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Introduction générale

Introduction générale

Toute ensemble mécanique de révolution comportant une ou plusieurs roues mobiles
munies d'aubes qui ménagent entre elles des canaux a travers lesquels le fluide s'écoule, cette
machine est dite Turbomachine. L'échange d'énergie s'effectue dans la roue et résulte du
travail des forces aérodynamiques sur les aubes produites par 1 ‘écoulement du fluide autour
de celles-ci, et qui résultent principalement de la différence de pression entre les deux faces
des aubes. Les turbomachines occupent une place importante dans 1’industrie des systémes
énergétiques. Ces systemes englobent plusieurs domaines dont on peut citer les

hydrocarbures, la climatisation, transport, aviation, etc.

Depuis la création des turbomachines, des problemes subsistent tel que la fatigue du
matériel, surconsommation d’énergie, le bruit et I’instabilit¢ de fonctionnement, ces
problémes demeurent parmi les problémes les plus importants, qui sont dus a la conception
géométrique de ces machines. Pour y remédier, différents travaux numérique et

expérimentale ont été menés pour les résoudre.

Depuis le développement de la technologie, en particulier I’informatique et les codes
de calculs, la simulation a connu une expansion d’utilisation dans la conception des
turbomachines, notamment dans la prédiction et I’analyse des écoulements, ceci étant dit
I’expérimental ne sert que de vérification, et devenu peu utilisable pour le coup de revient
en temps et argent. L’utilisation de la CFD (Computational Fluid Dynamics) a réduit
considérablement les temps de calculs, dont 1’objectif est d’étudier, a partir de la simulation
numérique, les phénomeénes complexes qui surgisses des écoulements internes, et donnent
beaucoup plus de détails a I’interne des turbomachines, qui sont difficilement accessible par

la mesure.

La modélisation CFD des écoulements est une succession de plusieurs approches
numériques interdépendantes. Le choix de ces approches dépend essentiellement de la nature

de I’écoulement a simuler et des phénomeénes physiques ass0Ciés.

La recherche est liée directement a I'évolution de la technologie; et c'est ce qui pousse
les chercheurs a avancer dans des cas tres compliqués et d'actualités, susceptibles d'étre
traités a l'aide d'un outil informatique trés puissant et des moyens expérimentaux les plus

sophistiqués et les plus performants.
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Ce travail se divise en quatre grand titres :

Le premier chapitre contient de breves définitions sur les turbomachines et leurs
différents types, une étude assez compléte sur les pompes centrifuges y sera consacrée.
Suivie d’une synthése bibliographique trés utile a la compréhension de la théorie de

I’écoulement et les travaux mené sur les turbomachines.

Le second chapitre comporte les équations de bases qui régissent les écoulements, on
décrit ensuite les écoulements interne des turbomachines, qui sont basé sur la résolution des
équations de Navier-Stokes moyennées (RANS) dans le régime turbulent, appliqué sur la

configuration géométrique 3D.

Dans le troisieme chapitre, une présentation sera faite sur les démarches a suivre pour
la modélisation numérique sous la CFD. En commencant par les caractéristiques de la
géométrie de la pompe centrifuge, qui sont introduite dans le logiciel de simulation, suivit

d’un maillage et les conditions aux limites et initiales, pour en finir avec la résolution.

Le quatriéme chapitre qui est le dernier de ce présent travail, regroupe les différents
résultats obtenus par le procédé numérique basé sur I’approche tridimensionnelle. Une

validation sera présentée lors de 1I’étude, et sera comparée avec celle de la littérature.

Des simulations numériques seront faite sur I’écoulement dans une pompe centrifuge
monocellulaire (roue et volute). Les résultats seront présentés sous forme d’évolution de
pression et de vitesse dans la machine. Une variation de la vitesse de rotation de la pompe
qui fait I’objet de notre étude. Cette variation entraine la variation du débit massique qui est

proportionnelle a la vitesse de rotation.
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Chapitre | Définition et vue générale sur les turbomachines

Introduction

Les turbomachines ont un réle assez imposant dans le monde, ce qui leur donnent une
si grande importance quant a leurs utilisations. Pour cela, il existe plusieurs modeles

spécifiques a chaque utilisation et chaque domaine.

Dans ce chapitre, nous allons nous introduire aux turbomachines en les définissant, et
donnant une vue générale sur lesdites machines, et voir enfin les progrés accomplis dans ce

domaine, listé dans la revue bibliographique.

1.1 Geénéralités sur les turbomachines

Les turbomachines sont définies d’une maniére générale par des machines tournantes
dont le rdle est d’assurer un échange d’énergie entre un fluide en écoulement et un rotor

animé d’un mouvement de rotation.
On peut classer les turbomachines selon le sens d’échange d’énergie, elle est dite :

e Génératrice : lorsqu’elle communique de 1’énergie au fluide ;

e Réceptrice : lorsqu’elle en recoit de celui-ci, et porte le nom de turbine.

Puisqu’elle consomme ou recueille de 1’énergie mécanique sur son arbre, elle est donc

accouplée a une autre machine jouant un réle

e Moteur dans le cas des turbomachines génératrices (moteur électrique,
turbomachine réceptrice...)
e Machine entrainée dans le cas des turbomachines réceptrices (dynamo,

alternateur, turbomachine génératrice...)

Comme on peut les classer selon le comportement du fluide utilisé, compressible tel

que les compresseurs, et incompressible tel que les pompes. [1]
.1.1 Classification des turbomachines a fluides incompressible :

Les pompes sont des machines qui fonctionnent aux fluides incompressibles, on peut
les classées selon leurs principes de fonctionnement : pompes volumétriques, qui
transportent le fluide avec changement de volume, et les pompes roto-dynamique, dans
lesquels se fait un échange de quantité de mouvement entre le fluide et les aubages de la

machine. [2]
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1.L1.1.1  Pompes roto-dynamiques

Appelé aussi les turbopompes. Toutes les pompes dites roto-dynamiques sont congues
selon le méme principe de fonctionnement qui consiste & mettre I'eau en mouvement en lui
transmettant une énergie cinétique a l'aide d'une roue mobile ou rotor. On utilise ce

mécanisme pour pousser lI'eau a la sortie du rotor.

Il existe plusieurs types de pompes roto-dynamiques, généralement qui comprend tous

types de pompes avec un rotor, on peut lister quelques types :

Centrifuge Helico-centifuge Axiale

Figure 1.1 : Différents types de rotors des pompes roto-dynamiques.

A. Principe de fonctionnement des pompes roto-dynamiques :

Le liquide pénétre dans la pompe sous forme de flux dans I'hélice rotative. Le rotor
contient un disque rotatif avec plusieurs lames appelées aubes qui sont attachées les unes
aux autres, et parfois inclinée loin de la direction de rotation. Le flux est saisi dans les aubes
tournants quand il s'approche de I'hélice. Des que le fluide arrive au bord de fuite du rotor,

il s'accélere, et la vitesse maximale du fluide s'éléve au diamétre extérieur du rotor. [3]
B. Différents types des pompes roto-dynamiques :

e Pompes centrifuges :

C’est une machine rotative, qui par force centrifuge, fait communiquer de 1’énergie au
fluide, par I’'impulseur et conduite par la volute. Elle se caractéerise par une entrée axiale du

fluide (suivant I’axe de rotation) et une sortie radiale (suivant le rayon de la roue).
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befoulement
L 55 =gy
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Arbre de ] Volute
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Figure 1.2 : Pompe centrifuge.

e Pompes axiales :
Les pompes axiales, sont des pompes destinées a générer un fort débit et une faible

variation de pression. Appelée axiale da au fait que le fluide se déplace suivant I’axe de

rotation du rotor.
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Figure L3 : fonctionnement d’'une Pompe axial .

e Pompes hélico-centrifuges :

Comme son nom 1’indique, elle est spécifiée d’une sortie d’écoulement défini d’un
angle de sortie avec I’axe de rotation (compris entre I’écoulement axiale et radiale). Comme

les pompes axiales, les pompes hélico-centrifuges ne sont pas utilisé pour de faibles débits



Chapitre | Définition et vue générale sur les turbomachines

Figure .4 : Schéma d’une pompe hélico-centrifuge.

1.L1.1.2  Pompes volumétriques :

Une pompe volumétrique est une pompe dans laquelle une quantité de fluide
(emprisonné) est forcée a se déplacer jusqu'a l'orifice de sortie. Le débit d'une pompe est

proportionnel a la vitesse d'actionnement de ces éléments mobiles. [2]

Figure L5 : Pompe volumétrique a engrenage.

A. Principe de fonctionnement des pompes volumétrique :

La transmission de 1’énergie vers le fluide se fait de maniére hydrostatique. Lors de la
transmission hydrostatique de I'énergie, un organe en mouvement réduit un espace de travail
rempli de fluide et achemine le fluide en direction de la conduite. L'organe en mouvement
exerce alors une pression sur le fluide. Lorsque I'espace de travail s'agrandit, l'organe est a

nouveau rempli de fluide venant de la conduite.
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B. Différents types des pompes volumétriques :

Il existe plusieurs types de pompes volumétrique dont on peut citer quelques-unes :

e Pompes a palettes :

C’est une pompe rotative dont le rotor est muni de plusieurs lames (des palettes) qui
coulissent radialement et assurent le transfert du fluide pompé. La pompe a palettes est une

pompe de transfert volumétrique.

e Pompes a engrenages :

Elles utilisent le profil combiné de deux roues dentées pour transvaser et augmenter la

pression du fluide.

e Pompes a pistons :

Le mouvement alternatif (va-et-vient) du piston fait varier le volume du corps de la

pompe, le fluide progresse ainsi de 1’aspiration vers le refoulement.
1.1.2 Domaine d’application :

L’utilisation des turbomachines est infiniment diversifiée, qu’elle soit dans le domaine

particulier ou industriel. On peut citer parmi tant de domaines d’application tel que :

e Centrales Hydro-électrique (barrages),

e Alimentations urbaine (Alimentation en eau potable AEP),
e Industries d’hydrocarbure,

e Stations biogaz,

e Stations d’épurations,

e Transport des hydrocarbures.

1.2 Cavitation :

L’intérét pour la pression de vapeur est li¢ a la possibilité pour la pression d’un liquide,
dans des systemes a ecoulement liquide, de chuter en dessous de la pression de vapeur a
certains endroits, ce qui entraine sa vaporisation résultante inattendue. Par exemple, I’eau a
10°C va s‘évaporer en vapeur et former des bulles par endroits (comme les pointes des
hélices ou les cotés de succions des pompes) ou la pression chute en dessous de 1.23 KPa.

