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Résumé

Ce travail de recherche se focalise sur le processus de refroidissement appliqué aux machines électriques a
grande vitesse, notamment les moteurs et les générateurs. Notre intérét principal réside dans la partie de
I'entrefer du moteur, qui constitue en réalité une cavité rotor-stator composée de deux cylindres
concentriques. Cette configuration présente une complexité particuliére lorsqu'il s'agit de la modélisation, en
raison des vitesses de rotation extrémement élevées atteintes, de I'ordre de ~105 tr/min, dans des espaces trés
étroits d'environ 1 mm. Traditionnellement, pour maintenir ces composants en rotation a des températures
acceptables, un flux d'air frais est injecté de maniere empirique. L'objectif principal de cette étude est donc
d'approfondir notre compréhension des mécanismes de transfert de chaleur et de masse se produisant dans
I'entrefer rotor-stator, en mettant I'accent sur les régimes pleinement turbulents qui se manifestent a de telles
vitesses.

Dans le cadre de ce projet de recherche, nous avons exploré deux approches distinctes. La premiere
approche repose sur la configuration proposée par Kuosa et al [4,5], qui traite de I'écoulement avec un
gradient de température. Ce qui distingue cette configuration, c'est I'entrée d'air radiale dans un canal situé
sous le stator. Nous avons minutieusement étudié I'influence des paramétres de contrdle de I'écoulement sur
les distributions de température et de vitesse dans cette région particuliére. Cette analyse nous a permis de
mieux comprendre les caractéristiques du champ thermique et du champ hydrodynamique dans I'entrefer
rotor-stator.

Dans une seconde phase de cette étude, nous avons entrepris des modifications géométriques en
introduisant des rainures dans le stator. Cette modification visait a améliorer le processus de refroidissement.
Les résultats obtenus dans cette phase de I'expérimentation ont montré une correspondance relativement
satisfaisante avec les prédictions antérieures, suggérant ainsi que cette modification de la géométrie pourrait
étre une approche efficace pour améliorer le refroidissement des machines électriques a grande vitesse.

En résumé, cette etude a pour objectif de mieux appréhender les mécanismes de transferts de chaleur et de
masse dans I'entrefer rotor-stator des machines électriques a grande vitesse, en se concentrant sur les régimes
turbulents. Nous avons examiné deux approches différentes, notamment la configuration de Kuosa et al
[4,5]. Et I'introduction de rainures dans le stator, dans le but d'améliorer notre compréhension et d'optimiser
le processus de refroidissement de ces machines essentielles a de nombreuses applications industrielles.



Abstract

This research focuses on the cooling process applied to high-speed electrical machines, particularly motors
and generators. Our primary interest lies in the motor air gap region, which actually constitutes a rotor-stator
cavity consisting of two concentric cylinders. This configuration presents unique complexity when it comes
to modeling due to the extremely high rotational speeds reached, around ~105 rpm, in very narrow spaces of
about 1 mm. Traditionally, to maintain these rotating components at acceptable temperatures, a flow of fresh
air is empirically injected. The main objective of this study is to deepen our understanding of the
mechanisms of heat and mass transfer occurring in the rotor-stator air gap, with a focus on fully turbulent
regimes that manifest at such speeds.

In the context of this research project, we explored two distinct approaches. The first approach is based on
the configuration proposed by Kuosa et al [4, 5], which deals with flow with a temperature gradient. What
sets this configuration apart is the radial entry of air into a channel located beneath the stator. We
meticulously studied the influence of flow control parameters on temperature and velocity distributions in
this specific region. This analysis has allowed us to gain a better understanding of the characteristics of the
thermal field and hydrodynamic field in the rotor-stator air gap.

In a second phase of this study, we undertook geometric modifications by introducing grooves into the
stator. This modification aimed to enhance the cooling process. The results obtained in this phase of
experimentation showed relatively satisfactory correspondence with previous predictions, suggesting that
this geometry modification could be an effective approach to improving the cooling of high-speed electrical
machines.

In summary, this study aims to better understand the mechanisms of heat and mass transfer in the rotor-
stator air gap of high-speed electrical machines, with a focus on turbulent regimes. We examined two
different approaches, including the configuration proposed by Kuosa et al [4, 5]. And the introduction of
grooves into the stator, with the goal of enhancing our understanding and optimizing the cooling process of
these machines essential to various industrial applications.
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Introduction

Un grand nombre de recherches ont été entreprises pour perfectionner les performances des machines
rotatives, notamment les turbomachines et les moteurs électriques, en mettant une attention particuliere sur
la gestion thermique de l'espace annulaire qui sépare le rotor du stator. Cette problématique revét une
importance capitale pour I'industrie en raison des enjeux technologiques et économiques liés a I'amélioration
du rendement et de la durée de vie des moteurs électriques, machines fondamentales dans une multitude de
domaines, tels que I'aéronautique et I'industrie automobile [1].

Notre étude s'attache plus spécifiquement a la gestion thermique des moteurs électriques. La modélisation
de ces écoulements s'apparente généralement a une cavité formée de deux cylindres concentriques (avec une
longueur h et un espacement intercylindre e), le cylindre intérieur étant le seul en rotation. Cette
configuration, connue sous le nom d'écoulement de Taylor-Couette avec flux axial, est couramment
observée dans les cavités des moteurs électriques. Pour une revue exhaustive des recherches précédentes
concernant ce type d'écoulement, nous renvoyons les lecteurs a l'article de Fénot et al. [2].

Dans le contexte des moteurs réels, le rapport h/e, qui caractérise la relation entre la longueur de la cavité
et son espacement, atteint généralement des valeurs de I'ordre de 100. Parallelement, les taux de rotation Q
peuvent atteindre des niveaux de I'ordre de 105 tr/min, ce qui induit des échauffements considérables au sein
des éléments en rotation. Une gestion thermique inadéquate peut entrainer des échauffements excessifs et,
éventuellement, la défaillance mécanique de certaines parties du moteur. Afin d'assurer une gestion
thermique efficace des moteurs électriques, diverses approches ont €té envisagées, notamment
l'augmentation des surfaces d'échange thermique et la sélection judicieuse de matériaux. Cette optimisation
se traduit fréquemment par l'utilisation de cylindres intérieurs rainurés ou la création de canaux rotoriques
internes pour le refroidissement. Toutefois, ces ajustements contribuent substantiellement a complexifier la
géométrie de la cavité. Jusqu'a présent, les recherches approfondies sur cette problématique sont
relativement limitees.

L'objectif global de cette étude consiste en I'exploration des régimes d'écoulement rencontrés dans les
moteurs réels, caractérisés par des taux de rotation extrémement élevés (Re = 108), des gradients thermiques
significatifs rendant I'hypothése de Boussinesq inapplicable, et une géométrie complexe. A I'heure actuelle,
les capacités de calcul ne permettent pas encore d'effectuer des simulations de type DNS (Direct Numerical
Simulation) pour les régimes d'écoulement observés dans les moteurs réels. En conséquence, les modéles de
turbulence demeurent une alternative pertinente pour cette application spécifique. Cependant, le choix d'un
modele adéquat pour étudier des écoulements aussi complexes (incluant des effets de courbure, des taux de
rotation élevés, des zones de transition, des couches limites fines, des flux forcés, des transferts thermiques,
etc.) demeure une question non résolue.

Notre étude commence par une évaluation comparative des modéles de turbulence disponibles dans le cas
de l'absence de gradient de température. Les résultats obtenus sont ensuite confrontés aux données



experimentales d'Escudier et Gouldson [3]. Le modeéle présentant la meilleure concordance entre les
simulations numériques et les résultats expérimentaux est ensuite appliqué a I'étude de I'écoulement de
Taylor-Couette-Poiseuille avec un gradient de température, tel que défini par Kuosa et al. [4,5]. Les
prévisions obtenues sont comparées aux mesures de Kuosa et al. (2002, 2004) Concernant les coefficients
moyens de transfert de chaleur le long du rotor et du stator. Enfin, des corrélations sont établies pour les
nombres de Nusselt moyens le long du rotor en fonction des parameétres de contrdle tels que le taux de
rotation, le débit d'air et le nombre de Prandtl, et ces corrélations sont comparées aux données de la
littérature.

La thése se structure en quatre chapitres. Le premier chapitre dresse une revue de la littérature relative aux
travaux antérieurs sur I'écoulement de Taylor-Couette-Poiseuille, avec un examen approfondi des aspects
numériques et expérimentaux, ainsi que des aspects thermiques, dans le but de situer notre étude dans le
contexte scientifique approprié. Le deuxiéme chapitre s'attache a explorer les enjeux relatifs a la
modélisation des écoulements turbulents en présence de rotation, tout en présentant les modéles de
turbulence spécifiquement retenus pour cette étude. Le troisieme chapitre se consacre a l'approche
numérique des transferts thermiques dans les cavités rotatives. Enfin, le dernier chapitre expose les premiers
résultats numériques obtenus grace aux différents modeles de turbulence, les compare aux données
expérimentales disponibles en vue de leur validation, et conclut en résumant les principaux enseignements
tirts de cette these, tout en évoquant quelques pistes de recherche a explorer.




Chapitre 1 Modélisation théorique

1 CHAPITRE 1 : MODELISATION THEORIQUE

Cette section de l'analyse fournit un apercu de la situation actuelle en matiére de compréhension des
écoulements et des transferts thermiques dans un entrefer axial de machine électrique en rotation. Malgré le
grand nombre de recherches menées sur le sujet, peu de documents portent sur l'analyse d'entrefers
présentant une géomeétrie similaire a celle d'un alternateur. Ainsi, cette étude se concentre sur la description
de la physique des écoulements et des transferts convectifs dans des configurations d'entrefer lisse ou
rainuré.

1.1 Problématique de I'échauffement des machines tournantes:

Le fonctionnement des machines tournantes, qu'elles soient électriques ou thermiques, génere de I'énergie
thermique qui doit étre dissipée pour éviter des échauffements nocifs aux parties sensibles du systéeme. Les
fluctuations de charge, qui peuvent étre plus ou moins brusques, ont un impact significatif sur ce
phénomene. Pour limiter ces effets, les machines tournantes sont souvent équipées d'un systeme de
circulation d'air frais, assuré par un compresseur ou un ventilateur.

La conception des machines tournantes prend en compte différents objectifs, tels que les performances
électriques et les puissances, mais aussi les contraintes thermiques. En effet, il est essentiel d'assurer des
températures en adéquation avec les seuils d'échauffement autorisés. Pour optimiser I'efficacité thermique et
améliorer le rendement mécanique, il est nécessaire de déterminer et de classer précisément les voies
d'évacuation de la chaleur et danalyser les écoulements dans les cavités inter-structure des moteurs
électriques.

Afin de mieux comprendre les échanges convectifs dans les machines tournantes, nous pouvons nous
appuyer sur les travaux de Kuosa et al [4,5] ainsi que de Bouafia[8] , qui ont étudié la problématique du
refroidissement des machines électriques (moteurs ou générateurs) a fortes vitesses de rotation.

1.2 Origine de l’échauffement thermique:

Les pertes énergétiques sont un phénomene inévitable dans les moteurs électriques, qui sont soumis a
differentes sources de pertes. Selon la figure 1.1, ces pertes peuvent étre classees en trois grandes catégories
les pertes mécaniques, les pertes dans les conducteurs (ou pertes par effet Joule) et les pertes dans le circuit
magnétique (ou pertes fer).
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Figure 1-1: les déferent types des pertes

1.2.1 Les pertes mécanigues :

Les pertes mécaniques sont des pertes d'énergie qui se produisent lors de la rotation de la partie tournante
de la machine. Elles peuvent étre sous forme d'échauffement ou d'énergie cinétique transmise au fluide. Les
pertes mécaniques peuvent provenir de plusieurs sources, telles que :

e Les pertes par frottement dans les paliers ou les roulements ;
e Les pertes aérodynamiques causées par le frottement de I'air, en particulier dans I'entrefer ;
e Les pertes par ventilation nécessaires pour permettre la circulation de I'air dans la machine.

1.2.2 Les pertes par effet Joule :

Les pertes par effet Joule se produisent au niveau des conducteurs. Ces pertes sont proportionnelles a la
résistance et au carré de l'intensité. La résistance dépend de la température et de la répartition de l'intensité
dans le conducteur.

1.2.3 Les pertes fer :

Les pertes fer se situent dans les parties magnétiques de la machine. Elles comprennent deux composantes
principales :

Les pertes par hystérésis et les pertes par courant de Foucault. Ces deux types de pertes se produisent dans
différentes parties du circuit magnétique et ne sont pas uniformément réparties. Les pertes par hystérésis
sont causées par la puissance nécessaire a I'aimantation cyclique alternative du fer, transformée en chaleur.
Elles sont directement liées a I'évolution irréversible de la structure cristalline du matériau constituant les
toles. Les pertes engendrées sont proportionnelles a l'aire du cycle d'hystérésis et au nombre de cycles
d'aimantation, mais elles sont indépendantes de I'épaisseur de la téle. Les pertes par courant de Foucault sont
dues a la création de forces électromagnétiques induites dans le fer par I'aimantation cyclique alternative.
Ces forces produisent des courants qui se forment dans la masse du fer dans des plans normaux a la direction
du flux. Pour minimiser ces pertes, des tbles isolées sont utilisées dans la construction des parties
magnétiques de la machine.

1.3 Transferts de chaleur dans les moteurs électriques :

1.3.1 Description des modes de transfert dans les moteurs électriques :

Aprés avoir analysé les moteurs électriques, il est clair que ces derniers produisent de la chaleur en raison
de plusieurs facteurs, et cette chaleur est dissipée par trois modes de transfert distincts : la conduction, la
convection et le rayonnement. Il est important de comprendre que ces modes de transfert de chaleur sont
essentiels pour assurer le bon fonctionnement des moteurs électriques, car une accumulation de chaleur peut
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causer des dommages irréparables a la machine. Ainsi, il est essentiel de maintenir une dissipation de
chaleur adéquate pour garantir la durabilité et la fiabilité des moteurs électriques.

1.3.2 _Transfert par condiction :

Les transferts de chaleur par conduction sont omniprésents dans les moteurs électriques et dans leur
environnement. Ils se produisent a I'intérieur des composants du moteur ainsi que dans I'air ambiant. La loi
de Fourier gouverne ces transferts thermiques, ce qui signifie que la chaleur se déplace du corps chaud vers
le corps froid. Cette loi se traduit mathématiquement par I'équation (1.1)

@ =—AgradT (1.1)
A Est la conductivité thermique

La conductivité thermique, représentée par le symbole lambda, dépend du matériau et de la température.
Plus la valeur de lambda est élevée, plus le matériau est conducteur de chaleur. Les solides ont une
conductivité thermique plus élevée que les liquides, tandis que celle des gaz est généralement tres faible.

L'éguation générale de conduction de la chaleur est obtenue a partir d'un bilan d'énergie et de I'expression
de la loi de Fourier, comme indiqué dans I'équation (1.2).

oT T
pco; = dw()lgrad T) 1.2)

Cette équation montre que la variation de température dépend de la conductivité thermique, de la masse
volumique, de la capacité thermique massique et de la production de chaleur. Comprendre ces principes est
crucial pour optimiser la dissipation de la chaleur dans les moteurs électriques et garantir leur
fonctionnement optimal.

1.3.3 Transfert par convection :

La convection est un phénoméne qui se produit lorsque la chaleur est transférée d'un corps a un autre via
un fluide tel qu'un gaz ou un liquide. Ce processus est trés courant dans notre vie quotidienne. Il existe
différents types de convection qui peut se produire en fonction des conditions environnementales.

La convection naturelle se produit lorsque le fluide se déplace de maniere naturelle en contact avec la paroi
d'un objet. Ce mouvement est créé par une variation de la masse volumique du fluide, qui est elle-méme liée
a une différence de température. La convection forcée, quant a elle, intervient lorsque le mouvement du
fluide est imposé. Enfin, la convection mixte se produit lorsque les deux phénomeénes sont comparables.

Chaqgue type de convection peut étre classé en deux catégories : la convection externe et la convection
interne. La convection externe se produit lorsque I'objet solide est placé dans le fluide. En revanche, la
convection interne se produit lorsque le fluide est guidé par les parois de I'objet ou lorsqu'il est totalement
confiné dans un espace clos.

La modelisation des transferts de chaleur par convection se fait généralement en utilisant une relation
linéaire entre le flux de chaleur et la température. Cette relation est décrite par I'équation (1.3) :

Pp = h (Tp- Tref) (1.3)
Tres Est la température de référence.
h est le coefficient d’échange convectif.

Ce coefficient dépend de la configuration, de la nature du régime d'écoulement, de la vitesse et des
propriétés thermo physiques du fluide. Le calcul de ce coefficient se fait en utilisant le nombre de Nusselt
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Nu, qui est un nombre caractéristique adimensionnel. Il est important de choisir avec précaution la
température de référence pour obtenir une modélisation précise des transferts de chaleur par convection.

1.3.4 Transfert par rayonnement:

Le transfert par rayonnement est un phénomeéne important en physique qui implique I'émission d'ondes
électromagnétiques par tout corps ayant une température supérieure a zéro kelvin. Une partie de cette
énergie radiative est absorbée par un objet, tandis que le reste est transmis ou réfléchi.

