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RESUME

Un modéle CFD et des solutions semi-empiriques sont utilisés pour prédire la présence
ou non de cavitation, ainsi que les performances énergétiques de joints d’étanchéité
hydrauliques d’une roue de turbine hydroélectrique, et en optimiser la forme. Puisque
I’écoulement interne et turbulent dans le joint présente de grandes disparités d’échelle,
le modéle CFD est choisi avec attention & l'aide de tests numériques, puis validé a
I’aide de résultats expérimentaux sur des joints droits et des joints labyrinthe. Le
code CFD commercial CFX11 est utilisé avec un modéle de turbulence RANS & bas
Reynolds. Ensuite, une solution semi-empirique pour les joints escalier est développée
& partir d’une solution existante pour les joints droits, puis est validée a 'aide des
résultats numeériques obtenus avec le modéle CFD, en ’absence de résultats expéri-
mentaux pour les joints escalier. Les solutions numériques et semi-empiriques sont
ensuite utilisées pour 'optimisation de la géométrie de joints droits et de joints es-
calier. Le but de 'optimisation est la minimisation des pertes énergétiques totales
(pertes de fuites et de frottement) dans le joint, tout en évitant la cavitation. L’op-
timisation de la longueur d’un joint droit & ’aide de la CFD a permis de réduire les
pertes totales de 2%, par rapport au joint avec la longueur optimale donnée par la
solution semi-empirique. Pour le joint en escalier, on combine la solution numérique
et la solution semi-empirique pour déterminer rapidement la longueur minimale non
cavitante, qui correspond au joint le plus efficace énergétiquement dans ce cas. La
diminution des pertes totales est alors de 15% et 25% pour les deux cas testés, par
rapport au joint en escalier avec la longueur optimale du joint droit de méme jeu

radial.
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ABSTRACT

A CFD model and semi-empirical solutions are used to estimate the energetical losses
and predict cavitation in hydraulic seals of a runner in a turbine, and to optimize
the geometry of these seals. The stationary, internal, turbulent and viscous flow in
the seal involving different scale lengths, the CFD model is carefully chosen with
the help of numerical tests. The model is then validated with experimental data on
straight seals and stepped seals. The CFD commercial code CFX11 is used with a low
Reynolds RANS turbulence model. A semi-empirical solution is then developped for
stepped seals, on the basis of an existing solution for straight seals, and is validated
using the numerical results obtained with the CFD model, as we do not have any
experimental data for stepped seals. The numerical and semi-empirical solutions are
then used for the geometrical optimization of straight seals and stepped seals, the goal
of the optimization being to minimize the total losses in the seal, avoiding cavitation.
The optimization of the length of a straight seal, using the CFD, shows a reduction
of 2% of the losses, starting with the straight seal whose length was optimized using
the semi-empirical solution. For the stepped seal, the numerical and semi-empirical
solutions are combined to find the shorter length for which cavitation does not occur.
This length corresponds to the most efficient geometry energetically, for a stepped
seal. In the two test cases modelled, the reduction of the total losses is 15% and 25%,
compared to the stepped seal whose length is equal to the optimum length of the

straight seal with the same radial gap.
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INTRODUCTION

Problématique des joints hydrauliques

Dans une turbine hydraulique il y a un jeu entre la roue et le stator, jeu communément
appelé joint, 4 la fois au niveau de la couronne et au niveau de la ceinture de la roue.
Ce jeu est nécessaire pour éviter le contact entre la partie tournante et la partie
statique, contact qui aurait pour conséquence une soudure froide. Au niveau de la
ceinture, le jeu relie nécessairement les zones en amont et en aval de la roue, i cause
du mouvement relatif du rotor par rapport au stator. Au niveau de la couronne,
un drain évite qu’une pression trop forte ne crée une force axiale que la turbine ne
pourrait pas supporter. La pression en amont de la roue étant plus élevée que celle en
aval, un écoulement se crée dans ce jeu. Or le fluide passant dans le joint ne passe pas
dans la roue, ne participe pas au processus d’extraction d’énergie et représente donc
une perte d’énergie : la perte de fuite est le produit du débit volumique passant dans
le joint avec le gradient de pression entre les extrémités du joint (chute de pression
dans le joint). De plus, le fluide passant dans le joint crée un moment de freinage
sur le rotor : la perte de frottement est le produit du moment exercé sur le rotor
avec la vitesse de rotation du rotor. Pour des roues de turbines basses chutes, les
pertes énergétiques dans le joint, somme des pertes de fuite et de frottement, sont
faibles : elles représentant moins de 0.5% de 'efficacité énergétique totale de la turbine.
Mais pour des roues de turbines hautes chutes, les pertes énergétiques dans le joint
représentent plus de 1% de I'efficacité de la turbine. Au cours du design d’une turbine
hydraulique, les ingénieurs cherchent & estimer et & réduire ces pertes, en jouant sur
la géométrie du joint. Par exemple, dans le cas d’un joint droit, on peut réduire le
débit de fuite en augmentant la longueur du joint, mais le moment exercé sur le rotor
augmente alors. Aussi, il faut s’assurer qu’il n’y a pas de cavitation dans le joint,

phénoméne qui en réduit beaucoup la durée de vie. Pour une différence de pression



entre les bornes du joint et une pression a la sortie du joint données, la cavitation
apparait lorsque la longueur du joint est trop faible et que les vitesses y sont trop

grandes.

Les différents types de joint utilisés

Les ingénieurs se sont penchés sur le probléme des joints depuis maintenant un siécle,
I’objectif étant de faire du joint un passage le plus tortueux possible, avec le plus
de zones de cisaillement, pour y augmenter les pertes de charge et y limiter ainsi le
débit. Les contraintes de durabilité, de fabrication et d’assemblage ont fait que seule-
ment trois principaux types de joints sont largement utilisés et étudiés aujourd’hui :
les joints droits (ou joints annulaires), les joints labyrinthe et les joints escalier. La
Figure 1 représente un schéma pour chacune de ces géométries.

Le joint droit, conduite annulaire avec la rotation du cylindre interne, est le joint le
plus simple. La perte de charge est due aux pertes visqueuses par cisaillement aux
parois. Bien qu’il soit utilisé dans plusieurs configurations de roues de turbine, le joint
droit n’est pas le plus efficace, la somme des pertes de fuite et de frottement y étant
plus élevée.

Le joint labyrinthe impose un cheminement tortueux & l’écoulement & l'aide de
constrictions séparées par des cavités qui transforment la chute en énergie cinétique,
ensuite dissipée en partie dans les cavités. Ces joints sont trés répandus car ils sont
plus efficaces qu’un joint droit tout en étant résistants a 'usure, faciles a fabriquer et
a assembler (Introduction de Rhode et al. (1997)b). De nombreux articles montrent
qu’un joint labyrinthe est plus efficace qu’un joint droit : réduction de 20% de la fuite
dans Rhode et Hibbs (1993) par exemple. Les pertes induites par les vortex créés dans
les cavités sont plus importantes que les pertes visqueuses par cisaillement & la paroi.
De nombreux et grands vortex et une vitesse de tourbillon importante augmentent

la diffusion d’énergie cinétique turbulente sous forme de chaleur et réduisent le dé-
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bit de fuite (Asok et al. (2007)). Comme le mentionnent de nombreuses références
(Asok et al. (2007), Sneck (1974) entre autres), le design d’un joint labyrinthe est un
compromis entre les exigences d’avoir, sur une longueur totale donnée, le plus grand
nombre de constrictions, ainsi que la distance la plus grande entre les constrictions,
pour limiter le transfert d’énergie cinétique d’une cavité a une autre.

Dans un joint escalier, les pertes de charge sont importantes au niveau des coudes, ce
qui en fait un joint trés efficace. Ce joint est généralement utilisé avec des roues de
turbines Francis hautes chutes pour lesquelles la pente au niveau de la ceinture de la
roue permet d’insérer naturellement un joint escalier. Pour une turbine Francis basse
chute, la ceinture est verticale et ['utilisation d’un joint escalier n’est pas évidente. En
effet, chez Andritz VATech?, des joints droits sont utilisés pour les roues basses chutes
et des joints escalier sont utilisés pour des roues de plus hautes chutes. La Figure 2

représente deux schémas de roues de turbines Francis basses chutes et hautes chutes.

D,
j- couronne *

D,

(a) Roue basse chute (b) Roue haute chute

FIGURE 2 Schémas de roues de turbines Francis, mettant en évidence la ceinture, et
situant la position des joints.

L Andritz VATech Hydro Ltd. (Canada)



Objectifs et démarche de ’étude

L’objectif général de notre étude est ’estimation précise des performances énergé-
tiques d’un joint de turbine hydraulique, ainsi que la réduction des pertes créées par
la présence du joint. Les outils développés devront pouvoir s’insérer dans le contexte
industriel de design d’un prototype de roue de turbine. Plus spécifiquement, les ob-

jectifs de notre étude sont les suivants :

1. Optimiser la géométrie des joints droits et des joints escalier pour réduire les

pertes énergétiques créées par la présence du joint.

2. Simuler numériquement 1’écoulement dans les joints hydrauliques de fagon pré-
cise. Le cofit des calculs numériques devra étre adapté a ’utilisation du modéle

CFD dans des processus d’optimisation (temps de calcul limité).

3. Estimer les performances énergétiques des joints droits et des joints escalier a
P’aide de programmes semi-empiriques. Les programmes semi-empiriques, com-
binés au calcul numérique dans le processus d’optimisation, devront permettre

de réduire le temps nécessaire pour optimiser la géométrie des joints.

Quelques études paramétriques montrent que I'optimisation géométrique d’un joint
permet une réduction importante des pertes énergétiques : réduction de 60% du dé-
bit de fuite d’un joint labyrinthe escalier dans Rhode et al. (1994), réduction des
pertes énergétiques totales (pertes de fuite et de frottement) en ajustant la longueur
d’un joint droit avec un programme semi-empirique dans Vu (1978)a. Une prédiction
précise de la performance du joint (valeur des pertes énergétiques, cavitation) est
nécessaire au processus d’optimisation et nous choisissons d’utiliser la CFD (Compu-
tational Fluid Dynamics) comme outil de prédiction. Mais les calculs CFD sur des
joints hydrauliques sont rares, les références trouvées dans la littérature étant peu
nombreuses, et le probléme est complexe du point de vue numérique. En effet, cet
écoulement interne et turbulent présente de grandes disparités d’échelles, le jeu me-

surant généralement moins de lmm, comparé au diamétre de la turbine, de plusieurs



métres. Les points sensibles du modéle CFD, qui sont le modéle de turbulence, le
maillage et les conditions aux limites, sont étudiés de fagon exhaustive et les choix
sont faits & la lumiére de nombreux tests numériques. On utilise le logiciel commercial
Ansys CFX11, code de volume fini, pour la résolution des équations de Navier-Stokes,
avec un modéle de turbulence a bas Reynolds. Des conditions aux limites de débit et
de pression sont étudiées et comparées, et I'influence des zones en amont et en aval
du joint est étudiée de maniére approfondie.

Andritz VATech a réalisé des études expérimentales pour les joints droits et les joints
labyrinthe (Vu (1976),Lang (1964)), & partir desquelles des solutions semi-empiriques
ont été developpées. Cependant, chez Andritz VATech, jamais la CFD n’a été utilisée
pour modéliser les joints. Les résultats expérimentaux et semi-empiriques serviront
au choix et a la validation du modéle CFD décrit plus haut. Le modéle CFD, ainsi
validé sur les joints droits et les joints labyrinthe, est ensuite repris pour le calcul
numérique sur un joint escalier. Malheureusement aucun résultat expérimental ou
semi-empirique pour les joints escalier n’est disponible. On développe donc un pro-
gramme semi-empirique pour les joints escalier, & partir du modéle semi-empirique
pour les joints droits. Un programme de ce type permet d’obtenir un résultat instan-
tanément et donc s’insére bien dans un contexte industriel de design. La CFD sur les
joints escalier servira de référence pour la validation et le calage de ce programme

semi-empirique.

Plan du document

Ce document est divisé en six parties. Premiérement, la revue bibliographique, qui
présente les études analytiques, expérimentales et numériques de joints trouvées dans
la littérature, va permettre de mettre en évidence les lacunes existantes dans les
techniques de prédiction des performances des joints. Ces points faibles sont ensuite

utilisés pour définir un modéle CFD approprié, dont le modéle de turbulence et le



maillage sont validés a I’aide de tests numériques. Le modéle CFD devant étre validé
pour évaluer sa précision, la comparaison a des résultats expérimentaux est nécessaire.
Ainsi, on présente dans la partie suivante le montage expérimental qui a été utilisé
pour les essais de Vu (1976) et on étudie la meilleure fagon d’imposer les conditions aux
limites, de maniére & s’en rapprocher le plus possible. En particulier, les deux types de
conditions aux limites (conditions aux limites de débit et de pression) sont testés et
validés. Dans la partie suivante, le modéle CFD étant complétement défini, on présente
les résultats de la validation sur les joints droits et les joints labyrinthe. Le modéle
CFD ainsi validé est ensuite utilisé avec les joints escalier et sert de référence pour la
validation d’une solution semi-empirique pour les joints escalier, que 'on développe
a partir de la solution existante pour les joints droits (Vu (1978)a). Finalement, la
CFD et les modéles semi-empiriques que ’on a validés sont utilisés pour mettre en

place des processus d’optimisation des géométries de joints droits et escalier.



CHAPITRE 1

REVUE BIBLIOGRAPHIQUE

Nous présentons ci-dessous les résultats les plus importants trouvés dans la littéra-
ture, concernant les joints de turbines a gaz ou de turbines hydrauliques. Comme il est
mentionné dans Asok et al. (2007), la littérature traitant des joints de turbomachines
a gaz est abondante, et trés peu d’articles traitent des écoulements liquides dans un
joint. Mais certains résultats qualitatifs obtenus pour ’écoulement d’un gaz sont va-
lables pour un liquide, si les paramétres de similitude sont conservés. Par exemple,
on trouve dans la littérature des études sur des joints de turbines & gaz utilisant des
dispositifs expérimentaux fonctionnant avec de I’eau.

On décrit tout d’abord les méthodes analytiques les plus importantes qui ont été
utilisées pour la prédiction des performances des joints. Une attention particuliére
est portée au programme semi-empirique pour les joints droits utilisé chez Andritz
VATech (Vu (1978)a). On fait ensuite une revue la plus compléte possible des mé-
thodes numériques utilisées pour les joints, en traitant tous les articles trouvés sur les
joints d’étanchéité, puis on résume les observations et les conclusions les plus intéres-
santes, sur le fonctionnement d’un joint. Finalement une analyse critique de la revue

de littérature nous permettra de faire quelques choix pour la suite de I'étude.

1.1 Meéthodes de prédiction des performances énergétiques d’un joint

1.1.1 Solutions analytiques et semi-empiriques

On est capable de prévoir théoriquement la perte de charge dans une conduite an-

nulaire sans rotation en laminaire (solution explicite des équations de Navier-Stokes)



ou en turbulent (avec le diagramme de Moody). Des modéles semi-empiriques ont été
développés pour des géométries plus complexes et des conditions de fonctionnement

plus réalistes, comme la prise en compte de la rotation par exemple.

Les premiéres tentatives, avant 1974, de prédictions des performances d'un joint la-
byrinthe (voir schéma 1(b)) sont présentées de facon trés claire dans la revue de
littérature de Sneck (1974). La méthode analytique la plus populaire a ’époque, qui
se base sur l'article de Martin (1908), permet d’estimer le débit dans le joint en
fonction du gradient de pression et du nombre de cavités, entre autres. Les princi-
paux articles qui suivirent (Egli (1935), Vermes (1961)) s’inspirérent de ce travail et
tentérent d’améliorer la formule de Martin. Cette approche modélise les aspects ther-
modynamiques du fonctionnement d’un joint labyrinthe et nécessite ’utilisation de
coeflicients empiriques : coefficient de 'orifice annulaire reliant le débit passant au
niveau d’une constriction & la différence de pression en amont et en aval de celle-ci
et le degré de dissipation de I’énergie cinétique dans la cavité. Leur application est
donc limitée & des géométries proches des géométries considérées lors de la détermi-
nation des coefficients. De plus, notons que cette approche ne prend pas en compte
la rotation, ni la perte de charge visqueuse par cisaillement sur les parois, car, dans
tous les articles trouvés, cette approche n’est appliquée qu’a des joints de turbine a

gaz, et non & ceux de turbines hydrauliques.

Les rapports de D.E.-W.? Vu (1978)a (programme semi-empirique pour les joints
droits) et Vu (1978)b (programme semi-empirique pour les joints visqueux hélicoi-
daux et labyrinthe) présentent une approche différente du probléme. La théorie non
linéarisée pour des écoulements turbulents en couche mince présentée dans Elrod et
Ng (1967) (voir aussi Elrod (1973) et Ng et Pan (1965)) est utilisée. Cette théorie
utilise I'expression des lois de paroi de Prandtl pour une couche limite turbulente,

ainsi qu’une expression empirique pour la diffusivité des tourbillons, ou diffusivité de

!'Dominion Engineering Works Limited, maintenant Andritz VATech Ltd. (Canada)
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I’énergie cinétique turbulente. Pour des géométries simples, comme le joint droit, il
est alors possible de relier le débit de fuite dans le joint au gradient de pression. Les
coefficients reliant le gradient de pression au débit dépendent & la fois du gradient
de pression axial et du nombre de Reynolds tangentiel, dans le cas de la théorie non
linéarisée. Avec la théorie linéarisée les coefficients ne dépendent que du gradient de
pression.

Cette approche est complétement différente de 'approche précédente puisqu’il n’y a
plus aucune considération thermodynamique. A la place, les équations de Navier-
Stokes sont résolues analytiquement en utilisant les derniéres connaissances de
I'époque en matiére de turbulence (formulations analytiques, corrélations) et en es-
sayant de prendre en compte au mieux la géométrie (conditions aux limites dans la
résolution). Cette formulation tient compte de la rotation, des effets de la turbulence
et de la viscosité de maniére plus rigoureuse. De plus, D.E.W. utilise une corrélation
avec des résultats expérimentaux pour des joints droits, tests réalisés dans leur labo-
ratoire, pour obtenir une solution plus précise (Vu (1978)a). Cette corrélation permet
de tenir compte des effets inertiels, dont les termes ont été négligés dans la résolution
analytique des équations de Navier-Stokes dans Elrod et Ng (1967), et des pertes de

charge en entrée et en sortie, la théorie décrivant ’écoulement établi.

Le programme prédit aussi s’il y a cavitation ou non dans la vena contracta & 'en-
trée du joint droit, en utilisant un critére sur le coefficient de débit Cy (« discharge
coefficient » défini par Cy = (U/(2gH,))"/? avec U la vitesse axiale moyenne et H, la
chute). Ce critére est le résultat de 'analyse de 1’écoulement dans la vena contracta,
qui utilise 'hypothése que le rapport entre la section dans laquelle s’écoule effective-
ment le fluide au niveau de la vena contracta et la section totale du joint est 0,611.
Cette hypothése est conservatrice car le rapport est généralement supérieur. Le coef-
ficient de débit critique, au dessus duquel on prédit la cavitation, est défini & partir
de la pression de vapeur saturante, de la différence de pression aux bornes du joint

droit, de la pression & ’entrée du joint et de la vitesse moyenne absolue.
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Les prédictions du débit données par le programme sont en bon accord avec les
résultats expérimentaux réalisés chez D.E.W., a la fois pour les joints droits pour
lesquels la corrélation sur la perte de fuite a été réalisée (Vu (1978)a) mais aussi
pour les joints labyrinthe (Vu (1978)b). La prédiction du programe semi-empirique
pour le moment exercé sur le rotor est moins bonne, aucune corrélation n’ayant été
réalisée pour ce dernier. De plus, il a été observé lors d’essais en laboratoire chez
Andritz VATech que la cavitation apparait plus t6t expérimentalement, lorsque 1'on
réduit la longueur du joint ou que 'on diminue la pression a sa sortie, que ce que
prévoit le programme semi-empirique. Finalement, les programmes semi-empiriques
implémentant ces solutions analytiques pour les joints droits et les joints labyrinthe
constituent un outil de prédiction de la performance du joint trés peu coliteux, les

résultats étant obtenus instantanément.

1.1.2 Modéles numériques (utilisés dans la littérature)

Comme l'indique Rhode et Nail (1992), les méthodes analytiques décrites ci-dessus
ne sont satisfaisantes que pour des configurations géométriques proches des configu-
rations qui ont permis le calcul des coeflicients empiriques. Autrement, on a recours
a Pexpérimentation et de nombreuses études expérimentales (Morrison et al. (1991),
Willenborg et al. (2001) par exemple) ont permis de mieux comprendre les caractéris-
tiques de I’écoulement dans les joints. Ces résultats expérimentaux ont aussi permis
d’étalonner les modéles numériques qui se sont développés & partir des années 1980,
Stoft (1980) étant un des premiers articles présentant des résultats numériques pour
I’écoulement dans un joint. Ces modéles vont permettre 1’étude de joints de géomeé-
tries quelconques, la réalisation d’études paramétriques de la géométrie et finalement

la mise en place de processus d’optimisation.

Les premiéres simulations numériques pour des joints labyrinthe furent réalisées dans
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Stoff (1980) et Rhode et al. (1994) ou les auteurs développérent leur propre code de
résolution des équations de Navier-Stokes et du modéle de turbulence x — €. Dans
la littérature plus récente, les codes commerciaux sont utilisés. On présente dans le
tableau 1.1 les caractéristiques des calculs CFD réalisés sur des joints rencontrés dans
la littérature. La majorité de ces travaux utilise un maillage structuré, le modéle de
turbulence x—e et les conditions aux limites de débit. Cependant certaines simulations

utilisent le modéle de turbulence x — w et des conditions aux limites de pression.

TABLEAU 1.1 Présentation des modéles CFD utilisés pour ’étude de joints.

Références Maillage Modéle CFD
Asok et al. (2007) : Etude | Structuré, Fluent, liquide (eau), pas de
paramétrique sur joints la- | adaptation rotation, k — ¢, CL de débit
byrinthe droit. (feature de

Fluent)
Schramm et al. (2004) : Op- | Structuré, pas | TascFlow, gaz compressible

timisation sur joints laby-
rinthe escalier. Modélisation
des zones d’entrée et de sor-
tie.

d’adaptation

(air), pas de rotation, k — ¢,
CL de débit

Tremblay (1996) : Etude pa-
ramétrique d’un joint laby-
rinthe. Simulation sur trois
joints escalier.

Non structuré,
adaptation tra-
vaillée

Code éléments finis mai-
son, liquide (eau), rotation
sur escalier seulement, lami-
naire, CL de débit

Rhode et al. (1994) et
Rhode et Hibbs (1992)
Etude paramétrique sur

joints labyrinthe et étude
de variantes géométriques.

Structuré, pas
d’adaptation

Code maison développé
pour les joints (axisy-
métrique,  incompressible

ou compressible), gaz et
liquide, rotation, k — ¢, CL
de débit ou de pression

Gear et al. (2005) : Calcul
sur une géométrie spécifique
d’un joint de turbine a gaz.

Structuré, pas
d’adaptation

Code maison de volumes fi-
nis, gaz, rotation, x — w
(avec lois de paroi pour
grands y—+), CL de pression
(pression totale en entrée et
statique en sortie)
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1.2 Variantes géométriques du joint labyrinthe

Bien que les géométries de joint les plus répandues soient celles que 1’on va modéliser
dans cette étude (joint droit, joint labyrinthe et joint escalier, schématisés & la Figure
1), il existe cependant de nombreuses variantes géométriques du joint labyrinthe, qui
est nommé de facon plus précise « joint labyrinthe droit ». Les variantes de cette
géométrie cherchent toutes a rendre le trajet de ’écoulement dans le joint encore plus
tortueux pour augmenter la turbulence et limiter le transfert direct d’énergie cinétique
entre les cavités. Ces variantes sont ainsi plus efficaces que le joint labyrinthe droit.
Bien que ’on n’étudie pas ces géométries différentes dans le travail présenté dans ce
document, la Figure 1.1 représente les différents types de joint labyrinthe rencontrés
dans la littérature. De plus on note que, dans la littérature, il n’est mention de joints
escalier qu’en rapport aux joints labyrinthe. I’introduction de I’escalier dans un joint
labyrinthe permet de limiter le transfert d’énergie cinétique de cavité a cavité et
permet d’obtenir des débits de fuite beaucoup plus faibles que pour un joint labyrinthe
droit (Rhode et al. (1994)). La seule référence & des joints escalier sans cavités est

Tremblay (1996), qui présente trois configurations de joints escalier sans labyrinthe.

Dans la littérature on trouve de nombreuses études CFD paramétriques de différents

types de joint labyrinthe. Ces études paramétriques ont permis de mieux comprendre

Iinfluence de certains paramétres géométriques sur les caractéristiques de 1’écoule-

ment. Voici les résultats qui nous ont paru les plus intéressants concernant le joint

labyrinthe droit :

— Les joints droits fuient en moyenne 20% de plus que les joints labyrinthe droit dans
une grande plage de fonctionnement dans Rhode et Hibbs (1993).

— Dans un joint labyrinthe droit, les vortex sont différents dans les deux premiéres
cavités. Aprés la troisiéme cavité, les vortex sont identiques et 1I’écoulement est
périodique dans Rhode et Hibbs (1992) et dans ’étude expérimentale de Morrison
et al. (1991).
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FIGURE 1.1 Schémas des différents types de joint labyrinthe rencontrés dans la litté-
rature.
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— La fuite du joint est indépendante de 'épaisseur des dents ou constrictions (notée
c sur la Figure 1.1(a)) dans '¢tude paramétrique de Rhode et Hibbs (1992).

— Un joint labyrinthe droit est plus efficace avec les dents sur le rotor que sur le stator
dans Rhode et Nail (1992) : réduction de 10% des pertes de fuites. Les auteurs
observent une vitesse azimutale plus élevée lorsque les dents sont sur le rotor car
la surface tournante du rotor est plus importante dans ce cas. Cette vitesse plus
élevée induit surement plus de turbulence et donc plus de dissipation d’énergie.

Voici les résultats qui nous ont paru les plus intéressants concernant le joint labyrinthe

escalier :

— Réduction de 60% du débit de fuite dans un joint labyrinthe escalier, grace a I’étude
paramétrique de la hauteur et de la position de la marche dans Rhode et al. (1994).
Ainsi, optimiser la géométrie d’un joint peut permettre une diminution significative
du débit de fuite.

— Importance de la hauteur de la marche dans un joint labyrinthe escalier pour limiter
le transfert d’énergie cinétique (Rhode et al. (1994) et conclusion de l'optimisation
dans Schramm et al. (2004)).

Notons que tous ces résultats ont été obtenus dans I’étude de joints de turbines & gaz.

Mais ces conclusions sont applicables aux cas des turbines hydrauliques. Par exemple,

les cavités d’un joint labyrinthe d’une roue de turbine hydraulique se trouvent égale-

ment sur le rotor.

1.3 Autres problématiques liées aux joints

Lors de la recherche bibliographique, on a croisé certains documents présentant

d’autres problématiques annexes liées aux joints de turbine :

1. L’interaction du flux a la sortie du joint avec le flux principal sortant de la
roue induit une « perte de mélange » . Les articles traitant de ce phénoméne

(Gear et al. (2005)) traitent de turbines & gaz et insistent sur l'effet néfaste
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de la déviation de ’écoulement dans un compresseurs a étages. Cet effet est

surement négligeable pour une turbine hydraulique qui ne posséde pas d’étages.

2. La stabilité dynamique du rotor est influencée par I’écoulement dans le joint.
Un mouvement périodique excentrique du rotor peut &tre entretenu par les
variations de pression dans le joint. Ma et al. (2006) étudie les effets de certains
parameétres du joint (rayon, longueur, jeu...) sur la stabilité du rotor dans le

cas d’une turbine hydraulique.

3. Staubli et Bissig (2002) étudient l'influence de la géométrie de la zone de jeu
entre le rotor et le carter, en amont du joint labyrinthe dans une machine
hydraulique. Selon eux, la géométrie de cette zone a plus d’influence sur les
aspects dynamiques que sur les aspects énergétiques. Le rotor pourrait donc
étre stabilisé en modifiant cette zone avant le joint et le joint pourrait étre

optimisé en ne considérant que les pertes énergétiques.

Les pertes de mélange 4 la sortie du joint, la stabilité dynamique du rotor et la zone
en amont du joint ne seront pas étudiées ici. On rapelle que ’on s’intéresse seulement
aux pertes énergétiques dans le joint et & la cavitation, ’objectif de notre étude étant

I’optimisation géométrique d’un joint du point de vue énergétique.

1.4 Analyse critique de la revue de littérature

Des études paramétriques de la géométrie d’un joint (Rhode et al. (1994) par exemple)
ont montré qu’il est possible de réduire significativement le débit de fuite, en en mo-
difiant la géométrie. De plus, selon les prédictions fournies par le programme semi-
empirique pour les joints droits utilisé chez Andritz VATech, il est possible de réduire
les pertes énergétiques de plusieurs dizaines de pourcents, seulement en faisant varier
la longueur du joint. Ces résultats montrent bien 1’intérét de 1’optimisation géomé-

trique d’un joint, principal objectif de notre étude. De plus, on choisit d’optimiser
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seulement deux géométries de joint (joint droit et joint escalier), assez simples par
rapport & toutes les variantes qui peuvent exister (voir Figure 1.1), car ce sont les
géométries les plus fréquemment utilisées par Andritz VATech sur leurs prototypes
de roues. Pour optimiser ces géométries, on utilise des solutions semi-empiriques et

la CFD comme outils de prédiction des performances énergétiques.

On a vu que de nombreuses recherches se sont intéressées a I’écoulement dans diffé-
rents types de joints de turbines & gaz. Au contraire peu de travaux se sont intéressés
4 I’écoulement d’un liquide dans ces mémes types de joint. Tous ces travaux avec
un gaz aident & la compréhension de I’écoulement d’un liquide mais n’abordent pas
certains aspects importants dans 1’étude des joints de turbines hydrauliques. En effet
la plupart des références citées s’intéressent seulement a la perte due a la fuite et
ne mentionnent pas l'effet de freinage du rotor par le fluide. Or comme l'indique les
rapports de D.E.-W., pour une turbine hydraulique, le moment exercé par le fluide
s’écoulant dans le joint, sur le rotor, génére une perte du méme ordre de grandeur
que la perte de fuite. Aussi la prédiction de la cavitation n’est pas étudiée dans la
littérature. Or c’est un facteur limitant qu’il faut éviter a tout prix dans le cas d’une

turbine hydraulique, car la cavitation détériore les composants de la turbine.

Finalement, les informations trouvées dans la littérature nous permettent de préciser

nos objectifs en ce qui concerne les modéles semi-empiriques et le modéle CFD :

1. Andritz VATech utilise déja un programme semi-empirique qui estime les pertes
énergétiques et prédit la cavitation dans un joint droit. Par contre, nous n’avons
rien trouvé dans la littérature en ce qui concerne une solution analytique ou
semi-empirique pour les joints escalier. Il nous faudra donc développer un mo-
déle semi-empirique pour le calcul des pertes énergétiques et la prédiction de
la cavitation dans un joint escalier. Pour ce faire, nous nous inspirerons du

programme semi-empirique développé par D.E.W. pour les joints droits.

