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Introduction  3 

 

Le secteur des transports n’a cessé de prendre de l’importance ces dernières années, de 
part la croissance continue des trafics de voyageurs et de marchandises mais aussi de part 
l’allongement des distances parcourues. Il est fortement responsable de l’accroissement de la 
consommation d’énergie en France, ainsi que des émissions de polluants et de gaz à effet de 
serre. La part de la consommation d’énergie du secteur des transports est aujourd’hui de 29 % 
contre seulement 13 % en 1960 et sa consommation a quasiment doublé depuis 1973.  

Cette forte hausse des transports s’accompagne d’une inquiétude accrue pour 
l’environnement. Depuis de nombreuses années, des projets et des accords internationaux ont 
vu le jour pour lutter contre les changements climatiques. Le protocole de Kyoto en 1997 est 
un des plus importants instruments mis en œuvre visant à réduire les émissions de gaz 
carbonique. Ce gaz provient essentiellement de la combustion des énergies fossiles. On ne 
peut alors s’empêcher de dénoncer le transport routier qui est de loin le transport qui émet le 
plus de gaz carbonique (93,5 %) et qui consomme le plus d’énergie (81 % de l’énergie 
consommée par tous les modes de transport). 

Le transport ferroviaire, quant à lui, présente une efficacité énergétique deux à trois 
fois supérieure à celle du mode routier, tant pour les déplacements de voyageurs que pour le 
transport du fret. Ainsi, il assure, toutes distances confondues, environ 8 % des déplacements 
de voyageurs et environ 16 % des transports de fret, tout en consommant moins de 4 % de 
l’énergie utilisée par les transports en France.  

En dépit de ses atouts, le transport ferroviaire n’est pas dénué de nuisances 
environnementales et son développement croissant, lié à l’augmentation du nombre de 
voyageurs et des performances, s’accompagne de préoccupations environnementales. Ainsi, 
les nouveaux produits doivent être plus compétitifs tout en tenant compte du développement 
durable : de la diminution des coûts énergétiques, des masses de matière première et de 
l’assurance de recyclabilité. 

 
 C’est dans ce contexte que s’est créé en 2002 le CNRT (Centres Nationaux de 
Recherche Technologique) FUTURELEC dans la région Nord – Pas-de-Calais. Celui-ci a en 
effet pour but de développer des activités de recherche technologique en collaboration entre 
les laboratoires de recherche et des industriels autour du thème des réseaux et des machines 
électriques du futur.  
 Le travail présenté dans ce mémoire s’intéresse plus particulièrement aux machines 
électriques à faible impact environnemental et est le fruit d’une collaboration étroite entre 
Alstom Transport (Ornans), le Laboratoire d’Electrotechnique et d’Electronique de Puissance 
(L2EP, équipe COSME, Ecole Centrale de Lille) et le Laboratoire de Mécanique et 
d’Energétique (LME, Université de Valenciennes et du Hainaut-Cambrésis).  

Cette thèse a pour objectif principal de mettre en avant une méthodologie de 
conception en se basant sur une machine électrique dédiée à la traction ferroviaire. 

 
La conception optimale de machines électriques en respect avec le développement 

durable impose de tenir compte simultanément d’un grand nombre de phénomènes physiques 
que ce soit en termes de performances attendues ou en termes de contraintes à respecter. 
L’optimum électromagnétique seul est bien souvent un non sens thermique et inversement, 
sans parler du bruit et des vibrations émises. 
 Ce travail a donc pour but de développer un modèle multi-physique d’une machine 
asynchrone dédiée à la traction ferroviaire. Plusieurs types de modélisations sont possibles 
(Figure 1) : les méthodes analytiques, les méthodes semi-analytiques du type réseaux de 
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perméances ou circuit à constantes localisées et les méthodes numériques, comme celle des 
éléments finis ou des volumes finis. 
 Le modèle multi-physique doit répondre à certains critères dans son utilisation et dans 
sa rapidité d’exécution. On cherche alors à obtenir un bon compromis entre rapidité, précision 
et malléabilité. L’approche numérique, bien que plus précise que les autres approches, est 
difficilement exploitable lorsqu’il s’agit d’études couplées et de conception optimale. Nous 
nous dirigeons donc vers un modèle multi-physique analytique ou semi-analytique. 
Néanmoins, on pourra avoir recours à l’approche numérique dans des études préliminaires 
afin d’établir ce modèle multi-physique. 
 