Dans le contexte de I'échange de chaleur entre deux solides séparés par un espace, le flux radiatif peut étre
assez complexe et dépend fortement de la configuration étudiée. Un exemple courant est celui de I'entrefer
d'un moteur électrique, ou le flux échangé entre le rotor et le stator est décrit par une formule complexe
impliquant plusieurs variables :

Sro(TH#-Tg)
bros = 1—£:+ 1T+1—ssssr (1-4)

er  Frs &s Ss
S, Et S¢sont les surfaces respectives du rotor et du stator.
T, Et T,sont les températures respectives du rotor et du stator
&, Et g5 sont les émissivités respectives du rotor et du stator
o : Constante de Stefan Boltzmann

E.. Est le facteur de forme entre le rotor et le stator.

C’est un nombre sans dimension qui représente la fraction du flux total hémisphérique du rotor qui atteint
le stator. Dans le cas d’un entrefer de faible épaisseur et de longueur importante, on peut considérer que le
facteur de forme F.¢ vaut 1, autrement dit que tout ce qui est émis du rotor atteint le stator.

Les surfaces respectives du rotor et du stator, les températures de ces deux objets, ainsi que leurs
émissivités sont toutes des facteurs importants dans le calcul du flux radiatif. La constante de Stefan
Boltzmann est également impliquée dans la formule, tout comme le facteur de forme qui représente la
fraction du flux total émis par le rotor qui atteint le stator.

Dans le cas d'un entrefer de faible épaisseur et de longueur importante, le facteur de forme est
généralement égal a un, ce qui signifie que tout ce qui est émis du rotor atteint le stator. En somme, le
transfert par rayonnement est un phénomene complexe mais crucial en physique, et il est important de
prendre en compte tous les facteurs impliqués dans le calcul du flux radiatif pour comprendre pleinement ce
processus.

1.4 Paramétres adimensionnels :

Lorsque l'on étudie les phénomenes de transfert thermique, il est crucial de définir des nombres
adimensionnels pertinents pour caractériser le comportement du fluide en présence de différentes
configurations d'écoulement. Dans le cas d'un écoulement combiné axial et rotationnel, les nombres
adimensionnels clés sont les suivants :

Nombre de Reynolds axial :

Le nombre de Reynolds (Re) est utiliseé pour décrire les différents régimes d'écoulement. Il est défini
comme le rapport des forces d'inertie axiales et des forces visqueuses du fluide, et peut étre calculé de deux
maniéres différentes :

R, =< (1.5)

URO
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Ou

_ VzomDp
Rea - v

(1.6)

1.4.1 Nombre de Taylor

Décrit le rapport entre les forces d'inertie rotationnelles du fluide (causées par la rotation du cylindre
intérieur) et les forces visqueuses. Il peut étre calculé de deux manieres différentes:  [6,7]

Ta = p%ﬁ (1.7)
Avec ;6 = % est le jeu radial sans dimension.
Ou
2R (2y?
Ta = U—ZZ (18)

Ou Ta prend en compte la présence d'encoche par le diamétre hydraulique.[8]

Le nombre de Taylor est défini comme le rapport des forces d'inertie résultant de I'écoulement rotationnel
du fluide, causé par la rotation du cylindre intérieur, aux forces de viscosité. L'hydrodynamique de
I'écoulement est principalement régulé par deux parametres, a savoir les nombres de Taylor (Ta) basés sur
les rayons des cylindres intérieur et le nombre de Reynolds axial (R,).

1.4.2 _Nombre de Nusselt
Représente le rapport entre le flux de chaleur échangé par convection et celui qui serait transféré par
conduction dans la méme configuration geométrique. Il est défini comme :

Ny = —= (1.9
Ou A est la conductivité thermique du fluide et / est le coefficient d'échange convectif.

h est défini par :

p = —29radTp (1.10)
TP_Tref
En utilisant le champ de température, il est possible de calculer les nombres de Nusselt locaux Nu; (z) et
Nu,(2) le long des cylindres intérieur et extérieur respectivement, en utilisant la relation générale suivante

[9]:

e 450
Nu = 1] 75 ds (1.11)

s oAT s

Il convient de rappeler que dans cette équation, e représente 1'épaisseur entre les deux cylindres, ¢ est la
diffusivité thermique, et I'indice w=i, o indique une valeur a la paroi.

On obtient donc pour le cylindre intérieur I'expression :

e 0T
T-Tf ady

Nul-(z) = (112)
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e 0T
Ti-Tg ay

Nuy(z) = (1.13)

Les valeurs du nombre de Nusselt moyen,Nu sont déduites des valeurs du nombre de Nusselt local par
intégration sur la longueur chauffante du rotor :

o 1 iR
Nu = " J," Nu(x)dx
(1.14)

i,-- longueur du rotor

Les valeurs moyennes des nombres de Nusselt pour les cylindres intérieur Nu;et extérieur Nugsont
obtenues a partir des formules suivantes [9] :

_e_ 1 pinor
Nui - iR Ti-Tr 0 oy
(1.15)

N &1 [T
Nuo - iR Ti_Tf 0 oy
(1.16)

Ces nombres adimensionnels sont essentiels pour caractériser les phénomeénes de transfert thermique dans
les écoulements combinés, et permettent de mieux situer notre étude par rapport aux conditions
d'écoulement et de transfert convectif.

1.5 Transfert convectifs dans ’entrefer :

L’entrefer est le si¢ge d’un écoulement de rotation, le nombre de Nusselt permettant de calculer le
coefficient de convection h dépend de la valeur de Taylor Ta :

2 3

T, = “’F;;’Jf (1.17)
e : Largeur de I’entrefer [m],
rm : Rayon logarithmique moyen [m].
° (1.18)

m = Ln(r—e)

Ti
o : vitesse angulaire du rotor [rd. s-1]
r. et ri sont respectivement les rayons interne du stator et externe du rotor.

Fg est un facteur géométrique qui permet de tenir compte du rapport de forme de 1’espace annulaire. Sa
valeur est tres proche de I’unité pour un entrefer étroit, défini par 1’expression :

B = () (22) (1.19)

Avec

P =0,0571 (1 — 0,652 %) +0,00056 (1 ~ 0,652 ril)_1 (1.20)
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1.5.1 Transfert thermique dans un espace annulaire lisse :
1.5.1.1 Description géométrigue :

Un entrefer lisse est I'espace régulier et constant qui existe entre deux surfaces en mouvement I'une par
rapport a l'autre dans une machine électrique

Cylindre extérieur fixe

' N N
7

R |r \ 7

! 0 [ [N

N
IEC LR C T T T LT -hrlll-hrll.-hll.--l.ln...l-.llt - '.b
|

ill... Q

P
&

- >

Cylindre intérieur tournant h

Figure 1-2: Représentation schématique d 'un entrefer moteur [21]

Dans cette étude, La figure (1.2) représente schéma du systéme s’écoulement type Taylor —Couette
Poiseuille. Le systéme est constitué¢ de deux cylindres : 1’'un fixe (le stator) et ’autre en rotation (le rotor),
séparés par um entrefer d’étendue radial d = Ry — R;

Ou R; et R, sont respectivement les rayons des cylindres intérieurs et extérieurs, La hauteur du
dispositif selon la direction axiale est notée h . Le taux de rotation du cylindre intérieur Q est variable et
un débit volumique Q  est impose a I’entrée du systéme

e Les parametres adimensionnels de la géométrie sont :

Q * (r_Ri)
V., = ———— r*f = ——=
2m - (m(R3-R2)) (Ro=Ry)
z v
zt == vy = —=
h Qnr)
v v
v;‘ = T UZ* = Z
Urm Vzm
R; QR?(Ro—R;
s=-L T, = QR; (Ro—Ri)

Les composantes du tenseur de Reynolds sont-elles adimensionnées par (QR?)

- R —

T (QR)) 96 ™ (ary?
R* E R* — UTUG

2z = (QR,)? ™0 7 (arp?
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UrVz R: VzVg

RTZ = (QRi)Z Y4 (QRi)z

Plusieurs chercheurs ont exploré I'impact de I'ajout d'un débit axial sur les écoulements dans I'entrefer.
Gazley, par exemple, a examiné de maniére théorique et expérimentale les transferts de chaleur dans le rotor
et le stator. Il a établi les nombres de Nusselt pour le rotor (Nu;) et pour le stator(Nu,).

_ 2dh
2

2dh,
p)

Nui

NuO =

_ b _ bo
Avec hi - Sm(Ti_Tair) Et ho N Sm(Tair_TO)

Sm: la surface moyenne du rotor et du stator

Tiet Ty respectivement les températures du rotor et du stator
Tair : la température moyenne de 1’air dans 1’entrefer

@i Et @, respectivement les flux moyens du rotor et du stator

A : La conductivité thermique de I’air évaluée a la températ8ure de mélange local

1.5.1.2 L'écoulement de Taylor-Couette :
Le phénoméne du Taylor-Couette se référe au mouvement d’un fluide a I’intérieure d’un espace annulaire

Figure 1-4 : Ecoulement laminaire de

Figure 1-3: Ecoulement
Taylor Couette [15]

laminaire de Taylor
Couette

formé par deux cylindres concentriques en rotation. Ce terme a été inspire par les travaux de Taylor et
couette. Couette a réalisé des expériences sur ce probléeme, observent que le couple nécessaire pour faire
tourner le cylindre extérieur augmentait de maniére linéaire jusqu’a atteindre une vitesse critique. A cette
vitesse, il y avait une transition de I’écoulement stable vers 1’écoulement instable. Taylor a été la premier a
appliquer succes la théorique de la stabilité linéaire a ce phénomene. Il a obtenu un accord remarquable entre
la théorie et les expériences concernant 1’instabilité de 1’écoulement entre les deux cylindres rotatifs et
concentrique

De plus, Taylor a réalise une analyse mathématique se la stabilité pour un écoulement visqueux sans debit
axial entre les cylindres coaxiaux. Il a constaté que lorsque le rapport entre ’entrefer et les rayons des
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cylindres était faible, et que la vitesse de rotation du cylindre extérieur était fixe tandis que celle du cylindres
interne était faible, 1’¢écoulement restait laminaire. Cependant, au-dela d'une exertaine valeur critique de la
vitesse de rotation, des instabilités structurées sous la forme de “ tourbillons de Taylor” se formaient. Ce
tourbillons, qui étaient contrarotatifs et se présentaient par paires, ont été caractérises par Taylor a 1’aide
d’un parametre connu aujourd’hui sous le nom de “ nombre de Taylor ““ (Ta). La valeur critique de ce
nombre de Taylor pour I’instabilité primaire a été obtenue par une analyse linéaire et était en accord avec les
expériences de Taylor

Q Tourbillons de____2

mm— 3 CE T o C—’"‘( Y

B ol - .7/1\]"-‘1 /"\g - A —— —4
D — o B

Figure 1-4 : Tourbillons de Taylor entre deux cylindres coaxiaux.[35]

Cognet. G [10] a mené des études expérimentales pour explorer la transition de I'écoulement de Couette
vers la turbulence a mesure que la vitesse augmentait progressivement. Il a observé une augmentation du
nombre d'ondes azimutales sur les parois jusqu'a atteindre une valeur maximale constante pour Ta > 4.5, Tac
< 25. Ensuite, le nombre d'ondes azimutales diminuait jusqu'a leur disparition a environ (Ta / Tac = 96),
conduisant @ un mouvement quasi-périodique. Cognet. G [10] a démontré que I'apparition de tourbillons a
Ta élevé se produisait dans un entrefer large.

L'écoulement de Taylor-Couette, qui implique le déplacement d'un fluide entre deux cylindres
concentriques avec un ou les deux cylindres en rotation, a fait I'objet de nombreuses études réalisées par des

Chercheurs Pour de grands nombres de Reynolds (Re), la force de frottement stabilise le déplacement des
particules fluides causé par le déséquilibre centrifuge, ce qui entraine un écoulement stable. Cependant,
lorsque le nombre de Reynolds dépasse une valeur critique (Rec), une instabilité secondaire appelée
instabilité secondaire apparait. Ces instabilités de I'écoulement ont été étudiées par Coles [11],
Fenstermacher et al [12]. Et Andereck et al [13].

Coles [11] a spécifiquement observé, pour le méme nombre de Taylor et un rapport de rayon de n = 0,95,
la présence d'un régime d'ondes azimutales (appelé mode ondulé) pour de grands nombres de Reynolds du
cylindre extérieur. Grace a des observations expérimentales, il a identifié 26 états (nombres de tourbillons)
et une bifurcation sous-critique dans le regime de rotation contraire dans le cas newtonien
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Figure 1-5 : Régimes d’écoulement apparaissant entre entre deux cylindres coaxiaux en
fonction des valeurs des nombres de Reynolds intérieur Ro et extérieur Ri avec un rapport de rayon n =
R1/R2 =0.883

Dans leurs travaux, Andereck et al [13]. ont proposé une cartographie détaillée mettant en évidence les
différents types de vortex de Taylor qui peuvent se former a différentes vitesses de rotation des cylindres.
L'apparition des tourbillons de Taylor est fortement influencée par la vitesse angulaire critique, également
appelée nombre de Taylor, qui dépend du rapport des rayons (n). Les chercheurs ont identifié prés de 20
régimes d'écoulement distincts lorsque les deux cylindres sont en rotation. La Figure (1.6) illustre certains de
ces régimes, tels que les tourbillons de Taylor, les tourbillons hélicoidaux ou en spirale, les ondulations de
Taylor, les spirales ondulées, les spirales turbulentes, les rides, et bien d'autres structures.

Nemri et al. Se sont également intéressés aux différents types de régimes d'écoulement dans le systeme
Taylor-Couette, et ils ont observé cing régimes d'écoulement qui concordent avec les résultats obtenus par
Andereck et al [13].

Kang et al. Ont réalisé une étude numérique pour examiner l'effet des rapports d'aspect élevés sur
I'amélioration du transfert de chaleur dans I'écoulement de Couette-Taylor. Leurs résultats ont montré une
augmentation du transfert de chaleur radial avec I'augmentation du nombre de Grashof (Gr).

Ball et Farouk ont mené des investigations numériques et expérimentales sur les caractéristiques du
transfert thermique entre deux cylindres concentriques, afin d'étudier I'impact de la flottabilité et des forces
centrifuges sur la stabilité de 1'écoulement. Ils ont maintenu un rapport de forme I" égal a 31,5 et un rapport
des rayons de 0,5

1.5.1.3 L’écoulement de Taylor-Couette-Poiseuille :

Dans le contexte des méthodes de refroidissement par circulation d'air, le débit de fluide a travers un
espace rotor-stator présente des similarités avec I'écoulement de fluide dans un espace annulaire entre deux
cylindres concentriques (le cylindre interne étant en rotation et le cylindre externe étant stationnaire), mais
avec l'ajout d'un écoulement axial.

Les travaux de Goldstein [14] se sont concentrés sur I'étude de la stabilité de I'écoulement laminaire entre
les cylindres concentriques avec écoulement axial. Les résultats théoriques ont démontré que l'ajout

@
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d'écoulements axiaux augmentait la stabilité de I'écoulement laminaire purement rotationnel. Le point
d'apparition de I'instabilité variait en fonction du nombre de Reynolds axial.

Une autre étude menée par Kaye et Elgar [7] a révélé la présence de quatre modes distincts dans cette
configuration d'écoulement. Ces modes ont été identifiés et catégorisés en fonction du nombre de Taylor et
du nombre de Reynolds axial. Comme [l'illustre la Figure. Ces quatre modes sont :

e Ecoulement laminaire pur.

e Ecoulement laminaire avec les vortex de Taylor.
e Ecoulement turbulent.

e  Ecoulement turbulent avec les vortex de Taylor.
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Figure 1-6 : Représentation schématique entre les différents régimes d’écoulement dans un espace annulaire
(avec débit axial)

Plusieurs auteurs ont également abordé le transfert de chaleur par convection dans I'espace annulaire, en
tenant compte a la fois du nombre de Reynolds axial et du nombre de Taylor. Ce transfert de chaleur est
fortement influencé par le mode d'écoulement dans lequel il se trouve.

Gazley et al [15]. ont mené une étude sur les caractéristiques du transfert de chaleur par convection dans
un écoulement combiné (a la fois rotationnel et axial) entre deux cylindres concentriques. Leur étude portait
sur une gamme de surfaces, a la fois lisses et encochées, avec une application particuliére aux machines

électriques.
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1o {théarie de Taylor) = -
- /R, =0, 10 =
- B (I -
= I Théuric i P
- lainminnine : ILMJ‘?..-
1
= H _ Mombre de
ﬂ — e i 7“'// Keynolds critique
= ({théoric de Taylor)
r_,._-ﬂ-"””'_'f T, =01 O06GE
¥ 1 1 M I | 1 L 1 | . 1 ' B
o =0 [-3=] [T F O B [t FRE ] et b Ty

R

Figure 1-7 : Evolution du Nusselt en fonction du Reynolds pour un entrefer lisse [15]

Leurs expériences ont été menées pour un nombre de Reynolds axial Rea= 1,2 x 10* et un nombre de
Reynolds rotationnel R eq =1,1 x 10* .
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Tableau 1: Entrefer lisse sans débit axial

Auteurs

Fluide et nature de
I’écoulement

Nombre de Taylor et
Reynolds (Ta et Re)

Correlations pour le nombre de
Nusselt'

Bjorklund et Kays [16] | Air Laminaire Ta =90-2000 — 1175 x VTa
Nucond
Becler et Kaye [17] Air Laminaire Ta<Tac Nu=2
Tac<Ta<10" Nu=0,128xTa> >’
104 <Ta<3.3x10° Nu=0,406xTa” **!