2. Chez Andritz VATech, la CFD n’a jamais été utilisée pour simuler I’écoulement
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dans des joints, ou dans des géométries présentant de si petites dimensions.
Le modéle CFD choisi devra donc étre validé avec des résultats expérimentaux
de campagnes d’essai réalisées chez D.E.W. Comme dans la plupart des études
CFD de la littérature sur des joints, on choisit d’utiliser un maillage structuré et
de faire les calculs en stationnaire, en considérant le probléme axi-symétrique.
Mais la plupart de ces études portent sur des joints de turbines a gaz, et utilisent
le modéle de turbulence k£ — € ayant recours & des lois de paroi. Ce modéle de
turbulence, qui a été développé pour des écoulements externes, est acceptable
pour la simulation de joints de turbine & gaz car les nombres de Reynolds sont
beaucoup plus grands que dans le cas d’une turbine hydraulique. Pour un joint
hydraulique, avec de ’eau comme fluide de fonctionnement et de plus petits
nombres de Reynolds, le modéle x — w 4 bas Reynolds, qui permet d’intégrer
les équations de Navier-Stokes jusqu’a la paroi, devrait mieux estimer les pertes
visqueuses & la paroi, qui sont importantes dans le joint. Chochua et al. (2002)
montrent bien la meilleure performance d’'un modéle & bas Reynolds, pour la
simulation de I’écoulement dans un joint droit avec des parois en nid d’abeille.
L’objectif est donc d'implémenter une procédure d’analyse CFD pour calculer
les pertes énergétiques (pertes de fuite et de frottement) et prédire la cavitation
dans un joint hydraulique, en utilisant un modéle de turbulence & bas Reynolds,

et de valider ce modéle en le comparant & des résultats expérimentaux.

Les choix faits pour le modéle CFD, en particulier pour le maillage et le modéle de
turbulence, sont discutés et justifiés en détails dans le chapitre suivant. L’imposi-
tion des conditions aux limites, plus problématique & cause des disparités d’échelle
a U'entrée et 4 la sortie du joint, est traitée dans un chapitre distinct. Les chapitres
suivants présentent ensuite la validation du modéle CFD par rapport aux résultats

expérimentaux, et la solution semi-empirique développée pour le joint escalier.
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CHAPITRE 2

CHOIX DU MODELE CFD

2.1 Hypothéses guidant le choix du modéle CFD

L’écoulement d’un fluide est régi par les équations de Navier-Stokes. Des hypothéses

sur la nature de ’écoulement permettent de simplifier ces équations générales.
Incompressibilité Le fluide étant de I’eau, les calculs seront faits en incompressible.

Ecoulement isotherme Comme il est mentionné dans Tremblay (1996), ’élévation
de température est négligeable pour I'eau passant dans le joint. En effet lors des
essals expérimentaux sur des joints droits, la température de ’eau n’augmente
pas de plus de 1 °C lors de son passage dans le joint (Vu (1976)) et dans
Pexpérience réalisée dans Morrison et al. (1991) pas plus de 0.5 “C. On modélise
donc ’écoulement de maniére isotherme et les propriétés physiques de 1’eau sont

calculées en considérant la température moyenne de I’eau dans le joint.

Régime permanent Comme le jeu est petit par rapport au rayon du rotor, les
vortex de Taylor, sources d’instationnarité, ne sont pas présents dans le joint.
Les calculs seront donc réalisés en stationnaire, ce qui permet de supprimer les
termes de dérivées partielles par rapport au temps dans les équations de Navier-
Stokes. La Figure 3.1 (page 39), extraite du rapport D.E-W. Vu (1978)a, montre
bien que les vortex de Taylor ne sont pas présents dans la presque totalité des
cas tests de la campagne d’essais sur les joints droits. Pour chaque simulation
réalisée, on vérifiera sur ce graphe que l'on est bien en dehors des zones ot des

vortex apparaissent.

Turbulence La Figure 3.1 montre également que ’écoulement est turbulent dans

la presque totalité des cas tests de la campagne d’essais sur les joints droits.
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De plus les niveaux de turbulence mesurés dans I’étude expérimentale Morrison
et al. (1991) pour un joint labyrinthe sont importants, I'intensité de turbulence
atteignant 18% au niveau des constrictions. La fuite plus faible obtenue avec
des joints labyrinthe, par rapport aux joints droits, s’explique par le fait que la
turbulence permet de dissiper plus d’énergie dans les cavités que le cisaillement
sur les parois. En effet, les calculs en laminaire de Pascal Tremblay (Tremblay
(1996)), réalisés avec de plus petits nombres de Reynolds que ceux correspon-
dant aux conditions réelles de fonctionnement, montrent, qu’en 1’absence de
turbulence, un joint droit est plus efficace qu’un joint labyrinthe. Pour la si-
mulation d'un écoulement dans de petits jeux, un modéle de turbulence RANS
(Reynolds Averaged Navier-Stokes) a 2 équations, sans utilisation de lois de
paroi, s’avére nécessaire pour estimer correctement les pertes visqueuses aux
parois. Comme on ’a mentionné dans la revue de littérature, Chochua et al.
(2002) ont montré la meilleure performance d’un modéle & bas Reynolds par
rapport a l'utilisation de lois de paroi, pour la simulation d’un joint droit avec

des parois en nid d’abeille.

La simulation de cet écoulement incompressible, isotherme et turbulent, nécessite
donc la résolution d’une forme simplifiée des équations de Navier-Stokes. Les hypo-
théses d’incompressibilité et de fluide isotherme permettent de supprimer I’équation
de P’énergie, normalement couplée aux équations de Navier-Stokes. Un modéle de
turbulence de type RANS ayant été choisi, on résout les équations de Navier-Stokes

associées :

—_

aU — — — — p: — —3T
E—FV-(U@U):V- Pt vy (VO 490 )| (2.1)
qui est couplée a ’équation de continuité pour un fluide incompressible,

V.U=0. (2.2)
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Dans ces équations, U est la vitesse moyenne du fluide, p est la pression statique
moyenne et vg est la viscosité cinématique effective du fluide. Cette derniére, dans
Vapproximation de Boussinesq, est la somme de la viscosité moléculaire v, et de la

viscosité turbulente v,

Veff = Vmol + vy (23)

La turbulence est modélisée avec d’autres équations que les équations 2.1 et 2.2. Dans
notre cas, la viscosité turbulente sera calculée en utilisant le modéle de turbulence
RANS & deux équations x — w. La viscosité turbulente est reliée aux quantités tur-
bulentes selon :

k

Vi =

(2.4)

Avec le modéle de turbulence k — w, une équation différentielle de transport pour k

I’énergie cinétique turbulente) :
g q

3k = = S Vg - ’
b—t-kV-(Uk) —-v. |:(I/mol+o_—k> Vk] + P, — B'kuw,

et une équation différentielle de transport pour w (fréquence de turbulence) :

ow = (2 & | w 9
&—+V-(Uw)—V~ [(Vm0l+a) Vw} +akPk Buw*,

sont résolues de maniére couplée avec les équations de Navier-Stokes. Le terme de

production P, est donné par :
—= (== —=aT
P.=u,VU: (VU+VU ) )
Finalement les constantes du modéles sont les suivantes :

3 = 0,09; a=5/9; 8 =0,075;
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o = 2; o, = 2.

Pour résoudre les équations présentées, on choisit d’utiliser le solveur commercial
de volumes finis Ansys CFX11, utilisé chez AndritzVATech. Le modéle x — w a bas
Reynolds implémenté dans CFX11 est celui développé dans Wilcox (1988). Dans
le livre Wilcox (1999), auteur détaille les valeurs limites & utiliser pour I'énergie
cinétique turbulent k£ et pour la fréquence de turbulence w, au niveau d’une paroi
sans glissement : k est nulle, la vitesse étant nulle & la paroi, et la valeur de w imposée
est reliée a la rugosité de la paroi. Pour une paroi lisse, w tend en théorie vers 'infini.
Numériquement, de grandes valeurs suffisent pour s’approcher du cas limite, sans
toutefois créer d’instabilité numérique. La documentation de CFX11 ne donne pas
les formulations exactes des conditions aux limites & la paroi pour les grandeurs
turbulentes. En particulier, ce n’est pas possible de choisir la valeur de w & la paroi,

ce qui nous permettrait d’imposer une rugosité.

Les simulations étant faites pour des géométries concentriques de joint, on considére
le probléme axisymétrique, en supposant que ’axe de rotation est bien centré. Comme
CFX11 ne permet pas de calculs en 2D (résolution des équations de Navier-Stokes en
cylindrique non implémentée), nous modélisons une tranche du joint et on utilise des
conditions de périodicité sur les faces correspondantes, dans la direction azimutale.
Dans les sections suivantes, on réalise des tests numériques pour choisir le modéle de
turbulence et le maillage. Ces calculs sont faits sur une géomeétrie de joint droit et on
ne modélise pas les zones en amont et en aval du joint (appelées réservoirs). Un joint
droit (voir Figure 1(a)) posséde trois paramétres géométriques : jeu, longueur du joint
et rayon du rotor. On utilise la Géométrie #1 du Tableau 4.1 (page 72 au début du
Chapitre 4), qui correspond & une des géomeétries testées en laboratoire, ainsi que les
conditions aux limites de débit : on impose le débit en entrée (avec I'option vitesse
normale & la face d’entrée) et la pression statique nulle en sortie. On compare ensuite

la différence de pression obtenue entre les extrémités du joint.
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2.2 Modéle de turbulence SST a bas Reynolds

Dans la présente étude nous choisissons d’utiliser le modéle de turbulence SST dispo-
nible dans CFX11. Ce modéle combine judicieusement les modéles kK —w et K — ¢, en
fonction de la finesse du maillage & la paroi par exemple, et bénéficie ainsi des avan-
tages de chacun (ANSYS (2005) et Menter et al. (2003)). Ainsi, quand le maillage est
suffisament fin prés des parois (y+ < 2), le modéle SST bénéficie du bon comporte-
ment du modéle x — w, modéle RANS 4 bas Reynolds, pour le calcul de I’écoulement
dans la couche limite. Si le maillage n’est pas assez fin, des lois de parois sont alors
utilisées. La rugosité relative typique dans le joint est 1073, puisque le jeu typique
d’un joint est 1073m et la rugosité des parois du joint 10~®m. Pour cette valeur de la
rugosité relative, le diagramme de Moody montre que I'influence sur la perte de charge
n’est pas négligeable. Il faudrait donc modéliser la rugosité mais, comme nous ’avons
expliqué a la Section précédente, I'implémentation actuelle du modéle de turbulence

SST dans CFX11 ne permet pas le traitement de la rugosité de surface.

Nous allons tester le modéle SST et le comparer a la solution semi-empirique donnée
par le diagramme de Moody pour I’écoulement dans une conduite annulaire (joint
droit sans rotation du rotor). On utilise ce cas car le diagramme de Moody donne une
estimation précise des pertes de charge de I’écoulement turbulent établi dans ce type
de conduite (White (1999)), estimation qui sert de référence pour évaluer la précision

des résultats numériques.

2.2.1 Ecoulement axial laminaire dans une conduite annulaire

La solution analytique exacte des équations de Navier-Stokes pour un écoulement la-
minaire établi dans une conduite annulaire, sans rotation des parois, est connu (voir

White (1999) ou n’importe quel livre d’introduction & la mécanique des fluides). On
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compare la simulation numérique en laminaire a ce résultat analytique, qui donne la
différence de pression aux bornes de la conduite en fonction des dimensions géomé-
triques de celle-ci et du débit y circulant. On s’intéresse & la différence de pression
aux bornes de la conduite car les pertes de fuite dans un joint sont le produit du
débit de fuite et de cette différence de pression. En imposant un débit correspondant
4 un nombre de Reynolds axial de 200, on obtient une erreur de 1,2% sur la différence
de pression entre le milieu du joint et la sortie du joint, ot I’écoulement est établi.
L’erreur est un peu plus élevée entre les extrémités du joint, I’écoulement n’étant pas
établi au début, mais elle reste inférieure 3 3%. La valeur numérique de la contrainte
de cisaillement moyenne est aussi trés proche de la valeur analytique (erreur de 0,2%).
Cette erreur, obtenue sans prise en compte de la turbulence, sert de référence aux

erreurs que I’on obtient en modélisant la turbulence.

Pour cette comparaison, on a utilisé le Maillage #1 présenté dans le Tableau 2.2 (page
31). La description de ce maillage, dont les mailles sont réparties selon une distribution
parabolique dans la largeur du joint, est faite plus loin, a la Section 2.3.1. Ce maillage,
généré pour obtenir de petits y+ en turbulent, est trés fin pour un calcul en laminaire

et un maillage plus grossier pourrait étre utilisé.

2.2.2 Ecoulement axial turbulent dans une conduite annulaire

Il existe un résultat semi-analytique permettant de prédire les pertes de charge dans
des conduites de section non circulaire pour un écoulement axial turbulent sans mou-
vement des parois. Cette analyse, basée sur une analogie avec les conduites de section
circulaire et utilisant le diagramme de Moody, avec un diameétre hydraulique, est pré-
cise a plus ou moins 15% prés. Dans le cas d’une conduite annulaire, l'utilisation d’un
diameétre effectif, un diamétre hydraulique modifié & partir de la solution analytique

en laminaire, permet d’avoir un critére de comparaison encore plus fiable (erreur de
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quelques pourcents selon White (1999)). On rappelle que ’abaque de Moody corres-
pond & un écoulement établi, et que donc il faudra s’assurer que notre écoulement est
bien établi numériquement pour la comparaison.

On compare la simulation numérique a I’abaque de Moody, en modélisant la méme
Géométrie #1 que précédemment, avec le Point de fonctionnement #1 associé (le
nombre de Reynolds calculé & partir de la vitesse axiale moyenne, ReAz, vaut 5000),
la rotation en moins (voir Tableau 4.1, page 72 au début du Chapitre 4). On utilise le
Maillage #1 présenté dans le Tableau 2.2. La valeur moyenne de y+ est de 0,9 avec
ce maillage. La Figure 2.1, qui représente la répartition du y+ dans la longueur du

joint, montre que le y+ ne dépasse pas 2 dans le joint, la valeur maximale étant 1,9.

2

1.87
— Y+ aux parois
1.6} - -~y aux parois

IL/ 77777777777 |

0 .02 04, 06. 0. 1
Longueur adlmensmnne%le

FIGURE 2.1 Evolution du y+ aux parois dans la longueur de la conduite annulaire.

TABLEAU 2.1 Comparaison de la CFD avec le modéle de turbulence SST aux résultats
du diagramme de Moody.

Moody sans rugosité | CFD || Moody avec rugosité | CFD
A-Pemt'r'emites (Pa) 2,42E5 3,7% 2,63E5 '4,7%
APpitieu—sortie (Pa) 1,21E5 1,3% 1,32E5 -7,0%

Dans le Tableau 2.1, on compare les différences de pression numériques et semi-

empiriques données par le diagramme de Moody, entre les extrémités du joint
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(AP.ptremites) €t aussi entre le milieu du joint et la sortie du joint (A Pritieu—sortie)s
pour éviter la zone ou I’écoulement n’est pas établi. Comme on ’a justifié précédem-
ment, on utilise le modéle de turbulence & bas Reynolds SST, avec un maillage fin a
la paroi.

L’erreur entre la solution numérique avec le modéle SST et la solution semi-empirique
du diagramme de Moody sans modélisation de la rugosité est toujours faible, méme
lorsque ’on considére la perte de charge dans tout le joint : cela montre que I’écoule-
ment s’est établi aprés avoir parcouru une courte distance par rapport a la longueur
totale du joint. En effet, pour un écoulement turbulent dans une conduite, la longueur
nécessaire L., pour atteindre un état établi, & partir d’une entrée de type rétrécisse-
ment (on a imposé un débit en entrée, soit une vitesse axiale d’amplitude constante),

peut étre approximée avec la formule :

L,
= =4 4Rel/®
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ou d = 2 % jeu représente le diamétre hydraulique de la conduite annulaire, et Rey le
nombre de Reynolds associé au diamétre hydraulique et & la vitesse axiale moyenne
(White (1999)). Dans notre cas, d = 0,762mm et Re; = 12218, ce qui donne une
longueur d’établissement L, ~ 16mm, alors que la longueur totale de la conduite est
62mm. Sur la Figure 2.2, on observe que le gradient de pression numérique dans la
longueur du joint est constant & partir de 20mm. On lit dans le tableau que, pour
I’écoulement établi dans la deuxiéme moitié du joint, 'erreur est seulement de 1,3%
pour la perte de charge. Cependant, on peut voir sur la Figure 2.2 que la condition
& la limite de pression & la sortie influence le gradient de pression proche de la face
de sortie. Ainsi, lorsqu’on considére la perte de charge entre les sections situées a
y=2bmm et y=55mm, pour éviter la zone proche de la sortie, I'écart entre la perte de
charge numérique et semi-empirique donnée par le diagramme de Moody est encore
plus faible et vaut -0,7%.

La solution du diagramme de Moody qui tient compte de la rugosité donne une
différence de pression supérieure par rapport au cas ou on la néglige. Le diagramme
de Moody nous permet en effet d’estimer I'influence de la rugosité sur le débit de fuite.
En considérant une rugosité relative de 1073, 'augmentation de la perte de charge est
inférieure a 5% pour le plus grand nombre de Reynolds axial expérimental (10000),
et inférieure & 10% pour le plus grand nombre de Reynolds tangentiel expérimental
(20000). Dans le cas de la conduite annulaire, les erreurs du calcul numérique avec le
modéle SST, qui ne modélise pas la rugosité, par rapport au résultat semi-analytique

la modélisant, restent raisonnables (autour de -7%).

On a observé que le modéle de turbulence SST permet d’obtenir des résultats nu-
mériques aussi proches des résultats analytiques en régime turbulent qu’en régime
laminaire, pour le cas d’un écoulement dans une conduite annulaire aux parois lisses.
L’ajout de la rotation du rotor augmente significativement la perte de charge et le
cisaillement, mais il n’existe pas de solution théorique ou semi-analytique aussi pré-

cise et éprouvée que le diagramme de Moody, qui pourrait servir de référence a une
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comparaison. La validation du modéle complet, incluant la rotation, est faite dans le

Chapitre 4, en utilisant les résultats des tests expérimentaux.

2.3 Etude paramétrique des caractéristiques du maillage

2.3.1 Maillage parabolique d’un joint droit

Les paramétres du maillage parabolique utilisé sont les suivants :

distance de la premiére maille & la paroi pour le controle du y+
— nombre de mailles dans la largeur du jeu

~ taille d’aréte dans la longueur du jeu

angle d’extrusion et nombre de mailles 4 extruder dans cette portion d’angle

De plus, la documentation de CFX11 donne quelques recommandations concernant

le maillage, qui sont pertinentes pour la présente étude :

— Pour la résolution d’un probléme axi-symétrique avec CFX11, l'utilisation d’une
seule couche d’élément dans la direction azimuthale est suffisante combinée & 1’uti-
lisation de conditions aux limites de symétrie axiale.

— La valeur du y+ doit étre inférieure & 2 avec le modele SST et il doit y avoir au moins
quinze éléments dans la couche limite pour une résolution précise de I’écoulement
dans cette derniére.

— Des rapports de longueurs d’arétes (étirement des mailles) supérieurs & 200 génent
la convergence.

A partir de ces commentaires, on choisit une stratégie de maillage, que I'on décrit

ci-dessous. Dans la section suivante on testera la validité de ces recommandations,

ainsi que 'influence des paramétres du maillage parabolique.

Le probléme étant axisymétrique on réalise dans un premier temps un maillage en

deux dimensions dans le plan de symétrie du joint. Ce maillage est ensuite extrudé
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FIGURE 2.3 Vue, dans le plan de symétrie, du maillage parabolique a l’entrée d’un
joint droit.

autour de I’axe de symétrie dans la direction tangentielle pour obtenir un maillage en
trois dimensions. On maille la zone rectangulaire représentant le joint droit dans le
plan de symétrie de maniére structurée en transfini. L’extrusion de ce maillage plan
de rectangles donne un maillage d’hexaédres en trois dimensions.

L’utilisation du modéle de turbulence SST nécessite I'utilisation de petites mailles aux
parois (y+ < 2) pour un calcul précis dans la couche limite, comme il est expliqué a la
Section 2.2. Ces valeurs étant trés petites, il serait trop cotiteux de réaliser un maillage
uniforme dans la largeur du jeu, et on utilise donc une distribution parabolique de
maniére 4 pouvoir obtenir des valeurs de y+ inférieures 4 2 avec un nombre raisonnable
de points dans la largeur du jeu (autour de 100). Les deux paramétres controlant la
distribution parabolique sont la distance de la premiére maille & la paroi et le nombre
total de points dans la largeur du jeu. Les mailles dans le sens de I’écoulement peuvent

étre beaucoup plus grandes et on a tout intérét & augmenter I’élancement axial des
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éléments, qui sont étirés dans le sens de la longueur, pour diminuer le temps de
calcul. On utilise des rapports de longueur d’arétes jusqu’a 200 entre les arétes dans
la direction axiale (dans la longueur du joint) et la plus petite aréte dans la largeur
du jeu prés du mur. La Figure 2.3 représente un maillage typique a ’entrée d’un joint
droit dans le plan de symétrie.

L’extrusion dans la direction tangentielle autour de l’axe de symétrie est contrdlée
par deux paramétres : I’angle total de la section, ou tranche, que ’on veut modéliser,
ainsi que le nombre de mailles que I'on souhaite créer dans cette tranche. Le rapport
de la longueur des arétes dans la direction de ’extrusion et de la longueur minimale
des arétes dans la largeur du jeu (élancement azimutal) peut aussi étre grand, de

Pordre de la centaine.

2.3.2 Influence des paramétres du maillage parabolique

Pour le test du maillage parabolique, on utilise la méme géométrie de joint droit
et le méme point de fonctionnement (Géométrie #1 et Point de fonctionnement #1
du Tableau 4.1, page 72 au début du Chapitre 4), utilisés précédemment. On utilise
aussi les mémes conditions aux limites de débit, en imposant le débit en entrée,
et la pression statique nulle & la sortie. On prend, pour conditions aux limites de
turbulence en entrée, une intensité turbulente de 5% et un rapport des viscosités
turbulente et dynamique de 5 (u;/p = 5). Ces valeurs, correspondant 3 une turbulence
d’intensité moyenne selon ANSYS (2005), ont peu d’influence puisque ’écoulement
s’établit rapidement dans le joint, comme on I’a observé a la Section 2.2.2. Le Maillage
#1 du Tableau 2.2 constitue le maillage de référence et on génére les autres maillages
en changeant seulement un paramétre a la fois. Les paramétres du maillage utilisés
dans I’étude paramétrique sont le nombre d’éléments dans le jeu radial (nje,) et dans
la direction tangentielle (1n4n4), la taille des mailles dans la direction axiale (Io;) et

dans la direction tangentielle (ligng), €t Amin, la distance euclidienne du premier point
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a la paroi. Dans le tableau on peut aussi lire la valeur moyenne de y+ sur le rotor, qui
est plus grande que la valeur sur le stator, ainsi que la valeur maximale des rapports
de forme axiaux et tangentiels. Le rapport de forme axial maximal (max. Ax. RF) est
la longeur d’aréte dans la direction axiale, divisée par la longueur de la plus petite
aréte dans la largeur du jeu. Le rapport de forme tangentiel maximal (max. Tang.
RF) est la longeur d’aréte dans la direction tangentielle, divisée par la longueur de
la plus petite aréte dans la largeur du jeu. Les différents maillages testés sont décrits
dans le Tableau 2.2, o les paramétres modifiés apparaissent en gras, et les résultats
sont décrits dans le Tableau 2.3. On rapporte dans ce dernier la différence de pression
statique entre les extrémités du joint (A Psyq:) ainsi que les pertes de fuite (produit
du débit imposé et de la différence de pression statique mesurée) et les pertes de

frottement.

TABLEAU 2.2 Paramétres des différents maillages paraboliques testés.

Maillage | Amin y+ sur le | njey | lox max. | liang max. | Nigng
(mm) | rotor (mm) | Ax. | (mm) | Tang.
RF RF
1 0,001 y+=1,2 | 100 | 0,1524| 152 | 0,0762 76 1
2 0,001 y+=1,2 | 50 | 0,1524| 152 | 0,0762 76 1
3 0,001 y+ =11 | 200 | 0,1524| 152 | 0,0762 76 1
4 10,008 |y+r=3,4 100 |0,1524] 51 | 00762 | 25 | 1
) 0,0005 | y+=10,6 | 100 | 0,1524| 305 | 0,0762 | 152 1
6 0,00025| y+ = 0,3 | 100 | 0,1524| 610 | 0,0762 | 305 1
7 0,001 y+=1,2 | 100 | 0,02 20 | 0,0762 76 1
8 0,001 y+=1,2 | 100 | 0,1524| 152 | 0,0762 76 5
9 0,001 y+=1,2 | 100 | 0,1524| 152 | 0,1524| 152 1

Comme on s’y attendait, I'influence de nny (Maillage #8) et P'influence de la taille
des mailles dans la direction tangentielle (Maillage #9) sont négligeables. L’influence
de la taille des mailles dans la direction axiale (Maillage #7) est aussi négligeable.
Ceci confirme les recommandations de la documentation de CFX11, selon lesquelles

un seul élément dans la direction tangentielle est nécessaire et de grands rapports de
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TABLEAU 2.3 Résultats des calculs avec les différents maillages

Maillage | APy, (Pa) | Pertes de | Pertes de frot-
fuite (kW) | tement (kW)

1 2,99E5 2,39 1,87
2 1,0% 1,0% 0.5%
3 20,3% 20,3% 20,9%
4 2.4% 2,4% 0,2%
5 1,7% 1,7% 0,7%
6 2,3% 2,3% 0,9%
7 -0,1% -0,1% -0,1%
8 0,0% 0,0% 0%

9 0,1% 0,1% -0,1%

forme axiaux et tangentiels peuvent étre utilisés. On observe en effet que les calculs
ont trés bien convergés, méme pour des rapports de forme maximaux supérieurs a
200. C’est en fait la valeur moyenne des rapports de forme qui influence vraiment la
convergence. Ainsi, lorsque ’on augmente la taille des mailles axiales et tangentielles
a partir du Maillage #1, pour avoir un rapport de forme maximal de 300, le calcul
ne converge plus, bien que le calcul converge pour les Maillages #5 et #6, dont les
rapports de forme maximaux sont supérieurs (305 et 610), mais dont les rapports de
forme moyens sont plus petits, car ces maillages possédent le méme nombre de points
dans la largeur du jeu et une taille de maille axiale plus petite (que le Maillage #1
modifié). Dans la suite, on s’assurera que les rapports de forme maximaux ne dépasse
pas 200, de maniére & n’avoir aucun probléme de convergence causé par le maillage.
Les pertes de fuite sont plus sensibles aux parameétres h,;, (Maillages #4, #5 et #6)
et nje, (Maillages #2 et #3). De plus, il semble que le résultat sur le gradient de
pression converge relativement au maillage, quand on utilise plus de points dans la
largeur du jeu ou que I’on rapproche le premier point de la paroi. En effet, les résultats
obtenus avec le Maillage #1 sont plus proches de ceux obtenus avec le Maillage #3
que ceux obtenus avec le Maillage #2. De méme, les résultats obtenus avec le Maillage

#5 sont plus proches de ceux obtenus avec le Maillage #6 que ceux obtenus avec le
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FIGURE 2.4 Convergence des résidus maximums avec le Maillage #1.

Maillage #1.
Remarques :

1. La convergence des calculs est bonne : en 200 itérations les maximums des résidus
sont tous inférieurs a 107°. 11 est nécessaire d’atteindre le critére 10~5 avec le maximum
des résidus pour que toutes les grandeurs dont on surveille I’évolution lors du calcul
soient bien convergées (vitesses et pressions moyennes en entrée et en sortie). Le
graphe & la Figure 2.4 présente la convergence des maximums des résidus pour le
Maillage #1 de référence. Les vitesses u, v et w correspondent aux directions z, y et

z indiquées sur la Figure 2.3, représentant le maillage & 'entrée du joint.

2. Dans le Tableau 2.3 des résultats, on rapporte les valeurs moyennes de y+. La
Figure 2.5 représente 1’évolution du y+ sur le rotor dans la longueur du joint, pour
le calcul avec le Maillage #1. En abscisse on utilise une longueur adimensionnelle, 0
correspondant & l’entrée du joint et 1 a la sortie du joint. Cette figure montre que les

valeurs du y+ sont proches de la valeur moyenne sur toute la longueur du joint, sauf
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sur une petite distance a 'entrée (y+ est inférieur & 2 aprés seulement deux mailles
dans la longueur du Maillage #1). De plus, on rappelle que les valeurs de y+ sur le
stator sont inférieures a celles sur le rotor. Ainsi, une valeur moyenne de y+ inférieure

a 2 sur le rotor nous assure bien des valeurs inférieurs 4 2 dans la presque totalité du

joint.
2.8 —
261
241
2.21 —y+ sur le rotor
T+ 2 ~y+ sur le rotor

0 02 04 . 06. 0.
Longueur adlmensmnneﬁle

1

FIGURE 2.5 Evolution du y+ sur le rotor dans la longueur du joint.

3. Lorsque I’on compare I'influence des paramétres les plus sensibles du maillage (hmin
et Njeu), ON Observe que diviser par deux la distance de la premiére maille & la paroi
(Maillage #5) a plus d’influence, sur la valeur du gradient de pression, que doubler ou
diviser par deux le nombre de mailles dans la largeur du joint (Maillage #2 ou #3).
Dans la section suivante, on mettra en place un autre type de maillage pour étudier

I'influence du maillage proche de la paroi et 'influence du y+.

2.3.3 Maillage uniforme par palier

On a vu dans la section précédente que la valeur du y+, et donc le maillage proche de
la paroi, est le paramétre le plus influent sur la perte de fuite. On utilise donc dans
cette section un nouveau type de maillage, qui permet de mieux controler le maillage

a la paroi. On abandonne la distribution parabolique et on définit trois zones de
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maillage uniforme : une prés de chacune des deux parois et une au centre du joint. Le
maillage dans la largeur du jeu est contrdlé avec trois paramétres : la taille d’arétes
des petites mailles prés des parois, le nombre de ces petites mailles prés de la paroi
ainsi que le nombre total de mailles dans la largeur du jeu. Les autres paramétres
du maillage sont identiques. La Figure 2.6 donne un exemple grossier de ce maillage

dans le plan de symétrie axiale.

; * | Y

Y
©®
z Entrée
|F]
Stator Rotor

FIGURE 2.6 Vue dans le plan de symétrie d’'un exemple grossier du maillage en trois
zones uniformes d’un joint droit.

En reprenant les notations décrivant les paramétres du maillage parabolique (men-
tionnées a la section précédente), on décrit dans le Tableau 2.4 les maillages uniformes
testés. On varie le nombre total de points dans la largeur du jeu (nje,) et le nombre
de petites mailles prés de la paroi (noté m). Le Tableau 2.5 présente les résultats
obtenus, relativement aux résultats obtenus avec le Maillage parabolique #1, décrit
dans le Tableau 2.2. On observe que le résultat pour la perte de fuite se rapproche

du résultat obtenu avec le Maillage parabolique #1 lorsque 1’on utilise seulement une
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petite maille & la paroi et que 'on augmente le nombre de points dans la largeur
du jeu (Maillages #10, #11 et #12). De méme le résultat se rapproche du résultat
obtenu avec le Maillage parabolique #1 lorsque I’on augmente le nombre de petites

mailles & la paroi du rotor (Maillages #10 et #13).

TABLEAU 2.4 Paramétres des différents maillages uniformes testés.

Maillage | hmin y+ sur le | m | Njey | Max. | Max. | Mugng
(mm) rotor Ax. | Tang.
RF RF
10 0,001 y+=1,1 1] 1 | 100 | 200 150 1
11 0,001 y+=12 | 1 [ 200 | 200 150 1
12 0,001 y+=1,1 1| 1 [ 381 | 200 150 1
13 0,001 y+=1,1 {15 100 | 200 150 1

TABLEAU 2.5 Résultats des calculs avec les différents maillages uniformes, comparés
au résultat du calcul avec le Maillage parabolique #1.

