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RESUME

bY

Ce travail porte sur le refroidissement des machines électriques a grande
vitesse, tels que les moteurs et générateurs. On s’intéresse ici ,plus
particulierement , a la partie entrefer moteur qui est en fait une cavité rotor-stator
constituée de deux cylindres concentriques. Ce type de configuration est
spécialement complexe a modéliser compte tenu des vitesses de rotation
atteintes (~10° tr/min) dans des entrefers trés étroits (~1 mm). Un débit d’air frais
est ensuite imposé, souvent de maniére empirique pour refroidir les parties
tournantes. On se propose donc d'essayer d’amener une meilleure
compréhension des mécanismes de transferts de chaleur et de masse dans
I'entrefer rotor-stator, en ciblant plus exclusivement les régimes pleinement

turbulents.

Dans ce travall, trois approches ont été utilisées : la premiere configuration est
celle de d’Escudier et Gouldson [1], qui traite de I'’écoulement de Taylor-Couette
avec flux axial sans gradient de température. Une analyse détaillée des structures
cohérentes au sein des couches limites est proposée. La seconde, est celle de
Kuosa et al [2,3] qui traite I'écoulement avec gradient de température. La
particularité de cette configuration est I'entrée d’air qui se fait radialement dans un
canal situé sous le stator. L’étude de l'influence des paramétres de contréle de
I'écoulement sur le champ thermique ainsi que le champ hydrodynamique ont été
établis .Par la suite, on a modifié la configuration de Kuosa al [2.3] afin d’étudier
I'influence de celle-ci sur le transfert thermique. Les résultats indiquent un accord

plus au moins satisfaisant.



ABSTRACT

This work deals with the cooling of high-speed electrical machines, such as
motors and generators. We are particularly interested here in the engine air gap,
which is actually a rotor-stator cavity made up of two concentric cylinders. This
type of configuration is particularly complex to model given the rotational speeds
reached (~10° tr/min) in very narrow air gaps (~1 mm). A fresh air flow is then
imposed, often empirically, to cool the rotating parts. We propose here to try to
bring a better understanding of the mechanisms of heat transfers in the rotor-stator

air gap, by targeting in particular fully turbulent regimes.

In this work, three approaches have been used: the first configuration is that of
Escudier and Gouldson [1] which deals with Taylor-Couette flow with axial flow
without temperature gradient. A detailed analysis of the coherent structures within
the boundary layers is proposed. The second case is that of Kuosa et al [2.3]
which deals with flow with temperature gradient. The particularity of this
configuration is the air intake which is done radially in a channel located under the
stator. The study of the influence of flow control parameters on the thermal field as
well as the hydrodynamic field has been established. Then, we modified the
configuration of Kuosa al [2,3] in order to study the influence of the latter on heat

transfer. The results indicate a more less satisfactory agreement.
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INTRODUCTION

Plusieurs recherches ont été réalisées afin d'optimiser les performances des
machines tournantes tels que les turbomachines et moteurs électriques visant en
particulier le refroidissement de I'espace annulaire entre le rotor et le stator. C'est
un défit primordial pour les industriels car les enjeux techniques et économiques
améliorent le rendement et le gain dans la durée de vie des moteurs électriques .
lIs interviennent dans de nombreux domaines, notamment dans les industries

aéronautique et automobile.

Notre étude se penche sur le refroidissement des machines électriques . Ces
types d’écoulements sont modélisés comme par une cavité formée de deux
cylindres (longueur h, espace intercylindre e), dont seul le cylindre intérieur est en
rotation. Ce type de dispositif rotor-stator [4,5], est appelé I'écoulement de Taylor-
Couette avec flux axial. Celui-ci est une caractéristique des cavités rencontrées
dans les moteurs électriques (figure1). Le lecteur peut se référer a l'article de
Fénot et al. [6] pour une revue exhaustive des études sur ce type d’écoulement.
En effet , dans les machines réelles, le rapport d’aspect h/e est de I'ordre de 100
et les taux de rotation Q peuvent atteindre 105 tr/min, ce qui engendre des
échauffements importants au niveau des parties tournantes. Un refroidissement
non controlé peut engendrer de forts échauffements et conduire a la rupture

mécanique de certaines parties du moteur.
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Figure 1 Dispositif rotor-stator dans un moteur électrique

Pour assurer un bon refroidissement des moteurs électriques, les diverses
solutions envisagées consistent, presque toujours, a augmenter les surfaces
d’échanges et le choix du matériau. Cela se fait le plus souvent, soit en ayant un
cylindre intérieur rainuré, soit en refroidissant le cylindre intérieur par des canaux
rotoriques situés a l'intérieur de celui-ci. Dans les deux cas, cela complexifie

sensiblement la géométrie de la cavité.

A I'heure actuelle, peu d’études se sont intéressées de maniere précise a ce
type de problématique. Dans leur récent article de revue sur ces écoulements,
Fénot et al. [6] donnent différentes pistes de recherche encore inexplorées : cavité
avec un grand espace radial e, avec un cylindre extérieur tournant et un cylindre
intérieur fixe, ... lls mettent également en avant le manque d’informations locales
sur les coefficients de transfert de chaleur. De maniére plus générale, I'objectif de
cette étude est d’atteindre les régimes d’écoulements rencontrés dans les
machines réelles et par conséquent atteindre les régimes extrémes forts taux de
rotation (Re=108), forts gradients thermiques rendant I'hypothése de Boussinesq

invalide et une géomeétrie complexe .

Actuellent , les puissances de calcul ne permettent pas encore d’effectuer des
simulations de type DNS dans les régimes d’écoulements rencontrés dans les
machines réelles. Les modeles de turbulence offrent donc toujours une alternative

intéressante pour ce type d’application. Le choix d'un modéle approprié pour
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I'étude d’écoulements aussi complexes (effets de courbure, fort taux de rotation,
zones de transition, fines couches limites, flux forcé, transferts thermiques...)

demeure une question ouverte.

Notre étude consiste, dans un premier temps, en un benchmark des modeles
de turbulence disponibles pour le cas sans gradient de température. Les résultats
sont en suite comparés aux données expérimentales d’Escudier et Gouldson [1].
Le modele ayant fourni le meilleur accord calcul-expérience sera ensuite utilisé
dans le cas de l'écoulement de Taylor-Couette Poiseuille avec gradient de
température est considérée par Kuosa et al. [2,3].Les prédictions obtenues ici sont
d’abord comparées aux mesures de Kuosa et al. (2002, 2004) en termes des
coefficients de transferts de chaleur moyens le long du rotor et du stator. Des
corrélations sur les nombres de Nusselt moyens le long du rotor et en fonction des
parametres de contrble (taux de rotation, débit d’air, nombre de Prandtl) sont
finalement fournies et comparées a des données disponibles dans la littérature
AUBERT [7].D’autres corrélations ont été éffectuées sur le nombre de Nusselt
moyen long des deux parois en fonction du nombre de Reynolds effectif. Ces
résultats ont été compareés aux résultats de [7,8].

Dans une derniére partie, on s’intéresse a l'influence de la géométrie sur le
transfert thermique. Des corrélations sur les nombres de Nusselt moyens le long
du rotor et en fonction des parameétres de I'écoulement et aussi en fonction de

nombre de Reynolds effectif.

Cette thése est répartie en quatre chapitres. Le premier chapitre est dédié a
I'analyse bibliographigue sur les travaux antérieurs qui se rapporte du point de
vue numérique et expérimentale sur I'écoulement de Taylor-Couette-Poiseuille et
ainsi que l'aspect thermique pour pouvoir de positionner notre étude dans ce

contexte.

Le deuxiéme chapitre est consacré a étudier les problémes de modélisations
pour le cas de I'écoulement turbulent en présence de rotation ainsi que la

présentation des modéles de turbulence utilisés dans cette étude.

le troisieme  chapitre est consacré a l'approche numérique de la

problématique des transfers thermiques dans les cavités tournantes
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Dans le dernier chapitre on a présenté les premiers résultats numeériques
obtenus avec les difféerents modéles de turbulences ,des comparaisons aux

résultats expérimentaux disponibles pour la validation.

En fin , une conclusion générale qui va résumer les principaux résultats issus

de cette thése et dégage quelques perspectives
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CHAPITRE 1 : ETUDE BIBLIOGRAPHIQUE SUR LE
TRANSFERT DE CHALEUR

1.1 Introduction
L’'objet de ce premier chapitre est de présenter une bréve synthése

bibliographique sur les changes thermiques dans une cavité tournante.

Nous présentons d’abord quelques définitions des parameétres
hydrodynamiques et thermiques et nous présentons les différentes configurations
(entrefer lisse et rainuré) afin d’introduire la structure de ce modéle d’écoulement.
Ensuite, nous expliquons linfluence de ces paramétres sur la structure de

I'écoulement et sur le transfert thermique dans ces types de configurations.

1.2 Parametres dynamiques et thermiques

Les deux parametres dynamiques principaux qui déterminent I'écoulement

dans un entrefer sont :
Q : la vitesse de rotation du rotor [rad/s] ;
Va : la vitesse axiale du fluide [m/s] ;
Ta : la température de I'air frais [ C].

1.3 Parameétres adimensionnels

Il est important de bien définir les nhombres adimensionnels sur lesquels les
résultats de différents auteurs seront comparés. lls permettent également de bien
situer notre étude par rapport aux conditions d'écoulement et de transfert

convedctif.

Dans une configuration d'écoulement combiné (axial et rotationnel), les

principaux parametres sans dimension sont:
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1.3.1 Nombre de Reynolds axial:

Le nombre de Reynolds axial caractérise, le rapport existant entre les forces

d’inertie dues a I’écoulement axial et celles de viscosité du fluide.

On utilise ce nombre pour caractériser les différents régimes d'écoulement.

Le nombre de Reynolds est défini par :

Q
Re= % 1.1
R (1.1)
V. D
Re, =" (1.2)
1%

1.3.2 Nombre de Taylor:

Le nombre de Taylor (Ta) est défini par :

Ta=p959J5 (1.3)
Y7,
0?2 R_(th
"2
Ta— (1.4)

Ta qui tient compte de la présence des encoches par le diamétre hydraulique

d . . . .
Avec: § = - est le jeu radial sans dimension.
i

Le nombre de Taylor est le rapport entre les forces d’inertie dues a
I'écoulement rotationnel du fluide (provoqué par la rotation du cylindre intérieur) et

celles de viscosité.

L’hydrodynamique de I'écoulement est controlée essentiellement par deux
parametres, les nombres de Taylor Ta bases respectivement sur les rayons des

cylindres intérieur et le nombre de Reynolds axial Re

1.3.3 Le nombre de Nusselt:

Représente le rapport entre le flux de chaleur échangé par convection et le

flux de chaleur transféré par conduction dans la méme configuration géomeétrique :

_hD,
A

Nu (1.5)
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Ou A est la conductivité thermique du fluide et h est le coefficient d'échange

convectif.

h est défini par :

— AgradT]|
Tp _Tref
A partir du champ de température, on peut calculer les nombres de Nusselt
locaux Nu;(z) et Nuy(z) le long des cylindres intérieur et extérieur respectivement,

a partir de la relation générale suivante :

1l e ar

Nu==——|o ds 1.7)
SoAT ¢ oy

w

Ou on rappelle que e est I'épaisseur entre les deux cylindres, o est la diffusité

thermique et I'indice w=i, o indique une valeur a la paroi.

On obtient donc pour le cylindre intérieur I'expression :

e OT
N2 =1 (1.8)
e Of
NU0 (Z) = TO —Tf EO (1.9)

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 :

NU:_—

— 1
: Nu(x)dx (1.11)
R

O 5

[r : Longueur du rotor.

Les nombres de Nusselt moyens au niveau des cylindres intérieur Nu,et

extérieur Nu, sont calculés a partir des formules suivantes :

— ¢ 1 ‘®meT
Nu, = — —| dz (1.12)
g T =T; 0 oy i
— e 1 &aT
Nu, = — ~— dz (1.13)
i T,—T; 3 0|,
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1.4 Différentes configurations d'entrefer:

1.4.1 Entrefer lisse

La configuration d'entrefer lisse correspond a la cavité formée entre deux
cylindres concentriques I'un en rotation (rotor) et l'autre fixe (stator) avec R;et
Rysont respectivement les rayons du cylindre intérieur et extérieur. La hauteur du

dispositif selon la direction axiale est notée h (voir la figurel.1).

Le taux de rotation du cylindre intérieur Q est variable.

‘ Cylindre extérieur fixe ‘

/; i m\w ,

SNTT, LIV SHRSH—— st o o

-3

Cylindre intérieur tournant h

Figure 1.1 Représentation schématique d’'un entrefer moteur

1.4.1.1 Structure de I'écoulement

1.4.1.1.1 Ecoulement dans entrefer fermé

L’écoulement dans une cavité inter-cylindre dont I'un est fixe (stator) et I'autre
en rotation (rotor) est appelé I'écoulement de Taylor couette. Celui-ci a fait I'objet
de nombreuses études expérimentales, théoriques et numériques. Parmi ces
études, on peut citer les travaux de Taylor [9] qui sont fondés sur les données de
Mallock [10] en combinant approche théorique et approche expérimentale.
L’auteur a montré expérimentalement I'existence des tourbillons de Taylor ainsi
que la détermination du nombre de Taylor critigue Ta=41.32. Cette valeur a été
vérifiée théoriquement par Diprima [11]. Taylor a calculé la vitesse de rotation

critique par cette expression :

4 2
ol =T 149 (1.14)
P ro 2r,
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Avec

-1
P= 0.057](1—0.652?}+0.00056(1—0.652§J (1.15)
1 1

Et0=L—h

Ou : Avec r2 le rayon du stator ; r1 le rayon du rotor ; v la viscosité cinématique du
fluide

A faible vitesse de rotation, I'’écoulement est laminaire stable avec les vortex

axiaux contrarotatif. Voir la figurel.2

'I

ub
OO

Cylindre exgérieur

e S Sy / (stator)
Cylindre intérieur (rotor) SEES

Figurel.2 Ecoulement laminaire stable [5]

Quand la vitesse de rotation dépasse une certaine vitesse de rotation,
I'écoulement présente une instabilité avec la présence des tourbillons de Taylor

répartis uniformément sur le long de la cavité. Ceci est présenté dans la figurel.3.
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Figure1.3 Ecoulement laminaire de Taylor Couette [12]

A grande vitesse de rotation, I'écoulement présent des oscillations
circonférentielles c’est la seconde instabilité (figure1.4). cette instabilité a été

observée par plusieurs auteurs [13,14].