 
 

Figure 1 Approches possibles de modélisation de machines électriques 
 
 
 Le modèle multi-physique est en fait composé de plusieurs modèles interagissant entre 
eux. Chacun de ces modèles utilise des approches analytiques ou semi-analytiques, et est 
destiné à représenter un phénomène physique particulier. Ainsi, le modèle multi-physique 
peut se décomposer en cinq modèles (Figure 2). 

Les phénomènes électromagnétiques sont évidemment la base du fonctionnement d’un 
moteur asynchrone et leur modélisation représente un modèle à part entière. Celui-ci est 
complété par un modèle de pertes dont le but est de calculer les pertes d’origine 
électromagnétique au sein du moteur. À ceux-ci, viennent s’ajouter un modèle mécanique 
vibratoire et un modèle acoustique fournissant le bruit rayonné de la machine, ainsi qu’un 
modèle aérothermique permettant de déterminer la cartographie de températures du moteur. 
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Figure 2 Composition du modèle multi-physique 

 
 

 Ainsi, ce document se présente sous la forme de cinq chapitres. 
 

 Le premier chapitre est consacré aux généralités sur les phénomènes physiques mis en 
jeu dans cette étude. Un intérêt particulier est porté à la modélisation des pertes 
électromagnétiques et des transferts de chaleur au sein des machines électriques. 
 

 Le deuxième chapitre s’intéresse à une étude numérique aérothermique dont le 
principal but est d’aider la création du modèle aérothermique. L’analyse des écoulements et 
des transferts de chaleur par convection au sein du moteur permet d’alimenter le modèle 
multi-physique. 
 

 Le troisième chapitre se concentre sur le modèle multi-physique. Ainsi, les différents 
modèles le constituant sont présentés. En particulier, les développements du modèle de pertes 
et du modèle aérothermique sont détaillés. 
 

 Le quatrième chapitre présente des résultats expérimentaux réalisés sur une machine 
asynchrone de traction. L’analyse de ceux-ci permet de dégager certaines tendances. Les 
résultats du modèle multi-physique sont alors comparés avec ces essais expérimentaux. 
 

 Le cinquième chapitre est consacré à l’influence des incertitudes. Certaines 
modifications sont testées dans le but d’évaluer l’impact sur les tendances et les niveaux de 
températures d’une éventuelle erreur d’estimation de certains paramètres. Ces modifications 
concernent l’intérieur et l’extérieur de la machine. 
 

Finalement, une conclusion générale de ces travaux est présentée et les perspectives 
sont abordées. 
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1. Introduction 
 

La conception multi-physique des moteurs électriques de traction ferroviaire est une 
problématique relativement récente. De nombreux phénomènes interagissent dans ces 
moteurs : électrique, magnétique, mécanique, vibro-acoustique, aérothermique, etc… Par 
exemple, le type d’alimentation électrique (sinusoïdale ou par onduleur) modifie les pertes 
électromagnétiques et leurs répartitions. Par conséquent, le champ de températures dans la 
machine est modifié. Certaines combinaisons des nombres d’encoches au stator et au rotor 
peuvent également avoir des conséquences importantes au niveau du bruit électromagnétique 
produit par la machine. 

Nous nous intéresserons dans ce premier chapitre uniquement aux aspects 
électromagnétiques et aérothermiques. L’interaction entre ces phénomènes sera détaillée dans 
le Chapitre 3 consacré au modèle multi-physique. Nous verrons donc dans un premier temps 
le fonctionnement général d’une machine asynchrone et les types de pertes pouvant s’y 
produire. Nous nous intéresserons en particulier aux pertes fer et à leurs modélisations.  

Puis, nous analyserons les transferts de chaleur dans les moteurs électriques. Les 
échanges convectifs seront étudiés en détail dans les différentes parties des moteurs, 
notamment l’entrefer, les canaux rotoriques et les espaces frontaux. 
 

2. Les pertes dans les machines asynchrones 

2.1.  Présentation des machines asynchrones 
 

Actuellement, les machines électriques les plus fabriquées sont les machines 
asynchrones. Une machine asynchrone est une machine à induction, c’est-à-dire à courant 
alternatif. Elle est la plus répandue du fait de sa facilité de mise en œuvre, de son faible 
encombrement, de son bon rendement et de sa bonne fiabilité. Elle a également l’avantage 
d’être moins coûteuse à la fabrication et d’être robuste. On peut cependant remarquer que 
l’utilisation des machines synchrones à aimants se renforce, principalement grâce à la baisse 
des coûts des aimants. 