Maillage | APy, (Pa) | Pertes de | Pertes de frot-
fuite (kW) | tement (kW)
1 2,99E5 2,39 1,87
10 -4,4% -4,4% -2,7%
11 -1,5% -1,5% 4,2%
12 -0,4% -0,4% -0,3%
13 -1,1% -1,1% 0,7%

Ainsi, Pessai d’un maillage uniforme nous a montré que le Maillage parabolique #1
donne des résultats proches de ceux obtenus en utilisant un maillage uniforme avec 4
fois plus de mailles (Maillage #12). De plus, la méthode de maillage uniforme proposée
crée une discontinuité qui géne la convergence du calcul numérique (convergence plus
lente, voir méme divergence pour certains maillages). On peut donc conclure que le
maillage parabolique, qui limite les rapports de longueur d’aréte et de volume, et
assure ainsi une bonne convergence du calcul numérique, et qui donne des résultats

aussi précis que le maillage uniforme, est meilleur. Dans la suite, on utilise donc la
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fonction de concentration parabolique pour générer des maillages avec des nombres
de mailles dans la largeur du jeu de 'ordre de la centaine, et qui donnent des valeurs

moyennes de y+ inférieures a 2.

2.4 Conclusions

A la lumiére des différents tests numériques réalisés, le modéle CFD incompressible,
isotherme, stationnaire, turbulent et axisymétrique, qui utilise le code commercial
de volumes finis Ansys CFX11, est complété par le choix du modéle de turbulence
SST et 'utilisation d’un maillage parabolique dans la largeur du joint, qui permet
d’obtenir de petites valeurs de y+ (<2) et de bénéficier ainsi des avantages du modéle
de turbulence a bas Reynolds x — w. Le choix des conditions aux limites, qui sont
influencées par la géométrie de la veine d’essai utilisée dans ’étude expérimentale,
sera discuté dans le prochain chapitre, en utilisant les résultats expérimentaux pour

comparaison.
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CHAPITRE 3

MODELISATION DES PERTES EN ENTREE ET EN SORTIE DU
JOINT ET IMPOSITION DES CONDITIONS AUX LIMITES

L’objectif suivant de notre étude est la validation du modéle CFD par rapport aux
résultats expérimentaux. Pour une comparaison valide, il faut imposer des conditions
aux limites (CL) les plus proches possibles de la réalité de la veine d’essai utilisée
dans la campagne d’essai. Ainsi, dans une premiére section, on présente tout d’abord
la campagne d’essais réalisée sur les joints droits (Vu (1976)). On présente ensuite
différents moyens d’estimer les pertes de charge qui se produisent dans les réservoirs
en amont et en aval du joint, puisque ces valeurs de pertes sont nécessaires a la
comparaison aux résultats expérimentaux. Finalement on détaille la facon dont on

impose les conditions aux limites.

3.1 Présentation de la campagne d’essais sur les joints droits

La campagne d’essais sur les joints droits (voir Vu (1976)) a été faite avec différents
paramétres géométriques et différentes conditions de fonctionnement, comme le jeu
radial, compris entre 0, 1524mm et 0, 762mm (0, 006po & 0, 03po), la longueur du joint,
comprise entre 50, 8mm et 76, 2mm (2po & 3po), la chute de pression et la vitesse de
rotation du disque (comprise entre 0 et 800 RPM). Le rayon du disque est d’environ
250mm. Lorsque ’on considére tous les essais effectués, le nombre de Reynolds axial
est compris entre 500 et 8000 alors que le nombre de Reynolds tangentiel est compris
entre 1000 et 34000. La Figure 3.1, extraite du rapport interne DEW Vu (1976)
(Parriére plan découpant le domaine en 4 régions provient de Kaye et Elgar (1958)),

montre la répartition de tous les points d’opération testés durant la campagne d’essai.
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FIGURE 3.1 Répartition des cas tests de joints droits dans le plan divisé en 4 régions,

relativement aux vortex de Taylor et & la turbulence (graphe extrait de
Vu (1976)).

Le nombre de Taylor (T'a), en abscisse du graphe, est défini par rapport au nombre de
Reynolds tangentiel (ReT') selon : Ta = ReTW. La figure indique clairement
que les vortex de Taylor n’apparaissent pas pour la plupart des cas tests.

La Figure 3.2 montre le schéma de la veine d’essai utilisée pour la campagne d’essais
sur les joints droits. Les valeurs expérimentales des pressions sont mesurées aux parois
des réservoirs en amont et en aval du joint. La pression mesurée correspond donc a
la pression totale dans les réservoirs. C’est cette valeur qui va servir de comparaison
pour valider les résultats numériques. La CFD doit donc étre capable d’estimer la
pression totale dans les réservoirs de maniére précise, pour que la comparaison ait un

Sens.
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FIGURE 3.2 Veine d’essai utilisée lors de la campagne d’essais sur les joints droits
(figure extraite de Vu (1976)).
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3.2 Pertes de charge en entrée et en sortie du joint

La modélisation stricte du joint droit (sans les réservoirs), comme nous 'avons fait
jusqu’ici, était suffisante pour les besoins de validation de la méthode numérique.
Mais elle n’est pas suffisante pour la comparaison du résultat numérique au résultat
expérimental, car elle ne permet pas de déterminer les valeurs des pressions totales
dans les réservoirs. Une solution serait de modéliser les réservoirs en amont et en aval
du joint comme dans Schramm et al. (2004). Mais le rapport entre le rayon du disque
et la valeur du jeu est de 'ordre de 1000, et la largeur des réservoirs est de ’ordre de la
longueur du jeu. La modélisation des réservoirs serait donc trés cotiteuse. On peut en
effet estimer que, méme avec un maillage plus grossier dans le réservoir, modéliser les
réservoirs décuplerait ou centuplerait le nombre de mailles du maillage (par rapport
a la simple modélisation du joint).

Cette augmentation trés importante du cotit de calcul n’est pas envisageable pour une
application dans un processus d’optimisation, dans un contexte industriel. On propose
deux méthodes moins cotiteuses permettant d’estimer les valeurs de la pression dans

les réservoirs :

1. On ne modélise que le joint et on estime analytiquement les pertes de charge
en amont et en aval du joint, ce qui permet de déduire la valeur de la pression

dans les réservoirs, a partir de la valeur de la pression aux extrémités du joint.

2. On utilise une modélisation simplifiée des réservoirs. On obtient ainsi directe-
ment les valeurs des pressions dans les réservoirs, tout en limitant ’augmenta-

tion du coft de calcul.

Dans les sections suivantes, on détaille ces deux méthodes et on compare les valeurs
des pertes de charge fournies par chacune des deux méthodes. La pression n’ayant été
mesurée que dans les réservoirs, on ne dispose pas de résultats expérimentaux pour
les pertes de charge en entrée et en sortie du joint, auxquels on pourrait comparer les

estimations fournies par ces deux méthodes. Un calcul modélisant le réservoir dans
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sa totalité, et la comparaison du gradient de pression entre les réservoirs aux mesures
expérimentales (au chapitre suivant), serviront de référence pour estimer la précision

de ces estimations.

3.2.1 Estimation analytique

Comme il est mentionné dans White (1999), on caractérise généralement les pertes de
charge pour un écoulement axial, au niveau d’un rétrécissement ou d’un élargissement

avec marches, par k %pU 2 ol U est la vitesse axiale moyenne et,
k=0,5 pour un rétrécissement.
k=1 pour un élargissement.

Pour un rétrécissement, la plupart des pertes de charge se font en aval du rétrécisse-
ment dans les zones de reflux au niveau de la vena contracta. Pour un élargissement,
les pertes de charge ont lieu aprés 1’élargissement et correspondent & toute 1’énergie

cinétique du fluide avant sa sortie.

Rhode et Hibbs (1992) utilisent ces estimations pour éviter de modéliser les réservoirs
dans leur simulation, qui néglige la rotation. En utilisant des résultats expérimentaux
comme référence de comparaison, ils concluent que les coefficients 0,5 en entrée et 1
en sortie sont bien les plus adaptés. Mais nous modélisons la rotation et, I’écoulement
possédant une vitesse tangentielle, ces pertes sont moins adaptées. La maniére la plus
simple de prendre en compte la rotation est de remplacer la vitesse axiale par la
vitesse totale du fluide dans la formule ci-dessus.

Au final, on va comparer deux maniéres différentes d’estimer ces pertes : la formulation
usuelle, utilisant la vitesse axiale, & la formulation utilisant la vitesse totale. On
décrit, ci-dessous, ces deux méthodes en explicitant les relations reliant les valeurs
des pressions dans les réservoirs a celles aux extrémités du joint. On comparera ces

deux différentes estimations en utilisant, pour référence, les simulations numériques
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modélisant les réservoirs en entrée et en sortie et aussi les résultats expérimentaux,

dans le chapitre suivant.

Remarque : Les corrections données ici sont basées sur une approche unidimension-
3 2 . ) . 94 . o g

nelle, c’est-a-dire que l'on approxime 1’énergie cinétique moyenne avec la valeur de

I’énergie cinétique associée a la valeur moyenne de la vitesse axiale U. La correction

a apporter pour prendre en compte I'effet de ce moyennage est faible pour le cas d'un

écoulement turbulent et on néglige cet effet (voir White (1999)).

3.2.1.1 Correction basée sur la vitesse axiale en sortie

Cette analyse est exactement la méme que celle faite dans Rhode et Hibbs (1992). On
considére les valeurs standards des pertes de charge basées sur la vitesse axiale pour
un changement de section avec marches en entrée et en sortie du joint. Les relations
entre les pressions dans les réservoirs et celles aux extrémités du joint sont données

ci-dessous, en notant U la vitesse axiale moyenne.
Entrée :

1 1
Ptot,cservoir entree = PtOtentreejoint +0, 5§PU2 = PStatentreejoint + 1, 5§PU2

Sortie :

1
2
P tOtreservoir sortie — P tOtsortie joint — §PU 7é P Statsowtie joint

(inégalité car la vitesse a une composante tangentielle en sortie)

On peut maintenant relier la différence de pression entre les réservoirs a celle entre

les extrémités du joint selon :

1
APtOtreservoirs = APtOteactrerm'tesjoz’nt + 17 5§pU2
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3.2.1.2 Correction basée sur la vitesse totale en sortie

En remplacant la vitesse axiale par la vitesse totale dans ’expression des pertes de
charge en sortie, on obtient une nouvelle relation entre la pression dans le réservoir
de sortie et la pression a l'extrémité du joint & la sortie. On donne cette relation

ci-dessous, en notant V la vitesse moyenne totale a la sortie du joint.

1
2
PtOtreservoirsortie = PtOtsortiejoint - ipv = P'Statsortiejoint

On peut ainsi relier la différence de pression entre les réservoirs a celle entre les
extrémités du joint, avec U la vitesse axiale moyenne et V la vitesse moyenne & la

sortie du joint, selon :
1 2 1 2
APtOtreservoirs = APtOtemtremitesjoint + 07 5§pU + §pV

ou encore

1
APtOtreser'voi'rs = A]:)Stateavtremitesjoz’nt + 17 5—2-:0U2

Remarques :

1. On ne considére que la vitesse axiale & ’entrée du joint car il n’y a pas de vitesse
tangentielle & ’entrée du joint lorsque 1’on ne modélise pas le réservoir en amont. De
plus, dans ’écoulement réel, la vitesse tangentielle, bien que non nulle, y est beaucoup
plus faible qu’en sortie.

2. L’analyse théorique, qui donne la perte de charge au niveau d'un élargissement
pour un écoulement axial, utilise la, projection du bilan de quantité de mouvement,
pour le volume de contréle & la sortie du joint, dans la direction perpendiculaire &
la section de sortie du joint. En rajoutant une composante tangentielle a la vitesse

et en considérant que la vitesse tangentielle & 'extrémité du réservoir est nulle, on
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obtient bien la nouvelle perte de charge utilisée en sortie. L’analyse est détaillée dans
I’Annexe 1. Cependant I'hypothése de la vitesse tangentielle nulle & 'extrémité du
réservoir de sortie est contestable puisque le fluide est toujours en rotation & la sortie

du joint (derriére la roue dans une turbine).

3.2.2 Modélisation simplifiée des réservoirs

En plus de permettre ’estimation des valeurs des pressions dans les réservoirs, une
modélisation simplifiée des réservoirs permet de prendre en compte la pré-rotation du
fluide, ce qui est plus proche des conditions réelles de fonctionnement. Cela permet
aussi de vérifier s’il y a cavitation dans 'écoulement, au niveau de la vena contracta

a ’entrée du joint.

3.2.2.1 Géométrie et maillage des réservoirs

largeur \L ENTREE

hauteur /MUR !
{; RESERVOIR !
N1 722277 ;
, Rayon i
7 i
STATOR /i ROTOR
Z :
|
W . W,
7

\LSORTIE - i

FIGURE 3.3 Modélisation simplifiée des réservoirs en entrée et en sortie du montage
expérimental.
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La Figure 3.3 montre la géométrie simplifiée choisie pour modéliser les réservoirs du
montage expérimental. Le rotor est en rotation et les « murs réservoirs » sont simple-
ment des parois sans glissement, tout comme ’ensemble du stator. Les dimensions du
réservoir d’entrée et de sortie peuvent étre choisies indépendamment. Cette géométrie
correspond & la modélisation d’une petite partie des réservoirs réels, auxquels on a

rajouté la paroi nommée « mur réservoir ».

ol
Al
L

v

FIGURE 3.4 Vue dans le plan de symétrie du maillage parabolique grossier d’un ré-
servoir a l’entrée du joint droit.

On a deux possibilités pour mailler les réservoirs : soit on utilise une fonction de
concentration parabolique pour avoir des valeurs de y+ inférieures 4 2 sur les pa-
rois des réservoirs, et ainsi bénéficier des bonnes performances du modéle kK — w,
soit mailler de fagon uniforme avec moins de point mais avec des valeurs de y-+ plus
grandes. La vitesse étant faible dans le réservoir, les pertes visqueuses aux parois

pourraient étre négligeables et le maillage uniforme suffisant. On compare l'influence
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du type de maillage utilisé sur le résultat dans la section suivante.

Le maillage parabolique dans les réservoirs est controlé par quatre paramétres : les
tailles maximale et minimale des mailles dans la largeur et dans la hauteur du ré-
servoir, et les plus petites mailles se trouvant a la paroi. Le maillage uniforme dans
les réservoirs est défini seulement par la taille des mailles dans la largeur et dans la
hauteur du réservoir. La Figure 3.4 représente le maillage parabolique d’un réservoir
en amont du joint dans le plan de symétrie. On voit sur cette figure que le maillage
fin du joint droit se propage au milieu du réservoir et qu’il y a un saut de taille & ce
niveau, dans la largeur du réservoir. Cependant, les rapports de taille de maille & ce
niveau ne dépassent pas 40 dans les maillages utilisés par la suite, et ce saut de taille

ne géne pas la convergence du calcul numérique.

3.2.2.2 Etude des paramétres de la géométrie et du maillage du réservoir

On réutilise la méme géométrie de joint et le méme point de fonctionnement que dans
le chapitre précédent (Géométrie #1 et Point de fonctionnement #1 du Tableau 4.1,
page 72 au début du Chapitre 4). Le maillage parabolique dans le joint correspond au
Maillage #1 du Tableau 2.2. On étudie la géométrie et le maillage des réservoirs en
entrée et en sortie séparément, car ils ont peu d’influence I'un sur ’autre, I’écoulement
s’établissant rapidement dans le joint.

Les conditions aux limites de turbulence sont les mémes que celles utilisées précédem-

ment.

3.2.2.2.1 Modélisation du réservoir en entrée

Les différentes géomeétries de réservoirs et les maillages utilisés, ainsi que les résultats,
sont donnés dans le Tableau 3.1. On utilise 2 géométries différentes :

— Géométrie réservoir #1 : la largeur et la hauteur du réservoir valent 10 fois le jeu
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TABLEAU 3.1 Simulations avec les différentes géométries et maillages testés pour le
réservoir d’entrée.

Simulation | Géométrie | Type du maillage Débit PdC en en-
réservoir (m3/s) trée (kPa)

1 1 parabolique 6,64E —3 | 20,8
entrée du joint raffinée

2 2 parabolique -0,2% 2,8%
entrée du joint raffinée

3 1 parabolique 0,6% -9,9%

4 1 uniforme -0,7% 37%

(3,81lmm).

~ Géomeétrie réservoir #2 : la largeur vaut 10 fois le jeu (3,81mm) et la hauteur 20
fois le jeu (7,62mm).

Pour le maillage uniforme, la taille des mailles dans la largeur du réservoir est le jeu
divisé par 10 (I, = 0,0381mm) et la taille des mailles dans la hauteur du réservoir est
la méme que la taille des mailles dans la longueur du joint ({5 = 0,1524mm). Pour le
maillage parabolique, ces tailles correspondent aux tailles maximales et on prend des
valeurs plus petites sur les parois de fagon a garantir un y+ inférieur & 2 partout :
Iminy = 0,0lmm est la distance du premier point & la paroi du mur réservoir et
Iming = 0,001lmm est la distance du premier point & la paroi du rotor. La maille &
la paroi du rotor est plus petite que celle au niveau du mur réservoir car la rotation
du rotor donne des y+ plus grands.

De plus, on remarque que la zone de recirculation au niveau de la vena contracta n’est
recouverte que par deux ou trois mailles. Les pertes étant importantes a ce niveau
on maille plus finement 'entrée du joint dans la Simulation #1 : sur une distance de
deux fois le jeu, les mailles dans la longueur du joint sont dix fois plus petites que

dans le reste du joint.
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Lorsque 'on modélise seulement le réservoir en entrée, on impose la pression statique
a Pentrée du réservoir (avec la direction de 1’écoulement perpendiculaire & la face
d’entrée) et une pression moyenne statique nulle & la sortie du joint. On rapporte
dans le Tableau 3.1 le débit dans le joint et la perte de charge (PdC) en entrée du
joint. On calcule cette derniére en considérant la différence de pression totale entre
Pentrée du réservoir et la section située & deux fois le jeu de I'entrée du joint, aprés
la vena contracta. La géométrie du joint n’a, comme prévu, que peu d’influence sur
le résultat, puisque doubler la hauteur du réservoir (Simulations #1 et #2) change
moins le résultat que changer le maillage sur la méme géométrie. On observe que le
maillage du réservoir a peu d’influence sur les valeurs du débit, mais plus sur la valeur
de la perte de charge en entrée du joint. Les pertes de charge en entrée sont donc
faibles par rapport aux pertes de charge dans le joint, pour ce cas test. Au final, une
hauteur et une largeur de réservoir valant dix fois le jeu, et le maillage parabolique

raffiné & Pentrée du joint seront utilisés pour la modélisation du joint en entrée.

3.2.2.2.2 Modélisation du réservoir en sortie

TABLEAU 3.2 Simulations avec les différentes géométries testés pour le réservoir de

sortie.
Simulation | Hauteur du | Type de CL en sortie | AP, PdC en
réservoir (Pa) sortie (Pa)
1 100*jeu Opening 2,90E5 1,16E5
2 100*jeu Outlet, reflux sur 30% | -0,1% -1,1%
de la surface
3 40*jeu Opening 2,0% -0,7%
4 20%jeu Opening 2,0% 6,7%

Pour le réservoir de sortie, on utilise le maillage parabolique avec les mémes para-
métres que pour ’étude du réservoir d’entrée. La largeur du réservoir vaut toujours
10 fois le jeu mais on augmente la hauteur car on obtient un reflux sur la face de

sortie. Les différentes géométries de réservoirs utilisées, ainsi que les résultats, sont
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donnés dans le Tableau 3.2. Le reflux persiste pour les hauteurs de réservoir de vingt,
quarante et cent fois le jeu, et on est obligé d’utiliser 'option Opening ! pour la face
de sortie, pour faire converger le calcul. Mais, méme avec I’option Opening, on observe
que les résidus oscillent autour des valeurs de résidus max de 10~* & ’état convergé,
et la convergence est toujours lente pour toutes les simulations. Avec une hauteur de
réservoir de 200 fois le jeu, le reflux en sortie finit par disparaitre mais la convergence
est trés lente, le maximum des résidus étant supérieur & 3-10~* aprés 800 itérations.
Ces problémes de convergence laissent penser que 'on est confronté a un probléme
d’instationnarité en sortie : on observe en effet une faible oscillation du maximum des
résidus, & ’état convergé, sur la Figure 3.5, représentant le graphe de convergence de

la Simulation 1.

Lorsque I’on modélise seulement le réservoir en sortie, on impose le débit massique a
I’entrée du joint, avec la direction de ’écoulement perpendiculaire a la face d’entrée,

et une pression statique moyenne nulle a la sortie du réservoir, avec l'option « zéro

1définit une condition aux limites de face perméable, qui permet 4 ’écoulement d’étre a la fois
rentrant et sortant au niveau de cette face.
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gradient » lorsque l’on utilise la condition aux limites de type Opening (lorsque le
fluide rentre dans le domaine de calcul, la composante perpendiculaire & la face de
sortie du gradient de la norme de la vitesse est nulle). Dans le Tableau 3.2, on rapporte
la différence de pression statique entre 'entrée du joint et la sortie du réservoir de
sortie (APgq;) et la perte de charge (PdC) en sortie du joint. La perte de charge en
sortie du joint correspond & la différence de pression totale entre la sortie du joint
et la sortie du réservoir. On remarque que malgré les difficultés de convergence, les
résultats sont proches. Pour la suite on choisit la géométrie avec une hauteur de 40
fois le jeu, en utilisant 'option Opening en sortie, car c’est celle qui contient le moins

de noeuds et pour laquelle les résidus maximum atteignent 10~# sans osciller.

3.2.3 Modélisation du montage expérimental dans sa totalité

On veut modéliser le plus fidélement possible le montage expérimental pour estimer
les pertes de charge a ’entrée et a la sortie de maniére plus précise. Les valeurs des
pertes de charge obtenues avec cette modélisation compléte des réservoirs seront une
référence pour la comparaison des autres estimations, obtenues en modélisant de facon

simplifiée les réservoirs et avec les formules analytiques.

La modélisation des réservoirs au complet est faite 3 ’aide du schéma de la Figure 3.2,
représentant la veine d’essai. On ne posséde pas de cotes précises sur cette figure, et
on choisit les dimensions des réservoirs en supposant que le dessin est & 1’échelle. Le
schéma a la Figure 3.6 représente les réservoirs complets modélisés, avec les dimensions
choisies. On voit en particulier & quel endroit dans le réservoir on mesure la valeur
de la pression lors du post-traitement. On observe d’ailleurs que cette pression est
sensiblement la méme partout sur la paroi statique du réservoir.

Sur la Figure 3.6, on représente aussi un détail du maillage & la sortie du joint droit.

Le joint est maillé de la méme facon que précédemment, a ceci prés que la taille axiale
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(dans la longueur du joint) d’aréte des 50 premiéres mailles a 'entrée du joint est 10
fois plus petite que dans le reste du joint, pour capter plus précisément ce qui se passe
au niveau de la vena contracta. Le maillage fin du joint se prolonge dans le réservoir.
On utilise donc une distribution parabolique dans la hauteur du réservoir pour passer
des petites tailles de mailles dans ce prolongement, aux plus grosses tailles de mailles
dans le reste du réservoir. On utilise aussi une distribution parabolique & la surface du
rotor, pour obtenir des valeurs de y+ inférieures a 2 a sa surface, dans le réservoir. Ces
petites valeurs de y+ sont nécessaires pour prédire de fagon précise ’entrainement du
fluide dans le réservoir. La taille maximale des mailles dans le réservoir vaut 2 fois la
taille des mailles dans la longueur du joint, et la distance entre la paroi du rotor et la
premiére maille, dans le réservoir, est deux fois celle utilisée dans le joint. Au final, le
maillage utilisé est composé de plus d’un million et demi de noeuds (1678758) et de
835736 héxaédres (contre 282428 noeuds avec la simulation simplifiée des réservoirs
et 82012 noeuds sans aucune modélisation des réservoirs). Pour les conditions aux
limites, on impose le débit en entrée et une valeur arbitraire de 1 - 10° Pa pour la

pression statique moyenne en sortie.

3.2.3.1 Convergence du calcul numérique

Pour le calcul numérique, on utilise dans un premier temps le méme pas de temps
utilisé dans le cas ol on ne modélisait pas les réservoirs (2 - 1075s), car le calcul
diverge avec un pas de temps plus grand. Les graphes & la Figure 3.7 présentent la
convergence des maxima des résidus, pour le calcul avec la Géométrie #1 et le Point
de fonctionnement #1 du Tableau 4.1 (page 72) avec ce pas de temps, pour les 5000
premiéres itérations. La convergence obtenue est lente mais réguliére : les résidus
maximums atteignent 3 - 1074 en 500 itérations, puis, a partir de la cinqcentiéme
itération, la décroissance est trés faible. Aprés 500 itérations, on observe que les valeurs

maximales des résidus, correspondant aux équations de conservation de la quantité de
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FIGURE 3.7 Convergence des résidus maximums avec la modélisation des réservoirs
au complet.

mouvement dans les trois directions, se situent dans les réservoirs d’entrée et de sortie,
alors que les résidus ont atteint 107° partout dans le joint. La Figure 3.8 représente
I’évolution du champ de pression totale & la sortie du joint, pour plusieurs nombres

d’itérations. On observe que la pression totale s’établit doucement, et qu’aprés 5000
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itérations, le champ de pression totale n’est pas stabilisé dans le réservoir de sortie.
L’augmentation de la pression totale est due & ’'augmentation de la vitesse azimuthale
du fluide qui se propage trés lentement & l'intérieur du réservoir. Aprés les 5000
premiéres itérations, le calcul converge avec un pas de temps dix fois plus grand que
le précédent (2 - 107%s), ce qui accélére la convergence dans les réservoirs. De plus,
aprés 5000 itérations, il y a un reflux important sur plus de la moitié de la face de
sortie, et on utilise donc une face perméable en sortie (option Opening).

Lorsqu’on continue le calcul, on observe que la pression statique que ’on mesure dans
le réservoir diminue au fur et & mesure que la vitesse azimuthale s’établit. Mais on a
observé que ’écoulement dans le joint est complétement convergé aprés seulement 500
itérations. De plus, on observe que seulement les pertes de charge dans le réservoir de
sortie continuent d’évoluer, et comme la plus grande contribution & la perte de charge,
qui a lieu dans le joint, n’évolue plus, la différence de pression entre les réservoirs
n’augmente que de 3% pourcents entre la 1000éme et la 24000éme itération, pour
laquelle la valeur de la pression est presque convergée. Cette différence, bien que
non négligedable, est entre 5 et 10 fois plus faible que les pourcentages d’erreur que
I'on obtient avec les résultats expérimentaux (voir Tableau 3.5). Pour accélérer les
prochains calculs, on n’executera donc que les 2000 premiéres itérations, en sachant
que ’on sous-estime de quelques pourcents la valeur de la perte de charge dans le

réservoir de sortie.

On visualise le champ des vecteurs vitesse dans le plan de symétrie du joint & la
Figure 3.9. A la sortie du joint, dans le réservoir de sortie, on observe bien les deux
zones tourbillonaires de chaque coté de I’écoulement de type « jet ». On note que les
vitesses tangentielles au plan de symétrie du joint sont plus grandes dans le réservoir
de sortie que dans le réservoir d’entrée, car le fluide a été accéléré lors de son passage

dans le joint.
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F1GURE 3.9 Champ de la vitesse tangentielle au plan de symétrie du joint, dans les

réservoirs.
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3.2.4 Comparaison des valeurs expérimentales, analytiques et numé-

riques des pertes de charge

3.2.4.1 Valeurs analytiques et numériques avec modélisaton des réser-

voirs

Nous allons maintenant comparer les estimations analytiques des pertes de charge,
et celles calculées numériquement en modélisant les réservoirs de fagon simplifiée,
aux résultats des calculs modélisant les réservoirs dans leur totalité. La modélisation
simplifiée des réservoirs retenue a été décrite dans la Section 3.2.2 : la hauteur du
réservoir en entrée vaut 10 fois le jeu, celle du réservoir en sortie 40 fois le jeu, et
on utilise une distribution parabolique pour le maillage dans le joint et dans les
réservoirs. Pour les calculs numériques, on impose le débit en entrée et une pression
statique moyenne nulle en sortie, avec 'option zéro gradient sur la vitesse du fluide
réentrant pour le réservoir simplifiée en sortie, la face de sortie étant perméable. Dans
cette section, les estimations analytiques des pertes de charge dans les réservoirs sont
calculées & partir des valeurs moyennes de vitesse résultant du calcul fait avec les

réservoirs simplifiés.

Dans un premier temps, on considére le cas plus simple ol le rotor est immobile. On
va ainsi comparer les pertes de charge obtenues numériquement avec la modélisation
simplifiée des réservoirs, sans rotation du rotor, aux estimations analytiques usuelles
pour un rétrécissement et un élargissement. On utilise la méme géométrie et le méme
point de fonctionnement que précédemment, en enlevant la rotation. Méme sans la
rotation, on observe que le réservoir en sortie ralentit la convergence. Les pertes de
charge numériques en entrée et en sortie sont calculées en considérant la différence
de pression totale entre les mémes sections que celles utilisées & la Section 3.2.2.
On observe que, en entrée, la perte de charge analytique est 5% plus faible que la

perte de charge numérique, et que, en sortie, elle est 2% plus faible. Ces pourcentages
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d’erreur, obtenus pour le cas sans rotation, pour lequel ’estimation des pertes est
) b
précise, constituent une « précision de référence », qui nous permettra d’évaluer les

écarts que ’on obtiendra dans le cas plus complexe ol on modélise la rotation.

On rajoute maintenant la rotation et on calcule les pertes de charge des trois fagons
différentes, décrites dans les trois derniéres sections (Sections 3.2.1, 3.2.2 et 3.2.3), sur
les quatre points de fonctionnement de la Géométrie #1, décrits dans le Tableau 4.1
(page 72 au début du Chapitre 4). Les résultats sont données dans le Tableau 3.3.
On y rapporte les pertes de charge numeériques, avec les modélisations compléte et
simplifiée des réservoirs, et analytiques. Comme décrit & la Section 3.2.1, on calcule
analytiquement les pertes de charge en sortie de deux maniéres : I'une basée sur la
vitesse axiale (PdC sortie anal. V,, dans le tableau) et l'autre sur la vitesse totale
(PdC sortie anal. Vj, dans le tableau).

En entrée, on observe que les valeurs analytiques des pertes de charge sont de plus
en plus élevées par rapport aux pertes de charge numeériques lorsque le rapport du
nombre de Reynolds tangentiel sur le nombre de Reynolds axial ReT/ReAx aug-
mente. On peut penser que la rotation du rotor, entrainant le fluide avant son entrée
dans le réservoir, lui fournit de I’énergie, réduisant ainsi la perte de charge a I’entrée
du joint. Le fait que, pour le Point de fonctionnement #1, on obtient en entrée une
perte de charge plus faible avec la rotation que sans, va dans ce sens. De plus, pour
les Points de fonctionnement #3 et #4, le résultat numérique obtenu en modélisant
les réservoirs au complet indique que le fluide a gagné de 1’énergie lors de son entrée
dans le joint (valeur négative de la perte de charge dans le tableau). La modélisation
simplifiée du réservoir surestime également la perte de charge en entrée, par rapport
a la modélisation compléte.