Cylindie

exgérienr

Cylindre intérienr

Figurel.4 Ecoulement dans un espace annulaire — seconde instabilité [15]

D’une part, Cognet 1984 [16] a étudié expérimentalement la transition de
I'écoulement laminaire de Taylor couette vers le régime turbulent avec

'augmentation de la vitesse de rotation.L’auteur

D’autre part, le régime de transition de cet écoulement est influencé par

I'épaisseur de la cavité qui a été étudié par Cognet [16]. En effet ,selon ces
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travaux, plus I'épaisseur de I'entrefer est large , plus le nhombre de Taylor est
éleve.
Un autre parameétre géométrique influence sur la présence des tourbillons de

Taylor cest la largeur de la cavité. Ce paramétre influe beaucoup plus sur

I'apparition des ondulations.Cela a été observé par Cole[17].

1.4.1.1.2 Ecoulement dans un entrefer ouvert

Lorsqu’un écoulement axial de type Poiseuille est superposé a un écoulement
de Taylor-Couette, tant que le nombre de Reynolds R, reste faible par rapport au
nombre de Reylonds Re, de rotation, les tourbillons de Taylor se succédent les

uns a la suite des autres sans subir de déformations notables.

Quand le débit axiale imposé devient trop important par rapport a la rotation
du cylindre intérieur, I'écoulement devient hélicoidal figure (1.5.b): la ligne reliant

les centres des tourbillons est alors une hélice.

Circulation
axiale

\ — \\

Cylindre \

intérieur /

Cylindre extérieur _ .
(a) (b)

Figure 1.5 Structure des tourbillons a) toroidaux et b) hélicoidal

Pour I'écoulement Taylor couette avec un débit axial , on distingue deux

transitions principales :

La transition de I'écoulement laminaire vers un écoulement turbulent lorsque

le débit axial augmente.

Apparition de structures de type «Tourbillons de Taylor» au-dela d't une

certaine vitesse de rotation critique.

A partir d’une vitesse de rotation critique on remarque l'apparition des

structures de type «Tourbillons de Taylor»
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2000

v

wizd)

1000

Reynolds number: R,

Yd /g
Tayl ber:T=—— 1o
aylor num = VR,

Figure 1.6 Nature de I'écoulement en fonction de Rea et Ta [18,19]: a)

Ecoulement laminaire, b) Ecoulement laminaire avec tourbillons, c) Ecoulement
turbulent avec tourbillons, d) Ecoulement turbulent

Kay et Elgar [18] ont étudié expérimentalement l'effet du débit axial sur
I'écoulement dans une cavité tournante. Leurs résultats montrent I'existence de
quatre modes d’écoulement de base selon les parameétres de contréle de
I'écoulement (nombre de Reynolds, nombre de Taylor), ce qui a été également

observé par Dorfman [20]. Ces quatre modes sont les suivants (figurel.6):

> Ecoulement purement laminaire: pour une large région du nombre de
Reynolds et pour des valeurs modérées du nombre de Taylor.

> Ecoulement laminaire avec tourbillons de Taylor: pour des faibles valeurs du
nombre de Reynolds, et pour une large gamme du nombre de Taylor.

> Ecoulement purement turbulent: pour des nombres de Reynolds plus élevés,
et des nombres de Taylor plus faibles.

> Ecoulement turbulent avec tourbillons: pour des larges valeurs des nombres

de Reynolds et de Taylor.

En outre, plusieurs travaux ont étudié linfluence de la géométrie sur
I'apparition des tourbillons. On peut citer comme exemple, les travaux de Becher
et Kaye [21] ont rapporté les résultats de trois auteurs qui se sont penchés sur
différentes géométries.D’apres la figure1.7, les résultats de Fage [22] ont montré

gu’'un entrefer trés long favorise I'apparition des tourbillons pour un nombre de

Taylor faible.
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Figure 1.7 Echanges convectifs dans les moteurs électriques [21]

1.4.2 Entrefer rainuré

La définition géométrique d'un entrefer rainuré d'une machine électrique

tournante nécessite la connaissance des grandeurs suivantes figure (1.8):
L: longueur de I'entrefer ;
n: nombre d'encoches ;
I: largeur des encoches ;

p: profondeur des encoches.

Figure 1.8 Schéma d'une encoche au stator.
On définit le diamétre hydraulique par Dy, = ‘;ﬁ ou S, est l'aire de la section de

passage et B, le périmetre mouillé.
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On a alors ici:

2 2
D = (1.16)
Plusieurs études ont remarqué que la présence des rainures le long des
cylindres modifier la structure de I'’écoulement. Tachibana et Fukui [23] ont
remarqué que la valeur du nombre de Taylor critique est plus élevée par rapport a
I'entrefer lisse pour un écoulement sans débit axial. Ceci a été aussi observé par

Gardiner et Sabersky[ 24]

1.5 Echanges convectifs dans les moteurs électriques

Selon Fasquelle [5] le transfert thermique dans les moteurs électriques est
régi par trois modes de transferts: le transfert de chaleur par conduction, le

transfert de chaleur par convection et le transfert de chaleur par rayonnement.

1.5.1 Les modes de transfert dans les moteurs électriques

1.5.1.1Transfert par conduction

La conduction est le mode de transfert de chaleur généré par une différence
de température entre deux régions d'un méme milieu ou entre deux milieux. Ce

mode de transfert de chaleur obéit a la loi de Fourier :

@ =—A.gradT (1.17)
Avec A est la conductivité thermique et ¢ la densité du flux de chaleur

L’équation générale de conduction thermique est définie par :
o .,
p.CE =div(AgradT) + p (1.18)

Avec p la masse volumique
c : la capacité thermique massique
p: la production volumique de chaleur

1.5.1.2 Transferts par convection

Le transfert par convection se produit entre une surface et un fluide en
mouvement lorsque ceux-ci sont a des températures différentes. On distingue

plusieurs types de convection.



31

Convection naturelle qui se produit lorsque le mouvement du fluide est créé
par les differences de masse volumique existant au sein du fluide du fait des

différences de températures
Convection forcéeest le mouvement qui est imposé au fluide

Convection mixte Lorsque les deux phénomeénes sont couplés (variation de la

masse volumique et vitesse imposée)

L’expression du flux de chaleur convectif ¢ est donnée par cette loi :
¢p = h(Tp _Tréf) (119)
Ou Tref C'est la température de référence

h est le coefficient de transfert thermique

1.5.1.3 Transferts par rayonnement

C’est un transfert d’énergie électromagnétique a distance entre deux corps.

Ce transfert a également lieu dans le vide.
Le flux de chaleur transmis par rayonnement est défini par :
¢, =oe, S(TH-T2) (1.20)
Avec
o Constante de Stephan
ep Facteur d’émission de la surface
Tp Température de la surface
T- Température du milieu environnant la surface
S la surface de contact solide/ fluide

1.5.2 Echange convectifs dans une cavité fermée

Nous avons présenté dans la partie précédente la structure de I'écoulement
de Taylor couette avec les différents régimes d’écoulement lorsque le nombre de
Taylor augmente et dépasse la valeur critique. Cela a de I'effet sur le mode du

transfert thermique :

Ta< Tac convection en régime laminaire
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Ta>Tac convection en régime laminaire des tourbillons de Taylor

Pour des grandes valeurs du nombre de Taylor, il y a une convection en

régime turbulent avec des structures formées

De plus, la connaissance du coefficient du transfert thermique permet le
calcul du nombre de Nusselt pour une géométrie bien définit et des paramétres

de contrbles donnés.

Par ailleurs, plusieurs auteurs [25] ont estimé le nombre de Nusselts moyen

par des corrélations expérimentales de la forme suivante :

Nu = AT, 121

A et n des constantes dépendant de la géométrie et les conditions.
Gazalé [15] a etudié expérimentalement et théoriguement le transfert
thermique dans une cavité tournante sans débit axial avec deux rapports de

forme e/Rr suivant 0.007 et 0.016. La vitesse angulaire est entre 0 et 4700 tr/min

e/Re=0.106 p
/D/
-
Nombre de \ .
Reynolds cntique Théorie tusbuleate / y //
1of (théorie de Taylor) o Yl //
o 7’
N e/R=0,106 p s ’//
s I e/Re=0.0068 < /
v [ Théorie i =
- lagunaire | ; &
| | Ve
I \ R W \‘&;-/7/// Nombre de
i Rk P Reynolds eritique
] (théorie de Taylor)
{ ¢R=0,0068
|

1 N T T 1 - 1411l 1 NI
9 ic 500 1,000 3,000

2,000 0000

Figure1.9 Evolution du Nusselt en fonction du Reynolds pour un entrefer lisse
[15]

Nous distinguons sur la figure 1.9 deux zones. La premiére zone est
caractérisée par un écoulement laminaire avec un nombre de Nusselts constant.
La deuxieme zone est distinguée par un écoulement laminaire avec des

tourbillons.
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Figure1.10 Evolution du nombre Nusselt en fonction du nombre Taylor

modifié pour un entrefer lisse [21]

Becker kaye [21] ont mené une investigation expérimentale sur le transfert

thermique dans enterfer fermé . Les auteurs ont tracé le nombres de Nusselt en

fonction du nombre de Taylor modifié.celui-ci est défini comme :

Ou

P =0.0571(1-0.652x)+ 0.00056

_E

Les auteurs ont observé trois zones :

1-0.652x

(1.22)

(1.23)

(1.24)

(1.25)

» 0<Tam<1700 le nombre de Nusselt est constant est égal a 2 et I'écoulement

est en régime laminaire.

> 1700<Tam<10* le régime de I'’écoulement est laminaire avec I'apparition des

tourbillons de Taylor. Les auteurs proposent la corrélation suivante ;
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o 0.367
Nu =0.128Ta’ (1.26)

> 10°<Tam<10’ le régime étant toujours laminaire avec la présence des
tourbillons de Taylor le long de la cavité. Les auteurs donnent la corrélation
suivante:

_ 0.241
Nu = 0.409Ta’ (1.27)

Plusieurs auteurs ont proposé des corrélations en fonction de nombre de
Taylor et le nombre de Prandtl. On peut citer les travaux d’Aoki et al [26] qui ont
étudié expérimentalement le transfert thermique dans une cavité tournante sans

débit axial pour différentes valeurs de nombre de Prandlt sont : 0.71 , 4.5, 45,

Ces derniers, ont proposé des corrélations qui dépendent du nombre de

Taylor modifié et du nombre de Prandtl comme suit :

_ 14 p03
Nu=0.22xTa,, " xPr (1.28)

1.5.3 Echanges convectifs dans un entrefer ouvert

Dans cette partie, nous allons nous intéresser aux échanges convectifs. Ces
derniers ont fait 'objet de hombreuses recherches depuis des décennies. Citons
notamment les travaux de Becher et Kaye [21] qui ont étudié l'influence du débit
axial et le nombre de Taylor sur le transfert thermique. lls ont tracé le nombre de

Nusselt en fonction du nombre de Taylor modifié (voir la figure 1.11).
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Figure 1.11 Evolution du Nusselt en fonction du nombre de Taylor modifié pour un

écoulement combiné [21]
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D’aprés la figure 1.11, trois zones peuvent se distinguer :

Re<1800 le débit axial diminue le transfert de chaleur ainsi que les tourbillons

de Taylor

1800< Re<3500 I'écoulement subit une transition de I'écoulement laminaire

vers I'écoulement turbulent

Re>3500 le nombre de Nusselt reste constant avec 'augmentation du nombre

de Taylor, puis augmente progressivement.

En outre, Tachibana et Fukui [23] ont étudié le transfert de chaleur dans un
entrefer pour I'écoulement combiné dans la gamme des nombres de Taylor Ta =
71-3415 et le nombre de Reynolds Re = 380-4200.1ls considerent que le flux total
échangé est la somme du flux thermique lié a I'écoulement axial et du flux
thermique lié & la rotation. Les auteurs ont défini le nombre de Nusselt lié au débit
axial et le nombre de Nusselt lié a la rotation.

Gardiner et Sabersky [24] ont mené des études expérimentales sur les
échanges thermiques dans un espace inter-cylindre dont le cylindre intérieur est
en rotation et le cylindre extérieur est fixe avec flux axial et pour différentes
valeurs de nombre de Prandtl Pr==2,5, 4,5 et 6,5. lls ont montré que pour un
régime laminaire le transfert thermique augmente avec 'augmentation du nombre
de Prandtl et pour un régime turbulent les échanges thermigues sont moins

influencés par le nombre de Prandtl

Pfister [27] a étudié expérimentalement et analytiquement [I'effet de la
rotation des deux cylindres sur le transfert thermique dans un entrefer lisse. Leurs
résultats ont montré dans les deux cas que le nombre de Nusselt augmente avec
la vitesse de rotation des deux parois et que les cylindres intérieur et extérieur en

rotation ont peu d’effet sur le transfert de chaleur.

Hirai et al [28] ont étudié le transfert de chaleur turbulent expérimental et
numérique dans une cavité avec cylindre intérieur en rotation.Leurs prédictions
sont obtenues avec le modele k-¢ et sont comparées aux données
expérimentales. lls ont remarqué que le nombre de Nusselt augmente avec

l'augmentation des tourbillons cohérents.
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Shuichi et Wen-Jei [29] le modéle de stress Reynolds proposé par Launder et
Shima [30] simuler le transfert de chaleur dans un espace lisse avec une paroi
interne en rotation dans la gamme du nombre de Reynolds Re = 6000-10 000 et
de nombre de Taylor Ta = 0 et 5000.Leurs résultats sont en bon accord avec les
corrélations du nombre moyen de Nusselt proposé par Dalle Donne et Meerwald
[31].

D’autre part, pour le calcul du coefficient de transfert thermique, il est
nécessaire de connaitre la température de référence surtout pour I'écoulement
combine. Plusieurs auteurs [15] utilisent la température d’entrée de I'air comme
température de référence. D’autres auteurs [21] utilisent la température du
mélange. Cette température est calculée par Peres [32] qui a utilisé le bilan

enthalpique.

Nombreus auteurs ont proposé des corrélations sur le nombre de Nusselt
moyen en fonction du nombre de Reynolds axial nombre de Reynolds en rotation
et le nombre de Prandlt .Citons par exemple, les travaux expérimentaux d’Aubert
et Poncet [7] qui ont étudié le transfert thermique dans le systeme Taylor couette
avec un flux axial. lls ont proposé des corrélations suivant le nombre de Nusselt
moyen sur le rotor en fonction du nombre de Reynolds axiale a la puissance 0.77
et le nombre de Taylor a la puissance 0.13. Poncet et Haddadi [33] ont proposé
des corrélations de nombre de Nusselt moyen le long du rotor et stator en
introduisant un nouveau paramétre Cw (volume flow rate coefficient) ainsi que

d’autres paramétres de contréle (figure 1.11).