Les machines asynchrones sont d’ores et déjà présentes dans de nombreuses 
applications, aussi bien domestiques qu’industrielles. Elles sont également très présentes dans 
le transport ferroviaire. Ainsi, les machines asynchrones équipent toutes les catégories de 
véhicules : des tramways, aux locomotives et aux TGV. 
 

2.1.1. Constitution et processus de fabrication 

 
Une machine asynchrone (Figure 1) se compose de deux éléments principaux : 
- le stator (partie fixe) est constitué de tôles magnétiques empilées portant des 

enroulements, 
- le rotor (partie tournante) est également constitué de tôles magnétiques empilées sur 

l’arbre portant des conducteurs en court-circuit. Ces conducteurs peuvent se présenter 
sous différentes formes. 

A cela, viennent s’ajouter les organes mécaniques permettant la rotation de la partie mobile et 
le bon maintien des pièces. 
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Figure 1 Constitution d’une machine asynchrone 
 

Les différents types de machines asynchrones ne se distinguent que par le rotor. Le 
stator garde la même constitution : il est constitué d’un enroulement bobiné réparti dans les 
encoches du circuit magnétique, qui est constitué d’un empilage de tôles. Le matériau de ces 
tôles peut varier selon le type d’application et de performances demandées. Il peut s’agir de 
fer doux ou encore de tôles à grains orientés ou enrichies en silicium [AFE-07]. 

Il existe deux types de rotor. Leur différence réside en la nature des conducteurs.  
Le rotor peut comporter un enroulement bobiné. Ce type de rotor a le désavantage 

d’être relativement coûteux. 
Les conducteurs peuvent être constitués de barres conductrices régulièrement réparties 

entre deux couronnes métalliques formant les extrémités, le tout rappelant la forme d’une 
cage d’écureuil (Figure 2). Les barres sont faites généralement en cuivre, en bronze ou en 
aluminium. Ce type de rotor est plus aisé à construire que le rotor bobiné. Il est également 
moins coûteux, ce qui explique qu’il équipe la grande majorité des moteurs asynchrones. Il 
existe quelques variantes de cette cage d’écureuil. On peut citer par exemple les rotors à 
encoches profondes. Le principe de la cage rotorique est également utilisé mais les barres sont 
cette fois-ci très plates et s’enfoncent profondément dans le circuit magnétique. Cette 
configuration permet d’améliorer les performances du moteur au démarrage pour une 
alimentation à fréquence fixe. 
 

 
 
 

Figure 2 Cage d’écureuil (Source : www.windpower.org) 
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Le processus global de fabrication est illustré en Figure 3. Ce processus nécessite 
encore aujourd’hui des interventions manuelles. Ainsi, l’enrubannage du bobinage statorique 
de plusieurs couches d’isolants et l’imprégnation de ceux-ci s’effectuent manuellement. La 
mise en place du bobinage statorique, et parfois même de la cage rotorique, s’effectue 
également manuellement. 
 

 
 

Figure 3 Processus de fabrication des machines asynchrones [AÏT-05] 
 

2.1.2. Principe de fonctionnement 

 
Les enroulements du stator sont reliés au réseau électrique. Il peut s’agir, selon la 

constitution de la machine, d’un réseau monophasé ou polyphasé (généralement triphasé). Les 
courants statoriques créent un champ magnétique tournant dans le stator. Ce champ tourne à 
la même fréquence que les courants statoriques, c’est-à-dire à la fréquence f de l’alimentation 
électrique. La vitesse du champ tournant est alors appelée vitesse de synchronisme, notée Ns 
(en tr/min). 

p

f
Ns

⋅= 60
 (1) 

p est le nombre de paires de pôles de la machine. 
 

L’enroulement au rotor est alors soumis à des variations du champ magnétique. Une 
force électromotrice induite apparaît et permet, par sa variation, le développement de courants 
de Foucault dans les conducteurs rotoriques qui sont en court-circuit. Ces courants rotoriques 
produisent une force de Laplace qui tend à s’opposer à la cause qui lui a donnée naissance 
(Loi de Lenz). Le rotor se met alors à tourner pour s’opposer à la variation du champ 
magnétique et tente donc de le suivre. 