Tachibana et Fukui
[18]

Air, eau, méthanol
Laminaire

Ta=2x10%*-6x10°

Nu=0,046x(Ta*xPr)”

Aoki et al. [19]

Air, eau, alcool,
huile Laminaire

Tam=5%10°-2x10°

Nu=0,22xT o *xPr"*

Ball et al. [20]

Air Laminaire

Grz < Re <400

Nu
Rr

= 0,069 x (—) %9084
(R S)

Rs

<0,4614><log(3,3361><&)>
X Re

Tableau 1 : Entrefer lisse avec débit axial

Auteurs Fluide et Nombre de Corrélations pour le nombre de Nusselt

nature de Taylor et

I’écoulement Reynolds (Ta et

Re)

Tachibana et Air, eau, Ta =71-3415 _ ) 1
Fukui [18] méthanol Re, =380-4200 Nug = 0,046 x (Ta” X Pr)3

Turbulent Nu, = A x ReX® x Pr3

2e\ (D"
A= 0,015 x (1 2,3 x —) X (—S>
+ L D,
Simmers et Air Turbulent | Ta=10" -3x10° Nut — A
Coney [36] Rea =400-1200 U=z
A= 4 x Re2® x Ta%3675 x Pr

D \1/2 N /4
B=cx X x Ta2°'’®
¢ (1 - N) (1 - N) fe

Bouafia et al.[8] | Air Turbulent

Re, =10% -3x10*
Ret=500-3.1x10*

Nityoror = 0,025 X Re

Re,rr = (ReZ + 0,5 x ReZ)%>

Nugqror = 0,046 X Rey7;

Re.rr = (ReZ + 0,25 + Re2)??

1514

Influence des déférents parametres sur la nature de I'écoulement et les transferts thermiques :

L'écoulement pour un entrefer lisse et ouvert étant maintenant bien décrit, nous allons nous intéresser aux
échanges convectifs qui en résultent. Les échanges thermiques dans un espace annulaire ouvert sont en
fonction des différents types d'écoulement rencontrés

E



Chapitre 1 Modélisation théorique

e Pour un Rea < Rey (Ta)
Si Ta<Tac (Re,) donc Ecoulement laminaire Nu constant avec Ta et Re, Transport axial

Si Ta> Tac (Rea) donc Ecoulement laminaire et Tourbillons Nu croissant avec Ta et décroissant avec
Rea Transport axial et radial

e Pour un Re, > Re,e

Si Ta<Tac (Rea) donc Ecoulement turbulent (Ta) Nu constant avec Ta et croissant avec Re, Transport
axial et Turbulence

Si Ta>Tac (Re,) donc Ecoulement turbulent et Tourbillons Nu croissant avec Ta et croissant avec Rea
Transport axial et radial, Turbulence

1.5.2 Transferts convectifs dans un espace annulaire rainuré:
1.5.2.1 Description géomeétrique :

La définition géométrique d'un entrefer rainuré d'une machine électrique tournante nécessite la
connaissance des grandeurs suivantes :

L : longueur de I'entrefer

e n:nombre d'encoches

| : largeur des encoches

p : profondeur des encoches.

Figure 1-8 :Schéma d'une encoche au stator

On définit le diametre hydraulique par :

(1.21)

Ou Sp est l'aire de la section de passage et B, le périmetre mouillé.
Onaalors ici :

2[n(R3—R?)+NLp]

D, =
h n(Ro—R1)+Np

(1.22)

La présence dailettes dans I'entrefer joue un réle important dans I'écoulement de l'air et les transferts
thermiques. La configuration d'un entrefer rainure a fait I'objet de nombreuses études dans la littérature [21].
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L'ajout de rainures axiales sur un ou deux cylindres est une méthode efficace pour améliorer le transfert
de chaleur a l'intérieur des canaux annulaires.

Plusieurs nombres sans dimension sont utilisés pour caractériser le régime d'écoulement dans cette
configuration :

e Le nombre de Reynolds (Re) qui décrit le rapport entre les forces d'inertie et les forces visqueuses.

e Le nombre de Nusselt (Nu) qui quantifie le transfert de chaleur par convection.

e Le nombre de Prandtl (Pr) qui caractérise la capacité d'un fluide a transférer la chaleur par
convection par rapport a sa diffusion thermique.

e Le nombre de Taylor (Ta) qui représente la force centrifuge par rapport a la force visqueuse dans
I'écoulement entre les cylindres rotatifs.

Ces nombres adimensionnels permettent d'évaluer et de comprendre les différents régimes d'écoulement
ainsi que les performances de transfert de chaleur dans les configurations d'entrefer rainuré.

Nombre de Taylor modifié :

2 'm 3 1
Tom = “’X:—ZXQ(E) (1.23)

e
Tm = m (124)

4 -2
F=2_|1- —| P (1.25)
-1
e e
P =0,05711— 0652 % +0,00056 |1 — 0,652 % (1.26)
1- 2Tm 1- /Zrm

F : Facteur géométrique issu des travaux de Taylor
o : représente la vitesse de rotation
e : épaisseur de I’entrefer (ailette+ rotor)

Nu = 0,064T2 3¢
(1.27)

Pour les différentes vitesses axiales et tangentielles, on introduit donc les différents nombres de Reynolds :
Re axial €t Re tangentielle

Re,= Vdp/v (1.28)
Re=Wrdn/v

Re = /Re axial + Re tangentielle
(1.29)

Nombre de Reynolds rotationnel :

Req = ©r1(r2—T8) (1.30)

v
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1.5.2.2 Ecoulement de Taylor-Couette :

Differents chercheurs se sont intéressés a l'effet des différents types de rainures sur I'amélioration du
transfert de chaleur dans les canaux rainurés.

Selon Gazley [15], dans le cas d'un écoulement laminaire a I'intérieur des canaux annulaires rainurés, on
observe une réduction du transfert de chaleur. Cette réduction varie de 10% lorsque seule la paroi interne est
rainurée a 20% lorsque les deux parois sont rainurées.

En revanche, dans le cas d'un écoulement turbulent a l'intérieur d'un canal rainuré, une légere
augmentation du nombre de Nusselt, qui quantifie le transfert de chaleur par convection, a été observée.
Cela suggere que les rainures peuvent favoriser une meilleure dispersion du fluide et donc une amélioration
du transfert de chaleur dans ce régime turbulent.[21]

Ces résultats indiquent que I'effet des rainures sur le transfert de chaleur dépend du régime d'écoulement
(laminaire ou turbulent) et de la configuration spécifique des rainures dans le canal annulaire. Il est donc
important de prendre en compte ces facteurs lors de la conception et de I'optimisation des canaux rainures
pour améliorer le transfert de chaleur

Stator o Frz2zzz, ,.z,,/,g,‘g_({,&
%‘Gﬁi‘f‘\‘c\f\‘i‘};‘?%’ T “Z 3 encoches
N e

Rotor '{'\\’\\'\"\\\_’:\\\‘\\*\\\

6 encoches

S, ////// 2
%{{{é‘%\({é&/ ,},//é"“““ 2 23 encoches
.\\\ N \\‘.\“. m\\ S
36 encoches NN NN
6 cncoches

s AT e, 9 encoches
C///’//A// ., = ZZZ
(S\ﬂ\\\ AANNAR \\\_\\. .\‘\\\\L"-“\\ ,\\R\‘x‘t

6 encoches

//’—;.’f// A
Z| 2> Lo -
Z <z - AFAEE ks 81 encoches
3 encoches ” IR > NN
\\ b}

111 encoches

S o
R, s -
N ‘.R\é?: 23 encoches

al

N

s

N\
36 encoches

Figure 1-9 : Configurations géométriques d entrefers proposées par Gazley [15]
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Figure 1-10 ; Evolution du rapport Nu,-s/Nuceng en fonction du nombre de Taylor modifié Ecoulement lié &
la rotation Seule, Pr = 4,5 [19]

1.5.2.3 Ecoulement de Taylor-Couette-Poiseuille :

De nombreuses études ont été realisées concernant la transmission de chaleur dans le flux Taylor couette
poiseuille, la majorité des chercheurs ont constaté une amélioration du transfert de chaleur lorsque des

rainures sont présentés

Peres et al [22]. Ont mené une étude numérique portant sur les échanges convectifs dans un entrefer
rainuré au stator. Ils ont observé que dans le cas d'un écoulement combiné, I'air circule dans les encoches,

créant ainsi une zone de recirculation.

Bouafia et al [8]. Ont remarqué que la présence de rainures sur le stator influence les échanges convectifs,
et que le rotor lisse favorise davantage les transferts convectifs.

paroi refraidio parai rafroidie
/ 7
anirefer Aéﬂ}'_ Bntrafar 2
R A1
A 23

Figure 1-11: Géométrie du stator rainuré [8]

Sommerer et Lauriat [23] ont réalisé une simulation numérique dans une étude portant sur le transfert de
chaleur dans un espace annulaire avec des rainures rectangulaires montées sur le cylindre exterieur. lls ont
constaté qu'en augmentant le nombre de rainures de 0 a 25, le nombre de Nusselt moyen augmentait de
maniere significative. Toutefois, leur analyse était limitée aux tres faibles nombres de Taylor (Ta < 1250).
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Figure 1-12: Variations du nombre de Nusselt Nu en fonction de Ta [23]

Kuosa, M. et al. [24] ont réalisé une étude expérimentale et numérique sur le refroidissement d'une
machine électrique a grande vitesse. La vitesse de rotation de la machine variait entre 5000 et 40000
rad.min-1. Les auteurs ont observé que dans le cas d'un rotor et d'un stator rainurés, le débit massique d‘air
de refroidissement était plus élevé que sur des surfaces lisses. De plus, ils ont constaté que les coefficients de

8 0

™ L T M 3
i o8 o e

L] 1] 1] 100 150 a1
Temperatare / 9
Bxl:02 «04 406 308 X1.0

Figure 1-13: Variation de la
température pour le cas rotor —
stator rainuré (20000 tr.min-1)

Figure 1-15 : schéma d'entrefer
rainuré avec le maillage [24]

transfert thermique du stator augmentaient principalement avec l'augmentation de la vitesse de rotation.

Tableau 2: Bilan des corrélations dans un entrefer rainuré sans et avec débit axial

Auteurs | Approche Nature de | Nombre des | Nombre de | Correélations
I’écoulemen | ailettes Taylor et
t Reynolds (Ta et
Re)
Gardiner | Expérimentale | Laminaire 30 ailettes | Ta =0-10° qXxb
et et Turbulent | montées sur | Rea=0- 7000 Nug = (Tp —Tg) X K
Sabersky le rotor
[37]

j




Chapitre 1

Modélisation théorique

Lee et | Expérimentale | Turbulent |20 ailettes | Ta=10° -2x10" | Nu,, = (h X @),
Minkow montées sur | Rea=50 -1000 x (2
ycz [38] le rotor X by) /k
A,bm sont constants
Peres et | Numérique Turbulent 48 ailettes | Rea=6240-29.9 N, o0r = 0,025 X Ref}?
al.[39] montées sur | x10° _
6 4n8 Nugigior = 13,22
stator Ta=10"-10 Re2\ %42
(%)
Ta
Bouafia | Expérimentale | Turbulent 48 ailettes | Ta = 6000- Nu = 0,132 X Ta®3
et al.[8] montées sur | 1.4x10°
le stator Ta =1.4x10° - Nu = 0,029 x Ta%*
2x10’
Sommer | Numérique Laminaire | 3-25 ailettes | Ta =100 -1250 Nu
er et montées sur =0,973 -0,131
Lauriat le stator A0 /14 o16)
[23] '
X e
Gilchrist | Expérimentale | Turbulent |9  ailettes | Ta = 10° -5x10" | Ny = 0,65 x Ta%??°
et al.[40] montées sur | Rea= 900- 2100 x Pri/3
le rotor
Jeng et | Expérimentale | Laminaire |4  ailettes | Re=30-1200 Nu b
al.[41] et Turbulent | montées sur | Rea = 30- 1200 N 1+axReq
le rotor R eQ = (- 2922 0
Fénot et | Expérimentale | Turbulent 4 ailettes | Ta = 10" -4x10° Nug
al [42] montées sur | Rea= 2140- = 0,09 x Ref””
le rotor 6425 % —Reqx1075-0,95
X (m)
Nu, = 0,22 x ReJ®?
y -0,44
% (D—h)
Abou- | Expérimentale | Laminaire | Ailettes Ta = 0-1.7x10" | Nuypor = 0,00043
Ziyan et et Turbulent | hélicoidale | Rea= 8x10* - X Re%8
al. [43] montées sur | 1.5x10° x Ta®%3
le rotor X Pro4
H 1,21
xo
S
t -0,802
<)
S
Nugiaror = 0,0236 X Re®
x Ta%3
X Pro4
H 1,21
xo
S
t —-802
)
S
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Nouri- | Expérimentale | Turbulent |10 ailettes | 0<Ta<8.36x10° | Nu
Borujerd trapézoidal _ b
et es montées = bo+b, (Z) + bl
Nakhchi sur le rotor b2
[44] + by(Re)q + by + bry (E)
+ by, (Ng)2 + bs3(Rea)?
b
+ bys(Ta)? + by, N, (E)
b
+ b13 - (Re) —a (E)
b
+ b14Ta (Z) + bnggRea
+ b24NgTa + b34TaRea
Ng nbr des rainures
Bn sont constants
Lancial | Expérimentale | Laminaire |10 et 20 |Ta = 0-1.7x10" | Nu = A x Re!* x Re["
et al.[45] | et Numérique | et Turbulent | ailettes Rea= 0- 14250 y (i)"
rectangulair Dh
e montées

sur le stator

N,m sons Constans

1.6 Conclusion

Précédents, en se concentrant sur la cavité rotor-stator, afin de déterminer les parametres clés qui influent
sur le transfert de chaleur. Les résultats des différentes études ont montré que le transfert de chaleur est
affecté par la structure de I'écoulement lorsque le nombre de Taylor dépasse une certaine valeur critique
dans le cas d'un entrefer lisse, ainsi que par des parametres géométriques tels que I'épaisseur et la longueur

de I'entrefer, ainsi que la présence d'encoches.

En outre, nous avons présenté les corrélations expérimentales du nombre de Nusselt moyen dans
différentes configurations établies par certains auteurs. Toutefois, en raison de la complexité de ce probleme,
il existe un manque d'informations sur le transfert de chaleur dans des cavités tournantes. Ainsi, nous avons
mené une étude numérique sur les échanges thermiques dans les chapitres précédents, en mettant l'accent sur

la cavité rotor-stator, dans le but de déterminer les parametres clés qui influent sur le transfert de chaleur.
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2 Chapitre 2 : modelisation de la turbulence en presence de la

rotation
Introduction :

La modélisation de I'écoulement dans un entrefer moteur en régime turbulent est un défi de taille pour les
scientifiques et les ingénieurs. Ce phénomeéne est caractérisé par un gradient de température et un fort taux
de rotation, ce qui rend la modélisation encore plus complexe. Dans ce contexte, différents modeles ont été
proposés pour décrire I'écoulement turbulent.

Parmi ces modeéles, on peut citer le modele de turbulence K-g, qui repose sur I'équation de transport de la
dissipation de I'énergie cinétique turbulente et de la viscosité turbulente. Un autre modéle couramment
utilisé est le modele k-o sst, qui combine deux équations de transport pour la turbulence. Le modéle RSM
(\Reynolds Stress Model) est également un modéle de turbulence qui prend en compte les équations de
transport des tensions de Reynolds.

2.1 Travaux antérieurs :

Dans le domaine de la recherche sur les écoulements en rotation, de nombreuses études antérieures ont
été menées par différents auteurs. Chew et ses co-auteurs [25] ont mené des prévisions numériques dans une
cavité tournante avec un flux radial, en utilisant le modele k-¢ de Launder. De leur c6té, Mors et ses
collaborateurs [26] ont étudié I'écoulement turbulent dans une cavité tournante en utilisant le modele k-¢ a
faible nombre de Reynolds. Cependant, ils ont observé la laminarisation de I'écoulement et ont introduit un
modele qui prend en compte I'anisotropie turbulente pres des parois.

Naser [26] a comparé les prévisions d'un modele k- standard aux données expérimentales d'Escudier et
Gouldson [3], mais ce modele s'est avéré incapable de reproduire les bons profils de vitesse moyenne,
montrant la limite des modeéles de turbulence basés sur une hypothese de viscosité turbulente et utilisés dans
leur version axisymeétrique et stationnaire.

Des niveaux de modélisation plus fins ont ensuite été développés par plusieurs chercheurs, tels que
Chung et Sung [27] qui ont effectué des simulations de grandes échelles (LES) dans un systeme de Taylor-
Couette-Poiseuille. Leurs prévisions sont en bon accord avec les données expérimentales de Nouri et
Whitelaw [28]. Poncet et al [29] ont effectué des calculs LES dans une cavité a entrefer étroit a l'aide de
deux modeles LES donnant sensiblement les mémes résultats. Ils ont montré que les deux couches limites
développées sur les deux cylindres présentent les principales caractéristiques d'une couche limite turbulente
a deux dimensions. Les structures cohérentes qui apparaissent sous la forme de réseaux de spirales dans les
deux couches limites favorisent les transferts thermiques.