(a) BO—————————————— (b) 800
400 ] 700+
350
300 X
~ 250 ]
e 200 * Z A0t
150 300}
100 “ : 200,
X
50 " ] 100}

00 50 100 160 200 250 300 350 400 450 00 100 200 300 400 500 600 700 800

0.0291 Re % Pr"* cu” % 0.0454 Re” "* Pr*® cu*®®

600
% | o 500
=]

Figure 1.12 Les corrélations du nombre du nombre de Nusselt moyen le long : (a)
rotor et (b) stator [33]
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Les chercheurs en question, ont relevé que le nombre de Nusselt moyen est
proportionnel a Re®8 | sur le stator et Re®’ et sur le rotor .Ces exposants sont
tres proches des valeurs proposées dans la littérature [2,34]. Le nombre Nusselt
moyent est en fonction du nombre de Prandt a la puissance 0.3 sur le rotor et 0.8
sur le stator. Ces valeurs rentrent dans la gamme donnée par Djaoui [35]et Coney

Simmers [36].

D’autres auteurs [13,34] ont fourni des corrélations en fonction de Nombre de

Reynolds effective qui est définie par :

Verr = (V¢ + a(wRy)?)z (1.29)

Ou a est un coefficient pondérateur qui permet de tenir compte des effets de

la rotation du cylindre interne sur le niveau des échanges thermiques.

Le tableau 1.2 reprend les principales corrélations obtenues pour le nombre de
Nusselt moyen le long des deux cylindres pour différentes conditions d'écoulement

et des cylindres lisses.

Tableau. 1.1: Bilan des corrélations pour les échanges convectifs dans un

entrefer lisse et un écoulement turbulent-

conditions

Auteurs nombre de Nusselt

Nu =0.0046(Ta’ Pr)/” Sans flux

d'écoulement

Tachibana et

Nu =CPr'® Re$

Avec flux axial

Fukui [23]
C= 0.015[1+ 2.3(&D770-45 et Re = ZfQ 5 d
L zvib® —a R_ = 0.067,0.442
i
/4 Sans flux
Nu = O.ZZ(EJ Pro3 d

Aoki et al.[26]

Fg
Fg facteur de forme

— = 0.055,0.132
R.

L

Vortex+débit axial

Simmers et Nu = C PrRe%; Ta®**"ou C = f(a,b,Pr,Redeb,Ta, Ta,) v

Coney [37] == 0.0955
Kousa et Nu = C Pr°*(Re%3—100)C = f(a,b,h) turbulent+débit
al[1,2] axial = = 0.0282

1




38

Ta<Ta. :Nu=2
Becker et Ta, <Ta<10*: Nu = 0.128Ta**’ Rotation
Kaye [21] 10" <Ta <107 Nu = 0.128Ta%"
étgay et Scott Nu = 0.22Re®® Pro® Débit axial
1800 < Ta < 10*: Nu = 0.064Ta%3%” Rotation
10* < Ta < 4:10° :Nu = 0.205Ta%24!
Au rotor :
Bouafia et _ 0.8 _ 2 2\
Bertie [8] Xu = 0.0.25Reeff avec Re.rr = (Rej + 0.5Re;,)z Global
u stator :
1
Nu = 0.046Re.7; avec Re.rp = (ReZ + 0.25Ref,,)?
Seghir- Nu = 0.01963Re?%**+8.5101x10°° Re}**** Debit axial
OualiSaury
[39]
Jalil et Nu = 0.02 ReZ;***pour 4700< Ree<3600 avec

Hanfash [40 ]

Re = U4 Dy /14 ou ug =[ui2n +(ri§2/2)2]0'5

1.5.4 Le transfert thermique dans I'entrefer rainuré:

La présence des encoches au niveau du rotor ou stator modifie la structure

de I'écoulement ainsi que

relativement peu étudiée dans la littérature.

Gazley[15] a été le premier

le transfert thermique. Cette configuration a été

qui a étudié le transfert thermique dans un

entrefer lisse et en présence des encoches. L'auteur a observé que la présence
des rainures n’a aucun effet apparent sur le transfert thermique. Cela a été
également observé par Fasquelle [9] qui a considéré une approche multiphysique
de I'écoulement et des transferts thermiques dans un moteur électrique avec un

entrefer rainuré

Bouafia et al. [8] qui ont étudié les transferts thermiques dans des cavités
avec un entrefer lisse ou rainuré ont montré notamment que l'entrefer lisse est
plus favorable aux transferts convectifs a la paroi du rotor comme le montre la
figure (1.13).
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M. BOUAFIA et al.
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Figure 1.13 Variation du nombre de Nusselt moyen au rotor avec le nombre de
Reynolds effectif. Comparaison entre le cas d'entrefer lisse et le cas d'entrefer

rainuré [8].

Contrairement a Tzeng et al [41], qui ont étudié expérimentalement le
transfert de chaleur dans une cavité tournante avec un entrefer rainuré et un
entrefer lisse ont observé que I'entrefer avec 4 rainures donnait les meilleures
performances sur la zone de refroidissement, montrant une évacuation de chaleur

de 20 a 40% par rapport a celle de la paroi lisse.

Fénot et al [42] ont réalisé un écoulement d’'un entrefer avec 4 rainures au
niveau du rotor. Les résultats ont montré que le transfert de chaleur dépendent
toutefois de la vitesse axiale ainsi que de la vitesse de rotation.Les résultats sont
en désaccord avec ceux des autres auteurs. Fénot et al [42] ont constaté, qu’ il y
a une différence entre des corrélations fournies et avec d’autres prédictions [8], ils
ont expliqué cette difference des géométries différentes, anisi qu’en termes de

profils d'entrée de vitesse divergente.
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Tableau. 1.2: Bilan des corrélations pour les échanges convectifs dans un

entrefer rainuré

Auteurs

nombre de Nusselt

conditions
d'écoulement

1
Nu = 0.021Re/f} avec Re.s; = (ReZ + 0.5Re?,)z

Bouafia et bertie Avec debit
8] 4400 < R, < 1.7 x 10* axial
300 < R,yor < 6.4 x 10%
NU =b, +be™” +b,0, +b,0,e™" Sans debit
Sommerer et Avec bo=1.00182 , b1=-2.117312 1073, bo=- . axial
Lauriat [43] 6.26002 102, d1=-0.0538433, écoulement
b12=-3.997931 107 laminaire
H 1.21 t -0.802
Nu,,, = 0.00043(Re)*(Ta)™*" Pro* (Ej [gj
. . 1.21 -0.802 L
Abou-Ziyan Helal Nu, = 0.036(Re)"* Pro* H t Avec débit
[44] S S axial
Avec t Epaisseur des rainures et S Espacement
des rainures
Nu =b, +b,(b/c)+b,N, +b,Re,+b,Ta+by,(b/c)’
2 2
Nouri-Borujerdi +b,,N; +by; Re; +b, Ta+b,N (b/c)+b,Re,(b/c) Avec débit
Nakhchi [45] +b,Ta(b/c)+b,;,N, Re,+b,,N Ta+b,, Re, Ta axial
Avec bn : sont constants et Ng : nombre des
rainures
Lancial et Nu = Ax Re]x Re{"x(i] , N, m et o sont Avec débit
Torriano [46] D, axial
constants
Nouri-Borujerdi V) L Avec débit
- ’ _ ~ = 0.76
Nakhchi [47] Nu, = 0.032[1+ 0.94(CJ J (Z) Re’ ol

1.6 Conclusion

Dans ce chapitre,

nous avons présenté quelques travaux sur le transfert

thermique dans les machines tournantes plus précisément dans la cavité rotor-

stator afin d’identifier les parametres qui influent sur I'échange thermique. Les

résultats des différents auteurs ont montré que le transfert thermique est influencé

par la structure de I'écoulement lorsque le nombre de Taylor dépasse une certaine

valeur critique dans le cas d’'un entrefer lisse et aussi il dépend des paramétres

géométriques telles que I'épaisseur et la longueur de l'entrefer ainsi que la
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présence des encoches. De plus, des corrélations expérimentales du nombre de
Nusselt moyen de quelques auteurs dans différentes configurations ont été

présentées.

Nous avons constaté qu’il y a un manque d’informations sur le transfert de
chaleur dans des cavités tournantes vu la complexité de ce probleme. Pour cela
une étude numeérique sur les échanges thermiques a été établie dans les chapitres

suivants



42

CHAPITRE 2 : MODELISATION DE LA TURBULENCE EN
PRESENCE DE LA ROTATION

2.1 Introduction

L’écoulement dans un entrefer moteur en régime turbulent avec un gradient de
température et un fort taux de rotation est trés complexe a modéliser . Ce chapitre sera
consacré a la présentation des modeles de la turbulence K-g¢, k-w sst , le mode aux
éguations de transport des tensions de Reynolds (modele dit RSM pour \Reynolds Stress
Model") et le modele de simulation des grandes échelles. En premier lieu nous

présentons quelques travaux antérieurs.

2.2 Travaux antérieurs

Chew et ces co-auteurs [48] ont mené des prévisions numeériques dans une cavité
tournante avec un flux radial, en utilisant le modéle k-¢ de Launder dans la version a fort
nombre de Reynolds avec raccordement a la loi logarithmique de vitesse pres de la
paroi. Chew et al [49] ont étudié I'’écoulement turbulent dans le systéme stator-rotor en
appliguant une hypothese de longueur de mélange. Leurs résultats sont en bons
accords avec les données de Daily et Nece [50] et Daily et al[51] . Mors et al [52] ont
étudié I'écoulement turbulent dans une cavité tournante. Les auteurs ont utilisé le modéle
k —e a faible nombre de reynolds.Ces derniers ont observé la laminarisation de
'écoulement. Par la suite, les auteurs introduisent le modéle qui tient compte de
I'anisotropie turbulente prés des parois. Naser [53] a comparé les prévisions d’'un modeéle
k-¢ standard aux données expérimentales d’Escudier et Gouldson [1].Ce modéle s’est
aveéré incapable de reproduire les bons profils de vitesse moyenne montrant la limite des
modeles de turbulence basés sur une hypothése de viscosité turbulente et utilisés dans
leur version axisymétrique et stationnaire. Guillerm et al. [54] ont réalisé un benchmark
numérique de différents modeles de turbulence dans cette méme configuration et ont
montré le bon comportement du modéle aux tensions de Reynolds (RSM). Des niveaux
de modélisations plus fins ont ensuite été développés par plusieurs chercheurs, citons

par exemple les travaux de Chung et Sung [55] qui ont été les premiers a effectuer des
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simulations de grandes échelles (LES) dans un systeme de Taylor-Couette-Poiseuille.

Une attention particuliere a été portée sur I'apparition des structures turbulentes qui
apparaissent a proximité de la paroi intérieure. Leurs prévisions sont en bon accord avec
les données expérimentales de Nouri et Whitelaw [56].Poncet et al.[57] ont effectué des
calculs LES dans une cavité a entrefer étroit a 'aide de deux modéles LES donnant
sensiblement les mémes résultats. lls 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 compléte des différentes études concernant les modeles de turbulence
pour les écoulements en rotation a été réalisé par Elena [58] et Poncet [59].

2.3 Equation régissant le champ d’écoulement
2.3.1 Hypothéses

La formulation mathématique des équations de Navier-Stokes est écrite avec les

hypothéses suivantes:
Le fluide considéré est Newtonien.

Le fluide est incompressible, cependant les termes de Gravité, de Coriolis et
centrifuges dépendront de la température a travers son influence sur la masse

volumique.

Toute réaction chimique est exclue dans le fluide supposé monophasique, les forces

a distance se réduisent uniqguement a la force de gravité.

2.3.2 Approximation de Boussinesqg simplifiée:

On utilise dans la présente étude I'approximation de Boussinesq simplifiée suivant

les hypotheses [60]
Mouvement incompressible p = cte.
Variation de densité non négligée dans les forces de volume.
Les variations de densité sont introduites par les variations de températurep = p(0).
Propriétés physiques du fluide sont constantes.

L’introduction du terme supplémentaire des forces de gravité nécessite I'utilisation de
'approximation de Boussinesq qui considére que les variations de masse volumique sont

fonctions seulement de la température suivant:
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p=po(l+/A0) (2.1)

Avec ﬂ:l[a—pj <0=constante et A®O=0-0,
p\OO Jp

Une approximation classique consiste a considérer la masse volumique constante
dans chacun des termes de I'équation de Navier-Stokes exception fait dans I'expression

de la force de gravité.

2.3.3 Les équations du mouvement moyen:

On s'intéresse essentiellement aux écoulements incompressibles. Les équations

verifiées sont donc I'équation de continuité:

ou; 0

bl R 2.2
o (2.2)
et les trois équations de quantité de mouvement:
2
Mg ML U o0wu—QOx(Qxr)+ BAOg, (2.3)

+U, — = +v
ot lox pox  oxox,

Ici les ui sont les composantes de la vitesse, p la pression, p la densité constante et v

la viscosité cinématique.

L’équation de conservation d’énergie :

(2.4)

©,, 0 _0(wo
o ox, ox | Prox

Deux forces supplémentaires apparaissent donc dans le bilan de quantité de

mouvement:
- Laforce de Coriolis f.=—2Qxu (2.5)
- Laforce Centrifuge f, =—Qx(Qxr) (2.6)

La présence des forces de Coriolis et Centrifuges rend difficile la prédétermination
des écoulements turbulents en rotation, car ils agissent a la fois sur le mouvement moyen

et le champ turbulent tout ce qui modifie la structure et les propriétés de ces écoulement.

La force centrifuge est orientée dans la direction radiale vers I'extérieur. Elle ne

dépend que de la position du point ou elle s’applique et de la vitesse angulaire Q. Son

amplitude ||f,|| = Q°r est d’autant plus grande que la vitesse angulaire est grande.

La force de Coriolis agit pour sa part perpendiculairement au plan engendre par Q et
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Son amplitudel||f.|| = 2Q[|u||sin(a), avec a I'angle (Q, u), est d’autant plus grande que

'angle a se rapproche d’'un angle droit(a = ig).

On décompose d'abord les grandeurs instantanées (vitesse, pression et

température) en une partie moyenne statistique (majuscule) et une partie fluctuante

(minuscule):
u, =U, +u (2.7)
p=P+p’ (2.8)
©=0+6

(2.9)

En introduisant la décomposition de Reynolds dans I'équation de continuité et en
prenant la moyenne d'ensemble on obtient pour le champ moyen:

v,

=0 2.10
~ (2.10)

Par soustraction de cette équation a I'équation de continuité du mouvement
instantané, on obtient pour les fluctuations de vitesse:

o, _

o (2.11)

On remarque donc que les quantités moyennes et fluctuantes vérifient toutes les

deux I'équation de continuité.

Les trois composantes de la vitesse moyenne sont données par

— 2 _
%-FUJ%-FU;%:—EE-FV aU' +ﬂA®gi_28iijjUk (212)
ot x ok, pox | oxox,

J

ou. du,u,

La condition d'incompressibilité sur les fluctuations implique que u] ox, — =

ax]

On définit alors le tenseur de Reynolds par:
R, =—pulU’ (2.13)
Finalement les équations moyennées s'écrivent:

Ny g M1k, 16)( (z; +R,) + fABY - 26, Q. U, (2.14)
Yo,

_ . oU.
Avec T = ;{% + —JJ (2.15)
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00 00 o0 (v oe
U =2
ot ‘8xj X,

——— _Jue 2.16
Pr axj J ( )

On voit donc que sous cette forme les équations du champ moyen de vitesse sont
différentes des équations instantanées puisqu'apparait dans ces équations un nouveau

terme lié a I'effet du champ fluctuant.
Le tenseur de Reynolds est un tenseur symétrique :
uu’ UV uw

Rj=—p/ UV VvV vWw (2.17)
uw vw' ww

Ce tenseur introduit donc 6 inconnues supplémentaires. On a donc un probleme de

fermeture.