Les bulles de vapeur (appelées bulles de cavitation, car elles forment des « cavitations »
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dans le liquide) collapsent lorsqu’elles sont éloignées des régions de faible pression, générant
des vagues trés hautes pressions hautement destructrices. Ce phénomeéne, qui est une cause
commune de la chute des performances et méme de I’érosion des pales des hélices (turbine)
est appelé la « cavitation », et doit &tre pris en considération dans la conception des turbines

hydrauliques et des pompes.

La cavitation doit étre empéchée ou au moins minimisée dans les systémes en
écoulement, car elle réduit les performances, génére des vibrations ennuyeuses et du bruit,
et entraine des dommages aux equipements. Les pics de pression résultant du grand nombre
de bulles collapsant prés d’une surface solide sur une longue période peuvent causer de
I’érosion, de la piqiration de surface, une panne de fatigue, et I’éventuelle destruction des
composantes ou de la machine. La présence de la cavitation dans les systémes en écoulement

peut étre détectée par un son de cascade caractéristique. [4]
1.2.1 NPSH (Net Positive Suction Head):

Le NPSH exprime la capacité d’aspiration de la pompe associé a la pression de vapeur.
Elle est utilisée pour calculer la pression d’aspiration nécessaire a une pompe afin d’éviter
la cavitation. Pour avoir un bon fonctionnement de la pompe (sans risque de cavitation), il

faut que le NPSH disponible soit supérieur au NPSH requis indiqué par le constructeur. [4]

C’est important de noter que le NPSH varie non seulement avec le débit mais avec la
température du liquide également, puisque P, est fonction de la température. Le NPSH
dépend aussi de la nature du liquide a pomper puisqu’il n’y a qu’une seule courbe de
variation de P, avec T pour chaque liquide. Comme les pertes de charge au travers du
systéme de circulation en amont de I’entrée augmentent avec le débit. La hauteur de charge

a stagnation a I’entrée de la pompe diminue avec le débit.

NPSH disponible : c’est la différence entre la pression totale a I’entrée et la pression

de la vapeur saturante.

NPSHdispo = Pt(e) — Dy(saturante) L1

NPSH requis : ¢’est la chute de pression que subit le fluide lors de son accélération a

I’entrée de la roue, et sa valeur est indiquée par le constructeur.

10
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La pompe ne fonctionnera correctement que si la pression totale a I’entrée Py est
supérieure a la somme (Py(saturante) + NPSHyequis)-

NPSH(m)

%\
0.5m > <Ca\'ila tion

NPSH, s

Plage des débits possibles sécurité

Marge
de

9

Figure 1.6 : Courbes caractéristiques de NPSH disponible et requis.

1.3 Similitude :
1.3.1 Coefficients de Rateau :

Les coefficients de Rateau sont des nombres adimensionnels (sans dimension) qui
caractérisent une machine hydraulique. lls se construisent a partir des caractéristiques
géometriques et mécaniques de la machine. Pour une pompe donnée, la caractéristique tracée
a l'aide des coefficients de Rateau est toujours la méme, quels que soient la vitesse de rotation

et le fluide.

Coefficient de hauteur :

gH
¥ =y2p2 12
e Coefficient de débit :
Qv
o= ND3 13
e Coefficient de puissance :
gh
= ON3DS 14
e On déduit le rendement :
Py
n=— L5
Fa

11
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Les pompes centrifuges vérifient des lois dites de similitude qui a partir d’une courbe
caractéristique éetablie pour une vitesse de rotation N de la roue de la pompe permettent
d’obtenir la caractéristique pour une vitesse de rotation N’ quelconque. C’est-a-dire : si on
connait pour une vitesse N, le débit Q,,,, la hauteur manométrique totale H,,, et la puissance
P,, on sait qu’il existe deux courbes caractéristiques similaires, mas cette fois pour la vitesse
N’ tels que les points définis par les coordonnées (Q.,’, Hi') et (Qun', B,') en soient

respectivement éléments.
Les lois de similitude permettent de déterminer Q,,,, , H,,, B,

e Le débit varie linéairement avec la vitesse :

14 NI
Qun _ N 16
Qun N
e La hauteur produite varie avec le carré de la vitesse :
2
H.,' N’
tn N 17
Hy, N
e La puissance varie avec au cube de la vitesse :
3
B’ N’
L == 18
Pn <N>

1.3.2 Vitesse spécifique :

C’est la vitesse de rotation nécessaire de la pompe en (tr/min), pour élever le fluide

de 1m de hauteur, pour un débit de 1m3/s.

Ny
N, = VY L9
S 3/
60H /4

.4  Revue bibliographique :

De trés important progrés ont été accomplis dans le domaine de la conception des
turbomachines. Ces derniéres années de nombreux auteurs ont mis en place plusieurs travaux

de conception et d’études des turbomachines.

Les pompes centrifuges ont ¢ét¢ 1’objet de plusieurs études et expériences afin

d’améliorer leurs performances, vu leur grande utilisation dans le domaine industriel.

12
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Cette revue traitant les travaux menés sur les turbomachines radiales, équipé d’un
diffuseur, permet de constater qu’il reste toujours des cas d’études a faire du point de vue

simulations et expériences.

Cette étude numérique a fait I’objet de plusieurs travaux de simulations, parmi lesquels

on peut citer :

[3] M.K.Sagban, ont travaillé sur I’optimisation d’une pompe centrifuge afin
d’optimiser son rendement total, sa hauteur total et améliorer ces performances. Cette étude
numérique utilise le logiciel ANSYS (CFD), pour résoudre les équations de Navier-Stokes

pour les flux tridimensionnels

[5] T. Nigussie, E. Dribssa. En utilisant le programme de simulation CFD pour
identifier et déterminer le profil de vitesse et la distribution de la pression apres la conception
3D et la modélisation de la pompe. A partir des résultats de simulation, il a été remarqué que
la pression augmente progressivement de I’entrée de la roue vers la sortie. La pression
statique du coté refoulement est plus grande que celle de coté de ’aspiration au méme rayon
de la roue. En plus de cela, il a été observé que la vitesse augmente a partir de ’entrée de la
roue jusqu’a ce qu’elle pénétre dans la volute, il chute ensuite a une valeur minimale dans la

région de sortie.

[6] R. S. Muttali et al. Leurs résultats de simulations sont obtenus a des vitesses de
rotations différentes avec différents débit massique, et grace au modéle de turbulence a deux
équations (k — €) que la simulation a été réalisée. La CFD est 1’outil le plus couramment
utilisé pour la simulation et 1’analyse, cette derniére se focalise sur le comportement de

I’écoulement du fluide a travers les aubes.

[7] Dr. V. R. Sivakumar et al, ont analysé une pompe centrifuge dans une aube du
diffuseur en utilisant CFD. Le cas d’essai consiste en une pompe centrifuge a 7 aubes et un
diffuseur a ailettes radiales. Un grand nombre de mesure sont disponibles dans 1’espace
radiale entre la roue et la volute (diffuseur), les calculs expérimentaux, et quatre modeles de

turbulence sont analysés.

[8] Muggli et al. Utilisent les logiciels CFX-TASCFlow et STAR-CD pour la
simulation d’une pompe hélico—centrifuge. Des simulations stationnaires et instationnaires
ont été faites sur une large plage d’opération de la machine. Par une comparaison avec des

résultats experimentaux, ils concluent une excellente prédiction des caractéristiques de la

13
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pompe par la voie de la simulation numérique. Ils mettent en valeur la réalisation des
simulations stationnaires et instationnaires dans la compréhension des phénomenes

caractéristiques de I’écoulement interne dans les turbomachines.

[9] M. S. Ajith, M. 1. Jeoju, se sont intéresses a la simulation numérique pour
analyser les champs d’écoulement dans la roue de la pompe en utilisent ANSYS-fluent, pour
concevoir une roue d’une pompe centrifuge. D’aprés les résultats numériques, les aubes

incliné vers I’arriére ont de meilleur performance que les aubes incliné en avant

[10] E. C. Bacharoudis et al, ont travaillé sur I’étude paramétrique d’une roue
centrifuge en modifiant I’angle de la pale de sortie. Les simulations numériques semblent
prédire raisonnablement la performance totale et les caracteristiques globales de la pompe
de laboratoire et I’influence de I’angle de la pale de sortie sur la performance est vérifiée

avec la simulation CFD.

Conclusion :

Nous avons présenté dans ce chapitre, les définitions générales des turbomachines, une
classification sur le pompes avec de breves définitions, avec vue détaillé sur les pompes

centrifuge, ainsi que leurs principes de fonctionnement.

Une revue bibliographique est mise en place en derniere partie afin de nous guider a
enrichir nos connaissances sur les travaux réalises sur les turbomachines, et particulierement

les pompes centrifuges.

14
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Introduction :

Généralement dans le cas des turbomachines, on peut caractériser 1’écoulement qui les
régissent par les équations de conservation, continuité, énergie et équation d’état du fluide,

suivit par des hypothéses simplificatrices, afin de facilité la résolution de ces équations.

Nous allons voir dans ce chapitre, les équations qui régissent les écoulements dans les
turbomachines a fluides incompressible, et les différentes modélisations de la turbulence

appliqué aux équations de Navier-Stokes, associé a la décomposition de Reynolds.

1.1 Equations de bases :

Les équations utilisées pour résoudre les écoulements dans les turbomachines dérivent,
généralement des équations de conservation : continuité, Navier-Stokes, énergie et équation
d’état, elles sont accompagnées d'hypothéses simplificatrices, associées a des considérations
sur la géométrie, les bilans énergétiques ou la séparation des vitesses en une valeur moyenne
et une partie fluctuante. En dehors du repére absolu, les éguations peuvent aussi s'exprimer
dans le repére relatif, en termes de la fonction de courant ou encore des variables exprimant

sa courbure.

11.1.1 Equation de conservation de masse :
Cette équation exprime la loi de conservation de la masse pour un volume dV, Elle

s’exprime comme suit :

dm—fﬁ (ap+d_ V_’)—o 11
dt — J)J, \ot wpV)) = '
On obtient 1’équation de continuité conservatrice :

dp R

57 Hdiv(pV) =0 1Lz

11.1.2 Equations de conservation de quantité de mouvement :

Les formes différentielles de I'équation de continuité et I'équation de conservation des
quantités de mouvement peuvent étre obtenues a partir des relations intégrales sur un volume
de contrdle et par l'application du théoreme de la divergence. Si le fluide considéré est
newtonien et la pesanteur est la seule force de volume agissant sur le domaine considéré, les

équations régissant I'écoulement peuvent étre exprimées ainsi :

16
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DV

P = —VP + uv?v I3

p——p[( )V+—] —|7P+pg+—[ <avi+%>]

ax,- ax]- I[4

1) @ & @ 6 (6)

Les termes 1, 2, et 3 de I'équation I1.3 représentent I'accélération totale, convective, et
locale. Le terme 4 représente la force de pression, le terme 5 la force de la pesanteur, le
terme 6 les effets visqueux, ou normalement la viscosité de dilatation est considérée comme
nulle (c'est-a-dire daprés I'hypothése de Stokes). Pour les écoulements laminaires
incompressibles, la densité et la viscosité sont supposees constantes dans les équations 11.2
et 11.3. Ces équations représentent un ensemble complet de quatre équations pour quatre
inconnues, a savoir, la pression et les trois composantes de la vitesse. Pour des écoulements
non visqueux, le dernier terme dans I'équation 11.3 sont nuls. Dans la plupart des écoulements

internes, le cinquieme terme de I'équation 11.3, est négligé.

