos

Depuis les années 1990, les simulations numériques ont pris un intérét grandissant pour le
calcul d'écoulements industriels. Moins cofiteuses que les expériences sur les bancs d'essai,
elles permettent de modifier facilement les parametres de 1'écoulement et de la géométrie.
Pour cela, il est nécessaire de disposer d'un outil numérique performant qui s'adapte
facilement aux géométries complexes rencontrées dans l'industrie et qui prenne en compte les
comportements complexes d'un fluide en situation réelle (turbulence, compressibilité, ect...).
Ceci fait ’objet des codes de calcul CFD libres et commercialisés qui ont ét€¢ développés
durant ces dernieres années, et qui peuvent faciliter I’expérimentation numérique. Ceux
choisis pour ce travail sont : GAMBIT (Geometry And Mesh Building Intelligent Toolkit)
comme préprocesseur et FLUENT comme solveur, ceci sera détaillé par la suite.

I faut toutefois noter que 1'utilisation d'une "expérience numérique" n'exclut pas l'expérience
du laboratoire mais constitue une approche complémentaire permettant de remplacer a
moindre colit de trop nombreux essais.

2. Contexte et enjeux technologique de la these

Ce travail de recherche vient dans le cadre de la suralimentation des moteurs a combustion
interne qu’est une technique courante pour augmenter la puissance. Par turbo-compression et
utilisant la technique de réduction des tailles, la consommation du carburant et la pollution des
gaz d’échappement peuvent étre réduites. Le turbocompresseur se compose d’une turbine, un
compresseur et un arbre avec des roulements aux appuis. Dans le turbocompresseur, 1’énergie
des gaz d’échappement est extraite en I’améliorant grice a la turbine qui entraine le
compresseur monté sur le méme arbre. Cela signifie que certaines parties de 1’énergie
gaspillée dans les gaz d’échappement, qui peuvent €tre autant que 30 a 40 % de I’énergie
chimique libérée par la combustion est utilisée pour augmenter la densité de 1’air admis au
cylindre. Ainsi, la puissance du moteur peut étre augmentée ou alternativement la taille du
moteur peut étre réduite, sans diminuer la puissance de sortie. Si un moteur a combustion
interne suralimenté est comparé a un moteur atmosphérique naturel avec la méme puissance,
le moteur suralimenté sera plus petit, plus 1éger et exige un plus petit espace d’installation.
Autrement dit le moteur avec turbo aura également un meilleure rendement, a cause de moins

pertes de pompage, moins d’inertie du systeme et moins de pertes par frottement en raison de
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tailles réduites des cylindres, soupapes, etc. La technologie de suralimentation a atteint
un haut degré de raffinement et de nombreuses variations sur le turbocompresseur
ont “été explorées et dans certains cas mises en production. L’utilisation d’un
turbocompresseur commercial, comme base pour un nouveau moteur ou une
machine qui fonctionne particulicrement selon différents principes de la
thermodynamique est une idée qui apparait souvent tres intéressante, mais ne peut
réussir que si elle est effectuée une pleine compréhension des principes et des
caractéristiques de fonctionnement du compresseur et de la turbine. Cette adaptation
entre le moteur, le turbocompresseur et tous les organes qui s’y rattachent est ’'un
des enjeux industriels les plus importants dans la suralimentation. Le choix des
composants du turbocompresseur pour constituer un systeme complet d’'un moteur
suralimenté est un “équilibre complexe de considérations de conception. Le régime
du moteur étant variable, la performance requise doit satisfaire la plus grande plage
de fonctionnement possible. Dans un marché compétitif, une performance élevée
ainsi qu’une bonne économie de carburant seront nécessaires. Ces criteres doivent
étre remplis avec un turbocompresseur nécessitant le moins d’espace et ajoutant le
moins de poids possible. L’adaptation du turbocompresseur au moteur n’est pas une
problématique récente mais les normes anti-pollution de plus en plus séveres
obligent les constructeurs automobiles a maitriser davantage les émissions
polluantes des moteurs. Pour mener a bien les calculs qui permettent d’adapter le
moteur au turbocompresseur, il est nécessaire d’avoir une représentation exacte de
chaque composant du turbocompresseur et une capacité a déterminer le
comportement de I’ensemble du systeme avec tous ses composants. Ceci nécessite
une bonne compréhension de I’écoulement a I’intérieur du turbocompresseur, alors

la question qui fait I’objet de la présente étude.

3. Objectifs de I’étude

o Considérer les différents constituants du turbocompresseur que ce soit le
compresseur centrifuge ou la turbine centripete comme géométries complexes sieges
d’un écoulement turbulent compressible, et mettre au point les modeles

géométriques adéquats de ces configurations (voir figure ci-dessous).
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° Exploitant les fonctionnalités fournies par le logiciel GAMBIT (Geometry
And Mesh Building Intelligent Toolkit) pour faire une conception détaillée des aubes des
rotors, des diffuseurs (distributeurs) et de la volute de chaque élément.

o Cibler le maillage adéquat qui est susceptible a mener vers une convergence
satisfaisante avec un temps de calcul le plus court possible.

. Choix de la simulation numérique, en utilisant les codes de calcul fluent et
CFX qui peuvent conduire a un compromis entre la signification physique et la
qualité numérique des résultats.

° En effet la finalité est d’optimiser les performances du turbocompresseur, a

travers l’analyse CFD de I'impact de la géométrie de chaque élément sur les

performances.
turt@mpresseur \ roue de turbine
roue de com- . / évacuation
presseur —_| des gaz
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4. Organisation du manuscrit

Le manuscrit se compose de quatre chapitres, une introduction générale et une conclusion

générale.

Le premier chapitre consiste en une étude bibliographique des travaux antérieurs
numériques et expérimentaux sur I’écoulement turbulent a travers le compresseur centrifuge, et

a travers la turbine radiale.

Tandis que au deuxieme chapitre, on s’intéresse a présenter les modeles mathématiques,
qui consistent aux équations de Navier-Stockes écrites sous formes instantanées puis
moyennées, en accord avec les fermetures qui accompagnent les modeles de turbulence, Et
aux principales relations utilisées pour le calcul des performances selon I’approche
thermodynamique (équations d’Euler). En fin le modele dite a référentiel mobile utilis€é pour

simuler la rotation a I’ état stationnaire des rotors.

Dans le troisieme chapitre, on traite le cas de la turbine radiale. Ou les modeles géométriques
et leurs conceptions et les détails des maillages et des conditions aux limites utilisées dans
la simulation sont inclues. L’analyse de I’écoulement turbulent a travers la turbine radiale est

notamment présentée.

Le quatrieme chapitre, est consacré au compresseur centrifuge, ces résultats et leurs
discutions, le champ dynamique de I’écoulement, les parametres de la turbulence, la
sensibilité des performances aux parametres géométriques sont présentés, tandis qu’a la
validation du modele CFD est faite uniquement pour un cas de base pour une
configuration de compresseur a diffuseur lisse par un travail numérique et

expérimental.

Enfin, une conclusion générale comportant les perspectives, que nous comptons explorer

pour une éventuelle continuation du présent travail.
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Chapitre 1 Etat de I'art

1.1 Travaux sur le compresseur centrifuge

Ali Pinarbasi (2009) a quantifié la turbulence et I’effet de 1’angle de calage a la sortie du
compresseur centrifuge a 1’aide du triple anémométrie a fil chaud pour les trois directions
de I’espace. Les aubes du diffuseur aval sont calées pour avoir une influence significative
sur le débit dans I'espace amont a I’entrée du compresseur (fig. 1.1). Les résultats donnent
un apercu des mécanismes de la turbulence et sa responsabilité des pertes et montre que

pour les simulations avec le mode (RANS) y compris les modeles standard d'une ou deux

| I
2. Anemometer 3. Anemometer E
56C01 56C01

[
1. Ancmometer
56001

80286
Miero Computer

Hot-wire
system

1-Impeller 2-Pulley Driven by motor 3-Screens 4-Honeycomp 5-Inlet Duck 6-Seal 7-Diffuser

Fig.1.1 : Mesure de la turbulence a la sortie du compresseur centrifuge, Ali Pinarbasi
(2009).

équations, il se peut-€tre pas suffisant pour ces modeles de les capter avec précision a la

sortie du compresseur méme pour les petits tourbions.

Ozturk Tatar (2008) a simulé numériquement 1’écoulement stationnaire incompressible a
travers un compresseur centrifuge a diffuseur lisse, a 1’aide de la méthode des volumes finis
(FVM), couplé avec le modele de turbulence k-¢ Standard, en utilisant le code FLUENT pour
résoudre les équations de Navier-Stokes avec la condition du débit de conception. Les contours
de la vitesse, la pression et I’énergie cinétique de turbulence (fig. 1.2) ont été calculées sur huit
stations a travers le diffuseur, d'ou les régions de mélange turbulent sont identifiées. Le champ
d’écoulement a I’entrée du diffuseur montre clairement le type d’écoulement jet-sillage au
niveau de la roue. Le sillage de passage se trouve au voisinage du coté enveloppe du diffuseur
et les mélanges a lentement que le flux passe a travers le diffuseur. En revanche, le sillage de
sortie d’aubes se mélange dehors rapidement dans le diffuseur. Concordance étroite a été

observée entre la simulation numérique et les résultats expérimentaux.
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Fig. 1.2 : Contours de la pression moyenne, Ozturk Tatar (2008)

ZHENG XinQian (2013) a étudié les effets du nombre de Reynolds sur le rendement d’un
compresseur du turbocompresseur a rapport de pression élevé par les expériences et simulation
numérique. Les résultats expérimentaux montrent que le taux de compression et le rendement
du compresseur respectivement reculé de 7,9 % et 6,9 % lorsque le nombre de Reynolds sera
en baisse de 9,86 x 105 a 2,96 x 105. La simulation numérique permet de prédire une tendance
semblable comme les résultats expérimentaux mais il sous-estime la détérioration de la
performance en conditions de nombre de Reynolds faible. Selon les résultats de la simulation,
I’épaisseur de la couche limite s’accroit a I’'inducteur, qui diminue la région du col et mene au

plus petit débit massique de starter, (Figs. 1.3, 1.4).

— Ruotation

Fig. 1.3 : Structure des vortex et lignes de courant dans le passage entre les aubes
sous la condition du faible nombre de Reynolds, ZHENG XinQian (2013)
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Fig. 1.4 : Contours du nombre de Mach relatif, ZHENG XinQian
(2013)

Separation flow 1 >

Syed Noman Danish (2014) a investigué numériquement la structure de I’écoulement et les
performances dans un compresseur centrifuge a aubes superposées (tandem) sans enveloppe
(unshrouded) comparativement a un compresseur conventionnel. Les caractéristiques de 1’étage
sont explorées pour différents jeux de pointe, espacements axiales et circonférentielles. La roue
conventionnelle a été modifiée a aubes superposées (tandem) sans aucune modification d’angle
de verrouillage a la sortie, ni du passage méridien du gaz, afin d’avoir une vraie comparaison
avec la conception classique. Dégradation des performances est observée pour les deux
conceptions classiques et tandem avec I’augmentation du jeu de pointe. Il est évident que la
conception classique montre des meilleures performances a des débits modérés. Cependant ;
pres de la limite de blocage, la version tandem donne de meilleurs résultats principalement en
raison de I’augmentation de la section du col. Le débit du point de pompage semble également
tomber pour le compresseur en tandem, ce qui entraine une augmentation de la plage de

fonctionnement (Fig 1.5).

Mahdi Nili-Ahmadabadi (2008) a étudié le compresseur centrifuge d’un turbocompresseur
expérimentalement et numériquement. Les caractéristiques de performance du compresseur ont
été obtenues expérimentalement par des mesures de parametres de vitesse et le débit du rotor a
I’entrée et la sortie du compresseur. Le champ d’écoulement dans le rotor, le diffuseur et la
volute (Fig. 1.6) a été analysé numériquement en résolvant les équations de Navier-Stokes avec
modele de turbulence SST. Les caractéristiques de performances du compresseur ont été

obtenues numériquement, qui ont ensuite été comparées avec les résultats expérimentaux.
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Fig. 1.5 : Courbes caractéristiques du compresseur classique et en tandem
pour différents espacements de pointe, Syed Noman Danish (2014)

La comparaison montre un bon accord. En outre, I’effet du rapport des sections et I’effet du jeu

de pointe (Fig. 1.7) sur les parametres de performance et le champ d’écoulement ont été étudiés

numériquement. Les résultats obtenus pour le point de conception, montrent un pic du rapport

de pression pour un rapport de section de 0.97 et un pic du rendement pour un rapport de section

Incidence

Mixing Loss

il

H“l"j Shroud

Momentum Decrease

Flow

Concentration

il o3

Fig. 1.6 : Plot des vecteurs vitesses dans la volute pour les angles 90°, 180° et 270° au
point de conception, Mahdi Nili-Ahmadabadi (2008)
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de 0.87. L’incrément du jeu de pointe entre O et Imm a conduit a une diminution de 20% du

A rendement.
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Fig. 1.7 : Les rapports des sections a la sortie, Mahdi Nili-
Ahmadabadi (2008)
Dans I’étude faite par : WANG Leilei (2015), la distribution du champ de I’écoulement a travers
le compresseur centrifuge est significativement affectée par la géométrie non-axisymétrique de
la volute. Les méthodes expérimentales et numériques de simulation ont été adoptées dans ce
travail a étudier I’écoulement avec des conditions de débits différents (Figs. 1.8, 1.9) Les
résultats montrent que la répartition de la pression dans la volute est caractérisée par le
phénomene de non-uniformité circonférentiel et la fluctuation de la pression sur la zone de
haute pression statique se propage a I’inverse vers I’amont, qui se traduit par 1’écoulement non

-axisymétrique a I’intérieur du compresseur.
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Fig. 1.9 : Comparaison des

Fig. 1.8 : localisation des
points de mesure, WANG
Leilei (2015)
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Des roues a aubes centrifuges a plusieurs étages avec quatre angles d'inclinaison différents ont
été étudiées par Labib (2012) en utilisant la CFD, dans le but voir I’influence de l'angle a la
pointe de I’aube de I'entrée de la roue .Quatre variations d'angles, soit 8 °, 10 °, 15 ° et 20 °
(fig.11), ont été réalisées a la premiere étape. Les équations de Navier Stokes en moyenne de
Reynolds ont été utilisées dans la simulation avec un modele de turbulence k- de transport des
contraintes de cisaillement (SST) et une approche du plan de mélange, respectivement. Les
écoulements tridimensionnels de fluide ont été simplifiés en utilisant un modele périodique
pour réduire le colit de calcul et le temps requis. On s'attendait a une bonne performance que le
flux secondaire pourrait étre effectivement réduit dans le passage d'écoulement de la turbine
sans augmentation excessive du colit de fabrication causé par le flux secondaire. Les résultats
montrent que le flux secondaire affecte le flux principal de maniere complexe pour former des
vortex ou une vitesse non uniforme dans le passage d'écoulement, ce qui entraine une perte
substantielle d'énergie de fluide non seulement dans la roue, mais aussi dans 1'aube de guidage
en aval de la roue (fig. 1.11). Les solutions numériques ont été réalisées et ont permis d'obtenir

des conditions optimales de conception et de fonctionnement.

Fig. 1.10 : angle d’inclinaison a I’entrée des aubes de la premiere roue, (a) :8°, (b) :10°,
(c): 15°,(d) :20°, Labib (2012)
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Mach number
J

Fig. 1.11 : contours du nombre de Mach pour différents angles d’inclinaison a
I’entrée des aubes, (a) :8°, (b) :10°, (¢) : 15°, (d) :20°, Labib (2012)

Kui Jiao (2009) s’est intéressé a étudier numériquement la sortie en double voies d'un
compresseur centrifuge, la simulation était focalisé de 1’entré jusqu'a sortie de la volute. Il se
trouve que cette double sorties a des performances différentes au niveau de chaque sorties,
hautes performance et basse performances figures (1.12, 1.13). Une approche (RANS) est
utilisée avec un model k-epsilon en comparant avec le cas conventionnel a une volute les
résultats obtenus montrent un rendement élevé pour les deux volutes. Il le sera encore plus

pour les faibles régimes de fonctionnement ol une des deux volutes est fermée.

a0
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Fig. 1.12 : Compresseur centrifuge a double Fig. 1.13 : Rendement isentropique pour simple
volute, Kui Jiao (2009) et double volute, Kui Jiao (2009)
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XinQian Zheng (2010) a étudié un compresseur transsonique de rapport de pression élevé. Les
résultats expérimentaux montrent que le taux de compression maximal de ce turbocompresseur
est environ 4.2, I’efficacité maximale est supérieure a 80 % et la gamme de débit stable a la
vitesse de rotation de conception est de 34 %. Un turbocompresseur avec ce compresseur
transsonique a été appliqué a des recherches de véhicule actuellement en montrant une
amélioration de la densité de puissance de 40 %. Les résultats de simulation numériques
concernant le nombre de Mach et les performances (Figs. 1.14 et 1.15) montrent que le rapport
de pression requis pour un compresseur centrifuge de turbocompresseur augmente avec la
densité de puissance pour le moteur a combustion interne. Alors le rapport de pression élevé
provoque un champ d’écoulement transsonique a l’entrée de la roue. Par conséquent une

réduction de la plage de fonctionnement et une détérioration du rendement.
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Fig. 1.14 : Contours du nombre de Mach relatif Fig. 1.15 : Performances obtenues
et vecteurs de la vitesse relative, XinQian par CFD, XinQian Zheng (2010)
Zheng (2010)

WANG Leilei (2013) a étudié L’impact sur les performances du compresseur d’un
turbocompresseur de véhicule de la conduite d’amenée. Tout d’abord, une expérience a été
réalisée afin de déterminer les performances du compresseur en trois cas : un tuyau d’arrivée

droit, un tuyau d’arrivée en coude long et un tuyau en coude court. Ensuite, des capteurs
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dynamiques ont été installés a des positions clés (Fig. 1.16) pour percevoir le signal de la
pression instationnaire du compresseur centrifuge. Combiné avec les résultats des simulations
numériques, la distorsion totale de la pression dans les tuyaux, les distributions de pression sur
les aubes et la variabilité de la pression dans le diffuseur sont étudiées en détail. Les résultats
peuvent étre résumés comme suit : un tube d’arrivée coudé entraine une distorsion a I’entrée du
compresseur, ce qui conduit a la dégradation des performances (Fig. 1.17), et I’effet est plus
apparent que le débit massique augmente. Si la géométrie d’admission est modifiée, les
distributions et les intensités de fluctuation de la pression statique sur la surface principale de

I’aube centrifuge et dans le diffuseur sont modifiées en conséquence.