Le réle des modéles de turbulence sera donc de fournir des lois phénoménologiques

(algébriques ou différentielles) pour fermer le probléme.

2.3.4 Classification des modeles de turbulence:

On distingue généralement deux grandes classes de modéles :

Les modéles a viscosité turbulente (modéles du premier ordre) basés sur I'hypothese
de Boussinesq (que l'on détaillera plus tard) qui consiste a modéliser directement les

tensions de Reynolds a l'aide d'une viscosité turbulente.

Les modeles du second ordre : Les tensions de Reynolds sont calculées

directement, la modélisation portant sur les moments d'ordre supérieur

Pour les modéles du premier ordre, on introduit la classification suivante selon le

nombre d'équations d'évolutions supplémentaires du modéle:
modele a 0 équation (longueur de mélange).
modéle a 1 équation (k, énergie cinétique turbulente.
modéle a 2 équations (k-¢, k-w,...).

Il est bien évident que la qualité des résultats de simulation d'écoulement turbulent
est trés liee au modéle utilisé. Le choix du modele sera subordonné au type d'information

que l'on veut obtenir a partir de la simulation.



47
2.3.4.1 L'hypothese de Boussinesq : concept de la viscosité turbulente

Boussinesq (1897) a proposé de relier le tenseur de Reynolds au champ moyen de

vitesse par:
ou, odU;) 2 ou,
R. = i, 1= +u —L15. 2.18
ij :ut[axj 8Xi } 3[/0‘( Hy axi ] ij ( )
k2
1 = pC, ~ (2.19)

Ou y, représente une viscosité turbulente. L'objet de la modélisation de la turbulence

dans ce cadre est d'avoir une relation entre y, et les autres inconnues du probleme afin
de fermer le systeme d'équations a résoudre. Par ailleurs, on remarque que le dernier

terme du membre de droite n'est autre que la divergence de U et est donc nul pour un

fluide incompressible de sorte que R;; devient:

oU. U,
R. = 41 2.20
! 'ut(éxj OX. J ( )

2.3.5 Les équations de transport des tensions de Reynolds:

Pour obtenir les équations de transport des tensions de Reynolds on utilise les
équations des vitesses fluctuantes. En soustrayant aux équations de quantité de
mouvement instantanés les équations de quantité de mouvement moyen on obtiendra les

équations de transports pour les fluctuations.

aui +Uj % :_la_P_f_li(z'i; + Rij) +IBA69|
ot OX; pO% P OX,
(2.21)
ou’ 8u'j
_ o ouj 2.22
Tu lu(axj + aXi ] ( )

En multipliant scalairement chaque équation de transport des fluctuations par les
fluctuations et en prenant la moyenne que lI'on a définie précédemment, on obtient les

égquations de transport des contraintes ou tensions de Reynolds.

OR.
#+Cij =Dy +D+ P +G +¢ +F, —5 (2.23)

Avec

olpu, utr)
C,= # (2.24)
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a I, ! ! ! / ’
Dy; :—g[puiujuk +P'(5,4u; +5ikuj)] (2.25)
k
0 0 [+
D . =—| u—\ulU’ 2.26
B X, {ﬂaxk(' ’)} (2.26)
——ou. ——du
P.=— u_'u’ _J+u’_ul — 2.27
ij p[l kan j kaxkj ( )
G :_Pﬁ(giuTe"‘gjuTg) (2.28)
G
4 = P{i+—1] (2.29)
oX;  OX
" ou’
g, =220 i (2.30)
OX, OXy
_ngzk(ugur'ngikm +u;u:ngikm) (2.31)
1,y
v 00 r
ou. l1ou u
Uu.. =—3 Sauf {4y, ==-2r_-0 2.32
" au, % r o0 v (2.32)
10u,
Uyo =—
' r 00
l 8Rrr RrH
rr,6 =-—r-2-"=
Yor 06 r
10R R
Rypo == =00 —2 10
0y 00 r
_ 1 aRXX
.. xx,0 T A
R, =200 Sauf r oo (2.33)
in = o 1R, R,
RrxH =, .
Yr 06 r
_ 1 aRrH + Rrr B RG&
0,0 —
r 060 r
_1R, Ry
*r 00 r

Ou Qk sont les composantes de vecteur rotation Q et €, le tenseur de permutation.
Cj; : Taux de variation temporelle et convective.

Dy : Terme de diffusion due a la convection moyenne liée au mouvement d’agitation

et a l'action des fluctuations de pression.
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Dy : Terme de diffusion due a la viscosite du fluide.

P; : Terme de production résultant du travail des contraintes de Reynolds soumis aux

gradients de vitesse moyenne.

Gjj: Terme supplémentaire du a la gravité, qui représente la production ou

destruction par effet de flottabilité.

¢;; - Terme de redistribution par les fluctuations de pression de I'énergie cinétique

suivant les composantes de la vitesse.
€ - Terme de dissipation visqueuse.

L'accélération de Coriolis produit un terme supplémentaire F; permet de noter que

seule la force de Coriolis a un effet direct sur le champ fluctuant. La force centrifuge

quant a elle n’intervient pas dans le bilan pour la vitesse fluctuante.

Fj; est un terme de redistribution de I'énergie turbulente entre ces differentes

composantes.

Le terme de production de Coriolis est donc un terme de redistribution de I'énergie
turbulente entre les différentes composantes du tenseur de Reynolds. En revanche, il ne
modifie pas le montant de cette énergie, de sorte que I'équation de transport de I'énergie
cinétique turbulente soit inchangée car on a vu au paragraphe précédent que la force de

Coriolis ne produit aucun travail.

L’équation (2.22) ne résout pas le probleme de fermeture puisqu’elle fait apparaitre

d’autres corrélations d’ordre supérieur.

La fermeture au second ordre se limite a 'emploi d’équations pour les corrélations

d’ordre deux et cherche a représenter les corrélations inconnues de ces équations.

2.3.6 Le modéle k-¢:

2.3.6.1 Equation de I'énergie cinétique

Pour préciser la phénoménologie de la turbulence donnée plus haut, on va établir
'équation modélisant le transport de I'énergie cinétique turbulente moyenne. En prenant

La trace (mettre l'indice i=j)

1—— y 2 . T .
K= Eu{u{ L’énergie cinétique de la turbulence est la demi-somme des composantes

normales des tensions de Reynolds.

k = %(u’2 +v'2 +W’2) (2.34)
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Nous déduisons alors I'’équation de transport de I'énergie cinétique turbulente:

—— 00U, ou'u‘u/ n' 2 ou’; ou’
a—k+Ui%:—u'ju; jp_louwuui  10ouip 1y 0 K e (2.35)
ot OX; oX, 2 OX P OX OX; X; OX; OX
ok
C, =U.— 4.36
k '8Xi ( )
—— 0U,
P =uu — 4.37
k i 6X ( )

D, ==l | Z |+ Luguy |- v & (2.39)
oX; p) 2 oX

On déduit I'équation modélisée de I'énergie cinétique turbulente

. o0U, _
%+Uia—k:i v+ K +v, y, +—2 v, - (2.39)
ot oX,  OX oy ) OX OX; 0% | OX;
Finalement en remplagant v, par sa valeur en fonction de k et de € on obtient:
C k? - oU; \ou,
a—k+Uia—k=i v+~ K +C aU'+ ! aU'—g (2.40)
ot oX,  OX; o ) OX; flox;  ox ) ox,

2.3.7 Modéle k — w:

en 1942 Kolmogorov a introduit un modéle a deux équations, I'une toujours basée
sur une équation de transport pour I'énergie cinétique turbulente k, la seconde basée sur
une équation de transport pour une fréquence caractéristique de la turbulence ( c'est a
dire l'inverse d'une échelle de temps) notée w, plus précisément linverse de w
représente I'échelle de temps caractéristique de la dissipation de I'énergie cinétique k. On
peut aussi voir w comme le rapport €/k. Depuis de nombreuses améliorations de ce

modele ont conduit aux deux équations de transport suivant:

ou\au. .
K,y K —i[[wijak}wt[auw ‘Jau'—ﬂka) (2.41)

ot o, x| o )ox, ox, o ) ox,

J J ! J

Ou v; représente la viscosité cinématique turbulente qui s'exprime en fonction de k et

w par :
v, = k (2.42)
@

On retrouve dans cette équation une forme analogue a I'équation de transport de k

dans le modéele k-g, avec au second membre un terme de diffusion moléculaire et
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turbulente suivi d'un terme de production et enfin d'un terme de dissipation de Kk, il reste

cependant deux nouvelles constantes a déterminer : o* et 3*.

L'équation pour w est donnée par:

00y 0o _0 [, 0@, o, [0V U\, g (2.43)
ot X, OX Oy ) OXy K \ox, 0Ox )ox,

Les différents coefficients et constantes apparaissant dans ce modele sont présentés

dans le tableau suivant:

Tableau 2.1 les coefficients et les constantes du modéle k-w

13 B = Bofy B* = Bo fp- Ow1=2
a=—
25
Ok1=2 9 .9
bo =125 ho =100
f|3 = ﬂ X = QiSQSiji
1+ 80 - * 33
Yo * 1 (Byw)
1 ((’)Ui aUs) 1 (an aUs)
T 2\0x,  dx; 5 2\0x,  0x;
1 si X; < 0 1 0K ow
o= 1+680x7 K = 53 O, 0,
1+ 400y~ % >0

2.3.8 Modeéle k - w SST (Shear Stress Transport ou Transport d'effort de cisaillement)

Ce modele a été développé par Menter [61], il est basé sur le du modele kJ-w
Standard. Ce modele combine la formulation du modele k(J-w dans la région proche de
la paroi avec le modele k(1-¢ dans le cceur central de I'’écoulement. Une fonction de
transition s’occupe de faire le lien entres les deux formulations. Le modéle SST est défini
par :

SST =F,(k—w)+(1-F Xk -¢) (2.44)
Avec F1=0 au centre de I'écoulement et F1=1 prés de la paroi. L'idée soutenant ce
modéle est d’utiliser le bon comportement du k-w en présence d’un gradient de pression
adverse sans a voir désavantage d’'un modéle sensible aux valeurs de w de I'écoulement

libre.

Pour formuler correctement ce probléme, les équations du modéle k-¢ sont réécrit en
fonction de la fréquence turbulente est ensuite modifiée pour prendre compte le

transport des contraintes de cisaillement.
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L’équation de transport d’énergie cinétique turbulente est redonnée ici mais elle est

équivalente a celle du modele k-w. toutefois, I'équation de transport de la fréquence

turbulente est modifiée

» Transport d’énergie cinétique turbulente :

. o0U. o
a_k+Uja_k:i v+ Vi a_k +V, aU' + L aU' -p kaw (245)
ot oX;  OX; O3 ) OX; OX; OX; |OX.

J J

» Transport de la fréquence turbulente, modele SST

- oU. . -
b ow D KH thaw} o t[6U.+ JJZL;._ﬂswz+2(1 R)1k oo (546

ot ox,  ox o )ox, |k lax, o ox ) ex G, ©OX, OX

Les coefficients du modele (k — w) et du modéle (k — €) sont donnés dans le tableau2.2 :

Tableau2.2 : les coefficients du modeéle (k-w) et du modeéle (k-€)

K—w Ok1 Ow1 B B”
1.176 2.0 0.075 0.09
k —¢ Ok2 O0w2 .82 .B*
2.0 1.168 0.0828 | 0.09

2.3.9 Modélisation prés des parois

Le traitement prés paroi est 'une des grandes difficultés rencontrées dans la
modeélisation de la couche limite turbulente bi et tridimensionnelle. En effet, les modéles

présentés préecédemment ne sont pas valable que par loi de paroi.

D’aprés la figure 2.1 , la zone prés de la paroi est caractérisée par trois parties (la
sous-couche linéaire , zone tampon et la zone logarithmique). Ces zones sont
universelles pour tous les écoulements. Par ailleurs, on peut considérer que le

frottement total est défini par :

(2.46)

yr=5 vy*=60 Iny”

Figure 2.1 : Subdivision de couche limite turbulente
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Cette zone est appelée aussi sous-couche laminaire. La turbulence est négligeable

devant les contraintes visqueuses. Le frottement total s’écrit :

oU

Ttot(yzo) =Tp z/'l

y=0

Le frottement total est constant, la vitesse moyenne est sous la forme :

T
U(y)=y-"
7

Nous constatons que le profil de la vitesse moyenne est linéaire.

dimensionnelle, la vitesse de frottement est définie par :

La vitesse adimensionnelle est sous la forme :

oY

u

La distance adimensionnelle est :
y = y
y
(2.51)
Avec

* V
y =—

La loi linéaire s’écrit sous cette forme :

U + y+
(2.53)

Cette loi linéaire est valable tant que y*<5 .

2.3.9.2 La zone tampon

(2.47)

(2.48)

Par analyse

(2.49)

(2.50)

(2.52)

Dans cette zone y* est entre 5 et 30. Les effets visqueux diminuent devant les

frottements turbulents qui ne sont pas completement négligeables.
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2.3.9.3 La zone logarithmique

Le frottement est essentiellement turbulent, le profil de vitesse adimensionnelle dans

cette partie suit une loi logarithmique qui s’inscrit sous cette forme :
+ 1 +
U :Elog(y )+C (2.54)

Ou k=0.4187, C est la constante de Von Karman est égal a 5

2.4 La simulation des grandes échelles (LES)

La simulation des grandes échelles (LES) ou Large Eddy Simulation (LES) constitue
une étape intermédiaire entre la simulation numérique directe (DNS) et la modélisation de
la turbulence visant a fermer les équations de Navier-Stokes moyennées établies ci-
dessous. Cette méthode s’appuie sur la décomposition spectrale de la turbulence et sur
la distinction des structures selon leur taille. Celles des petites échelles sont modélisées

autrement.

2.4.1 Equations de Navier-Stokes filtrées

Les équations de base utilisées pour les LES sont obtenues en filtrant les équations
de Navier-Stokes en fonction du temps. Ce filtrage est le produit de convolution dans

'espace physique est défini par :
$(x) = [#OX)G(x, X)X’ (2.55)
D

Dans lequel D est le domaine de fluide et G est la fonction de filtrage qui détermine

I’échelle des tourbillons résolus.