Une revue complete des différentes etudes concernant les modéles de turbulence pour les écoulements en
rotation a été réalisée par Elena [30] et Poncet [31]. Les modeles de turbulence K-g, k- sst, le modéle RSM
pour Reynolds Stress Model et le modéle de simulation des grandes échelles ont tous été explores dans ces
études. Les résultats ont montré la complexité de modéliser I'écoulement dans un entrefer moteur en régime
turbulent avec un gradient de température et un fort taux de rotation.

2.2 Equation régissant le champ d’écoulement :

2.2.1 Hypotheéses :

Les équations de Navier-Stokes sont fondamentales dans la mécanique des fluides. Elles décrivent le
comportement d'un fluide en mouvement, en prenant en compte plusieurs hypothéses. Tout d'abord, le fluide
est considéré comme Newtonien, ce qui signifie que sa viscosité est constante et ne dépend pas du taux de
cisaillement. Ensuite, le fluide est supposé incompressible, ce qui implique que sa densité reste constante
quelle que soit la pression exercée sur lui. Cependant, les effets de la gravité, de la force de Coriolis et de la
force centrifuge sont pris en compte et dépendent de la température, car celle-ci a une influence sur la masse
volumique du fluide.
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2.3 Approximation de Boussinesq simplifiée :

Il est également important de noter que toute réaction chimique est exclue dans le fluide supposé
monophasique. Les forces a distance, quant a elles, sont réduites uniquement a la force de gravité. Ces
hypothéses permettent ainsi de formuler mathématiquement les équations de Navier-Stokes, qui sont
essentielles pour étudier et comprendre le comportement des fluides en mouvement dans différents
contextes, tels que I'aérodynamique, I'nydraulique ou encore la météorologie.

Dans le cadre de cette recherche, nous avons adopté I'approximation de Boussinesq [32] simplifiée, qui
repose sur les hypothéses suivantes :

e Le mouvement est incompressible, c'est-a-dire que la densité est constante (p = cte).

e Les variations de densité ne sont pas négligeables dans les forces de volume.

e Les variations de densité sont causées uniquement par les variations de température (p = p(© )).

e Les propriétés physiques du fluide sont constantes.

Pour tenir compte de l'effet de la gravité, nous devons introduire un terme supplémentaire dans les
équations de Navier-Stokes. Cela nécessite I'utilisation de I'approximation de Boussinesq, qui considére que
les variations de masse volumique dépendent uniquement de la température, et sont décrites par I'équation :

p=po(1+PAG) (2.1)
Ot po : est la masse volumique de référence

B :est un coefficient de dilatation thermique constant
AQ : est la différence de température par rapport a la température de référence 0,

_1(op =
Avec g = . (6@)p < 0 = Constante (2.2)
et AB® =0-0, (2.3)

Dans Il'approximation classique, la masse volumique est considérée comme constante dans chacun des
termes de I'équation de Navier-Stokes, sauf dans I'expression de la force de gravité.

2.3.1 Les équations du mouvement moyen :

Avant d'exposer le modéle RSM, il est l1égitime de se poser la question de la maniéere dont on parvient a
établir les équations de Reynolds et pourquoi il est nécessaire de recourir a une modélisation. Dans ce
contexte, l'accent est mis sur les écoulements incompressibles, ce qui implique la vérification de I'équation
de continuité :

a .
i (2.4)

axi
Et les trois équations de quantité de mouvement :

du; ou; _ l apP 62ui

Tty - 20 xu—Q(Q x 1)+ pAOg; (2.5)

a_xi - p 6_xl 0x;0x;
Les variables utilisées dans cette expression sont les composantes :

e Lavitesse (u; )

e Lapression (p)

e La densité constante (p)

e La viscosité cinématique (v)

L’équation de conservation d’énergie :
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00 90 _ 9 (vae) (2.6)

ot ' Jox;  ax;\Prox;

Deux forces additionnelles se manifestent dans le bilan de quantité de mouvement :

La force de Coriolis, f, = —2Q X u (2.7)
La force centrifuge, f, = —Q(Q X 1) (2.8)

La présence de ces forces de Coriolis et centrifuges complique la prédiction des écoulements turbulents
en rotation, car elles influencent tant le mouvement moyen que le champ turbulent, ce qui altére la structure
et les caractéristiques de ces écoulements. La force centrifuge est dirigée radialement vers l'extérieur et
dépend de la position du point ou elle agit ainsi que de la vitesse angulaire Q ; son intensité, || f, I|l= Q?r,
augmente avec l'augmentation de la vitesse angulaire. D'autre part, la force de Coriolis agit
perpendiculairement au plan formé par Q et u.

L'amplitude de la force centrifuge, représentée par |l f ll= 2Q |l u |l sin(a) ou o formé entre Q et u,
est plus importante lorsque I'angle a se rapproche de 90 degrés (o =+ g)

Pour décrire les grandeurs instantanées telles que la vitesse, la pression et la température, on les
décompose en deux parties distinctes : une partie moyenne statistique en majuscule et une partie fluctuante
en minuscule, comme le montrent les équations suivantes :

Uu; = Ui + ul{ (28)
p; = P; +p; (2.9)
P=0+0 (2.10)

En utilisant la méthode de décomposition de Reynolds pour la résolution de I'équation de continuité, on
peut obtenir I'expression suivante pour le champ moyen en prenant la moyenne d'ensemble :

ou;
axi

=0 (2.12)
En soustrayant cette équation a I'équation de continuité pour le mouvement instantané, on peut obtenir
I'expression suivante pour les fluctuations de vitesse :

S (2.12)

axi

Cela indique clairement que les quantités moyennes et fluctuantes doivent toutes deux satisfaire
I'équation de continuité.

Les trois composantes de la vitesse moyenne sont données par :

Z—ZJFUJZ—;]] +u}2—ﬁ=%§—;+v %+ﬁﬂ§gi—2€ukﬂﬂk (2.13)
La condition d'incompressibilité sur les fluctuations implique que : u]’ Z—zi = u]{ :u_‘;";
On définit alors le tenseur de Reynolds par :

Rij = —pujy; (2.14)

Finalement les équations moyennées s'écrivent :
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6UL Ui _ _19P
+ Ula T pox; pax (TU + Ru) + pABg; — 28 U; (2.15)
P aU; U ;
Avec T;; = (a_xj + 6_xj> (2.16)

90 90 0 (v 90 —) (2.17)

; ———u'f
at J ox; 6x] Pr 0x;

Il est clair que dans cette forme, les équations du champ moyen de vitesse different de celles du champ
instantané, car un nouveau terme lié a I'impact du champ fluctuant apparait dans ces équations.

uu Uy u'w
Rij=—plu'v vV vw (2.18)
uw' v'w w'w

L'utilisation de ce tenseur engendre l'introduction de six inconnues additionnelles, ce qui pose un
probléme de fermeture du systéme. Ainsi, les modeles de turbulence ont pour objectif de proposer des lois
phénoménologiques (soit algébriques soit différentielles) afin de résoudre cette problématique de fermeture.

2.3.2 Classification des modeles de turbulence :

En général, il existe deux catégories principales de modeles de turbulence :

— Les modéles de premier ordre a viscosité turbulente, basés sur I'hypothése de Boussinesq (qui sera
expliquée plus tard) et qui modélisent les tensions de Reynolds directement a travers la viscosité
turbulente.

— Les modeles de second ordre qui calculent les tensions de Reynolds directement en modélisant les
moments d'ordre supérieur.

Pour les modéles de premier ordre, la classification se fait en fonction du nombre d'équations d'évolution
supplémentaires du modeéle, qui peut étre soit nulle (modéle de longueur de mélange), une seule équation
(modéle de I'énergie cinétique turbulente k), ou deux équations (modéles k-¢, k-o, etc.).

Le choix du modeéle de turbulence doit étre effectué en fonction des informations que l'on souhaite
obtenir a partir de la simulation, étant donné que la qualité des résultats est étroitement liée au modéle
utilisé.

2.3.2.1 L'hypothése de Bousines : concept de la viscosité turbulente :

En 1897, Boussinesq a suggeré une relation entre le tenseur de Reynolds et le champ moyen de vitesse,
a travers :

6UL 2 an
Rij = e (ax] + ) 2 (ol +u, 224 5 (2.19)
2
Avec: p, = pc, = (2.20)

Ue - laviscosité turbulente

L'objectif de la modélisation de la turbulence est d'établir une relation entre u, et les autres variables
inconnues du probléme pour clore le systéme d'équations a résoudre. 1l convient de souligner que le dernier
terme du membre de droite est équivalent & la divergence de U, qui s'annule pour un fluide incompressible,
ce qui entraine que R;;  peut étre exprimé comme sulit :
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Ry = u (a”‘ + %) (2.21)

Ox; Ox;

2.3.3 Les équations de transport des tensions de Reynolds :

Les équations de transport des tensions de Reynolds sont dérivées a partir des équations des vitesses
fluctuantes. En soustrayant les équations de quantité de mouvement instantanées des équations de quantité
de mouvement moyenne, nous pouvons obtenir les équations de transport pour les fluctuations des tensions
de Reynolds.

duy duy 1 aP
o ct Ui, oxj ~ T oom pax (Tl] + Ru) + BABg; (2.22)
Avec T, = U (696]- + 6xi) (223)

En effectuant le produit scalaire de chaque équation de transport des fluctuations avec les fluctuations,
puis en prenant la moyenne définie précédemment, nous obtenons les équations de transport des contraintes
ou tensions de Reynolds.

OR;;
_ o)
Avec CU = xr (225)
Drij = [pu' -+ P'(Sejuf + S| (2.26)
] d (1
7 oY | 9y
Pijj=—p (uiuk 6_x;i + ujuy, a) (2.28)
Gij = —pP (giu;—_e + gjuTe) (2.29)
o 2.30
¢ij - an axi ( ) )
o g, 0utY
Y Oxj Oxy
(2.31)
Gij = —pB (giu;—,g + gjuTg) (2.32)
Ou
Qij . Les composantes de vecteur rotation Q et €;,, le tenseur de permutation.
Cij : Taux de variation temporelle et convective.
Drj : Terme de diffusion due a la convection moyenne liée au mouvement d’agitation
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Et a I’action des fluctuations de pression.
Dy;j : Terme de diffusion due a la viscosité du fluide.
P;; : Terme de production résultant du travail des contraintes de Reynolds soumis aux

Gradients de vitesse moyenne.

Gij : Terme supplémentaire d0 a la gravité, qui représente la production ou destruction par effet de
flottabilité.
Oij : Terme de redistribution par les fluctuations de pression de I’énergie cinétique suivant les

composantes de la vitesse.
€;; - Terme de dissipation visqueuse.

L'effet de I'accélération de Coriolis est illustré par le terme supplémentaire F;; ce qui souligne que
seule la force de Coriolis a un impact direct sur le champ fluctuant. En revanche, la force centrifuge
n'intervient pas dans le bilan de la vitesse fluctuante.

Leterme F;;  représente la redistribution de I'énergie turbulente entre les différentes composantes.

Le terme de production de Coriolis est donc responsable de la redistribution de I'énergie turbulente au
sein du tenseur de Reynolds. Cependant, il ne modifie pas la quantité totale de cette énergie, ce qui implique
que I'équation de transport de I'énergie cinétique turbulente reste inchangée. Cela s'explique par le fait que,
comme nous l'avons vu dans le paragraphe précédent, la force de Coriolis n'effectue aucun travail.

L'équation (2.24) ne résout pas le probléme de fermeture car elle introduit d'autres corrélations d'ordre
supérieur.

La fermeture au second ordre se concentre uniquement sur I'utilisation d'équations pour les corrélations
d'ordre deux et vise a représenter les corrélations inconnues de ces équations.

2.3.4 Modeles de fermetures :

La modélisation de la turbulence est un sujet de recherche largement exploré, et ses applications pratiques
couvrent divers domaines. Depuis les travaux pionniers de Boussinesq et Prandtl [1975], de nombreux
modeles ont été proposés. Les développements récents introduisent des modeles de transport basés sur les
tenseurs de Reynolds, dont les coefficients dépendent des parameétres d'anisotropie et utilisent des
approximations d'ordre supérieur pour les corrélations de pression. Ces modeles permettent de décrire des
états de turbulence "extrémes" caractérisés par de fortes anisotropies.

Pour modéliser un écoulement turbulent, la modélisation turbulente repose essentiellement sur l'utilisation
d'une série d'équations mathématiques pour expliquer le mélange et la diffusion accrus dus aux fluctuations
turbulentes. Les modeles de turbulence permettent de prédire les inconnues fondamentales, telles que les
contraintes de Reynolds.

Le choix d'un modele de turbulence dépend de plusieurs considérations, telles que la physique impliquée
dans I'écoulement, le niveau de précision requis, les ressources de calcul disponibles et la durée de la
simulation. Pour choisir le modéle le plus approprié pour une application donnée, il est nécessaire de
comprendre les capacités et les limitations des différentes options disponibles.

ANSY'S Fluent propose les options suivantes de modéles de turbulence :

e Les modeles (k-¢) (Standard, RNG, Realisable)
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e Le modeéle k - ® SST (Shear Stress Transport ou Transport d'effort de cisaillement)
e Modele algébrique (RSM) (Algebraic Stress Model)

2.3.5 Le modele k-¢ :

Le modele k-¢ est I'un des modeles de turbulence les plus largement utilisés en mécanique des fluides
numeérique. Il est utilisé pour simuler et prédire les caractéristiques du flux turbulent, telles que la turbulence
de I'écoulement, la dissipation d'énergie et les échelles de tourbillons.

2.3.5.1 Egqguation de l’énergie cinétique :

Pour mieux décrire les caractéristiques de la turbulence, nous allons développer une équation qui modélise
le transport de I'énergie cinétique turbulente moyenne. En effectuant la trace (avec l'indice i = j) dans
I'équation 2.24

L'énergie cinétique turbulente est calculée en prenant la moitié de la somme des composantes normales
des tensions de Reynolds, c'est-a-dire :

k= %u{u{ (2.35)

Dans cette expression,u; représente les fluctuations de vitesse turbulente dans la direction i .

k=§(u'2+v’2+w'2) (2.36)

Nous déduisons alors I’équation de transport de 1’énergie cinétique turbulente :

Ok |y O _ _prr0U) 10w 10w 0Pk 0uj0u; (2.37)
at Lox; T ox; 2 ox; p 0x; x;x; dx; x; '
0K
Ck = Uia_xi (238)
i
__2 (P_' 1 ') _, %K

Dy = ox; [ui > + S U Vom (2.40)
On déduit I’équation modélisée de 1’énergie cinétique turbulente :
ok Ok _ 0 ﬁ) a_"] ou; | 9Uj\ Ui _
at + Ul 0x; o 0x; [(v + o/ 0x; t U (ax,- + Ox;) 0xj € (2'41)

Finalement en remplagant v, par sa valeur en fonction de k et de € on obtient :

ok 2k _i[(U_I_CukZ) 6k] rc, (%4_%)%_5 (2.42)

E ia_xi - 6xi Ok& 6_xl ax]- axi ax]'

2.3.6 Modélek—w :

Le modéle k - ® est basé sur les travaux de Kolmogorov en 1942 et consiste en deux équations de
transport. La premiére équation concerne I'énergie cinétique turbulente k et repose sur une équation de
transport spécifique. La deuxiéme équation concerne la fréquence caractéristique de la turbulence o, qui est
lI'inverse d'une échelle de temps. En d'autres termes, ® représente 1'échelle de temps caractéristique de la
dissipation de I'énergie cinétique k. Une maniere alternative de visualiser  est comme le rapport €/k, ou €
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est un parametre supplémentaire. Depuis sa proposition initiale, ce modéle a connu de nombreuses
améliorations qui ont conduit aux deux équations de transport suivantes :

Ty = (v L)L +vt(%+ﬁ)%—ﬁ*kw (2.43)

6xj - 6xj Ok1 6xj axj axi ax]-

Ou v, représente la viscosité cinématique turbulente qui s'exprime en fonction de k et ® par :
k
Ve =~ (2.44)

Dans cette équation, on observe une similarité avec I'équation de transport de k dans le modele k—¢. Au
c6té droit de I'équation, on retrouve un terme de diffusion moléculaire et turbulente, suivi d'un terme de
production, et enfin, un terme de dissipation de k. Toutefois, il reste deux nouvelles constantes a déterminer
dans cette équation : ox et B .

L'équation pour ® est donnée par :

ow ow 0 vy ) 6w] 1) oU;  0U;\aU; 2 2
— f— = — —_— ) — — — 4+ | —=— 4
ot + U] 0x; Ox; (v + ocwl/ 0x1 ta Kvt ox; + 0x; ) 9x; Bw ( 5)

Les différents coefficients et constantes apparaissant dans ce modéle sont présentés dans le tableau suivant :

Tableau 3 : les déférents coefficients apparaissant dans le modele k-oméga

o= 13 B = Bofp B* = Bofp Op1 = 2
25
125 7100
1+70X, Q:QeiSis
fﬁ - W — istesjoji
1+80X,, w (ﬁsw)3
_ 1[0, _au; _ 1(%U, U
-Qis T2 (6x5 6xi) Sis = 2 (axs + axi)
1 si X;<0 — 10K 3w
J Xk = 03 9Xg 0Xs
fp=
1+680X7 .
; SIX;>0
1+4-00X]-

2.3.7 Lemodele k - @ SST (Shear Stress Transport ou Transport d'effort de cisaillement) :

Utilisé pour modéliser la turbulence dans les écoulements fluides. Il s'agit d'une approche ameliorée du
modele k - ® qui intégre la prise en compte des contraintes de cisaillement. Le modéle SST combine les
avantages du modéle k - o et du mode¢le k - € pour mieux capturer les caractéristiques de la turbulence dans
differentes conditions d'écoulement. Il est largement utilisé dans les simulations numeriques pour prédire les
flux turbulents avec une plus grande précision

Ce modele a été développé par Menter [45]en se basant sur le modéle k- standard. Il combine la
formulation du modele k-o prés de la paroi avec le modele k-g dans la région centrale de I'coulement. Une
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fonction de transition est utilisée pour relier les deux formulations. Le modele SST est défini par I'équation
suivante :

SST = F(ky — @) + (1 = F)(ky — €) (2.46)

La fonction F varie de 0 au centre de I'écoulement a 1 pres de la paroi. L'idée derriere ce modeéle est
d'utiliser les bonnes caracteristiques du modeéle k- en présence d'un gradient de pression adverse, tout en
évitant les inconvénients d'un modéle sensible aux valeurs de ® dans 1'écoulement libre.