11.1.3 Equation de conservation d’énergie :
L’équation de conservation d’énergie est obtenue a partir du premier principe de la

thermodynamique, ce principe met en relation les différentes formes d’énergie, soit :
AE,+AU=Q+W IL5

Le premier terme représente la variation de 1’énergie cinétique, le deuxiéme représente
la variation de 1’énergie interne, le troisiéme représente 1’énergie calorifique, et le dernier

terme représente 1’énergie mécanique (le travail).

1.2 Hypotheses simplificatrices :

I1 est nécessaire d’effectuer un certain nombre d’hypothéses afin d’établir un modéle

mathématique simple qui décrit la physique de ce probléme, comme suit :
» Ecoulement permanent, tridimensionnelle, et turbulent.
» Le fluide est Newtonien et incompressible.

» Laforce de pesanteur est négligeable.

17
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» L’équation de conservation d’énergie n’est pas prise en compte (sans transfert

d’énergie).
1.3 Equation du probléme en régime laminaire :

Apres introduction des hypotheses données ci-dessus, on peut établir les différentes

équations nécessaires a la résolution du probléme comme suit:

11.3.1 Equation de continuité :
divV =——+ -2+~ =0 1.6

11.3.2 Equations de Navier Stokes :

Selon x :
( ou N ou N 6u> oP %u N %u N %u .
P\"ax"Pay "™ "5 ax  M\ox2 Tay2 " 922 :
Selony:
( v v N 617) _opP N %v N %v 9*v 8
P\"ox " Vay "V ay TP ax2 T 5y2 T 322 '
Selon z :
( ow N ow N OW) L N %w N 1w N w 9
P\"ax " Vay "Waz) T "oz TH\ax2 T 5y T 922 ;

1.4 Turbulence :

Le phénoméne de turbulence se manifeste par un champ de vitesse fluctuant. Ces
fluctuations des variables de 1’écoulement peuvent étre d’un petit ordre de grandeur et

atteindre des hautes fréquences.

Tous les écoulements rencontrés en pratiques deviennent instables a partir d’un certain
nombre de Reynolds. L’écoulement est dit : laminaire, aux faibles nombres de Reynolds,
tandis qu’a des nombres de Reynolds ¢€levés, les écoulements deviennent turbulents, et ils

sont caractérisés par des fluctuations de vitesses et par un mouvement hautement
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désordonné. La transition entre écoulement laminaire et turbulent ne se produit pas
soudainement ; il se produit plutot sur une région dans laquelle 1’écoulement fluctue entre

écoulement laminaire et turbulent avant de devenir completement turbulent.

En régime d’écoulement laminaire, les écoulements sont complétement décrits par les
équations de continuité, de Navier-Stokes. C’est équations peuvent éEtre résolues
analytiquement dans le cas ou la géométrie est simple, quant aux équations qui régissent les
écoulements complexes, sont quant a elles traités numériquement a 1’aide de techniques de
CFD (Computational Fluid Dynamics) comme la méthode des éléments finis par exemple.
Cependant, la plupart des écoulements dans les applications pratiques sont turbulents et de
ce fait I’étude de 1’écoulement turbulent n’est pas uniquement d’ordre théorique. En
ingénierie, il est donc indispensable de disposer de méthodes et modeles permettant de tenir

compte des effets de la turbulence.

1.5 Modélisation de la turbulence :

Il n’y a pas de modéle de turbulence universel valable pour modéliser tous les cas
d’écoulements. Le choix d’un modéle de turbulence dépend de certaines considérations
telles que la physique du probleme traité, le niveau de précision exigé, les ressources

informatiques disponibles et le temps disponible pour effectuer la simulation.

11.5.1 Résolution des équations de Navier-Stokes :

La résolution des équations de Navier-Stokes soit désormais le seul moyen de simuler
le comportement trés complexe d’un écoulement réel instationnaire et visqueux, le domaine
de validité est limite par les hypotheses posées pour la résolution des termes visqueux. La
simulation des écoulements turbulents, internes, est un probléme difficile a résoudre, surtout

pour les applications en machines tournantes.

Pour rendre la résolution des équations de Navier-Stokes plus simple, trois approches
basées sur le principe de la simulation des écoulements turbulents ne tenant pas compte des

phénomeénes de turbulence de petite taille peuvent étre utilisées :
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11.5.1.1 Simulation a grande échelles LES (Large Eddy Simulation) :

LES consiste a simulée des eécoulements turbulents instationnaires ou les grandes

échelles de turbulence sont calculées en utilisant les équations de Navier Stokes dites filtrées.

Le principe de LES repose sur le fait de ne modéliser que les petites structures

turbulentes, ainsi I’erreur introduite par la simulation est réduite.

L’approche LES n’est pas fortement répandue dans les applications industrielles a

cause de ses exigences en ressources informatiques. [11]
11.5.1.2  Simulation numérique directe DNS (Direct Numerical Simulation)

L’approche DNS consiste a simuler directement la turbulence sans aucune autre
modélisation supplémentaire avec une précision maximale, c’est-a-dire résoudre les
équations de Navier-Stokes en prenant compte toutes les échelles de temps et de I’espace de

la solution.

De moins cette précision engendre un temps de calcul beaucoup trop ¢élevé, et n’est

pas tres efficace pour des écoulements a forte turbulence. [11]
11.5.1.3 RANS (Reynolds Average Navier-Stokes equations):

Connues aussi comme 1’approximation statistiques ou la décomposition de Reynolds,
RANS est I’approche la plus répandue pour la résolution des équations de Navier-Stokes. Il
s’agit de calculer une solution moyennée, ceci implique que toutes les échelles de la
turbulence sont modélisées, donc elle permet de réduire le temps nécessaire aux simulations

numériques. Cette méthode est la plus utilisé dans la plupart des projets de recherches. [11]

Selon cette derniére approche de résolutions des équations de Navier-Stokes (RANS),
la manipulation mathématique de ces équations conduit a 1’apparition de nouvelles

inconnues qu’il faut modéliser afin de fermer les équations qui régissent I’écoulement.
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11.5.2 Equations de Navier-Stokes moyennées de Reynolds :

Le nombre de Reynolds d’un écoulement donne une mesure de I’importance relative
des forces d’inertie et des forces visqueuses. Il a été observé expérimentalement que pour
des conditions aux limites stationnaires, 1’écoulement est stationnaire au-dessous d’un
nombre de Reynolds appelé Nombre de Reynolds critique (Re.). Pour des nombres de
Reynolds supérieurs a (Re,.), une série de phénomenes apparaissent et changent radicalement
les caractéristiques du fluide. Le mouvement des particules de fluides devient instationnaire
méme lorsque les conditions aux limites sont stationnaires. Les propriétés du fluide varient
alors d’une maniére chaotique et aléatoire et le régime d’écoulement est appelé régime

d’écoulement turbulent.

R, = = 110

Afin de décrire ce type d’écoulement, chaque propriété X (, u, v, w, p) de I’écoulement

est décomposée en une valeur moyenne x et une valeur fluctuante x’ de telle sorte que :

X)) =x+ X0 1111

Tel que :
X : Valeur réelle ; x : Valeur moyenne ; x' : Fluctuation.

Sachant que la masse volumique, et la viscosité dynamique u de fluide, sont supposées

constantes.
Et:
U=u+u' iz
V=v+7v 1113
P=p+p .14
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On remplace chaque variable de 1’écoulement (u, v, w, p) par la somme de sa moyenne
et de sa composante fluctuante dans les équations de Navier-Stockes et de continuité on

obtient les équations de Reynolds suivantes :

e [Equation de continuité :

aa+aﬁ+aw—0 1115
ox dy 0z '
e [Equation de Navier-Stokes :
Selon x :
(_ ou N _ou o aa> _ 0P AT ou'u’ N ou'v' N ou'w’ 1116
P\ ax " Vay " Waz) T Tax THRY TP Tox Ty T oz '

Selony:

(_613+_617+_617)_ 613+ As 6v’u’+6v’v’+6v’w’ 117
P % " 8y " az) T Tay TV TP \Tax T ey T a2 '

Selon z :

1118

0w 0w _ 0w opP _ ow'u' ow'v' ow'w'
p(ua+vE+WE) =—E+,LLAw—p< o + 3y + 57 >
11.5.3 Modeles de turbulence :

Les équations moyennées de Reynolds contiennent des nouveaux termes inconnus en
plus de I’énergie cinétique turbulente, donc il est nécessaire de faire des hypotheses ou
trouver un moyen raisonnable pour modéliser ces inconnues. Les modéles du premier ordre
ou modeéles a viscosité turbulente basés sur I'nypothése, dite de Boussinesq, qui consiste a
modéliser directement les contraintes de Reynolds a I'aide du concept de viscosité turbulente,
par analogie aux contraintes visqueuses d’un fluide Newtonien en introduisant une nouvelle
variable qui est la viscosité turbulente y;.

_ (U, 0u 2 o ou 1o
ty = H# 0x;  0x; S 0xy, ’

_ ou, AU\ 2 oU, 2
—pUU; = U 6_Ul+6_U] —§,ut6--7k——6ijpk 1120
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Le but de cette partie est de donner une vue d’ensemble des modeles de turbulence les
plus utilisés. Cependant, une description plus détaillée est allouée dans laquelle sera utilisée

dans la présente étude.
Les modeéles de turbulence les plus utilisés sont :

11.5.3.1 Le modele ( k-w ) standard :

Le premier modeéle de turbulence a deux-équations est celui proposé par Kolmogorov
(1942). Ce modele, qui est connu sous le nom de modeéle k — w fait intervenir une équation
de transport de la fréquence w en plus de celle de 1’énergie cinétique turbulente k. On peut

définir la fréquence w par le rapport entre k et €. [12]

x| m

1121

Un des avantages de ce modéle (k — w) est la formulation et le traitement proche de
la paroi dont les calculs sont plus précis. La viscosité turbulente u; s’exprime en fonction de
ket w:

U = pE 1122
w

Une version plus élaborée de ce modeéle par le traitement de la zone proche paroi a été
mise en ceuvre plus tard par Wilcox (1988), dans laquelle il a introduit des modifications qui
tiennent compte des effets liés aux bas Reynolds et a la compressibilité. [12] Ce modéle est

applicable pour les écoulements en charge, les écoulements a surface libre caractérisés par

de fortes contraintes de cisaillement, les jets et les écoulements autour d’un obstacle.