De part sa nature même, le champ magnétique rotorique ne peut exister que si la 
vitesse de rotation du rotor est plus faible que la vitesse du champ tournant. En effet, si les 
champs statorique et rotorique avaient la même vitesse, les courants induits au rotor 
s’annuleraient, de même que le couple qu’ils produisent et la machine ne serait plus entraînée. 
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On dit alors que le rotor « glisse » par rapport au stator. Cette différence de vitesse est appelée 
glissement (noté g) et est exprimée sous forme de pourcentage de la vitesse de synchronisme. 

s

s

N

NN
g

−=  (2) 

avec N la vitesse de rotation de la machine. 
 

2.1.3. Moteur étudié  

 
Le travail de thèse s’est concentré sur un moteur asynchrone de traction ferroviaire. Ce 

moteur spécifique fait partie de la gamme de moteurs de traction asynchrones EMO 
d’ALSTOM TRANSPORT. Cette gamme représente 90 % de leurs ventes.  
 

Le moteur étudié spécifiquement dans ce travail est déjà commercialisé pour des 
applications du type métros ou automotrices légères. Il s’agit d’un moteur à cage. Sa 
puissance nominale est de 210 kW pour une vitesse de 2200 tr.min-1, un couple de 911 Nm et 
un rendement de 95,4 %. Le moteur est alimenté par un onduleur de tension triphasé et peut 
atteindre la vitesse maximale de 4500 tr.min-1. 
 

Ce moteur a la particularité d’être fermé et auto-ventilé. Autrement dit, les flasques 
referment complètement le moteur, emprisonnant ainsi l’air intérieur. Cet air n’est jamais 
renouvelé et n’a donc aucun contact avec l’air extérieur. Cette situation est la plus pénalisante 
du point de vue du refroidissement du moteur. 

Afin de permettre une circulation de l’air au sein même de la machine, un brasseur est 
monté sur l’arbre du rotor et le rotor est lui-même percé d’un ensemble de canaux. Enfin, un 
ventilateur est également monté sur l’arbre mais cette fois-ci à l’extérieur du moteur. Il permet 
une circulation de l’air frais dans des canaux percés au stator. L’air circulant dans ces canaux 
est de l’air venant de l’extérieur et n’a donc pas de contact avec l’air interne emprisonné. 

Un schéma de principe du moteur étudié dans ce travail est présenté en Figure 4. 
 
 

 
 

Figure 4 Constitution du moteur étudié dans cette thèse 
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2.2.  Pertes existantes 
 

Les moteurs asynchrones sont le siège de nombreuses pertes. La Figure 5 présente les 
transferts de puissance dans une machine asynchrone. 

Bien que celles-ci aient de nombreuses origines dans un moteur électrique, elles 
peuvent être classées en trois grandes catégories : les pertes mécaniques, les pertes dans les 
conducteurs (les pertes par effet Joule) et les pertes dans le circuit magnétique (les pertes fer). 

 
 

 
Figure 5 Transferts de puissance dans une machine asynchrone 

 
 

Nous allons voir ci-après les caractéristiques des pertes au sein de la machine en listant 
de manière détaillée les différents types de pertes existantes. Cette liste ne prétend pas être 
exhaustive mais elle rend compte de la diversité et de la complexité de l’origine de ces pertes. 
Puis, nous présenterons les différents aspects de la modélisation (paragraphe 2.3). 
 

2.2.1. Les pertes mécaniques 

 
Les pertes mécaniques prennent en compte tous les frottements dus à la rotation de la 

partie tournante de la machine. Elles apparaissent sous forme d’échauffement ou d’énergie 
cinétique fournie au fluide. Elles sont de multiples natures : 
- les pertes mécaniques provoquées par frottement dans les paliers ou dans les roulements, 
- les pertes aérodynamiques dues au frottement de l’air, en particulier au niveau de 

l’entrefer, 
- les pertes par ventilation nécessaires pour permettre la circulation de l’air. 
 

2.2.2. Les pertes par effet Joule 

 
Les pertes par effet Joule se situent au niveau des conducteurs. Les pertes 

« normales » sont proportionnelles à la résistance et au carré de l’intensité. Cette résistance 
dépend de la température et de la répartition de l’intensité dans le conducteur. A ces pertes 
classiques, viennent s’ajouter des pertes supplémentaires. 