Pour formuler correctement ce probléme, les équations du modele k-g sont réécrites en fonction de la
fréquence turbulente, puis modifiées pour tenir compte du transport des contraintes de cisaillement.

e Transport d’énergie cinétique turbulente :

k| gy Ok _ i[(v T ("’”L + a”f)% — Bkw (2.47)
Ok3

ot~ Jox; ox; 0x; 0x; ) dx;

e Transport de la fréquence turbulent, modéle SST :

.. [( +—)"—“’]+a9vt<%+%)%—ﬁ3w2+2—(1‘F1)la—"a—w (2.48)

at J ox; 6xJ w3/ 0xj k Ox; Ox; ) 0x; Op2 0xj0x;
Les coefficients du modele ( K — w ) et du modéle (K — &) sont donnée par le tableau :

Tableau 5 : les coefficients du modele (k-m) et du modéle (k-¢)

k-w Okq Ow1 B1 B*
1,176 2,0 0,075 0,09

k- Ok2 02 B2 B*
2,0 1,168 0,0828 0,09

2.4 Modele algébrigue (ASM) (Algébraic Stress Model) :

Le modele algébrique (ASM) (Algebraic Stress Model) est une approche qui permet de prédire les
contraintes de cisaillement turbulentes dans les écoulements fluides. Contrairement aux modéles de
turbulence basés sur les équations de transport, I'ASM utilise des équations algébriques pour estimer
directement les contraintes de cisaillement a partir des variables moyennées du flux.

En utilisant les équations de tensions de Reynolds, il est possible de simplifier le systéme en un modeéle
algébrique plus facile a résoudre, tout en préservant les caractéristiques essentielles des équations d'origine.
En effet, les gradients des tensions de Reynolds dans I'équation (2.24) sont remplacés par des modeéles
appropriés. Launder (1982) a formulé la proposition suivante :

Et
D;; = Dy [(1+ﬁ)#——5--ﬁl (2.49)

Avec a et sontdes constantes empiriques de valeurs 0,3 et —0,8 respectivement
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Les equations de tension de Reynolds équation (2.24) peuvent étre modélisées de la maniére suivante,
en utilisant une approche algébrique basée sur les composantes de fluctuation du champ de vitesse (u; et

ui )

C. (1 )?“5'—25-- =D ——5-- P, + G; Fij—2eb; (2.50
k t+a Kk k )8+lj+ lj+¢)lj+ ij 3 ij ( )

Lorsque l'on effectue la substitution des termes modélisés dans I'équation de tension de Reynolds
(équation 2.24), on obtient I'¢équation suivante :

.1
lu]

Cr [(1+a) ——6--al Dy, [(1+ﬁ) K --ﬁl+PU+GU+¢>(1) o + @i + Fy—2edy
(2.51)

Apres avoir effectué quelques simplifications algébriques, le modéle algébrique en présence de la
rotation s'exprime de la maniére suivante :

Ci [(1 + a) . -5"“l D [<1 + B) --ﬁ] + Py + G+ b + 07 + 05" + Fiy— 228
(2.52)

Apres quelques simplifications algébriques le modele algébrique en présence de la rotation s’écrire :

.7 2
(1 - C,) (RS —2P%6y) + 0 =i = (uju] — 2Ksy)) (2.53)
Fij
Avec P13:PLJ+7]+GL]
(2.54)
n=C+0+a)(A+x—-1)+ (a—9)A
(2.56)
ol A=Z cx=2 T A=2
& & &

2.4.1 Equations gouvernantes :

Les équations fondamentales sont formulées sous forme différentielle, dérivées en prenant en compte
un volume de contrdle infinitésimalement petit fixe. Ces équations de conservation, comprenant la
conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de I'énergie, sont des équations aux dérivees
partielles non linéaires. Les analyses différentielles des écoulements de fluides et des transferts de chaleur
nécessitent l'utilisation de codes de calcul numérique tels que ANSYS FLUENT, ANSYS CFX,
OpenFOAM, STAR-CCM+ et dautres pour étre résolues de maniere  numérique.

e Conservation de la masse :

L'équation de conservation de la masse exprime le taux de variation de masse a l'intérieur d'un élément
de fluide. Elle est équivalente au flux net de masse entrant ou sortant de I'élément fluide et peut étre
formulée comme suit :

av 1 6u ow
ar 736 T, =0 (2.57)

e Conservation de quantité de mouvement :
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La conservation de la quantité de mouvement est une équation fondamentale qui décrit la relation entre
les forces appliquées sur un élément de fluide et son changement de mouvement. Elle est basée sur le
principe de conservation de la quantité de mouvement et s'exprime mathématiquement par une équation de
conservation.

La relation suivante représente I'équation de conservation de la quantité de mouvement en I'absence de
forces de volume :

—  Selon la coordonnée azimutale :

u v u2 ov 10p (6217 1dv v 10%v 2 0u 6217)
+ roe r +w 9z  por T or2 T ror r2 T r29602 1206 T 0z2 (2'58)

— Selon la coordonnée radiale :

ou  uodu uv 1 dp (62 10u u 10%u , 2 v )
v or + + W r  prad tv or? T ror r2 T r2 962 T 296 + (2.59)

— Selon la coordonnée axiale :

ow | udw _ _lop low 10w aw
17?+——+W—— Paz+ ( +r6r+r2692++622)+sz (260)

o Equation de conservation d’énergie :
L'expression suivante représente I'équation de conservation de I'énergie pour un écoulement compressible :

uaT 92T 19T 1 9°T T
pcp(v—+;£+W ) /1(67+;6—T+r—2ﬁ++—) (2.61)
Ou:u ,v ,w représentent respectivement les composantes radiale, tangentielle, axiale du vecteur

vitesse.

T

Figure 2-1 : Domaine d'étude des deux cylindres concentriques en entrefer lisse

e Equation de la température :

L'équation de conservation de la température est une équation fondamentale qui décrit le taux de
variation de la température dans un fluide. Elle est basée sur le principe de conservation de I'énergie et
s'exprime mathématiquement par une équation de conservation.
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w00 __10rfes fe0 0fex
_+V +[__]+W ~ T or _[ 26 ]_ ax (2.62)
Avec :
v 80 100 20
for = For — P, or for = —Co= ( ™y, [RrH 39] xxa)
20 100
20
Rgx a)
v 90 k 20 100 20
f@szG)x_P_Ta f®x=_COZ(er;_*‘[RxB;%]-l'Rxxa)
e Equation énergie cinétique :
wa 16r{r 1039] 0
— + V + [ ] + W— = Sources (K) — Puits (K) — et [;ﬁ] - (2.64)
Avec:
K 10K oK 10K
¢ = —Ckg( P [Rre ae] Ryx a) $o = —Ciy (Rer o T [Ree ] + Rox ax)

K 10K
G = _C"E( ™ [R’“’ r ae] Rocx 6x)

e Equation du taux de dissipation de I'énergie cinétique :

— + V + [W ] + W— = Source (¢) — Puits (&) — larfr - E%] - % (2.65)
Avec:
10 ) 10
U = — ( "3y [RT9 6;] Ry i) Vg = —C = (Rgr o [Rgg g] + Ry 6x)
K 1 0¢ de
ﬁx = _Ck (er or [Rxe r 59 + Rxx a)

2.5 Modélisation pres des parois :

La modélisation de la turbulence en couche limite bi et tridimensionnelle rencontre une grande difficulté
liée au traitement de la zone proche de la paroi. En effet, les modeles de turbulence mentionnés
précédemment ne sont valables que loin de la paroi. Dans le cas de la couche limite bidimensionnelle,
différentes techniques sont envisagées, telles que les modeles a faible nombre de Reynolds et la loi de paroi.

La zone proche de la paroi peut étre divisée en trois parties en fonction de l'influence de la viscosité

moléculaire. Cette division est généralement applicable a tous les écoulements pariétaux, comme illustré
ou

dans la figure. De plus, on peut considérer que le frottement total, defini par I'expression :t;,; = Ko, —

pu'v’

est constant dans toute la zone proche de la paroi.

j



Chapitre 2 Modélisation de la turbulence en présence de la rotation
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Figure 2-2:Profil des vitesses dans la couche limite

2.5.1 Lasous-couche linéaire :

A proximité immédiate de la paroi, il existe une zone ou les effets de la turbulence sont négligeables et
ou les effets de la viscosité moléculaire prédominent. Les conditions d'adhérence a la paroi se traduisent par

U (y=0) =0etu'=Vv'=0. Dans cette zone, le frottement total peut étre exprimé par :

U
aZYy:O

Tt (y = 0) = T, = U
(2.66)

Etant donné que le frottement total reste constant, on peut exprimer la vitesse moyenne de la maniére
suivante :

U =yL
(2.67)

Ainsi, le profil de vitesse est linéaire en fonction de la distance a la paroi. En utilisant I'analyse
dimensionnelle, on peut définir la vitesse de frottement a partir du frottement pariétal =, en utilisant la
relation suivante :

u= |2
p

(2.68)

Ce qui permet d'introduire une vitesse adimensionnelle :

ut =2 (2.69)
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Et une distance adimensionnelle :

+ =X
Yy =5 (2.70)
Ou

=Y
yi== (2.71)

La loi linéaire s’écrit simplement :
Ut =y* (2.72)
Les expériences montrent que cette loi linéaire est valable tant que y* < 5.

2.5.2 La zone tampon :

Dans cette région, les effets visqueux sont moins importants que le frottement turbulent mais ne peuvent pas
étre totalement négligés. Cette zone correspond a des valeurs de 5 < y+ < 30.

2.5.3 La zone logarithmique :

Une fois que I'on dépasse la zone tampon, le frottement est principalement di a la turbulence, et la
contribution de la viscosité moléculaire devient négligeable par rapport a la contrainte de cisaillement
turbulent. Par conséquent, on peut écrire :

Ttot = —pU'V’
(2.73)

On utilisant la vitesse de frottement définie précédemment, on peut exprimer la contrainte de Reynolds
de la maniere suivante :

—u'v' = u*?
(2.74)

Ainsi, la vitesse de frottement se manifeste comme une échelle caractéristique des variations de vitesse.
Etant donné que la viscosité moléculaire n'intervient plus dans cette région, il est nécessaire de construire,
: . . ou - . s i
par analyse dimensionnelle, une expression pour Fm en utilisant les échelles déja définies.

6U_u*
dy Ky

2.6 Conclusion :

Dans ce chapitre, nous avons abordé la modélisation de la turbulence en présence de rotation. La rotation
introduit des forces de Coriolis et centrifuges qui compliquent I'estimation du champ moyen et turbulent. De
plus, les travaux antérieurs ont clairement indiqué que l'utilisation de modéles plus avancés est nécessaire
pour prédire avec précision la structure de I'écoulement et le transfert thermique dans ce contexte spécifique.
Dans le chapitre suivant, nous exposerons la méthode employée dans la simulation, ainsi que les
caractéristiques du domaine physique, y compris les diverses conditions aux limites.
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3 Chapitre 3 : Approche numérique :
3.1 Introduction :

Actuellement, des avancées ont été réalisees dans le domaine des méthodes numériques et des modeles
de turbulence afin de mieux apprehender le transfert thermique dans les machines tournantes. Cependant,
ces méthodes sont encore au stade préliminaire étant donné la complexité de la modélisation de la turbulence
dans ce type d'écoulement.

En outre, les équations qui regissent ce phénomeéne sont des équations différentielles aux dérivées
partielles non linéaires, elliptiques et couplées. En raison de leur complexité, ces équations sont résolues a
I'aide de méthodes numériques.

Dans notre étude, nous avons opté pour la méthode des volumes finis. Ce choix est justifié pour plusieurs
raisons : premierement, cette méthode garantit la conservation de la masse pour chaque volume de controle.
De plus, elle est largement utilisée dans des logiciels commerciaux tels que FMUENT, FLOWS3D, etc.

3.2 Principe de la méthode des volumes finis :

Spalding et Patankard [32] ont développé la méthode des volumes finis.sa grande simplicité de mise en
ceuvre a fait qu’elle a connu un essor fulgurant depuis les années 1970-1980

La méthode des volumes finis consiste a intégrer les équations de conservation des différentes grandeurs
physiques :

% (p®) + div(pUQ) = div(T[ygradd) + Sy (3.1)

Ou
f: Représente la grandeur a calculer (vitesse, pression...)
I' : indique le coefficient de diffusion

Les équations sont reformulées de maniere a étre linéaires afin de pouvoir étre résolues a l'aide d'une
méthode matricielle. Chaque point de calcul ou nceud est entouré d'un volume élémentaire dans lequel les
équations aux dérivées partielles seront intégrées. Pour deux points voisins, les volumes de contréle
respectifs doivent avoir un c6té commun. Par conséquent, I'ensemble des volumes de contrdle couvre la
totalité du domaine de calcul. Cette propriété fondamentale permet de mettre en évidence les propriétés de
conservation des flux de chaleur.

Dans le cas d'un écoulement axisymétrique et en l'absence du terme source @S (ou ¢ = T), I'équation peut
étre exprimée comme sulit :

g , d ¢ 0 99]_
§+£[u¢—[‘¢£] +5 v¢)—F¢£]—O (32)

96, 9)x | Wy _
3t Tax T oy =0 (3.3

U

Nous procederons a son intégration a travers le volume de contrdle et par rapport au temps t.

E



Chapitre 3 Méthodes numeérigue et code des calcules

Soit - [[[[. 22 dtdaxdy + [[[re,” 2= dxdydt + [[[]” %ydxdydt =0 (34)

swtq ot swtq
Lors de l'intégration de cette équation, nous supposons les conditions suivantes :
- A un instant donné, la température est uniforme a travers le volume de controle.
- Pour une valeur donnée de "x" ou de "y", le flux est uniforme le long de la face.
- Nous utilisons un schéma implicite afin d'assurer la stabilité du schéma dans le temps.
Q—O O Q

Zone N

_—

d’intégration —y

e
F
L

T

Figure 3-1 Volume de contréle a travers lequel se fait I’intégration

Aprés intégration, on aboutit a :

(@), — (@)5]axAy + [ Ue = J)dyAL + [ — Js)dx At = 0 (35)
Soit :
[()p = @)3] 5 +Ue = Juw) + Un —J5) = 0 (3.6)

AV : volume entourant le nceud P ( AV =AXAy )
(ps): Valeur au temps t +At

(¢)} : Valeur au temps t

3.3 Description du probleme :

La section qui suit nous plonge dans la configuration générale du modele que nous avons employé pour
I'ensemble de nos simulations. Elle illustre la maniére dont nous avons mis en ceuvre ce modele pour
représenter une machine électrique dans le solveur de dynamique des fluides computationnelle (CFD) et

présente une analyse approfondie de la résolution du maillage réalisée grace au logiciel de calcul GAMBIT .

Notre simulation a été exécutée au sein d'ANSYS Fluent 19.0.
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La géométrie que nous avons adoptée se compose de deux cylindres coaxiaux d'une longueur de 100 mm.
Le cylindre intérieur, en rotation, représente le rotor avec un diametre de 71 mm, tandis que le cylindre
extérieur fixe incarne le stator avec un diamétre de 75 mm. L'entrefer analysé, dans lequel les échanges
thermiques ont été étudiés, possede une épaisseur e de 2 mm. Les dimensions du domaine ont été
sélectionnées en prenant en compte les résultats d'une étude expérimentale menée par Kousa, qui portait sur
le transfert thermique d'un fluide dans un espace annulaire aileté. Dans cette configuration, de I'air, agissant
comme fluide caloporteur, pénétre avec une vitesse axiale spécifique et circule autour des ailettes ainsi qu'a
I'intérieur de I'entrefer.

m Conduite lisse

@ Stator ailetté -

Figure 3-2:Schéma explicatif des deux configurations
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La décision de choisir le concept de "stator ailette” parmi d'autres configurations possibles a été prise
aprés des essais approfondis concernant les calculs numériques. Cette sélection s'est fondée sur des
considérations relatives a I'optimisation de la performance de transfert thermique et a la cohérence avec nos
objectifs d'étude.

3.4 Configurations géomeétriques et parametres de contréle
3.4.1 Parameétres de contréle

Pour les trois configurations, le régime d’écoulement est contrdlé par 4 paramétres sans dimensions : le
nombre de Reynolds axial Reg, le nombre de Reynolds de rotation Reg, le rapport d'aspect de la cavité L et
son rapport des rayons s définis ainsi :

ReQZZVZ(RO_Ri); ReQ:QRi(Ro_Ri); L=

1% 1% h R,

ou v est la viscosité cinématique du fluide. Les valeurs des paramétres considérés sont données dans le
Tableau 3.1. et le tableau

Tableau 6 : Parameétres de contr6le pour les configurations let 2 et de Kuosa et al. [4,5].