Le principal inconvénient du modeéle k-w est qu’il est trés sensible a la condition aux

limites sur les frontiéres libre dans le cas des écoulements cisaillés libres.
11.5.3.2 Lemodele (k — &) standard :

Le modele (k-w ) est devenu le plus populaire des modeles de turbulence pour sa
simplicité et la possibilit¢ de I'utiliser par différents types d’écoulement. La robustesse,

I’économie, et la précision dans la prédiction d’une large gamme de problémes
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d’écoulements turbulents, expliquent sa popularité dans la simulation des écoulements

industriels et les probléemes de transfert de chaleur. [12]

Ce modeéle suppose que le régime de turbulence soit pleinement établi dans tout le
domaine et que les effets de la viscosité moléculaire sont négligeables par rapport a ceux de
la viscosité turbulente (loin des parois). Il est basé sur I’hypothése de Boussinesq, a savoir
qu’il existe une analogie entre 1’action des forces visqueuses et les contraintes de Reynolds

dans I’écoulement moyen, soit :

U, auU;\ 2

—ou . = ut
pu Y, u < 3

axi ax]
Le modeéle calcule la viscosité turbulente u; en faisant intervenir 1’énergie cinétique

de turbulence k et le taux de dissipation de 1’énergie cinétique de turbulence &€ comme suit :

(11.23) ¢’est la relation de Kolmogorov-Prandtl, est une constante empirique. On peut
dire, en résumé, que le modele k-¢ prédit bien loin des parois, et le modéle k- o prédit bien
proche des parois. Une combinaison des deux modeles a permis d’introduire un nouveau

modele dit SST (Shear Stress Transport).
11.5.3.3 Le modele K-SST (Shear Stress transport) :

Un modéle de turbulence est utilisé pour prédire les effets de la turbulence dans un
écoulement sans résoudre le probleme des fluctuations turbulentes a tres petites échelles. Ce
modele est robuste et permet de prédire avec précision les décollements qui se produisent

sur les parois des organes internes d’une turbomachine.

La correction SST pour (Shear Stress Transport), transport des contraintes de
cisaillement.

Elle repose sur la constatation que pour les modeles de turbulence a deux équations de
transport utilisant la notion de la viscosité turbulente, le rapport de cisaillement 7 a la valeur

de pk est égal a :

LA . 124
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I11.6 Equations particulieres pour les turbomachines :

11.6.1 Repere fixe :

L’équation générale de la dynamique des fluides s’écrit dans le repére absolu comme
suit :
dc

1— .
i —;gradP+VTij+ pg 1125

La relation dans laquelle I’équation (11.25) prend la forme vectorielle est comme suit :

dC aC cz ., L, 1 R 1126
E=E+grad7+rotC/\C=—§gradP+pg+VrU -

11.6.2 Repere relatif des pompes centrifuges :

11.6.2.1 Triangle des vitesses :

Pour analyser 1’écoulement dans un rotor d’une pompe centrifuge, il est commode

d’exprimer la régle classique en mécanique de composition vectorielle des mouvements :

C=U+W 127

AN = . . \
Ou U est la vitesse d’entrainement correspondant au mouvement du repere tournant,

s’agissant d’'un mouvement de rotation pure, la vitesse d’entrainement vue simplement :

U=wxt .28
Ou w est la vitesse angulaire de rotation, et r ¢’est la distance de la particule a 1’axe
de rotation (rayon).

C est la vitesse absolue liée aux parties fixes de la machine (distributeur, diffuseur,

stator), et W c¢’est la vitesse relative liée aux parties tournantes de la machine (axe, roue).

Nous décomposons la vitesse absolue de 1’écoulement C en composantes radiale

(méridienne C, et périphériques C,, .
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L’écoulement a symétrie de résolution est ainsi décomposé en écoulement radial, dans
lequel les particules du liquide se déplacent a des vitesses Cr, et en écoulement circulaire
dans lequel les particules du liquide se déplacent a des vitesses Cu, suivant des cercles situés
dans des plans perpendiculaires a 1’axe de la roue. La composante méridienne est radiale

dans une roue radiale et axiale dans une roue axiale. [13]

Les états du mouvement d’entrée et de sortie de la roue tournant a la vitesse angulaire

constante sont représentes par les triangles des vitesses construits w de la maniére suivante :

Cr=Wr

<

Figure 1.1 : Triangle des vitesses.

Les angles «a; et a, formés respectivement les vecteurs C, et U,, C, et U, sont
appelés angles des vitesses absolue, tandis que les angles S; et S, , formés respectivement
par les Vecteurs W; et (—U;) ,W, et (=U,) et , sont appelés les angles des vitesses

d’entrée et de sortie de la roue.
11.6.2.2 Caractéristique de performance :
A. Hauteur théorique dans le cas d’une roue a nombre d’aubes infinis :
Selon Euler, la hauteur théorique de la pompe pour un fluide parfait et nombre

d’aubage infinis :

U, Cpp,—U, C
Hypoo = 2 uzg 1 bu

11.29

Avant I’entrée de la roue, en modifiant la direction d’amené¢e du liquide, on peut

admettre que I’entrée est radiale (C; = C,1) étant donné que (a; = 90° < Cy; = 0)
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O
|
ﬁf\¢

=N

U,

Figure I1.2: Triangle des vitesses d’entrée d’une roue sans directrice a I'entrée.

L’équation de la hauteur d’Euler prend la forme :

U2 Cuz
9

Hipoo = 1130

Ainsi I’expression de la hauteur théorique d’Euler pour un nombre d’aubages infinis,

prend la forme suivante :

U,> U
ch=i__2_L 1131
g g 2mrtanf,

Selon le signe de S, I’angle de on aura les courbes tel que représenter ci-dessous :
e Courbe ascendante 8, > 90° (les aubages vers 1’avant).
e Courbe droite 5, = 90° (aubes droite).
e Courbe descendante S, < 90°.

Cette caractéristique H;;, = f(q,) est donc une droite dont la pente dépend de la valeur
de I’angle ;. On remarque qu’a débit égal, la hauteur théorique est une fonction croissante

de ’angle £, .
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H th [771]‘

>

Q, [m;/h]

Figure I1.3 : Hauteur théorique en fonction de débit selon le signe de 3,

B. La Hauteur théorique dans le cas d’une roue a nombre d’aube fini :

Jusqu’a présent nous avons considéré le fonctionnement d’une pompe centrifuge
possédant un nombre d’aubes infini.

- H : :
Convenons de désigner le rapport [Htﬁ] par le coefficient d’influence du nombre
thoo

d’aubes ou bien le coefficient du glissement u.

p= Heny _ Cuzy 1132
choo Cu '

200

La dimension de la composante tangentielle de la vitesse absolue C,,, ., qui caractérise
le passage a nombre d’aubes finis entraine la diminution de la hauteur d’Euler tel que

représenter ci-dessous :

ch L

choo

> gy

Figure I1.4 : Hauteur théorique a2 nombre d'aubes fini (z), et infini ().
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C. Puissance Hydraulique :

Nous avons vu que la puissance communiquée au fluide par une machine est égale au
travail massique W' noté quelques fois T multiplié par le débit massique g, du fluide qui

traverse la machine.

Prya = Tqm 1133

11.6.2.3 Déférentes pertes dans la pompe :
Les pertes dans la pompe sont de plusieurs types :
A. Pertes hydrauliques :

Les pertes hydrauliques sont de méme nature que les pertes de charge dans les

conduites. On distingue : les Frottements visqueux, pertes par choc.
a. Pertes par frottement :

Elles sont de méme nature que les pertes de charge linéaire. En effet le liquide s’écoule
dans le canal inter-aubage est freinée au contact de ces aubages. La perte qui en résulte

pourra donc prendre une forme analogue a :

L U,*
AHL: /‘{_ m

— 11.34
D 2g

Ou A: dépend comme les pertes de charge linéaire de la rugosité de la paroi et du

nombre de Reynolds de I’écoulement. D’une mani¢re générale ces pertes de charge par

frottement peuvent se mettre sous la forme :

Ahfrott = Kfrottqu 11.35

Ou : Afrorr dépendant essentiellement du nombre d’aubages (Z). La figure 11.5 montre

la relation entre les pertes par frottement et le nombre d’aubages en fonction du débit.
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ARgyone

&

11

1078

"y

Figure IL5: Pertes par frottement en fonction du nombre d’aubages (z =6, 8, 10,12).

Dans cette figure, nous aurons donc comme forme de perte de charge, des paraboles
d’autant plus hautes que le nombre d’aubages (z) est important. Donc on peut dire que le
coefficient de glissement y augmente quand (z) augmente (H;p, = tHho0 ), €t les pertes

par frottement Ahg,..., augmentent quand le coefficient de glissement u augmente.

b. Pertes par choc (désadaptation) :

Comme leur nom I’indique, il s’ agit des pertes dues aux chocs du fluide sur les aubages
a I’entrée de la roue. Lorsque le fluide aura une vitesse relative W; tangente aux aubages, il

n’y aura pas de perte par choc et les pertes de ce type seront nulles.

Pour une vitesse de rotation donnée, il n’existe qu’un seul débit pour lequel la vitesse
relative est tangente a 1’aubage (au profile) a ’entrée (au bord d’attaque). Pour ce débit

appelé débit d’adaptation q,,, , les pertes par choc sont nulles.

Par analogie aux pertes de charges singuliéres on exprime les pertes par choc de la

maniére suivante :

Ahchoe = choc(qv - CIva)z 11.36
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La perte par choc aura la forme suivante :

Ah

choc &

I Qp

Fva

Figure IL.6 : Perte par choc en fonction du débit.

Cette perte est proportionnelle au carré des débits et s’annule pour (g, = q,,,) Nous

pouvons maintenant tracer la perte hydraulique totale en fonction du débit :

Ahior = Ahfrott + Ahchoc 137

Pour cela il suffit de porter sur le méme graphe les deux pertes et de les additionner

pour un méme débit.