Fig. 1.16 : Sections de référence dans les trois cas de tube d‘entrée, WANG

Leilei (2013)
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Fig. 1.17 : Performances du compresseur pour les trois cas d’entrée,
WANG Leilei (2013)

Mohammad Mojaddam (2014) a investigué numériquement et expérimentalement un
compresseur centrifuge d’un turbocompresseur avec un diffuseur lisse (Figl.18). L’écoulement
a I’intérieur du compresseur est analysé numériquement en utilisant un solveur Navier-Stokes
avec un modele de turbulence basé sur le transport de contraintes de cisaillement. Les courbes
caractéristiques du compresseur (Fig. 1.19) et les contributions de ses composants a la chute de

pression totale sont acquis en mesurant la pression statique et totale a différentes sections du
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compresseur. Les résultats numériques sont en accord avec les résultats expérimentaux. En
particulier, les résultats montrent que les pertes liées a la roue sont plus élevés que ceux liés aux
composants fixes a des conditions différentes, le premier provoquant une baisse d’au moins 15
% du rendement isentropique du compresseur. La contribution des composantes fixes a la
diminution du rendement est d’environ 4,8 % au débit massique correspondant au rendement
maximal et se limite 2 7,1 %. A faibles débits massiques, la contribution du diffuseur au déclin

du rendement est plus élevée que celle de la volute. Cette constatation est inversée a haut débits

massiques. 24
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Fig. 1.18 : Maillage des différents composants

‘ Fig. 1.19 : Courbes caractéristiques
du compresseur, Mohammad Mojaddam (2014)

du rapport de pression totale,
Mohammad Mojaddam (2014)

1.2 Travaux sur la turbine radiale

Galindo (2013), Propose une méthode CFD pour simuler 1I’écoulement dans la turbine radiale
d’un turbocompresseur. Ils présentent une apercue sur le modele de calcul en terme de maillage,
stratégie du maillage mobile et algorithme de calcul dans les simulations CFD turbomachines.
Une nouvelle analyse de 1’'indépendance du maillage local est développée dans ce but. Cette
procédure vise a distribuer les cellules plus efficacement en sélectionnant la taille des cellules
appropriées pour les différentes régions du domaine de calcul afin d’optimiser I’utilisation des
ressources informatiques disponibles. L’influence de la stratégie de déplacement des mailles a
été analysée, et des petites différences ont été observées dans la région prés du point du
rendement maximum, alors que ces différences ont augmenté lorsque les conditions (off-
design) ont été prises en compte. Enfin, une comparaison des résultats avec les données d’un
banc d’essai expérimental montre que la méthode de calcul proposée peut étre utilisée pour

caractériser les turbomachines radiales, (Figure 1.20).

-15 -



Chapitre 1 Etat de I'art

Fig. 1.20 : Représentation Schématique de la géométrie de la turbine et le maillage. Les
différentes sections de traitement apres-calcul sont inclues, Galindo (2013)
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Fig. 1.21 : Comparaison des champs d’écoulement autour du rotor de la turbine pour
deux techniques du maillage mobile et deux conditions de pression a I’entrée, Galindo
(2013)

Wang Yunfei (2015) a simulé numériquement 1’écoulement des gaz dans une turbine radiale
possédant les avantages de petite taille et vitesse de rotation élevée afin d’étudier les
caractéristiques du champ d’écoulement et la méthode de conception de la turbine pour trois
sections de passage différentes (circulaire symétrique. Circulaire asymétrique, et trapézoidale)
(Fig. 1. 23). Les résultats de calcul montrent que le rendement d’un seul passage de la roue sans
la volute est 80,1 %. Apres prise en compte des facteurs de la perte causée par la volute et
I’interaction entre chaque passage, la performance est plus précise selon le calcul de passage de

I’écoulement entier avec la volute. Une région de forte charge rassemble a la mi-distance et le
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rendement diminue a 76,6 %. La performance de la volute dont angle de la structure de la

section trapézoidale est égale a 70° est meilleure (Figs. 1.22-1.24).

(2) Symmetrical circle (b) Asymmetrical circle (c) Trapezoid

Fig. 1.22 : Les différentes sections de passage de la volute, Wang Yunfei (2015)

(a) Pressure side {b) Suction side

Fig. 1.23 : Lignes de courant sur la surface Fig. 1.24 : Nombre de Mach relatif dans le
de I’aube, Wang Yunfei (2015) plan méridien, Wang Yunfei (2015)
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2.1 Introduction

Afin de simuler avec précision I'écoulement de fluide interne a l'intérieur des géométries
complexes, les équations classiques de la mécanique des milieux continus restent
applicables dans le cas d’écoulements turbulents [27]. Ainsi, le point de départ de toute
simulation numérique d’écoulement est 1’ensemble des équations de Navier-Stokes sous
forme instantanée auxquelles s’ajoute 1’équation d’état du fluide permettant de fermer
le systeme. Strictement parlant, les équations de Navier-Stokes sont uniquement celles
qui expriment la variation de la quantité de mouvement auxquelles on y ajoute les équations
de conservation de la masse et de 1’énergie. Ainsi, pour un écoulement de fluide
visqueux, compressible et conducteur de chaleur en négligeant les forces volumiques
extérieures (pesanteur, etc.), ces équations s’écrivent sous la forme instantanée suivante :
2.2 Equations de Navier-Stokes

Il s'agit d'un ensemble de cinq (deux équations différentielles partielles scalaires et 1 vecteur)
qui décrivent la conservation de la masse, de la quantit¢é de mouvement et de 1'énergie. La

forme intégrale des équations de Navier-Stokes est :

2 [ pav+ [ pU s =0 @.1)
2j,owaij.U.cm.:—j1!>czn.+jﬂ an+% n+ S, dv (2.2)
atv i d J7 I ) J ) eff 8xj ox; J g U!

%I/’WV*IPUJW”;:IQJ? aaT(i nj+ [ Spdv (23)

Ou p est la densité, v est le volume. U; est la composante de vitesse. dn; sont les éléments de
surface, ff est la viscosité effective, S est le terme source de quantité de mouvement. ¢ est
I'énergie interne par unité de masse, /¢y est le flux de chaleur net effectif et Sgest le terme
source pour 1’équation d'énergie. Puisqu'il n'y a pas de solution analytique générale aux
équations de Navier-Stokes, cet ensemble d'équations est généralement résolu par des moyens
numériques. De plus, les écoulements d'intérét dans cette thése sont turbulents, ce qui
nécessite une modélisation mathématique supplémentaire. Bien qu'il soit possible de
représenter chaque aspect d’écoulement (y compris la turbulence) en utilisant les équations de
Navier Stokes seules grace a une technique appelée simulation numérique directe (DNS), en
pratique, cela est extrémement cofiteux en termes de ressources informatiques et n'est pratique

que pour des problemes académiques tres simples a I'heure actuelle. Pour des problemes plus
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complexes, il est souhaitable de réduire le colit de calcul par I'augmentation des tailles de
mailles et le pas de temps. Cela nécessite la modélisation du champ de turbulence non résolu.

2.3 Modélisation de la turbulence

Les écoulements turbulents se produisent a des nombres de Reynolds élevés, lorsque l'inertie
du fluide submerge la viscosité du fluide, ce qui provoque des mouvements d'écoulement
laminaire devenant instables. Dans ces conditions, l'écoulement se caractérise par des
fluctuations rapides de pression et de vitesse qui sont Intrinseéquement tridimensionnels et
instables. L’écoulement turbulent est composé de gros tourbillons qui migrent a travers
I’écoulement générant de plus petits tourbillons a mesure qu'ils avancent, ces petits
tourbillons génerent a leur tour de plus petits tourbillons jusqu'a ce qu'ils deviennent
suffisamment petits pour que leur énergie soit dissipée en raison de présence de la viscosité
moléculaire. Afin de résoudre directement les écoulements turbulents. Le plus petit des
tourbillons doit étre résolu dans la simulation afin de bien capturer le transport et la

dissipation de I'énergie. Le plus petit tourbillon est caractéris€ par les échelles de Kolmogorov

de longueur, du temps et de vitesse [15] donnée par :

v v 1/2
n=l—| .7 E(—j L v=(ve)? 2.4)
E E

Ou vest la viscosité cinématique et € = -dk/dt est le taux pour lequel les tourbillons les plus
grands fournissent de 1'énergie. Malheureusement, la taille des échelles de Kolmogorov est
trop petite pour étre résolu dans la plupart des problemes pratiques, y compris les écoulements
étudiés dans cette these. L'influence totale des fluctuations turbulentes sur 1’écoulement
moyen doit donc étre modélisée. Pour utiliser un maillage plus grand et capter encore
I’écoulement turbulent, les équations de Navier-Stokes écrites en moyenne de Favre ou de

masse volumique sont utilisées [15].

Equation de continuité : —+—ou; ) =0 (2.5)

oy O (=~ oP  J (-
Equation de quantité de mouvement : — (pu,- )+— (puiuj)z ——+—(t,~j — Puju ) (2.6)

ot 0x; ox;  Ox;
Equation d’énergie :
o (_ @i e | 3| (~ @@\ . puu
5 p(e+ 5 J+ 5 +ax. puj| h+ 5 +ujT = (2.7)
J
i - —pu”h”Jrﬁ—pu”iu”u” +i[ﬁ (t_)—pu”u”]
axj (ILJ- j ijei ]2 i%i axj i Vij 1%
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Ou i indique ici la vitesse moyenne et u , les fluctuations dues a la turbulence. On suppose
que

u; =U,; +ul (2.8)
La variable ¢; est le tenseur de contrainte visqueuse instantanée, & est I'enthalpie spécifique, et
qui est le vecteur de flux thermique laminaire moyen.
La moyenne de Favre des équations de Navier-Stokes introduit des corrélations de vitesse
plus élevées qui refletent I’influence de la turbulence sur 1I’écoulement moyen. La moyenne de
du tenseur de contraintes de Reynolds est lié a la moyenne temporelle produite par les

fluctuations turbulentes de vitesse et est donné par :

"o

PTj=—pu;u; (2.9)
Le tenseur de contrainte de Reynolds n'est pas généralement connu donc un modele de
fermeture est nécessaire pour relier ce tenseur aux champs de 1’écoulement moyen. La plupart
des modeles de turbulence fournissent une méthode pour calculer le tenseur de contraintes de
Reynolds sans avoir résoudre le probleme au niveau des échelles de Kolmogorov. L’une des
facons pour faire ceci implique 1'utilisation de I'approximation de Boussinesq pour la viscosité
tourbillonnaire. Cette approximation exprime le tenseur de contrainte de Reynolds par le
produit de la viscosité tourbillonnaire vr, et le tenseur moyen de déformation S;. La forme

générale de cette approximation est :
2

Et la spécification de la viscosité turbulente devient le sujet de la modélisation de turbulence.

Au cours des 30-40 dernieres années, de nombreux modeles de turbulences ont été proposés.
En général, ils peuvent étre divisés en les classes suivantes : algébrique, 1 équation [48], 2
équations [47] et les modeles des tensions de Reynolds. Le plus simple d'entre eux sont les
modeles algébriques qui supposent une relation algébrique entre la viscosité turbulente et les
échelles de longueur dans I’écoulement moyen. Généralement, ces modeles sont
conceptuellement simples et faciles a mettre en ceuvre. Cependant, ils ne sont applicables
qu'aux écoulements turbulents simples, tels que la turbulence proche a I'équilibre, et les
écoulements lentement variables. Les modeles algébriques ne sont pas applicables a des
écoulements complexes impliquant des caractéristiques tridimensionnelles, une séparation, un

swirl ou des écoulements avec compressibilité. En général, ces modeles sont limités par le fait
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qu'ils ne tiennent compte que des propriétés locales de 1’écoulement et non pas de I'historique
en amont de la turbulence.

2.3.1 Modele de longueur de mélange

Ce modele tient compte des effets non locaux et des antécédents d’écoulement en utilisant une
équation différentielle aux dérivée partielle pour déterminer I'un des champs scalaires dans
I'approximation de la longueur de mélange (habituellement 1'échelle de vitesse) et ainsi
modéliser la turbulence. Ici. La viscosité cinématique turbulente est supposée étre fonction de
variables telles que 1'énergie cinétique de turbulence, I'échelle de longueur de turbulence ou le
nombre de Reynolds pour lequel une équation de transport a été formulée. Le modele a une
équation est incomplet car des constantes de fermeture sont nécessaires. Cependant, les
modeles a une équation correctement calibrés ont obtenu une précision et un succes
raisonnables pour une gamme de probléemes d’écoulements en ingénierie, y compris des
écoulements aérodynamiques externes [48].

2.3.2 Modéle Spalart-Allmaras (une équation)

Le modele de turbulence Spalart-Allmaras a été dérivé a 1’aide de relations empiriques,
I’analyse dimensionnelle et invariance galiléenne. Le but était de produire un modele de
transport turbulent qui était rapide, stable numériquement et raisonnablement précis pour les
couches de cisaillement et des couches limites. Le modele utilise la variable de turbulence v

qui a les dimensions de la viscosité. Le modele peut €tre écrit comme :

~ S o _ _ _
a—v+Uia—v = L V-(v+7)VP)+C, (VP ) ]+ P(F)- D) (2.11)
ot o, o
Le terme de production est donné par :
~ ~ v
P(v)=Cb]v(.Q+va2] (2.12)
La dissipation est donnée par :
~\2
DF)=C, Gj (2.13)

£ ici, indique le module de la vorticité, d représente la distance a la paroi la plus proche, f2 et

Jfw sont donnés par:

V4
f,=1-—2%— (2.14)
’ ]+ﬂv1
1
1+C° %
fw=g{—w3 } (2.15)
g6+C$3
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Le reste des fonctions sont données par :

X
= 2.16
fvl x3 + Cs,l ( )
7= (2.17)
v
6
g=r+C,(r° -7 (2.18)
= v (2.19)
(QKa® +3f,) ‘
Les constants du modele sont donnés dans le tableau ci-dessous
Tableau (2,1) : Constantes du modele Spalart-Allmaras
Chy Cyz o K Cur Cuz | Cu
0.1365 0.622 2{3 0.41 C /K +(1+Cn)lo 0.3 7.1
La viscosité turbulente est définie par :
v, =vf, (2.20)

2.3.3 Modeles a deux équations

Deux modeles d'équations sont largement utilisés dans l'industrie et dans les outils CFD
commercialisés. Ces modeles utilisent des équations aux dérivées partielles pour décrire le
transport de 1'énergie cinétique de la turbulence et un équivalent de la gamme de longueur, a
partir duquel on peut calculer la viscosité turbulente. Les deux modeles a deux équations
largement utilisés sont les modeles k-€ et k-m. Ils offrent un bon compromis entre 1'effort
numérique et la précision de calcul. La vitesse et 1'échelle de longueur sont résolues utilisant
des équations de transport. L'échelle de vitesse de turbulence est calculée de 1'énergie
cinétique turbulente qui est fournie par la solution de I'équation de transport. L'échelle de
longueur turbulente est estimée a partir de deux propriétés du champ de turbulence,
généralement 1'énergie cinétique turbulente et son taux de dissipation.