- Lorsque le courant est à fréquence élevée, la densité de courant dans une section 
droite du conducteur n’est plus uniforme : le flux propre du conducteur rejette le courant vers 
la périphérie de celui-ci. Sa résistance se réduit alors à celle d’une couronne d’épaisseur de 
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peau. La résistance et l’inductance augmentent, ce qui entraîne une augmentation des pertes 
Joule pour un même courant transporté. C’est ce qu’on appelle l’effet pelliculaire ou effet de 
peau. 

- Il existe des pertes Joule supplémentaires dues au champ principal dans l’encoche 
(effet Field, etc...). Plusieurs flux apparaissent dans une encoche : le flux principal (entre le 
pôle et les parois de l’encoche) et les flux de fuite d’encoches (entre les parois de l’encoches / 
entre le fond et les parois de l’encoche). La présence de ces flux modifient la distribution 
résultante de la densité de courant (en grandeur et en phase) et provoquent une augmentation 
de la résistance du conducteur et donc des pertes dissipées dans celui-ci. Ces pertes 
supplémentaires dépendent de la forme et de la taille du conducteur ainsi que de la variation 
de l’intensité du champ dans l’espace de l’encoche. 
Des pertes supplémentaires apparaissent de la même manière aux niveaux des têtes de bobine 
lorsque le courant n’est pas réparti uniformément dans la section du conducteur. Les flux de 
fuite sont alors beaucoup plus complexes et difficiles à évaluer. 

- Certaines pertes supplémentaires sont liées aux harmoniques d’espace dues aux 
discontinuités géométriques des machines. La force magnétomotrice diffère d’une sinusoïdale 
de part le nombre fini de phases et le nombre fini d’encoches par phase. Cet écart d’allure 
engendre un flux différentiel de phase qui crée des pertes supplémentaires pouvant être non 
négligeable pour des rotors à cage. Cela génère également un flux différentiel d’encoche 
(appelé aussi zigzag). 
L’inclinaison des encoches et le contact entre les barres et la tôle peuvent avoir un effet 
important sur les pertes, notamment à travers la création de courants inter-barres. 
 

2.2.3. Les pertes fer 

 
Les pertes fer se situent dans les parties magnétiques du moteur. On distingue deux 

composantes principales : les pertes par hystérésis et les pertes par courant de Foucault. Ces 
deux types de pertes apparaissent dans les différentes parties du circuit magnétique et n’y sont 
pas réparties uniformément.  
 

Les pertes par hystérésis représentent, transformées en chaleur, la puissance 
nécessaire à l’aimantation cyclique alternative du fer. Elles sont directement liées à 
l’évolution irréversible de la structure cristalline du matériau constituant les tôles. En effet, 
l’organisation de la matière en domaine de Weiss se modifie sous l’effet de variation en 
intensité et/ou en direction du champ magnétique. Les pertes engendrées sont proportionnelles 
à l’air du cycle d’hystérésis, au nombre de cycles d’aimantation et sont indépendantes de 
l’épaisseur de la tôle. 
 

Les pertes par courant de Foucault sont dues à la création de forces 
électromagnétiques induites dans le fer due à l’aimantation cyclique alternative. Ces forces 
donnent naissance à des courants qui se forment dans la masse du fer dans des plans normaux 
à la direction du flux. Afin de minimiser ces pertes dans les tôles, on choisit des tôles minces, 
isolées les unes des autres (généralement par un traitement surfacique) dont les plans sont 
disposés parallèlement aux lignes d’induction. 
 

A ces deux types de pertes viennent s’ajouter des pertes fer supplémentaires d’origines 
diverses. 

- Aux fréquences élevées (dues aux harmoniques de denture par exemple), le champ 
pénètre moins profondément dans la section des tôles. Cela confine alors le champ au 
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voisinage de la surface de la tôle et le réduit considérablement en son centre. C’est ce qu’on 
appelle l’effet pelliculaire. L’induction n’étant plus uniformément répartie sur l’épaisseur de 
la tôle, les pertes fer augmentent. 