En sortie, les trois estimations différentes des pertes de charge sont toutes inférieures
aux valeurs données par la modélisation compléte des réservoirs. L’écart des pertes de
charge analytiques basées sur la vitesse axiale, avec les valeurs correspondant a la mo-

délisation compléte des réservoirs, augmentent beaucoup avec le rapport ReT/ReAx.
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Au contraire, les pertes de charge analytiques basées sur la vitesse totale restent tou-
jours trés proches des valeurs numériques obtenues avec la modélisation compléte des
réservoirs. En particulier, les estimations analytiques des pertes de charge en sortie,
basée sur la vitesse totale, sont plus proches des résultats obtenus en modélisant les

réservoirs au complet, que ne le sont les résultats obtenus avec les réservoirs simplifiés.

TABLEAU 3.3 Comparaison des pertes de charge analytiques et numériques a I’entrée
et & la sortie du joint.

Point de PdC entrée (Pa) PdC sortie (Pa)
fonctionnement| Réservoir | Rés. | Anal. | Réservoir | Rés. | Anal. | Anal.
(ReT'/ReAx) | complet simp. complet simp. | Vi Viot
PdFctl (1.59) | 2,7FE4 27% | 62% | 1,42E5 =21%| —-38% | —7%
PdFct2 (2.17) | 0,44F4 248% | 433% | 1,06E5 —25% | —56% | —10%
PdFct3 (2.51) | —0,27E4 | 134% | 751% | 0,94E5 | —30% | —63% | —8%
PdFctd (3.35) | —1,3E4 | 116% | 176% | 0,81E5 | —31%| —76% | —8%

TABLEAU 3.4 Comparaison des pertes de charge a I'entrée et a la sortie du joint, & la
différence de pression entre les réservoirs.

Point de fonc- | Résultats numériques avec la mo-

tionnement délisation des réservoirs complets
(ReT'/ReAz) | AP (Pa) | PAC entrée | PdC sortie
PdFctl (1.59) | 4,17Eb 6% 34%
PdFct2 (2.17) | 2,60E5 2% 41%
PdFct3 (2.51) | 2,11E5 1% 44%
PdFct4 (3.35) | 1,43E5 9% 57%

Finalement, dans le Tableau 3.4, on rapporte la proportion des pertes de charge
en entrée et en sortie, calculées en modélisant les réservoirs au complet, dans la
différence de pression entre les réservoirs. Les pertes de charge en entrée représentent
une proportion assez faible (toujours inférieure & 10%), alors que les pertes de charge
en sortie représentent une part trés importante de la perte de charge totale dans le

joint (jusqu’a plus de la moitiée). On note aussi que la proportion de la perte de
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charge en sortie est de plus en plus grande lorsque le rapport ReT/ReAx augmente.
La prédiction précise des pertes de charge en sortie est donc plus importante que celle

des pertes de charge en entrée.

3.2.4.2 Comparaison des estimations de la perte de charge totale dans le

joint, aux résultats expérimentaux

3.2.4.2.1 Avec rotation

Le but de ’estimation analytique des pertes de charge est d’éviter la modélisation
compléte des réservoirs, en utilisant les corrections que 'on a décrites a la Sec-
tion 3.2.1. On simule donc maintenant les quatre points de fonctionnement associés
a la Géométrie #1 (Tableau 4.1) sans modéliser les réservoirs, avec le méme Maillage
parabolique #1 du Tableau 2.2, et on calcule le gradient de pression avec les deux
corrections. Dans le Tableau 3.5, on compare la différence de pression totale (AP,y)
obtenue avec la modélisation compléte et simplifiée des réservoirs, ainsi que celle obte-
nue sans modéliser les réservoirs, en utilisant les deux corrections (basée sur la vitesse
axiale V,, en sortie, et sur la vitesse totale en sortie V;,;), aux résultats expérimentaux.
On observe que la modélisation compléte ou simplifiée des réservoirs n’améliore pas la
précision de la valeur numérique de la différence de pression totale, par rapport aux
résultats expérimentaux. On note cependant que les pourcentages correspondant 4 la
modélisation compléte des réservoirs, bien qu’assez élevés, sont groupés entre 15% et
35%. Les écarts obtenus avec les autres estimations, bien que parfois plus proches, pré-
sentent un étalement plus important. On discute dans la section suivante les causes
probables de telles différences entre les résultats expérimentaux et la modélisation

compléte des réservoirs.

Pour les pertes de frottement, les valeurs numériques sont trés inférieures aux valeurs

expérimentales et, comme attendu, les pertes de frottement sont plus faibles avec le
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réservoir que sans, le fluide ayant une pré-rotation a ’entrée du joint. Mais les écarts
entre les pertes de frottement, avec et sans la modélisation des réservoirs, sont faibles

par rapport aux erreurs avec les résultats expérimentaux.

Finalement, comme modéliser les réservoirs de fagon simplifiée augmente le temps de
calcul mais n’améliore pas la précision, on choisit de modéliser seulement le joint dans
la suite de I’étude. Dans le prochain chapitre, on compare le calcul CFD sans réservoir
4 un plus grand nombre de résultats expérimentaux pour déterminer quelle correction,
des deux proposées, donne les résultats les plus proches des mesures expérimentales.

On comparera également les pertes de frottement numériques et expérimentales.

TABLEAU 3.5 Comparaison des gradients de pression numériques, obtenus avec et
sans la modélisation des réservoirs, aux résultats expérimentaux.

Point de | AP,,; (Pa) | Rés. Rés. Sans rés.
fonct. expérimental| Complet | simpl. cor. V. | cor. Vi
PdFctl | 3,08E5 35% 26% 25% 39%
PdFct2 | 2,14FE5 21% 9% 1% 23%
PdFct3 | 1,70E5 24% 14% —4% 25%
PdFct4 | 1,24E5 15% —2% —28% 13%

3.2.4.2.2 Sans rotation

A la Section 2.2.2, on a expliqué que 'on peut prédire analytiquement de maniére
précise la fuite dans une conduite annulaire, sans rotation des parois, avec le dia-
gramme de Moody. On a aussi mentionné, & la Section 3.2.1, qu’il existe une formule
analytique précise qui estime les pertes de charge a I'entrée et & la sortie du joint,
lorsque 1’on néglige la rotation. Aux Sections 2.2.2 et 3.2.4.1, on a vu que le calcul nu-
mérique donne des résultats proches (écart de 10% au maximum) de ces estimations
analytiques. En laboratoire, des essais ont été réalisés sans rotation du rotor, et on
peut donc comparer ces résultats expérimentaux aux résultats analytiques et numé-

riques. En considérant la méme Géométrie #1 que précédemment (Tableau 4.1 a la
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page 72), on simule analytiquement et numériquement les quatres points de fonction-
nement sans rotation, qui ont été testés expérimentalement. Le Tableau 3.6 détaille
ces points de fonctionnement expérimentaux, en notant AP la différence de pression
entre les réservoirs, T la température moyenne de I’eau circulant dans le joint, et

ReAz le nombre de Reynolds axial.

TABLEAU 3.6 Points de fonctionnement expérimentaux des cas tests sans rotation sur
la Géométrie #1.

PdFct | AP (Pa) | Débit T | Q ReAx
(m?/s) "C| (rpm)
1 [2,51E5 |7,99E—3 [29 | 0 |6,110E3
2 |1,55E5 |58FE—-3 [27 | 0 |4,289E3
3 |1,16E5 [524E—3 [29| 0 |3,980E3
4 10,779E5 |[4,12E—-3 [31| 0 |3,313E3

Dans le Tableau 3.7, on compare les valeurs expérimentales et numériques de la
différence de pression entre les réservoirs, a la valeur analytique. La différence de
pression analytique est la somme de la perte de charge dans le joint, calculée & ’aide
du diagramme de Moody, en considérant 10~°m pour la rugosité des parois, et des
pertes de charge en entrée et en sortie, calculées comme & la Section 3.2.1. La valeur
numérique correspond au résultat CFD du calcul sans les réservoirs, auquel on ajoute
les pertes de charge analytique en entrée et en sortie.

Comme on ’a observé précédemment, le calcul numérique est proche des résultats
analytiques. Par contre, les valeurs expérimentales sont trés inférieures au résultat
analytique, jusqu’a 35% plus petites. Méme en considérant le résultat analytique
pour des parois lisses, la valeur expérimentale de la différence de pression pour le
Point de fonctionnement #1 est toujours trés inférieure & la valeur analytique (30%).
L’écart pourrait provenir de pertes de charge différentes a ’entrée et a la sortie du
joint. Mais on note que la perte de charge analytique dans le joint seulement, donnée

par le diagramme de Moody, est supérieure & la différence de pression expérimentale
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entre les réservoirs, pour le Point de fonctionnement #1.

TABLEAU 3.7 Comparaison des différences de pression expérimentale et numérique,
la valeur analytique, pour les cas tests sans rotation sur la Géométrie

#1.
PdFct AP entre réservoirs (Pa)
analytique | expérimentale | numérique
1 3,87E5 -35% -2%
2 2,16E5 -28% 1%
3 1,79E5 -35% 1%
4 1,10E5 -29% ™%

En considérant des résultats expérimentaux sans rotation pour les Géomeétries #2,
#3 et #5 (Tableau 4.1 & la page 72), on fait la méme constatation : le résultat
expérimental est entre 12% et 23% plus faible que le résultat analytique. De plus, 4 la
section précédente lors de la modélisation compléte des réservoirs pour le joint avec
la rotation , on a observé la méme tendance : dans le Tableau 3.5, la différence de
pression expérimentale entre les réservoirs est plus faible que le résultat numérique.
Ainsi, avec ou sans la rotation, le fuite expérimentale est supérieure aux prédictions
analytiques et numériques (de quelques dizaines de pourcents sur la valeur de la
différence de pression). Un facteur qui pourrait expliquer cet écart est 1’excentricité :
si le montage expérimental posséde un défaut d’excentricité, la fuite serait augmentée
par rapport au cas ol le rotor est parfaitement centré. Or les résultats analytiques
et numériques utilisent '’hypothése d’un rotor centré. Mais I’excentricité n’a pas été

mesurée et nous ne possédons pas d’incertitude pour cette valeur.

3.3 Imposition des conditions aux limites

CFX11 propose différents choix de conditions aux limites pour les faces d’entrée

(Inlet), de sortie (Outlet) ou les faces perméables (Opening), a travers lesquelles
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I’écoulement peut avoir lieu dans les deux sens. On peut imposer un débit, une pression
totale, ou une pression statique sur ces types de face. Si I’on impose le débit dans
le joint, le résultat du calcul sera le gradient de pression entre les réservoirs. Au
contraire, si I’on impose le gradient de pression, le résultat du calcul sera le débit.
Dans les deux cas, le moment exercé par le fluide sur le rotor est aussi un résultat
du calcul. Les conditions aux limites de pression sont plus réalistes physiquement,
car c’est la différence de pression entre les zones en amont et en aval de la roue qui
crée ’écoulement dans le joint. De plus, lors du processus de design de la turbine,
on connait ce gradient de pression avant le calcul de Defficacité énergétique du joint,
mais on ne connait pas le débit passant dans le joint. CFX11 nous permet d’imposer
ces deux types de conditions aux limites mais la documentation de CFX11 (ANSYS
(2005)) précise que les conditions aux limites de débit sont plus stables.

On présente tout d’abord la formulation exacte des conditions aux limites de débit et
de pression utilisées, puis on compare la convergence du calcul pour ces deux types

de conditions aux limites.

3.3.1 Conditions aux limites de débit

Pour les conditions aux limites de débit, le débit massique est imposé sur la face
d’entrée, avec la direction de I’écoulement perpendiculaire & la face d’entrée. Une
pression statique nulle, ou la pression & la sortie du joint si elle est connue, est imposée
sur la face de sortie. Dans le cas ot on ne modélise pas les réservoirs, on utilise les
formulations analytiques des pertes en entrée et en sortie du joint, présentées a la
Section 3.2.1, lors du post-traitement, pour relier les pressions aux extrémités du

joint aux pressions dans les réservoirs.
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3.3.2 Conditions aux limites de pression

Pour les conditions aux limites de pression, on fixe les valeurs des pressions aux
extrémités du domaine de calcul. Si 'on modélise les réservoirs, il suffit d’imposer la
différence de pression entre les réservoirs que 1’on connait expérimentalement. Si ’on
ne modélise pas les réservoirs, il faut fixer les valeurs des pressions aux extrémités
du joint alors que ’on connait seulement les valeurs des pressions dans les réservoirs.
A la Section 3.2.1, on a relié les valeurs des pressions dans les réservoirs a celles
aux extrémités du joint, en estimant les pertes énergétiques en entrée et en sortie
du joint. Mais ces pertes énergétiques dépendent des valeurs moyennes de la vitesse
dans le joint, valeurs inconnues avant le calcul. Mais CFX11 posséde 'option adaptée.
Lorsque 'on impose des conditions aux limites de pression sur une ouverture de type
Opening, on peut spécifier un coeflicient de perte k & partir duquel la pression imposée
est modifiée en tenant compte de la perte k%pUg avec U, la vitesse normale en tout
point de la face. Par exemple, si en entrée on impose une pression totale ptots,.. avec
un coefficient de perte k, la pression statique pstat imposée en tout point de la face
est définie par la relation : ptotsy.e. — skpU? = pstat + pU2.

Ainsi, pour les conditions aux limites de pression, la pression totale avec un coefficient
de perte k = 0.5 est imposée en entrée, qui est modélisée par une face de type Opening.
En sortie, pour la correction basée sur la vitesse axiale, on impose la pression totale
avec un coeflicient de perte k = 1, en utilisant une face de type Opening. Pour la
correction basée sur la vitesse totale, cette option ne fonctionne pas, puisque la perte
est calculée seulement & partir de la vitesse normale & la face. Mais il suffit d’imposer
une pression statique nulle, ou la pression a la sortie du joint si elle est connue, puisque

toute I’énergie cinétique est dissipée dans le réservoir de sortie avec cette correction.
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3.3.3 Conditions aux limites de turbulence

Comme sur une géométrie réaliste de joint, I’écoulement est établi dans une grande
partie du joint (voir Section 2.2.2 au chapitre précédent), les conditions aux limites
de turbulence ont peu d’influence sur le résultat. Par exemple, la variation du débit
lorsque ’on décuple Pintensité turbulente (de 1% a 10%) est négligeable par rapport
aux erreurs obtenues avec les résultats expérimentaux. Cependant, on essaie quand
méme de bien contréler ces paramétres. Dans la majorité des simulations, on observe
que les conditions de turbulence de I’écoulement établi (au milieu du joint) sont :

— Intensité turbulente entre 8% et 12%

— Longueur de mélange : la moitié du jeu

Comme on n’a aucune information sur I’état de turbulence du fluide & son entrée
dans le joint, on réutilise des valeurs similaires a celles de ’écoulement établi comme
conditions aux limites de turbulence en entrée : une intensité turbulente de 10%
et une longueur de mélange valant la moitié du jeu. Ce choix est conforté par le
calcul numérique sur la Géométrie #1 qui modélise les réservoirs au complet (voir
Section 3.2.3) : en imposant une intensité de turbulence nulle & ’entrée du réservoir,
’intensité mesurée & I'entrée du joint est de 8%, et la longueur de mélange de 0, 12mm

(alors que le jeu vaut 0,381mm pour la Géométrie #1).

3.3.4 Comparaison de la convergence du calcul avec les conditions aux

limites de débit et de pression

On compare la convergence du calcul numérique sans modélisation des réservoirs avec
les conditions aux limites de débit et de pression, en utilisant la méme géométrie, le
méme point de fonctionnement expérimental (Géométrie #1 et Point de fonction-
nement #1 du Tableau 4.1, page 72 au début du Chapitre 4), et le méme maillage
parabolique (Maillage #1 du Tableau 2.2) que précédemment. Pour les conditions
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aux limites de pression, on utilise la correction basée sur la vitesse totale en sortie.
L’utilisation du coefficient de pertes en entrée, avec les conditions aux limites de pres-
sion, ralentit la convergence, la pression devant s’adapter lorsque le débit s’établit au
cours du calcul. De plus, la pression statique et le débit massique dans la section,
dont on observe I’évolution lors du calcul, ne sont convergés que pour des valeurs
maximales des résidus de 107® (un ordre de grandeur plus petit que pour les condi-
tions aux limites de débit). La convergence doit donc étre poussée plus loin et cela
nécessite beaucoup plus d’itérations que lorsque ’on utilise les conditions aux limites
de débit. La Figure 3.10 permet de comparer la convergence des maxima des résidus
pour les calculs avec les conditions aux limites de débit et de pression. Les calculs sont
‘arrétés lorsque les valeurs monitorées sont convergées. Les oscillations observées sur
la, Figure 3.10(b), & la fin du calcul, sont dues a la précision numeérique de la machine.
Précédemment, le pas de temps était calculé de maniére automatique par CFX11.
Pour accélérer la convergence, on utilise un pas de temps quatre fois plus grand que
lestimation faite par CFX11 (Time Scale Factor = 4). Le calcul converge alors en
200 itérations au lieu de 500. La Figure 3.11 représente 1’évolution du maximum des
résidus pour les calculs avec les conditions aux limites de pression et avec les deux
pas de temps différents : celui calculé par CFX11 (Time Scale Factor = 1) et un autre
quatre fois plus grand (Time Scale Factor = 4). La Figure 3.12 représente I’évolution
de la pression statique moyenne & P'entrée du joint, et du débit massique dans la
section de joint modélisée, pour ces deux pas de temps différents. Cette réduction du
nombre d’itérations nécessaires est utile a 'utilisation de la CFD dans un processus

d’optimisation, qui nécessite plusieurs calculs numériques.

D’autres tentatives pour accélérer la convergence ont été essayées :

— Modéliser le réservoir de fagon simplifiée en entrée ne permet pas de converger plus
rapidement : la convergence est similaire au cas sans réservoir.

— Utiliser le champ de vitesse correspondant a la solution exacte des équations de

Navier-Stokes pour I’écoulement laminaire dans une conduite annulaire, comme
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F1GURE 3.10 Comparaison de la convergence des résidus maximums avec les CL de
débit et de pression.

solution initiale du calcul en turbulent partout dans le joint, n’améliore pas non
plus la convergence. La solution théorique en laminaire est en fait plus éloignée de
la solution du probléme réel turbulent que le champ nul en tout point (solution

initiale utilisée par défaut par CFX11).

3.4 Conclusions du chapitre

Dans ce chapitre, on a fait I'expérience de la difficulté qu’il y a & modéliser le mon-
tage expérimental dans son ensemble. La modélisation des réservoirs au complet, en
plus de donner un trés gros maillage de plus d’un million et demi de noeuds, pose
le probléme des disparités d’échelle avec le choix du pas de temps. Le pas de temps
doit étre suffisament petit pour que la résolution dans le joint soit stable, mais la
convergence du calcul dans les réservoirs est alors trés lente, et un trés grand nombre
d’itérations est nécessaire pour obtenir des valeurs convergées des pressions dans les

réservoirs.
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FIGURE 3.11 Evolution des résidus maximums, avec les CL de pression et les deux
pas de temps.
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section, avec les CL de pression et les deux pas de temps.
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Les résultats obtenus en modélisant les réservoirs au complet sont assez éloignés des
résultats expérimentaux pour la fuite : en imposant le débit, les différences de pres-
sion numériques sont supérieures de plusieurs dizaines de pourcents aux résultats
expérimentaux. De méme, la solution analytique qui existe pour le probléme du joint
droit sans rotation, donne des différences de pression supérieures aux résultats expé-
rimentaux pour le cas sans rotation. Ces différences pourraient s’expliquer par une
excentricité non controllée du rotor lors des essais expérimentaux, qui faciliterait la

fuite dans le joint.

Ainsi, on a observé que la modélisation des réservoirs, simplifiée ou non, ne permet
pas de se rapprocher significativement des résultats expérimentaux, et la modélisation
stricte du joint donne des erreurs du méme ordre de grandeur, par rapport aux
valeurs expérimentales. On choisit donc de ne modéliser que le joint, et d’estimer
analytiquement les pertes de charge en entrée et en sortie du joint, dans la suite de
I’étude. De plus, on a vu qu’il est possible d'imposer des conditions aux limites de
débit et de pression, qui prennent en compte les corrections analytiques en entrée
et a la sortie. Dans le chapitre suivant, on compare les deux corrections différentes
proposées pour la perte de charge & la sortie du joint, en utilisant comme référence

un plus grand nombre de résultats expérimentaux de cas tests de joints droits.
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CHAPITRE 4

VALIDATION DU MODELE CFD

Les joints droits ont fait 'objet d’une campagne d’essais chez AndritzVATech (voir
Section 3.1 et rapports D.E.-W. Vu (1976)) ainsi que lobjet d’une étude semi-
empirique (rapport D.E-W Vu (1978)a), dans les années 70. De plus, les joints la-
byrinthe ont aussi fait 'objet d’une campagne d’essais (rapport D.E.W. Lang (1964))
ainsi que l'objet d’une étude semi-empirique (rapport D.E'W Vu (1978)b). On va
utiliser les résultats disponibles pour la validation du modéle CFD, en confrontant les
résultats numériques aux résultats expérimentaux et semi-empiriques pour les joints
droits et les joints labyrinthe. On pourra ainsi évaluer et vérifier la précision de la

CFD pour le calcul des performances énergétiques d’un joint.

4.1 Validation de la CFD pour les joints droits

Pour fin de comparaison, on considére cinq géométries de joints droits, extraites du
rapport D.E.W. Vu (1976), parmi toutes celles testées lors de la campagne d’essais
sur les joints droits. Les jeux des géométries selectionnées varient entre 0, 381mm et
0, 762mm. Pour chaque géométrie, on simule plusieurs points de fonctionnement, cor-
respondant & différentes valeurs pour le rapport du nombre de Reynolds tangentiel
sur le nombre de Reynolds axial (ReT/ReAx), qui varie entre 1,5 et 5,5. Les géo-
meétries et les points de fonctionnement de ces cas sont décrits au Tableau 4.1, ou
’on note AP la différence de pression mesurée entre les réservoirs, T la température
moyenne mesurée dans le joint (a partir de laquelle sont calculées les propriétés phy-
siques de l'eau), € la vitesse de rotation, ReAx et ReT les nombres de Reynolds axial

et tangentiel, et finalement T'a le nombre de Taylor.
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TABLEAU 4.1 Géométries et points de fonctionnement des cas tests de joints droits.

Géomeétries
Jeu Longueur | Rayon rotor | Rapport jeu/rayon
Geoml1 | 0,381lmm | 61,9mm | 251,5mm 0,0015
Geom2 | 0,762mm | 50,8mm | 253,3mm 0,0030
Geom3 | 0,254mm | 61,9mm | 251,6mm 0,0010
Geom4 | 0,508mm | 61,9mm | 251,3mm 0,0020
Geomd | 0,762mm | 61,9mm | 251,1mm 0,0030
Points de fonctionnement expérimentaux
AP (Pa) | Débit T [ ReAx ReT Ta
(m?/s) "C| (rpm)
Geoml
PdFctl | 3,08E5 7,99 —3 |20 | 800 |4,976E3 | 7,922E3 | 308
PdFct2 | 2,14E5 5,84FE —3 |22 | 800 | 3,815E3 |8,310E3 | 324
PdFct3 | 1, 7T0E5 5,00FE—3 |14 | 800 |2,67T6E3 | 6,72TE3 | 262
PdFct4 | 1,24F5 3,79E —3 |17 | 800 | 2,175E3 | 7,290E3 | 284
Geom?2
PdFetl | 7,24F4 10,13 -3 |21 | 600 |6,391E3 | 1,224F4 | 671
PdFct2 | 2,90F4 4,75FE -3 |21 | 600 |2,996F3 | 1,224F4 | 671
PdFct3 | 7,86F4 9,47TE—3 |19 | 800 |5,737E3 | 1,562FE4 | 857
PdFct4 | 2,21FE4 4,16E -3 |22 | 600 |2,621FE3 | 1,272FE4 | 697
PdFct5 | 3,31FE4 4,3TE—-3 |15 | 800 |2,649E3 | 1,398F4 | 766
Geom3
PdFctl | 2,23E5 1,43E—-3 |29 | 800 {|1,095E3 | 6,488E3 | 206
PdFct2 | 3, 76E5 2,24F —3 |26 | 800 | 1,619E3 | 6,154FE3 | 196
PdFct3 | 2,96E5 2,16 —3 |28 | 800 | 1,426FE3 | 6,376E3 | 203
Geom4
PdFctl | 2,05E5 8,60FE—3 |6 800 | 3,686E3 | 7,406E3 | 333
Geomb
PdFctl | 8,55FE4 9,36 —3 |24 | 800 |6,447E3 | 1.7T46E4 | 962

Tous les cas tests décrits dans ce tableau sont simulés numériquement avec le modéle
CFD présenté au Chapitre 2, et sans modéliser les réservoirs. Rappelons que les
propriétés physiques du fluide sont calculées & partir de la température moyenne

de 'eau circulant dans le joint, température qui a été mesurée expérimentalement.
J y
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Pour les cing géométries différentes, on utilise le méme maillage utilisé précédemment
(Maillage parabolique #1 du Tableau 2.2). Ce maillage assure des valeurs moyennes
de y+ inférieures & 2. Puisque la valeur du jeu varie mais que I'on garde le méme
nombre de mailles dans la largeur du jeu, la résolution du maillage est différente
pour chaque géométrie. Cependant, I'influence de la résolution est faible et donne
des écarts négligeables par rapport aux erreurs que l’on obtient avec les résultats
expérimentaux. Par exemple, on a modifié le maillage de la Géométrie #2 pour avoir
la méme résolution qu’avec le Maillage parabolique #1 (100 mailles dans la largeur)
utilisé sur la Géométrie #1. Le jeu étant deux fois plus grand, le nouveau maillage
de la Géométrie #2 a deux fois plus de mailles dans largeur du jeu, soit 200 mailles.
La différence relative entre les gradients de pression obtenus avec les deux résolutions
de maillage sur la Géométrie #2, avec le Point de fonctionnement #1 et avec les
conditions aux limites de débit, est inférieure a 1%. A 1’échelle des erreurs du résultat
numérique par rapport aux mesures expérimentales (voir Tableau 4.2), cette erreur

est bien négligeable.

Dans un premier temps, on utilise les conditions aux limites de débit, pour comparer
les deux estimations analytiques des pertes de charge en sortie du joint (voir Sec-
tion 3.2.1), que le calcul numérique utilise. A la lumiére de ces résultats, on utilisera
ensuite les conditions aux limites de pression, avec la correction qui se sera avérée la

meilleure, pour comparer les résultats numériques au programme semi-empirique.

4.1.1 Comparaison des deux corrections estimant la perte de charge a la

sortie du joint

L’utilisation des conditions aux limites de débit nous permet de comparer facilement
les deux corrections & la sortie : lors du post-traitement, le gradient de pression est

calculé de deux maniéres, en utilisant les deux corrections proposées au Chapitre 3.2.1,
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pour estimer les pertes de charge & la sortie du joint. Les résultats sont donnés dans

le Tableau 4.2.

TABLEAU 4.2 Comparaison des résultats numériques des calculs avec les CL de débit,
obtenus avec les deux corrections en sortie, aux résultats expérimen-

taux.
Point de | AP,; ex-| Erreur de AP | Pertes de frotte- | Erreur des
fonctionne- périmental | numérique ment expérimen- | pertes  de
ment (Pa) tales (kW) frottement
(ReT/ReAx) cor. Vi | cor. Vigs numériques
Geoml
PdFctl (1,6) | 3,08E5 25% 40% 2,224 —16%
PdFct2 (2,2) | 2,14E5 1% 24% 2,078 —25%
PdFct3 (2,5) | 1,70E5 —4% 26% 1,984 —25%
PdFct4 (3,3) | 1,24E5 —28% 16% 1,953 -33%
Geom?2
PdFctl (1,9) | 7,24F4 25% 43% 0,838 —-12%
PdFct2 (4,1) | 2,904 —68% % 0,739 —-26%
PdFct3 (2,6) | 7,86E4 —10% 24% 1,620 —33%
PdFct4 (4,9) | 2,21F4 —100% 9% 0,750 -32%
PdFct5 (5,3) | 3,31FE4 —121% 11% 1,314 —34%
Geom3
PdFctl (5,9) | 2,23E5 ~T77% -52% 1,497 -31%
PdFct2 (3,8) | 3,76E5 —66% —51% 1,488 —22%
PdFct3 (4,5) | 2,96E5 —69% —-50% 1,487 —-25%
Geom4
PdFctl (2) 2,05E5 9% 30% 1,855 2%
Geomb
PdFctl (2,7) | 8,55F4 -12% 24% 1,028 55%

La différence de pression calculée avec la correction basée sur la vitesse totale est
généralement supérieure aux résultats expérimentaux : ceci est en accord avec le fait
que cette correction surestime les pertes de charge en sortie (voir Section 3.2.4.1). La
différence de pression calculée avec la correction basée sur la vitesse axiale est parfois
supérieure et parfois inférieure au résultat expérimental. Sur la Figure 4.1, on repré-

sente les erreurs sur les gradients de pression, calculés avec les deux corrections, en
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mentales.
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classant les cas tests selon les rapports ReT'/ ReAx croissants. On observe que les ré-
sultats avec la correction basée sur la vitesse totale sont moins étalés que les résultats
obtenus avec l’autre correction. En effet, lorsque le rapport ReT/ ReAxr augmente, les
gradients de pression numériques calculés avec la correction basée sur la vitesse axiale
deviennent de plus en plus faibles par rapport aux résultats expérimentaux. Pour les
calculs aux Points de fonctionnement #4 et #5 sur la Géométrie #2, correspondant
a des valeurs élevées de ReT'/ReAz (4,9 et 5,3), la différence de pression calculée avec
cette correction est méme négative, ce qui signifie que le fluide a gagné de I'énergie,
entrainé par le rotor lors de son passage dans le joint.

Le moment calculé numériquement est généralement inférieur & la valeur expérimen-
tale, avec des erreurs comprises entre -12% et -33%, pour les calculs sur les Géométries
#1, #2 et #3. Mais on obtient des valeurs supérieures aux résultats expérimentaux
pour les Géométries #4 et #5. La température moyenne de ’eau dans le joint, pour
le point de fonctionnement de la Géométrie #4, est faible (6 ° C) comparée aux autres
températures de fonctionnement. Cette caractéristique particuliére pourrait expliquer
que la valeur numérique du moment n’est pas plus faible que la valeur expérimentale
dans ce cas. Pour la Géométrie #5, il n’y a pas de caractéristique particuliére qui la
différencie des autres.

On compare aussi les coefficients de débit numeériques et expérimentaux. Le coeffi-
cient de débit Cy (« discharge coefficient » en anglais) est le rapport du débit dans
le joint sur le débit idéal correspondant au gradient de pression aux bornes du joint :
Cy = U/\/2pH; avec U la vitesse axiale moyenne et H; la chute de pression dans
le joint. A la Figure 4.2, on montre les erreurs en pourcentage entre les coefficients
de débit numériques et expérimentaux, les différents cas test étant classés en ordre
croissant du rapport ReT/ReAx. On observe bien entendu les méme tendances que
sur la Figure 4.1 : en particulier, la meilleure performance de la correction basée sur

la vitesse totale en sortie pour les valeurs de ReT/ReAx supérieures a 3.

Remarque : Les calculs sur la Géométrie #3 donnent des erreurs plus importantes que
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dans les autres cas, qui pourraient étre dues & de mauvaises mesures expérimentales.
Cependant, méme pour les calculs sur la Géométrie #3, la correction basée sur la
vitesse totale donne de meilleurs résultats que la correction basée sur la vitesse axiale
pour la prédiction du débit. Finalement, sur les graphiques des Figures 4.1 et 4.2, on
se permet de ne pas représenter les résultats des calculs sur la Géomeétrie #3, pour

avoir une vision plus claire de la tendance générale observée.