2.3.3.1 Modele k-¢ standard

C’est le plus célebre des modeles de turbulence. Etant une méthode trés stable et
numériquement robuste, elle est implémentée dans la majorité des logiciels commerciaux de
CFD. Ce modele permet d’étudier convenablement un certain nombre d’écoulements, mais il
présente certaines défaillances pour les simulations des écoulements turbulents a faible
nombre de Reynolds. En conséquence il n’est applicable que loin des parois. Pour contourner

cette limitation, des lois de parois sont associées a ce modele, compromettant parfois la

23



Chapitre 2 Modéles mathématiques

stabilit¢ numérique. Le modele de turbulence k-€ suppose que la viscosité cinématique
turbulente est fonction de 1'énergie cinétique de turbulence et son taux de dissipation. Les

équations du modele sont les suivantes :

ok 2 ? ) ok

9k L 9 )= || ur Pk |G~ pe—y 221
o o, P) axj{[“aJaxj} ket 220
dpe 9 0 U, | o€ £ g’

9PE L ° (pan)=2|| u+ H |28 1, L6, —C, . pE- 222
o T (pau;) o, Kﬂ agjaxj} 1e 7 Ok =CoeP (2.22)

Ou ok et o sont les nombre de Prandtl turbulents pour k et €, dont les valeurs constantes de
1,0 et 1,3 sont utilisés, respectivement. Gk (kg/m s*) représente la production d’énergie
cinétique turbulente due aux gradients de vitesse moyenne et Yy (s® kg/m) est la contribution

de la dilatation fluctuante en turbulence compressible pour le taux de dissipation, ils sont

u, Ou;| 2 ou out -
Go = Bt AR A Wk —m s |—L 2.23
K {ut[ax- ’ BM-J 3[pk+,u[ 8xm] U} axi (2:23)

] 1

calculés comme suit :

k cp
Yy, =2pc——, and =— 2.24
M = 2P RT /14 . (2.24)

Y ; est le rapport des chaleurs spécifiques et la viscosité turbulente p est donnée par [53] :

K2

My =pCy— (2.25)

£
Ici k est 1'énergie cinétique de turbulence et € est le taux de dissipation par unité de masse.
Dans le modele k-¢, 1'équation de viscosité cinématique est une fonction de 1'énergie cinétique
turbulente, k et le taux de dissipatione. Le taux de dissipation représente le taux de transfert
d'énergie A partir des grands tourbillons et est égale au taux de dissipation de dissipation dans
les tourbillons a petite échelle. Des études ont montré que le modele fonctionne mal dans les
couches limites avec de forts gradients de pression. Il tend également a prédire plus que la
pression indésirable turbulente de la viscosité de turbulence Gradients. Cependant, dans les
écoulements a écoulement libre et les diffusions croisées, ce modele tend a se dérouler assez
bien.
2.3.3.2 Modele RNG k-¢
Ce modele a été développé a 1’aide d’une méthode de renormalisation des équations de
Navier-Stokes, appelée RNG (Re-Normalisation Groupe) par Yakhot et al [14], pour tenir

compte des effets de plus petites échelles du mouvement. Dans le standard k-epsilon modele
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la viscosité turbulente est fixé sur une échelle de longueur unique de turbulence, de la
diffusion turbulente calculée est que qui se produit seulement a I’échelle spécifiée, alors qu’en
réalité, toutes les échelles du mouvement contribuera a la diffusion turbulente. L’approche
RNG, qui est une technique mathématique qui peut étre utilisée pour obtenir un modele de
turbulence semblable a la k-epsilon, se traduit par une forme modifiée de I’équation d’epsilon

qui tente d’expliquer les différentes échelles de mouvement en modifiant 1I’expression de la

production.
k9 d 1, ) ok
0 = ok, )= —— SN =\+G, —pe-Y 2.26
o+ ) axj{[“aJaxj} LpeT (220
0 , . &
Ape) , lpew,)_ 0 i |98 e, £, —c £ (2.27)
ot ox; ox ; O€ ) 0x k k
\ c,n’ (-
Cse = Cop + 47 ( Z/%) (2.28)
1+ fBn
/5
n=Skle, et S=(25;8,)" (2.29)

La viscosité turbulente étant calculée de la méme maniere qu’avec le modele standard k-€.
Il est intéressant de noter que les valeurs de toutes les constantes (saufff) proviennent
explicitement dans la procédure RNG. Avec les valeurs couramment utilisés dans I’équation

standard k-€ entre parenthéses a titre de comparaison, ils sont donnés dans le tableau ci-

dessous :
Tableau (2,2) : Constantes des modeles k-¢ standard et RNG k-€
Cu Ok Ot Cie Cae Mo B
0.0845 | 0.7194 | 0.7194 | 1.42 1.68 4.38 0.012
(0.09) (1.0) (1.30) (1.44) (1.92) (Expérimental)

2.3.3.3 Modele k-o standard

Contrairement au modele k—¢, ce modele n’a pas besoin de I’incorporation de fonctions non-
linéaires pour la simulation a faibles nombres de Reynolds. Néanmoins, I’implémentation de
ce modele exige une taille de maille pres des parois tres fine (y+ < 2), condition, pas
facilement réalisable dans la plupart des cas. Pour résoudre cela une fonction de proximité des
parois est incorporée. Elle garantit une transition lissée a partir de la formulation a bas nombre
de Reynolds vers la loi de parois. Le modele k- suppose que la viscosité cinématique

turbulente est fonction de 1'énergie cinétique de turbulence et le taux de dissipation spécifique,
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Le transport de 1'énergie cinétique de la turbulence, k et Le taux de dissipation spécifique m

est modélisé a 'aide d'équations aux dérivées partielles comme suit :

8(pk)+8(pkUj):T“ a(pU,.)_ﬂ*pkmiKﬂJriﬂT)a_k}

ot 0x 7 ox j 0x 2 0x
A(pw)  dpav ) a(pU,) 2 2 -
P U ; ® U, P 1 j ®
+ =a—7; - Bpw* +—| | u+— —
o ey, Yk ey, PP [(“ 21T Jax,
Les coefficients de fermeture pour du modele k- sont :
a=13/25. (2.31)
1+70 Q.08
B=9/125" "X, [T ’;’ (2.32)
1+80%, (9/100w)
Ly<o0
B =9/100fg.. fg =1 1+6501 4 =L Ok d0 (2.33)
= %y * = + y =0 —_— .
1440017

Dans le modele k-, la viscosité cinématique turbulente, v, est fonction de 1'énergie cinétique

de la turbulence, k et le taux de dissipation spécifique,® comme suit :

Mr :p_k , avec wz% (2.34)

w
o représente la fréquence caractéristique de la turbulence, son inverse représente I’échelle de
temps caractéristique de la dissipation de 1’énergie cinétique k.
Dans les équations précédentes, le terme € j; est le tenseur de rotation moyen, Sj est le tenseur
de déformation moyen et L est la viscosité dynamique moléculaire.
En raison des différences dans les forces et les faiblesses de k-€. Et les modeles k-m, les
modeles mélangés sont maintenant tres populaires parce qu'ils essaient de tirer parti du
modele k- dans les régions proches des parois et de la variante k-€ dans les régions de
cisaillement libres.
Un exemple tres précis de cette est le modele Shear-Stress -Transport (SST) basé sur k-m
développé par Monter [20]. Le modele SST est identique au modele k-€ éloigné du mur et il
est similaire au k- pres du mur. De plus, elle tient compte du transport de contraintes de
cisaillement turbulentes pour prédire avec précision l'apparition et 'amplitude de la séparation
d'écoulement sous des gradients de pression négatifs. Ce comportement de transport est

obtenu en utilisant un limiteur pour formuler la viscosité.
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2.3.3.4 Modele SST k-®

En pratique, les modeles k-e¢ sont généralement plus précis dans les écoulements de type
cisaillement et sont bien comportés dans le champ lointain. Les modeles k-® sont plus précis
et beaucoup plus numériquement stable dans la région pres de la paroi. Reconnaissant que
chaque modele a sa force et sa faiblesse et que les formes des équations sont similaires,
Menter [20] a proposé un modele mixte qui est un modele k- pres de la paroi et les
transitions vers un modele k-g loin de la paroi. Pour ce modele :

L’énergie cinétique de turbulence obéir a 1’équation :

o(pk) a(PkU )
ot

ok
= pP, - C pker+— {(,u+ O My )—— ] (2.35)
dx; dx; ox

La fréquence caractéristique de la turbulence s’écrit :

d(pw) a(,OCUUj) @ , 0 ow
=% op — o ow
o e, Tk ppe "o, (ﬂ+0wﬂT)axj
o, ok dw
2p\l—-F; ) ————
+2p( e @ Ox; Ox;
P, —mm(rlj E;Ul 2003 kw} (2.36)

Avec les fonctions du modele sont calculé comme suit :

\/_ 4
4 k
F,; = tanh| min max[ k ,5020‘)], Po'a)22 (2.37)
C#wy y @ ) CDyyy
20k so0v)
F, =tanh| max{ ——, 4 (2.38)
C‘ua) yza)

Ou y ici est la distance normale a la paroi et CDk, est la partie positive du terme (cross-
diffusion)

(2.39)

lak W
@ Ox, ox,

CD,, = max[2p0' ——107%

Les coefficients o, 6o, ¥, et  sont calculés en utilisant la formule générale suivante :
¢=F¢ +(-F)g, (2:40)
Ou le ¢1 correspond aux coefficients du modele k- et ¢» correspond aux coefficients du

modele k-¢. La viscosité turbulente est calculée comme suit :
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_ APk (2.41)

T max(a,w, QF,)

Ici S est une mesure de la vitesse de déformation définie par S = g et y est la distance au mur
le plus proche. Des études antérieures ont montré que le modele SST est 1'un des modeles de
turbulence a deux équations les plus fiables [19].
Alors que deux modeles de turbulences d'équations sont largement utilisés et dépendent de
lI'industrie, il existe quelques déficits fondamentaux dans l'approximation de Boussinesq, sur
laquelle ces modeles de turbulence sont basés. Le principal probleme est que 'approximation
de Boussinesq suppose que Les contraintes de Reynolds sont liées a la vitesse moyenne de
déformation. En réalité, la viscosité des turbulences dépend de 1’écoulement et non pas des
propriétés du fluide. Cela signifie que l'historique des écoulements est important en ce sens
que la viscosité turbulente est affectée par la turbulence en amont et la forme des parois
solides.
Ces problémes conduisent a une mauvaise prédiction des écoulements avec des changements
brusques du taux de déformation. Des écoulements secondaires, des écoulements
tourbillonnaires, des écoulements hautement tridimensionnels et des écoulements a grande
séparation.

2.3.4 Modele des contraintes de Reynolds (RSM)
Afin d'éviter d'utiliser I'approximation de Boussinesq. Une classe de modeles de turbulence
appelés les modeles Reynolds-stress ont été développés. Ceux-ci sont appelés ainsi parce que
les équations de transport car les contraintes de Reynolds sont résolues directement. Le
résultat est un modele de turbulence beaucoup plus complexe qui nécessite la solution de 7
équations différentielles partielles supplémentaires et la modélisation de 22 corrélations
supplémentaires non précisées. Certains avantages possibles incluent la prise en compte
intégrale de la convection et de la diffusion des contraintes de Reynolds de telle sorte que
I'historique de 1’écoulement est modélisé et qu'aucune relation locale entre les taux de
contrainte et de contrainte n'est requise. En outre. Les anisotropies dans les contraintes de
Reynolds peuvent étre prises en compte naturellement, méme en l'absence de taux de
contrainte moyenne appliqué. Malheureusement, il subsiste des incertitudes dans la
modélisation des différents termes apparaissant dans le modele. Les trois modeles de
contraintes de Reynolds les plus utilisés sont examinés ci-dessous.
Le modele de transport des contrainte de Reynolds le plus connu et le plus soigneusement

étudié est le modele Launder-Reece-Rodi (LRR) [10]. Il est basé sur 1’équation pour le taux
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de dissipation. Les équations gouvernantes du modele Launder-Reece-Rodi sont les

suivantes :
s pur, 2~ pp, I, 011|247, 0o 9% 0%, (2.42)
P TP %, 0P s e e, T, Ty )|
Avec
. 2 o7,
0981 oy 98 1 aaPly Ui 1 gpPE g Py 0T (2.43)
ot " ox; k7 ox, k e "ox,

£ 2 215 2 70 2

160 I 2 k32 (249
E
s k(S,-j —EsKKa,j){J.Jﬁ;(qj +§k5,jj—0.015(13,.j - D, )}—m
oU ; Ui oUm oUm 1
=7, — 47, —— D.=1, +7T, ,P==P 2.45
Pij = Fim ox,, m ox,, Yoo Ox f Jm ox; 2 Kk ( )

La premiere équation est 1’équation de transport de tenseur des contraintes de Reynolds ou rj
est le tenseur de contrainte spécifique de Reynold, Ui est la vitesse moyenne. P;; est le tenseur
de production. S;; est le delta de Kronecker, H;; est le tenseur de corrélation force-tension. La
deuxieme équation est le calcul du taux de dissipation. La troisieme équation est la corrélation
force-pression dans laquelle D;; est définie dans les relations auxiliaires, S est le tenseur
moyen de déformation et n est la distance normale. Le dernier ensemble d'équations sont des
relations auxiliaires, désignant le tenseur de production, le tenseur Dj; et la pression statique
moyenne. Une modification du modele LRR a été postulée par Speziale. Sarkar et Gatski
(1991) et est appelé le modele SSG. Les équations modeles pour le modele SSG sont les
mémes que celles du modele LRR a I'exception de la corrélation de contrainte de pression. La

corrélation force-effort pour le modele SSG est modélisée comme suit :

oU 1
;= —[3.45 1187, a—’”]b,-j + 4.2e(b,-kbkj bl J') +l0.8—1.3v1 ks,

n

(2.46)

mnYij

+I.25k(b,~kS DS —%bmnS 5~~j+0.4k(bik[2 b 2)

Ou ici bjj est le tenseur des contraintes de Reynolds anisotropique et sans dimension.

Le troisieme modele de turbulence de stress de Reynolds est le modele stress-o. Les équations

ci-dessous décrivent le tenseur des contraintes de Reynolds, le taux de dissipation spécifique,
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la corrélation force-pression et certaines relations auxiliaires. Les équations du modele sont

les suivantes :

87 871 3 ., aTij
=—pP; += " paS; — pI; +| (u+1/2uyr) (2.47)
a 2 axk
a_a)+ P. aa)_ﬁpw oU —,B CE (,U+]/2 T)a 2.48)
P TP Tas k ax, P axk 3 '

m,=pe2d t;+2k8; |- 22 B, -2 ps,; |- 22 D, -2 Ps,
5 3% )75 T3 2750173

136 (2.49)
—-——k S ——Skké'
275 3
U, oU oU 1
pk/a) i im m Di' :Tim = tm = P_ Pkk (250)
d 8 / 8 ! axj. 2. 2
Les coefficients de fermeture sont :
9 1+70x, _|Q,2 | g
A 25fﬁ T 1+80x, ‘ 100 (e>1)
br=0 1 ok 3
— 2 — @
. = X, =——— 2.52
Tp = 10040% 6 %= ax ax, (2.52)
1+400x; ;o

Le modele contraintes-o est basé sur 1'équation de . Il est donc susceptible d'étre plus précis
dans les régions proches de la paroi.
2.3.5 Modele des contraintes algébrique (ASM)

Sous certaines hypotheses, les équations de transport des contraintes de Reynolds (Eq. 2.42,
2.43) peuvent étre réduites a un systeme d’équations algébriques qui nécessitent la
connaissance de I’énergie cinétique turbulente k et la dissipation turbulente €. Cette classe de
modeles de turbulence est appelée un modele algébrique de contraintes (ASM). Les modeles
ASM réduisent le probleme de fermeture a résoudre deux équations de transport et un systéme
d’équations algébriques. C’est nettement plus rapide que de résoudre I’ensemble des
équations des transports des contraintes de Reynolds complet. Les équations algébriques
comprennent la plupart des modeles et des hypotheses qui ont été utilisés pour résoudre

I’ensemble des équations.
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Rodi [10] a suggéré que le transport d’ u,uj est proportionnelle au transport de 1’énergie

cinétique turbulente k, le facteur de proportionnalité étant le rapport

constante). Cela donne :
Du;u'j s
Tt - Dl]?v( ul-u] )

, u;u
Equation (2.53) est valide lorsque le changement temporel et spatial dans —

comparé a la variation d’ u; u; j

(D—k—DZﬁ‘(k)

D

k it} (qui n’est pas une

wiu; .
. —~(Production—¢€)

(2.53)

L est petite

elle-méme. Le modele de contraintes algébrique de Rodi est

donné par :
(1-c;)[ ——ou, U, 2 . U,
L , 76‘3 —u;u; o uul ox, +35 uu la
wiu ; =k gffiﬁ -y, (2.54)
Hily 0x
C, + -
L £ i

Un modele plus récent des contraintes algébrique est dérivé par Abid, R et al. [11] (AMGS) et

donné par :
- . 1 k k 1
_pl/tl'l/tj :ZIU |:(SU Skk5 j+0!4 E(Sikaj +Sjkai )—0!5;(Sl-k5kj 3Slelk5 )i|
2
_Epkdij
(2.55)
Ou:
\ sl+n?)vo2lp® +&5) &2
H = 2 22 2.6, 6F o (2.56)
3+n +6n°E +6E°+n° + &
k /2
n=- (5,8, ) (2.57)
/2
( w,w, ) (2.58)
a _[i—c)g 0, ~2-CJE o -(-C L
1 3 2 2 2 3 4 3 4 4
054:(2_6‘4)% a5=(2—C3)g g=(C/2)1+C—1
: > (2.59)
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2.3.6 Simulation des grandes échelles. LES (Large Eddy Simulation)
Théoriquement, les équations de Navier-Stokes peuvent étre utilisées pour simuler les
écoulements turbulents. Le maillage utilisé dans une telle simulation devra étre assez fin pour
permettre aux plus petites échelles de longueur turbulente d’étre réalisé et le pas de temps
devra étre assez petit pour simuler le spectre des fréquences turbulentes les plus élevées. En
pratique, ces calculs sont couteux pour des nombres de Reynolds élevés. Les équations de
Navier-Stokes en moyenne Reynolds (RANS) ont été dérivées en supposant que toute
I’instabilité due a la nature turbulente de 1’écoulement pourrait €tre modélisée avec des
corrélations empiriques. Cela réduit les échelles de temps et de longueur qui doivent étre
simulées, mais limite également 1’applicabilité de la simulation des écoulements instables. La
simulation des grandes échelles (LES) a été développée pour étendre la simulation
d’écoulements instationnaires au-dela de la simulation directe (DNS). Le but recherché d’un
calcul LES est d’obtenir une solution équivalente de la DNS pour les grande échelles
turbulentes sur un maillage beaucoup plus grossiere que celui demandé par la DNS. Une
simulation LES nécessite :
1. un maillage assez fin pour discrétiser les petites échelles turbulentes presque isotropes.
2. Un schéma numérique a faible dissipation.
3. Une fonction de filtrage afin de déterminer la répartition du spectre turbulent en grille
réalisée et régions de sous maille
4. Un modele de turbulence a sous maille.
Une véritable simulation LES est plus qu’un calcul exécuté pour un Reynolds élevé sans un
modele de turbulence. Bien que la solution en résultant d’une telle simulation peut ressembler
a un écoulement turbulent, la solution obtenue ne représentera probablement pas une solution
DNS équivalente.
2.4 Equations pour un référentiel rotatif
Lorsque les équations du mouvement ont été résolues dans un cadre de référence tournant,
I'accélération du fluide a été augmentée par des termes supplémentaires qui apparaissent dans
les équations de quantit¢ de mouvement. FLUENT permet de résoudre des problemes de
référentiel en rotation en utilisant la vitesse absolue V et La vitesse relative Vr, comme
variable dépendante. Les deux vitesses sont liées par 1'équation suivante [21]

V,=V-Q2xr (2.60)

Ici Q est la vitesse angulaire et r est le vecteur de position dans le référentiel rotatif.
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Le membre gauche de 1'équation de quantité de mouvement apparait comme suit pour un

repere d’inertie :
0
5, (V) +V{ovV) (2.61)

Pour un référentiel tournant, le membre gauche, écrit en termes de vitesse absolue devient :

%(pV)+V-(erVr)+ QxV (2.62)
En termes des vitesses relatives le membre gauche est donné par :
0 0Q
a—(er)JrV.(pV,V,)+2£2xV+Q><er+pa—><r (2.63)
t t

Ol 292XV +2X2Xr et Ia force de Coriolis, le terme paa—gx r est négligé.
t

En utilisant la formulation de vitesse relative pour des écoulements dans des domaines en
rotation, I'équation pour la conservation de la masse, ou équation de continuité, peut Etre
écrite comme suit pour les formulations de vitesse absolue et relative :

op 0
—(pv.)=5 2.64
8t+ax-(p )=5, (2.64)

1

Equation d’énergie : FLUENT résout 1'équation d'énergie sous la forme suivante :

d

ap
( ax; ke o ax

ot Zh Kj+u; ( z_'j)eff +5, (2.65)

9 (uy(pE+ p))=

E
PE)+ o

Ou k. est la conductivité effective, et k; est le flux de diffusion de I'espece j. Les trois

premiers termes du coté droit de 1'équation d’énergie représentent le transfert d'énergie di a la
conduction, a la diffusion des especes et a la dissipation visqueuse, respectivement, Sn
comprend la chaleur de la réaction chimique et toutes les autres sources de chaleur

volumétrique s’ils existent. Dans 1'équation d’énergie :

2

E=h-L 45 (2.66)
p 2
Ou I’enthalpie sensible h est définie pour un gaz parfait comme suit :
h= Zm i (2.67)

m;j- est la fraction molaire de I’espece j, et hj est définie par :

T
hj = jcp dT (2.68)
Tref
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Avec T.rest prise égale a 298,15K.