Ahtot

' 3

Figure Il.7 : Perte hydraulique totale.
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B. Pertes volumétriques :

Les pertes volumétriques sont dues aux pertes par fuites internes qui sont existantes a
I’intérieure de la pompe de sortie vers la pression d’entrée qui est plus faible, par le jeu de
fonctionnement existant entre la roue de la pompe et le flasque avant. La bague d’étanchéité

est la pour limiter le débit de fuite g, ;¢

La roue traite un débit global (g, + qyfuite ) auquel elle transmet 1’énergie mécanique.
L’utilisateur récupere le débit q,, .Le débit de fuite g, ;. reste la recirculation dans la roue

entre la pression de sortie P; et la pression d’entrée P,.

On déduit I’expression du rendement volumétrique comme suit :

v

=1 11.38
Qv + QVfuite

Ny

C. Pertes mécanique :

Compte tenu de la machine, la puissance fournie sur I’arbre de la pompe ne se retrouve
pas intégralement sur la roue. En effet le presse-étoupe, les roulements et le frottement de
disque (frottement de la partie arriére de la roue sur le fluide) dissipent une partie de la

puissance mécanique sous la forme de chaleur.

On définit le rendement mécanique comme suit :

P, — P,
Fa

Nm = 11.39

11.6.2.4  Hauteur réelle de la pompe centrifuge :

A partir de la droite d’Euler [Hynoo = f(q,)] (figure 11.8), et a ’aide du coefficient
du glissement u va se déduire H,, , et puis en soustrayant les pertes hydraulique totales
(choc + frottement) point par point nous aboutissons a la hauteur réelle générée a la sortie

de la roue de la pompe appelée industriellement impulseur (impeller).

Ou H, est obtenue en retranchant les pertes hydrauliques totales (pertes par choc

+pertes par frottement) de la hauteur théorique Hyp,, .
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HT = chZ - Ah’tOt 1140
On définit le rendement hydraulique :

H, _ Hip, — Ahvtot

Ny 1141

H thz H thz

G

Figure I1.8 : Hauteur réelle d’'une pompe centrifiige.

11.6.25  Courbe du réseau :

On appelle une courbe du réseau le tracé des pertes de charge et variations de pression
et d’élévation en fonction du débit volumique, On obtient ainsi une courbe d’allure

parabolique ascendante.

réseaun

Pertes de charges

— 2
‘ﬁhré!erm =Hy + 4,
La hauteur

H, D’élévation

=

Figure I1.9 : Courbe caractéristique du réseau.
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Cette courbe constitue une hauteur d’élévation H, plus les pertes de charges linéaires

et singuliéres.

Les pertes de charge linéaires :

L U,”
Ah; = A=——— 1142
D 2g
Les pertes de charge singuliéres :
U 2
Ahg = § 1143
29
Ah; + Ahg = Kq,,2 144
Ahyeseau = Ho + K qy* 145

11.6.2.6 Point de fonctionnement :

Le point de fonctionnement de la pompe correspond a I’intersection de la courbe

H = f(q,) et la courbe caractéristique du réseau AH,¢sccqr tel que représentée ci-dessous.

La projection de ce point sur I’axe du débit donne le débit nécessaire pour avoir le bon
fonctionnement. Ce point d’intersection détermine le point de régime de fonctionnement de
la pompe. Il représente donc une donnée importante pour utiliser les pompes dans leurs

meilleures conditions.

H,

L' B

Figure I1.10 : Point de fonctionnement.
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11.6.2.7 Rendement globale de la pompe :

La pompe est entrainée par un moteur de puissance disponible sur I’arbre P, supérieure

a celle fournie au fluide par la pompe Py et cela a cause de toutes les pertes.

On définit alors le rendement global de la pompe comme le rapport de la puissance

fournie au fluide sur Pr la puissance disponible sur I’arbre de la pompe P, .

Fo _ pgHay
Ng = P; ) 146
En définitive, en regroupant toutes les pertes dans la pompe :
Ng =MNu XNy XNy 1147

Conclusion :

Nous avons présenté dans ce chapitre une description des méthodes et les équations
les plus utilisées dans la mécanique des fluides, et particuliérement les équations qui régisses

les écoulements dans les turbomachines.

Et dans la derniere partie du chapitre, on a présenté la méthode tridimensionnelle qui
reste la plus utilisé dans la plupart des codes de calcul CFD, on a pu expliquer le phénoméne

de turbulence avec le modéle qui nous intéresse dans ce travail.
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Chapitre 111 Modélisation numérique d’une pompe centrifuge

Introduction :

La modélisation numérique de 1’écoulement ou CFD (Computational Fluid Dynamic)
est un outil de plus en plus important dans le développement et 1’optimisation du
dimensionnement des turbomachines. Ce progrés est dii a ’accroissement des technologies

qui permettent des calculs plus complexes comme les écoulements interne en turbomachines.

Dans ce chapitre, nous présenterons la démarche a suivre pour modéliser les

¢coulements a I’intérieur d’une pompe centrifuge, ainsi que les étapes de la simulation.

I11.1 Présentation de la pompe :

La machine retenue comme référence dans le cadre de ce travail est une pompe

centrifuge a une roue (monocellulaire). Ses caractéristiques sont présentées dans les tableaux

suivants :
Dimension Valeur Description
Roue
D.[mm] 255.70 Diameétre de la bride d’entrée
D¢[mm] 430.60 Diamétre de la bride de sortie
D,,[mm] 77.00 Diameétre de moyeu
bg[mm] 60.50 Largeur a la sortie de la pale
B1l°] 20.10 Angle d’entrée de la roue
B21°] 14.00 Angle de sortie de la roue
e[mm] 12.90 Epaisseur de la pale (aube)
Z[—] 7 Nombre d’aubes
n[%] 61.00 Rendement
Volute
Dy [mm] 110.40 Largeur d’entrée
D.[mm] 23.50 Dégagement de I’eau de coupe
e.[mm] 9.00 Epaisseur de 1’eau de coupe
D,s[mm] 215.10 Diamétre hydrodynamique de sortie
A [m?] 42 157.00 Aire de la section de sortie

Tableau Il 1: Caractéristiques géométrique de la pompe. [3]
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Caractéristique Valeur
H [m] 426
qn[m3/h] 903.6
N[tr/min] 1400

Tableau IIl.2 : Cahier des charges de la pompe. [3]

Figure Ill.1 : Géométrie en 3D de la roue.

111.2 Etapes de calcul numérique :

Dans cette étape, on montre le processus suivit de notre conception, elle est basée sur
les différentes étapes de calcul numérique de 1’écoulement interne, et se présente comme
une procédure robuste pour la prédiction et la compréhension des phénomeénes associés au
fonctionnement des turbomachines, mais également pour la prévision des performances de
ces derniéres. Nous avons schématisé sous forme d’un organigramme, les étapes de

conception comme le montre la figure suivante :
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Prétraitement Solveur
Création de Génération N N (odele )
. —p{ = Equations de transport. _
la aéométrie du maillaage - Masse. phy5|ques :
o Fraction massique
Jespices -La turbulence.
peces. .  -Lacombustion.
. : o Fraction volumique o
Configuration du solveur de phase -Radiation.
) p ' -Multiphase.
- Quantilte de, rnouvement ~Changement de
- Equation d’états. phase.

\ / k—Zone mobile. )

4;

- Propriétés du matériel.
- Conditions aux limites.
Post-traitement - Condition initiales.

Figure Ill.2 : Organigramme des étapes du présent travail.

Le rotor [R1] qui est la roue dans ce cas de la pompe centrifuge est considéré comme

la partie mobile, et la partie fixe [S1] est la volute.

I11.2.1 Conception de la geometrie :

La conception préliminaire demeure une essentielle étape dans la conception de toute
turbomachines. Cette étape présente la méthodologie qui permet de definir la géométrie de
la pale de la roue et de la volute de notre pompe centrifuge, en se basant initialement sur la
méthode unidimensionnelle (1D).

Ensuite, on va passer a la méthode tridimensionnelle (3D) spécialisé pour la
conception rapide des éléments des turbomachines. Cette étape est congue pour faciliter la
génération du maillage pour obtenir une bonne discrétisation de la géométrie de la roue et

du diffuseur.
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Bl
m
=

m
==

)

Vue aube 3 aube Vue méridienne

Figure II1.3 : Vue méridienne et vue aube a aube.

11.2.2 Génération du maillage :

La modélisation numérique d’un écoulement a pour premicre étape de définir le
domaine de calcul et le choix du maillage adapté a ce dernier.

Un maillage structuré dans la roue et non structuré dans la volute sont choisi pour le

domaine de calcul de la pompe présenté au-dessus, ce qui permet de réaliser ainsi des grilles
de maillage adaptées a chaque configuration géométrique.
Le maillage structuré : consiste a diviser les domaines de calcul de la roue en plusieurs
compartiments de formes géométriques simplifiées et de les mailler séparément.
Le maillage non structuré : consiste quant a lui a ce que les éléments soient générés
arbitrairement sans aucune contrainte a leur disposition.

Les algorithmes de CFD sont développés sur la base d’approche éléments finis, cette

technique discrétise I’espace a I’aide d’éléments géométriques simples ou trés complexes.
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0 0.050 0.100 (m) (o] 0.150 0.300 (m)
]

] I
0.025 0.075 0.075 0.225

Figure Il1.4 : Maillage structuré de la roue.

0,000 0,250
0,125 0375

Figure II1.5 : Maillage non structuré de la volute.

0,500 (m)

Le tableau 111.3 montre le nombre de nocuds et d’éléments associé a chacune des

géométries, volute et pale de la pompe.

Nombre de nceuds

Nombre d’éléments

Maillage

Roue

165 438

149 625

Structuré

Volute

64 116

189 759

Non structuré

Pompe

229 554

339 384

Mixte

Tableau [11.3 : Détails des grilles pour Ia volute et Ia pale.
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I11.3 Parametre de la simulation numérique :

L’objectif de notre étude est d’analyser par simulation numérique les phénomenes
complexes liés aux écoulements dans une pompe centrifuge. La roue constituant les aubes
ainsi que le carter (shroud) et le moyeu (hub) spécifique a la roue, qui est un organe en
rotation a une vitesse N = 1400 tours/min, quant au diffuseur qui est la volute de la pompe

est assimilé a un organe fixe. Notre simulation sera réalisée sur I’ensemble de la pompe.
111.3.1 Conditions aux limites :
111.3.1.1 Conditions du débit massique a I’entrée :

Dans plusieurs applications la condition de pression a 1’entrée rend la convergence
plus lente, il est conseillé dans ces cas de mettre une condition du débit massique a I’entrée
afin d’avoir des calculs plus raisonnable en temps. Pour notre cas on a imposé¢ un débit

massique égalanta Q,,, = 251 kg/s.
111.3.1.2 Condition de la pression statique a la sortie :

Cette condition nous permet d’imposer une valeur de pression statique a la sortie de la
pompe et plus précisement de la volute, ce qui augmente le temps de convergence des

calculs. Une pression statique de P, = 0 atm est imposé dans notre cas.