4.1.2 Comparaison des résultats numériques et semi-empiriques aux ré-

sultats expérimentaux

L’utilisation des conditions aux limites de pression permet de comparer la CFD au
programme semi-empirique de prédiction des performances d’un joint droit fourni
par AndritzVATech (décrit a la Section 1.1.1), qui utilise seulement les conditions
aux limites de pression. On réutilise donc les mémes géométries et points de fonc-
tionnement que précédemment, que ’on simule avec le programme semi-empirique,
et numériquement avec les conditions aux limites de pression. Numériquement, on
utilise les conditions aux limites de pression en prenant en compte la correction basée
sur la vitesse totale & la sortie, car on a vu dans la Section précédente qu’elle donne
des résultats moins étalés par rapport aux résultats expérimentaux. Les résultats des
calculs CFD et semi-empiriques, valeurs de débit et pertes de frottement, sont donnés

au Tableau 4.3.

Le débit numérique est plus petit que le débit expérimental, et donc le joint est plus
efficace numériquement qu’expérimentalement du point de vue de la fuite. Ceci est
en accord avec les résultats de la section précédente : en utilisant les conditions aux
limites de débit et la correction basée sur la vitesse totale en sortie, on obtenait des
différences de pression numeériques supérieures aux résultats expérimentaux. Or, pour

un méme débit, une différence de pression supérieure signifie que le joint est plus effi-



78

TABLEAU 4.3 Comparaison des résultats semi-empiriques et numériques, avec CL de
pression, aux résultats expérimentaux.

Point de Débit (m3/s) Pertes de frottement (kW)
fonctionne-

ment

(ReT/ReAx) exp. num. | semi-emp. | exp. | num. | semi-emp.
Geoml

PdFctl (1,6) | 7,99FE —3 | —20% —-18% 2,224 | —25% —37%
PdFct2 (2,2) | 5,84E — 3 | —14% | —10% | 2,078 | —29% | —39%
PdFct3 (2,5) | 5,068 —3 | —16% —15% 1,984 | —31% —36%
PdFct4 (3,3) | 3,79E -3 | —11% —9% 1,953 | —36% —-39%
Geom2

PdFetl (1,9) | 10,13E — 3 | —19% | —12% | 0,838 | —19% | —45%
PdFct2 (4,1) | 4,75E — 3 | —4% % | 0,730 | —27% | —46%
PdFct3 (2,6) | 9,47E —3 | —13% | 5% | 1,620 —36% | —42%
PdFct4 (4,9) | 4,16E -3 | —9% 13% 0,750 | —33% —48%
PdFct5 (5,3) | 4,37F —3 4% 28% 1,314 | —15% —32%
Geom3

PdFctl (5,9) | 1,43E -3 | 84% 85% 1,497 | —19% -19%
PdFct2 (3,8) | 2,24E —3 | 71% | 58% | 1,488 | —3% | —10%
PdFct3 (4,5) | 2,16E —3 | 51% | 51% | 1,487 | —11% | —13%
Geom4

PdFctl (2) 8,65F —3 | —16% —-11% 1,855 | —7% —24%
Geomb

PdFctl (2,7) | 9,36E —3 | —13% —6% 1,028 | 47% 5%

cace du point de vue de la fuite. Lorsque ’on élimine les calculs sur la Géométrie #3,
pour lesquels les erreurs sont plus importantes que dans les autres cas, I’erreur sur le
débit est comprise dans l'intervalle [-20% ; 3%)] pour la CFD et [-18%; 28%)] pour le
programme semi-empirique. Bien que le résultat donné par la CFD soit souvent moins
proche du résultat expérimental que le résultat semi-empirique, il s’étale moins.

Quant au moment exercé sur le rotor, les calculs semi-empiriques et numériques
donnent des valeurs inférieures aux valeurs expérimentales (sauf pour le dernier cal-
cul) et les erreurs sont plus importantes que pour le débit. La plage des erreurs par

rapport aux résultats expérimentaux est [-36% ; -3%] pour la CFD et [-48%; -10%)]
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F1GURE 4.3 Comparaison des coefficients de débit et des pertes de frottement, semi-
empiriques et numériques (calculés avec les CL de pression), en pourcen-
tages des résultats expérimentaux.

pour le programme semi-empirique, en éliminant le dernier calcul. On note aussi que
la CFD donne, dans la plupart des cas, des résultats plus proches des résultats expé-
rimentaux que le programme semi-empirique.

Sur les graphiques de la Figure 4.3, on visualise la répartition des erreurs des coef-
ficients de débit (voir définition & la section précédente) et des pertes de frottement
numériques et semi-empiriques, par rapport aux résultats expérimentaux (comme
dans la section précédente, on ne représente pas les résultats des calculs sur la Géo-
métrie #3, pour avoir une meilleure vision de la tendance générale). Pour le coefficient
de débit, les valeurs numériques et semi-empiriques sont proches pour les rapports
ReT/Re Ax inférieurs & 3, mais le résultat numeérique est plus précis pour les rapports

ReT/ReAz plus grands.

Remarque : Pour les calculs sur la Géométrie #3, le programme semi-empirique et
la CFD donnent tous deux une mauvaise estimation du débit. Les écarts beaucoup
plus importants obtenus avec cette géométrie, par rapport aux résultats obtenus avec
les quatre autres géométries, pourraient étre dus & un phénoméne de cavitation. En

effet, le jeu est plus petit pour cette géométrie que pour les autres, et la vitesse dans
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le joint étant donc plus élevée, le risque de cavitation est plus important. Cependant,
la solution semi-empirique et la solution numeérique, lorsque 1’on modélise le réservoir
en entrée de facon simplifiée, indiquent que la cavitation n’apparait pas. Une erreur
plus grande des mesures expérimentales effectuées sur la Géométrie #3 pourrait aussi

expliquer ces écarts importants.

TABLEAU 4.4 Comparaison des pertes totales semi-empiriques et numériques aux ré-
sultats expérimentaux.

Point de | Pertes énergétiques totales (kW)
fonctionne-

ment

(ReT/ReAx) | exp. | num. semi-emp.
Geoml

PdFctl (1,6) | 4,676 | —22% —27%
PdFct2 (2,2) | 3,324 | —23% —28%
PdFct3 (2,5) | 2,840 | —26% —20%
PdFctd (3,3) | 2,423 | —31% —33%
Geom?2

PdFctl (1,9) | 1,569 | —19% —29%
PdFct2 (4,1) | 0,876 | —24% -37%
PdFct3 (2,6) | 2,365 | —29% —30%
PdFct4 (4,9) | 0,838 | —30% —41%
PdFcts (5,3) | 1,475 | —14% 7%
Geom3

PdFctl (5,9) | 1,816 | —1% 0%
PdFect2 (3,8) | 2,321 | 24% 1%
PdFct3 (4,5) | 2,047 | 12% 10%
Geom4

PdFctl (2) 3,585 | —10% -17%
Geom5

PdFetl (2,7) | 1,828 | 21% 0%

Finalement, dans le Tableau 4.4, on rapporte les pertes totales (somme de la perte
de fuite et de la perte de frottement, homogéne a une puissance) numériques et semi-
empiriques, et I’erreur associée par rapport aux résultats expérimentaux. Cette erreur

est influencée par lerreur sur le débit et sur le moment. Pour tous les calculs, &
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I’exception des calculs sur les Géométries #3 et #5, on sous-estime les pertes totales.
La CFD donne généralement des valeurs plus proches des valeurs expérimentales,
car 'erreur sur le moment est plus faible numériquement. La plage des erreurs par
rapport aux résultats expérimentaux est [-31%; -10%] pour la CFD et [-41%; -10%]

pour le programme semi-empirique, en éliminant les calculs sur les Géométries #3 et

#5.

4.1.3 Analyse critique

Les différences obtenues entre les résultats CFD et les résultats expérimentaux
peuvent paraitre importantes a premiére vue. Par exemple, on voit sur le gra-
phique 4.3(a) que les erreurs sur le coefficient de débit atteignent 20%, alors que
lincertitude expérimentale sur cette valeur est seulement de 4%. Mais cette valeur
de l'incertitude ne prend en compte que les incertitudes de mesure, et d’autres fac-
teurs, comme une excentricité non controllée ou des effets dynamiques, affectent aussi
peut-étre le résultat expérimental. De plus, on note que les valeurs numériques pour
la perte de fuite sont proches des valeurs semi-empiriques données par le programme
(voir Tableau 4.3 et Figure 4.3(a)), qui a été corrélé & un grand nombre de résul-
tats expérimentaux pour le calcul des pertes de fuite. Pour les rapports ReT/ReAx
supérieurs a 3, la CFD est plus précise que le programme semi-empirique, qui n’a
peut-étre pas été corrélé pour de grandes valeurs du rapport ReT/ReAzx, qui sont
moins courantes. Pour les valeurs des pertes de frottement, la Figure 4.3(b) montre
que les valeurs numériques sont plus proches des valeurs expérimentales que ne le
sont les valeurs semi-empiriques du programme, qui n’a pas été corrélé aux valeurs
expérimentales pour le calcul du moment exercé sur le rotor. Sur cette méme figure,
on observe aussi que les valeurs numériques du moment exercé sur le rotor sont infé-
rieures aux valeurs expérimentales, ce qui peut s’expliquer par le fait que la rugosité

n’est pas modélisée.
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De plus, les résultats semi-empiriques du programme pour l'estimation de la fuite
existent sous la forme d’un graphique adimensionnel. Ce graphique relie le gradient
de pression adimensionnel (dont ’expression est : (jeu>AP)/(longueur uv), u et v
étant la viscosité dynamique et cinématique de 'eau) au nombre de Reynolds axial
pour plusieurs valeurs du nombre de Reynolds tangentiel. On y juxtapose les mesures
expérimentales (Figure 4.4) et les résultats numériques (Figure 4.5(a) avec la correc-
tion basée sur la vitesse V,, et 4.5(b) avec la correction basée sur la vitesse V;,;) des
cas tests simulés dans les deux sections précédentes. Les nombres de Reynolds tangen-
tiels des cas simulés étant compris entre 6- 103 et 1, 8- 104, les points correspondants
aux cas que ’on a simulés devraient se trouver au niveau ou au dessus de la courbe
supérieure en trait plein sur le graphique (qui représente le résultat semi-empirique
pour un nombre de Reynolds tangentiel de 1,687 - 10%). En comparant les graphes
représentant les résultats numériques avec la correction basée sur la vitesse V,, et

la correction basée sur la vitesse Vi, (Figure 4.5), on observe que la correction ba-
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sée sur la vitesse Vj,; permet de mieux suivre la courbe semi-empirique pour les plus
faibles valeurs du nombre de Reynolds axial, c’est & dire quand le rapport ReT/ReAx
est plus grand. La correction basée sur la vitesse V,, donne donc des résultats plus
proches de la solution semi-empirique que la correction basée sur la vitesse V.

De plus, on remarque que les résultats expérimentaux sont plus éparpillés sur le
graphique que les résultats numériques avec la correction basée sur la vitesse Vi,
qui suivent assez bien une courbe imaginaire. Sur la Figure 4.4, on observe en effet
que des points correspondant & des nombres de Reynolds tangentiels inférieurs a 10*
sont situés en dessous de la premiére ligne, correspondant au résultat semi-empirique
pour le nombre de Reynolds tangentiel de 1,687 - 10%. Ces points situés trop bas sur
le graphique semi-empirique correspondent aux essais sur la Géométrie #3, essais
qui ont peut—éﬁre souffert d’une perturbation, ce qui expliquerait ’écart observé. Au
contraire, pour le résultat numérique, on observe sur la Figure 4.5(b) que les points
correspondant & des nombres de Reynolds inférieurs 4 10* sont bien situés au dessus

des points correspondant 4 des nombres de Reynolds supérieurs a 10*.

En conclusion, bien que les écarts entre les résultats numériques et expérimentaux
soient importants, on constate que la CFD est plus précise que le programme semi-
empirique, en particulier pour les rapports ReT/ReAzx élevés et pour le calcul du
moment. Une meilleure précision des résultats numériques, par rapport aux résultats
expérimentaux, pourrait étre obtenue en estimant plus précisément les pertes de

charge dans les réservoirs et en utilisant un modéle de rugosité adéquat.

4.1.4 Comparaison du modéle numérique et semi-empirique sur des joints

droits d’un prototype de roue

Dans le paragraphe précédent, on a utilisé des géométries de joints droits correspon-

dant & des modéles d’essai testés en laboratoire. On utilise dans ce paragraphe des



89

géomeétries réelles de joints droits, correspondant & un prototype de roue de 'installa-
tion Churchill Falls!. Puisque ’on ne posséde pas de résultats expérimentaux pour ces
joints, on compare seulement le modéle numérique au modéle semi-empirique, pour
vérifier que ’on retrouve les mémes tendances observées dans le paragraphe précédent
avec les géométries d’essai.

Les géométries des joints droits modélisés, ainsi que les points de fonctionnement asso-
ciés et le maillage parabolique utilisé, sont décrits dans le Tableau 4.5 (la Section 2.3.2
détaille la signification des parameétres du maillage). On utilise deux valeurs différentes
de jeu (0, 508mm et 1, 778mm), ainsi que plusieurs longueurs de joint. Quant au condi-
tions de fonctionnement, on ne connait que la différence de pression aux bornes du
joint (AP), et le débit est inconnu. Pour les calculs numériques, on reprend le méme
modéle CFD utilisé précédemment, avec les conditions aux limites de pression. En
sortie, on utilise la correction basée sur la vitesse totale (voir Section 3.3.2 pour plus
de détails sur les conditions aux limites), mais on choisit d’utiliser une autre géomé-
trie de réservoir en entrée du joint. On présente, dans un premier temps, la nouvelle
modélisation du réservoir en entrée. On étudie ensuite la cavitation, en comparant les
critéres de prédiction semi-empirique et numérique. Finalement, on compare la CFD

et le programme semi-empirique pour la prédiction des pertes énergétiques.

4.1.4.1 Modélisation d’un réservoir a ’entrée de type RSS

Dans le Chapitre 3, on a utilisé une modélisation simplifiée des réservoirs en amont et
en aval du montage expérimental. Mais cette modélisation s’est avérée trop éloignée
de la réalité pour pouvoir estimer de fagon précise les pertes de charge en amont

et en aval du joint, et des corrections semi-empiriques ont été utilisées & la place.

!Les dimensions des joints de ce prototype, ainsi que les conditions de fonctionnement associées,
ne correspondent pas exactement aux valeurs utilisées pour l'installation finale, mais sont des valeurs
qui ont été testées lors de I’étude de la roue. On ne posséde pas les autres dimensions du prototype
que celles fournies dans le Tableau 4.5 pour le joint.
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TABLEAU 4.5 Géométries et points de fonctionnement des joints droits de la roue

Géométries
Geom | Jeu Longueur | Rayon rotor | Rapport jeu/rayon
CF1 | 0,508mm | 100mm 2,2352m 0,00023
CF2 | 0,508mm | 250mm 2,2352m 0,00023
CF3 | 1,778mm | 50mm 2,2352m 0,0008
CF4 | 1,778mm | 100mm 2,2352m 0,0008
CF5 1,778mm | 150mm 2,2352m 0,0008
Point de fonctionnement
Geom AP (Pa) |T °C | Q (rpm) | ReT Ta
CF1 et CF2 1,5543FE6 | 16 200 2,12F4 316
CF3, CF4 et CF5 | 1,5543E6 | 16 200 7,43F4 2068
Maillage utilisé
hmin Njey loz max. ltang max. Nitang
(mm) (mm) | Ax. RF | (mm) | Tang. RF
0,001 100 | 0,2 200 0,0635 64 1

Dans le cas des joints droits que 'on modélise maintenant, nous ne réalisons pas de
comparaison & des résultats expérimentaux. On peut donc modéliser les réservoirs de
facon différente, en s’inspirant de la configuration réelle de la partie en amont d’'un
joint dans un prototype de roue. On s’inspire donc de la géométrie d’un « rotor side
space » (RSS), partie en amont du joint d’une roue de turbine Francis, dont un schéma
est présenté dans I’article Staubli et Bissig (2002). La Figure 4.6 montre la maniére
dont on modélise le réservoir en amont. Deux paramétres controlent la géométrie : la
hauteur H et la largeur L. Varier ces paramétres ne modifie pas significativement le
résultat et, comme dans le cas des réservoirs simulés 4 la Section 3.2.2, on utilise un

réservoir de dimension de l'ordre de dix fois le jeu radial.

Le maillage uniforme du réservoir est fait de facon plus grossiére que le joint (y+>2)
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FIGURE 4.6 Schéma du réservoir de type RSS en amont du joint.

car les pertes y sont négligeables, la plupart des pertes ayant lieu dans la vena
contracta a ’entrée du joint. La partie du réservoir située dans le prolongement du
joint, est maillée aussi finement que le joint lui-méme. On a donc de petites valeurs
de y+ sur la partie du rotor située dans le réservoir, partie qui entraine le fluide en
rotation avant son entrée dans le joint.

Pour les géométries modélisées, présentées au Tableau 4.5, la largeur et la hauteur
du réservoir valent 10 fois le jeu (5mm pour les Géométries CF1 et CF2 et 18mm
pour les Géométries CF3, CF4 et CF5) et la taille uniforme des mailles vaut 0,05mm
dans la largeur du réservoir et 0,2mm dans la hauteur du réservoir. Comme on l’a
mentionné 4 la Section 3.3, on impose la pression totale en entrée sans coefficient de

perte lorsque 'on modélise le réservoir, la perte ayant lieu dans le domaine de calcul.

Nous modélisons seulement le réservoir en entrée, car on a vu dans la Section 3.2.2
que la convergence est mauvaise lorsque 'on utilise un réservoir a la sortie. La mo-
délisation du réservoir en amont du joint permet d’obtenir des conditions aux limites

en entrée du joint plus réalistes, puisque le fluide est déja en rotation lorsqu’il entre
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dans le joint. En particulier, cette caractéristique de ’écoulement réduit la valeur du
moment exercé sur le rotor par rapport au cas sans réservoir (voir Tableau 4.7 & la
Section 4.1.4.2.2). De plus, la présence du réservoir a ’entrée du joint permet d’ob-
server numériquement la vena contracta a ’entrée du joint. On peut ainsi vérifier que
la cavitation n’apparait pas, en mesurant la pression minimale au niveau de la vena

contracta et en la comparant a la pression de vapeur saturante.

4.1.4.2 Comparaison des résultats semi-empiriques et numériques

4.1.4.2.1 Prédiction de la cavitation

Comme on I’a présenté dans la revue de littérature au Chapitre 1.1.1, le programme
semi-empirique pour les joints droits utilise un critére analytique pour prédire s’il y
a ou non cavitation dans la vena contracta a ’entrée du joint. Numériquement, on
compare simplement la valeur de pression la plus faible dans le domaine 4 la pression
de vapeur saturante, mais on observe en effet que la pression est minimale au niveau
de la vena contracta a ’entrée du joint, lorsqu’il y a cavitation. Ainsi, on compare dans
le Tableau 4.6 les valeurs numériques et semi-empiriques de la pression minimale, qui
se trouve a ’entrée du joint. Ces pressions ont été obtenues en considérant 310kPa
comme valeur de la pression derriére la roue Churchill Falls (21,34 métres d’eau,
auquel on ajoute la pression atmosphérique comme dans le programme). On ne donne
pas de résultats pour les Géométries CF1 et CF2 car la pression dans la vena contracta
est supérieure a la pression & la sortie du joint, et la cavitation ne peut donc pas
apparaitre pour ces cas la. On observe que les valeurs numériques de la pression
minimale dans la vena contracta sont inférieures aux valeurs semi-empiriques.

Ceci s’explique par le fait que le programme semi-empirique vérifie seulement si la
cavitation apparait & I'intérieur de la vena contracta. Or, on observe avec la simulation

numérique que la pression est numériquement plus faible dans la zone de recirculation



89

au niveau de la vena contracta, que dans la vena contracta elle-méme. La Figure 4.7
représente la distribution numérique de la pression statique au niveau de la vena
contracta, en ayant imposé la pression statique moyenne nulle en sortie du joint. Le
trait noir marque la limite entre la zone de recirculation et la vena contracta. On voit,
avec 'aide de la 1égende, qu’il y a approximativement une différence de 600kPa entre
la pression minimale dans le domaine (—1170kPa), située juste au coin de l'entrée du
joint, et la pression minimale dans la vena contracta (—564kPa), au niveau du trait

de séparation entre la vena contracta et la zone de recirculation.

TABLEAU 4.6 Valeurs numériques et semi-empiriques de la pression minimale & I’en-
trée du joint.

P, dans le joint (kPa)

Geom | Numeérique | Semi-empirique
CF3 —860 —690
CF4 —414 —320
CF5 -79 400

La différence entre les valeurs numériques et semi-empiriques de la pression minimale
dans le joint se situe entre 100kPa et 400kPa. Ces écarts sont bien du méme ordre de
grandeur que la différence entre la pression numérique minimale dans la vena contracta
et la pression numérique minimale dans la zone de recirculation, observée sur la
Figure 4.7 (600kPa environ). Expérimentalement, chez Andritz VAtech, 'apparition
de la cavitation a été observée alors que le programme semi-empirique ne la prédisait
pas encore. Les résultats numériques concordent avec cette observation expérimentale,
et la différence de pression observée numériquement entre la vena contracta et la zone
de recirculation explique I’écart entre ’expérience et la prédiction du programme

semi-empirique.

En considérant 2000Pa comme valeur de la pression de vapeur saturante pour ’eau

a 16°C, on note que la CFD et le programme semi-empirique prédisent tous les
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F1GURE 4.7 Champ de pression au niveau de la vena contracta avec la Géométrie
CF3, en imposant la pression statique moyenne nulle en sortie du joint.

deux la cavitation pour les Géométries CF3 et CF4, mais seulement la CFD prédit la
cavitation pour la Géométrie CF5. Pour finir, notons que les Géométries CF1 et CF2,
pour lesquelles il n’y a pas de cavitation, sont beaucoup plus efficaces énergétiquement
que les Géométries CF3, CF4 et CF5 (voir Tableau 4.7 présentant les pertes totales).
Ainsi, dans cet exemple, la cavitation n’apparait pas pour le joint le plus efficace
énergétiquement. Mais on verra que, dans le cas des joints escalier, la cavitation
apparait pour les géométries les plus efficaces énergétiquement. Son apparition peut
alors étre le facteur limitant a optimisation géométrique, et la prédiction précise du

phénomeéne sera donc importante.
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4.1.4.2.2 Prédiction des pertes énergétiques

Les résultats numériques et semi-empiriques pour la fuite et le moment sont donnés
dans le Tableau 4.7. On retrouve bien les observations faites lors de la comparaison
aux cas expérimentaux : les valeurs semi-empiriques et numeériques de débit sont
proches, alors que les valeurs des pertes de frottement différent plus et sont toujours
plus élevées numériquement. Cependant, on observe que la différence entre les valeurs
numériques et semi-empiriques du moment est plus importante avec ces cing joints
droits de prototype de roue (jusqu’a plus de 100%) que pour les géométries testées
en laboratoire (différence de 50% au maximum).

Lorsque ’on modélise le réservoir en entrée, on observe que le débit est plus grand,
par rapport au cas sans réservoir. On observe que les différences ne dépassent pas 10%
de la valeur absolue du débit. Comme on I’a déja mentionné a la Section 3.2.4.1, cela
s’explique par le fait que la rotation du rotor fournit de ’énergie au fluide avant son
entrée dans le joint, ce qui réduit la perte de charge a I’entrée. De plus, le frottement
numérique est plus faible avec le réservoir que sans réservoir, puisque le fluide est
déja en rotation lorsqu’il rentre dans le joint, et les différences entre les pertes de
frottement numériques avec et sans réservoir sont faibles, comparées aux différences

avec les pertes de frottement semi-empiriques.

4.2 Validation de la CFD pour les joints labyrinthe

La Figure 1(b) en introduction présente le schéma de la géométrie d’un joint labyrinthe
avec une seule cavité. Dans ce type de joint, on distingue la cavité de la partie
inter-cavité (morceaux de joints droits entre les cavités). Dans les années 60 et 70,
les joints labyrinthe ont fait ’objet d’une campagne d’essais chez AndritzVATech
(rapport D.E.W. Lang (1964)) ainsi que 1’objet d’une étude semi-empirique (rapport
D.E.W Vu (1978)b). Dans cette partie, on confronte la CFD sur un joint labyrinthe,
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TABLEAU 4.7 Comparaison des résultats semi-empiriques et numériques pour la fuite
et le moment sur les joints droits de la roue Churchill Falls.

Débit Débit numérique Pertes de | Pertes de frotte-

semi- (m3/s) frottement | ment numérique

empirique semi- (MW)

(m?/s) empirique
Geom Avec res. | Sans res. | (MW) Avec res. | Sans res.
CF1 | 0,1809 1,4% -1,5% | 0,145 48% 53%
CF2 10,1075 2,0% 0,7% | 0,3095 5% 8%
CF3 1,109 0,2% —7,8% | 0,0798 112% 127%
CF4 | 1.052 —4% —10% | 0.155 93% 101%
CF5 | 0,8430 10,9% 4.4% 0, 2060 97% 103%

aux résultats expérimentaux et semi-empiriques, sur deux géométries différentes.

4.2.1 Essais sur les joints labyrinthe

La campagne d’essais sur les joints labyrinthe (voir Vu (1978)b) a été faite avec diffé-
rents paramétres géométriques et différentes conditions de fonctionnement, comme le
jeu radial, compris entre 0, 635mm et 2, 54mm (0, 025in & 0, lin), la longueur du joint,
comprise entre 101, 6mm et 203, 2mm (4in & 8in), la chute de pression et la vitesse
de rotation du disque (comprise entre Orpm et 1200rpm). Le rayon du disque vaut
environ 230mm et toutes les géométries testées ne possedent qu’une seule cavité. Les
résultats concernant la fuite pour les vitesses de rotation 600rpm et 1200rpm sont
présentés sous forme d’un graphe adimensionnel reliant la différence de pression et le
débit. Par contre, on n’a pas de résultats concernant les pertes de frottement et on

ne pourra donc pas les comparer.

On confronte la CFD sur un joint labyrinthe aux résultats semi-empiriques et expéri-
mentaux pour deux géométries : la Géométrie #1, correspondant au cas test 1805 et la

Géométrie #2, correspondant au cas test 1919, dans le rapport Vu (1978)b. Ces deux
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TABLEAU 4.8 Géométries de joints labyrinthe, et plage expérimentale de fonctionne-

ment.
Géométrie
Jeu Rayon ro- | jeu/rayon | Longueur du | Dimensions de la
(mm) | tor (mm) joint (mm) cavité (mm)
Geoml | 0,635 | 228,6 0,0028 127 Largeur=254
Hauteur=3,175
Geom?2 | 2,54 228,6 0,011 203,2 Largeur=101,6
Hauteur=10,16
Plage de fonctionnement expérimental
Geom AP (Pa) ReAx Q (rpm) | ReT | Ta
1 0,47E5 - 8,62E5 | 2500-15000 600 9203 | 487
1 0,47E5 - 8,62E5 | 1800-14000 1200 | 18463 | 973
2 0,47E5 - 7,64E5 | 15000-60000 | 600 36926 | 3892
2 0,47E5 - 7.64E5 | 15000-60000 | 1200 | 73852 | 7785

géomeétries et les points de fonctionnement associés sont décrits dans le Tableau 4.8

(les abréviations utilisées dans le tableau sont détaillées a la Section 4.1). Pour chaque

vitesse de rotation, on simule numériquement 5 points de fonctionnement différents,

situés & I'intérieur de la plage de fonctionnement expérimental décrite dans le tableau.

4.2.2 Simulation numérique pour un joint labyrinthe

On reprend le modéle CFD présenté au Chapitre 2, avec les conditions aux limites

présentées au Chapitre 3. Comme dans le cas du joint droit, on ne modélise pas

les réservoirs en amont et en aval du joint, et on utilise les corrections estimant les

pertes de charge en entrée et en sortie du joint (voir Section 3.2.1). De plus, on doit

s’assurer que le maillage est suffisament fin aux parois (y+<2). La Figure 4.8 présente

le schéma, de la géométrie d’un joint labyrinthe avec une seule cavité, ainsi qu’un détail

du maillage utilisé
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FIGURE 4.8 Schéma de la géométrie d’un joint labyrinthe avec une cavité, avec un
détail du maillage.

On maille les zones entre les cavités de la méme maniére qu’un joint droit, en utilisant
une distribution parabolique. En effet, on a vu lors du test du maillage pour le joint
droit, que cette derniére permettait de maintenir les valeurs de y+ en dessous de 2,
tout en limitant le nombre total de mailles, et que I’on obtenait une bonne convergence
du calcul. On utilise donc aussi des distributions paraboliques pour le maillage de la
cavité, avec la méme valeur sur toutes les parois (rotor et stator) pour la distance
de la premiére maille & la paroi. L’utilisation d’une distribution parabolique dans la
largeur de la cavité crée un saut brutal de la taille des mailles dans la direction axiale
a 'entrée de la cavité : les rapports de taille & ce niveau sont de 200, avec les maillages
utilisés dans la suite, mais cela ne géne pas la convergence. De plus, on spécifie la
taille maximale des mailles dans la largeur et la hauteur de la cavité et I’extrusion
est controlée par les mémes paramétres que pour le joint droit. Les parameétres pour

le maillage du joint labyrinthe sont donc les suivants :

distance de la premiére maille & la paroi pour le controle du y+
— nombre de mailles dans la largeur du jeu
— taille d’aréte dans la longueur du jeu

— tailles maximales des mailles dans la largeur et dans la hauteur de la cavité
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— angle d’extrusion et nombre de mailles a extruder dans cette portion d’angle

Le Tableau 4.9 présente le maillage parabolique utilisé avec chaque géomeétrie. Les
notations utilisées pour désigner les paramétres du maillage sont les mémes que celles
utilisées dans le Tableau 2.2 du Chapitre 2 4 la page 31. De plus, on note respective-
ment Ligrg €t Lpgyt, la taille maximale des mailles dans la largeur et dans la hauteur
de la cavité. Ces maillages donnent des valeurs de y+ inférieures & 2 pour tous les

points de fonctionnement simulés.

TABLEAU 4.9 Maillages paraboliques utilisés avec les deux géométries de joints laby-

rinthe.

hmin MNjeu Loz maxXx. ltang max. Llarg Lpgus

(mm) (mm) | Ax. RF | (mm) | Tang. RF | (mm) | (mm)
Geoml1 | 0,002 | 100 | 0,2 100 0,254 | 127 0,2 0,2
Geom?2 | 0,001 | 100 | 0,5 500 0,254 | 254 0,5 0,1

4.2.2.1 Etude de la convergence du calcul

Comme on le voit sur la Figure 4.9(a), le calcul numérique, avec les conditions aux
limites de débit, converge plus lentement et de fagon moins réguliére que dans le cas
du joint droit (voir Figure 2.4 & la page 33 pour le graphe de convergence d’un calcul
sur un joint droit). Cela semble logique puisque ’écoulement est plus complexe, avec
la zone de recirculation dans la cavité. En augmentant le pas de temps calculé auto-
matiquement par CFX11 (on choisit un TimeScaleFactor entre 2 et 4) pour accélérer
la convergence, 200 & 300 itérations sont nécessaires pour obtenir une différence de
pression convergée et les maxima des résidus inférieurs & 10%*. On remarque aussi,
comme dans le cas du joint droit, que la convergence est moins bonne avec les condi-
tions aux limites de pression qu’avec les conditions aux limites de débit : on observe
des oscillations plus fortes et la convergence est plus lente.