2.5 Modélisation relative aux écoulements rencontrés dans les géométries complexes
étudiées

La (figure 2.1) résume les écoulements rencontrés dans le compresseur centrifuge, d’apres

Lakshminarayana (1996), dont la modélisation mathématique est développée par la suite.

Ecoulements secondaires

Augmentation de la -
turbulence sous l'effet
dela rotation ‘::j

Diminution de la
turbulence sous l'effet
de la rotation

Tourbillon de pied de pale

Tourbillon de jeu

Ecoulement de jeu

vers le sillage
Ecoulements secondaires
dans le sillage

Ecoulement nstationnaire,
tri-dimensionnel et visqueux

Fotation 3
en amont du diffuseur

e
Hl

[

Instationnanté dans le
repere relatif due aux
aubes du diffusenr

Fig. 2.1 Représentation schématique de 1’ “écoulement dans un compresseur centrifuge,
d’apres Lakshminarayana (1996).

2.5.1 Bilan des forces non visqueuses (inertie, courbure, Coriolis, centrifuge)

S- streamwise (longitudinale)

- normale (radiale a I’entrée,
axiale a la sortie)

b- binormale (tangentielle)

Fig. 2.2 Systeme de coordonnées intrinseques dans la roue centrifuge
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Pour un repere li€ a la roue, L’équation d’Euler s’écrit :

(W.V)W 20 W— % =—L5p (2.69)
p

Pour un repere dit de Frenet (E b ﬁ) indiqué par la (figure 2.2) cette équation s’écrit :

—Wa—WE—WZa—S—2f2><W+!22rEr _Lyp (2.70)

s s
G ;\__\rgk___v_})
Inertie Courbure Coriolis ~Centrifuge
Cette équation contient quatres types de forces non visqueuses ; force d’inertie, de courbure,
de Coriolis et force centrifuge, équilibrées par un gradient de pression. La représentation du
bilan de ces forces est donnée par la (figure 2.3) dans un plan aube a aube, et par la (figure

2.4) dans un plan méridien, Tartousi (2011).

Fig. 2.3 bilan de force dans le plan aube a Fig. 2.4 bilan de force dans le plan
aube méridien

2.5.2 Ecoulement secondaire

L’écoulement secondaire est défini comme étant les composantes de vitesse dans un plan
orthogonal a la direction de I’écoulement principal (figure 2.5) Soit un point A situant sur une
ligne de courant principale passant pres du carter, et un point B sur une ligne de courant
principale passant prés du moyeu, sachant que la vitesse Wa est inférieure a Wp, et les

oP oP TOWf
gradients de pression [—j =(—j par conséquentW—A=W—B (Rs << Rp). Ceci signifie
), Lo, R, Ry

que les particules a faible énergie cinétique sont déviées vers la face en dépression de 1’aube.
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Et suite a ce phénomene, des composantes de vitesse dans le plan
perpendiculaire a 1’écoulement apparaissent, en donnant naissance a un écoulement

secondaire sous d’une structure tourbillonnaire ou une structure jet-sillage (figure 2.6).

Plan orthogonal

Ecoulement secondaire

Ecoulement principale

Jet

W Particules de faible

B Particules d’énergie
R P
| élevée

) \\\1\ énergie

Rotation

Fig 2.6 Structure jet-sillage
2.6 Modéele thermodynamique

2.6.1 Compresseur centrifuge
Dans une transformation adiabatique, en basant sur la loi des gaz parfais, 1’évolution

du systeme est donné par :

-
01 ¥l

D’une maniere similaire, la P = p’[ T, J (2.71)

température statique Ti est mesurée dans le courant fluide et la température totale Tor est

mesurée avec 1’échauffement par I’énergie cinétique
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T, =T+

2C,

Le travail fourni ou récupéré d’une turbomachine a fluide compressible peut étre
retrouvé par le premier principe de la thermodynamique, le bilan d’énergie est donné par :

O—-W =ni|(h, + Ec, +Ep,)—(hEc,+ Ep,)| (2.73)
Ou:
Q : La chaleur entrante au systeme,
W : Travail résultant du systeme,
m: Le débit massique,
h : L’enthalpie spécifique,
Ec : L’énergie cinétique.
L’enthalpie totale est donnée par :

hy=h+ Ec (2.74)
En négligeant les pertes en énergie potentielle (valable pour un fluide a faible masse
volumique) en supposant une transformation adiabatique :
~ W = rilhg, = hy,) (2.75)

Pour l’air et les gaz d’échappement ils sont considérés comme des gaz parfait, ils

obéissent a une loi d’état de types :

pv=RT (2.76)
ou : R=8.314 est la constante des gaz parfait, les chaleurs massiques sont définies
comme suit :

C,= (a—h] et C, = [%j 2.77)
or ), oT ),

Pour un gaz parfait, les chaleurs spécifiques en fonction de la température [2] :
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c =40 2.78)
! dT
C.(T)= du(T) (2.79)
dT
dh(T)=C (T)dT (2.80)
Le travail résultant du systeme devient :
-W =mC (T, -T,) (2.81)
L’entropie pour un systeme réversible est donné par :
as = 92 (2.82)
Pour le cas irréversible s’exprime : T
ds > ag (2.83)

Pour les transformations adiabatiques I’entropie est inchangée.
Effet de la compressibilité :
Les fluides compressibles sont caractérisés par le nombre de Mach, qui est défini par le

rapport des forces d’inertie sur les forces de compressibilité :

M= forces d'inerti.e - C (2.84)
forces de compressibilit¢  \/4RT
Les grandeurs totales sont donnée par:
Ly, =040 (2.85)

[.1 + U"”M?]m (2.86)
[

{A,J: (2 (y—l)M:Jﬂ (2.87)

2.6.1.1 Rendement du compresseur
Le rendement isentropique du compresseur est défini comme le rapport entre le travail dans ce
cas idéal, en supposant une compression isentropique, et le travail réel. Ainsi, le rendement

d’un compresseur peut s’écrire :

_ Travailisentropique _ hypys —hy;
T -

nre (2.88)
Travail réel hor —hy;

Pour un gaz parfait, I’enthalpie est reliée a la température par la chaleur spécifique a pression

constante, h=CpT. Ainsi le rendement s écrit :
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Tio2s —Tho1 (2.89)

Ney =
" Tz —Thos

Les indices 1 et 2 représentent respectivement 1’entrée et la sortie du compresseur et I’indice s
désigne 1’état de compression idéale avec la méme valeur d’entropie en entrée.

La température isentropique Tozs en sortie peut Etre reliée a la pression en sortie Po; par la loi

y—1
de LaplaceTy,, /Ty; = (P02 / Fy; )7 Finalement le rendement isentropique s’écrit :
r-l
_ (B /Py) v ~1 (2.90)

A Ty /1 Ty) -1
Cette équation montre que pour un rapport de pression imposé, le rendement sera d’autant
plus élevé que la température en sortie sera faible.
2.6.1.2 Performance d’un compresseur

Pour un compresseur, les parametres de performance les plus utilisés sont, le rapport de
pression 7, = (P, /Py;) et le rendement7), ., le premier détermine la pression effective

moyenne et le deuxiéme influe sur la consommation du carburant.
La variation du rapport de pression en fonction du débit a plusieurs régimes de rotation peut
définir une carte des courbes caractéristiques du compresseur (fig), le débit réduit est souvent

i Tor / Trey (2.91)

utilisé Q,, = PP
01 ref

La plage de fonctionnement stable d’un compresseur est limitée par le blocage sonique a forts

débits et le pompage a faibles débits :

mblocage - mpompage (2.92)

mblocage

Plage =

Le pompage est caractérisé par des oscillations de pression et par une inversion de débit qui
peut détruire rapidement le compresseur. La région de rendement maximum étant proche de la
limite du pompage, il existe une plage dite plage de pompage qui détermine la limite de
rapprochement d’un point stable "a la zone de pompage :

m — mpompage (2.93)

Plagepompage ="

Mpiocage — M pompage
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Limite de vitesse

Limite de X
pompage ! . -
’ '.I .. .

Iso-rendement

taux de compression

Iso-vitesse de rotation

Débit

Fig. 2.7 Caractéristique de fonctionnement d’un compresseur centrifuge.

2.6.2 Rendement d’une turbine
Le rendement isentropique d’une turbine est défini comme le rapport entre travail réel produit

au travail qui serait produit si la détente dans la turbine était isentropique, soit

Travail réel g =l (2.94)

M = - =
" Travailisentropique  hyy; — gy,

Le rendement isentropique représente donc 1’écart en enthalpie d’arrét entre la détente réelle

et la détente isentropique, le rendement isentropique s’écrit :
(s /1)’y
My = Y (2.95)
(T / Ty)—1

2.6.3 Performance d’une turbine

Les courbes caractéristiques d’une turbine sont définies a travers le taux de détente
77, =(Py;/Py,) . Les courbes caractéristiques d’une turbine sont définies a travers le taux

de détente.
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Ecoulement a travers la turbine radiale

3.1 Introduction
Pour simuler I’écoulement dans une turbine radiale il faut suivre les étapes suivantes :

1- Définir la géométrie.

2- Générer le maillage.

3- Lancer la simulation.

4- Présenter et commenter les résultats.
Ces étapes sont faites par le code CFD ANSYS.16. La géométrie de la volute a été créée par,
GAMBIT et puis maillé dans ICEM CFD. Le stator et le rotor sont créés dans BladeGen et
puis transférés au TurboGrid pour le maillage, TurboGrid est tres utile pour mailler les
composants des turbomachines, puisque il permet de générer une excellente qualité de
maillage hexaédrique. Il est souple pour les coins et les géométries complexes, Apres avoir
maillé tous les composants de la turbine, on les transfere au CFX pour la simulation. CFX-pre
est tres similaire a Fluent mais il est tres utile pour traiter les simulations des turbomachines.
CFX Solver Manager sert a résoudre le systeme d’équations. Les résultats seront visualisés
par CFX-Post.
3.2 Modeles géométriques de la turbine radiale
Le domine de calcul contenant les différent composants de la turbine est représenté par la
figure 3.1
3.2.1 Volute :
La volute sert a guider I’écoulement de la maniere la plus uniforme possible vers I’entrée du
distributeur. La section de la volute diminue dans la direction de 1’écoulement d’une maniere
a compenser la diminution du débit et alimenter le distributeur d’une maniere uniforme.
Les données géométriques de la volute utilisée dans ce travail, sont regroupées dans le

tableau suivant :

Diameétre intérieur | D;=0.1m
Surface d’entrée S;=0.0019625 m?
Surface de sortie | S>= 0.001256 m?

Tab 3.1. Représente les caractéristiques géométriques de la volute
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3.2.2 Rotor (Roue)

La roue est I’organe qui fournit la puissance nécessaire a 1’entrainement du compresseur, la
turbine présentée comporte 9 aubes (voir Fig 3.1). La conception de la roue est un compromis
entre la performance aérodynamique, durabilité, poids et prix de fabrication. Une roue avec
un faible poids et une faible inertie réagit rapidement au changement de charge, mais pour
réduire le poids, la taille de la roue doit étre petite, ce qui conduit a des vitesses élevées et des
fortes courbures qui réduisent 1’efficacité de la turbine. La roue doit avoir des larges passages
inter-aubes pour réduire la vitesse de 1’écoulement ainsi que des aubes a courbure bien
adaptée pour éviter les écoulements secondaires et les points singuliers associés aux
décollements 3D en paroi.

Les données géométriques du rotor utilisé dans ce travail, sont regroupées dans le tableau

suivant :
Diametre a I’entrée du rotor 25mm
Diametre de la sortie du rotor (shroud) 15mm
Diametre de la sortie du rotor (hub) Smm

Angle d’entré du rotor par rapport le radial | 0°

Angle d’entré du rotor par rapport I’axial | 70°

Nombre d’aubes 9

Tab 3.2 Représente les caractéristiques géométriques du rotor

3.2.3 Stator (Distributeur)

Le stator est I’intermédiaire entre la volute et le rotor, donc le role du stator est distribué
I’écoulement arrive de la volute le long de périmetre du rotor avec un angle spécifique. Les
aubes directrices du distributeur sont modélisées en profile d’ail simulée en position ouverte.
L’effet de I’orientation n’est pas considéré dans cette partie.

Les données géométriques du stator utilisé dans ce travail, sont regroupées dans le tableau

suivant :

Diametre du stator a la cote de BF 49 mm

Longueur de I’aube du stator 24 mm

Surface de passage de la sortie du stator | 59.88mm?

Angle d’entrée par rapport I’axe radial | 0°

Angle de sortie par rapport 1’axe radial | -50°

Nombre d’aubes du stator 9

Tab 3.3 Représente les caractéristiques géométriques du stator
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Fig.3.1 Domaine de calcul pour la turbine radiale

3.3 Maillage du domaine de calcul

Le passage contenant une aube du stator et une aube du rotor, est le siege d’un maillage
structuré (hexaédrique). Alors que la volute est maillée en grilles non structurées

(tétraédrique) comme le montre la figure 3.2.

Fig. 3.2 Maillage du domaine de calcul
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3.4 Effet de la température d’entrée sur les performances de la turbine

Le tableau 3.1 résume les résultats des simulations effectuées avec le modele SST k-o a un
débit massique de 0.1 kg/s et une vitesse de rotation de 90000 tours par minute, pour monter
la sensibilité des performances (rapport de pression et rendement isentropique) de la turbine a
la température des gazes d’échappement a I’entrée. Ceci peut €tre considérer comme un test

de validité de ces simulations vue la formulation analytique des performances (3.1) et (3,2).

La température totale a I’entrée [K] 1573 1073 873 773
Le rapport de pressions 3.02 2.459 2.26 2.17
La température a la sortie [K] 1417.5 973.538 | 794.38 | 704.233
Le rendement isentropique 39.23% 52.93% | 59.75% | 63.76%
(total to total)

Tab 3.4 Résultats des simulations a 0.1 kg/s utilisant le model SST k — w et 90000 tpm

Dans la figure 3.4, le rendement isentropique est calculé pour différentes températures
d’entrée (773K-1573K), en fixant le débit massique a I’entrée (0.1 kg/s)et le régime de
rotation en tours par minute (90000 TPM). Lorsque la température a I’entrée de la turbine
décroit de maniere considérable, le rendement isentropique augmente car ils sont

proportionnellement inverses d’apres 1’équation (3.1) :

_ w.T
Nis = iy
mCp T0<1—PR ¥ >

Et d’une maniere simple le rendement augment puisque a chaque fois on obtient la méme

3.1

puissance gagnée avec une température totale faible a I’entrée pour chaque simulation. La
figure 3.4 montre que le rapport de pression diminue avec la diminution de la température
puisque le rapport des pressions est proportionnel avec la pression totale a I’entrée (la
pression de sortie est fixe), et la pression totale et la température totale sont lies par la loi
isentropique (3.2)

PYTY = Cst (3.2)

Le rapport de pression est donné par :

PR = frent (3.3)

PS,sort

w. T : est la puissance de 1’arbre de la turbine.
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Fig.3.3 Rendement isentropique en
fonction de la température d'entrée a
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Fig.3.4 Rapport de pression en
fonction de la température d'entrée
a 0.1kg/s et 90000tpm

3.5 Choix du modele de turbulence

Deux modeles de turbulence de type RANS ; K-¢ standard et SSTK-w sont utilisés, la
température d’entrée est fixée a 873 K, en variant le débit massique (0.04, 0.06, 0.07 et 0.1)
pour la vitesse de rotation 97897 tpm et (0.07, 0.1, 0.13 et 0.15) pour la vitesse de rotation
150000 tpm, les performances (rapport de pression et rendement isentropique) obtenues par
les simulations sont résumées dans les tableaux 3.5 et 3.6 pour le modele SST K- et 3.4 et

3.8 pour le modele K-¢ standard.
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Le rapport des pressions 1.384 1.634 1.781 2.290
La température a la sortie [K] 844.086 825.805 817.1 791.491
Le rendement isentropique 73.966 73.737 70.654 62.764

Tab 3.5 Résultats des simulations : rendement isentropique et rapport de pression pour
k—w,Te=873 Ket 97897 tpm.