0 0.350 0.700 (m)

0.175 0.525

Figure I11.6 : Conditions aux limites appliqué a la pompe.
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111.3.2 Choix du modele de turbulence :

Trois critéres influencent de maniére importante le choix d'un modéle de turbulence :
la nature physique du probleme, la qualité des résultats attendus, la puissance de calcul [14].
Différents modéles de turbulences sont mis a notre disposition. Néanmoins, des modeles
RANS classiques, comme(k — ¢) ou (k — w), sont amplement utilisés et apportent des

résultats satisfaisants.

Le modeéle de turbulence que nous avons utilisé dans ce présent travail est le modéle a

deux équations (k — ¢)

Ce modele est largement utilisé et donne d’excellents résultats, notamment en ce qui
concerne la prédiction des phénomeénes de décollement loin des parois. Il est indispensable
de savoir que le modele (k — ¢) est applicable aux écoulements a nombre de Reynolds
éleve.

Numériguement robuste et tres stable, cette méthode est implémentée dans presque

tous les codes de calcul commerciaux de CFD. Pour un certain nombre d’écoulements, il

permet une étude bien convenable.

Conclusion :

La CFD est aujourd’hui ’outil le plus répandu et utilisable pour la simulation des
écoulements internes. De nombreux logiciel sont mis a notre disposition sur le marché qui
sont fiable, flexible et qui fournissant I’exactitude dans des domaines complexes tel que la

turbulence ou les phénomenes de décollement.

Nous avons présenté dans ce chapitre, les étapes générales, de conception et
I’introduction a la simulation des écoulements a 1’interne des turbomachines et plus
particulierement, les pompes centrifuges a savoir celle présenté au début du chapitre, obtenu

de la littérature

Les résultats de la simulation suivi d’une comparaison avec les résultats de référence

sont présentés dans le chapitre suivant.
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Introduction :

Le numérique s’est répandu exponentiellement de nos jours, et ce dans tous les
domaines, ce qui permet une évolution considérable de moyens de calcul, par ailleurs
beaucoup plus présente dans les industries, ce qui induit le passage du laboratoire aux

simulations numériques, ¢’est un moyen assez fiable, siir et moins couteux.

Dans ce chapitre, on présentera les résultats obtenus via la simulation numérique, et
les comparer aux résultats de M.K.Sagban [3]. Une validation sera présentée par la suite,
par une comparaison des répartitions des pressions et vitesses sur les différents plans.

Aprés validation des résultats, on présentera 1’effet de variation de la rotation de vitesse
de la pompe sur la répartition des vitesses et pressions sur les différents plans, on choisira

pour cela, trois (03) cas différents, a savoir :

N, = 850tr/min, N, = 1400tr/min et N3 = 1600 tr/min.

IV.1 Validation :

La validation de notre étude numerique repose sur la comparaison des vitesses et
pressions sur les différents plans, et leurs concordances entre le présent travail et les résultats
de M.K.Sagban [3].

IV.1.1 Répartitions des vitesses :

1IV.1.1.1 Vu méridienne :

On constate sur la figure suivante, dans 1’évolution de la vitesse sur le plan méridien,
une augmentation considérable de la vitesse depuis ’entrée de la roue (aspiration) a sa sortie
(refoulement). Ce qui est logique dans le rdle de la roue, qui est I’échange d’énergie entre la
machine et le fluide, qui est de transmettre une énergie cinétique grace au mouvement de

rotation de la roue.

On remarque une concordance entre les deux résultats, a quelques légeres différences
gue nous pouvons constater entre les différences de pression, entre 1’entrée et la sortie de la

pompe.
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_ Velocity in Stn Frame T
Velocity in Stn Frame HHH P
1.996e+001 T 7 2.189e+001 ‘
T !
71
1.528e+001 SarsaganEw, - 1.690e+001
1.061e+001 A 1.192e+001
5.930e+000 6.928¢+000
1.253e+000 1.840e+000
[m s™1] [msr1)
a) Présent travail. b) Réference [3].

Figure IV.1 : Répartition de la vitesse sur le plan méridien.

1IV.1.1.2 Contour des vitesses :

La figure 1V.2 représente la répartition de la vitesse autours d’une pale dans la roue.
On constate que les résultats sont pratiquement identiques entre ceux de la référence et ce
présent travail. On peut remarquer que la vitesse est plus élevée au bord de fuite que celle

de bord d’attaque de la pale.

Velocity in Stn Frame Velocity in Stn Frame

Contour 1 Contour 2
3.162e+001 3.162e+001
2.948e+001 2.949e+001
2.735e+001 2.735e+001
2.521e+001 2.522e+001
2.308e+001 2.308e+001
2.095e+001 2.095e+001
1.881e+001 | 1.8816+001
1.668e+001 1.668e+001
1.454e+001 1.454e+001
1.241e+001 1.241e+001
1.027e+001 1.027e+001

[m s”-1] [m st-1]

a) Présent travail. b) Référence [3].

Figure IV.Z : Distribution des vitesses autours de I aube.
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Velocity in Stn Frame Velocity in Stn Frame

Contour 1 Contour 2
. 3.519e+001 3.329e+001

3.167e+001 l 2.996e+001

2.815e+001 2.663e+001

2 463e+001 2.3300+001

2 11164001 - 1.997e+001

1.759e+001 16644001

1.407e+001 ‘ - 1.331e+001

1.056e+001 .. A 9.986e+000 ‘ \ o

7.037€+000 : i 6.657e+000 - e
I 3.519+000 S l 3.329¢+000 \

0.0006+000 0.000¢+000 -
[ms?-1] [m s?-1]

a) Présent travail. 1. Référence [3].

Figure IV.3 : Contours de vitesses a travers les pales de la roue.

La figure 1V.3 représente la répartition de la vitesse autour des pales. On constate que
les résultats sont satisfaisant quantitativement et qualitativement. Une légere différence dans
les grandeurs de vitesse est observée entre le présent travail et celui de la référence. On

constate que I’évolution des vitesses est la méme sur toute les pales de méme roue.

La figure IV.6 quant a elle, représente la variation de la vitesse en fonction d’une
distance adimensionnelle entre 1’aspiration et le refoulement. Une comparaison est faite
entre les résultats de la référence et ce présent travail. On a constaté une différence entre les
deux résultats en ce qui concerne 1’intrados et I’extrados de 1’aube, Ceci-dit aux extrémités

de la pale, il y a une certaine concordance entre les deux résultats.

25
Présent travail
Référence

20

15

Vitesse [m/s]

0,0 0,2 0.4 0,6 0,8 1,0

Contour de I'aube
Figure IV.4 : Variation de Ia vitesse le long de I'aube.
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Velocity in Stn Frame
Contour 1

3.519e+001

H‘ 3.167e+001
- 2.815e+001

r 2.463e+001

r 2.111e+001
1.759e+001
l[ 1.407e+001
- 1.056e+001
7.037e+000
I 3.519e+000
0.000e+000
[m s*-1]

Figure IV.5 : Distribution des vecteurs de vitesses ad travers les pales de la roue.

La figure 1V.4 quant & elle représente la distribution des vecteurs de vitesse a travers
les pales de la roue, on remarque que plus on s’approche du bord de fuite plus la

concentration des vecteurs de vitesse est élevée.

La figure 1.5 représente la répartition des lignes de courants a travers les pales et la
volute de la pompe, on peut clairement observer que le flux d’écoulement de fluide est
beaucoup plus ¢élevé au bord de fuite qu’au bord d’attaque, et une diminution dans le passage

de la roue a la volute, et connait une stabilité au refoulement de la pompe.

Velocity
Streamline 1

2.454e+001

r 1.842e+001

H 1.229e+001

r 6.168e+000

4.231e-002
[m s?-1]

Figure IV.6 : Répartition des lignes de courants a travers la pompe.
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IV.1.1.3 Vue aube a aube :

Velocity
3.697e+001

2.773e+001

1.848e+001

9.242e+000

0.000e+000
[m s*-1]

Figure IV.7 : Champs de vitesse pris a 50% de hauteur de l'aube sur le plan aube a aube.

La figure suivante V.7 représente la répartition de champ de vitesse sur le plan aube
a aube, ce que 1’on peut constater est qu’il y a non écoulement sur I’extrados des pales qui

est di aux frottements, contrairement a 1’intrados qui sont 1égérement plus importantes.

1IV.1.1.4 Vue volute :

Velocity
Volume Rendering 1

3.723e+001
2.792e+001
1.862e+001
9.308e+000

0.000e+000
[m sr-1]

Figure [V.8 : Répartition de la vitesse a travers la volute.

50



Chapitre IV Résultats et discussions

La figure 1.8 représente la répartition de la vitesse a travers la volute, On a constaté
que la vitesse augmente brutalement de 1’entrée a la sortie de la roue, ce qui évident dans le
réle de la roue, et le fluide est rejeté dans la volute. On a remarqué que la vitesse est assez
stable dans la volute, et minime sur sa paroi, ce que I’on remarque aussi est qu’a la partie
inferieur de la sortie de la volute les vitesses sont minime par rapport a la partie supérieur ce

qui est di aux effets de centrifugation.
IV.1.2 Répartition des pressions :
IV.1.2.1 Vue méridienne :

Dans la figure 1V.9 la répartition de la pression sur le plan méridien est Iégérement

différente entre les deux études, a savoir le présent travail ainsi que celui de la référence.

Une augmentation assez importante entre I’entrée de la roue (I’aspiration) et sa sortie
(refoulement), soit une différence de pression atteignant AP = 5.494 x 10° Pa pour le cas

de notre présent travail.

Total Pressure in Stn Frame i Total Pressure in Stn Frame

W 1.959¢+005 HHHHT H 1408e+005

r 5.856e+004 I 1.765¢+004

|

| 1 -7.881e+004 t +1.055e+005
- -2.162e+005 t -2.286e+005
| -3.535e+005 -3.517e+005
[Pa] [Pa]
a) Présent travail. b) Référence [3].

Figure IV.9 : Répartition de Ia pression sur le plan méridien.
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IV.1.2.2 Contours des pressions :

Total Pressure in Stn Frame
Contour 1

l 5.353e+005

4.345e+005
I 3.337e+005
[ 2.329e+005
r 1.321e+005
r 3.126e+004

r -6.955e+004
r -1.704e+005

-2.712e+005
I -3.720e+005
-4.728e+005

[Pa]

a) Présent travail.