La fonction de filtrage G(x,x’) est définie par :

1/V, X' ev
{ (2.56)

G(x,x") = 0

La théorie est présentée ici pour les écoulements incompressibles. En filtrant les

équations de Navier-Stokes, on obtient :

5_P+i(pg): 0 (2.57)

Et

(pu‘i)%(pu?m):i[u%j—a—?—% 258)
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Ou oijest le tenseur de contrainte di a la viscosité moléculaire défini par :

ou, ou, || 2 au,
P | e Bl | i ) (2.59)
' [(axj OX,; H 37 ox

Tj est le tenseur des la contraintes sous-maille définie par :

T, = pUiU; — pu; U,

2.4.2 Modéles sous-maille

La modélisation des contraintes sous-maille z;se base sur une hypothese de

Boussinesq en reliant les contraintes sous-maille au tenseur des taux de déformation

résolus S; :

1
T —éz'kkéij =-2uS

]

(2.61)

ij
Ou ut est la viscosité turbulente sous-maille. Tenseur des taux de déformation est

défini par :

T2l ox, ox, '

2.4.2 .1 Modéle de Smagorinsky

Ce modéle simple a été proposeé pour la premiére fois par Smagorinsky [62]. Dans le
modele Smagorinsky-Lilly, la viscosité turbulente sous-maille est modélisée par :

= pl2ls
Avec ‘S‘ - “28” 3
Ls est la longueur de mélange sous-maille est calculée par :
1
Ls= min(kd,CSV 3} (2.64)

Avec k est la constante de Karman, d est la distance a la paroi la plus proche, Cs est

la constante de Smagorinsky est égale a 0.1 et V correspond au volume de contrdle.

2.4.2.2 Le modéle wall (Wall-Adapting Local Eddy-Viscosity)

Dans le modéle WALE [63], la viscosité turbulente sous- maille est modélisée par :

SRl

= pl? 7.65
A (§ij +§ij )5/2 +(Si?3i(j1 )5/4 ( )
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Ou
1
L, = min(kd,CWVSJ (2.66)
12 —2\ 1_.-2 - oy
Si :E(gij +giji)_§é‘ij I Y T ox. (2.67)

i

Ce modele a aussi une constante Cw est égale a 0.325.
2.5 Conclusion

Nous avons traité dans ce chapitre la modélisation de la turbulence en présence de
la rotation. La présence des forces de Coriolis et de centrifuges rend difficile I'estimation
du champ moyen et turbulent. De plus, les résultats des différents auteurs ont montré
que l'utilisation des modéles plus sophistiqués est nécessaire afin de bien prédire la
structure de I'écoulement ainsi que le transfert thermique dans ce type de configuration.
Dans le chapitre suivant nous présentons la méthode utilisée dans la simulation ainsi que

le domaine physique avec les différentes conditions aux limites.
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CHAPITRE 3 : APPROCHE NUMERIQUE

3.1 Introduction

A T'heure actuelle, des méthodes numériques et des modéles de turbulence ont été
développés afin d’apporter une meilleure compréhension du transfert thermique dans les
machines tournantes. Ces méthodes n’en sont qu'a leurs débuts, la modélisation de la

turbulence étant complexe dans ce type d’écoulement.

D’autre part, les équations régissant le phénoméne étudié sont des équations
différentielles aux dérivées partielles non linéaires, elliptiques et couplées. En raison de

leur complexité, ces équations sont réaliseées a l'aide d’'une méthode numérique.

Dont notre étude nous avons choisi la méthode des volumes finis. Ce choix est

justifié pour plusieurs raisons:

La méthode des volumes finis assure la conservation de la masse pour chaque

volume de contrble.

Cette méthode est aussi largement utilisée dans des codes commercialisés tels que
FMUENT, FLOW3D, etc.

Pour notre étude nous avons présenté trois configurations d’entrefers . Les surfaces

des deux cylindres sont toutes lisses.

3.2 Méthodes des volumes finis:

Spalding et Patankard [64] 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.

Cette méthode consiste a discrétiser le domaine de I'écoulement en une multitude de
volumes de contréles (i.e, cellules) , elle a L’avantage de satisfaire la conservation de la

masse sur chaque volume de contréle.
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3.2.1 Equation différentielle générale:

L'équation générale de transport pour la variable ® peut étre écrite en forme
intégrale est définie par :

o o O i, D 8 8 o 1.0
a? ax(pr‘Ugé) ay(pr’V¢)+aZ(prJW¢)=a( rir, a@ 8y[ rr, ;J a[rjr,p afj”JS

; 5 (3.1)

Ou

> O est la variable dépendante (¢ = U,V,W, k,e,T).

> %: Représente le terme transitoire.

» A : Représente le transport par convection de ¢.
» B : Représente la diffusion de ¢.
> So : Représente le terme source ou puits de la variable O.
> Ty Représente le coefficient de diffusion ou coefficient d’échange de la variable ®.
{ y cas plane
> y= . (o
r cas axisymetrique
> 7= { z cas plane
Z= 6 cas en coordonnées cylindrique
] { 0 cas plane
> j= . o
1 cas axisymétrique

: . F]
Dans le cas axisymétrique — = 0.

3.2.2 Discrétisation des égquations de transport:

L'équation générale de transport pour la variable ® peut étre écrite en forme

intégrale comme suit :

5 Srsle v Sfen )5 ony Jorfirsan o2
N

DETYY P
/

D005 .
&)

Volume de contrdle

3

Figure. 3.1 : Volume de contrdle dans le cas 2D.
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En utilisant le théoreme de Gauss la divergence des intégrales de volume de la

figure (3.1) peut étre transformée en intégrales de surface, elle peuvent étre écrites sur

cette forme:

e foom v ) o

(3.3)
Avec :
S ; i j F j
J, :In{pr’w—r'r«f %ﬂ dy = (pU), (r/ Ay, . _Axi(rejAynsxqu ~¢») (3.4)
. EP
s_ ; i j F j
3o =[] priug-rir, %} dy = (0U), (1 Ay, Jp, — (Y, Ny — i) (3:5)
i w PW
3 = j;_pr Wg—riT, %_ dx~ (oV), (1, Ax,, Jg, ‘;ﬂ(fn’ﬁxew)(% ) (3.6)
i N NP
e— : i ] j F j
3. [orve-rr, 2 emtan) a2 o N ) @)

. i i 0 .
Soit J = (pr’Uiqﬁ— r’l“¢ —¢j les flux totaux intégraient sur les faces du volume
i n,s.e,w

de contrble.

En général, les termes sources sont non linéaires et dépendent de la variable ®,

cette dépendance peut étre exprimée a travers la forme linéaire suivante:

Ijvrj8¢dv:8u +S, 4 (3.8)

S, : partie constante de S.

S, . Coefficient de ¢,, qui doit étre toujours négatif pour des raisons de stabilité
numérique.

¢,: Valeur de la variable ® au point P.

Les valeurs de S, et S, doivent étre recalculées a chaque itération en utilisant les

nouvelles valeurs de @, dans le but de traiter les non-linéarités.

Tableau 3.1forme linéaire du terme source pour différentes équations

s, |0

S -5t e (“effax)+75(”“eff %))voL
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2Herf

Sp {_] r? }'VOL

V
aP 0 au 10 i av

Su {_E+a(ueff$> +ﬁ@<7" ueff@)}.VOL
< | S {—=C.p?*k/u.}.VOL

Sy {G}.VOoL

5 {=C,Cup%k/uc}.VOL
E

S {C1CupkG /p}.VOL

Pour un écoulement stationnaire % = 0 I'équation de transport s’écrit:
J. =3, +J, -3, =(S, +Sp4) (3.9)

L’intégration de I'’équation de continuité (ou de conservation de masse) sur le volume

de contrble figure(3.2) conduit a:

(V). = (U ) Ay +[(oV), — (V) Jax=0 (3.10)

W iy e E

S

Figure 3.2: Volume de contrdle de I'équation de continuité

En désignant par F,, F,,, F,, F; les taux de débit de masse a travers les quatre faces

sont , ouest, nord, sud du volume de contréle, définis par les relations suivantes:

F, =(pU), Ay, (3.11)
Fu = (V) 4y, (3.12)
F. =(pV),Ax,, (3.13)
F, =(pV),Ax,, (3.14)

L’équation de continuité s’écrit tout simplement:

F,—F,+F,—F =0 (3.15)
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En multipliant par ¢, on obtient:

Fde —F.# + Fdp —Fp =0 (3.16)
(3. —Fgho)— 3y —Fudo )+ (3, - F ) - (3, —Fogio )= (S, + S, ¢,) (3.17)

Les termes (] — F¢,) sont exprimés sous la forme suivante:

(9. -F.s,)=2,(¢. —4,) (3.18)

(3w —Fud, ) =2 (4, — ) (3.19)

(9, -Fg,)=ay (4, —4,) (3.20)

(9, -Fg,)=as(g, - 4) (3.21)
L'équation de discrétisation de la variable dépendante ¢

8pfp =D 5w @B +S, (3.22)
Avec

8 =D\ oewd®—Sp (3.23)

Les expressions de a; dépendent du schéma de discrétisation utilisé.

a, = D,A(R,|)+[-F, 0] (3.24)
a, =Dy, A(Ry|)+[-Fy 0] (3.25)
ay =Dy AR, |)+[-F,.0] (3.26)
a; = D A(P|)+ [~ F..0] (3.27)

On utilise de nouvelles notations Di (représente la conduction de la diffusion) est

toujours positif, et Pi (le nombre de Peclet) définies par:

De: Fe Ayns Pe :i
X, D,

Dw: &Ayns PW = i
X, D,

D = Ly AX P ="

Ty, D,
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L’opérateur [4, B] donne la plus grande valeur des deux nombres A et B.

3.2.3 Schémas d’interpolations:

Il existe plusieurs schémas d’interpolation dans la littérature qui sont discutés en
détail par Patankar (1980 [64]) et Versteeg et Malalalsekera (1995) [65] Les différents
schémas proposés par Patankar sont donnés dans le tableau (3.2). Il existe aussi
d’autres schémas comme le schéma quadratigue QUICK de Leonard (1979) et Hayase
(1992) [66] les schémas proposés par Raithby, SUDS (Skew-Upwind Difference Scheme)
en 1976 et LOADS (LOcally Analytic Differencing Scheme) en 1979 ( cf. Huang et al.
(1985) [67]

Tableau 3.2: Expression de la fonction A(|P|) pour différents schémas.

Schémas d’interpolation Formule de A(|P)
Centré 1—-0.5|P|
Décentré amont (Upwind) 1
Hybride [0,1—-0.5|P|]
Exponentiel |P|/[exp(|P| — 1)]
Loi de puissance [o,(1 —0.5|P]D3]

Les schémas les plus utilisés sont, la loi de puissance PLDS et QUICK. Huang et al.
(1985) [67] ont comparé ces deux schémas, faisant apparaitre que le QUICK semble plus
précis que PLDS. Néanmoins, le schéma QUICK est plus couteux et moins stable que
PLDS.

3.2.4 Traitement du couplage Vitesse-Pression:

Les équations de quantité de mouvement sont couplées par I'intermédiaire du champ
de pression. Cette difficulté de couplage vitesse-pression vient de I'absence d’équations
explicites qui gouvernent le champ de pression et dans le calcul du champ de pression

car le gradient de pression est un terme source dans les équations de mouvement.

Pour cette raison, on utilise des méthodes indirectes dont la plus répandue est

I'algorithme SIMPLE (Semi Implicit Methode for Pressure Linked Equation).

On utilise un traitement particulier des termes de gradient de pression, la pression
étant interprétée comme un élément a ajuster de maniere a satisfaire la conservation de

la masse.
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3.3 Configurations géométrigues et parameétres de controle

3.3.1 Paramétres de contrble

Pour les trois configurations, le régime d’écoulement est contrdlé par 4 paramétres
sans dimensions : le nombre de Reynolds axial Req, le nombre de Reynolds de rotation

Req, le rapport d'aspect de la cavité L et son rapport des rayons s définis ainsi :

ReQ:sz(RO—Ri); ReQ:QRi(RO—Ri); LBk, i
v v .

ou v est la viscosité cinématique du fluide. Les valeurs des paramétres considérés

sont données dans le Tableau 3.3. et le tableau 3.4

Tableau3.3 : Parameétres de contréle pour les configurations d’Escudier & Gouldson [1]

Case A B

L 0.0041

S 0.502
Req 7500 12500
Req 1922

N 0.256 0.153

Tableau3.4 : Parametres de contrble pour les configurations 2 et de Kuosa et al. [2,3].

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

3.3.2 Configurations géométriques

3.3.2.1 Cas isotherme confiquration 1

Pour cette configuration, le systéme est constitué de deux cylindres coaxiaux
horizontaux de longueur h (Figure.3.3). Le cylindre intérieur du rayon R;j est en rotation au

taux Q, alors que le cylindre extérieur du rayon Ro est fixe
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Figure 3.3 Schéma de la configurationl d’Escudier & Gouldson [1]

3.2.2.2 Cas non isotherme configuration 2

Cette configuration a été étudiée numériquement par kuosa [2,3]. Ce dispositif est
composé d’'un systéme rotor —stator, I'air est injecté radialement entre deux stators (figure
3.4). Le diametre intérieur de I'entrée radiale est le méme que le stator et la hauteur de

I'entrefer radial est de 1 mm et les parois sont fixes

Figure 3.4 Schéma de la configuration2 de Kuosa et al. [2,3]

3.2.2.3 Configuration 3 l'influence de la géométrie sur le transfert thermique

Cette configuration est constituée de deux entrées : I'une est axiale et la deuxiéme
entrée est placée au milieu de I'entrefer au dessus du rotor (figure3.6). Les dimensions

de cette configuration sont les mémes que celles de Kuosa [2,3].
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Entrée_2,Q /"{j‘//_»
!

Figure 3.5 Schéma de la configuration3

3.4 Parameétres numérigues

Les calculs ont été effectués pour les trois configurations avec trois modeéles de
turbulence (k-w SST, RSM et LES) dans leur version standard disponibles dans Fluent
12.

3.4.1 Maillage

La réalisation du maillage est une étape trés importante avant de lancer une
simulation numérique. Le maillage ainsi que la définition des frontiéres ont été réalisés
par le logiciel gambit. Dans notre travail, un maillage structuré est utilisé dans toutes les

simulations. Ce type de maillage est adapté pour les écoulements en rotation.

3.4.1.1 Paramétres du maillage pour la configurationl

L’étude de sensibilité au maillage est réalisée essentiellement sur la configuration 1.
Le maillage des autres configurations sera ensuite inspiré du maillage retenu lors de

cette étude. Le modele utilisé pour cette étude est le modele RSM
> Le modéle RSM

Les différents maillages utilisés se résument dans le tableau 3.6 .D’aprés la figure
3.6 nous constatons que les résultats pour un maillage 160x400 sont voisins de ceux
obtenus pour un maillage 180x400. Ceci montre que la solution est indépendante du

maillage. Le maillage 180400 est retenu pour analyser les résultats.