Le rapport des pressions 2.221 2.537 3.133 3.975
La température a la sortie [K] 808.103 777.532 750.468 734.61
Le rendement isentropique 75.221 71.453 68.787 65.744

Tab 3.6 Résultats des simulations : rendement isentropique et rapport de pression pour
k —w, Te=873 K et 150000 tpm.

Le rapport des pressions 1.332 1.537 1.667 2.123
La température a la sortie [K] 848.133 831.732 823.467 799.057
Le rendement isentropique 78.915 75.191 73.022 65.556

Tab 3.7 Résultats des simulations : rendement isentropique et rapport de pression pour,
k —€:Te=873 Ket 97897 tpm.

Le rapport des pressions 1.901 2.338 2.872 3.24
La température a la sortie [K] 813.179 785.024 759.605 | 744.511
Le rendement isentropique 79.021 74.638 71.531 68.744

Tab 3.8 Résultats des simulations : rendement isentropique et rapport de pression pour k — €
a Te=873 K et 150000rpm.

Les courbes caractéristiques (rapport de pression-débit massique) et (rendement isentropique-
débit massique) de la turbine pour les deux modeles de turbulence et pour les deux nombres
de tour 97897tr/min et 150000tr/min, sont montrées par les figures (3.5-3.8). Dans les
graphes ci-dessus le rendement isentropique et le rapport des pressions sont calculés pour
différents débits massiques qu’ils varient considérablement avec le régime du moteur.

On observe pour les deux modeles de turbulence a un nombre de tour considéré que le
rendement isentropique diminue avec I’augmentation de débit massique, car a chaque fois
qu’on augmente le débit massique la puissance délivrée a la turbine augmente, mais le régime
de rotation de la turbine reste constant. Alors que le rapport des pressions est proportionnel
avec le débit massique a cause de la relation isentropique comme vu précédemment.

Quel que soit le nombre de tour par minute, surtout pour un débit massique élevé, les
rendements isentropiques calculés par le model k — € sont plus grands que ceux calculés par
le modele SST k — w puisque le model SST k — w prend en considération les pertes au
niveau de la couche limite. Le contraire est envisagé pour les rapports des pressions calculés
par le model SST k — w sont plus grands que ceux de k — € vu la proportionnalité inverse du

rendement isentropique avec le rapport de pression.
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Fig 3.5 le rendement isentropique en fonction de débit massique
pour les deux modeles de turbulence SST et k—e a T.= 873 K avec

nombre de tour 97897 rpm.
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Fig 3.6 le rapport des pressions en fonction de débit massique pour
les deux modeles de turbulence SSTet k—e a T.= 873 K avec nombre
de tour 97897 rpm.
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Fig 3.7 le rendement isentropique en fonction de débit massique pour
les deux modeles de turbulence SST et k—e a T.= 873 K avec nombre
de tour 150000 rpm.
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Fig 3.8 le rapport des pressions en fonction de débit massique
pour les deux modeles de turbulence SST et k—e a T.= 873 K avec
nombre de tour 150000 tpm.

3.6 Valeur de Yplus :

y+ est une distance adimensionnelle. Il est souvent utilisé pour décrire comment gros ou fin
est le maille une séquence d’écoulement particulier. Il est important dans la modélisation de
la turbulence pour déterminer la taille appropriée des cellules pres des parois du domaine de
calcul. Les lois de paroi des modeles de turbulence ont des restrictions sur la valeur d’y+ au
niveau de la paroi. Par exemple, le modele k-¢ standard demande une valeur y+ a la paroi
entre environ 30 et 300, pour le model SST k-o cette valeur doit &tre inférieur a 2. Un débit
plus rapide pres de la paroi produira des valeurs plus élevées d’y+, et donc la taille du
maillage pres des parois solides doit étre réduite. La figure 3.9 montre les contours de y+
pour les deux modeles, a un débit massique de 0.7 kg/s. les valeurs de y+ sont dans les

intervalles susmentionnés.

Fig 3.9 Contours de y* pour le debit massique 0.07[kg/s] temperature a ’entree
873[K] pour le maillage des deux modeles
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3.7 Champ de vitesse et nombre de Mach

Velocity
750
700
650

Sur la figure 3.10, on peut apprécier
qualitativement le champ de vitesse sur une
vue isométrique de la roue de la turbine. On
peut constater une augmentation de la vitesse
au niveau du sillage derriere le bord de fuite.
L’enchevétrement des lignes de courant est

dd principalement a I’écoulement secondaire Fig.3.10 Ecoulement principal dans le
passage inter aubage de la turbine, prédit

par le modele SST a 0.2 kg/set a
150000tpm

favorisé par le régime de rotation important.

Pour les deux modeles de turbulence, on
remarque que la vitesse augmente dans le passage du stator et du rotor quel que soit le débit
massique a I’entrée de la turbine. Cette augmentation dans le stator s’explique par le
rétrécissement de la section de passage inter aubes, ou le principe de la conservation de la
masse (équation de continuité) impose une accélération du fluide. Alors que, I’augmentation
de la vitesse dans le rotor s’explique par la transformation de 1’énergie thermique du fluide en
énergie cinétique du rotor qui apparaisse indirectement dans le champ de vitesse du fluide.
On remarque une petite différence entre le model SST k — w et k — € au niveau des champs
de vitesse, pour les mémes conditions, vu que le model SST k — w utilise les équations de
k — € en dehors de la couche limite, la cause pour laquelle une similarité des champs de
vitesses est remarquée loin des parois solides. Alors que dans la couche limite, le model
SST k — w utilise les équations du modele k — w , qui different completement de celles du
Modele k — €, elles peuvent prévoir les écoulements secondaires et les vortex, grace au
raffinage nécessaire du maillage, comme il est présenté dans les figures ci-dessous.

L’effet de la vitesse de rotation est remarquable, pour le cas de la vitesse 150000 tpm, ou
I’écoulement sortant du stator prend la direction circonférentielle vu la dominance de la
composante tangentielle de la vitesse, sous forme d’écoulement secondaire générant un
vortex derriere le bord d’attaque de I’aube coté intrados, puis il reprend la direction
méridienne de 1’écoulement principale alimenté par I’écoulement provenant de 1’aube
adjacente. Ce phénomene est claire dans le cas du modele SST k- par rapport a k-¢ surtout
la zone d’accélération envisagée sur I’extrados juste apres le bord d’attaque, ou la couche

limite présente un décollement vers le milieu du passage inter aubage.
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(a): SSTk-®

=

msr1]

Fig 3.11 Contours et vecteurs vitesse au débit massique 0.04 kg/s et a la vitesse de
rotation 97897 TPM

(a): SSTk-o

ET’“I : : - [T,n

Fig 3.12 Contours et vecteurs vitesse au débit massique 0.06 kg/s et a la vitesse de
rotation 97897 TPM

Fig 3.13 Contours et vecteurs vitesse au débit massique 0.07 kg/s et a la vitesse de
rotation 97897 TPM
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(a): SSTk-©

=

Fig 3.14. Contours et vecteurs vitesse au débit massique 0.1 kg/s et a la vitesse de
rotation 97897 tpm

- :‘0:‘f
[ms™1]

-

Fig 3.15. Contours et vecteurs vitesse au débit massique 0.07 kg/s et a la vitesse de
rotation 150000 TPM

Fig 3.16. Contours et vecteurs vitesse au débit massique 0.13 kg/s et a la vitesse de
rotation 150000 TPM
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Fig 3.17. Contours et vecteurs vitesse au débit massique 0.1 kg/s et a la vitesse de
rotation 150000 TPM

Fig 3.18. Contours et vecteurs vitesse au débit massique 0.15 kg/s et a la vitesse de
rotation 150000 TPM

En examinant les contours du nombre de Mach (figures 3.19 et 3.21) obtenus par le modele
de turbulence k-g, a la vitesse de rotation 98798 tpm, pour un débit massique 0.1 kg/s. On
constate que le nombre de Mach évolue jusqu’a la valeur maximale de 0.8 a la sortie des
aubes. En revanche, la valeur la plus élevée est de 1.0 en considérant le modele SSTk-w pour
les mémes conditions de rotation et de débit. Cette constatation est clairement observable pres
de la racine des aubes (carter). Cela se traduit par une prédominance de la composante axiale
de la vitesse par rapport a celles tangentielle et radiale. Par contre quand le débit est faible
(0.04 kg/s), on observe une chute brutale du nombre de Mach pour les deux modeles de

turbulence, qui se traduit par des nombres de Mach proches du cas quasi incompressible.
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Fig. 3.19 Contours du nombre de Mach relatif prédit par le modele k-¢ a 0.1kg/s et a
98798 tpm

Fig. 3.20 Contours du nombre de Mach relatif prédit par le modele SSTk-» a 0.1kg/s
et a 98798 tpm
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Fig. 3.21 Contours du nombre de Mach relatif prédit par le modele k-¢ a 0.04kg/s et
a 98798 tpm

Fig. 3.22 Contours du nombre de Mach relatif prédit par le modele SSTk-» a
0.04kg/s et 2 98798 tpm
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La composante tangentielle de la vitesse se fortifie au détriment des autres composantes par
effet du transfert de la quantité de mouvement imposé par le régime de rotation.

3.8 Ecoulement pariétal

Lignes de frottement sur I’intrados et 1’extrados des aubes sont illustrées sur la figure 3.23.
Pour une simulation numérique basée sur les deux modele k-¢ et SST k-o avec un débit
massique €levé (0.1 kg/s), a travers la roue de la turbine, le spectre pariétal de 1’intrados et
I’extrados est caractérisé par I’absence des points singuliers, a part un faible foyer de
détachement qui tend a apparaitre pres des bords d’attaque suite a un écoulement de fuite.
Alors que pour le reste de la surface de I'intrados une ligne de séparation est clairement
observable, a partir de laquelle une faible quantité de 1’écoulement s’échappe sur I’extrémité
parallele a la corde. Par contre le reste de I’écoulement est dominé par 1’écoulement principal.
La surface de I’extrados présente une ligne de rattachement qui recoit 1’écoulement de fuite
provenant de I'intrados, d’une part, et le courant entrainé par 1’écoulement principal d’autre

part.

Intrados, k-e,
Extrados, k-e, 0.1 kg/s

0.1 kg/s

Extrados, k-e,
0.04 kg/s

Intrados, k-e,
0.04 kg/s

Fig 3.23 Ecoulement pariétal (2D) prédit par le modéle k-g

Le cas du faible débit (0.04 kg/s) est caractérisé par la particularité de 1’apparition des noeuds

de détachement et de rattachement, suite a la faible vitesse de I’écoulement moyen et par
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conséquent le temps de résidence de ce denier, par rapport au cas précédent surtout en cas du

modele SSTk-o qui a joué un réle primordial pres de la paroi (figure 3.24).

Intrados, SSTk-m,
0.1 kg/s

Extrados, SSTk-m

Intrados, SSTk-w,
0.04 kg/s

0.04 kg/s

N

Fig 3.24 Ecoulement pariétal (2D) prédit par le modele SSTk-o

Intrados, Faible débit, k-epsilon Extrados, Faible débit, k-epsilon

Fig 3.25 Ecoulement pariétal (3D) prédit par le modele k-¢
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Intrados, SSTk-omega, faible débit

Extrados, SSTk-omega, faible débit

Fig 3.26 Ecoulement pariétal (3D) prédit par le modele SSTk-o

300000 i
——2 50 % de hauteur de veine
250000
200000 \
\ \\
150000 \\ \
100000 \\/Xm
50000 ‘ 0\
T
0.0 02 04 06 08 1.0

Fig 3.27 Charge sur I'intrados et I’extrados du rotor en utilisant les modeles SST et
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k — € Pour un débit massique 0.15 [kg/s] et nombre de tour 150000 tpm.
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]
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Direction méridienne normalisée

Fig 3.28 Charge sur I’intrados et I’extrados du rotor utilisant les modeles SST et k — €

pour un débit massique 0.07 [kg/s] et nombre de tour 97897tpm.
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3.9 Chargement des aubes

Pour les figures (3.27) et (3.28), la charge sur I’intrados et I’extrados représente qu’il y a un
écoulement secondaire au niveau du bord de fuite vu que la pression dans I’extrados est
supérieure a celle de I'intrados. Ce phénomene peut provoquer des problemes et des pertes
des performances de la turbine, dans le design des turbines, ces phénomenes doivent étre

étudiés pour les éviter.

3.10 Régime quasi-stationnaire (périodique):

Trois cas seront étudiés, ou le premier cas ou la fréquence est 50 HZ, le débit massique vari
de 0.03 a 0.11 Kg/s, et qui correspond a un moteur fonctionnant a la vitesse 1500 tpm, la
vitesse de la turbine est donc 97897 tpm.

Le deuxieme cas aux mémes débits massiques et mémes températures comme le premier cas,
mais la fréquence de la pulsation est dix fois grande (500 HZ), ce n’est pas réel pour un turbo
d’un véhicule normale, mais cette étude est faite juste pour étudier les effets des grandes
fréquences de la pulsation a I’entrée de la turbine. Le troisieme cas, les conditions le régime
du moteur est de 3000 tpm d’entrée, la vitesse de rotation de la turbine dans ce cas est 150000

tpm, la pression a la sortie est la pression est prise atmosphérique [22], [28]..

3.10.1 Approche quasi-stationnaire :

L’approche quasi stationnaire, s’appuie sur 1I’hypothese que tous les états intermédiaires
(pression, température,...) du systtme thermodynamique au cours de la transformation sont
des états définis, proches d’états d’équilibres. Cela implique que le déséquilibre des variables
d’état, responsable de la transformation, soit infiniment petit. On peut considérer 1’approche
quasi- stationnaire comme une succession d’états d’équilibres, il est alors possible de calculer
chaque variable a chaque instant en utilisant une loi mathématique (thermodynamique,
mécanique, chimique,...). Au final, cette hypothese traduit la distinction entre le cas idéal et

le cas réel, et implique I’ utilisation d’un modele réel.

Le taux de pressions est le rendement isentropique et le parametre MFP sont définit comme :

i) T(r.w)dt
Nmoy = . - (3.4)
fg<m.CP.To<1—PRT>>dt
Le rapport des pressions moyen pour une période de pulsation est définit :
T
en d
PRyoy = Jo Pent dt (3.3)

T
fo Pgor¢ dt
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Le parametre de débit massique moyen pour une période est définit :

Avec :

MFPBy,y, =

_ [ mFPat

T

MFP = m./TTent

PT,ent

Pour éviter les problemes de la convergence il faut que CFL < 1

Sa implique que le pas du temps seradt = 4e — 7 (s), cette simulation peut prendre

beaucoup de temps (20 jours ou plus pour une période), donc on peut prendre un pas du

temps assez grand, qu’il assure la convergence dans

indiqué dans CFX help [9].

|U|&t

CFL=——¢X1

3.10.2 Les conditions de travail :

ox

¢

(3.6)

3.7

(3.8)

" max coeffloops’’ entre 3-6, comme

Le régime du | Le nombre | La fréquence Le débit La Le pas du
moteur de tour de la (Hz) massique température | temps 6t (s)
(rpm/min) turbine (Kg/s) totale a
(rpm/min) I’entrée (K)
1500 97897 50 Hz 0.03-0.11 1073-673 5e-5
1500 97897 500 Hz 0.03-0.11 1073-673 5e-6
3000 150000 100 Hz 0.04-0.2 1073-673 2.5e-5

Tab 3.9 Conditions de travail de la turbine a deux régimes de moteur

¢ ]a simulation nécessite des conditions initiales, donc on utilise les résultats appropries

du régime stationnaire qui ont été calculés.

e Le débit massique et la température a I’entrée sont modélisés par des équations

sinusoidales imposées a I’entrée écrits dans le langage "CEL’’ [9].
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3.10.3 Régime quai-stationnaire :

~
(=2}
~
(=2)

- 97897 tpm
74 -
7 150000 tpm
2 = T2
X70 S
~ =
= [
% 68 é, 70
£66
= = 68
64
66
62
60 64 -
1.2 1.7 2.2 2.7 2 2.5 3 3.5 4 4.5
Rapport des pressions Rapport des pressions

Fig. 3.29 Le rendement isentropique en fonction du rapport de pressions moyen a 97897

rpm (a gauche), et a150000 rpm (a droite)

3.10.4 Régime instationnaire (pour une période) :

w
£ LANROS 1.24E-05
3
=
o
? 1.20€-05 20E0
— 1.20E-05
$ g
% 1.00E-05 =1
g 1.16E-05
~.
¥
8.00E-06 =
w
2 1.12E-05
6.00E-06
1 15 2 25
1.08E-05

Rapport des pressions moyen
oF g ’ 1.8 23 28 33 38 43

Rapport des pressions moyen

Fig. 3.30 Le paramétre de débit massique en fonction du rapport de pressions moyen a
97897 rpm (a gauche) et a 150000rpm (a droite)
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Rapport de pressions

Fig, 3.31 Le parametre de débit massique en fonction du rapport de pressions (a gauche),

le débit massique en fonction du temps (a droite), a 97897 rpm et SOHz.
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Fig. 3.32 Le paramé¢tre de débit massique en fonction du rapport de pressions (a gauche),
le débit massique en fonction du temps (a droite), a 97897 rpm et 500Hz
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Fig. 3.33 Le parameétre de débit massique en fonction du rapport de pressions (a gauche),
le débit massique en fonction du temps (a droite), a 150000 rpm et 100Hz

Comme prévu, le parametre de débit massique MFP augmente avec 1’augmentation du
rapport de pressions. L’effet d’accumulation des vagues massiques du fluide a travers la
turbine s’accroit avec ’amplitude et la fréquence et créer la différence sur la nature
d’écoulement a la sortie de la turbine (stationnaire ou quasi stationnaire).