Case A B C D
L 20
S 0.946
Req 11000 11000 11000 13800
Req 5570 10300 12266 5570
N 0.50 0.93 1.11 0.40

3.4.2 Configurations géomeétriques

Notre étude s'est focalisée sur deux configurations géométriques distinctes, partageant toutefois les
mémes conditions aux limites. Initialement, nous avons considéré des surfaces rotor-stator lisses, et
ultérieurement, nous avons introduit une variante ou la paroi du stator était ailetée le long du cylindre tandis
que l'autre restait lisse. Nous avons mené quatre simulations pour chacune de ces configurations, en variant
les vitesses d’entrer les vitesses de rotation pour chaque cas.

3.4.2.1 Cas d’un entrefer lisse en 2D

La configuration que nous avons adoptée pour cette étude repose sur un systéme composé de deux
cylindres coaxiaux disposés horizontalement, chacun ayant une longueur h. Le cylindre intérieur présente un
rayon Ri et est mis en rotation a un taux angulaire 2, tandis que le cylindre extérieur, avec un rayon Ro m,
reste immobile. Dans cette configuration, de l'air est injecté radialement au niveau du stator.

Méthodes numeérigue et code des calcules
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e

0,00 4500 90,00 (mm)
L Es——— 20 202EEsesssa |
22 50 67 50

Figure 3-4:géométrie de I'entrefer lisse a
I'aide de logiciel ansys fluent

Figure 3-3:dimension de la configuration d'un
entrefer lisse avec entrée radiale [37]

3.4.1.1 Configuration entrefer rainurée en 3D :

La configuration spécifique que nous avons explorée, appelée "dispositif entrefer rainuré en 3D", est
une représentation complexe d'un systeme rotor-stator au sein d'une machine électrique. Cette disposition
met en évidence la présence de 36 rainures rectangulaires qui ont été intégrées de maniére stratégique dans
la structure. L'interaction entre le rotor et le stator, deux éléments fondamentaux de la machine électrique,
est cruciale pour son fonctionnement.

L'une des caractéristiques clés de cette configuration est I'agencement des rainures rectangulaires. Ces
rainures, au nombre de 36, sont réparties dans I'entrefer de la machine. Chacune de ces rainures possede des
dimensions bien définies : elles ont une hauteur de 4 mm et une épaisseur de 2 mm. Cette géométrie
spécifique influence considérablement les écoulements d'air et les transferts thermiques a l'intérieur de la

Figure 3-5: géométrie de I'entrefer rainurée a
I'aide de logiciel ansys fluent E
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machine

3.5 Parametres numériques :

Les calculs ont été réalisés pour I'ensemble des 4 configurations que nous avons étudiées, en utilisant
deux modeles de turbulence distincts : le modéle k-o SST et le modele RSM. Ces choix de modé¢les sont
déterminants pour obtenir une représentation précise des phénomeénes turbulents a l'intérieur de I'entrefer de
la machine électrique.

3.5.1 Maillage :
3.5.1.1 Entrefer lisse :

Dans I'ensemble des modéles étudiés, l'utilisation d'un maillage de dimensions 140x250 dans le plan (r,x) a
conduit a des solutions indépendantes de la finesse du maillage.

80 noueds

‘+—»

100 noueds

250 noueds

140
noueds

Figure 3-6: maillage de I'entrefer lisse a I'aide de logiciel ansys fluent
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3.5.1. Entrefer rainure :

Dans l'optique de simplifier les calculs, nous avons choisi de restreindre la taille du domaine géométrique
a une périodicite de 10 degrés. Cette décision a été motivée par deux considérations majeures :
premiérement, réduire le nombre de nceuds afin de rendre le maillage plus gérable, et deuxiémement, affiner
le maillage dans la mesure du possible, tout en tenant compte des contraintes de performance de la machine,
en termes de temps de calcul (CPU) et de mémoire (RAM).

Le maillage lui-méme est de nature complexe, ce qui a nécessité une attention particuliére lors de sa
conception. Le logiciel Gambit a été employé pour créer le maillage ainsi que pour définir les frontiéres.
Toutes les quatre configurations ont été simulées en utilisant le modéle de turbulence k- SST. Grace a cette
configuration de maillage, nous avons pu obtenir des résultats qui se sont avérés satisfaisants et cohérents
par rapport aux données expérimentales, validant ainsi I'adequation de notre approche et de notre maillage
pour notre étude.

Figure 3-7: géométrie de I'entrefer rainuré a l'aide de logiciel ansys fluent

Construction de maillage :

La mise en place d'un maillage de qualité revét une importance fondamentale pour assurer la précision et
la fiabilité de nos simulations. Dans cette optique, nous avons soigneusement élaboré le maillage pour notre
configuration d'entrefer rainuré, en tenant compte de chaque détail essentiel pour une representation
adéquate du domaine d'étude.

En observant de prés les caractéristiques du maillage pour I'entrefer rainuré, nous pouvons constater une
approche méthodique dans la répartition des nceuds de calcul a travers l'ensemble du domaine. La
configuration du maillage a été adaptée aux spécificités du rotor et du stator, ainsi qu'a la géométrie des
rainures. Chaque rainure a été prise en compte dans le maillage pour capturer les éventuels tourbillons et
écoulements tourbillonnaires qui peuvent se former, influencant ainsi les transferts de chaleur et les
performances fluidiques.

On trouve ci-joint tous les détails de la configuration de notre maillage d’entrefer rainuré

Tableau 7: Détail des maillages étudiés pour la configuration d’entrefer rainuré.

| Rotor | stator | Epaisseur | Rainure
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Nombres des 40 40 30 Largeur | Profondeur
nceuds 20 20
20 nceuds
20 nceuds
10 nceuds it 10 nceuds
30 nceud

‘740 nceuds

Figure 3-8:construction de maillage d'entrefer
rainurée [38]

3.5.2 Conditions aux limites :

Une fois que la géométrie et le maillage du domaine physique étudié sont définis, nous procédons a la
spécification des zones géométriques sur lesquelles les conditions aux limites seront appliquées. Les
conditions aux limites sont choisies en fonction des besoins du modéle. Dans notre cas, les conditions
d'entrée concernent la vitesse d'entrée et les conditions de sortie concernent la pression de sortie. Etant
donné que toutes les équations qui décrivent un écoulement turbulent sont des équations aux dérivees
partielles, il est essentiel de définir des conditions aux limites appropriées pour résoudre ces équations.

Dans notre étude 1’écoulement turbulent, stationnaire et compressible, la premicére configuration est
bidimensionnelle et la deuxiéme et est tridimensionnel. Les températures sur le rotor et le stator ont été
fixées a 150°C et 100°C respectivement. L’air pénétre la cavité avec une température egale a la température
ambiante 20°C. Le lecteur peut se référer aux travaux de Kuosa et al [4,5] . Les détails sur toutes les
conditions aux limites peuvent étre vus dans le tableau comme indigqué ci-dessous.

3.5.3 Solveur

Dans les trois configurations, pour les modeles k-o SST et RSM, les calculs sont axisymétriques en
régime stationnaire. Un schéma upwind du deuxiéme ordre a été utilisé pour discrétiser les équations
conservations (momentum) avec un algorithme SIMPLE pour le couplage vitesse-pression.
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3.6 Conclusion :

La fluidique numérique, reconnue sous le sigle CFD (ComputationalFluid Dynamics), s'est revélée étre
un outil puissant dans la modélisation des écoulements liquides et la compréhension des transferts
thermiques au sein de systémes complexes. Dans le cadre de ce projet, I'application de la CFD a permis une
exploration approfondie des phénoménes de transfert thermique dans I'entrefer d'une machine électrique,
jetant ainsi les bases d'une meilleure compréhension des interactions entre les fluides et les surfaces.

A travers les différentes phases de ce travail, nous avons formulé des modéles numériques basés sur les
principes fondamentaux de la thermique et de la mécanique des fluides. Ces modéles ont été mis en ceuvre
grace a la plateforme de simulation ANSYS Fluent 19.0, qui nous a permis de discreétiser les équations de
conservation et d'obtenir des résultats numériques représentant les comportements réels des écoulements
thermiques.

Dans la section précédente, nous avons exposé en détail les configurations géométriques étudiées, allant de
I'entrefer lisse en 2D a I'entrefer rainuré en 3D. Ces variations de configuration ont été accompagnées d'une
série de simulations paramétriques visant a explorer l'influence des vitesses de rotation, des modéles de
turbulence et des conditions aux limites sur les performances thermiques. Les modeles k- SST et RSM ont
été adoptés pour modéliser la turbulence et ont fourni des résultats qui ont enrichi notre compréhension de
I'écoulement et du transfert thermique.

L'étape de maillage s'est avérée cruciale pour capturer avec précision les détails géométriques complexes des
configurations étudiées. La mise en place de maillages structurés et non structurés, réalisés respectivement a
I'aide d'ANSYS Fluent et de Gambit, a facilité la résolution des équations discrétisées et a permis de révéler
les phénomenes de transfert thermique a I'intérieur de I'entrefer.
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4 CHAPITRE 4 : RESULTATS ET DISCUSSIONS
4.1 Introduction :

Nous allons suivre une approche progressive pour présenter et discuter des résultats de nos études.
Initialement, nous explorons les échanges thermiques au sein de I'entrefer du moteur. Ces résultats sont
confrontés aux données de Kuosa [4,5]. Nous prenons en compte les influences des paramétres physiques et
géomeétriques sur le transfert de chaleur.

Ensuit on a étudié le champ thermique et le champ hydromécanique et on va faire les calculs pour un
entrefer lisse et rainure Pour pouvoir les comparer et en tirer une conclusion pertinente.

De plus, pour les trois configurations étudiées, nous normalisons la vitesse tangentielle moyenne par la
vitesse de rotation du cylindre intérieur (QRi), tandis que la vitesse axiale est normalisée par le débit de
fluide. Le rayon est adimensionné pour varier entre 0 (rotor) et 1 (stator).

4.2 Validation avec I'études de Kousa

Selon le tableau 8, le modele RSM présente une erreur de 18,5 % par rapport aux résultats de Kuosa et al.
[4,5] pour le cas A, tandis que tous les modeles sous-estiment le coefficient moyen de transfert de chaleur
pour le stator. Dans I'ensemble, le modéle k- SST offre la meilleure concordance globale. La performance
moyenne du modele RSM est attribuée a la sous-estimation des intensités de turbulence, peut-étre due a
I'utilisation de schémas upwind et du modéle sous-maille Smagorinsky-Lilly. Les futurs calculs envisageront
I'utilisation de schémas centrés avec le modéle Smagorinsky ou WALE.

Tableau 8 : : Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du rotor. Comparaison avec les données de
Kuosa et al. [4 ,5]. Les pourcentages représentent les écarts relatifs par rapport aux valeurs expérimentales

Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du rotor (W /m?K)

Rey = 11000
Req = 5570 (case A) Req = 11000 (case B)
K-w SST 446 (49.7%) 420
RSM 353 (18.5%) 350
Expérience [2] 298 -

Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du stator (W /m?K)

Rey = 11000
Ren = 5570(case A) Ren = 10300(case B)
K-w SST 214 (16.4%) 258(9.5%)
RSM 175 (31.6%) 163(42.8%)
Expérience [2] 256 258
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4.3 Reésultats numérigues et interprétations :
4.3.1 Entrefer lisse :

Dans la section précédente, nous avons généré une série de graphiques essentiels pour approfondir notre
comprehension des phénomenes en jeu. Dans le cadre de notre étude en 2D, nous avons réalisé plusieurs
figures captivantes, chacune apportant un éclairage spécifique sur les mécanismes thermiques et
hydrodynamiques dans I'entrefer de la machine électrique

4.3.1.1 Champ thermique

On observe sur la Figure (4-1) offre des informations cruciales sur le transfert de chaleur au sein de
I'entrefer de la machine électrique, en se concentrant sur les résultats de deux modéles de turbulence : k-o
SST et RSM.

Nombre du nusselt :

Dans la section du graphique (4.1.a) relative au rotor, il est manifeste que, pour le cas A, le nombre de
Nusselt local, calculé a I'aide du modéle de turbulence k-o SST, se révele inférieur a celui obtenu par le
modele RSM. Cette observation suggére que le modele k-o SST prévoit un transfert de chaleur moins
intense le long du rotor par rapport au modele RSM, dans cette configuration particuliére. Cette disparité
pourrait résulter des caractéristiques propres a chacun des modeles de turbulence et de leur capacité a rendre
compte des phénomeénes de mélange et de turbulence a I'intérieur de I'entrefer.

Dans la partie du graphique (4.1.b) concernant le stator, il est également évident que le nombre de Nusselt
local obtenu a partir du modele de turbulence k-o SST est inférieur a celui obtenu avec le modéle RSM,
pour le cas A. Cette observation renforce I'idée que le modéle k-o SST tend généralement a sous-estimer le
transfert de chaleur par rapport au modéle RSM dans cette configuration.

Par ailleurs, il convient de noter une augmentation substantielle du nombre de Nusselt due a I'effet de
I'entrée radiale, ce qui ajoute a la complexité de ce phénoméne thermique.

En combinant les informations issues des parties (a) et (b), il apparait clairement que le modéle de
turbulence k-o SST a tendance a sous-estimer le transfert de chaleur par rapport au modele RSM pour le cas
A, a la fois le long du rotor et du stator. Cette observation pourrait indiquer que le modéle k- SST est
potentiellement moins sensible aux effets turbulents spécifiques a cette configuration, ou que le modele
RSM parvient a capturer de maniere plus précise ces phénomenes turbulents.

Ces conclusions revétent une importance significative pour le choix du modele de turbulence le plus
approprié dans cette configuration particuliére, ainsi que pour une meilleure compréhension globale du
transfert de chaleur a I'intérieur de I'entrefer de la machine électrique.
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case A k-osst
case A RSM

case A k-asst
case A RSM

Nu
Nu

(a) (b)

La Figure (4.2) présente la distribution axiale du nombre de Nusselt le long du rotor pour les quatre cas
étudiés. L'observation de ce graphique révele une tendance intéressante dans le comportement du nombre de
Nusselt en fonction de la position axiale.

Tout d'abord, il est clair que le nombre de Nusselt augmente de maniere significative a l'entrée du rotor
pour tous les cas. Cette augmentation initiale est principalement attribuable a I'impact de I'entrée radiale du
fluide, qui favorise le transfert de chaleur a cette localisation.

Figure 4-1 : Profils axiaux du nombre de Nusselt local le long du rotor (a) et du stator

(b)

Cependant, a mesure que l'on progresse axialement le long du rotor, on observe une diminution
progressive du nombre de Nusselt, jusqu'a ce qu'il atteigne une valeur minimale a la sortie du rotor. Cette
diminution peut étre associée a plusieurs facteurs, notamment la réduction de la turbulence et du mélange
thermique a mesure que le fluide s'écoule dans le rotor.

Il est également intéressant de noter que le cas ou la vitesse d'entrée est plus élevée(le cas 2), présentent
géneralement des valeurs de nombre de Nusselt plus élevées le long du rotor par rapport aux autres cas.
Cette observation suggeére que des vitesses d'entrée plus élevées favorisent un transfert de chaleur plus
important a l'intérieur du rotor.

En résumé, le graphique de la distribution axiale du nombre de Nusselt met en évidence l'impact
significatif de I'entrée radiale sur le transfert de chaleur initial, suivi d'une diminution progressive du nombre
de Nusselt a mesure que I'on avance dans le rotor. De plus, il souligne que des vitesses d'entrée plus élevees
sont généralement associées a des valeurs plus élevées de nombre de Nusselt, ce qui peut avoir des
implications importantes pour la conception et lI'optimisation des échangeurs de chaleur utilisés dans les
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machines électriques.

case
case
case
case

cow>

Nu

200 —

100 —| —

(a) (b)

Figure 4-2: Profils axiaux du nombre de Nusselt local le long du rotor (a) et du stator (b)

Variation de la température :

La figure (4-3) présente des profils de température a différentes positions le long de I'axe d'un systeme,
notées z* = 0.2, z* = 0.5 et z* = 1, pour le cas A. Ces profils de température offrent des informations
cruciales sur la distribution thermique a l'intérieur du systéme et révélent plusieurs caractéristiques
intéressantes.

En examinant I'entrefer & différentes positions axiales, nous avons pu observer la formation de deux
couches limites thermiques extrémement minces, localisées au niveau du rotor et du stator. Ces couches
limites marquent des zones cruciales ou l'interaction entre le fluide et les surfaces du stator et du rotor joue
un role déterminant dans le processus de transfert de chaleur. A l'intérieur de ces couches limites, la
température du fluide subit des variations rapides, mais elle demeure relativement stable a I'intérieur de cette
région. Cette observation met en lumiere la complexité et la subtilité de I'interaction entre le fluide et les
parois du cylindre, ce qui a un impact significatif sur la maniere dont la chaleur est distribuée au sein du
systeme.