Tableau 3.5 : détail des maillages étudiés pour la configuration 1

NrxNz 100x500 160x400 180x400

Max (r+) 0.082 0.062 0.048




66

1,0 = Escudier et Gouldson
maillage 1
maillage 2
0,81 maillage 3
0,6
* (==
>
0,4 -
041 = Escudier et Gouldson \\ - _— AN
| maillage 1 . | T
0.2 maillage 2 0,2
] maillage 3
0,0 T T ; 0,0 ‘ ‘ |
0,00 0,25 0,?\_0 0,75 1,00 0,00 0,25 OI,_§O 0,75 1,00
r

Figure 3.6 Influence du nombre noeuds du maillage sur le profil de la vitesse moyenne
» Le modele k-w SST

Pour ce modéle, un maillage de 160x500 dans le plan (r,x) a été utilisé et il garantit

une coordonnée de paroi r + inférieure a 0.31 le long des deux cylindres.
» La simulation des grandes échelles (LES)

Tous les détails numériques concernant LES sont fournis dans le tableau 3.6. La

présentation du maillage est illustrée dans la figure 3.7

Tableau 3.7.Détails numériques du modeéle LES pour la configuration 1.

Case A B
Ar 0.22 0.31
Arto 0.25 0.35
RiAB*i 0.033 0.18
RoAB* o 0.07 0.05
AZ"i 5 3.5
AVARS 5.27 3.67
Nr, Ne, Nz 140x400x60 140x400x60
5t (s) 0.001 0.001
CFL 0.06 0.16
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Figure 3.7 Maillage utilisé dans la configuration 1 d’Escudier & Gouldson [1]
3.4.1.2 Parameétres du maillage pour la confiquration 2 et 3

> Le modeéle k-w SST

Pour la configuration 2, un maillage de 170250 dans le plan (r,z) a été utilisé avec
r* est inférieur a 1 long des deux cylindres. Pour le troisieme dispositif, un maillage de
(181x150) points dans le plan (r,z) a été utilisé. La coordonnée de paroi r* est inférieure a
0.5. Les détails du maillage de I'entrée radiale et la cavité rotor stator ainsi que de la

configuration 3 sont présentés dans la figure 3.8 et la figure 3.9 respectivement

250 nceuds
|

250 nceuds

(a)
250 nceuds

50 nceuds

(b)
Figure 3.8 Maillage utilisé dans la configuration 2:(a) cavité rotor-stator et (b) I'entrée

radiale
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150 nceuds

[ |

150 nceuds

(@)

34 nceuds

| |
| ]

68 nceuds

209 noeudsJ

(b)

Figure 3.9 Les détails du maillage de la configuration 3 : (a) cavité rotor-stator et (b)

entrée 2
> Le modele RSM

Un maillage 170x250 est utilisé pour la deuxiéme configuration et un maillage de
(181x150) points dans le plan (r,z) a été utilisé pour la troisieme configuration.Pour
I'entrée radiale de la deuxiéme configuration et I'entrée 2 de la troisieme configuration ,

nous avons adopté le méme maillage que celui utilisé dans le modéle k-w SST
Le modéle LES

Le maillage des deux configurations est présenté dans la figure 3.10 et 3.11.

Figure 3.10 Maillage utilisé dans la configuration 2 kuosa [2,3]



Tous les informations numériques concernant le modéle LES sont fournies par les

L Stator

Rotor

Figure 3.11 Maillage utilisé dans la configuration 3

tableaux 3.8 et 3.9 pour les configurations 2 et 3..

Tableau 3.7 .Détails numériques du modele LES pour la configuration 2.

Case A B C D
Arti 0.054 0.06 0.055 0.069
Arto 0.12 0.1 0.12 0.14
RiAB% 22.5 30
RoAB* o 35 36 36 45
AzZ* 9 9 9 11
Az*o 4.5 4.6 4.6 5
Nr, No, Nz | 160x240x40 | 160x240x40 | 160%x240x40 | 160x240x40
ot (s) 106 106 106 3x10”7
CFL 0.35 0.50 0.09 0.08

Tableau 3.8.Détails numériques du modele LES pour la configuration 3.

Case A B C D
N 0.50 0.93 1.11 0.40
Arti 0.45 0.45 0.20 0.40
Arto 0.19 0.32 0.42 0.24
AB* 0.40 0.40 0.40 0.40
Az*i 0.32 0.32 0.30 0.50
Az 0.25 0.26 0.32 0.29
Nr, Ne, Nz 160x240x40 160x240x40 160x240x40 160%x240x40
ot(s) 106 106 106 3x10”
CFL 0.29 0.3 0.20 0.19
CPU time 60 60 60 60
(slit)
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3.4.2 Les conditions aux limites

Pour les trois dispositifs, un profil parabolique de type Poiseuille pour la vitesse
axiale est imposé a I'entrée avec un niveau d'intensité de turbulence de 5%. A la sortie, la
pression est imposée. Une étude préliminaire non présentée ici a permis de mettre en
évidence que I'écoulement s’établit trés rapidement et que I'influence des conditions en
entrée est négligeable sur les champs moyen et turbulent. Pour le cas avec gradient de
température pour les deux configurations, 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
€gale a la température ambiante 20°C. Le lecteur peut se référer aux travaux de Kuosa
et al. [2,3] pour une description détaillée des conditions expérimentales. Les détails des

conditions aux limites sont présentés dans la figure 3.12 et 3.13

Qutlet

Faces périodiques

Figure 3.12 Les conditions aux limites utilisées dans la configurationl d’Escudier &
Gouldson [1]
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Inlet, Te=20

L

Symetrie
Stator, T.,=100C
/ Qutlet
Rotor, T,=150C
Faces périodiques
(a)
Stator, T,=100C
/ Outlet
e
Inlet-1, Te=20

Rotor, T,=150C

Inlet-2, Te=20 /L

Faces périodiques

(b)
Figure 3.13 Les conditions aux limites : (a) configuration 2 [2,3] et (b) configuration 3

3.4.3 Solveur

Dans les trois configurations, pour les modeéles k-w SST et RSM, les calculs sont
axisymétriqgues 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.

Pour les calculs effectués avec le modele LES, seulement 1/8 de la géométrie est
considérée dans la direction tangentielle pour économiser les efforts de calcul. Le modéle

LES considéré est le modele de Smagorinsky. Les simulations sont effectuées avec le
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schéma upwind du deuxieme ordre avec un algorithme SIMPLE pour le couplage vitesse-

pression.

3.5 Conclusion
A travers ce chapitre, on percoit mieux les difficultés que I'on peut rencontrer lors de
la modélisation numérique dans I'écoulement dans une cavité tournante, que ce soit

l'implémentation du probléme sous "Fluent", que pour le contrdle de la convergence.

Par ailleurs, trois configurations ont été considérées. dont celle d’Escudier et
Goulson. Plusieurs maillages ont été testés. Le maillage ayant fourni le meilleur accord

calcul-expérience sera ensuite utilisé dans les autres simulations.
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CHAPITRE 4 : RESULTATS ET DISCUSSIONS

4.1 Introduction

Nous allons procéder par étapes a la présentation et a la discussion des résultats
pour les problémes étudiés. Dans un premier temps, nous donnons une description des
résultats dans le cas de la cavité tournante avec un débit axial sans gradient de

température. Les résultats sont validés avec les données d’Escudier et Gouldson [1].

Dans un second temps, nous abordons les échanges thermiques dans un entrefer
moteur.Les résultats sont comparés aux données de kuosa [2,3]. Les influences des

parameétres physiques et géomeétriques sur le transfert thermique sont considérées

Cependant, l'apport principal du présent travail est de dégager des lois de
comportement pour les coefficients de transferts de chaleur locaux et moyennés en

fonction des différents parametres physiques du probleme.

D’autre part, pour les trois configurations, la vitesse tangentielle moyenne est
normalisée par la vitesse de rotation du cylindre intérieur QR;, tandis que la vitesse axiale
est normalisée par la vitesse débitante. Le rayon est adimensionné pour varier entre 0

(rotor) et 1 (stator).

4.2 Ecoulement isotherme — Configuration 1

Dans cette partie, nous allons présenter les résultats des simulations concernant
'écoulement dans une cavité stator —rotor avec un débit axial sans gradient de
température. En vue de vérifier si les calculs numériques sont proches des résultats
auxquels nous pouvons nous s’attendre, nous les avons confronté avec les résultats

expérimentaux d’Esudier et Gouldson [1].

4.2.1 Propriétés d'écoulement moyen et propriétés turbulentes

La figure 4.1 présente les profils radiaux des composantes des vitesses moyennes
axiales et tangentielles et des tensions normales associées obtenues pour Reg=12500 et
Req= 1922. On constate que les résultats obtenus par les trois modeles sont comformes

aux résultats expérimentaux d’Escudier et Gouldson [1]. Pour le profil de la vitesse axiale,
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tous les modeles prédisent un profil proche d’'un profil de Poiseuille turbulent en

conduite cylindrique avec une vitesse presque constante dans I'espace inter-cylindre et
deux couches limites minces développées sur les deux cylindres. En ce qui concerne la
vitesse tangentielle, le modele LES prédit bien I'écoulement dans la couche limite bien
gu'il sous-estime la vitesse tangentielle dans la région centrale. C’est généralement le
signe de faibles intensités de turbulences. Pour les composantes axiales et tangentielles
de tensions de Reynolds, le modéle LES prédit aussi relativement bien les valeurs
maximales observées dans les couches limites. Le profil obtenu par LES est asymétrique
ce qui peut étre attribué a l'effet de déstabilisation des forces centrifuges. Pour la
composante tangentielle normale, la LES ne permet pas de prédire les bonnes intensités
de turbulences et semble relaminariser. Dans l'ensemble, le k-w sst offre la meilleure

performance globale

Escudier and Gouldson(1995)
k-osst

——RSM

—LES

0,8+

>
Escudier and Gouldson(1995) 0.4+
k-wsst
——RSM
—LES
0,0 I I I 0,0 ‘ ‘ ‘ ‘
0,0 0,3 r* o6 0,9 0,0 0,2 04 y*x 06 08 1,0
Iis(czgtler and Gouldson(1995) Escudier and Gouldson(1995)
K-
0,180+ k-wsst
—— RSM !
0,304 —LES —RSM
I ——LES

0,00+ T
0,0 03

r*

Figure 4.1 Distribution radiale des composantes, axiale, tangentielle de la vitesse
moyenne et tensions normales associées obtenues pour z*=0.25 et Req=12500 et
Req=1922

La figure 4.3 présente carte des invariants d'anisotropie pour tenseurs de Reynolds

obtenus par modele LES pour les trois cas de test. La deuxieme [z et La troisieme I3

invariants du tenseur d'anisotropie bj sont définies comme 11,1y p et I1; =det(d;) ou
2 1 I
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bij:i_%aij Il avec tj le tenseur de contrainted de cisaillements et &; Symbole de
Thk

Kronecker. La turbulence varie d’'un état de turbulence a deux composants pres de la
paroi fixe et de la paroi mobile M3=12/3+1/9). Au milieu de I'entrefer le troisieme invariant

est négatif, la turbulence a tendance a suivre un comportement axisymétrique.

o

Figure 4.2 Carte des invariants d'anisotropie pour tenseurs de Reynolds pour la

configuration 1.

4.2.2 Nature des couches limites turbulentes

La nature des couches limites le long des deux parois est maintenant étudiée. Il faut
regarder les distributions des trois angles caractéristiques, a savoir l'angle de vitesse
moyenne Vs, les angles de gradient de vitesse moyenne yq, I'angle des tenseurs de

Reynolds y: en fonction de la distance de la paroi. Ceux-ci sont définis comme:

VH _Vw
y = arctan VA (4.1)
oV, /lor
= arctan| —2— 4.2
7o [avz lérj #.2)
y. = arctan(vlr Vlgj (4.3)
V r V Z

Avec r* =r,V_/v oury estla distance a la paroi et V: est la vitesse de frottement

La figure 4.3 montre les profils radiaux de ces trois angles dans la couche limite
mince développée au niveau des deux parois pour trois cas tests obtenus avec le modéle

LES. L'angle de vitesse moyen &s change de direction dans les deux cas, en particulier
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sur le stator. C’est I'une des caractéristiques importantes de 3DTBL. Une autre

caractéristique 3DTBL c’est la direction de &: ('angle des tenseurs de Reynolds) parallele

a la paroi ne soit pas aligné avec I'angle des gradients de vitesses &g , C'est le cas B.

Pour le cas A nous constatons que 8:-8g est presque constante le long des parois . Le

décalage entre &r et dg est supérieure a 10° contrairement aux observations de Johnston

et flack [68] et en accord avec les résultats de Poncet et Viazzo [57]. Pour le cas A, yrYg

c est presque égal a 0 le long du rotor. Ces deux caractéristiques montrent que les deux

couches limites développées sur le stator et le rotor sont en 3D.

0
15
° 2]
>
30, —Case A
. Case B
0 25 50 7B
r+
15 | ——Case A
Case B
o Of
2
15
25 4 50 75
100 1
75 ¥—\
o 50"
=
0 ——Case A
-25 Case B
25 r+ 50 75

40
o -w60—
>~
-80 - —— Case A
Case B
0 25 50 75
r+
80
] —— Case A
60i —Case B
40

VoV

40 S ‘
25 4 50 75
25 ] ——Case A
0{ —— Case B
o5 |
50
75
-100-
%5 4 50 75

Figure 4.3 Distribution radiale des trois angles d'écoulements pour deux cas de test le

long du rotor (a gauche) et du stator (a droite)



77

Une autre caractéristique de la 3DTBLs est le paramétre de Townsend aiest défini
par :

(4.4)

La figure 4.4 présente la distribution radiale du parametre Townsend al obtenu par
le modeéle LES pour deux cas. Nous constatons qu'il y a une augmentation du parameétre
de Townsend al avec 'augmentation du nombre de Reynolds axial a1 = 0.3 pour le cas
B prés du rotor. Cette tendance est due a la diminution de I'énergie cinétique au niveau
du rotor. Il y a une diminution immédiatement du parametre a1 prés du rotor. Johnston et
Flack [68] ont montré que al doit rester inférieur a 0,15. Une autre caractéristique qui
confirme que la nature de la couche limite est de 3D.