On remarque que si le débit massique a I’entrée varie avec le temps, le débit massique a la
sortie prend un peu de temps pour se changer due a la vitesse de propagation 1’onde
d’accumulation massique.

Pour la premiere figure (Fig 3.31) la fréquence est S0Hz, et pour la figure (Fig 3.32) la
fréquence est 500 Hz !, on voit que pour le deuxieéme cas le fluide a la sortie se rapproche
d’étre stationnaire a cause d’accumulation de la masse a travers la turbine.

Pour la premiere figure (Fig 3.31) et la troisieme figure (Fig 3.33) I’amplitude augmente,
mais la nature d’écoulement a la sortie reste presque la méme.

On peut justifier ces résultats par la loi de Womersely

a=1L |2 (3.9)

v

Sachant que a est le nombre de Womersely, L est la longueur caractéristique, f est la
frequence, v est la viscosité cinématique, [22].

Quand a < 1, et elle augmente on se rapproche le régime stationnaire a la sortie, ca implique
que la fréquence augmente a augmente aussi et I’écoulement a la sortie est presque

stationnaire (I’effet du nombre de Womersely est négligeable dans le stator et le rotor).
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Chapitre IV

Analyse de I’écoulement
dans le compresseur
centrifuge
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Analyse de I’écoulement dans le compresseur centrifuge

4.1 Introduction
L’analyse de I’écoulement a travers la roue centrifuge du compresseur est faite en deux

manieres :

a- Analyse en (full satge) ou le domaine de calcul englobe la totalité de 1’étage du
compresseur de I’entrée de la roue jusqu’a la sortie de la volute, il est subdivisé
en trois volumes de calcul (roue, diffuseur, et volute) dans ce cas le maillage ne
peut étre raffiné aux parois a cause de la capacité limité des moyens de calcul,
I’analyse de cette maniére est choisie pour étudier 1’écoulement moyen afin

d’investiguer la relation géométrie-performance du compresseur.

b- Analyse d’un seul passage d’aubes ou on a considéré une aube principale
suivi d’une aube secondaire dans un volume de passage limité par 1’entrée, la
sortie, carter, et enveloppe, les cotés sont considérés comme parois périodiques,

le maillage dans ce cas peut étre raffiné et la couche limite peut étre analysée.

4.2 Modéle géométrique du compresseur centrifuge

Le développement de la géométrie du compresseur est réalisé sur le logiciel
GAMBIT, les différentes composantes du compresseur sont congues
Individuellement et tous sont assemblés (figure 4.1). Les profiles des aubes sont
générés a I’aide des coordonnées qui ont €té introduites. Pour générer le volume de la
roue a l'intérieur du volume enveloppe du moyeu, le volume de l'aubage doit étre
soustrait, un seul volume de rotation est obtenu. Le diffuseur est modélisé comme un
disque creux, sans aubes directrices, les dimensions de la roue et le diffuseur sont
indiquées dans le tableau4.1. La volute est modélisé par le montage d'une enveloppe
de départ a section de passage non symétrique sa révolution est faite de 0°a 360°

ou le bec diviseur de la volute est situé, et un tronc de cone qui sert comme diffuseur

destiné a étre relié au conduit d'admission du moteur.
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kA . Volute
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Fig.4.2 Lignes externes des différents
éléments du compresseur
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Table 4.1 Dimensions de chaque élément du compresseur choisi pour la

simulation, correspondantes a la figure 4.1

Description Symb. Dimensions (m)
Type «a» | Type «b» | Type « ¢ »

Nombre d’aubes Principales z 14 14 7
Nombre d’aubes intercalaires Zs 0 0 7
Diametre de sortie de la roue D 0,08 0,08 0,08
Diametre de sortie du diffuseur D> 0,126 0,126 0,126
Hauteur des aubes a la sortie b 0,0045 0,0045 0,0045
Diametre d’entrée du compresseur | Dy 0,068 0,068 0,068
Diametre d’entrée du carter Dhni 0,018 0,018 0,018
Longueur axiale de la roue L 0,026 0,026 0,026
angle d’inclinaison a I’entrée B 0° 50° 50°
Angle de retournement a la sortie B2 0° 0° 30°

4.3 Effet de la géométrie du rotor

Nous allons étudier I’écoulement turbulent de l'air a travers le compresseur,
considérons 1'étage complet du compresseur centrifuge constitué d'une entrée d'air
amenant a une roue qui décharge l'air radialement a travers un diffuseur lisse (sans
aubes directrices dans une volute a section semi-circulaire i entrée tangentielle (mi -

plate).

L'objectif ici est la prédiction de l'influence de la géométrie des aubes des roue
(rotor) sur la structure de 1'écoulement que ce soit sur le champs thermodynamique
(vitesse ;pression et température ) ou sur les caractéristiques locales de la turbulence
représentée par le modele K —¢& standard (intensité de turbulence et 1'énergie cinétique
de turbulence ) pour ceci on a considérer trois type de roues de méme taille et de méme

nombre d'aubes ( table 4.1) , différent seulement en mode de verrouillage des aubes :
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Angles d'entrée et de sortie différents

( Angles d'entrée différents ﬁ Angles de sorties différents -v
Y P :ﬁrﬁ y 17

' Roue type "b"

Fig. 4.3 Modeles des rotors étudiés
Type « a » : simple (pas de verrouillage)

Type « b » : verrouillé a I’entrée, droite a la sortie

Type « ¢ » : verrouillé a l'entrée et a la sortie

Maillage et Conditions aux limites

Vu la complexité de la géométrie le maillage généré pour chaque élément du
compresseur est non structuré, il est montré dans la (Fig. 2), Il contient un

nombre de cellules comme I'indique le tableau 4.2.

Interface roue-diffuseur Interface diffuseur-volute

Fig. 4.4 Vue du maillage non structuré

du domaine de calcul en (full stage) Fig. 4.5 Nature des surfaces conditions

aux limites
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Table 4.2. Nombre de cellules de maillage pour les différents éléments du

éléments du compresseur [ Roue Diffuseur Volute
Nombre de Avec type “a” 126405 23632 406441
 cellules Avec type “b” | 124558 23774 407161

tétraédriques
Avec type “c” 126846 26336 4006441

Le volume fluide considéré comme domaine de calcul possede une seule entrée et une
seule sortie. La pression totale a I’entrée est prise égale a la pression atmosphérique
(101325 Pa), la température totale est prise égale a la température ambiante (288.15K),
La pression totale a la sortie du compresseur doit prendre la valeur exigée par les
conditions de fonctionnement du moteur. Les valeurs par défaut de 10% sont prises
pour I'intensité de turbulence et le rapport de viscosité a I’entrée et a la sortie du
compresseur, pour ces conditions aucun écoulement de retour n’est observé a travers
les faces d’entrée et de sortie lorsque la convergence est atteinte. Concernant le rotor,
toutes les parois mobiles faisant partie de la référence de rotation. Ces parois sont
traitées comme parois mobiles a une vitesse de rotation nulle relative a la zone des
cellules adjacentes. Les parois non rotatives faisant partie de la référence inertielle sont

traitées comme parois mobiles a vitesse de rotation absolue nulle.

Fig. 4.6 Vue du maillage structuré du domaine de calcul
en un passage d’aube

- 69 -



Chapitre 4 Analyse de I"’écoulement dans le compresseur centrifuge

Controle des calculs :

La convergence est contrdlée par I’évolution des résidus (figures 4.7 et 4.8), tandis que
le choix du nombre des itérations maximum est fait sur la base de la variation du débit
massique a travers une section donnée du domaine de calcul (ici on a choisi la section
de sortie de la volute a cause des écoulements de retour envisagés a cette section au
début des calculs) durant le processus itératif comme il est indiqué sur la figure 4.9. On
constate qu’ a partir de 800 itérations le débit massique devient inchangé, le nombre
max des itérations doit donc €tre supérieur a 800 quel que soient les résidus pour ne pas
avoir une perte de débit, c.a.d. Le critére de convergence (résidu max < 10 *) est choisi

de maniere que les calculs ne s’arrétent qu’apres 800 itérations.

1e+01 1e+08 3
1e+06
1e+00 —
1e+04
1e01 1e+02
1e+00
1e02
1e-02
1e-03 1e-04
1e-06 o ——— e
1e0d 1e-08
’ 0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
1805 . . . : . — ; Iterations
? 200 40 e @0 1000 20 140 Rig 4.8 Enregistrement des résidus lors des
lterations

itérations pour SSTk-®
Fig. 4.7 Enregistrement des résidus lors des
itérations pour k-&
1.0

0.8

0.6

0.4 K—'
0.2 !

0.0

Débit massique (kg/s)

-0.2 4

.04 ]

T T T T T T T
0 200 400 600 800 1000 1200 1400
Nombre d'itérations

Fig. 4.9 Enregistrement du débit massique a travers la section de sortie de la
volute lors des itérations
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Validation

Pour faire confiance aux résultats CFD de I’écoulement a travers le compresseur
centrifuge, on procede avec deux tests significatifs ; le premier est un test de base
contient la visualisation de la pression dans la totalit¢ du compresseur (figure 4.10 a) et
la charge sur les aubes (figure4.10 b) vu le sens physique de ces parametres. Le
deuxieme est le test des performances (rapport de pression et rendement isentropique),
et les comparer avec celles obtenus par un test expérimentale du turbocompresseur
J90S-2 [32] et numériquement par S. N. Danish [51], pour ceci on a considéré un
compresseur avec diffuseur lisse (sans aubes directrices) similaire au cas test, les
résultats obtenus sont en accord tres acceptable (figure 4.10a). On voit que la
différence entre nos résultats CFD et ceux expérimentaux est inférieur a 5 %, et cet écart
peut s’expliquer par le fait que certaines dimensions du compresseur testé ne sont pas
disponibles dans la littérature ouverte, par conséquence, notre simulation CFD ne
correspond pas exactement en incluant toutes les dimensions. C’est pourquoi le débit
massique calculé avec le modele CFD a une pression de sortie donnée, peut Etre
légerement différent du compresseur réel. (Figure 4.10b) montre la méme comparaison,

mais compte tenu du rendement isentropique du compresseur.

%0
247 ® Exp J905-02 [32 ] .
5 A
)y * CFDdesS.Danish51]| % a
S 4 Notre CFD % *
‘0 =] Y L] .
» 22 f « C_| e " .
(0] Aty T o B
5. [ ] e [ A
8 217 . qC)m o
= PO | 2]
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Fig. 4.10 : Comparaison des performances pour le compresseur a diffuser
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4.3.1 Taux de compression

L’analyse du rapport de pression comme une performance du compresseur centrifuge,
illustrée par la (figure 4.11), obtenus par la simulation, montre un changement
significatif des courbes caractéristiques (rapport de pression-débit) avec 1’orientation
des aubes d’une part et avec le régime de rotation des roues d’autre part. Pour la roue
de type « a » (simple, pas de verrouillage), la plage de fonctionnement la plus large
(0,32-0,52 kg/s) et la plus stable (écart du rapport de pression ~ 0,4) est remarquée pour
le bas régime de rotation (60000 tours/minute), alors que pour 80000 et 100000
tours/minute, les plages de fonctionnement sont plus courtes et moins stables (écart du
rapport de pression dépasse 1’unité). Pour la roue de type « b » (verrouillé a I’entrée,
droite a la sortie), la plage de fonctionnement la plus large (0,5-0,65 kg/s) et
relativement stable (écart du rapport de pression ne dépasse pas I’unité) est remarquée
pour le bas régime de rotation (80000 tours/minute), alors que pour 60000 et 100000
tours/minute, les plages de fonctionnement soit plus courtes ou moins stables. Pour la
roue de type « ¢ » (verrouillé a I'entrée et a la sortie), la plage de fonctionnement la plus
large (0,36-0,66 kg/s) et bien stable (écart du rapport de pression ~ 0,6) est remarquée
pour le haut régime de rotation (100000 tours/minute), bien que pour 60000 et 80000
tours/minute, les plages de fonctionnement sont plus stables avec des rapports de
pression inférieurs. La raison pour laquelle la roue de type « ¢ » est conventionnelle par

rapport aux types « a » et « b ».
4.3.2 Pression statique

La (figure 4.13) monte la distribution de la pression statique a travers les trois types
de roues. Pour le type « a » la différence de pression entre l'extrados et l'intrados des
aubes est remarquable dans le sens angulaire a 1'entrée et a la sortie des aubes, alors
qu’on ne peut pas remarquer une grande différence entre I'entrée (sens axial) et la sortie
sens radial, tandis que pour le type « b » la différence de pression entre l'entrée (sens
axial) et la sortie (sens radial) commence a étre remarquable, et 1'effet des courbure des
aubes a I'entrée a éliminer la concentration de pression sur les aubes ce qui devient
claire pour le type « ¢ » ol on a constaté la différence de pression clairement entre
I'entrée et la sortie de la roue, ainsi que sa distribution, qui devenue de plus en plus

uniforme dans le sens angulaire par rapport aux types « a » et « b ». Le niveau non
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uniforme de répartition de la pression a grand débit est supérieur a ce que, en condition

de faible débit, son effet sur le champ d’écoulement en amont est aussi plus fort.
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Fig. 4.11 :Courbes caractéristiques (rapport de pression—débit) pour les trois modeles

de roues pour les trois régimes de rotation.
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De plus, la distribution non-uniforme de pression circonférentielle dans la volute
apporte 1I’écoulement non-axisymétrique a la sortie de la roue. Dans des conditions
différentes d’écoulement, la variation circonférentielle de 1’angle absolu d’écoulement
a la sortie de la roue est également différente. Pendant ce temps, les caractéristiques
d’écoulement non-axisymétrique dans la roue interne peuvent étre également reflétées
par la répartition du débit massique. La région de haute pression statique de la volute
correspond a la diminution du débit massique en amont du canal des aubes, tandis que
la zone de basse pression statique de la volute correspond a 1’augmentation du débit

massique, ceci est en accord avec WANG Leilei et al. [55].
4.3.3 Chargement des aubes du compresseur

La figure 4.12 montre la pression statique, responsable du chargement des aubes
principales et secondaires de la roue du compresseur, aux trois niveaux : 10% , 50 %,
et 90% de hauteur de veine en fonction de direction méridienne. La charge augmente
brusquement a I’entrée des aubes et graduellement a leurs sorties en particulier aus

aubes secondires.
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Fig. 4.12 Chargement de 1’aube obtenue par le modele k-¢
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Fig. 4.13 Contours de pression statique au débit nominal pour les trois types de
roues
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4.3.4 Champ des vitesses et nombre de Mach

La (figure 4.14) montre le champ des vecteurs vitesses, tracées sur les contours du
nombre de Mach, au débit nominal et a 100 KRPM. A cette vitesse de rotation
I’écoulement est accéléré et la composante radiale de la vitesse est dominante au niveau
de I’enveloppe moyeu ol on remarque une zone du nombre de Mach élevé, mais
subsonique, de méme pour la région de sortie des aubes, ol la composante tangentielle
de la vitesse est dominante. Dans la volute, la zone d’accélération est remarquée au coté
carter pres de I’entrée et suite au vortex forcé qui remplit la section transversale de la

voute.

Agrandissement des sections de la volute
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Fig. 4.14 Vecteurs vitesses et contours du nombre de Mach au débit nominal
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4.3.5 Structure tourbillonnaire

Théoriquement le systtme de tourbillon est décrit comme 1’équilibre des forces
normales a une ligne de courant qui implique que la somme des efforts centrifuge et des
effets visqueux soit égale au gradient de pression provenant de la différence de pression
entre I’intrados et 1’extrados. L’origine des écoulements secondaires se trouve souvent
dans les couches limites de 1’écoulement, zones ou le fluide est ralenti et se trouve donc
beaucoup plus sensible a I’influence des gradients de pression radiaux et azimutaux. Le
principal phénomene observé dans notre cas est le tourbillon de passage, qui est plus
claire dans la (figure 4.14) pour les sections de la volute, et (figure 4.15) au passage
inter aubage. Par conséquent, dans le canal inter-aubes, la diminution de vitesses dans
les couches limites du moyeu et du carter va rendre le fluide plus sensible au gradient
de pression qui se développe entre 1’intrados et I’extrados des aubes. Il y aura donc
d’importantes migrations de fluide de I'intrados vers I’extrados des aubes dans les
régions proche des parois. Ce transfert de fluide va entrainer des migrations radiales le
long des aubes. Ce mouvement d’ensemble forme le tourbillon de passage.

Ecoulement secondaire et écoulement de séparation

Plan orthogonal

Ecoulement secondaire

Ecoulement principale

Fig. 4.15 Ecoulement secondaire 2 travers le passage inter aubage du
compresseur centrifuge
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A TDarriere de la roue. L’écoulement de séparation de la couche limite est sévere.
L’interaction couche limite-écoulement de séparation et de fuite provoque une région
de perte élevée a I’arriere du passage inter-aube sous la condition du débit, ZHENG
XinQian et al. [57], [61].