- Il existe des pertes supplémentaires d’extrémités, souvent négligées, qui affectent les 
matériaux magnétiques aux extrémités du paquet de tôles. Ces parties sont baignées par les 
flux de fuite des têtes de bobines statoriques (et éventuellement rotoriques), cela crée des 
pertes par courant de Foucault supplémentaires. 

- Les discontinuités géométriques de la machine créent des pertes supplémentaires 
dues aux harmoniques d’espace. 
Les pertes par pulsation du flux apparaissent dans les machines possédant des encoches 
ouvertes. Elles sont générées par les variations de perméance d’entrefer induisant des 
variations locales d’induction à la surface d’une denture par son déplacement vis-à-vis d’une 
autre denture. Ces pertes se développent dans un faible volume du fer. 
De plus, comme pour les pertes Joule supplémentaires, l’écart entre l’allure de la force 
magnétomotrice et celle d’une sinusoïdale engendre un flux différentiel d’encoche, ou flux de 
fuite zigzag, provocant des pertes supplémentaires. 
- Certaines pertes peuvent être dues aux harmoniques de temps, en particulier si l’alimentation 
n’est plus sinusoïdale. Le champ principal n’est donc plus sinusoïdal et des boucles mineures 
peuvent apparaître dans le cycle d’hystérésis, augmentant ainsi les pertes fer. 
 
 Les paragraphes précédents mettent en avant la diversité et la complexité de l’origine 
des trois types de pertes présentes dans une machine asynchrone. De ce fait, encore 
actuellement, les pertes fer sont particulièrement difficiles à modéliser. C’est pourquoi le 
paragraphe suivant se concentre sur ce dernier type de pertes. Deux approches y sont 
distingués : les modèles numériques ou analytiques. 
 

2.3.  Modélisation des pertes fer 
 

2.3.1. Modèles numériques 

 
Les modèles numériques les plus souvent rencontrés dans le domaine du génie 

électrique sont des modèles basés sur des considérations physiques. On peut citer entre autres 
les modèles de Jiles-Atherton, de Preisach, de Pry et Bean, et, plus récemment un modèle 
appelé Loss Surface. Seuls les modèles de Preisach-Néel et Loss Surface sont détaillés ci-
dessous. 
 
� Modèle de Preisach-Néel 
 

La théorie de Preisach [PRE-35], reprise par Néel, est fondée sur une représentation 
graphique des phénomènes d’hystérésis. Le matériau ferromagnétique est considéré comme 
un ensemble d’éléments infiniment petits, ou dipôles, dont le cycle d’hystérésis 
(magnétisation M en fonction du champ H) est rectangulaire (Figure 6).  

Ce cycle est caractérisé par MS qui est la magnétisation macroscopique à saturation du 
matériau. De plus, sa largeur est définie par les paramètres Ha et Hb. Les valeurs de ces 
derniers paramètres varient d’un élément à l’autre.  

 
En considérant l’ensemble des éléments, c’est-à-dire l’ensemble des couples (Ha, Hb), 

seul le demi-plan Ha ≥ Hb correspond à des cycles réels, car l’énergie associée est une perte. 
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De plus, les valeurs sont bornées par les valeurs du champ à saturation Hs et -Hs. Finalement, 
l’ensemble des couples (Ha, Hb) se situe à l’intérieur du triangle ABCABCABCABC de la Figure 7. 

 

 
Figure 6 Cycle d’hystérésis d’un élément élémentaire de Preisach 

 
Dans l’état démagnétisé, le matériau peut être considéré comme ayant autant de 

dipôles dans l’état positif que dans l’état négatif. A l’application d’un champ magnétique, les 
éléments vont se magnétiser positivement ou négativement. L’évolution de l’aimantation du 
matériau résulte alors du changement d’état d’aimantation des dipôles élémentaires. 
 

 
Figure 7 Domaine d’évolution des couples (Ha, Hb) – état démagnétisé 

 
Le matériau peut donc être caractérisé par une fonction notée j(Ha, Hb), ou distribution 

de Preisach-Néel. ( ) baba dHdHHHj ⋅⋅,  représente alors la probabilité de trouver un élément 
dont le cycle rectangulaire a ses valeurs caractéristiques comprises entre Ha et Ha + dHa d’une 
part, Hb et Hb + dHb d’autre part. 