Total Pressure in Stn Frame
Contour 1

4.696e+005
F 3.744e+005
[ 2.792e+005
r 1.839e+005

- 8.867e+004 / le
- -6.567e+003 £ E
- -1.018e+005 b
r-1.970e+005

-2.923¢+005
I -3.875e+005

-4.828e+005
[Pa]

b) Référence [3].

Figure IV.10 : distribution de la pression autour de la pale.

Sur la figure 1V.10 on représente les contours de la pression autour de la pale, de légére

différences ont éte remarqué entre ce présent travail et ceux de la référence. La pression subit

une augmentation considérable entre le bord d’attaque et le bord de fuite.

Quant a la figure 1V.11, elle représente la variation de la pression autour de ’aube

entre I’aspiration et le refoulement. Il a été remarqué une légére différence entre les deux

courbes du présent travail et celui de la référence.

Référence

Présent travail

-1x10°
2x10° F
3x10° [

4x10° F

Pression |Pa|

Sx10° |

-6x10°

0,0 0,2 0,4

0,6 0,8 1,0

Contour de I'aube

Figure IV.11 : Variation de la pression le long de I'aube.

52



Chapitre IV Résultats et discussions

1IV.1.2.3 Vue aube a aube :

Pressure s

8.614e+004
F 3.233e+004
- -2.148e+004

- -7.529e+004
- -1.291e+005

-1.829e+005
Il[ -2.367e+005
 -2.905e+005

-3.443e+005
I -3.981e+005

-4.519e+005

[Pa]

Figure [V.12 : Répartition de la pression vue aube a aube.

La figure 1V.12 représente la répartition de la pression en vue aube a aube, on a
remarqué une augmentation assez importante a la sortie des pales par rapport a I’entrée, on
a vue aussi que qu’a la pointe des aubes a 1’entrée (aux bords d’attaques) la pression est au

point faible due aux frottements au contact des aubes.
IV.1.2.4 Vue volute :

La figure ci-dessus 1V.13 représente la répartition de la pression a travers la volute, on
a remarqué une augmentation de la pression qui est inversement proportionnelle a
I’augmentation de la section de la volute (de la petite section de la volute a la plus grande),
et une pression assez importante sur la paroi de la volute qui diminue aussi vers le

refoulement de la volute.
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Pressure
Volume Rendering 1

' 9.089e+004

r -5.859e+004

H -2.081e+005

' -3.576e+005
-5.070e+005

[Pa]

Figure IV.13 : Répartition de Ia pression a travers la volute.

IVV.2 Variation de la vitesse de rotation :

Nous allons voir dans cette partie, I’effet de variation de la vitesse de rotation sur

I’écoulement dans les différents plans présenté auparavant, sans autant toucher a la

géométrie de la pompe, a savoir les caractéristiques décrites dans les Tableau Il1.1:

Caractéristiques géométrique de la pompe.

et Tableau I11.2 : Cahier des charges de la

pompe. Nous allons discuter les résultats obtenus pour trois (03) differents cas qui feront

Vitesse [tr/min] 850

1400

1600

Débit massique kg/s 152.39

251.00

286.857

I’objet de notre étude dans cette partie, qui sont cités dans le tableau suivant :

Tableau IV.1 : Variation de la vitesse de rotation.

La variation de la vitesse de rotation entraine automatiquement la variation du débit

massique traversant la pompe.
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IV.2.1 Reépartition des vitesses :

1IV.2.1.1 Plan méridien :

Velocity in Stn Frame

1.215e+001 &L—'U—Li Velocity in Stn Frame HHA
. TH 1.996e+001 :
9.298e+000 ugggauuns 1.5086+001 T
BAA3eE000 1.061e+001
3.587e+000 5.930e+000
7.318e-001 1.253e+000
[m s?-1] [msh-1]
a) Vitesse 850 tr/min b) Vitesse 1400 tr/min

Velocity in Stn Frame
2.271e+001

1.740e+001
1.208e+001

6.768e+000 []

1.454e+000 LI
[m s?-1]

c) Vitesse 1600 tr/min

Figure 1V.14 : Répartition de la vitesse sur le plan méridien.

La répartition des vitesses dans le plan méridien qui est représenté dans la figure IV.14
pour les différentes vitesses de rotations est proportionnelle & 1’augmentation de la vitesse
de rotation, en effet comme le montre la figure, cette variation atteint (v; = 12.15m/s)
pour le premier cas, (v, = 19.96 m/s) pour le second et (v; = 22.71 m/s) pour le dernier
cas. Ce phénomene peut s’expliquer du fait que lorsque on augmente la vitesse de rotation

de la roue celle-ci augmente significativement la vitesse de I’écoulement.
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IV.2.1.2 Vue aube a aube :

Velocity Velocity
2.156e+001 3.697e+001
1.617e+001 2.773e+001
1.078e+001 1.848e+001
5.390e+000 9.242e+000
0.000e+000 0.000e+000
[m s”-1] [m s*-1]
a) Vitesse 850 tr/min b) Vitesse 1400 tr/min
Velocity

4.150e+001

3.112e+001

2.075e+001

1.037e+001

0.000e+000
[m s”-1]

c) Vitesse 1600 tr/min

Figure IV.15 : Répartition des vitesse vue aube a aube.

La répartition des vitesses qui sont prisent a 50% de hauteur de 1’aube, qui est montrée
dans la figure 1V.15, démontre que pour I’augmentation de la vitesse de rotation de la roue,
la vitesse a tendance a augmenter en partant de 1’aspiration au refoulement. On constate que

la vitesse est d’autant plus importante a I’intrados qu’a 1’extrados.
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1V.2.1.3 Contour de ’aube :

Velocity in Stn Frame Velocity in Stn Frame
Contour 1 Contour 1
1.916e+001 3.162e+001
F 1.787e+001 F 2.948e+001
T 1.658e+001 - 2.735e+001
I 1.528e+001 - 2.521e+001
I 1.399e+001 - 2.308e+001
.[ 1.270e+001 [ 2.095e+001
T 1.140e+001 l[ 1.881e+001
r 1.011e+001  1.668e+001
8.818e+000 i 1.454e+001
I 7.525e+000 l 1.241e+001
6.232e+000 1.027e+001
[m s-1] [m s”-1]
a) Vitesse 850 tr/min b) Vitesse 1400 tr/min

Velocity in Stn Frame
Contour 1

. 3.607e+001
3.364e+001
- 3.121e+001

- 2.877e+001
- 2.634e+001

‘ 2.390e+001
2.147e+001
 1.903e+001
1.660e+001
l 1.417e+001
1.173e+001

[m s”-1]

c) Vitesse 1600 tr/min

Figure IV.16 : Répartition des vitesses autour de I'aube, pour les différents cas.

La figure 1V.16 représente la répartition de la vitesse communiquée au fluide autour
de I’aube pour les différents cas. On remarque une augmentation de la vitesse a I’entrée (bord

d’attaque) et a la sortie de la pale (bord de fuite). Cette variation s’explique par la variation

de la composante U de I’entrée 4 la sortie, comme le montre I’équation 11.27, la vitesse U est
, = 21N L . .

calculé par U =w X r. Et w = ;T—Orad/s. Cette variation de la vitesse de rotation N

entraine la variation de 1’énergie cinétique communiqué au fluide.
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25
Vitesse N=1600tr/min
—_— Vitesse N=1400tr/min
20 F — = Vitesse N=850tr/min

—
h

o
(=]

Vitesse [m/s]

0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0
Contour de l'aube(0-1)

Figure IV.17 : Courbes des répartitions des vitesses autour de l'aube.

Dans la figure 1V.17, on a représenté les courbes des répartitions des vitesses en
fonction d’une distance adimensionnelle entre le bord d’attaque et de fuite de la pale, pour
différentes vitesses de rotation. A premiére vue, les courbes ont la méme allure pour es
différentes vitesses étudiées. On peut constater cependant, une différence entre les trois
variations est remarquée, ce qui est bien évident quand on augmente la vitesse de rotation la
vitesse de I’écoulement augmente aussi proportionnellement. On remarque aussi que la

vitesse est beaucoup plus importante a la sortie de la pale qu’a son entrée.
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1IVV.2.1.4 Vue volute :

Velocity Velocity
Volume Rendering 1 Volume Rendering 1
2.265e+001 3.723e+001
1.699e+001 2.792e+001
1.133e+001 1.862e+001
5.663e+000 9.308e+000
0.000e+000 0.000e+000
[ms™1] [ms™1]
a) Vitesse 850 tr/min b) Vitesse 1400 tr/min
Velocity
Volume Rendering 1
4.236e+001
3.177e+001
2.118e+001
1.059e+001
0.000e+000
[m st-1]

c) Vitesse 1600 tr/min

Figure V.18 : Répartition de la vitesse en vue volute, pour chaque variation.

La figure 1V.19 montre la distribution des vitesses pours les différentes vitesses de
rotation. On peut constater que la vitesse du fluide dans la volute augmente avec
I’augmentation de la vitesse de rotation de la pompe, la vitesse est nul & la paroi de la volute,

cela est di au non glissement du fluide.
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IV.2.2 Répartition des pressions :

1IV.2.2.1 Vue méridienne :

Total Pressure in Stn Frame 1 i Total Pressure in Stn Frame o ;
!7.2506“004 :1 . 1.959e+005 ;'«" , :
r 2.202e+004 2 [ 5.856e+004
| 2.846e+004 X FT | 7.881e+004
- -7.894e+004 J I -2.162e+005
I -1.294e+005 I -3.535e+005
[Pa] [Pa]
a) Vitesse 850 tr/min b) Vitesse 1400 tr/min

Total Pressure in Stn Frame T

! 2.547e+005 BEBuEERRn

[ 7.638e+004

. -1.020e+005

r -2.803e+005

l -4.586e+005

[Pal
c) Vitesse 1600 tr/min

Figure IV.19 : Répartition des pressions sur plan méridien pour chaque variation.

La figure 1VV.19 nous montre la distribution de la pression dans le plan méridien pour
les différentes vitesses de rotation. La pression est d’autant plus grande a la sortie par
I’augmentation de la vitesse de rotation et bien plus faible a I’entrée. Ce que 1’on peut
constater par la différence de pression entre I’entrée et la sortie de la pompe pour chaque cas
entre les trois, qui augmente a chaque augmentation du nombre de tours par minute, qui
atteint seulement AP, = 2.019 x 10° Pa pour le premier cas, AP, = 5.494 x 10° Pa pour

le second et atteint une valeur de AP; = 7.133 x 10° Pa pour le dernier cas.
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IV.2.2.2 \ue aube a aube :

Pressure Pressure
3.176e+004 8.614e+004
1.210e+004 I 3.233e+004
-7.553e+003 [ -2.148e+004
-2.721e+004 : -7.529e+004
-4.686e+004 -1.291e+005
-6.652e+004 [ -1.829e+005
-8.617e+004 -2.367e+005
-1.058e+005 -2.905e+005
-1.255e+005 I -3.443e+005
-1.451e+005 -3.981e+005
-1.648e+005 -4.519e+005

[Pa] [Pa]

a) Vitesse 850 tr/min b) Vitesse 1400 tr/min

Pressure
1.129e+005
4.290e+004
-2.707e+004
-9.704e+004
-1.670e+005
-2.370e+005
-3.070e+005
-3.769e+005
-4.469e+005
-5.169e+005
-5.868e+005

[Pa]

c) Vitesse 1600 tr/min

Figure IV.20 : Répartition des pressions en vue aube a aube.