De plus, on note une légére oscillation de la différence de pression ou du débit lorsque
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F1GURE 4.9 Convergence du calcul sur la Géométrie #1 avec les CL de débit, un
Reynolds axial de 4900 et la vitesse de rotation 600 rpm.

lon utilise les conditions aux limites de débit ou de pression, respectivement (voir
Figure 4.9(b)). Ces oscillations pourraient étre dues & une instationnarité causée par
I’apparition de vortex de Taylor, qui se déplacent dans la longueur du joint, entrainés
par I’écoulement axial. En effet, sur la Figure 4.10, on observe que certains points de
fonctionnement simulés sont proches, ou méme a 'intérieur, de la zone de formation
des vortex de Taylor.

Pour vérifier que le modéle CFD utilisé peut capter les vortex de Taylor, on simule un
écoulement de Couette en gardant la méme géomeétrie et en supprimant I’écoulement
axial et donc linstationnarité. Les points simulés se trouvent alors sur ’axe des abs-
cisses sur le graphe de la Figure 4.10, et donc largement & l’intérieur du domaine de
formation des vortex de Taylor, pour les deux vitesses de rotation du rotor (600rpm
et 1200rpm). L’analyse des résultats numériques montre que les vortex apparaissent a
la fois dans la cavité et dans la partie inter-cavité : sur la Figure 4.11, qui représente
le champ des vecteurs vitesse dans le plan de symétrie, on observe deux vortex de

Taylor dans la cavité.
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FIGURE 4.10 Position des calculs numériques avec les CL de pression sur la Géométrie
#1, avec les deux vitesses de rotation 600rpm et 1200rpm, sur le graphe
du domaine des vortex de Taylor (graphe extrait de Vu (1976)).
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FIGURE 4.11 Champ de vitesse dans la cavité de la Géométrie #1 pour 'écoulement

de Couette

a 600rpm.

4.2.2.2 Etude de la turbulence

Les conditions aux limites de turbulence ont une influence limitée : entre des valeurs

d’intensité de turbulence en entrée de 1% et 10%, l'erreur du débit par rapport au
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résultat expérimental varie seulement de 2%, lorsque 1’on utilise les conditions aux

limites de pression. Cette influence serait encore plus faible sur plusieurs cavités.

De plus, en utilisant les conditions aux limites de débit et une rotation de 600rpm,

on a mesuré les valeurs moyennes de la turbulence dans la partie intercavité et dans

la cavité pour cinq points de fonctionnement avec la Géométrie #1, pour lesquels le

nombre de Reynolds est compris entre 2500 et 15000 :

— Intercavité avant la sortie du joint : Intensité~ 7% et Longueur de mélange= 0.3mm
(la moitié du jeu).

— Milieu de la cavité : Intensité varie entre 10% et 20% et la longueur de mélange
varie entre 1mm et 0, 7Tmm.

Numériquement, la turbulence est donc plus forte dans la cavité que dans les parties

intercavités et on retrouve les mémes ordres de grandeur des quantités turbulentes

dans l'inter-cavité que dans le joint droit.

4.2.2.3 Influence de la rotation

On observe sur le graphe adimensionnel des Figures 4.12(a) et 4.13(a) que le joint est
plus efficace du point de vue de la fuite pour la vitesse de rotation 1200rpm que pour
la vitesse 600rpm, car le débit est plus faible pour une méme différence de pression. On
note également que cette tendance s’atténue lorsque la chute de pression augmente.
On a aussi simulé I’écoulement axial sans la rotation et avec les conditions aux limites
de débit, et on observe bien que la chute de pression est plus faible que lorsque I'on
modélise la rotation.

Ces observations sont cohérentes avec les résultats expérimentaux de Waschka et al.
(1992) sur l'influence de la vitesse de rotation dans des joints labyrinthe. Les auteurs
observent en effet une diminution du coefficient de débit lorsqu’ils augmentent la

vitesse de rotation, en imposant la méme différence de pression, pour des nombres de
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FIGURE 4.12 Comparaison des corrections sur les Géométries #1 et #2, avec la vitesse
de rotation de 600rpm et les conditions aux limites de débit (graphes
adimensionnels extrait de Vu (1978)b).

Reynolds axiaux entre 103 et 10%. Au dessus de 10%, la différence est négligeable, ce

qui est observé avec la Géométrie #2 (voir graphe adimensionnel 4.13(b)).

4.2.3 Comparaison de la CFD sur un joint labyrinthe aux résultats ex-

périmentaux et semi-empiriques

On simule plusieurs points de fonctionnement pour chaque géométrie, pour décrire les
courbes adimensionnelles correspondantes fournies dans le rapport Vu (1978)b. Ces
courbes relient la différence de pression (chute en \/pied en abscisse) au coefficient de
débit C; (ou « discharge coefficient » en ordonné) défini par : Cy = (U/(2gH,))'/? avec
U la vitesse axiale moyenne et Hy la chute correspondant a la différence de pression
entre les extrémités du joint. Les résultats sont donnés pour les vitesses de rotation
600 et 1200 rpm. Les calculs numériques sont réalisés avec les maillages décrits dans
le Tableau 4.9, et les deux types de conditions aux limites (débit et pression) sont

utilisés.

Sur les graphiques de la Figure 4.12, on compare les deux corrections proposées au

Chapitre 3.2.1, qui estiment les pertes de charge en entrée et en sortie du joint, en
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FIGURE 4.13 Résultats numériques, avec la correction basée sur Vi, superposés au
graphe adimensionnel représentant les résultats expérimentaux et semi-
empiriques, pour les Géométries #1 et #2 (graphes adimensionnels ex-

trait de Vu (1978)b).

utilisant les résultats des simulations avec la vitesse de rotation 600rpm et avec les
conditions aux limites de débit. Comme on I’avait remarqué pour les joints droits, la
correction qui utilise la vitesse axiale pour le calcul des pertes de charge en sortie, ne
donne pas de bons résultats a4 basse chute de pression, lorsque la vitesse axiale est
faible par rapport a la vitesse tangentielle (rapport ReT/ReAz important). Alors que
les courbes correspondant au résultat sans correction et & ceux avec la correction basée
sur la vitesse totale, épousent la forme des courbes expérimentales et semi-empiriques,
meéme si elles sont en dessous, la forme de la courbe associée a la correction basée sur
la vitesse axiale est en effet différente au niveau des plus basses chutes de pression.
On remarque aussi que, pour la Géométrie #2, les pertes de fuite sans correction sont
supérieures aux résultats expérimentaux (débit plus important pour une méme diffé-
rence de pression), alors qu’avec la correction basée sur la vitesse totale, on prédit,
comme pour la Géométrie #1, une perte de fuite inférieure.

De plus, les résultats numériques utilisant la correction basée sur la vitesse totale,
obtenus avec les vitesses de rotation 600rpm et 1200rpm et les conditions aux limites

de débit et de pression, sont représentés sur les graphiques de la Figure 4.13. On ob-
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serve que le calcul numérique est moins précis que le résultat donné par le programme
semi-empirique pour la Géométrie #1, mais plus précis pour la Géométrie #2. Dans
les deux cas, la forme des courbes est bien conservée. On remarque aussi que les points
correspondant aux calculs avec les conditions aux limites de débit et de pression, pour
la méme vitesse de rotation, décrivent une méme courbe imaginaire. Cela montre que
les deux types de conditions aux limites sont bien cohérents et décrivent bien le méme

probléme.

En conclusion, comme dans le cas des joints droits, on observe que la solution numé-
rique est plus ou moins précise que la solution semi-empirique pour la prédiction de
la fuite, dépendemment du cas considéré. La facon d’estimer les pertes de charge en
entrée et en sortie a une influence importante. Par exemple, la courbe expérimentale
est encadrée par les courbes numériques obtenues sans correction et avec la correction
basée sur la vitesse totale en sortie dans le cas de la Géométrie #2.

Sur les graphes de la Figure 4.13, on peut estimer grossiérement que l’erreur pour
le coefficient de débit est de Vordre de 20%-30% pour la Géométrie #1 et de moins
10% pour la Géométrie #2. Ces pourcentages d’erreur sont de I'ordre de grandeur de
ceux obtenus lors de la comparaison sur les joints droits. On ne peut comparer les
valeurs des pertes de frottement car on ne posséde pas de résultats expérimentaux ou

semi-empiriques concernant le moment exercé sur le rotor.
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CHAPITRE 5

APPLICATION 1 : VALIDATION D’UNE SOLUTION
SEMI-EMPIRIQUE POUR LES JOINTS ESCALIER

Pour les joints escalier, nous ne possédons pas de résultats expérimentaux ni de
programme semi-empirique. On va reprendre le programme semi-empirique simulant
un joint droit et ’adapter & une géométrie de joint escalier. Le modéle CFD, qui a été
validé sur les joints droits et les joints labyrinthe, sera adapté au cas des joints escalier,
et les résultats numériques de la CFD serviront de référence pour évaluer la précision
de la solution semi-empirique proposée. La solution semi-empirique sera confrontée
4 la CFD sur des géométries d’essai de joints escalier fournies par Andritz VATech,
dont on ne posséde malheureusement pas les résultats expérimentaux associés, et des
géomeétries de joint escalier de prototypes de roues, extrapolées a partir de géométries

de joints droits.

5.1 Simulation numérique pour un joint escalier

On reprend le modéle CFD présenté au Chapitre 2, avec les conditions aux limites
présentées au Chapitre 3. En particulier, lorsque 1’on ne modélise pas les réservoirs,
on utilise les corrections estimant les pertes de charge en entrée et en sortie du joint
présentées & la Section 3.2.1. De plus, on doit s’assurer que le maillage est suffisament
fin aux parois (y+<2). La Figure 5.1 présente le schéma de la géométrie d’un joint
escalier avec deux marches, ainsi qu’un détail du maillage utilisé au niveau du coude.
Avec la modélisation utilisée, les paramétres géométriques d’un joint escalier sont le
nombre de marche, la hauteur et la largeur des marches, le jeu radial et le jeu axial

et le rayon du rotor. Ces paramétres sont suffisants pour décrire les géométries de
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FIGURE 5.1 Schéma de la géométrie d’un joint escalier avec deux marches, avec un
détail du maillage.

laboratoire qui nous ont été fournies par Andritz VATech.

Dans la Section 4.1.4, au chapitre précédent, on a modélisé le réservoir en amont
du joint d’une fagon plus proche des conditions de fonctionnement réelles, que la
modélisation approximant le montage expérimental. On réutilise ici cette modélisation
(voir Section 4.1.4.1 pour les détails) pour modéliser le réservoir en entrée du joint

escalier.

Pour le maillage, on utilise une distribution parabolique dans la largeur du jeu, de
maniére & pouvoir obtenir des valeurs de y+ inférieures a 2 avec un nombre raisonnable
de points dans la largeur du jeu (de 30 & 100). Les deux paramétres controlant le
maillage dans le jeu radial, et définissant la fonction de concentration, sont la distance
de la premiére maille & la paroi et le nombre total de mailles. Dans la largeur du jeu
axial, on utilise également une distribution parabolique et le maillage est défini par la
distance de la premiére maille & la paroi ainsi que la taille maximale de maille, située
au milieu du jeu, qui est prise égale & la taille maximale de maille dans la largeur du
jeu radial.

Les mailles sont beaucoup plus grandes dans le sens de I’écoulement : on utilise des
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rapports jusqu’a 200 entre les mailles axiales et la plus petite maille dans la largeur
du jeu. Cependant, au niveau des coudes, les mailles axiales ont la méme taille que la
premiére maille & la paroi, de maniére & éviter de trop grands rapports de volume de
maille et & bien capter ce qui se passe dans les coudes, ou les pertes sont importantes.
Pour ce faire, on utilise une distribution parabolique dans le sens de I’écoulement,
distribution controlée par les deux paramétres suivant : taille de la plus petite maille

et de la plus grande maille.

En résumé les paramétres du maillage sont les suivants : distance de la premiére
maille & la paroi pour le contréle du y+, nombre de mailles dans la largeur du jeu
radial, taille maximale de maille dans le sens de ’écoulement, et angle d’extrusion et
nombre de mailles & extruder dans cette portion d’angle. On rappelle qu’en pratique

on extrude seulement une maille dans la direction azimutale.

5.2 Programme semi-empirique

Pour développer une solution semi-empirique capable d’estimer les pertes de fuite et
de frottement dans un joint escalier, on simplifie le probléme en considérant que le
joint escalier est un enchainement de joints droits. Ce découpage permet de réutiliser
la solution semi-empirique pour un joint droit. Mais des modifications sont nécessaires
car les morceaux de joint droit représentés horizontalement sur la Figure 5.1 ne sont
pas analogues 4 ceux traités dans le programme initial, puisque ’écoulement ne se fait
pas parallélement a I’axe de rotation. De plus, il faut tenir compte des coudes entre

les morceaux de joint droit, qui générent aussi des pertes de charge importantes.
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5.2.1 Calcul du débit

En se basant sur le découpage du joint escalier en morceaux de joints droits, on peut
considérer plusieurs contributions & la perte de charge (PdC) dans différentes parties
du joint escalier :

— dans les morceaux de joint droit.

— & l'entrée et a la sortie du joint.

pertes induites par les virages 4 90 degrés au niveau des coudes.

— pertes induites par les rétrécissements et les élargissements au niveau des coudes,
le jeu axial étant plus large que le jeu radial.

On présente ci-dessous différentes formulations pour estimer chacune de ces contri-

butions. On teste ces différentes formules dans la Section 5.3.3.1, en confrontant le

résultat semi-empirique au résultat numérique pour la perte de fuite.

5.2.1.1 Pertes de charge dans les morceaux de joint droit

Sur chaque morceau de joint droit, on calcule les pertes de charge avec la solution
semi-empirique déja utilisée pour les joints droits. On traite les morceaux de joint
droit représentés horizontalement sur la Figure 5.1 de 1a méme fagon que les morceaux
verticaux, en considérant le rayon moyen sur ces parties. De plus, dans le programme
semi-empirique pour les joints droits, une correction sur la perte de charge est utilisée
pour tenir compte des effets inertiels, les termes de convection des équations de Navier-
Stokes étant négligés dans I’analyse semi-empirique implémentée dans le programme.
Cette correction a été calculée par corrélation avec des résultats expérimentaux et

vaut

1
K jointDroit 5 P U2 3

ot U est la vitesse axiale moyenne et Kjintproir = 0.18633 Re Az0-1807.
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D’aprés la documentation (Vu (1978)a), cette corrélation inclue les pertes & I'entrée
du joint, qui correspondent & un rétrécissement avec un rapport infini de section, pour
lequel k£ = 0.5. On retranche donc ce facteur pour tous les morceaux de joint sauf le

premier.

5.2.1.2 Pertes de charge aux changements de section

Les valeurs usuelles des pertes de charge pour un rétrécissement ou un élargissement
correspondent 4 K %pU 2 ou U est la vitesse axiale moyenne dans la conduite de plus
faible section et avec :

— Kpewr. = 0.42(1 — Ay /A;) pour un rétrécissement. La plupart des pertes de charge
se font en aval du rétrécissement dans la zone de recirculation au niveau de la vena
contracta.

— Keior. = (1 — A1/A3)? pour un élargissement. Les pertes de charge ont lieu aprés
I’élargissement.

Aj représente 'aire de la section en amont de I’élargissement ou du rétrécissement et

A, représente Vaire de la section en aval.

5.2.1.3 Pertes de charge dans les coudes

Une formule, obtenue en interpollant des résultats expérimentaux (Ito (1960)) et
exposée dans White (1999), estime les pertes de charge au niveau d’un virage a 90

degrés dans un tuyau de section circulaire :
~1,96

1 084
K ooudel EpUQ, avec Koouger = 0.338cx <2l—> ReDO’17, ou a=0,95+4,42 (E)

Les paramétres de cette formule sont le diamétre du tuyau d, le rayon du coude R, et le

nombre de Reynolds de ’écoulement basé sur le diamétre du tuyau Rep. L’observation
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de 'écoulement correspondant aux résultats des simulations numériques effectuées

nous conduit & estimer ces paramétres selon :

— Pour le coude a la sortie des morceaux verticaux de joint droit, le diamétre du
tuyau est le jeu radial et le rayon du coude est le jeu axial.

— Pour le coude a 'entrée des morceaux verticaux de joint droit, on considére le virage
comme deux moitiés de coude : un demi coude avec le jeu axial pour le diamétre du
tuyau et le rayon du coude et I'autre demi coude avec le jeu radial pour le diamétre
du tuyau et le rayon du coude.

Les limites de I'application de cette formule est qu’elle s’applique & un écoulement

dans un coude courbé de section circulaire pour des nombres de Reynolds élevés

(10°). Or, dans notre cas, la conduite est « annulaire », le coude est & angle droit

et les nombre de Reynolds axiaux sont de I'ordre de 103. Cependant Crawford et al.

(2007) mentionne que certaines formules estimant les pertes de charge dans des coudes

de sections circulaires sont valables pour des nombres de Reynolds de P'ordre de 103.

Dans le livre Munson et al. (1998), il existe aussi une estimation des pertes de charge
dans un coude présentant un angle a 90 degrés, pour une conduite de section quel-
conque : K oude2 %pU 2 avec Koougez = 1,1. Le coefficient ne dépend pas du nombre
de Reynolds ou du diamétre du tuyau, et n’a pas été corrélé a des résultats expéri-
mentaux. On évalue plus loin la performance de ces deux coefficients pour prédire la

perte de charge dans le joint en escalier.

5.2.2 Calcul du moment

Pour les morceaux verticaux de joint droit, on reprend la formule utilisée dans le
programme congu pour les joints droits (voir Vu (1978)a), la configuration étant

similaire. Dans ce cas, le moment M exercé sur le rotor est défini selon :

MZM%T_CZWRLR,
[
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avec R et c le rayon et le jeu du joint droit,  la vitesse de rotation du rotor, et 7,
la contrainte de cisaillement adimensionnelle, que 'on peut relier a la contrainte de
cisaillement 7, selon 7, = /LQCB-T_C, par analogie avec un écoulement de Couette. Pour la
contrainte de cisaillement adimensionnelle, on utilise la formule empirique suivante,

extrapolée a partir de résultats expérimentaux (Bilgen et al. (1973)) :

0,1
7. = 0,0211 (%) Reg’;ﬁ, avec Re.s5 = \/(2ReAac)2 + ReT?

Au niveau des morceaux horizontaux de joint droit, le type de frottement est différent :

ce n’est plus un cylindre en rotation mais un disque en rotation prés d’une paroi fixe.

On retient deux autres méthodes pour le calcul des pertes de frottements sur les

morceaux horizontaux de joint droit :

— Les résultats de Elrod et Ng (1967) pour une conduite annulaire, ont été utilisés
par Taylor et Dowson (1974) pour déterminer une autre formule empirique. Dans
ce cas, la contrainte de cisaillement adimensionnelle 7, ne dépend que du nombre
de Reynolds tangentiel, et pas axial, contrairement & la formule utilisée dans le

programme semi-empirique pour les joints droits.
Te = 14 0,0012 ReT***

Or, il y a une importante zone de reflux dans les parties horizontales et la vitesse
axiale sur le rotor est faible. L’influence du nombre de Reynolds axial sur le moment
est donc peut-étre négligeable.

— On modélise la perte de frottement d’une partie de disque (un anneau) en rotation
prés d’une paroi. L’article Gulich (2003) fournit de nombreuses formules pour le
cas du disque, appliquées a la rotation d’une roue dans une turbomachine. Nous
choisissons la Formule numérotée 1.8 dans Gulich (2003), qui présente 'avantage
de couvrir tous les types possibles d’écoulement (valables pour tous les nombres

de Reynolds, couches limites se superposant ou non). Dans ce cas, le moment M
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exercé sur le rotor est défini selon :

R 5
M = KppQ?R} (1 - (—1> ) :
Ry

avec R; et Ry les rayons interne et externe du disque, €2 la vitesse de rotation du

rotor, et

0,02 1 odi QR2
T + - + Cadim , avec ReTz—ﬂg—et Codim = ¢

Kp= . <
B O ReTCosim = ReT%2 1+ 0, 5Cogim y R,

Cette formule permet aussi de prendre en compte le débit de fuite dans le calcul du
moment ainsi que la rugosité. Mais 'influence de la fuite, qui diminue le frottement,
et celle de la rugosité, qui augmente de quelques pourcents seulement pour une
valeur de rugosité variant entre 0.00lmm et 0.007mm, sont négligeables. On ne
modélisera donc pas ces effets.

On teste ces formulations pour les pertes de frottements dans la Section 5.3.3.2.

5.2.3 Critére de cavitation

Comme on ’a vu a la Section 1.1.1, le programme semi-empirique pour le joint droit
utilise un critére sur le coefficient de débit (« discharge coefficient ») pour prédire s’il
y a cavitation ou non dans la vena contracta a ’entrée du joint droit. Pour les joints
escalier, on observe avec la CFD que la pression minimale se trouve au niveau de la
vena, contracta a ’entrée du dernier morceau de joint droit vertical, ce qui s’explique
par le fait que la pression est en effet plus faible en amont du dernier morceau vertical
de joint droit qu’en amont des autres. On reprend donc le critére semi-empirique de
prédiction de la cavitation pour les joints droits et on I’applique sur le dernier morceau
de joint droit du joint escalier. La prédiction semi-empirique de la cavitation avec ce

critére sera comparée aux valeurs trouvées numériquement dans la Section 5.3.3.3.
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5.3 Confrontation de la solution semi-empirique a la CFD

On compare maintenant les résultats semi-empiriques aux résultats numériques sur
plusieurs géométries de joint escalier. On va tester le programme semi-empirique
avec les différentes formulations des pertes de charge et du moment, présentées a la
Section 5.2, dans le but d’obtenir une solution semi-empirique la plus proche possible

du résultat numérique.

5.3.1 Géométries et points de fonctionnement des joints escalier modéli-

sés

Les caractéristiques géométriques des joints escalier modélisés sont données dans le
Tableau 5.1 : N représente le nombre de marches du joint, ¢, et ¢, les jeux radial
et axial, H et L la hauteur et la largeur de la marche, Htot et Ltot la hauteur et la
largeur totale du joint, et R le rayon du rotor a I'’entrée du joint. Les trois premiéres
géométries, nommeées A2, B5 et C4 (le chiffre représente le nombre de marches), cor-
respondent 4 des modéles d’essai fournis par Andritz VATech. Nous ne possédons
malheureusement pas les résultats expérimentaux associés. De plus, a partir du joint
A2 on crée deux autres géométries de méme longueur et largeur totale, les joints Al et
A5, avec 1 et 5 marches respectivement, pour étudier I'influence du nombre de coudes
sur la valeur de la perte de charge, lors de la comparaison de la solution semi-empirique
a la CFD. Les conditions de fonctionnement de laboratoire associées a ces géométries
d’essai sont les suivantes : température de 'eau=24°C, vitesse de rotation=900rpm et
chute=38, 1m, équivalent a une différence de pression de 373761Pa. Avec ces condi-
tions de fonctionnement, le nombre de Reynolds tangentiel, calculé & partir du jeu
radial et de la vitesse du rotor a ’entrée, vaut environ 5600 et le nombre de Reynolds
axial, calculé & partir du jeu radial et de la vitesse axiale moyenne dans le joint, varie

entre 1300 et 1700, dépendant de la géométrie.
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De plus on veut aussi comparer la CFD et le modéle semi-empirique sur un joint
escalier d’un prototype de roue, et non un modéle d’essai. Pour ce faire, on consi-
dére le joint droit de la roue Francis de l'installation de Churchill Falls, décrit dans
le document Vu (1978)a, que l'on transforme en joint escalier en prenant 1,87 pour
rapport de la hauteur de marche sur la largeur de marche (méme rapport que pour
les modeéles d’essai A2 et C4), et en prenant un jeu axial trois fois plus grand que
le jeu radial. A partir de ces paramétres, on crée deux géomeétries de joint escalier,
CF2 et CF5, avec 2 et 5 marches respectivement, et de méme longueur totale 100mm.
Cette longueur totale de 100mm correspond au minimum des pertes semi-empiriques
lorsque I’on fait varier la longueur totale du joint droit. De plus, a partir du joint CF5,
on crée deux autres géométries de méme longueur et largeur totale, les joints CF1 et
CF10, avec 1 et 10 marches respectivement. Les caractéristiques géométriques de tous
ces joints sont données dans le Tableau 5.1. Les conditions de fonctionnement sont les
mémes que celles pour le joint droit Churchill Falls : température de 15,6°C, vitesse
de rotation de 200rpm et différence de pression de 1554kPa. Avec ces conditions de
fonctionnement, le nombre de Reynolds tangentiel vaut environ 20000 et le nombre

de Reynolds axial varie entre 6500 et 8000, dépendant de la géométrie.

TABLEAU 5.1 Géométries des joints escalier modélisés.

Joint | N | H L Htot | Ltot Cr Caz R ¢/R
(mm) | (mm) | (mm) | (mm) | (mm) | (mm) | (mm)
A2 2 |7 3,75 21,5 7,665 0,165 | 0,5 331,35 | 0,0005
B5 | 5 35 | 1,87 |21,56 |9515 |0,165 |05 |333,22 |0,0005
C4 4 |7 3,75 35,5 15,135 | 0,165 | 0,5 338,85 | 0,0005
Al 1 (105 7,5 21,5 | 7,665 0,165 | 0,5 331,35 | 0,0005
Ab 5 13,5 1,5 21,5 7,665 0,165 | 0,5 331,35 | 0,0005
CF2 | 2 | 328 17,6 100 35,2 0,508 | 1,54 2235,2 | 0,00023
CF5 | 5 | 16,4 8,8 100 44 0,508 | 1,54 2235,2 | 0,00023
CF1 | 1 |49,23 | 43,49 | 100 44 0,508 | 1,54 | 2235,2 | 0,00023
CF10 | 10 | 8,95 4,35 100 44 0,508 | 1,54 2235,2 | 0,00023
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5.3.2 Calculs CFD sur les joints escalier

5.3.2.1 Maillage utilisé

TABLEAU 5.2 Maillage des géométries de joints escalier modélisées, et de leur réservoir

en entrée.
Maillage du joint

hmin njeuRadial lam maz. ltang mazx. Témg- Ntang
(mm) (mm) | Az. RF | (mm) | RF
0,001 30 0,1 100 0,06 |50 1

Géomeétrie et maillage du réservoir en entrée

Hies (mm) | Lyes (mm) | Iy (mm) I, (mm)

2 2 0,1 0,05

On utilise le méme maillage, décrit dans le Tableau 5.2, pour toutes les géométries :
hmin st la distance de la premiére maille a la paroi (la méme partout dans le joint),
NjeuRadial 1€ NOmbre de mailles dans la largeur du jeu radial, /o, la taille maximale de
maille dans le sens de I'écoulement, maz. Az. RF le rapport de la longueur maximale
d’aréte dans la direction axiale sur la longueur minimale d’aréte dans la largeur du
jeu, lyang la taille de maille dans la direction de I'extrusion, maz. Tang. RF le rapport
de la longueur d’aréte dans la direction tangentielle sur la longueur minimale d’aréte
dans la largeur du jeu, et 1444 le nombre de mailles dans la direction de 'extrusion. La
distance de 0,001mm entre la premiére maille et la paroi est suffisante pour obtenir
des valeurs de y+ moyennes inférieures a 2 dans tous les cas. La géométrie et le
maillage du réservoir en entrée sont aussi décrits dans le Tableau 5.2 : Hyes €t Lne, sONt
respectivement la hauteur et la largeur du réservoir, et {y et [; sont respectivement
la taille de maille dans la hauteur et la largeur du réservoir. Ce maillage donne un
y+ moyen de 6 & la paroi du stator dans le réservoir. Mais rappelons que le maillage
a la paroi du rotor dans le réservoir est aussi fin que dans le joint.

Le jeu radial étant différent pour les géométries d’essai fournies par Andritz VATech
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et les géométries de Churchill Falls, la résolution du maillage dans la largeur du
jeu est différente. On a généré un nouveau maillage pour la Géométrie CF2, avec 92
mailles dans la largeur du jeu radial, pour avoir la méme résolution que dans le cas des
géométries d’essai avec le maillage décrit dans le tableau. La différence entre les pertes
de fuite et de frottement, obtenues avec 30 et 92 mailles dans la largeur du jeu, sont
inférieures & 1%. Il est donc suffisant d’utiliser 30 mailles dans la largeur du jeu. Ces
observations sur le maillage montrent qu’il ne devrait pas étre nécessaire de changer

les paramétres du maillage lorsque la géométrie évoluera au cours de 'optimisation.

Remarque : Les maillages utilisés pour les trois Géométries d’essai A2, B5 et C4,
possédent entre 35000 et 70000 éléments (hexaédres) et le temps de calcul est d’environ
30 minutes & 45 minutes en utilisant quatre processeurs. Les processeurs utilisés, de
la grappe de calcul Echidna du laboratoire MAGNU! de I’Ecole Polytechnique de
Montréal, sont des AMD Opteron 246 de fréquence 2GHz.

5.3.2.2 Comparaison des simulations numériques avec et sans la modéli-

sation des réservoirs

Pour comparer les simulations numériques avec et sans la modélisation des réservoirs,
on considére les trois Géométries d’essai A2, B5 et C4. Les calculs numériques sont
réalisés avec le maillage présenté dans la section précédente. On utilise les conditions
aux limites de pression, puisque l’on connait la différence de pression imposée expé-
rimentalement, mais pas le débit passant dans le joint. Les conditions aux limites de
pression, avec ou sans réservoir en entrée, sont détaillées a la Section 3.3.2 (page 65
du Chapitre 3). En sortie, on utilise la correction basée sur la vitesse totale, qui a
donné de meilleurs résultats lors de la validation de la CFD sur les joints droits et les

joints labyrinthe.

Laboratoire de recherche en maillage et géométrie numeérique de I'EPM, site web :
http ://www.magnu.polymtl.ca/


http://www.magnu.polymtl.ca/
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Les pertes énergétiques pour les simulations avec et sans réservoir sont rapportées
dans le Tableau 5.3. On rapporte aussi dans ce tableau la valeur moyenne du y+ sur
le rotor (la valeur moyenne sur le stator dans le joint est plus faible). Avec ou sans
réservoir, la simulation numérique prédit que la Géométrie B5 est la plus efficace des

trois géométries testées, pour les conditions de fonctionnement considérées.

TABLEAU 5.3 Résultats des calculs numériques avec et sans réservoir sur les géomé-
tries d’essai des joints escalier.

Pertes de fuite | Pertes de frotte- | Pertes totales
(kW) ment (kW) (kW)
Joint | y+ | Sans Res | Avec Res | Sans Res | Avec Res | Sans Res | Avec Res
A2 1,3 1,101 1,128 2,436 2,255 3,037 3,383
B5 1,2 0,873 0,892 2,361 2,185 3,234 3,077
C4 1,1 0,796 0,813 3,377 3,188 4,173 4,001

Comme attendu, on remarque que les pertes de frottement sont plus faibles lorsque
I’on modélise le réservoir, grace a la prérotation du fluide a son entrée dans le joint,
alors que les pertes de fuites sont sensiblement les mémes avec et sans réservoir. On
note cependant que la fuite est légérement plus importante avec le réservoir, ce qui
est peut-étre du a une surestimation des pertes de charge en entrée lorsque l’'on ne
modélise pas le réservoir. Lorsque ’on vérifie s’il y a cavitation ou non, on remarque
que, dans les trois cas, la pression est minimale dans la vena contracta & ’entrée de
la derniére portion verticale de joint droit. A partir de la pression minimale dans le
domaine, obtenue en spécifiant une pression moyenne nulle & la sortie du joint, et la
pression de vaporisation de ’eau on calcule la pression minimale nécessaire en sortie
du joint pour éviter la cavitation :

— Géométrie A2 : 4,203kPa

— Géométrie B5 : 28, 145kPa,

— Géomeétrie C4 : 3, 395kPa

Dans des conditions de fonctionnement normales, la pression a la sortie du joint est
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supérieure a ces valeurs, correspondant pour la plus grande & seulement un quart
de la pression atmosphérique. La cavitation ne devrait donc pas apparaitre avec ces

configurations.