En ce qui concerne la zone centrale de I'entrefer, qui correspond a la région située entre les cylindres,
nous avons remarqué que la température atteignait des valeurs spécifiques a chaque position axiale. Par
exemple, pour le cas A, a z* = 0.2, la température est T* = 0.42, a z* = 0.5, elle est T* = 0.61, eta z* = 1,
elle est T* = 0.80. Ces valeurs marquent des points de référence importants dans la répartition de la
température a travers I'entrefer. La constatation que la température y demeure relativement basse par rapport
a celle enregistrée au niveau du stator suscite des interrogations pertinentes concernant les mécanismes sous-
jacents du transfert de chaleur dans ce systéme complexe.
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Figure 4-3: Profils de température a différentes positions axiales m, z*=0.2, z*=0.5, et z*=1 pour le cas A.

4.3.1.2 Champ hydrodynamique :

Dans le but dacquérir une compréhension plus approfondie de la structure du flux, une démarche
consiste a investiguer I'impact des nombres de Reynolds axiaux et de Reynolds en rotation sur le champ de
vitesses, tout en analysant comment la rotation influence les caractéristiques de la turbulence. La Figure 4
illustre en détail les profils de vitesses moyennes axiales et tangentielles associés a cette étude, avec des
résultats issus de deux modeles de turbulence distincts.

Variation de la vitesse axiale et tangentielle :

Dans nos simulations de I'entrefer lisse, nous avons utilisé deux modeles de turbulence : le modele
RSM (Reynolds Stress Model) et le modéle k- SST (Shear-Stress Transport). L'analyse des profils de
vitesse axiale et tangentielle générés par ces modeles révele des différences notables.

Le modéle RSM se distingue par sa capacité a représenter en détail les tensions de Reynolds dans les
écoulements turbulents, conduisant a des variations plus marquées dans les profils de vitesse axiale. En
particulier, il capture efficacement les zones de recirculation, ou I'écoulement est fortement perturbé, comme
le montrent les profils de vitesse tangentielle.

En revanche, le modéle k- SST, bien qu'étant polyvalent pour un large éventail d'écoulements turbulents,
génere des variations plus lissees dans les profils de vitesse axiale. Les variations moins prononcées dans les
profils de vitesse tangentielle indiquent également une réponse moins intense aux détails locaux.

En conclusion, la comparaison entre les modeles RSM et k- SST souligne la capacité du modéle RSM
a capturer les zones de recirculation, qui jouent un rdle crucial dans la compréhension des écoulements
turbulents dans I'entrefer lisse. Ces zones de recirculation peuvent influencer significativement le transfert
thermique et la performance de la machine électrique, soulignant I'importance du choix du modéle de
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turbulence en fonction des objectifs de la simulation.
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Figure 4-4: Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle de la vitesse moyenne obtenues
pour z * = 0.5 et pour le cas A

La Figure (4-5) met en lumiere les profils des composantes axiales et tangentielles de la vitesse moyenne
des tensions normales obtenues grace au modele RSM. Ces résultats sont présentés pour les quatre cas tests,
tous situés a la position z*=0.5. Une observation intéressante se dégage de ces profils, et elle peut étre mise
en contexte.

Pour chacun des quatre cas, les profils de vitesse axiale présentent une similitude frappante avec le profil
de Poiseuille turbulent caractéristique d'un écoulement dans un cylindre. Cette ressemblance souligne la
pertinence du modéle RSM pour capturer les caractéristiques dynamiques de I'écoulement dans cette
configuration spécifique.

En ce qui concerne la vitesse tangentielle, une relation significative émerge : elle affiche une croissance
proportionnelle a la vitesse axiale tout en manifestant une décroissance avec l'augmentation de la vitesse de
rotation. Cette tendance diverge de ce qui était prédit par les travaux antérieurs menés par Auber et al [34].
En effet, ces résultats contradictoires soulévent des questions intrigantes concernant les mécanismes sous-
jacents a I'écoulement et mettent en évidence la nécessité de réexaminer les modeéles existants pour mieux
comprendre l'interaction entre la rotation et les propriétés turbulentes de I'écoulement.
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Figure 4-5: Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle de la vitesse moyenne obtenues
pourz*=0.5

La Figure (4-6) présente les profils radiaux des composantes de vitesse moyenne axiale et tangentielle,
calculés a I'aide du modéle RSM pour le cas A, a différentes positions axiales.

En examinant de pres les graphes de la vitesse axiale dans I'entrefer lisse, une observation frappante
émerge : a une position z=0,2, la vitesse axiale atteint un pic significatif. Cette augmentation notable est
directement attribuable a I'entrée radiale d'air dans la cavité a cet endroit précis. L'air entrant avec une
certaine vitesse radiale génere une augmentation substantielle de la vitesse axiale a cet emplacement,
soulignant ainsi lI'impact significatif de la géométrie et des conditions d'entrée sur les caractéristiques locales
des écoulements dans I'entrefer lisse.

En ce qui concerne la vitesse tangentielle, nous observons des variations marquées. Ces variations sont
principalement dues a la non-conservation du débit dans certaines zones de I'entrefer lisse. La modification
de la vitesse tangentielle est le reflet de la redistribution des flux et des tourbillons engendrés par la
complexité des écoulements dans ce contexte. Cette observation met en évidence la nécessité de prendre en
compte la non-conservation du débit lors de I'analyse des écoulements et du transfert thermique dans cette
configuration.
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Figure 4-6: Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle de la vitesse moyenne obtenues
pour différentes positions axiales : z*=0.2, z*=0.5 et z*=1 pour le cas A

4.3.2 Entrefer rainurée :

4.3.2.1 Champ thermique :

L'introduction de rainures crée deux zones distinctes - les rainures elles-mémes et l'espace annulaire
adjacent - qui exercent une influence significative sur les mécanismes d'écoulement. En conséquence, le
comportement global des parois du stator et du rotor en termes de transferts thermiques est modifié, comme
illustré dans la Figure (4-7).

Nombre du nusselt :

Comparativement a la configuration d'entrefer lisse, une observation importante se dégage : une
variation marquée des nombres de Nusselt au niveau du stator. Cette variation souligne I'impact considérable
de la présence des rainures sur les transferts de chaleur. En particulier, le coefficient d'échange thermique le
long du rotor s'avere plus élevé que celui observé le long du stator.

Ces résultats mettent en évidence Il'importance cruciale des rainures dans la determination des
caractéristiques de I'écoulement et des transferts thermiques. La variation du coefficient d'échange thermique
le long du rotor par rapport au stator offre une compréhension plus approfondie des mécanismes sous-
jacents a ces différences, tout en soulignant l'influence significative des géométries locales sur le
comportement global de I'écoulement.
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Figure 4-7:Profils axiaux du nombre de Nusselt local le long du rotor (a) et du stator (b)

Variation de la température :

Dans la Figure (4-8), une analyse approfondie a été entreprise pour étudier de maniére détaillée le profil
de température a différentes positions le long de I'axe. Ces positions sont représentées par z*=0.2, z*=0.5 et
z*=1. Cette étude a été menée dans le contexte du cas A, qui se déroule au sein d'un entrefer rainuré. Les
résultats obtenus a partir de cette analyse ont permis de mettre en évidence plusieurs caractéristiques
cruciales du phénomeéne thermique sous-jacent.

Pour chacune des trois positions axiales mentionnées, des phénomeénes distincts et significatifs ont été
observés. L'une des découvertes les plus remarquables est la formation de paires de couches limites
thermiques extrémement fines sur les deux cylindres impliqués. Ces couches limites se forment dans des
régions trés proches de la surface des cylindres et jouent un réle crucial dans la distribution de la chaleur.
Elles sont entourées par une région intermédiaire caractérisée par une diminution marquée de la température
au niveau de la rainure.

Il est important de souligner que cette diminution de température dans la rainure a un effet significatif
sur le comportement global du systéme. Plus spécifiquement, elle entraine la disparition du mouvement de
recirculation qui etait auparavant présent dans la rainure. Ce phénomeéne est d'une importance particuliere
car il influence la maniére dont la chaleur est transférée et distribuée a travers le systeme.
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Figure 4-8: Profils de température a différentes positions axiales m, z*=0.2, z*=0.5, et z*=1 pour le cas A.

4.3.3 Etude comparative entre configuration 1 et confiquration 2 :

Dans la Figure (4-9), une analyse approfondie a été entreprise pour étudier de maniere détaillée le profil
de température a différentes positions le long de I'axe. Ces positions sont représentées par z*=0.2, z*=0.5 et
z*=1. Cette étude a été menée dans le contexte du cas A, qui se déroule au sein d'un entrefer rainuré. Les
résultats obtenus a partir de cette analyse ont permis de mettre en évidence plusieurs caractéristiques
cruciales du phénomeéne thermique sous-jacent.

Pour chacune des trois positions axiales mentionnées, des phénomenes distincts et significatifs ont été
observés. L'une des découvertes les plus remarquables est la formation de paires de couches limites
thermiques extrémement fines sur les deux cylindres impliqués. Ces couches limites se forment dans des
régions trés proches de la surface des cylindres et jouent un réle crucial dans la distribution de la chaleur.
Elles sont entourées par une région intermédiaire caractérisée par une diminution marquée de la température
au niveau de la rainure.

Il est important de souligner que cette diminution de température dans la rainure a un effet significatif
sur le comportement global du systéme. Plus spécifiquement, elle entraine la disparition du mouvement de
recirculation qui était auparavant présent dans la rainure. Ce phénomene est d'une importance particuliére
car il influence la maniére dont la chaleur est transférée et distribuée a travers le systeme.
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Figure 4-9:Profils axiaux du nombre de Nusselt local le long du rotor (a) et du stator (b)
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4.4 Conclusion :

En somme, les analyses détaillées et les interprétations des figures ont jeté une lumiére précise sur les
phénomenes thermiques et fluidiques complexes a l'intérieur de la configuration étudiée. Chaque figure a
apporté des informations cruciales quant a la distribution de la température, des vitesses et des
caractéristiques de I'écoulement, permettant une compréhension approfondie des interactions entre les
composants du systeme. Les profils de température le long de l'axe axial ont révélé des variations
significatives, marquant des zones de couches limites thermiques fines, ainsi qu'une région intermédiaire ou
la température demeure relativement constante. Ces découvertes suggerent des mécanismes complexes de
transfert de chaleur et soulévent des questions quant a I'impact de I'écoulement sur la distribution thermique.

Les profils de vitesse axiale et tangentielle ont offert un apercu clair des comportements dynamiques
de I'écoulement. L'observation des profils de vitesse axiale a différentes positions axiales a montré les
influences subtiles de I'entrée radiale sur la distribution radiale des vitesses. Les profils asymétriques et les
tendances de la vitesse tangentielle ont révelé des corrélations et des variations importantes liées a la vitesse
de rotation.

L'étude comparative entre les configurations lisse et rainurée a approfondi notre compréhension des
effets des variations géométriques. La formation de couches limites thermiques fines et leur interaction avec
la région de rainure ont été clairement mises en évidence. En particulier, la diminution de température dans
la rainure a influencé de maniere significative le comportement global du systtme en provoquant la
disparition du mouvement de recirculation.

En synthése, chaque interprétation des figures a contribué a dévoiler les mécanismes thermofluidiques
qui faconnent le fonctionnement de la configuration étudiée. Ces résultats ne sont pas seulement pertinents
pour la compréhension fondamentale des phénomenes, mais aussi pour l'application pratique dans la
conception et I'optimisation de systémes électromécaniques. Cette démarche analytique et numérique met en
exergue l'importance des méthodologies multidisciplinaires pour aborder les problémes complexes et offre
des perspectives prometteuses pour les futures recherches dans le domaine du transfert de chaleur et de la
mécanique des fluides.
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Conclusion générale

Le présent projet de recherche s'est concentré sur l'analyse et la modélisation des transferts
thermiques dans I'entrefer d'une machine électrique a grande vitesse. Cette étude a été entreprise
pour combler le manque de données disponibles dans ce domaine spécifique.

En conclusion, cette étude approfondie s'est attachée a analyser les caractéristiques complexes de
I'écoulement et du transfert thermique au sein d'une configuration d'entrefer rainuré et lisse dans le contexte
d'une machine électrique. Les résultats obtenus a partir des simulations numériques ont apporté des
éclairages significatifs sur les mécanismes sous-jacents et les phénomeénes thermiques en jeu.

La série de figures et de profils de température a différentes positions axiales, notamment z* = 0.2, z*
= 0.5 et z* = 1, a révélé une variété de comportements thermiques et fluidiques. L'observation des couches
limites thermiques fines formées sur les cylindres, ainsi que la région intermédiaire ou la température
demeure relativement constante, a mis en évidence l'interaction subtile entre les différentes parties du
systéme. La différence de température entre le ceeur de l'entrefer et le stator a souligné l'importance des
facteurs thermiques et a suscité des interrogations quant aux meécanismes de transfert de chaleur
prédominants dans cette configuration.

L'analyse des profils radiaux des composantes de vitesse moyenne axiale et tangentielle, a I'aide du modeéle
RSM, a montré une corrélation entre la vitesse axiale et la vitesse tangentielle, bien que cette derniére
diminue avec l'augmentation de la vitesse de rotation. Cette observation inattendue a ouvert de nouvelles
perspectives de recherche sur les interactions complexes entre rotation, forces turbulentes et comportement
de I'écoulement.

L'étude comparative entre deux configurations, notamment celles d'entrefer lisse et rainuré, a révélé des
phénomenes essentiels. La diminution de température dans la rainure a engendré la disparition du
mouvement de recirculation, ayant un impact significatif sur la maniére dont la chaleur est transférée et
distribuée a travers le systeme. Ces résultats ont soulevé des questions pertinentes sur la compréhension des
interactions thermiques et fluidiques dans des géométries complexes.

En somme, cette étude a fourni un éclairage précieux sur les mécanismes de transfert thermique et les
phénomenes fluidiques au sein de configurations spécifiques d'entrefer. Les découvertes réalisées, en
particulier celles concernant les couches limites thermiques, la répartition de la température et les
interactions complexes dans des géométries rainurées, ouvrent la voie a des recherches futures approfondies.
Les résultats obtenus constituent une base solide pour l'optimisation et l'amélioration des systémes
électromécaniques similaires, tout en soulignant I'importance d'une approche multidisciplinaire pour aborder
les défis thermiques et fluidiques dans les applications industrielles.
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LISTE DES SYMBOLES ET DES ABREVIATIONS

Abréviations

ASM : Algebraic Stress Model

LOADS : LOcally Analytic Differencing Scheme

PISO : Pressure Implicit with Splitting of Operators

PLDS : Power Law Differencing Scheme

QUICK : Quadratic Upwind Interpolation for Convection Kinematics
RSM : Reynolds Stress Model

SIMPLE : Semi Implicit Methode for Pressure Linked Equation

SST : Shear Stress Transport ou Transport d'effort de cisaillement
SUDS : Skew-Upwind Difference Scheme

T.C.P : Taylor —Couette- Poiseuille

Indices

r : Relatif au rotor

s : Relatif au stator :

a : Axial

t :Tangentiel

i : Rotor

0 : Stator

Reff : Reference

eff . Effectif

P : Noud considéré du maillage

E,W,N,S : Noeud considéré du coté Est, West, Nord, Sud
respectivement du noeud

e,w,n,s . Les faces Est, West, Nord, Sud, respectivement du volume de controle
considéré.

Propriétés du fluide

v : Viscosité cinématique du mélange (m?2.s™1)
U : Viscosité dynamique (Kg.m™1.s71)

Us : Représente une viscosité turbulente

p : Masse volumique (Kg.m™3)

0o : Masse volumique de référence (Kg.m™3)




T : Température (K ou °C)

Parameétres géomeétrigues

R; : Rayon du cylindre intérieur (m)
R, : Rayon du cylindre extérieure (m)
d=Ry—R; : Espace annulaire ou entrefer (m)
r : Distance a I'axe de rotation (m)
s = % : Rapport d’aspect
h : Hauteur des cylindres ou coefficient d’échange convectif
W.m2.K™ 1)
L : Largeur d'une encoche (m)
P : Profondeur de I'encoche (m)
n : Nombre d’encoche
Dy, : Diametre hydraulique (m)

Parameétres dynamiques :

g : Accélération de pesanteur ou gravité (m?.s71)

K : Energie cinétique turbulente (m?2.s™2)

N : Vitesse de rotation (tr. min *{—1})

(U, V, W) : Composantes de la vitesse moyenne axiale, radiale, Tangentielle (m.s™?1)

(u,v',w") :Composantes de la vitesse de fluctuation
(U, v, w*) : Composantes de la vitesse estimée

0 : Température moyen (K)

0 : Température fluctuant (K)

P : Pression moyen (Pa)

D' : Pression fluctuant (Pa)

v, : Vitesse axiale moyenne (m.s™?1)

V; : Vitesse tangentielle moyenne (m.s™1)

4 : Vitesse (m.s™1) ou volume (m?3)

Verr : Vitesse effective (m.s™1)

£ : Energie de dissipation (m?2.s~3)

Rij : Tenseur de Reynolds avec i, j=(r, 0, z), (m?.s2)

Nombres adimensionnels

Ta : Nombre de Taylor

Ta; : Nombre de Taylor pour le cylindre intérieur
Ta, : Nombre de Taylor pour le cylindre extérieur
Re : Nombre de Reynolds classique

Re, : Nombre de Reynolds axial

Re; : Nombre de Reynolds tengentiel

Recss : Nombre de Reynolds effective

Nu; : Nombre de Nusselt local au rotor

Nu, : Nombre de Nusselt local au stator

Nu : Nombre de Nusselt moyen

Pr : Nombre de Prandtl

Pr_t : Nombre de Prandtl turbulente

-




An, As, Ag, Ay, Ap : Coefficients dans le systéme d’équations algébriques Discrétisées

a,, as, Ap, Ay, . Aires des faces du volume de controle AA

A | P | : Fonction d’un schéma numérique en fonction du nombre de Peclet

D,,Ds, D, D, : Termes de diffusion dans le systeme d’équations algébriques

F, K, E,,F, : Termes de convection dans le systéme d’équations Algébriques
Cp . Coefficient de pression

Lettres Grecques

A : Conductivité thermique (W.m™1.C")

o : Diffusivité thermique (m?2.s™1)

a : Coefficient pondérateur de la rotation dans la vitesse effective
n : Vitesse angulaire du cylindre intérieur (tr/mn ourad/s)

K : Constant de Von Karman, (= 0.4187)

B : Coefficient de dilatation volumique (K1)

E : Taux de dissipation de I'énergie cinétique de la turbulence

(03 : Flux de chaleur (W)

w : Vitesse de rotation (rad. s™1) ou taux de dissipation de 1’énergie cinétique turbulente ( s™1)
bij : Tenseur de Kroneker
Eijk : Tenseur de permutation
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ANNEXE : La technologie vers I’entreprise

Les échanges thermiques au sein de I’entrefer du moteur machines

Business Model Canvas - BMC

elétriques

Porteurs de projet:
1-MERKHI DOUNIA

2- ASBAIRYMA

Promoteurs :
P-Mme HAMIDI KHAQULA

Projet Startup Simulation numérnque du transfert thermique dans l'entrefer d'une machine électrique

Partenaires cles :

- Universités et
laboratoires de recherche
pour la collaboration.