0,3
case A
case B
0,24
—
@
0,19\
0,0 T T T T

0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0

: o L .
Figure 4.4 Distribution radiale du parameétre de Townsend al

4.3 Ecoulement non isotherme — Configuration 2

4.3.1 Champ thermique

Nous remarquons d’aprés les tableaux 4.1 que le résultat obtenu par le modéle LES
pour le cas A est proche des résultats de Kuosa et al.[2,3] avec une erreur de 4% le long
du rotor. Pour stator, le coefficient du transfert de chaleur moyen est sous-estimé par
tous les modeéles dans les deux cas. Mais dans I'ensemble, le modele k-w SST fournit le
meilleur accord global. La performance relativement faible du modéle LES peut étre
attribuée aux intensités de la turbulence qui sont sous-estimatées telles qu’elles ont été
démontrées précédemment pour la configuration 1. L'utilisation de schémas upwind et le
modeéle sous maille Smagorinsky-Lilly pourrait étre responsable de cette tres grande
dissipation. Les calculs futurs prendraient en compte les schémas centrés soit avec le

modele de la dynamique Smagorinsky ou WALE.
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Tableau 4.1: Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du rotor. Comparaison

avec les données de Kuosa et al. [2,3]. Les pourcentages représentent les écarts relatifs

par rapport aux valeurs expérimentales

Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du rotor (W/m2K)

Reo=11000

Reqa=5570 (case A)

Req=10300(case B)

k-w SST 446 (49.7%) 420
RSM 353 (18.5%) 350
LES 311 (4.4%) 311

Expérience [2]

298

Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du stator

(W/m2K)
Reqo=11000
Req=5570(case A) Req=10300(case B)
k-w SST 214 (16.4%) 258 (9.5%)
RSM 175 (31.6%) 163 (42.8%)
LES 184 (28.1%) 187 (34.4%)
Expérience [2] 256 285

La figure 4.5 représente les profils de températures obtenus a partir du modele LES
a difféerentes positions axiales pour les quatre cas. Le champ de température T* est

T-T,)

normalisé par: T = a T, -T.) ainsi T*=0 correspond la température a I'entrée et
o} a

T*=1 représente la température le long du stator (r*=1). Pour tous les cas, nous
constatons deux couches limites thermiques trés fines qui se développent sur les deux
cylindres séparées par une région, dans lesquels la température est quasi constante.
Dans le cceur de I'entrefer la température a tendance a atteindre T*=0.11 (z*=0.6) et T*=
0.33 (z*=0.6) pour le cas A et C respectivement. Cette valeur est inférieure a la
température du stator. On remarque également que la température de refroidissement

augmente quand la vitesse de rotation augmente surtout pour le cas C
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1,0
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0,00 0,25 050 T+ 075 1,00 0.0 0.2 04 Tx 06 08 10
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0,2
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Figure 4.5 Profils de température a différentes positions axiales m, z*=0.2, z*=0.6, et z*=1
pour le cas B.

K]

422.769
422.802
422 836
422869
422 803
422 938
422 569
423.003
423.036
423.069

422.736

Figure 4.6 champ de température pour r*€[0,1], z* € [0,0.5]
La figure 4.6 présente la distribution de la température le long du rotor pour le cas A.
Nous constatons qu’il y a une petite variation de température prés de I'entrée la ou le
fluide est frais. On peut voir la présence de petites structures cohérentes dans la couche

limite pres du rotor des au fluide qui provient de I'entrée radiale
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Les figure 4.7 et 4.8 présentent les distributions axiales du nombre de Nusselt local

le long du stator et le long du rotor pour les quatre cas de test obtenus avec le modele
LES. La distribution locale de Nusselt n’est pas trop sensible aux nombres de Reynolds
axial et de rotation. Il est maximal prés de I'entrée 1 |a ou le fluide est relativement froid.
Ensuite, il y a une diminution le long des deux cylindres, comme c'est le cas pour le
probléme de jet tombant sur un disque en rotation. Nous remarquons qu’il y a un second
pic autour z*=0.063 le long du rotor et du stator. Cela peut étre attribué aux structures
tourbillonnaires qui apparaissent dans cette zone.Ces structures ont été aussi
remarquées dans la figure 4.6. Les valeurs du pic sont légérement plus élevées pour le
cas A sur le rotor et pour le cas D sur le stator, mais l'influence des deux nombres de

Reynolds reste faible pour cette gamme de parametres considérée ici .

210
120 case A ] case A
“ case B 180 case B
90 150 -
_ 120
- o |
i 5
Z 60 >90-
60
30+ |
30
0 T T T T T T O T T T T T T
0,0 0,3 7% 0,6 0,9 0,0 0,3 7% 0,6 0,9
(a) (b)

Figure 4.7 Profils axiaux du nombre de Nusselt local le long du rotor (a) et du stator (b)

pour configuration 2 pour le cas Aet D
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Figure 4.8 Profils axiaux du nombre de Nusselt local le long du rotor (a) et du stator (b)

pour configuration 2 pour le cas A, Bet C
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Figure 4.9 les corrélations du nombre du nombre de Nusselt moyen le long sur le rotor

pour la configuration 2

Le nombre de Nusselt moyen le long du rotor peut étre évalué par des corrélations
en fonction des parametres de contrOle de I'écoulement (nombre de Reynolds axial,
nombre de Reynolds de rotation nombre de Prandtl) trouvé dans la littérature[1] sous la

forme:
Nu = AReg Ta’ Pr’ (4.5)

Avec Ta=Q?Ri(Ro-Ri)3/v?, et A, a, B, y c’est des coefficients. Figure 4.9 variation du
nombre de Nusselt moyen le long du rotor obtenu par le modele LES comparé avec
'équation 5 avec A=0.0099, 0=0.68, =0.12, y=0.3
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L'exposant a=0.68 pour le nombre de Reynolds axial est proche de la valeur

proposée par Aubert al [7] a=0.77, elle est inférieure a la valeur trouvée par le modele
LES de Poncet et al [57] pour une cavité infinie. Le nombre Nusselt dépend ici du
nombre de Taylor a la puissance 0.12, cette valeur est trés proche de la valeur trouvée
par les corrélations d’Aubert et al [7].ce qui signifie que I'entrée radiale n'a qu'une faible

influence sur le transfert de chaleur le long du rotor.

On propose également des corrélations en fonction du nombre de Reynolds effectif

le long du rotor et stator qui définit par cette équation

Nu_ = ARe’ (4.6)
__\A#f[)H _ 2 2
Avec Rey = y = /Rey+Re,

La figure 4.10 présente la variation du nombre de Nusselt moyen le long du rotor et
stator en fonction du nombre de Reynolds effectif. Nous remarquons que le nombre de
Nusselt moyen sur le rotor et le stator augmente avec I'augmentation du nombre de
Reynolds effectif. Dans la littérature, le coefficient B est dans la gamme [0.7, 0.8] et dans
notre cas $=0.552 pour le rotor et 3=0.479 pour le stator . Ces deux valeurs restent
inférieures a celles obtenues par Bouafia [8] dans le cas d’'un entrefer lisse et en bon
accord avec la valeur trouvée par les corrélations d’ Aubert et Poncet [7] $=0.54 pour a
=0.25 et =0.54 pour a =0.5.

72 1 40 .
66 - . "
60 - 354
£ 54 T L] 30 L]
| — [ ] | ]
2 48 :;E
Z
42 25
36 -
eq(4.6) avec 0=0.5 ,a=0.275,8=0.552 20
30 1 " LES €q(4.6) avec a=0.25,a=0.352,=0.497
T T T T T T " LES
9000 12000 15000 18000 21000 24000 15 T T T T
Re 6000 9000 12000 15000 18000
eff
Reeff
() (b)

Figure 4.10 : Variations du nombre de Nusselt moyen sur le rotor(a) et stator (b) en

fonction du nombre de Reynolds effectif.
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4.3.2 Champ hydrodynamique

Pour mieux comprendre la structure de I'écoulement, nous proposons d’étudier
l'influence du nombre de Reynolds axial , le nombre de Reynolds en rotation sur le

champ de vitesses et 'analyser I'effet de la rotation sur les propriétés de turbulence.

1,00
0,75 -
0,50 -
* [==)
>
—— k-wsst 0,25
RSM
LES
0,0 T T . 0,00
0,00 0,25 r*0,50 0,75 1,00

Figure 4.11 : Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle de la vitesse
moyenne obtenues pour z * = 0.5 et pour le cas A
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Figure 4.12 : Distributions radiales des composantes tensions normales associées

obtenues pour z * = 0.5 et pour le cas A

Les figures 4.11 et 4.12 présentent les profils des vitesses moyennes axiales et
tangentielles et des tensions normales associées obtenues pour le cas pour trois
modeéles de turbulence. Nous constatons d’aprés les profils des vitesses axiales, les

résultats obtenus par le modele RSM et par le modele k-wSST qui prédisent le méme
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profil symétrique. Alors que le profil obtenu par le modele LES est assez proche du profil

turbulent de type poiseuille. quant a la vitesse tangentielle , elle est inversement
proportionnelle au rayon, les trois modéles prédisent les mémes profils. Pour les
intensités de turbulence. La turbulence est essentiellement concentrée dans les zones de
proche paroi avec des pics sur les deux cylindres et des intensités faibles au cceur de
I'entrefer. Nous constatons que les profils obtenus par le modéle LES sont asymétriques.
Les intensités obtenues par le modéle LES sont faibles par rapport aux intensités
obtenues par les modéles RSM et k-wsst. Cela avait été également observé par Guillerm
et al. [57].

1,0
1,2
104 | 0,81
4 /
081 / 0.6-
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044 | ]
1 J“‘ —— A Z7*=05 0’27 —— A 7*=05
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—Az=l | ——Az*=1
0,0 T T T T T T T 0,0 T T T T T T T
0,00 0,25 0,50 0,75 1,00 0,00 0,25 050 0,75 1,00
r

Figure 4.13 : Distributions radiales des composantes tensions normales associées

obtenues différentes positions axiales : z*=0.5, z*=0.8 et z*=1 pour le cas A
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Figure 4.14: Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle des tensions

normales pour a différentes positions axiales : z*=0.5, z*=0.8 et z*=1 pour le cas A

La figure 4.13 et 4.14 présentent la distribution radiale des composantes axiales et
tangentielles de la vitesse moyenne des tensions normales associées obtenues par le
modeéle LES. Pour le cas A a différentes positions axiales,nous constatons d’aprées les
profils de la vitesse axiale qu'’il y a un |éger écart entre le profil obtenu a z * = 0,5 et z=0,8
révélant la non conservation du débit. Cette tendance est attribuée a I'entrée radiale.
Nous remarquons que les profils sont asymétriques. La vitesse tangentielle reste similaire
pour différentes positions axiales. D’aprés les profils des intensités, la turbulence
augmente avec la position axiale. Cela peut ce traduire par le fait que le champ

hydrodynamique n'est pas développé.
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Figure 4.15: Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle de
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Figure 4.16: Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle des tensions

normales pour z*=0.5

La figure 4.15 et 16 présentent les profils des composantes axiales et tangentielles
de la vitesse moyenne des tensions de tensions normales associées obtenues par le
modele LES, dans les quatre cas tests pour la position z*=0.5. Pour les quatre cas les
profils de la vitesse axiale sont proches du profil de Poiseuille turbulent en conduite
cylindrique. L'augmentation du parametre N n’a pas une influence significative sur les
profils des vitesses moyennes. La vitesse tangentielle augmente avec la vitesse axiale et
diminue lorsque la vitesse de rotation augmente ce qu iest le contraire des prévisions d’
Auber et al [7].Nous constatons d’aprés la figure 4.16 que la turbulence a tendance
d’augmenté quand la vitesse de rotation augmente. On observe que les intensités sont
plus importantes prés du rotor. Les intensités obtenues ici sont remarquablement moins
élevées par rapport a celles publiées dans des articles précédents [7,57]. On peut voir
que l'effet du débit axial reste faible pour la composante axiale tandis que la composante

azimutale diminue avec I'augmentation du débit.

L’influence du paramétre de rotation N sur le coefficient de frottement (
C, =1, /(0.5meZ) avec Vm le vecteur vitesse moyenne) le long du rotor et stator est

maintenant étudiée pour quatre valeurs de N (figure 4.17) .Nous constatons que le
coefficient de frottement est plus important le long du rotor et augmente lorsque le
paramétre N de rotation augment .le coefficient du frottement peut atteindre la valeur de
0,026 pour N = 1,1 cas C. Ceci a également été observé par Poncet et al. [57]
Contrairement aux prévisions de Kuosa [2,3] obtenues par les deux modeles de

turbulence k-¢ et k- w. Le coefficient de frottement diminue avec l'augmentation de la
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vitesse de rotation .'augmentation du parameétre N diminue le coefficient du frottement le

long du stator
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Figure 4.17 la Distribution coefficient de frottement le long e rotor et stator pour quatre

cas test
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Figure 4.18 Des cartes du rapport de viscosité turbulente obtenue en LES pour les cas
A pour r*€[0,1], z* € [0,0.5] pour quatre cas : (a) N=0.50 (case A), (b)
N=1.11 (case C)
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La figure 4.18 illustre les cartes du rapport de la viscosité turbulente sur la viscosité

moléculaire obtenue par le modéle LES pour le cas A et C. Nous constatons que la
viscosité turbulente agit de facon significative a I'entrée. La viscosité turbulente agit plus
dans la région de I'écoulement que sur la couche limite. Le rapport de viscosité

augmente avec le parametre de rotation N peut atteindre jusqu'a 10

Nous notons d’apres la figure 4.19 que la turbulence varie d’'un état de turbulence a
deux composants prés de la paroi fixe (M3=M2/3+1/9). Pour la paroi en mobile, le
troisieme invariant est positif, la turbulence tend a suivre le comportement axisymétrique

(M3=2(-M2/3)%2). Au milieu de I'entrefer la turbulence varie de I'état Axisymétrique.
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Figure 4.19 Carte des invariants d'anisotropie pour tenseurs de Reynolds pour la

configuration 2.

4.3.3 La nature de la couche limite

Dans cette partie on s’intéresse a la nature de la couche limite afin de mieux
comprendre le transfert thermique. D’aprés la figure 4. 20, on constate que l'angle de
vitesse moyen ys change de direction dans tous les cas, en particulier sur le stator. C’est
'une des caractéristiques importante de 3DTBL. L’augmentation de la vitesse de rotation
de la paroi intérieure conduit a la diminution de &s. Dans une couche limite équilibrée,
'angle des tenseurs de Reynolds et 'angle des gradients de vitesse sont égaux. Ceci
n’est pas relevé dans notre cas. Cette tendance montre que la couche limite est de 3D.
Ces deux caractéristiques mettant en évidence la nature des deux couche

limidéveloppées sur le stator et le rotor sont en 3D

Un autre paramétre qui montre que la couche limite est de 3D c’est le parameétre de

Townsend ai.d’apres la figure 4.21, nous constatons qu’il ya une réduction
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immeédiatement du parameétre ai prés des deux parois. Dans le coeur de l'entrefer le

parameétre al reste inférieur a 0.15. Ceci montre que la couche limite est de 3DTBL.
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Figure 4. 20 Distributions radiales de I'angle vitesse moyenne d'écoulement pour trois

cas de test le long du rotor (a gauche) et du stator (a droite)
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Figure 4.21 Distribution radiale du parametre de Townsend al

4.3.4 Structures cohérentes

Aprés avoir étudié la nature de la couche limite, on s’intéresse dans cette partie a
'analyse des Structures cohérentes. Nous remarquons d’aprées les cartes du champ de
pression au sein du rotor (figure4.22) qu’il y a des petites et de grandes structures et pres

de I'entrée radiale. Aprés cette zone la pression est restée uniforme.