L’écoulement de séparation peut avoir une influence dramatique sur le systeme
aérodynamique, comme le compresseur centrifuge, 1’écoulement de séparé peut
entrainer des changements drastiques dans la distribution de pression le long de 1’aube

de la roue et produire ainsi des pertes importantes dans le compresseur centrifuge.

Un écoulement a forte séparation est aussi difficile a modélisé en utilisant les modeles
de turbulence a deux équations, du fait que la quantité de séparation peut également
avoir un effet sur la précision des simulations. L’écoulement séparé cause une chute
brusque dans le cisaillement a la paroi le long de la surface tangentielle a 1I’écoulement.
L’identification des régions de forte séparation dans le compresseur centrifuge est d’une

importance cruciale.

La (figure 4.16) montre une région de séparation au niveau du coté aspiration de 1’aube
principale, par conséquent la quantité de 1’écoulement séparé passe a travers le jeu
radial comme un écoulement de fuite partielle qui peut générer une zone de recirculation
au niveau du coté pression de la méme aube, ceci pour des moyens débits massiques.
Si le débit est important cette quantité peut étre dominée par le courant de I’écoulement
moyen qui prend le sens du passage vers le diffuseur parallelement a la surface de

I’aube.

On peut également remarquer et détecter plusieurs régions sensibles liées a un
écoulement qu’on peut qualifier comme écoulement secondaire. On note
particulierement une zone de recirculation on haut de I’aube principale pres du bord
d’attaque qui se détache progressivement dans la direction transversale (figure 4.17), il
est important aussi de signaler la présence d’une zone épaisse qu’a pour finalité un
détachement dans le sens transversal, son foyer réside principalement dans une zone
mitoyenne de 1’aube. L’ensemble de ces zones géneére un mouvement ascendant
hélicoidale, cette observation est conforme avec certains références trés limitées
réalisées dans le cadre d’un calcul 4 haute performance (supercalculateur, calcul

parallele,...) Aurélien (2013), Tartoussi (2011)
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Concernant I’ aube secondaire, pres de la paroi du c6té aspiration, I’écoulement présente
un aspect secondaire suite a la création d’une zone de recirculation de forte intensité
qui se traduit par un détachement transversal. Tandis pres de la paroi du coté pression
on peut distinguer deux zones : une zone qu’échappe de l’accompagnement de
I’écoulement moyen, en effet la partie supérieure ne présente aucune adhésion a la paroi
(absence des lignes paralleles a la paroi), ces lignes ont été entrainées compleétement
dans le sillage de I’écoulement secondaire ce qui peut entrainer une contre-performance
importante (risque de fonctionnement hors design du compresseur). La partie inferieure
montre clairement une adhésion a la paroi, cette région est dominée par 1’écoulement
parallele a la paroi cet écoulement montre d’une part une accélération due au
rétrécissement de la section de passage dicté par le tourbillon généré dans la région
supérieure. Et d’autre part un décollement de la couche limite dans le sens transversal
ceci est envisagé vers la sortie de I’aube (figure 4.18).Au voisinage du coté aspiration
de I’aube secondaire une zone de séparation est claire au milieu de 1’aube cette zone est

siege d’un détachement vers le centre du passage inter aubes (figure 4.19).

Fig. 4.17 Zone de séparation au
niveau du coté pression de 1’aube
principale

Fig. 4.16 Zone de séparation coté
aspiration de I’aube principale

Velocity
700
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Fig. 4.19 Zone de séparation au Fig. 4.18 Zone de séparation au niveau
niveau du coté aspiration de 1’aube du coté pression de 1’aube secondaire
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4.3.6 Ecoulement de fuite et du jeu

Dans I’écoulement interne de la roue centrifuge
transsonique, le vortex de fuite est affecté par
trois facteurs : onde de choc, gradient de
pression adverse et couche limite a la paroi du
moyeu, [62], [63]. L'onde de choc est une
discontinuité sévere, la détente du fluide avant
laquelle et la compression du fluide apres
laquelle va accélérer la détérioration du vortex
de fuite. La (figure 4.20) montre le vortex de
fuite a travers le jeu d'extrémité de 1’aube

principale se déplace vers l'aval gardant la

stabilisation, suivie par les lignes de courant

Velocity

Fig. 4.20 Vortex de fuite pres du
moyeu

tourbillonnaires défilés. Le vortex de fuite interagit avec I'onde de choc et se décompose

au voisinage du moyeu. Le gradient de pression adverse a un effet plus significatif

surtout dans le compresseur a haute pression. Les tourbillons de fuite se dégénerent vers

le bas plus rapidement et plus séverement sous un fort gradient négatif pression comme

il peut étre élucidé sur la (figure 4.21). Les vortex de fuite restent coincés au niveau du

coin de la surface d'aspiration et du carénage dans le cas d’un sévere gradient de

pression défavorable dans la moitié arriere du passage de la roue. Les tourbillons de

\elocity
Streamiing
6.7632+002

5.14%e+002
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T 1.921e+002
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Fig. 4.21 Ecoulement du jeu en
tetes des aubes
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fuite se décomposent rapidement au
niveau de la surface d'aspiration et ne
peut pas former une accumulation
vorticitaire stable comme celui de la
moitié avant du passage de la roue. La
couche limite visqueuse du carénage a
pour effet d’inhiber le déplacement du
vortex de fuite, et de réduire la vitesse

axiale du noyau tourbillonnaire.
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4.3.7 Ecoulement pariétal

Pour un débit massique €levé, a travers la roue de type « a » qui ne possede plus des
aubes secondaires, les lignes de frottement aux surfaces de 1’intrados (coté pression) et
de I’extrados (coté dépression) des aubes sont illustrées sur la (figure 4.23 a et b). Sur
I’extrados, le spectre pariétal est caractérisé par 1’absence des points singuliers a part
un faible foyer de détachement tend a apparaitre pres des bords d’attaque et a I’extrémité
du moyeu suite a un écoulement de fuite. Une forte migration de la couche limite est
constatée du moyeu vers le carter, notamment dans la partie a forte courbure méridienne
qui est d’autant plus importante que le rapport de pression est grand. Cette migration
des couches limites des parois des aubes est créée par 1’effet de courbure dans le plan
méridien, [26]. Dans le cas de faible débit, cette migration alimente 1’écoulement de jeu
avec des particules a faible énergie cinétique et favorise donc le développement du
blocage a proximité du carter. A la sortie de la roue, les lignes de courant reprennent la

direction de I’écoulement principal suite a 1’absence des effets de courbure.

N

(b) Débit massique faible

(a) Débit massique élevé

Fig. 4.23 Lignes de frottement sur les aubes de la roue de type «a»

A travers la roue de type « b » qui ne posséde plus des aubes secondaires, les lignes de
frottement aux surfaces de I’extrados (coté dépression) et de I’intrados (coté pression)
des aubes sont montées sur la (figure 4.24 a et b). Sur I’intrados, pour les deux débits
massiques élevé et faible, le spectre pariétal est caractérisé par I’absence des points
singuliers, et la couche limite semble plus stable avec une légere migration vers le
carter. Tandis que pour I’extrados en cas du débit élevé, les linges de frottement

prennent le sens de I’écoulement principal dans la totalité a part au voisinage de
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I’extrémité moyeu ol un écoulement de jeu est remarqué, en cas du débit faible un

comportement similaire est envisagé. Ceci est dii a I’absence des effets de la courbure.

(b) Débit massique faible

(a) Débit massique élevé

Fig. 4.24 Lignes de frottement sur les aubes de la roue de type «b»

La (figure 4.25 a et b) montre le comportement de la couche limite aux parois intrados
(coté pression) et extrados (coté dépression) des aubes principales et secondaires de la
roue de type « ¢ ». Pour un débit massique élevé, sur les intrados des aubes principales
et secondaires, le spectre pariétal des lignes de frottement est caractérisé par 1’ apparition
d’un foyer de détachement dont la distorsion des lignes occupant la partie amont des
aubes, une ligne de séparation au voisinage du bord d’attaque surtout de 1’aube
principale, s’étendu jusqu’a I’extrémité coté moyeu, vers la sortie des aubes un col est
envisagé dans une zone de dégradation de pression et de courbure inverse des aubes.
Sur I’extrados de I’aube principale un foyer de détachement est constaté en haut pres
du bord d’attaque duquel une ligne de séparation est émanant a coté de I’extrémité
moyeu, tandis que sur I’extrados de 1’aube secondaire, ce foyer figure en méme
emplacement mais avec une distorsion des lignes plus intense ce qui provoque une

séparation proche du co6té carter.

Pour un débit massique faible, le comportement de la couche limite devient plus
complexe, deux centres adjacents sont figurés sur I’intrados de 1’aube principale et un
sur celui de I’aube secondaire, autour desquels les lignes de frottement tournent avec
un affaiblissement d’inertie de 1’écoulement, ceci est dii aux gradients de pression
adverses, et la couche limite tend a décoller de la paroi. Un comportement similaire est
remarqué sur I’extrados des aubes principales et secondaires, le décollement occupe la

majeure partie des parois.
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(a) Débit massique élevé (b) Débit massique faible

Fig. 4.25 Lignes de frottement sur les aubes de la roue de type «c»

4.3.8 Energie cinétique de turbulence (ECT)

L'énergie cinétique turbulente est un indicateur principal dans I’estimation de 1’intensité
de la turbulence. Sur la (figure 4.28), on constate que cette quantité est importante aux
zones tourbillonnaires notamment dans le sillage rencontré a la sortie des aubage. Il
serait intéressant de faire une étude spectrale au niveau de ces zones tourbillonnaire afin
de connaitre la fréquence de ces lachés vorticitaires, et ceci pour le bon fonctionnement

et éviter les phénomenes néfastes sur la roue, [7].
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Fig. 4.28 Energie cinétique de turbulence a travers les
passages inter aubage du compresseur
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4.4 Ecoulement dans le diffuseur a aubes[13]
La simulation a été réalisée pour la solidité des diverses diffuseurs (q) donnée par

I’équation (4.1), qui est définie comme le rapport entre la corde de 1’aube (c) et sa

hauteur (t), ou Zy est le nombre des aubes du diffuseur, voir (figure 4.29).

o
ZZ\

Fig. 4.29 Schéma du diffuseur a aubes

La solidit¢ a ét¢ modifiée en changeant le nombre d’aubes du diffuseur. Quatre
diffuseurs ont été construits a 6, 8, 10 et 12 aubes en profil d’ail comme le montre la
(figure 4.29). La solidité correspondante est de 0,78, 1,04, 1,29 et 1,55 respectivement.
La volute a section transversale semi-circulaire a entrée tangentielle et la roue de
type « ¢ » sont maintenues dans cette partie. La simulation de 1’écoulement est faite
pour des régimes de rotation de 60, 80 et 100 ktm (kilo tour/minute). Le débit massique

du compresseur a été identifié en faisant varier la pression a la sortie.

g="= @.1)

t
1=27 ra/Zp 4.2)
Fm=(ri+1,)/2 4.3)

4.4.1 Comparaison des Performances
Le débit moyen pour les différents rapports de pression du compresseur est calculé pour
chacune des quatre diffuseurs sont présentés sur la (figure 4.29). Le rendement

isentropique de scene est également calculé et illustrée a la (figure 4.30). Le rapport de
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pression 7. et le rendement isentropique ne sont calculés en fonction de la pression totale
(stagnation) Pioate €t la température totale (stagnation) Tiowale @ ’entrée et de sortie du

compresseur, en utilisant les relations suivantes :

I)mml sortie
T, = ol sortie (4.4)
total ,entrée
77 _ (ﬂ'c )0,285 _1 4 5
= (4.5)
T .
Tc — total,sortie (46)

total,entrée

Le débit massique d’air est corrigé en utilisant les conditions ambiantes de température

et de pression (288.15K et 101325 Pa) comme suit :

Vz-m Q T = ’Ttotal,entrée T = Botal,entrée
el " 28815 7 " 101325

Qcorrigé = (47)

O, Qcormige et Qreel sont les débits massiques d’air corrigé et réel respectivement a
I’entrée du compresseur. Tiotal,entrée €t Protal,entrée SONt 1a température et la pression totales
(stagnation) a I’entrée du compresseur. Il est a noter que la température totale et la
pression sont les mémes que les valeurs de référence (288.15K et 101325 Pa) ; par
conséquent, les débits massiques réel et corrigé sont identiques pour les simulations
présentées dans ce travail. (Figures 4.30 a et b) montrent le rapport de pression et le
rendement isentropique en fonction du débit massique, pour les différents nombres
d’aubes du diffuseur. Les figures montrent un changement significatif dans la plage de
fonctionnement et les valeurs du débit massique. Avoir moins d’aubes du diffuseur peut
donner une plage de fonctionnement plus large avec un débit massique élevé, le
compresseur peut étre donc plus adapté aux moteurs de taille plus grande ou aux
moteurs a grande vitesse. On voit clairement que 1’augmentation significative dans la
valeur maximale du rendement peut €tre atteinte en réduisant le nombre d’aubes du
diffuseur. On observe également que le rendement isentropique maximum est atteint a
plus haut débit d’air d’environ 0.46 kg/s pour le diffuseur a 6 aubes par rapport a celui
a 8, 10 et 12 aubes, qui leur rendements maximums ont lieu a environ 0.44, 0.43 et 0.42
kg/s respectivement. Que le nombre d’aubes est réduit, 1’angle de diffusion de I’air dans
chaque passage d’aubes s’accroit. Le plus grand angle de diffusion se traduit par plus

de récupération de pression et de pression statique plus élevée a la sortie des aubes du
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diffuseur. Néanmoins, les pertes de débit peuvent augmenter en raison d’une pauvre
orientation de 1’écoulement par rapport a celle avec un diffuseur a plus d’aubes. Par
contre, si le nombre d’aubes augmente, 1’angle de diffusion réduit, ce qui donne moins
de conversion de pression statique, néanmoins, il existe moins de pertes de débit en
raison de la meilleure orientation, mais est partiellement compensée par les pertes de
frottement aux parois en raison des plus grandes surfaces de contact. On peut conclure
que la pression acquise en raison du faible nombre d’aubes dépasse les pertes et donc
plus de pression et de rendement sont obtenues pour le méme débit. Généralement, il y
a toujours un besoin pour arriver a un compromis en ce qui concerne le nombre d’aubes
du diffuseur tenir compte des effets d’orientation et de frottement fluides dans les

passages d’aubes [35].
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Fig. 4.30 : Comparaison des performances du compresseur pour différents nombre d’aubes
du diffuseur
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Fig. 4.31 Effet du nombre d’aubes du diffuseur sur le rendement et le débit
massique optimums et la plage de foctionnement

La figure 4.31(a) montre le rendement maximale et la variation de la plage par rapport
au nombre d'aubes de diffuseur. La figure montre une augmentation linéaire du
rendement maximum du compresseur lorsque le nombre d'aubes diminue pour atteindre
une valeur maximale de 87% pour un diffuseur a 6 aubes qui présente la plus faible
solidité. Toutefois, cette augmentation devrait aplatir tant que le nombre d’aubes est
encore diminué en raison de la séparation de 1’écoulement et ses pertes associées. La
figure montre aussi que la vitesse d’écoulement optimum ou bien le débit correspondant
au rendement maximum, augmente avec le faible nombre d’aubes du diffuseur. La
plage de fonctionnement contenant les points de la courbe caractéristique du

compresseur correspondant aux hauts rendements, pour le diffuseur a 6 aubes est plus
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large en comparaison avec les trois autres diffuseurs. Il atteint presque 34 % plus que
le diffuseur a 12 aubes tel qu’illustré a la Fig. 4.30 (b).

4.4.2 Distribution des vitesses moyennes

Analysant les résultats obtenus, on montre que le I’écoulement quittant la roue est de
type jet-sillage. Lorsqu’un tel écoulement entre un grand nombre de passages de
diffuseur, la qualité du débit entrant dans les ailettes du diffuseur varie énormément, de
certains d'entre les ailettes peuvent éprouver la séparation de I’écoulement menant a un
décrochage de rotation et une pictre performance. Pour éviter une telle possibilité, il est
plus commode de fournir un nombre d’aubes du diffuseur inférieur que sur la roue [7].
Comme expliqué dans la section précédente que le nombre d’aubes dans le diffuseur a
une influence significative sur le rendement du compresseur et sa plage de

fonctionnement.

Fig. 4.32 Linges de courant et contours de vitesse pour
un débit massique de conception

La variation des caractéristiques d’écoulement revient a la réduction de ’angle de
diffusion lorsque le nombre d’aubes augmente et affecte par conséquent 1’écoulement
dans la région de diffuseur. La figure (4.32) montre les lignes de courant colorés par la
grandeur de vitesse a la condition du débit massique de conception optimale pour
différentes nombres d’aubes du diffuseur. La figure montre un petit tourbillon situé

entre chaque deux aube consécutive, et donc plus de nombre de petits tourbillons
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(représentée en bleu) se retrouve lorsque vous utilisez plus de nombre d’aubes. En
revanche, le diffuseur avec diminution du nombre de palettes a montré un nombre
inférieur de tourbillons avec taille légerement plus grande. Bien que plus gros
tourbillons contient plus d’énergie, mais ce n’est pas nécessairement toute 1’énergie
sont en cascade et convertie en turbulence et dissipée avant de sortir du compresseur.
Petits tourbillons avec échelles de longueur et de temps plus petites ont plus de fractions
d’énergie dissipée avant de quitter la sortie du compresseur.

Il est donc possible d’avoir le domaine de débit du compresseur avec le plus grand
nombre d’aubes de diffuseur absorbant plus d’énergie. La raison du déplacement de la
plage de fonctionnement a débit plus élevé pour un diffuseur a moins palettes peut
attribuer du phénomene de décrochage qui est associée a la fréquence des passages de
lames. Avoir un grand nombre d’ailettes sur le diffuseur conduit a une augmentation de
fréquence des passages de lames. Il peut également Etre attribué aux passages d’aube
plus étroite du diffuseur dans lequel une recirculation a I’aspiration des aubes du
diffuseur convertie en un décrochage tournant [63].