- Eventuellement, des
entreprises du secteur
électrique intéressées par
I'efficacité énergétique.

Coilts :

Activités Cles :

- Développement et
amélioration des modéles
de simulation.

- Collecte et analyse de
données.

- Redaction des articles de
recherche

Ressources clés :
- Equipe de recherche
compétente en génie

électrique et en thermique.

- Acces 2 des ordinateurs
puissants pour les
simulations.

- Financement de la
recherche,

- Salaires de I'équipe de recherche.
- Couts informatiques et de simulation,

- Frais de publication et de présentation lors de conférences.

Propositions de valeur :
- Modéles de simulation
numerique précis pour les
transferts thermiques dans
les entrefers de machines
électriques.

- Contribution 4 la
compréhension et &
I'amélioration de |'efficacité
énergétique des machines
électriques.

-Amélioration de la
durabilité des machines

Revenus :

Relation Client :

- Collaboration avec
d'autres chercheurs.

- Possibilite de fournir un
support technique aux
utilisateurs intéresses,

Canaux :

- Publications académiques
dans des revues
spécialisées.

- Présentations lors de
conférences et de
séminaires.

- Partage de données et de
modéles avec d'autres
chercheurs.

- Subventions de recherche.
- Financement de projets de recherche.

modéles,

Tableaux BMC

Code de projet -
05 15 3161

Clients :

-Les sociétés qui ufilisent des
genérateurs électriques
grande échelle, peuvent
bénéficier de ces simulations
pour optimiser leurs
opérations et réduire les
pertes d'énergie.

- Entreprises du secteur
automobile, aéronautique et
énergie renouvelable

- Les chercheurs en génie
électrique et en thermique
qui ont besoin de modéles de
simulation pour leurs travaux
de recherche.

- Les étudiants en génie
électrique et en thermique
qui peuvent utiliser ces
simulations dans leurs
études.

- Eventuellement, la possibilité de vendre des licences pour I'utilisation des
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Présentation de I’idée innovante

L'innovation technologique et I'esprit entrepreneurial sont deux forces puissantes qui fagonnent notre
monde moderne. L'innovation est le moteur de la transformation, un catalyseur de progres qui pousse les
esprits créatifs a repousser les limites de ce qui est possible. L'entrepreneuriat, quant a lui, est I'incarnation
de cette ambition, une volonté de donner vie & des idées révolutionnaires et de les mettre en ceuvre pour

résoudre des problemes concrets.

Dans cette dynamique d'innovation et d'entrepreneuriat, on développé une idée novatrice centrée sur la
modification de la géométrie des moteurs électriques pour améliorer considérablement leur systéme de
refroidissement. Cette initiative repose sur la conviction que repenser la structure conventionnelle des
moteurs électriques peut apporter des bénéfices substantiels. En optimisant la géométrie des moteurs, notre
objectif est de renforcer leur efficacité énergétique tout en réduisant les risques de surchauffe. Cela garantit
un fonctionnement stable et performant des machines électriques, un élément clé pour de nombreuses
industries. Cette idée est une illustration concrete de I'impact que l'innovation technologique couplée a
I'entrepreneuriat peut avoir sur notre capacité a résoudre des défis complexes et a améliorer notre vie
quotidienne. Elle incarne la vision audacieuse de créer un avenir plus efficace, durable et performant dans le

domaine des machines électriques.

Définition d’une startup/micro-entreprise

Une startup est une forme d'entreprise qui se distingue par sa jeunesse, son orientation vers l'innovation
et sa quéte de croissance rapide. Les startups sont souvent créées pour introduire une idée nouvelle, une
technologie disruptive ou une solution innovante sur le marché. Elles sont caractérisées par leur agilité, leur
capacité a pivoter rapidement en réponse aux retours des clients, et leur désir de devenir des acteurs majeurs
de leur secteur. Pour soutenir leur croissance rapide, les startups recherchent souvent des financements
externes, tels que des investissements en capital-risque, afin de développer leur produit ou service et
d'acquérir de nouveaux clients. Cependant, en raison de leur orientation vers l'innovation et de leur modeéle
de croissance rapide, les startups font également face a un niveau de risque éleve, et de nombreuses startups

échouent au cours de leurs premiéres années d'existence.

D'un autre c6té, une micro-entreprise est une petite entreprise caractérisée par sa petite taille, sa
simplicité organisationnelle et son chiffre d'affaires limité. Souvent gérées par un entrepreneur individuel,
les micro-entreprises opérent avec une structure organisationnelle minimale, ce qui les rend flexibles et
adaptables aux besoins du propriétaire. Elles peuvent étre présentes dans une variété de secteurs, allant de la
prestation de services aux activités de commerce de détail. Contrairement aux startups qui visent la
croissance rapide, les micro-entreprises ont tendance a étre plus axees sur la rentabilité et la durabilité a long

terme. Elles sont souvent autofinancées par leurs propriétaires et ont des besoins de financement limités. En
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résume, les micro-entreprises se concentrent sur des opérations simples et locales, visant a répondre aux
besoins de leur propriétaire, tandis que les startups cherchent a perturber leur secteur d'activité en

introduisant des innovations et en visant une expansion rapide sur le marché mondial.

Les startups ont un réle crucial a jouer dans le domaine du refroidissement des machines électriques et
du transfert thermique. Grace a leur orientation vers l'innovation, elles sont bien positionnées pour
développer de nouvelles technologies de refroidissement plus efficaces. Cela peut inclure la création de
systemes de refroidissement par liquide plus avancés, de matériaux thermiquement conducteurs de pointe ou
de dispositifs de gestion thermique intelligents. Les startups sont également compétentes dans le domaine de
la modélisation et de la simulation numérique, ce qui leur permet de concevoir des modeles avancés pour
prédire et optimiser les transferts thermiques dans les machines électriques. Ces modeles sont essentiels pour
concevoir des systemes de refroidissement plus performants. De plus, les startups axées sur la durabilité
peuvent concevoir des solutions de refroidissement qui réduisent la consommation d'énergie et minimisent

I'impact environnemental, tout en maintenant des performances élevées.

Leur réle en transfert thermique et les recherches scientifigue

Les startups et les micro-entreprises ont des réles distincts mais complémentaires dans le domaine du
transfert thermique, de la simulation numérique et de la recherche scientifique. Leur contribution est cruciale
pour faire progresser la compréhension des phénomenes thermiques, développer des solutions novatrices et

appliquer ces connaissances dans des applications pratiques.

Les startups jouent un rdle essentiel en tant qu'innovateurs. Elles sont souvent créées pour résoudre des
problemes thermiques spécifiques en développant de nouvelles technologies, de nouveaux matériaux et des
méthodes de gestion thermique avancées. Leur role consiste a repousser les limites de la recherche en
proposant des produits et des services novateurs qui améliorent I'efficacité énergétique, la dissipation de la
chaleur et la gestion thermique dans divers secteurs. Les startups investissent dans la recherche et le
développement (R&D), réalisent des expériences et développent des prototypes pour valider leurs concepts.

Elles contribuent ainsi a I'expansion des connaissances scientifiques dans le domaine du transfert thermique.

D'un autre coté, les micro-entreprises offrent des services pratiques liés au transfert thermique. Elles
fournissent un soutien technique précieux aux entreprises qui cherchent a optimiser leurs systemes de
gestion thermique existants. Les micro-entreprises de conseil proposent des recommandations et des
expertises specialisees pour améliorer I'efficacité thermique des equipements. Celles qui se concentrent sur
la distribution de composants fournissent des solutions concrétes, comme des ventilateurs, des dissipateurs

de chaleur, des fluides de refroidissement et d'autres produits essentiels pour le transfert thermique. Les

|
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micro-entreprises jouent également un réle dans la sensibilisation et la formation en aidant les entreprises a

comprendre 1'importance du transfert thermique et a mettre en ceuvre des pratiques thermiques optimales.

En ce qui concerne la simulation numérique, les startups et les micro-entreprises utilisent ces outils pour
modéliser et analyser les phénomeénes thermiques de maniere précise. Les startups tirent parti de la
simulation numérique pour valider leurs concepts innovants, en simulant le comportement thermique de
leurs produits ou de leurs systémes. Elles contribuent ainsi a I'application de méthodes de simulation de
pointe dans la recherche scientifique. Les micro-entreprises, quant a elles, offrent souvent des services de
simulation numérique aux entreprises pour les aider a modéliser et a optimiser leurs systemes thermiques.
Elles contribuent ainsi a I'application pratique des avancées en simulation numérique dans des contextes

industriels réels.

En somme, les startups et les micro-entreprises jouent des réles complémentaires dans le domaine du
transfert thermique, de la simulation numérique et de la recherche scientifique. Leurs contributions
combinées favorisent I'innovation, I'optimisation des systemes thermiques et I'application des connaissances

scientifiques dans divers secteurs industriels.

e Business Model Canvas :

Le business Model Canvas est un outil important pour la planification stratégique, la gestion
d'entreprise, I'innovation et la communication de la stratégie. 1l aide les organisations a créer et a adapter
leurs modeles économiques pour rester compétitives dans un environnement commercial en constante

évolution.il est utilisée pour les entreprises et les entrepreneurs, et il offre plusieurs avantages et importances

= Visualisation de la Stratégie : Le BMC permet de visualiser clairement la stratégie globale d'une
entreprise sur une seule page. Cela facilite la compréhension de la maniére dont I'entreprise crée,
fournit et capture de la valeur.

= Communication et Alignement : Il aide a communiquer efficacement la stratégie a I'ensemble de
I'organisation, en veillant a ce que tous les membres de I'équipe comprennent le modele économique
de I'entreprise.

= Identification des Opportunités : Le BMC encourage l'identification d'opportunités d'amélioration et
d'innovation. En examinant chaque composant, une entreprise peut trouver des moyens d'optimiser
son modele économique.
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= Réduction des Risques : 1l permet d'identifier les éventuels points faibles ou risques dans le modele
économique, aidant ainsi a élaborer des plans pour les atténuer.

= Prise de Décision : Il fournit un cadre pour prendre des décisions éclairées sur des changements
stratégiques, des investissements, ou des partenariats.

= Adaptabilité : Le BMC est flexible et peut étre mis a jour pour refléter les changements dans
I'environnement commercial ou les objectifs de I'entreprise.

= Planification Financiére : Il facilite la planification financiére en identifiant les sources de revenus et
les codts, ce qui est essentiel pour établir des prévisions financieres.

= Startup et Innovation : Il est couramment utilisé par les startups pour concevoir et présenter leur
modele économique aux investisseurs. Il favorise également l'innovation en incitant les entrepreneurs
a repenser les modéles commerciaux traditionnels.

= Gestion de Projet : Le BMC peut étre utilisé pour évaluer la viabilité d'un projet ou d'une initiative
avant de s'engager pleinement.

L_es composants celés de notre BMC :

Ce modele économique a été élaboré pour illustrer les fondements de notre projet de recherche

novateur, axé sur la simulation numérique des transferts thermiques dans les entrefer de machines
électriques. Il met en lumiere la maniére dont notre recherche crée de la valeur, interagit avec différents

acteurs et génere des revenus tout en gérant les codts associés.
Segments de Clients : notre recherche cible divers segments de clients telque
- Les fabricants de machines électriques, qui cherchent a améliorer la conception de leurs produits.

- Les ingénieurs et chercheurs en électrotechnique, désireux de comprendre et d'optimiser le

comportement thermique des machines.

- Les industries qui utilisent ces machines électriques, visant une efficacité accrue et des colts

d'exploitation réduits.

- Les gouvernements et régulateurs de l'industrie électrique, préoccupés par la durabilité et I'efficacité

énergetique.

Propositions de Valeur : Notre recherche propose plusieurs propositions de valeur essentielles telque

@
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- Une modélisation thermique avancée, offrant des perspectives inédites sur les transferts thermiques.

- Une compréhension approfondie du comportement thermique des machines, conduisant a une

optimisation.
- L'optimisation des performances et de I'efficacité énergétique, favorisant la durabilite.
- Une contribution a la conception de machines électriques plus efficaces et fiables.

- Un impact positif sur la durabilité environnementale gréace a la réduction des émissions de chaleur et

de la consommation d'énergie.

Canaux : Pour diffuser notre recherche, on utilise divers canaux :

- La publication d'articles académiques et de revues spécialisées pour partager nos découvertes avec la

communauté scientifique.
- Des présentations lors de conférences scientifiques et industrielles pour présenter nos avancées.

- Des collaborations étroites avec I'industrie électrique pour appliquer nos recherches dans des contextes

pratiques.

- La participation a des séminaires et la communication en ligne via les réseaux sociaux et les

plateformes académiques.

Relations avec les Clients : nous entretenons des relations diverses avec nos clients, notamment :
- Des collaborations de recherche avec I'industrie pour répondre a leurs besoins spécifiques.

- Le partage de connaissances avec d'autres chercheurs pour favoriser I'échange d'informations.

- La fourniture de support technique pour aider les utilisateurs a appliquer nos modeles.

- L'adaptation de notre recherche pour répondre aux besoins concrets de I'industrie.

Sources de Revenus : Plusieurs sources de revenus soutiennent notre recherche :
- Des subventions de recherche universitaire fournissent un financement initial.

- Le financement de projets de recherche industrielle gréace a des collaborations.

- Les honoraires de consultation pour nos services de conseil.

- Les licences de logiciels ou de modéles que nous développons.
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- Les possibilités de brevets pour protéger et valoriser notre recherche.

Ressources Clés : notre recherche repose sur des ressources essentielles, notamment :
- Une équipe de recherche hautement qualifiée pour mener des études avancées.

- Un équipement de simulation informatique pour créer des modeles numérigues.

- L'acces a des données expérimentales pertinentes pour valider nos modeéles.

- Un financement de recherche solide pour soutenir nos activites.

- Des collaborations industrielles qui fournissent une expertise et des données sectorielles.

Activités Clés : Les activités clés de notre recherche comprennent :

- La modélisation et la simulation numérique avancée des transferts thermiques.

- La collecte et I'analyse de données expérimentales pour valider les modéles.

- L'interprétation des résultats de simulation pour générer des informations exploitables.

- La publication et la communication réguliéres de nos résultats pour informer la communauté

scientifique et industrielle.

- La formation et I'encadrement pour transférer nos compétences aux utilisateurs de la recherche.

Partenariats Clés : nos partenariats clés sont cruciaux pour la réussite de notre recherche, notamment :
- Des collaborations avec I'industrie électrique pour des projets de recherche appliquée.

- Des partenariats avec d'autres institutions de recherche pour I'échange de connaissances et de

ressources.

- L'intégration dans des réseaux académiques et scientifiques pour accéder a une communauté de

recherche élargie.

- Des relations avec des fournisseurs de logiciels et de matériel spécialisés pour accéder a des outils de

simulation.

- Des collaborations avec des organisations gouvernementales pour la recherche et la réglementation.

Structure de Codts : Enfin, notre recherche engendre certains co(ts, tels que :

D



ANNEXE

- Les salaires de notre équipe de recherche pour rémunérer le personnel impliqué.

- Les colts liés a I'équipement de simulation, y compris I'acquisition et la maintenance.
- Les frais de publication et de participation aux conférences pour diffuser nos résultats.
- Les codts liés a la collecte de données expérimentales et a leur traitement.

- Les frais associés aux collaborations avec I'industrie pour la recherche appliquée.

Ce modele économique global détaille la maniére dont notre recherche génere de la valeur, interagit
avec différents acteurs et gére les ressources et les codts pour soutenir notre projet de simulation numérique

des transferts thermiques dans un entrefer d’une machine électrique.

Conclusion

En conclusion, cette annexe " Vers une Température Optimale,L'Innovation Thermique dans les
Machines Electriques" présente le modéle économique global détaille la maniére dont notre recherche
génére de la valeur, interagit avec différents acteurs et gére les ressources et les codts pour soutenir notre

projet de simulation numérique des transferts thermiques dans un entrefer d’une machine électrique.
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