La figure 4.23 présente la carte de vorticité azimutale obtenue par le modéle LES
pour deux cas (A et C). Nous observons des petites structures alternées entre les valeurs
positives et négatives de vorticité azimutale concentrées prés de I'entrée et attachées au
rotor en particulier dans le cas C. La taille des structures augmentente ,aussi nous
remarquons également des détériorations progressives des structures. Ces deux cartes

confirment la présence de structures cohérentes dans le rotor .
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Figure 4.22 Champ de pression au niveau du rotor pour les cas Aet C r*€[0,1], z* €
[0,1]
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Figure 4.23 Des cartes vorticité azimutales pour le cas A et C r*€[0,1], z* € [0,0.5]

Influence de la géométrie sur le transfert thermique
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4 .4 Influence de la géométrie sur le transfert thermique

4.4.1 Champ thermigue

Tableau 4.2: Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du rotor. Comparaison
avec les données de Kuosa et al. [2,3]

Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du rotor (W/mz2K)
Req@=11000 Req@=13800
Req=5570 Req=10300 Req=5570
K-wsst 350.24 376.52 350
RSM 291 306 298
LES 271 297 292
Experience 298 - 292
[1.2]

Tableau 4.3: Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du stator. Comparaison
avec les données de Kuosa et al. [2,3]

Coefficient de transfert de chaleur moyen le long du stator (W/m?2K)
Req=11000 Req=13800
Req=5570 Reqa=10300 Req=5570
k-wsst 306.95 302 300
RSM 270 282 298
LES 214 265 264
Experience 256 285 263
[1.2]

Nous constatons d’aprés les tableaux 4.2et 4.3 que le résultat obtenu par le modéle
LES pour Req =11000 et Req =5570 est proche des résultats de Kuosa et al.[2,3] avec
une erreur de 9% pour le coefficient transfert de chaleur moyen sur le rotor. Pour le
stator, le modele RSM semble fournir un bon accord avec les résultats de Kuosa et
al.[2,3]avec une erreur de 5%. Pour les autres cas le modele LES semble fournir un

meilleur accord avec les données expérimentales [2,3] le long des deux cylindres.
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Figure 4.24 Profils axiaux du nombre de Nusselt local le long du rotor (a) et du stator (b)

pour configuration 3

La figure 4.24 présente les distributions axiales du nombre de Nusselt local le long
du stator et le long du rotor pour diverses valeurs des paramétres (Req =11000 et 13800)
et (Req=5570, 10300).Dans tous les cas; nous constatons que le nombre de Nusselt
local est maximal prés de I'entrée 1 Ia ou le fluide est relativement froid. Ensuite, il y a
une diminution le long des deux cylindres. Nous remarquons égalent qu’il y a une zone
oscillatoire au milieu de I'entrefer pour le nombre de Nusselt le long du rotor. Cela peut
étre attribué a I'effet du débit qui provient de la deuxieme entrée et aussi aux structures
tourbillonnaires qui apparaissent dans cette zone. Nous remarquons que pour un nombre
de Reynolds axial donné, les variations du nombre de Nusselt local le long des deux

cylindres ne dépend quasiment pas de Req dans cette gamme de valeurs considérée.

4.4.2 Etude comparative entre configuration 2 et configuration 3

L’étude comparative est réalisée a partir des prédictions du comportement aux
échanges thermiques au niveau des deux parois. La figure 2.25 représente I'évolution du
nombre de Nusselt le long du rotor et stator pour la configuration 2 et 3.Nous
remarguons clairement une augmentation du nombre de Nusselt prés de I'entrée 1 et au
milieu de la cavité ou est placée la deuxieme entrée (configuration 3) le long des deux
parois. Cela montre que la configuration 3 donne un meilleur échange convectif en

particulier sur le rotor
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Figure 4.25 comparaison du nombre de Nusselt entre configuration 2 et configuration 3

pour le cas A

Nous nous intéressons maintenant au nombre moyen de Nusselt le long du rotor qui
est défini par les corrélations suivant I'’équation 4.5. D’aprés la figure 4.26, le nombre de
Nusselt dépend ici du nombre de Reynolds axial a la puissance 0.87. Cette valeur est
supérieure a celle proposée dans la configuration 2 et elle est trées proche de la valeur
proposée par les auteurs [33] . Cette différence confirme que les conditions d’entrées ont
une influence sur le transfert thermique. Pour I'exposant (3, est égale a 0.17 pour le
nombre de Taylor qui est trés proche de la valeur trouvée dans la configuration 2 et de
celle de Poncet [33].

70 -
60
- | ]
50 —
=5 - -
=
40
307 eq(4.5)
) - LES
20 T T T T
20 30 40 50 60 70

O.00058ReQ°'87Ta°‘17Pr°'3

Figure 4.26 les corrélations du nombre du nombre de Nusselt moyen le long sur le rotor

pour la configuration 3

La figure 4.27 présente la variation du nombre de Nusselt en fonction du nombre de
Reynolds effectif (a) pour le rotor et (b) pour le stator. Nous constatons que le nombre de

Nusselt moyen suit la méme tendance que la configuration 2, les valeurs obtenues
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suggeérent une variation de type Num=Reer® avec = 0.727 pour le rotor. Cette valeur est

dans la gamme proposée par les auteurs [2,40]. Pour le stator p= 0.84, est supérieure a

la valeur trouvée par Bouafia [8].
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Figure 4.27 : Variations du nombre de Nusselt moyen sur le rotor(a) et stator (b) en

fonction du nombre de Reynolds effectif.

4.4.3 Champ hydrodynamique

La figure 4.28 et 4.29 présentent les profils des vitesses moyennes axiales et
tangentielles et des tensions normales associées obtenues pour ReQ=11000 et
ReQ=5570 pour trois modeles de turbulence. Nous constatons d’aprés les profils de
vitesse axiale, les résultats obtenus RSM et k-wSST prédit le méme profil
symétrique.Alors que le profil obtenu par le modele LES est assez proche du profil
turbulent de type poiseuille. Pour la vitesse tangentielle vitesse tangentielle est
inversement proportionnelle au rayon, les trois modeles prédisent les mémes profils.
Nous remarquons également qu’il y a diminution de la vitesse tangentielle au coeur de
I'entrefer par rapport a la configuration 2. Ceci est di a l'augmentation de la vitesse axiale
Pour les intensités de turbulence.La turbulence est essentiellement concentrée dans les
zones de proche paroi avec des pics sur les intensités turbulentes sont plus importantes
sur le cylindre extérieur et des intensités faibles au coeur de I'entrefer. Nous constatons
que les profils obtenus par le modéle RSM et Kk-wsst sont asymétriques cela peut étre
attribué a l'effet de déstabilisation des forces centrifuges. Les intensités obtenues par le
modele LES sont faibles par rapport aux intensités obtenues par les modéles RSM et k-

wsst
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Figure 4.28 : Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle de la vitesse

moyenne a z * = 0.4 et pour le cas B
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Figure 4.29 Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle des tensions

normales a z * = 0.4 et pour le cas B
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Figure 4.30: Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle de la vitesse
moyenne obtenues pour différentes positions axiales pour le cas B
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Figure 2.31 Distributions radiales des composantes axiale et tangentielle des tensions

normales obtenues pour différentes positions axiales pour le cas B

La figure 4.30 et 2.31 présentent la distribution radiale des composantes axiales et
tangentielles de la vitesse moyenne des tensions normales associées obtenues par le
cas B a différentes positions axiales. Nous remarquons d’aprés les profils des vitesses
axiales qu’il y a un léger écart entre le profil obtenu a z * = 0,4 et z=0,6 révélant la non
conservation du débit, au milieu de la cavité il y a une augmentation de la vitesse axiale

cela est attribué a I'addition du flux secondaire parvenu par la deuxieme entrée. Pour les
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profils la vitesse tangentielle, reste similaire pour différentes positions axiales. Nous

remarquons également une augmentation des intensités de turbulence a z*=0.8 et a
z*=1et avec des pics plus élevés au niveau du stator pour la composante axiale et le pic

plus important au niveau du rotor pour la composante azimutale.

4.5 Conclusion
Nous avons traité dans ce chapitre l'analyse des résultats obtenus par trois
configurations différentes et avec trois modéles de turbulence. D’aprés cette analyse on

arelevé que :

» Le transfert thermique n’est pas trés influencé par la variation du nombre de
Reynolds axial et le nombre de Reynolds de rotation.

» La présence des structures tourbillonnaires fait apparaitre des pics sur le
nombre de Nusselt axial le long des deux parois pour la configuration 2 et 3

» Le coefficient de frottement moyen varie en fonction du nombre de Reynolds
axial et le nombre de Reynolds de rotation

» L’ajout de la deuxieme entrée améliore le transfert thermique dans I'espace
stator —rotor.

> Différentes corrélations sur le nombre de Nusselts moyen ont été proposées
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CONCLUSION

Le refroidissement d’'un moteur électrique a grande vitesse a travers un entrefer a
été analysé. Selon I'étude bibliographique, peu de données sur le transfert thermique
sont disponibles pour ces vitesses. Ce travail de recherche a permis de contribuer a la

compréhension du mécanisme du transfert thermique dans les moteurs électriques.

Cette étude est composée d’'une simulation numérique de la dynamique des fluides
et transfert de chaleur. La modélisation thermique est tres compliquée et comporte un
degré élevé d'incertitude.

Cette étude a été menée par étapes vu la complexité du probleme. Ainsi , nous
avons considéré en premier lieu, la modélisation de I'écoulement de Taylor Couette
Poiseuille sans gradient de température en regime turbulent avec trois modeles de
turbulences.Des comparaisons avec les données expérimentales Escudier et Gouldson
[1] ont été faites. A partir des profils de vitesse moyenne, le modéle LES, bien que plus
colteux en calcul, offre les meilleurs résultats. Les deux caractéristiques des angles
d’écoulement, a savoir le changement de direction de 'angle de vitesse moyen ys le long
de la paroi et le désalignement entre I'angle de contrainte de cisaillement de Reynolds yt
et 'angle de gradient de vitesse moyen yg ont démontré la nature des deux couches
limites développées le long des parois sont 3D. Une autre caractéristique qui a confirmé
la nature des couches limites du rotor et du stator est la réduction du parametre de

structure de Townsend al qui a été observé dansl e cas B.

En second lieu a simuler I'écoulement Taylor Couette Poiseuille avec gradient de
température avec trois modeles de turbulences. Les coefficients de transfert de chaleur
moyens le long du rotor obtenus avec le modéle LES correspondent généralement bien
aux mesures expérimentales[2,3]. On confirme que le nombre de Nusselt dépend du
nombre de Reynolds axial a la puissance 0.68, en accord avec la valeur proposée par
Aubert et al. [7] et sur le nombre de Taylor Ta a la puissance ~ 0.12.En outre, le nombre
de Nusselts moyen dépend du nonbre de Reynolds effectif a la puissance 0.552 le long
du rotor et 0.479 le long du stator . Ces valeurs sont en accord avec les valeurs trouvées

par Aubert [7] et sont inférieures a la gamme proposées dans la litérature [8]. L'influence
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du parametre de rotation N sur le champ de vitesse et turbulent & été étudiée. Le

parméetre N a eu une influence significative sur la ditrubution radiale de la composante
tangentielle de la vitesse moyenne. Les intensités augmentent avec 'augmentation du
paramétre N. 'analyse de la nature de la couche limite développée le long des parois
révele que la nature de la couche limite est de 3D le long des deux paroi . Des structures

cohérentes ont été observées pres de I'entrée .

L'ajout de la deuxiéme entrée au milieu de la cavité rotor-stator contribue a
'amélioration du transfert thermique. Ceci a été observé a travers le nombre de Nusselt
qui augmente par rapport a la configuration avec I'entrée radiale. Des corrélations suivant
le nombre de Nusselt moyen en fonction des paramétres de contréle de I'écoulement

ainsi que du nombre de Réynolds effectif ont été proposées.

L'influence du parametre de rotation de N sur le champ de vitesse a été étudiée. Le
parameétre de rotation N n'a pas eu une influence significative sur les profils de la vitesse
axiale moyenne. Des asymeétries sont observées sur l'intensité de la turbulence obtenue
par le modeéle k-sst et le modéle RSM avec les pics sont plus importantes sur le rotor que

sur le stator.

Ce travail nous a permis de mettre en avant certaines possibilités d’améliorer le
refroidissement des moteurs électriques. Les gains et les impacts industriels que I'on
peut tirer des résultats de cette thése sont les niveaux et les tendances des nombres de
Nusselts apparus en fonction de la vitesse de rotation et du débit massique d'air de

refroidissement a travers l'entrefer.

En perspective la recherche sur de nouvelles configurations comme étudier
'écoulement de taylor couette poiseuille avec des raineurs sur les deux cylindres
ainsique d’étudier I'influence des parametres tesl que le nombre de Taylor et nombre de

Reynolds sur la structure de I'écoulement et sur le transfert thermique.

Enfin , on propose d’étudier I'écoulement de taylor couette poiseuille soumis a

champ magnétique pour déterminer son role sur le transfert thermique.



LISTE DES SYMBOLES ET ABREVIATIONS

Abréviations :

DNS : Direct Numerical Simulation.

3DTBL : THREE-DIMENSIONAL TURBULENT BOUNDARY LAYERS
LES : Large Eddy Simulation

QUICK : Quadratic Upwind Interpolation for Convection Kinematics
RANS : Reynolds Average Navier Stokes

Propriétés du fluide

\Y : Viscosité cinématique (ma2s)

v : Viscosité dynamique (kgm1s?)

p : Masse volumique (kg/m?®)

Po - Masse volumique de référence (kg/m?3)

Parameétres géométriques :

d=Ro-Ri : Espace annulaire ou entrefer (m)

Dn : Diamétre hydraulique (m)

L : Longueur de 'entrefer (m)

Ro : Rayon du cylindre extérieur (m)

Ri : Rayon du cylindre intérieur (m)

X, Y, 2) : Coordonnées cartésiennes

r, 0,z : Coordonnées cylindriques

r+ : La coordonnée de paroi dans la direction radiale

Nr, No, Nz : Nombre de nceuds dans les directions r, 8, z, respectivement
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Parameétre dynamique :

g : Accélération de pesanteur ou gravité (m2s?);

(U,V,W) : Composantes de la vitesse moyenne radiale, tangentielle, axiale(ms™);
© : Température(k)

o) : Température moyenne (k)

0 : Température fluctuant (k)

p . pression moyenne (Pa)

t : Temps;

Ct : Coefficient du frottement ;

Indices / Exposants :

[ : Désigne une quantité sur le cylindre intérieur

o : Désigne une quantité sur le cylindre extérieur

eff . Effectif

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

: Fluctuation

* : Quantité adimensionnée par la vitesse débitante
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