La modélisation du réservoir d’entrée permet de modéliser de fagon plus réaliste le
probléme du joint. De plus les résultats étant assez différents pour le moment, et
le coiit supplémentaire de calcul peu important, nous modéliserons le réservoir en
entrée dans la suite, lors de la comparaison des résultats semi-empiriques aux résultats

numériques.

5.3.3 Comparaison des résultats du programme semi-empirique aux ré-

sultats numériques

On évalue les performances des joints escalier présentés dans le Tableau 5.1 en utilisant
le modéle semi-empirique décrit a la Section 5.2. On compare ensuite ces résultats
aux résultats de la simulation numérique modélisant les réservoirs, avec les conditions
aux limites de pression. On teste séparément les différentes méthodes proposées pour
le calcul du débit de fuite et pour le calcul du moment. Le but de la comparaison est
de trouver le modéle semi-empirique donnant les résultats les plus proches possibles

des résultats numeériques.

5.3.3.1 Test des différentes méthodes de calcul du débit

On a testé différentes méthodes pour la prédiction des pertes de fuite. Le modéle de
base calcule les pertes de charge dans les morceaux de joint droit (KjeintDroit), puis on
rajoute les autres pertes de charge créées au niveau des coudes. Les quatre modéles
semi-empiriques qui ont donné les résultats les plus proches des résultats numériques

sont les suivants :
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Le Modéle #1 prend en compte les pertes de charge dues aux élargissements et
rétrécissements (Koqr €t Kyetr) et celles dues aux coudes, en utilisant la formule
pour un virage a 90 degrés d’une conduite circulaire (K pyuge1)-

Le Modéle #2 ne prend en compte que les pertes de charge dues aux coudes, en
utilisant la formule pour un virage & 90 degrés d’une conduite circulaire (Keoyuge1)-
Le Modéle #3 ne prend en compte que les pertes de charge dues aux coudes, en
utilisant la formule pour un virage & 90 degrés d’une conduite circulaire pour le
coude A la sortie des morceaux verticaux de joint droit (K ouge1), €t le coefficient
de perte K ouge2 = 1,1 pour 'autre coude.

Le Modéle #4 prend en compte seulement les pertes de charge dues aux élargisse-

ments et rétrécissements (Keqr. €t Ky )-

Les détails des formulations des pertes ont été donnés & la Section 5.2.1. Dans le
Tableau 5.4, on rapporte les résultats pour la perte de fuite pour ces quatre modéles,

en pourcentage d’erreur de la perte de fuite numérique, sur les neuf géométries de

joints escalier présentées dans le Tableau 5.1.

TABLEAU 5.4 Pertes de fuite calculées avec les différentes formulations semi-
empiriques, en pourcentages d’erreur de la perte de fuite numérique

Pertes de fuite (kW)

Joint | Calcul Num. | Modéle #1 | Modéle #2 | Modéle #3 | Modéle #4
Al 1,245 -6, 2% 0,2% 0,2% 3,3%
A2 1,128 —7,8% -0,9% -0, 7% 4,2%
A5 0,876 —10% 2,5% 3,4% 11, 4%
B5 0,892 -11,6% 0,8% 1,6% 9,8%
C4 0,813 —5,4% 6,2% 6, 9% 13, 3%

CF2 217,3 -13% -3,8% —6,1% —2,9%

CF1 2434 -10,4% -3,9% —5,5% -3,5%

CF5 168,3 —14,4% —1, 4% —4,3% 0,4%

CF10 128,3 -12,7% 2,9% -0,2% 6,8%

Lorsque ’on prend en compte & la fois les pertes de charge dues aux changements de

section et aux coudes (Modéle #1), les pertes de fuite semi-empiriques sont toujours




117

inférieures aux pertes de fuite numeériques. Le débit de fuite semi-empirique est donc
trop faible, ce qui signifie que I’on surestime les pertes de charge dans le joint. Lorsque
'on considére seulement les pertes de charge dues aux coudes (Modéles #2 et #3), ou
seulement les pertes de charge dues aux élargissements et aux rétrécissements (Modéle
#4), on se rapproche plus des pertes de fuite numériques. Les largeurs des plages des
erreurs entre la perte de fuite semi-empirique et numérique, pour les Modéles #2,
#3 et #4, sont respectivement : 10%, 13% et 16,8%. Le Modéle #2 est celui qui
se rapproche le plus du résultat numérique et dont la plage des erreurs est la plus
restreinte, en ce qui concerne la perte de fuite. On retient donc ce modéle pour la suite

et on calculera les valeurs du moment en utilisant les valeurs de débit correspondantes.

Remarques :

1. Avec le programme semi-empirique, lorsque I’on compare la contribution de chaque
morceau de joint droit a la perte de charge totale, on observe que les pertes sont
beaucoup plus importantes dans les morceaux verticaux paralléles & ’axe de rotation
que dans les morceaux horizontaux (de lordre de 20 fois plus pour les Géométries
d’essai A2, B5 et C4). On observe la méme chose numériquement.

2. Avec le Modéle #2, I'erreur entre la fuite semi-empirique et numérique augmente
légérement lorsque I'on augmente le nombre de marches pour une méme longueur
totale de joint (voir les résultats pour les joints A1, A2 et A5 et les joints CF1, CF5
et CF10). Cela semble indiquer que les pertes de charge au niveau des coudes sont

légérement sous-estimées avec cette formulation.

5.3.3.2 Test des différentes méthodes de calcul du moment

On teste trois différentes méthodes pour la prédiction du moment. Pour les morceaux
verticaux de joint droit, on réutilise la formule implémentée dans le programme pour

les joints droits (voir Vu (1978)a). Pour les morceaux horizontaux de joint droit, on
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teste trois formulations différentes : la formule utilisée pour les morceaux verticaux,
la formule de Elrod et Ng (1967) et la formule pour un disque en rotation de Gulich
(2003). Des détails sur ces formulations sont donnés & la Section 5.2.2. Dans le Ta-
bleau 5.5, on rapporte les résultats pour la perte de frottement pour ces trois modéles,
en pourcentage d’erreur de la perte de frottement numérique, sur les neuf géométries
de joints escalier présentées dans le Tableau 5.1. La largeur de la plage des erreurs
pour les pertes de frottement est de 41, 5% pour Vu (1978)a, 34, 2% pour Elrod et Ng
(1967) et 39, 1% pour Gulich (2003). Les deux méthodes Elrod et Ng (1967) et Gulich
(2003) présentent donc une légére amélioration par rapport 4 Vu (1978)a, en ce qui

concerne la largeur de la plage des erreurs. Mais les résultats de ces trois formulations

différentes restent trés proches.

TABLEAU 5.5 Pertes de frottement calculées avec les différentes formulations semi-
empiriques, en pourcentages d’erreur de la perte de frottement numé-

rique.
Pertes de frottement (kW)
Joint | Calcul Num. | formule  Vu | formule Elrod | formule Gulich
(1978)a et Ng (1967) | (2003)

Al 2,335 -9, 4% -13,6% —14, 3%
A2 2,255 -7,1% -12,1% -11, 5%
A5 2,082 —2.1% —7,5% —9,3%
B5 2,185 —0,7% -7,2% -8,1%

C4 3,188 14, 5% 7,2% 6,1%
CF2 217,8 —26% —27% —-32%
CF1 234,2 —27% —27% -33%
CF5 208,9 —24% —24% —-30%
CF10 203,3 —24% —25% —31%

Pour comparer plus en détail les prédictions semi-empiriques du moment aux résul-
tats de la CFD, on compare les contraintes moyennes de cisaillement sur les parties
de rotor correspondant & chaque morceau de joint droit, pour la Géométrie de joint
escalier B5. On rapporte les résultats dans le Tableau 5.6. Dans ce tableau, les numé-

ros impairs correspondent aux morceaux de joint droit cylindrique (avec le jeu radial)
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et les numéros pairs correspondent aux morceaux de joint droit de type disque (avec
le jeu axial). Comme dans les simulations précédentes, le résultat numérique a été ob-
tenu avec un réservoir en entrée. Le cisaillement issu du calcul CFD chute fortement
au niveau des deux premiéres marches ou cinq premiéres sections, car la vitesse tan-
gentielle s’établit au début. Il décroit ensuite de maniére réguliére. La décroissance du
cisaillement semi-empirique est beaucoup plus faible en comparaison de celle observée
avec la CFD. On remarque quand méme que les méthodes de calcul semi-empiriques
Elrod et Ng (1967) et Gulich (2003) donnent des résultats plus proches de la CFD
sur les sections horizontales de joint. Cela explique leur meilleure performance pour

la prédiction du moment.

TABLEAU 5.6 Comparaison des contraintes de cisaillement moyennes en Pa sur chaque
morceau de joint droit pour la Géométrie de joint escalier B5.

Cisaillement moyen (Pa)
CFD | Vu | Elrod | Gulich
Sectionl | 2083 | 1197 | 1197 | 1197
Section2 | 899 | 951 | 712 676
Section3 | 1449 | 1188 | 1188 | 1188
Sectiond | 668 | 942 | 705 670
Sectiond | 1179 | 1179 | 1179 | 1179
Section6 | 582 | 934 697 664
Section7 | 1090 | 1170 | 1170 | 1170
Section8 | 545 | 925 | 690 658
Section9 | 1043 | 1160 | 1160 | 1160
Section10 | 527 | 916 | 682 652
Sectionl1l | 1003 | 1151 | 1151 1151

Finalement, on rapporte dans le Tableau 5.7 les pertes totales numériques et semi-
empiriques. Les pertes totales semi-empiriques sont calculées en prenant en compte
les pertes de charge au niveau des coudes (Modéle #2 de la Section 5.3.3.1) pour
le calcul du débit, et en utilisant chacune des trois formulations différentes pour le

calcul du moment.
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TABLEAU 5.7 Pertes totales calculées avec les différentes formulations semi-

empiriques pour le calcul du moment, en pourcentages d’erreur de la
perte totale numeérique.

Pertes totales (kW)
Joint | Calcul formule Vu formule Elrod formule Gulich
Num. (1978)a et Ng (1967) (2003)
Al 3,580 3,381 -5,6% | 3,265 —8,8% | 3,249 -9,2%
A2 3,443 3,284 —4,6% | 3,10 -7,9% | 3,154 —8,4%
A5 | 2,958 |2,936 -0,7% | 2,824 —4,5% |2,808 -5,1%
B5 | 3,077 | 3,068 —0,3% | 2,026 —4,9% | 2,907 —5,5%
C4 4,001 4512  12,8% | 4,281 7,0% 4,245 6,1%
CF2 435 369 —152% | 368 —15,4% | 358 —17,7%
CF1 478 406 —15% 404  -15,5% | 392 —-18%
CF5 377 325  —13,8% | 324 —-14,1%| 312 -17,2%
CF10 332 286 —13,9% | 285 —14,2% | 272 -18,1%

5.3.3.3 Prédiction de la cavitation

La méthode de prédiction semi-empirique de la cavitation est décrite & la Section 5.2.3.
Numériquement, on compare simplement la valeur de pression la plus faible dans le
domaine & la pression de vapeur saturante. On a vu avec la CFD que, lorsqu’il y a
cavitation, la pression minimale se trouve au niveau de la vena contracta a I’entrée
du dernier morceau vertical de joint droit. On compare donc dans le Tableau 5.8 les
valeurs numériques et semi-empiriques de la pression minimale & 'entrée du dernier
morceau de joint droit. Ces pressions ont été obtenues en considérant une pression de
100kPa en sortie des géométries d’essai (A1, A2, A5, B5 et C4), et une pression de

310kPa en sortie des géométries de joint de la roue Churchill Falls (CF1, CF2, CF5
et CF10).

On observe que les valeurs numériques de la pression minimale & ’entrée du dernier
morceau de joint droit sont plus faibles que les valeurs semi-empiriques. Ceci s’explique

par le fait que la pression est numériquement plus faible dans la zone de recirculation
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TABLEAU 5.8 Valeurs numériques et semi-empiriques de la pression minimale & Pen-
trée du dernier morceau de joint droit vertical.

P,.in dans le joint (kPa)
Numérique | Semi-empirique
Al 145 240
A2 98 190
A5 72 170
B5 74 170
C4 117 180
CF2 257 480
CF1 415 620
CF5 190 390
CF10 190 390

au niveau de la vena contracta, que dans la vena contracta elle méme, et que le
programme semi-empirique vérifie si la cavitation apparait seulement dans la vena
contracta (voir Section 4.1.4.2.1 pour plus de détails). Si 'on diminue la valeur de
la pression & la sortie du joint, ou que l’on raccourcit le joint, la cavitation sera
prédite avant par le résultat numérique, par rapport au résultat semi-empirique. La
différence entre les pressions numériques et semi-empiriques se situe entre 102kPa et
110kPa pour les géométries d’essai de joints escalier (A1, A2, A5, B5 et C4), et entre
210kPa et 237kPa pour les géométries de joints escalier Churchill Falls (CF1, CF2,
CF5 et CF10). On retrouve le méme ordre de grandeur que pour les joints droits, pour
lesquels la cavitation est prédite entre 200kPa et 400kPa plus t6t numériquement pour

les cas simulés & la Section 4.1.4.2.1 (voir Tableau 4.6).

5.4 Conclusions de la comparaison de la solution semi-empirique a la

CFD

La premiére observation rassurante est que, lorsque l’on classe les joints du plus

efficace au moins efficace, en utilisant les pertes énergétiques totales comme critére
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(voir Tableau 5.7), les résultats semi-empiriques et numériques donnent le méme
classement. Pour les géométries d’essai de joints escalier, le classement du plus efficace
au moins efficace est : A5, B5, A2, Al, C4. Pour les géométries de joints escalier du
prototype de roue Churchill Falls, le classement du plus efficace au moins efficace est :
CF10, CF5, CF2 et CF1. On remarque que, dans les deux cas, c’est le joint avec le

plus de marches qui est le plus efficace.

On a déterminé la formulation des pertes de charge au niveau des coudes qui permet
d’obtenir une perte de fuite semi-empirique la plus proche des résultats numériques.
De plus, on a vu que l'utilisation de la formule Elrod et Ng (1967), pour le calcul du
moment sur les parties horizontales de joint droit, donne des valeurs semi-empiriques
du moment plus proches de la CFD que les autres formulations. Ainsi, le modéle
semi-empirique que I'on retient est celui qui prend en compte les pertes de charge aux
coudes (Modéle #2 de la Section 5.3.3.1) et calcule le cisaillement sur le rotor avec la
formule de Elrod et Ng (1967). Pour évaluer la précision de ce modéle semi-empirique
par rapport au modéle numérique, on compare les écarts obtenus entre les résultats

semi-empiriques et numériques pour les joints escalier et pour les joints droits dans

Tableau 5.9.

TABLEAU 5.9 Intervalles dans lesquels se trouvent les écarts entre les valeurs semi-
empiriques et numériques des pertes énergétiques, pour les joints droits
et les joints escalier testés.

Plage des écarts entre les valeurs semi-emp. et num.
Joints droits Joints escalier
Pertes Modéles d’essai | Modéles Churchill Falls
Fute [13%, 24%] [11%, 4%] 4%, 7%]
frottement [-42%, 1% [-112%, -5%] [-27%, 8%
totales [-21%, 1% [-18%, -6%)] [-16%, 7%

Il faut noter que les calculs sur les joints droits couvrent une plus grande diversité de

joints, avec des jeux, des longueurs et des conditions de fonctionnement variés, ce qui



123

pourrait étre la cause d’écarts plus étalés. Aussi, les calculs sur les joints droits ont
été réalisés sans réservoir en entrée, ce qui explique que la valeur du moment semi-
empirique soit plus faible par rapport a la valeur numérique, la valeur numérique du
moment étant plus importante sans la modélisation du réservoir. Dans ’ensemble, on
observe que les écarts entre la solution semi-empirique et la CFD sont du méme ordre
de grandeur pour les joints escalier que pour les joints droits.

Pour la prédiction de la cavitation, la tendance est la méme pour les joints droits et
les joints escalier : le critére semi-empirique prédit la cavitation plus tard que la CFD,

et les écarts sont de 'ordre de quelques centaines de kPa.

En conclusion, on a vu que le joint le plus efficace énergétiquement (en gras dans le
Tableau 5.7) est bien le méme semi-empiriquement et numériquement. De plus, au
vu des tests réalisés, le modéle semi-empirique mis en place pour les joints escalier se

compare aussi bien a la CFD que le modéle semi-empirique pour les joints droits.
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CHAPITRE 6

APPLICATION 2 : OPTIMISATION GEOMETRIQUE DE JOINTS
DROITS ET DE JOINTS ESCALIER

Aprés la validation du modéle semi-empirique pour les joints escalier, le modéle
CFD est utilisé pour I'optimisation géométrique de joints droits et de joints escalier.
Comme nous I’avons mentionné en introduction, de nombreuses études paramétriques
montrent qu’optimiser la géométrie de joints d’étanchéité hydrauliques permet de ré-

duire significativement les pertes énergétiques.

6.1 Revue bibliographique de ’optimisation géométrique d’un joint

On a trouvé seulement trois articles qui présentent des études pour 'optimisation de
la géométrie d’un joint & I’aide d’algorithmes d’optimisation (on exclue les nombreuses
études paramétriques). On détaille ci-dessous la méthode d’optimisation utilisée dans

chacun.

6.1.1 Algorithmes utilisés pour ’optimisation géométrique d’un joint

Schramm et al. (2004) : Shape optimization of a labyrinth seal applying
the simulated annealing method.

Les auteurs optimisent une géométrie de joint labyrinthe escalier & trois constric-
tions selon deux paramétres : la hauteur h et la position axiale x des marches (voir
Figure 1.1 page 14 pour un schéma de cette géométrie). Les auteurs estiment que
les méthodes a gradients ne permettent pas de trouver un optimum global & leur

probléme, & cause de la présence de minima locaux. Ils implémentent donc, de fa-
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con rudimentaire, comme ils le mentionnent dans l’article, la méthode heuristique
« simulated annealing method » qui permet de trouver des minimums globaux. L’op-
timisation a mis en évidence 'importance de la hauteur de la marche dans un joint
labyrinthe escalier et a permis de limiter le transfert d’énergie cinétique d’une cavité

a la suivante en ajustant ce paramétre.

Asok et al. (2007) : Neural network and CFD-based optimisation of square
cavity and curved cavity static labyrinth seals.

L’algorithme « Artificial neural network optimization » (ANN dans Matlab) est un
algorithme qui déduit « & la maniére de neurones » (analogie avec le fonctionnement
biologique d’un neurone) la solution optimale & partir d’un ensemble de données. Les
résultats trouvés avec I’algorithme sont ensuite vérifiés expérimentalement et a ’aide
de calculs CFD. Les auteurs justifient une telle approche en affirmant qu’il serait dif-
ficile de réaliser une optimisation classique a gradient a cause de plusieurs facteurs :
le rendement d’un joint est contrdlé par de nombreux paramétres géométriques, les
phénoménes de turbulence sont complexes, et la chute de pression ne varie pas li-
néairement avec les paramétres géométriques. Cependant les auteurs trouvent une
limitation & leur méthode : lorsque les géométries testées par ANN s’éloignent trop
des géométries pour lesquelles ils possédent des résultats expérimentaux ou CFD, la
fiabilité se dégrade. Cette méthode nécessite donc toujours des résultats numériques
ou expérimentaux pour pouvoir explorer ’espace de design en dehors du domaine
connu.

Cette méthode mérite notre attention car elle permet une optimisation en ayant
recours & la CFD (ou aux expériences) moins souvent que pour une optimisation
classique. Trouver un processus d’optimisation ayant recours & un autre moyen de
prédiction en plus de la CFD permettrait un gain de temps important. On pour-
rait utiliser le résultat de solutions semi-empiriques, beaucoup moins coiiteuses que
la CFD en temps de calcul, mais & priori moins précises, dans une optimisation a

plusieurs niveaux de fiabilité.
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Aboulaich et al. (2000) : Shape optimization of labyrinth seals.

La résolution des équations de Navier-Stokes est faite par éléments finis et la turbu-
lence n’est pas prise en compte. L’optimisation utilise la méthode « d’optimisation de
forme » . Avec cette méthode, la géométrie du joint labyrinthe est paramétrisée dans
le temps (temps fictif) : chaque point de la géométrie posséde une vitesse et est en
mouvement lors de 'optimisation. Le processus d’optimisation va ainsi déplacer les
points de la frontiére de maniére 4 minimiser le débit. Cette méthode sophistiquée
est loin de ce que I'on veut mettre en ceuvre, car on ne veut optimiser qu’un ou deux

paramétres importants de la géométrie. On ne retient donc pas cette approche.

6.1.2 Analyse critique de la revue bibliographique et approche envisagée

Comme nous 1’avons mentionné dans I'introdution, nous voulons optimiser la géomé-
trie de joints droits et de joints escalier d’'un point de vue énergétique. On cherche
donc a minimiser les pertes totales, somme des pertes de fuite et de frottement. Dans
les références citées a la section précédente, le but des optimisations est seulement de
réduire le débit de fuite et le moment exercé sur le rotor n’est pas pris en compte.
De plus, les géométries que nous voulons optimiser sont plus simples que les géomé-
tries de joints labyrinthe escalier traitées dans les articles mentionnés précédemment.
Cette plus grande simplicité géométrique, et un nombre plus faible de paramétres
géométriques, laissent penser que la chute de pression est plus réguliére dans notre
cas. Par exemple, I'optimisation paramétrique de la longueur d’un joint droit avec
le programme semi-empirique, montre la régularité de la fonction des pertes totales
lorsque ’on fait varier la longueur totale du joint. On peut ainsi envisager ’utilisation

d’un algorithme & gradient.

De plus, comme dans Asok et al. (2007), il serait intéressant de disposer d’un autre

moyen moins coliteux que la CFD pour estimer la performance du joint. Andritz
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VATech nous a fourni un programme implémentant une solution semi-empirique qui
calcule la performance énergétique d’un joint droit, et qui a été adapté au cas des joints
escalier (Chapitre 5). On posséde ainsi une solution semi-empirique pour chaque type
de joint, qui permet d’estimer « instantanément » la performance énergétique d’une
géométrie particuliére. Ces programmes, combinés & la solution CFD qui est plus
précise, devraient permettre de réduire le colit de 'optimisation. Il faudra cependant
bien évaluer les écarts entre les résultats semi-empiriques et numériques, et en tenir

compte lorsque 1’on combine ces deux solutions.

6.2 Optimisation de la longueur d’un joint droit

En reprenant les paramétres géométriques et le point de fonctionnement des joints
droits du prototype de roue Churchill Falls, présentés dans le Tableau 4.5, on cherche
la longueur du joint qui minimise les pertes totales. Par exemple, pour le joint droit
du prototype de roue Churchill Falls de jeu 0,508mm (voir Géométries CF1 et CF2
au Tableau 4.5), la longueur optimale trouvée par le programme est 110mm (valeur
optimale trouvée presque instantanément). On cherche maintenant & déterminer la
longueur optimale pour le résultat numérique. Comme 4 la Section 4.1.4 du Chapitre 4
sur la validation du modéle CFD, le calcul numérique est réalisé avec les conditions
aux limites de pression, en prenant en compte la correction basée sur la vitesse totale
en sortie, et avec le maillage présenté au Tableau 4.5. De plus, on fait des calculs avec
et sans la modélisation du réservoir en entrée pour voir I'influence de la modélisation
du réservoir sur la position du minimum. Comme précédemment, le réservoir modélisé
est du type RSS, et on utilise la méme géométrie et le méme maillage pour ce dernier
(voir Section 4.1.4.1).

Dans un premier temps, on calcule le gradient de la fonction pertes totales, par rapport
a la longueur du joint, en plusieurs points pour encadrer le minimum. On utilisera

ensuite un algorithme d’optimisation 3 gradient pour automatiser le processus de
D
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FIGURE 6.1 Analyse de sensibilité du gradient des pertes totales numériques, par
rapport a la longueur du joint, pour le joint correspondant & la Géométrie
CF1 avec une longueur de 100mm.

recherche de 'optimum.

6.2.1 Encadrement de ’optimum

TABLEAU 6.1 Gradient des pertes totales numériques, par rapport a la longueur du
joint, pour différentes longueurs de joint avec et sans modéliser le ré-
servoir en entrée.

Longueur | Pertes to- | Gradient Pertes to- | Gradient
du  joint | tales avec | avec rés. | tales sans | sans  rés.
(mm) rés. (kW) | (W/mm) | rés. (kW) | (W/mm)
50 518 -840
100 501 -340
150 483 -100 492 -84
175 482 -6 491 3
200 483 124 492 112
225 488 223
250 496 253

On considére les paramétres géométriques des joints CF1 et CF2 du Tableau 4.5, de
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jeu 0,508mm, et on cacule le gradient des pertes totales par rapport a la longueur
du joint, pour plusieurs valeurs de la longueur. Le calcul des valeurs du gradient,
approximé par différences finis & 'ordre 1, nécessite le choix d’un pas de différentiation.
Une analyse de sensibilité de la fonction pertes totales, par rapport a la longueur du
joint, au point de longueur 100mm, donne le graphique de la Figure 6.1. A partir de ce
graphique, on choisit un pas de différentiation de 0.5mm pour le calcul des gradients.
Finalement, les valeurs des gradients pour plusieurs longueurs sont données dans le
Tableau 6.1. La longueur optimale du joint se trouve prés de 175mm, au dessus lorsque
I’on modélise le réservoir en entrée, et en dessous sinon. Ainsi, que ’'on modélise ou
non le réservoir en entrée, on trouve a peu prés la méme longueur optimale. Par
contre, la longueur optimale donnée par la CFD, environ 175mm, est assez différente
de la longueur optimale donnée par le programme semi-empirique, 110mm. De plus,
on remarque que les pertes totales pour les longueurs optimales sont plus importantes
avec la CFD qu’avec le programme semi-empirique (cohérent avec les résultats de la

validation).

Sur les graphiques de la Figure 6.2, on représente les valeurs des pertes de fuite,
de frottement et des pertes totales en fonction de la longueur du joint droit, pour
la solution semi-empirique et le calcul numérique, avec et sans réservoir en entrée.
On note que les pertes de frottement croissent presque linéairement avec la longueur
du joint et les pertes de fuite décroissent avec une courbure plus forte. On observe
sur les graphiques 6.2(b) et 6.2(c) que la longueur correspondant au minimum des
pertes totales, pour le calcul numérique, est bien supérieure & 175mm, longueur pour
laquelle le gradient des pertes totales par rapport a la longueur du joint est négatif

au Tableau 6.1, et inférieure & 200mm, longueur pour laquelle le gradient est positif.
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FIGURE 6.2 Pertes énergétiques pour différentes longueurs du joint Churchill Falls,
avec la solution semi-empirique et le calcul numérique avec et sans réser-

VOIr.
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6.2.2 Automatisation du processus d’optimisation

Comme le montre les graphes de la Figure 6.2, la fonction objective des pertes totales
est réguliére. Un algorithme & gradient devrait donc bien fonctionner pour automatiser
la recherche de la longueur optimale. On choisit d’utiliser ’algorithme d’optimisation
a gradient NLPQL implémenté dans le logiciel commercial iSIGHT (Engineous Soft-
ware), car son efficacité a été démontrée pour 'optimisation d’autres composants
d’une turbine hydraulique dans le cadre de travaux réalisés au laboratoire MAGNU
de ’Ecole Polytechnique de Montréal, entre autres pour Poptimisation de forme de
la pile d’aspirateur. L’algorithme NLPQL résout séquentiellement une approxima-
tion quadratique du probléme réel d’optimisation, en linéarisant les contraintes. Le
Hessien du systéme est approximé a chaque itération en utilisant une méthode quasi-
Newton (voir Vanderplaats (1987) pour plus de détails). On relie CFX11 et iSIGHT
avec des scripts, qui permettent d’utiliser iSIGHT comme une boite noire que 1’on
pourrait remplacer facilement par un autre optimiseur. En particulier, les gradients
sont calculés hors de iSIGHT en utilisant deux évaluations de la fonction objective
(approximation d’ordre 1), et I'on choisit le pas de différentiation indépendemment
de iSIGHT. Toutes les étapes nécessaires au calcul numérique sont aussi automati-
sées. Le maillage parabolique, étudié lors de la validation du modéle CFD, est généré
avec un programme C-+ -+, qui utilise la librairie de modélisation géométrique Pirate
developpé au MAGNU (voir documentation MAGNU (2006)). Ce programme prend
en entrée les paramétres géométriques du joint droit et les paramétres du maillage,
décrits a la Section 2.3.1, et génére un maillage au format Pirate, que ’on conver-
tit ensuite au format CGNS, utilisable par CFX11. Les étapes de pre-traitement, de
lancement du calcul (distribué sur plusieurs processeurs) et de post-traitement sont

aussi gérées automatiquement par des scripts.

L’utilisation de la CFD dans un processus automatisé d’optimisation nécessite la dé-

finition d’un bon critére d’arrét du calcul numérique, pour éviter le bruit numérique.
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Il faut aussi réduire au maximum le temps de calcul, car un processus d’optimisa-
tion nécessite de nombreuses évaluations de la fonction objective. Or, on a vu a la
Section 3.3.4 (voir graphes 3.10 et 3.11) que le calcul avec les conditions aux limites
de pression présente une convergence lente et que le critére d’arrét est difficile a dé-
terminer, puisque le débit n’est pas toujours totalement convergé méme lorsque les
maxima des résidus ont atteint de petites valeurs (quelques 107°) et oscillent.

Pour le critére d’arrét, on spécifiait précédemment un nombre maximal d’itérations
suffisant pour que la convergence du débit soit bonne. Mais le nombre d’itérations
nécessaires a la convergence du débit varie avec la longueur, qui varie lors de ’opti-
misation. Il est donc nécessaire d’utiliser une sous-routine Fortran dans CFX11, qui
mesure la variation relative du débit au cours du calcul, et arréte le calcul lorsque la
valeur du débit est convergée. De plus, on impose le méme nombre d’itérations aux
deux calculs numériques utilisés pour le calcul du gradient, pour obtenir des gradients
plus précis : pour ces géométries trés proches, utiliser le méme nombre d’itérations
permet d’obtenir exactement la méme convergence et ainsi de limiter le bruit numé-
rique.

Comme on 'a vu & la Section 3.3.4, la convergence du calcul peut étre accélérée en
augmentant le pas de temps. L’utilisation d’un pas de temps quatre fois plus grand
que le pas de temps calculé automatiquement par CFX11 (paramétre Time Scale Fac-
tor=4) permet par exemple de réduire le nombre d’itérations requises de 800 a 200
itérations pour le joint droit Churchill Falls de jeu 0,508mm et de longueur 100mm,
et de 1500 & 500 itérations pour celui de jeu 1, 778mm et de longueur 750mm. Dans
ce dernier cas, la durée du calcul CFD, parallélisé sur huit processeurs, sur cette géo-

métrie et avec un maillage composé d’environ 390000 noeuds passe de 3h30 a 1h40.

On utilise la longueur optimale donnée par le programme semi-empirique comme
point de départ de ’optimisation avec la CFD. Finalement, il faut choisir les valeurs
des bornes inférieures et supérieures pour la longueur du joint. Ces bornes doivent

étre suffisamment éloignées du point initial (la longueur optimale semi-empirique)
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pour pouvoir englober le minimum numérique. Mais plus la borne supérieure est
grande, plus la simulation numérique du joint dont la longueur est égale a la borne
supérieure sera longue. Dans les cas que ’on simule, une borne supérieure a trois fois
la valeur de la longueur initiale est suffisante. Si la borne choisie était trop petite, il
suffirait de 'augmenter et de relancer 'optimisation. De plus, en pratique, la borne
supérieure pour la longueur est aussi influencée par les contraintes extérieures, comme

les dimensions de la roue par exemple.