Fig.4.33 contours de vitesse méridienne a la sortie de la roue pour les quatre diffuseurs
sont divulgués. Dans cette figure, on observe clairement la suite de 1’aspiration de lame
pres du moyeu. La suite de la lame principale est plus large que celui du diviseur, qui

est similaire a ce qui a été observé dans les études antérieures [39].

Fig. 4.33 Contours de vitesse méridienne a la sortie de la roue pour les 4 diffuseurs
au débit massique de conception

La figure précédente montre que la vitesse dans le stator a inférieur nombre d’aubes a
le gradient de vitesse plus méridional. L’orientation a la présence de plus d’ailettes

conduit a plus d’uniformité de I’écoulement.
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Figure 4.34 montre le tracé de vecteurs de vitesse sur le plan méridien a condition de
taux de débit massique conception pour quatre diffuseurs. La figure montre que la
vitesse maximale se produit a la sortie de la turbine en accord avec les études antérieures
[39]. Néanmoins, on observe que la grandeur de la vitesse a la sortie de la turbine est
plus faible pour le faible nombre de compresseur d’aubes fixes de stator. En outre, dans
tous les cas une zones de recirculation est visible dans le rotor pres I’enveloppe convexe.
La convexité et la grande courbure du Suaire est responsable de la formation du gradient
de pression indésirables raide et la formation de ce flux de recirculation pres le Saint-
Suaire. Des résultats similaires ont été observés par d’autres chercheurs [14]. Zone de
circulation restreinte et affaibli vortex pour les fils de compresseur 6-palette a une
amélioration de I’efficacité du compresseur comme également vu dans des études

précédentes [60].
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Fig. 4.34 Vecteurs vitesse sur le plan méridien (180°-360°) au débit massique de
conception pour les 4 diffuseurs.

4.4.3 Distribution de pression

Figs.4.35 et 4.36 montrent la moyenne de la pression statique circonférentielle au rayon
différent repris de I’iso de la surface en passant a la moitié de la chaine diffuseur pour
les quatre diffuseurs. On peut distinguer trois zones ; sortie de la turbine, diffuseur et la
volute. A faibles débits, la pression statique et totale était presque les mémes pour les

quatre diffuseurs. La pression statique augmente rapidement car il sort de la turbine et
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traverse les aubes fixes de stator et puis augmente lentement dans la volute. A des débits
plus élevés, la tendance de la pression statique est significativement différente de celle
des débits réduits en raison de la perte de pression particulierement a entrée sortie - et
diffuseur de turbine. La récupération de pressions statiques dans les ailettes du diffuseur
et la volute se produit a une distance plus courte dans le faible nombre de diffuseur de
palettes alors qu’il faut une distance plus longue a I’intérieur des aubes et volute pour
le plus grand nombre de diffuseur de palettes. Le pic de la reprise de la pression statique
se produit toujours apres la sortie du diffuseur a I’intérieur de la volute. La haute vitesse
de I’air a la sortie de diffuseur pour le plus grand nombre d’ailettes peut conduire a la
plus longue ailette se réveille et donc le flux doit voyager plus loin pour passer la région
de vortex et avoir la pression récupérée. A des débits plus élevés, la tendance de la
pression statique est significativement différente de celle des débit réduit en raison de
la perte de pression particulicrement a entrée sortie - et diffuseur de turbine. La
récupération de pressions statiques dans les ailettes du diffuseur et la volute se produit
a une distance plus courte dans le faible nombre de diffuseur de palettes alors qu’il faut
une distance plus longue a I’intérieur des aubes et volute pour le plus grand nombre de
diffuseur de palettes. Le pic de la reprise de la pression statique se produit toujours apres
la sortie du diffuseur a I’intérieur de la volute. La haute vitesse de 1’air a la sortie de
diffuseur pour le plus grand nombre d’ailettes peut conduire a la plus longue ailette se
réveille et donc le flux doit voyager plus loin pour passer la région de vortex et avoir la

pression récupérée.
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Fig. 4.35 Moyenne-radiale-circonférentielle des pressions totale et statique pour le
débit massique nominal des quatres diffuseurs
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Fig. 4.36 Moyenne-radiale-circonférentielle des pressions totale et statique pour les débits
massiques élevés des quatres diffuseurs

Fig. 4,37 montre les tracés de contour de pression statique. On voit clairement que pour
diffuseur avec diminution du nombre de palettes (6 palettes), la pression statique a la
sortie du diffuseur est grande par rapport au diffuseur de plus grand nombre d’ailettes
(12 palettes) a la suite du plus grand angle de diffusion. Semblable aux résultats obtenus

a la Figure 4.37 la pression maximale produit en aval la sortie de palettes de diffuseur.
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Etant donné que la diminution du nombre de palettes, le passage de 1’écoulement est
plus large et le tourbillon formé est aussi petit comme on le voit a la Figure 4.35, le
reste du flux a travers dans le passage de palettes diffuseur n'est pas affecté beaucoup
par la zone de recirculation. Néanmoins, le processus de diffusion sera touché en raison
de I’orientation de débit inférieure au passage.

4.4.4 Energie cinétique turbulente ECT

Fig.4.38 montre le courant de couleur par ECT a condition de taux d’écoulement design
pour les quatre diffuseurs, ou il semble que des niveaux élevés de ECT a eu lieu non
seulement dans le rotor, mais également a proximité les ailettes du diffuseur. Niveau
élevé de ECT est également apparente en entrée de lame du rotor, ainsi que dans le
sillage de la lame et le passage se réveille, avec baisser légerement les valeurs. Ce
comportement est en accord étroit avec [46]. Pic de ECT se trouvait toujours a bord

d’attaque des aubes diffuseur.

Fig. 4.38 Lignes de courant colorés par ECT au débit massique nominal pour les
quatres diffuseurs

Niveaux d’énergie cinétique ont été considérablement dissipés dans le carter du

compresseur surtout a la sortie de la volute. Niveaux ECT dans le sens axial ne sont pas
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affectés par la solidité du diffuseur, comme illustré a la (Figure 4.49a) pour le plus petit
nombre de palettes de diffuseur (6 palettes) qui est pris comme un diffuseur ailettes
faible solidité (LSDV). Sur la (Figure 4.49b), le plus grand nombre de palettes de
diffuseur (12 palettes) qui est pris comme un diffuseur ailettes classique (CVD) a
montré aucun changement considérable. Alors que dans une direction radiale, (Figure
4.50a) et (figure 4.50b) au point de conception et haut débit conditions tarifaires
respectivement, les amplitudes ECT a plus grand rayon pour LSDV sont plus €levés,
méme si, il est relativement plus faible ECT moyenne sortant du diffuseur (0,063 mm).
En revanche les diffuseurs avec le plus grand nombre d’ailettes ont plus turbulent
cinétique a la sortie du diffuseur qui se dissipe et s’écoule par la sortie compresseur
avec TKE inférieur. L’énergie dissipée initi€é les résultats domaine de flux perte
d’énergie mécanique d’écoulement du fluide. La sortie du bas TKE pour le plus grand

nombre de palettes de diffuseur est en accord avec d’autres chercheurs [3].
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(a) Pour le débit massique nominal (b) Pour les débits massiques élevés

Fig. 4.50 Moyenne-radiale-circonférentielle de 1’énergie cinétique turbulente pour les
quatres diffuseurs

4.5 Effet de la Géométrie de la volute [12]

De la comparaison entre différentes conceptions( figures 4.52 et 4.53) on peut constater
que le rendement maximum est atteint a un débit d’air d’environ 0,48 kg/s pour le
compresseur avec la volute circulaire avec I’emplacement de la prise symétrique et
environ 0,45 kg/s avec les deux volutes circulaires et semi-circulaire avec emplacement
entrée tangentielle. Cette gamme de débits aussi masse correspond a ceux attendus a
I’entrée du moteur. Le rendement atteint le maximum (85 %) pour le compresseur a
avec la volute semi-circulaire avec emplacement entrée tangentielle. La plage de

fonctionnement du compresseur avec la volute semi-circulaire avec location entrée

tangentielle est plus large en comparaison avec les deux autres volutes.
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Fig. 4.51 modele géométrique du compresseur centrifuge avec différents
types de volutes
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4.5.1 Caractéristiques de I’écoulement

Afin de comprendre les visualisations représentées dans les sections suivantes, les
caractéristiques de 1’écoulement pour différentes conceptions sont analysées. Les
(figures 4.54, 4.55 et 4.56) montrent les contours de la distribution de la vitesse et le
champs des vecteurs vitesse dans le plan médian du compresseur centrifuge. Parce que
toutes les simulations présentées dans cette partie sont effectuées au régime de rotation

de conception de 100000 tr/min, les vitesses tangentielles a la sortie de la roue sont
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semblables pour toutes les simulations, et la vitesse radiale a la sortie de la roue est

principalement dictée par le débit d’air.
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Fig. 4.56 Contours et vecteurs vitesse dans le
plan aubes a aubes, pour la volute circulaire a
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La zone d’accélération de 1I’écoulement est située au début de la spirale de la volute
pour les deux volutes d’entrée tangentielle, alors que pour la volute d’entrée symétrique,
cette zone est décalée vers le bas de la volute, ceci indique que pour faire fonctionner
ce type de volute dans les mémes conditions de débit que les deux autres, il faut éloigner
la sortie donc allonger un peu le divergent pour que la zone de récupération de pression
n’affecte pas la zone d’accélération.

Par conséquent, a un débit d’air plus élevé, la vitesse radiale est plus élevée, ainsi que
I’ampleur de la vitesse. Avec des vitesses tangentielles semblables a I’entrée du
diffuseur, flux tangentiel est plus évident lorsque la vitesse radiale est puissance et

vitesse radiale plus élevée se traduit par des flux radial plus fort.
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La composante radiale de la vitesse a la sortie du diffuseur vaneless, génere un flux de
rotation fort dans des zones plus petites de la volute, qui, sous la forme de vortex forcé,
coulent. Plus en aval, fraiche liquide se déforme autour de ce flux de rotation et que la
surface de la volute augmente un vortex de compteur est généré.

Affichage de la vitesse tangentielle, qu'il peut étre observé que le flux passe par
I’accélération et la décélération dans la plus petite section transversale et le débit
massique minimal, diffusion ralentit la circulation a I’intérieur de la volute et diminue
la vitesse tangentielle. Cette diminution est plus remarquée quand le flux arrive a
Iintérieur du diffuseur conique en raison de la plus grande vitesse de diffusion dans
cette région.

4.5.2 Distribution de pression

Dans la figure 4.57 les vecteurs de vitesse dans les plans méridiens sont indiqués sur
les contours de la pression statique pour les coupes transversales aux angles de 90°,
180°, 270° et 360°. Le débit de la vitesse de rotation augmente de zéro au centre sur

une valeur supérieure a travers le radial out.
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Fig. 4.57 Contours de la pression statique et vecteirs vitesse
méridienne pour les sections localisées a: 90°, 180°, 270° et
360°
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La distribution de vitesse a la base du vortex est affectée par la géométrie de la volute
coupe transversale. Pour les volutes avec emplacement entrée tangentielle, un tourbillon
unique est observé, cependant pour la volute avec emplacement de la prise symétrique
un vortex de jumeaux est générés principalement dans les petites sections efficaces,

tandis que dans les grandes sections efficaces, la diffusion est grande aussi bien.
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Chapitre 4 Analyse de I"’écoulement dans le compresseur centrifuge

Observant les contours de la pression statique, atteints au haut débit, la région de haute
pression est apparaissent sur la petite section transversale, cela est di a la non-
uniformité causée par la volute. Ce phénomene s’évanouissent au débit de conception,
c’est observé dans tous les cas (figures : 4.58, 4.59 et 4.60) lorsque la pression uniforme
est observée a la conception de la volute. Notez que le seul vortex et tourbillons de
jumeaux ont déplacé axialement plus éloigné de la paroi dans le débit le plus faible. Il
peut étre observé que la résistance de ces tourbillons diminuée en aval et au centre du
flux de la rotation se fait loin de la paroi du moyeu. Toutefois, il ne prévoit pas

exactement I’emplacement de ces tourbillons.
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Conclusions Générales et Perspectives

Dans ce travail, nous avons traité le probleme de la turbulence en écoulements compressibles,

dans des géométries complexes en I’occurrence la turbine radiale et le compresseur centrifuge

d’un turbocompresseur utilisé pour les moteurs diesel de petite et moyenne taille. Nous avons

utilisé avec succes les logiciels d’expérimentations numériques de renommé internationale :
GAMBIT, BLADEGEN, TURBOGRID, FLUENT et CFX. Les différentes géométries étudiées
ont été concues sous GAMBIT et BLADGEN et maillées sous GAMBIT et TURBOGRID.

Plusieurs simulations numériques 3D a haute résolution ont été effectuées par les solveurs

FLUENT et CFX. Une analyse exhaustive a été¢ conduite en faisant varier plusieurs parametres

clefs du probleme.

En se basant sur les résultats que nous avons obtenus, il est important de signaler :

L’écoulement a travers le turbocompresseur peut étre prédit utilisant la technique MFR

(moving reference frame) avec les modeles de turbulence de type 3D RANS. Des
informations usuelles peuvent aussi étre achevées par 1’analyse des résultats, qui
peuvent guider les constructeurs aux designs optimums.

Pour les deux modeles de turbulence k- et SST k-m, on a remarqué que la vitesse
augmente dans le passage du stator et du rotor de la turbine quel que soit le débit
massique.

La zone d’accélération envisagée sur 1’extrados, juste apres le bord d’attaque, est plus
claire dans le cas du modele SST k- par rapport a k-¢, ou la couche limite présente un
décollement vers le milieu du passage inter aubage de turbine.

Pour les hauts débits de la turbine, le nombre de Mach élevé dans la roue est dicté par
la prédominance de la composante axiale de la vitesse. Ceci quel que soit le modele de
turbulence.

Pour les faibles débits de la turbine, le nombre de Mach élevé dans la roue est dicté par
la prédominance de la composante tangentielle de la vitesse suite au régime de rotation.
Ceci quel que soit le modele de turbulence.

Le spectre pariétal de I’intrados et de I’extrados des aubes de la turbine est mieux prédit
par le modele k-¢ en cas des hauts débits, comme il est caractérisé par I’absence des

points singuliers.
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Pour les faibles débits de la turbine, le spectre pariétal de I’intrados et de I’extrados des
aubes de la turbine est mieux prédit par le modele SSTk-w, les points singuliers sont
visibles.

Le régime stationnaire pour le compresseur est justifié par 1I’étude faite pour la turbine
en régime instationnaire ou la fréquence des pulsations du débit des gaz d’échappement
se rapproche du cas stationnaire a la sortie.

Le nombre d’aubes du diffuseur a une influence significative sur les performances du
compresseur centrifuge. Le plus petit nombre d’aubes donne la plage de fonctionnement
la plus large, par conséquence le rendement le plus élevé.

Le vortex situé entre deux aubes consécutives du diffuseur est généré et sa taille diminue
avec I’augmentation du nombre d’aubes du diffuseur. Il s’est trouvé que les petits
tourbillons produisent plus de dissipation de leur énergie avant sortir du compresseur,
I’écoulement quitte alors le compresseur, avec moins de fluctuation de vitesse et basse
énergie cinétique turbulente(ECT) a la sortie.

Quatre régions distinctes, ont été identifiées pour la moyenne circonférentielle de
pression statique radiale, a partir de la sortie de la roue du compresseur aux débits
massiques €élevés. Ces régions sont : une chute immédiate de pression apparue a la sortie
de la roue ; la deuxieme est une région de récupération de pression ; la troisieme est une
région de mélange associée par des pertes de pression, la quatrieme est une amélioration
de pression dans la volute.

Il y a une similarité entre la moyenne circonférentielle d’énergie cinétique turbulente

ECT et la pression statique avec les quatres régions distinctes, sauf a la fin de 1’étage ou

la pression augmente alors que I’ECT continue a diminuer. Le diffuseur dont le nombre

d’aubes élevé correspond a une ECT faible a la sortie et a la volute.

La modification de la forme de la section transversale de la volute affecte plus la plage

de fonctionnement que le rendement maximale.

La modification de 1'emplacement de l'entrée de la volute influe sur le rendement
maximale plus que sur le la plage de fonctionnement.

Le rendement maximal plus élevé est observé dans le cas d'une entrée tangentielle de la
volute.

Une plage de fonctionnement plus large est observée dans le cas d'une section circulaire
modifié de la volute.

Distribution de pression non uniforme est observée a des débits massiques €levés
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Perspectives:

Avec les moyens de calcul disponibles, les principales caractéristiques de la turbulence sont
détectées par 1I’approche numérique adoptée dans ce travail. La localisation des fluctuations
turbulentes est palpable et a une implication dans des applications de I’engineering. Mais, en
raison des fortes instabilités aérodynamiques dans les écoulements internes aux
compresseurs centrifuges, dues a la disparité des niveaux énergétiques des structures
turbulentes, il serait intéressant de prendre en considération I’instationnarité du phénomene qui
caractérise 1’échange rapide entre les différentes structures tourbillonnaires de 1’écoulement.
Ceci n’est pas offert par les modeles de type RANS (Reynolds Average Navier-Stockes), ou
seul I’écoulement moyen est capté. Dans ce contexte, il est recommandé d’utiliser I’approche
de filtrage de type LES (Large eddy Simulation) tout en prend en considération les moyens de

calcul requis.

On pourra étendre ce travail dans le cadre d’un projet de recherche, qui offre un impact
technologique sur I’industrie automobile en Algérie. Pour faire ceci, 1’acquisition des

installations expérimentales est nécessaire.
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