La répartition de la pression prise a 50% de hauteur de 1’aube, en vue aube & aube qui
est représenté dans la figure IV.20 pour les différents cas, augmente avec I’augmentation de
la vitesse de rotation de la roue. En effet I’écart de pression entre 1’entrée et la sortie de la
roue augmente de AP, = 1.656 x 10° Pa pour le premier cas, AP, = 5.380 x 10° Pa pour

le second, pour atteindre AP; = 6.997 x 10° Pa pour le dernier cas.
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1V.2.2.3 Contour de ’aube :

Total Pressure in Stn Frame Total Pressure in Stn Frame
Contour 1 Contour 1
1.965e+005 5.353e+005
1.597e+005 4.345e+005
1.229e+005 3.337e+005
8.604e+004 2.329e+005
4.921e+004 1.321e+005
1.239e+004 3.126e+004
-2.444e+004 | [ -6.955e+004
-6.127e+004 T -1.704e+005
-9.809e+004 -2.712e+005
-1.349e+005 -3.720e+005
-1.717e+005 -4.728e+005
[Pa] [Pa]
a) Vitesse 850 tr/min b) Vitesse 1400 tr/min
Total Pressure in Stn Frame
Contour 1
6.987e+005
5.673e+005
4.359e+005
3.045e+005
1.731e+005
4.165e+004
-8.977e+004
-2.212e+005
-3.526e+005
-4.840e+005
-6.155e+005
[Pa]

c) Vitesse 1600 tr/min

Figure V.21 : Répartition des pressions au contour de l'aube.

La figure V.22 montre la répartition de la pression totale autour la pale pour trois vitesses
de rotation différentes. L.’augmentation de la vitesse de rotation de la roue augmente 1’écart
de pression entre 1’entrée et la sortie de la pale pour les différents cas. En effet, On a pu
constater qu’elle augmente de AP; = 3.682 X 10> Pa du premier cas (a), pour atteindre la
valeur de AP, = 10.081 x 10° Pa pour le second (b) , et finir par atteindre une valeur de

AP; = 13.142 x 10° Pa pour le dernier cas (c).
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Figure [V.22 : Courbes des répartitions des pressions autour de I'aube.

La figure ci-dessus (figure 1V.22) représente quant a elle, la répartition de la pression
prise @ 50% de hauteur de pale en fonction du contour de I’aube adimensionné, pour trois
variation de vitesse de rotation. On peut remarquer que la pression a tendance a augmenter
de I’aspiration au refoulement pour tous les cas, cependant la pression est d’autant plus faible

lorsqu’on augmente la vitesse de rotation de la pompe.
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Résultats et discussions

1VV.2.2.4 Vue volute :

Pressure

Pressure

Volume Rendering 1 Volume Rendering 1
3.371e+004 9.089e+004
-2.091e+004 -5.859e+004
-7.553e+004 -2.081e+005
-1.301e+005 -3.576e+005
-1.848e+005 -5.070e+005

[Pa] [Pa]

a) Vitesse 850 tr/min b) Vitesse 1400 tr/min

Pressure
Volume Rendering 1

1.192e+005

-7.548e+004

-2.701e+005

-4.648e+005

-6.594e+005
(Pa]

c) Vitesse 1600 tr/min

Figure IV.23 : Répartition des pressions en vue volute.

La figure 1VV.23 montre la répartition des pressions dans la volute pour les différents
cas étudiés, en augmentant la vitesse de rotation de la pompe on remarque 1’augmentation
de la pression dans la volute. En effet ’écart de pression entre 1’entrée et la sortie de la
pompe augmente proportionnellement avec 1’augmentation de la vitesse de rotation, et
atteint : AP, = 2.185 X 10°Pa, AP, = 5.978 x 10°Pa, AP; = 7.786 x 10°Pa pour les
vitesses de rotations : N; = 850tr/min, N, = 1400tr/min et N; = 1600tr/min,

respectivement.
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Chapitre IV Résultats et discussions

Conclusion :

Les écoulements a I’interne des turbomachines ont ét¢ 1’objet de notre étude,
spécifiquement 1’é¢tude d’un écoulement d’un fluide Newtonien qui est I’eau, dans une
pompe centrifuge. La CFD (Computational Fluid Dynamic) est 1’outil utilisé afin de
comprendre les phénomeénes qui se manifeste lors de 1’écoulement a travers la géométrie
étudiee.

I’objectif de notre étude, qui est la validation des résultats numérique obtenus, avec
ceux de la référence M.K. Sagban [3]. Une concordance acceptable entre les deux
configurations d’écoulement, 1’erreur est dii au manque d’informations. En effet la source
n’a pas mentionné quelques informations comme par exemple : les rendements
volumeétrique, hydraulique et mécanique de la pompe, qui prend un réle important lors de la
conception de la géométrie.

Dans cette étude on a pu remarquer que la répartition de la vitesse sur les différents
plans, augmente en augmentant la vitesse de rotation de la pompe, c’est le méme cas qui est
remarqué pour les différences de pression pour chaque plan, la différence de pression

augmente proportionnellement a I’augmentation de la vitesse de rotation de la pompe.
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Conclusion Générale

Les systémes informatiques ont connu une expansion considérable ces derniére
années, et une large gamme d’ordinateurs ont vu le jour avec une puissance importante qui
réduisent le temps de calcul. Ainsi, I’utilisation de la CFD (Computational Fluid Dynamics)
comme moyen de prédiction des écoulement interne dans les turbomachines devient
généralement plus répandue, voir incontournable. L’objectif de la CFD est d’étudier les
phénomeénes complexes liés aux écoulements dans 1’interne des turbomachines, a savoir
I’instabilité de 1’écoulement, cavitation, turbulence et la mobilité des parties de la géométrie,
qui sont les problémes ou les phénomenes qu’on rencontre assez souvent dans ces types de
machines. Cependant la CFD offre la possibilité d’accéder a des grandeurs locales de

I’écoulement qui sont difficilement accessibles par la mesure.

Notre travail a pour objectif d’étudier numériquement les écoulements
tridimensionnels a I’interne des turbomachines. Ces résultats serviront au dimensionnement

et a ’optimisation des turbomachines.

En premier lieu, nous avons présenté des bréves définitions sur les turbomachines et
leurs différents types, une étude assez compléte sur les pompes centrifuges y consacré. Nous
avons presenté ensuite une synthése bibliographique tres utile & la compréhension de la

théorie de I’écoulement et les travaux mené sur les turbomachines.

En second lieu, Nous avons exposé les équations de bases qui régissent les
écoulements, on a décrit les écoulements interne des turbomachines, qui se base sur la
résolution des équations de Navier-Stokes moyennées (RANS) dans le régime turbulent,

appliqué sur la configuration géométrique 3D.

Dans la troisieme partie, nous avons présenté les démarches a suivre pour la
modélisation numérique sous la CFD. En commencant par les caractéristiques de la
géométrie de la pompe centrifuge, qui sont introduite dans le logiciel de simulation, suivit

d’un maillage et les conditions aux limites et initiales, pour en finir avec la résolution.

On a présenté au dernier lieu, les différents résultats obtenus par le procédé numérique
basé¢ sur I’approche tridimensionnelle, qui a donné une estimation satisfaisante des
performances de la machine. Une validation a été présenté lors de 1’étude, et comparé avec

celle de la littérature, une bonne concordance est remarquée entre les deux résultats.
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Conclusion générale

Nous avons mené des simulations numériques sur I’écoulement dans une pompe
centrifuge monocellulaire (roue et volute). Les résultats ont été présentés sous forme
d’évolution de pression et de vitesse dans la machine. Une variation de la vitesse de rotation
de la pompe est présentée et qui a fait ’objet de notre étude. Cette variation entraine la

variation du débit massique qui est proportionnelle a la vitesse de rotation.

Pour poursuivre les travaux de recherche autour de la modélisation des phénomeénes
physiques associé¢ aux écoulement turbulent instationnaires dans les turbomachines d’une

maniere générale et dans les pompes centrifuges en particulier, il serait intéressant :

v' D’étudier les phénoménes de cavitations, I’un des plus grands problémes liés
aux pompes roto-dynamiques.
v D’optimiser les géométries des turbomachines afin d’améliorer ses

performances.
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Résumé

La simulation numérique tend a prendre de plus en plus d’importance dans le
développement des projets scientifiques actuels étant moins onéreuse et plus flexible. Cette
étude se focalise sur le comportement de 1’écoulement du fluide a travers les aubes qui est
I’'une des principales raison internes des problémes des turbomachines. Il s’agit d’une
modélisation tridimensionnelle de comportement dynamique d’un fluide incompressible,
visqueux, turbulent et instationnaire, 1’effet de la turbulence a été pris en compte en utilisant
le modéle k — & I’étude numérique comporte la mise en ceuvre des équations modélisant les
équations internes en turbomachines. Les résultats obtenus ont été confrontés a celles de la
référence [3]. Une variation de vitesse de rotation est 1’objet de ce présent travail a savoir

I’effet de cette variation sur 1’écoulement interne.

Mots clés: simulation numérique, turbomachines, Pompes centrifuges, aubes,

éléments finis, modéle de turbulence k — &, fluide incompressible, écoulement internes.

Abstract:

Numerical simulation tends to become increasingly important in the development of
current scientific projects being less expensive and more flexible. This study focuses on the
behavior of fluid flow through the mains, which is one of the main internal reasons for the
problems of turbomachines. This is a three-dimensional modelling of dynamic behavior of
an incompressible, viscous, turbulent and instationary fluid, the effect of turbulence was
taken into account using the model k — & the numerical study involves the implementation
of equations modelling internal equations in turbomachines. The results obtained were
confronted with those of the reference [3]. A change in rotational speed is the object of this

work, namely the effect of this variation on internal flow.

Keywords: digital simulation, turbomachines, centrifugal pumps, dawns, finished

elements, k--turbulence model, incompressible fluid, internal flow.