Les résultats de I’optimisation numérique de la longueur du joint, pour les deux valeurs
de jeu 0,508mm et 1, 778mm des joints droits du prototype de roue Churchill Falls,
avec le pas de différentiation 0.5mm pour le calcul des gradients, sont donnés dans
le Tableau 6.2. On ne modélise pas le réservoir car on a vu que cela ne changeait
pas significativement la longueur optimale. On utilise le méme maillage parabolique
qu’a la Section 4.1.4 (voir Tableau 4.5), a la seule différence prés que 'on diminue le
nombre de mailles dans la largeur du joint pour réduire le temps de calcul. On observe
en effet, dans le cas de 'optimisation numérique pour le joint de jeu 0, 508mm, que
l'utilisation d’un plus faible nombre de mailles dans la largeur du jeu (30 au lieu de

100) a peu d’influence sur le résultat et permet de diminuer le temps de calcul.

Les optimisations effectuées, dont les résultats sont donnés au Tableau 6.2, ont fonc-
tionné correctement. Dans tous les cas, moins de 10 évaluations de la fonction objec-
tive ont été nécessaires a l'algorithme pour vérifier le critére d’arrét, en obtenant un
gradient suffisament petit. En réduisant le nombre de mailles dans la largeur et en
parallélisant les calculs sur plusieurs processeurs, ’optimisation prends moins d’une
heure pour le jeu de 0, 508mm et 5h pour le jeu de 1, 778mm. Ces durées sont raison-
nables, sachant que I'utilisateur peut lancer ’optimisation, la laisser tourner et venir
consulter plus tard le résultat, si le processus a bien fonctionné.

Pour le jeu de 0,508mm, la diminution des pertes énergétiques totales numériques

(valeurs données par la CFD) entre le point initial, correspondant & la longueur opti-
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TABLEAU 6.2 Longueur optimale numérique et semi-empirique du joint droit de la
roue Churchill Falls pour deux valeurs différentes de jeu.

Optimum

Performances

Maillages

Jeu=0,508mm

Sol. semi-empirique

Longueur=111mm
Pertes=426kW

Calcul numérique

Longueur=167mm

5 évaluations

30000 a 90000

30 mailles largeur | Pertes—490kW 54min avec 4 proc. | éléments
Calcul numérique Longueur=167mm | 8 évaluations 100000 & 300000
100 mailles largeur | Pertes=491kW 10h avec 4 proc. éléments

Jeu=1,778mm

Sol. semi-empirique

Longueur=270mm
Pertes=1489kW

Calcul numérique
50 mailles largeur

Longueur=760mm
Pertes=1759kW

7 évaluations
5h avec 8 proc.

130000 & 460000
éléments

male semi-empirique, et ’optimum numérique, correspondant & la longueur optimale
pour le résultat CFD, est de 2%. Pour le joint de jeu 1,778mm, "amélioration est
aussi de 2%. On pouvait s’attendre a ces faibles valeurs a la vu des graphiques des
Figures 6.2(c) et 6.2(b), sur lesquels la courbe des pertes totales est trés plane prés

du minimum.

6.3 Optimisation de la longueur d’un joint escalier

On veut mettre en place une optimisation géométrique du joint escalier avec un seul
paramétre : la longueur du joint. Le nombre de marches, le rapport de la largeur et
de la hauteur de marche, le jeu radial et axial et la valeur du rayon sont fixes. Cette
démarche imite la fagon de faire des designers qui dimensionnent les joints escalier : ils
choisissent le nombre de marches qui leur parait le plus adapté a la chute de pression
(plus la chute est grande, plus le nombre de marches choisi est élevé pour réduire

le débit), puis choisissent une longueur de joint. Plusieurs optimisations, avec des
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nombres de marches différents sélectionnés par le designer, pourront étre réalisées.
Comme on I'a fait & la section précédente pour les joints droits, on cherche dans
un premier temps & encadrer 'optimum en utilisant la solution semi-empirique et la
solution numérique.

On considére plusieurs géométries différentes de joint escalier, & partir desquelles on
fait varier la longueur totale pour réduire les pertes énergétiques : le joint escalier CF2
du prototype de roue Churchill Falls (deux marches avec un jeu radial de 0,508mm),
et les joints escaliers A2 et B5, correspondant & des géométries d’essai testées en
laboratoire! (respectivement deux et cinq marches, avec un jeu radial de 0,165mm).
Ces géométries sont décrites dans le Tableau 5.1 & la page 111. Comme dans la
Section 5.3.3, les calculs numériques sont faits en modélisant le réservoir en entrée
(réservoir de type RSS, voir description a la Section 4.1.4.1), avec le maillage décrit

dans le Tableau 5.2, et en utilisant des conditions aux limites de pression.

6.3.1 Encadrement de 'optimum

Dans le but de tester le comportement de la fonction objectif des pertes énergétiques
totales pour un joint escalier, on considére la Géométrie de joint escalier CF2 que ’on
modifie en faisant varier la hauteur totale du joint, tout en gardant le méme rapport de
la hauteur sur la largeur de marche. Sur les graphiques de la Figure 6.3, on représente
les valeurs des pertes de fuite, de frottement et des pertes totales, correspondant a la
solution semi-empirique et au calcul numérique, pour différentes longueurs totales du
joint. On observe la méme tendance générale que pour le joint droit, & la fois pour
le résultat semi-empirique et pour le résultat numérique : les pertes de frottement
augmentent avec la longueur du joint alors que les pertes de fuite décroissent. Mais le
résultat numérique présente une irrégularité : entre les longueurs de 10mm et 20mm,

le débit de fuite diminue lorsque l'on réduit la longueur du joint. Ce phénomeéne

1Rappelons que 1’on ne posséde malheureusement pas les résultats expérimentaux associés 3 ces
géomeétries
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FIGURE 6.3 Evolution des valeurs semi-empiriques et numériques des pertes énergé-
tiques avec la longueur totale du joint, pour le joint escalier CF2 avec
deux marches du prototype de roue Churchill Falls.
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FIGURE 6.4 Champ des vecteurs vitesse dans la plan de symétrie du joint, pour le
joint escalier CF2 de longueur totale 10mm.

peut s’expliquer par le fait que, dans cette zone, le transfert d’énergie cinétique d’un
morceau vertical de joint droit au suivant, diminue brusquement lorsque ’on réduit la
longueur des morceaux horizontaux de joint droit. Comme on le voit sur la Figure 6.4,
I’écoulement ne s’est pas encore redressé horizontalement, qu’il heurte déja la marche
suivante, ce qui ’empéche de s’engouffrer facilement dans la partie verticale suivante.
Ce phénoméne, souvent mentionné dans le cas de joints labyrinthe escalier, réduit le
débit et donc les pertes de fuite.

Les pertes énergétiques totales semi-empiriques et numériques décroissent lorsque
l’on réduit la longueur du joint, méme pour des longueurs trés faibles de joint. On
observe cependant un minimum entre les longueurs 5mm et 10mm. Ce minimum se
devine sur les graphes de la Figure 6.3 et le gradient de la fonction pertes totales,

calculé par différences finies, est bien négatif pour la longueur 7mm, & la fois avec
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le résultat numérique et le résultat semi-empirique. Mais cette longueur optimale
est trés faible en comparaison de la longueur optimale du joint droit correspondant
(méme jeu radial, méme rayon et mémes conditions de fonctionnement), qui vaut
111mm semi-empiriquement, et 167mm numériquement (voir Tableau 6.2 3 la section

précédent).

On observe les mémes tendances avec les Géométries d’essai A2 et B5. Les pertes to-
tales numeériques et semi-empiriques diminuent toujours lorsque 1’on réduit la longueur
totale du joint, méme pour les plus petites longueurs possibles. Dans le Tableau 6.4,
on peut lire les valeurs numériques des pertes totales pour plusieurs longueurs du joint
A2, comprisés entre 2, 5mm et 21, 5mm. Pour comparaison, la longueur optimale pour
le joint droit correspondant (méme jeu radial, méme rayon et mémes conditions de

fonctionnement), donnée par le programme semi-empirique, est 9mm.

Ainsi, pour les cas testés, les pertes totales diminuent toujours lorsque I'on réduit
la longueur du joint escalier, car les pertes de fuite n’augmentent pas assez pour
s’opposer 4 la réduction des pertes de frottement. Par rapport au cas du joint droit,
la présence des marches de 1’escalier limite plus le débit lorsque Pon raccourcit le
joint. Avec une longueur totale aussi faible, le débit, et donc aussi la vitesse dans le
joint escalier, sont importants et le risque de cavitation est grand. On étudie donc

I’apparition de la cavitation dans la section suivante.

6.3.2 Cavitation

Dans toutes les simulations faites sur des joints escalier (au Chapitre 5 et dans ce
chapitre), on observe que la pression minimale se situe soit & la sortie du joint, soit
dans la zone de recirculation au niveau de la vena contracta a ’entrée du dernier
morceau vertical de joint droit. Si la pression minimale se situe a la sortie du joint,

il n’y a pas de risque de cavitation car la turbine est concue pour qu’il n’y ait pas de
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cavitation derriére la roue, zone ot débouche le joint, dans des conditions normales de
fonctionnement. Par contre, si la pression minimale se situe dans le joint, au niveau de
la vena contracta, il faut vérifier que la valeur de la pression minimale est supérieure
a la pression de vapeur (si elle est inférieure, il y cavitation). Numériquement, on
observe bien que les valeurs minimales de pression dans le joint sont de plus en plus
faibles lorsque ’on réduit la longueur totale du joint et que le débit augmente.

Pour le joint escalier CF2 du prototype de roue Churchill Falls, avec une pression
en sortie du joint de 310kPa (valeur utilisée dans I'étude du joint droit de la roue
Churchill Falls, voir Section 4.1.4), on rapporte dans le Tableau 6.3 les valeurs de
la pression minimale, située dans la vena contracta a l’entrée du dernier morceau
vertical de joint droit, pour différentes longueurs totales de joint, comprises entre 8mm
et 100mm. La pression d’évaporation étant de 1,782kPa & 15,6°C, température de
fonctionnement du joint, la cavitation apparait pour des longueurs de joint inférieures
a 50mm. Ainsi, bien que la longueur totale 8mm minimise la fonction des pertes
totales pour cette géométrie de joint escalier (voir section précédente), on ne peut
retenir cette géométrie & cause de la cavitation.

Le Tableau 6.4 donne les valeurs numériques des pertes totales et de la pression de
sortie en dessous de laquelle apparait la cavitation dans le joint (P critique), pour
plusieurs longueurs du joint d’essai A2, comprises entre 2,5mm et 21,5mm. On ne
connait pas la pression de sortie utilisée pour les tests sur la Géométrie A2, mais on
note que pour la longueur totale 5mm la pression minimale en sortie du joint vaut

déja plus d’un tiers de la différence de pression aux bornes du joint.

TABLEAU 6.3 Valeurs minimales de la pression dans le joint, obtenues avec la CFD,
pour différentes longueurs totales du joint escalier CF2.

Longueur (mm) | 8 10 20 |50 | 100
P (KPa) | —235 | —206 | —254 | 8 | 257

On a donc observé, dans les deux cas étudiés, que I'apparition de la cavitation limite la
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TABLEAU 6.4 Valeurs numériques de la perte totale et de la pression de sortie en
dessous de laquelle apparait la cavitation dans le joint, pour plusieurs
longueurs totales du joint escalier A2.

Longueur (mm) 25 | 5 10 21,5
Pertes totales (kW) | 1,99 | 2,46 | 2,81 | 3,38
Psoriie critique (kPa) | 146 | 127 | 79 4

réduction de la longueur du joint, avant que le minimum énergétique ne soit atteint :

la cavitation est donc le phénoméne limitant pour cette optimisation.

6.3.3 Recherche de la longueur totale minimale non cavitante d’un joint

escalier

En absence de minimum énergétique, la géométrie la plus efficace est la moins longue
possible qui permette encore d’éviter la cavitation. L’optimisation de la longueur to-
tale du joint escalier ne consiste plus 4 minimiser la fonction des pertes totales mais a
trouver la longueur du joint pour laquelle 1a pression minimale dans le joint (Py,p) est
égale 4 la pression d’évaporation de 'eau & la température de fonctionnement (P,qp),
en rajoutant un facteur de sécurité au besoin. On cherche donc le zéro de la fonction
Prin — Prap-

Le facteur limitant la réduction de la longueur totale du joint étant la cavitation, sa
prédiction précise devient importante. Comme on I’a vu a la Section 5.3.3.3 dans le
chapitre précédent, le critére de cavitation semi-empirique sous-estime la cavitation
par rapport aux résultats donnés par le calcul numérique, dans le cas des joints esca-
lier. Pour le joint escalier CF2, on compare les critéres semi-empirique et numérique
d’apparition de la cavitation dans le Tableau 6.5, dans le lequel on rapporte les valeurs
numeériques et semi-empiriques de la pression en sortie du joint en dessous de laquelle

la cavitation apparait dans la vena contracta a lentrée du dernier morceau vertical
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de joint droit. On observe les mémes tendances qu’a la Section 5.3.3.3 : la pression
de sortie en dessous de laquelle apparait la cavitation dans le joint est plus grande
numériquement (on peut dire que la cavitation est prédite « avant » numériquement),
et les différences sont comprises entre 200kPa et 400kPa.

La Figure 6.5 représente ’évolution des valeurs semi-empiriques et numériques de la
fonction P — Pygp, pour différentes longueurs totales du joint CF2 et du joint A2.
La valeur de la pression en sortie du joint est 310kPa pour le joint CF2 (conditions
de fonctionnement de la roue Churchill Falls) et 100kPa pour le joint A2 (valeur arbi-
traire). La fonction est assez réguliére et on observe que les courbes semi-empiriques

et numériques présentent la méme pente.

TABLEAU 6.5 Valeurs numériques et semi-empiriques de la pression en sortie du joint
en dessous de laquelle la cavitation apparait dans la vena contracta
a 'entrée du dernier morceau vertical de joint droit, pour différentes
longueurs totales du joint escalier CF2.

Longueur Pioriie critique (kPa)
(mm) Numérique | Semi-empirique
8 047 270
10 608 250
20 566 170
50 304 0
100 57 —170

Ainsi, sur les graphes de la Figure 6.5, on remarque que la courbe semi-empirique de
la fonction P, — Pup semble étre la translaté de la courbe numérique. Ce simple
décalage entre les deux courbes peut étre exploité. Comme le résultat semi-empirique
est obtenu instantanément, I’idée est de recaler la courbe semi-empirique sur la courbe
numérique, en comparant leur valeur en un seul point, puis de chercher le zéro de la
nouvelle courbe semi-empirique ainsi corrigée. L’algorithme utilisé peut étre divisé en

trois étapes :

1. Un calcul numérique et un calcul semi-empirique sont réalisés pour une méme
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FIGURE 6.5 Evolution des valeurs numeériques et semi-empiriques de la fonction
Prin — Pyap, avec la longueur totale du joint escalier, pour les Géométries
CF2 et A2.
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longueur de joint. On calcule la différence entre les deux valeurs, numériques
et semi-empiriques, de la fonction P;, — Py, obtenues. Cette différence est
ensuite utilisée pour corriger le résultat semi-empirique et le recaller sur la

solution numeérique.

2. On cherche la longueur totale du joint correspondant au zéro de la nouvelle
fonction P — Pyep semi-empirique corrigée, prenant en compte la différence
calculée a ’étape précédente. On utilise une simple dichotomie, le calcul semi-
empirique étant trés rapide.

3. On peut reprendre ’étape 1 avec la longueur déterminée a I’étape précédente,

pour améliorer la précision de I'estimation.

L’algorithme décrit ci-dessus est automatisé. Comme pour 'optimisation de la lon-
gueur d’un joint droit, les étapes du calcul CFD sont gérées automatiquement par
des scripts bash, et les calculs semi-empiriques et la dichotomie par des fonctions
Fortran. L’algorithme global est géré par des scripts bash. Les trois principaux para-
métres a régler avant de lancer I’algorithme sont : la longueur initiale du joint escalier,
les bornes sur la longueur et le nombre de calculs numériques que 'on veut réaliser
(nombre de fois que les étapes 1 et 2 de Palgorithme décrit ci-dessus sont exécutées).
Bien sur, il faut aussi préciser les caractéristiques géométriques du joint et son point
de fonctionnement, ainsi que les paramétres de la simulation numérique (critére d’ar-
rét, nombre de processeurs pour la parallélisation du calcul...). Les paramétres du
maillage peuvent étre choisis par I'utilisateur, ou calculés automatiquement, par ana-
logie avec la solution analytique pour un écoulement turbulent sur une plaque plane,

de maniére & avoir & priori des y+ inférieurs a 2.

La recherche de la longueur minimale non cavitante, avec 1’algorithme présenté ci-
dessus, a été réalisée pour la Géomeétrie de joint escalier CF2 du prototype de roue
Churchill Falls, et la Géométrie d’essai A2. On présente les résultats dans le Ta-

bleau 6.6. Chaque ligne donne le résultat associé a une « passe » de P’algorithme (les
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TABLEAU 6.6 Résultats de la recherche de la longueur minimale non cavitante d’un
joint escalier, pour les Géométries A2 et CF2.

Géométrie | Linitiate | Pmin P semi- | Correction) Lyinqe | Pertes to-
de base (mm) | num. emp. (kPa) | (kPa) (mm) | tales num.
(kPa) (kW)
A2
1" passe 21,5 94 201 -107 5,0 3,74
2¢™€ passe 5,0 -16 110 -126 7,2 2,35
3¢™¢ passe 7,2 -5 128 -133 8,1 2,71
CF2
1¢" passe 100 259 487 -228 33,9 462
2°"¢ passe | 33,9 -116 236 -352 60,6 382
3™ passe | 60,6 88 360 -271 40,9 419

étapes 1 et 2). Dans les deux cas, on a réalisé trois « passes », soit trois calculs nu-
meériques. La longueur initiale utilisée pour la Géométrie A2 (21, 5mm) correspond a
la longueur de la géométrie d’essai qui nous a été fournie. Pour la Géométrie CF2, on
choisit 100mm comme longueur de départ, la longueur optimale semi-empirique pour
le joint droit associé a cette géométrie étant 111mm.

Dans le tableau des résultats, on voit que la pression numérique minimale (P, num.)
se rapproche bien de zéro pour les trois calculs CFD successifs. De maniére a obtenir
un résultat encore plus précis, on fait une interpollation linéaire avec les deux der-
niéres valeurs numériques de la pression minimale, de maniére & trouver la longueur
totale du joint telle que P,;, num.= P,,,. On obtient 8, 5mm pour la Géométrie A2
et 49, 3mm pour la Géométrie CF2. On observe sur les graphiques de la Figure 6.5
que ces valeurs sont proches du croisement des courbes représentant la quantité nu-
mérique P, — Pyqp avec 'axe des abscisses. Le temps nécessaire a l’algorithme pour
s’exécuter, correspondant i peu prés 4 la durée des trois calculs CFD, est 50 mi-
nutes pour la Géométrie A2, les calculs ayant été parallélisés sur 4 processeurs, et
2 heures pour la Géométrie CF2, les calculs ayant été parallélisés sur 8 processeurs

(processeurs AMD Opteron 246 de fréquence 2GHz). De plus, ’amélioration de la
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performance énergétique des joints escalier est plus importante que pour les joints
droits. Les pertes énergétiques totales numériques ont diminuées d’environ 25% pour
la Géométrie A2 et 15% pour la Géométrie CF2, entre le joint de longueur initiale et

le joint de longueur finale.
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CONCLUSION

Chez AndritzVATech, les joints hydrauliques avaient été étudiés seulement & aide
d’études expérimentales et de solutions semi-empiriques, et la CFD n’avait jamais
été utilisée pour le calcul d’écoulements dans des jeux aussi petits que ceux que ’on
trouve dans les joints hydrauliques (moins de lmm). L’utilisation de la CFD dans ce
travail est donc une contribution nouvelle & ’étude des joints pour Andritz VATech. Le
modéle CFD choisi (choix d'un modéle de turbulence bas Reynolds RANS en particu-
lier) est un compromis entre précision de 1’estimation des performances énergétiques
du joint, et rapidité du temps de calcul, pour que la CFD puisse étre intégrée dans
le processus de conception d’une roue de turbine, et plus particuliérement dans un
processus d’optimisation géométrique du joint. Le modéle CFD a été validé a ’aide
de résultats expérimentaux, pour estimer la précision des résultats numériques. Lors
de la validation, on a été confronté au probléme de la disparité d’échelle entre le joint
lui méme et les réservoirs présents aux extrémités du joint. Différentes facons de mo-
déliser les réservoirs, ainsi que différentes formulations analytiques estimant les pertes
de charge dans les réservoirs ont été analysées et comparées. Finalement, la modéli-
sation des réservoirs a été abandonnée et des estimations analytiques des pertes de
charge en entrée et en sortie du joint ont été utilisées. La formulation et P'utilisation
d’une estimation analytique prenant en compte la vitesse totale moyenne du fluide a
la sortie du joint a permis d’obtenir des résultats numériques proches des résultats
expérimentaux et semi-empiriques. Le logiciel Ansys CFX11 a permis d’imposer des
conditions aux limites de débit ou de pression, en prenant en compte les pertes de
charge analytiques en entrée et en sortie du joint. La convergence est plus lente avec
les conditions aux limites de pression, mais le temps de calcul total reste acceptable

pour l'utilisation de la CFD dans un processus d’optimisation.

Les écarts entre les résultats numériques, obtenus avec le modéle CFD selectionné, et
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les résultats expérimentaux sur cing géométries différentes de joints droits, vont jus-
qu’a 20% pour le coefficient de débit et jusqu’a 50% pour le moment exercé sur le rotor.
La comparaison des coeflicients de débit pour deux géométries de joints labyrinthe
donne également des erreurs entre 10% et 30%. Ces erreurs sont importantes, mais
on observe que les résultats numériques pour le débit sont généralement aussi proches
ou plus proches des résultats expérimentaux, que les résultats des programmes semi-
empiriques pour les joints droits et les joints labyrinthe utilisés chez AndritzVATech,
programmes pourtant corrélés a un grand nombre de résultats expérimentaux. Pour
le moment, les résultats de la CFD sont inférieurs aux valeurs expérimentales dans le
cas des joints droits (cohérent avec le fait que I’on ne modélise pas la rugosité), et ils
sont, plus précis que les valeurs données par le programme semi-empirique. Les erreurs
importantes obtenues pourraient étre réduites en utilisant une meilleure estimation
de la perte de charge dans les réservoirs en amont et en aval du joint, et en modélisant
de facon adéquate la rugosité. Cependant des effets dynamiques, ou une excentricité
non contrdllée, pourraient aussi étre la cause d’une incertitude importante sur les

mesures expérimentales.

Pour accélérer les processus d’optimisation, on a combiné la CFD avec des solutions
semi-empiriques, dont le coiit est négligeable par rapport a la CFD. Une solution
semi-empirique pour les joints escalier a donc été développée en s’inspirant de la
solution semi-empirique existante pour les joints droits, et a été validée & 'aide de la
CFED. Au vu des tests réalisés, cette solution semi-empirique pour les joints escalier

est aussi précise par rapport au résultat CFD que celle pour les joints droits.

L’application finale est la mise en place de processus d’optimisation géométrique des
joints droits et escalier, la fonction & minimiser étant la perte énergétique totale dans
le joint. Dans les deux cas, on ne choisit qu’un seul paramétre pour l'optimisation :
la longueur totale du joint.

Pour le joint droit, les pertes totales présentent une évolution réguliére en fonction de
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la longueur totale du joint, ce qui permet d’utiliser I’algorithme & gradient NLPQL
implémenté dans le logiciel commercial Isight. La durée du processus d’optimisation
pour deux géométries différentes testées, respectivement 54 minutes et 5 heures, est
acceptable car le processus est totalement automatisé : 'utilisateur n’a qu’a lan-
cer optimisation, aprés avoir réglé tous les paramétres, et I’exécution se fait sans
son intervention. La diminution des pertes énergétiques totales numériques (valeurs
données par la CFD) entre le point initial, correspondant 4 la longueur optimale semi-
empirique, et 'optimum numérique, est seulement de 2% dans les deux cas.

Pour les joints escalier, on observe que, soit la fonction des pertes totales ne présente
pas de minimum, méme pour les plus pefites longueurs possibles, soit le minimum
correspond & une longueur trés faible pour laquelle il y a cavitation dans le joint. La
problématique de 'optimisation est donc changée : on cherche la longueur minimale
pour laquelle le joint ne cavite pas. Le processus d’optimisation que I’on met en place
a recours i la CFD seulement pour recaler les résultats semi-empiriques, et permet
d’obtenir un résultat précis (proche du zéro) en ayant recours a peu de calculs nu-
mériques : on a fait seulement trois calculs CFD dans les deux cas tests réalisés, et
la durée totale du processus d’optimisation le plus long est seulement de 2 heures,
en parallélisant le calcul sur 8 processeurs de 2 GHz. Finalement, on note que la
diminution des pertes totales, qui dépend du point initial utilisé, est beaucoup plus
significative que dans le cas des joints droits. L’optimisation a permis de diminuer les

pertes totaltes numériques de 25% et 15% pour les deux cas testeés.

Travaux futurs

Afin d’améliorer la précision du modéle CFD pour la prédiction des performances
énergétiques d’un joint hydraulique et la prédiction de la cavitation, plusieurs travaux
pourraient étre entrepris, en plus de ceux présentés ici. Le premier serait de modéliser

la rugosité des parois. La rugosité pour le modéle de turbulence & bas Reynolds £ —w
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n’est pas implémentée dans CEFX11, mais une telle implémentation est réalisable
(Wilcox (1999)). Si aucun autre solveur commercial ne posséde cette option, une
solution serait d’utiliser le solveur numérique open-source OpenFOAM, adapté a la
résolution des équations de Naviers-Stokes, et d'y implémenter la rugosité. Ce solveur
numérique, qui propose de nombreux modules appliqués & la mécanique des fluides
(modéles de turbulence par exemple), est en effet de plus en plus utilisé dans le
domaine des turbines hydrauliques?. Dans le code C+-+ de ce solveur, 1’utilisation de
conventions et notations proches des appellations utilisées en mécanique devrait en
faciliter la compréhension.

Un autre travail, qui permettrait de mieux connaitre la précision du modéle CFD
et des solutions semi-empiriques, serait une étude expérimentale. Nous avons déja
mentionné que nous ne possédons pas de résultats expérimentaux pour les joints
escalier. Une campagne d’essai sur des joints escalier permettrait de valider le modéle
CFD et la solution semi-empirique sur ces géométries. L’étude expérimentale de la
cavitation permettrait également de valider les prédictions obtenues avec la CFD.
En ce qui concerne la perte de charge en amont et en aval du joint, on a considéré
des élargissements et rétrécissements brusques dans ce travail. Or il semble que les
designers de joints chez Andritz VATech utilisent parfois d’autres types d’entrée. Il
serait peut étre intéressant de les modéliser et voir I'influence de ce choix sur la fuite

dans le joint.

Les processus d’optimisation développés lors de ce travail pourraient étre intégrés a
I’ensemble du processus de design d’une roue. De plus, en fonction des besoins des
designers, d’autres paramétres géométriques, autre que la longueur totale du joint,
pourraient étre ajoutés. Finalement, et idéalement, un processus d’optimisation plus
global de la géométrie des joints pourrait étre développé. Il prendrait en compte le

colt de fabrication de chaque type de joint, et serait capable de déterminer quel est

2chez HydroQuébec, au Department of Applied Mechanics at Chalmers University of Technology,
ou encore au MAGNU
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le type de joint le plus adapté, ainsi que ses caractéristiques géométriques, pour une

roue et une plage de fonctionnement données.
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ANNEXE 1

Perte de charge dans une conduite présentant un élargissement brusque.

@Z L—pl

>U1

v2

________________________________

FI1GURE 1.1 Schématisation de ’écoulement dans un élargissement brusque.

Lorsqu’on considére deux conduites de sections différentes reliées entre elles, il y a
un élargissement brusque de la section au passage de I'une a lautre (figure I1.1).
L’expérience montre que I’écoulement décolle de la paroi a I’entrée de ’élargissement.
Dans la région décollée il y a formation de tourbillons et ce processus induit une perte
de charge. Lorsqu’on considére un écoulement seulement axial, un simple bilan de
masse et de quantité de mouvement sur un volume de contréle judicieusement choisi
permet de calculer cette perte de charge en utilisant I'hypothése que la pression
sur la section A; — A; adjacente A la région décollée est égale & p; (cette
hypothése s’appuie sur des observations expérimentales). Le volume de controle choisi

pour 'analyse est en pointillé sur la figure I.1.

Bilan de masse entre les sections 1 et 2 :

m = pAl’Ul = pAg’Ug (I].)
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Si on désigne par F}, la projection de la force qu’exerce la paroi du conduit sur le fluide
en écoulement entre les sections 1 et 2, le bilan de quantité de mouvement projeté

sur ’axe x nous donne :
F, = m(vy — v1) + pads — p1As (1.2)

D’autre part la force qu’exerce la paroi sur le fluide, projetée suivant z se réduit &
la somme de pression qui s’exercent sur la section Ay — A;. En utilisant I’hypothése

u’on a faite sur la pression au niveau de cette paroi, on en déduit que :
bl

En combinant les deux relations précédentes on obtient finalement :
p1(Az — Ay) = m(vy — 1) +pads — pr1As (1.4)

soit :

(p1 — p2)As = m(ve — v1) (L5)
En substituant : m = pAsv,, on obtient finalement :

1’—1;—@ = v3(vs — 1) (L6)

La perte de charge entre les section 1 et 2 est, par unité de masse de fluide :

v? V2
=B+ (2, %

g - () (L7)

Et finalement en substituant 1.6 dans 1.7 on élimine la pression et on obtient la perte
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de charge usuelle :

o= Ay (1L.9)

Lorsque le rapport A;/A; est trés petit, c’est a dire lorsque le conduit 1 débouche sur
un conduit de trés grande section, la perte de charge vaut e, = v3/2 : toute 'énergie

cinétique du fluide avant sa sortie est dissipée.

L’analyse précédente, extraite de Candel (1990), a été faite pour un écoulement seule-
ment axial et la vitesse n’avait qu’une seule composante. On reprend maintenant
I’analyse en prenant en compte une vitesse tangentielle, dans le direction perpendi-
culaire a la figure. On utilise 'indice = pour la direction axiale et I'indice z pour la
direction perpendiculaire.

Le bilan de masse et le bilan de quantité de mouvement selon 'axe x (équation 1.1 et
L.5) restent inchangés et donc ’équation 1.6 reste valable en prenant soin de préciser
que les vitesses impliquées dans cette relation représentent la composante axiale de

la vitesse. Avec les nouvelles notations ’équation 1.6 devient :

P1— P2
p

= ’sz(’vmg — 'Uml) (19)

La nouvelle perte de charge entre les sections 1 et 2 est :

v v v v
ev:(ﬂ+il+_zl)_(%+i2+—zz) (1.10)

Au final en combinant 1.9 et 1.10 on élimine la pression et on obtient la relation :

2 A 2 2
Uzl 1\2 V31 Vi
4 (2 - =2 1.11

En considérant que le conduit 1 débouche sur un conduit de trés grande section

( % = 0) et en rajoutant '’hypothése que la vitesse tangentielle est nulle au niveau de
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la section 2 (v,5 = 0) on obtient finalement la perte de charge :

zl
v = — + = -— 1.12