Ainsi, pour une variation quelconque ∆H de H, la variation de la magnétisation M 
associée par unité de volume est donnée par :  

( )∫∫ ⋅⋅=∆
S

babaS dHdHHHjMM ,2  (3) 

avec S la surface correspondant à cette variation de H. 
La connaissance de cette distribution de Preisach-Néel est suffisante pour déterminer 

le comportement du matériau ferromagnétique. L’évolution de l’induction s’obtient par la 
formule classique : 

( )MHBB ∆+∆⋅+= 01 µ  (4) 

 
Une fois le champ et l’induction connus localement, les pertes peuvent être calculées 

avec les expressions intégrales générales suivantes. 

H 

M 

MS 

- MS 

Hb Ha 

Ha 

Hb 

Hs 

- Hs 

Ha = Hb 

AAAA    

CCCC    

BBBB    

0 

+ + + + + + + + +  
+ + + + + + + +  
+ + + + + + + 

+ + + + +  
+ + +  

+  

- 
- - 

- - - - 
- - - - - - 

- - - - - - - 
- - - - - 

- - - 
- - 

 



Chapitre 1 – Analyse bibliographique  17 

Les pertes par hystérésis pour un volume V se mettent sous la forme :  

∫ ∫ ⋅






 ⋅=
V

hyst dVdBHP
τ
1

 (5) 

avec τ la période de l’onde d’excitation. 
Les pertes par courants de Foucault prennent la forme :  

∫ ∫ ⋅⋅⋅=
τ

ρ
τ

0

21

V

cf dtdVJP  (6) 

avec J la densité locale de courant et ρ la résistivité locale. 
 

Ce modèle de Preisach-Néel a l’avantage de ne nécessiter que de données 
expérimentales facilement accessibles. Il a ainsi été repris et modifié à de nombreuses reprises 
dans la littérature. On peut citer, par exemple, Lee et ses co-auteurs [LEE-99]  qui ont utilisé 
ce modèle de manière couplée avec des simulations en éléments finis afin d’étudier le 
fonctionnement d’une machine synchrone à aimant permanent alimenté par MLI. 

Cependant, le modèle de Preisach-Néel comporte un inconvénient majeur qui est de ne 
pas prendre en compte le temps et ainsi de ne donner qu’une représentation quasi-statique de 
l’évolution du matériau. En effet, il prend en compte l’amplitude de variation du champ mais 
pas la vitesse de celle-ci. 

Une amélioration de ce modèle a alors été proposée par Allano [ALL-87] . Celle-ci 
réside dans le couplage du modèle de Preisach-Néel avec un modèle dynamique. On ne 
considère plus, dans le modèle statique, le champ magnétique externe Hext mais un champ 
interne Hint pour la détermination de la variation d’aimantation. 

dt

dB
HH exti α−=  (7) 

α est le coefficient de proportionnalité. Celui-ci peut être aisément déterminé 
expérimentalement en comparant les cycles statiques et dynamiques pour un échantillon 
donné. Cette méthode est malheureusement pas utilisable de manière générale. En effet le 
coefficient α n’est pas un invariant caractéristique du matériau. 
 
� Modèle Loss Surface (LS) 
 

La modélisation proposée par Cester [CES-96] est différente du modèle détaillé 
précédemment au sens ou celle-ci considère la tôle à l’échelle macroscopique et non 
microscopique comme pour le modèle de Preisach-Néel. 
 

La méthode proposée [CES-96] s’effectue en deux étapes. Tout d’abord, on résout les 
équations de Maxwell en deux dimensions par une méthode Eléments Finis. Ainsi on obtient 
pour chaque élément de maillage l’induction B(t). 

Puis, on reconstruit à partir de cette donnée le cycle d’hystérésis subi par cet élément 
de maillage. La méthode d’estimation consiste à donner une valeur du champ en surface H(t) 
en fonction de l’induction moyenne B(t) et de sa dérivée. 

La fonction 








dt

dB
BH , est entièrement déterminée expérimentalement, grâce à un 

grand nombre de mesures effectuées sur cadre Epstein.  
 
Connaissant les valeurs instantanées de B(t) et de dB(t)/dt, on détermine une valeur de 

H(t). On peut alors reconstruire sur une période un cycle d’hystérésis et on estime les pertes 
fer a posteriori en intégrant le produit H.dB.  Cette méthode permet donc d’obtenir localement 
les pertes fer. 
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L’amélioration apportée par Chevalier [CHE-99] consiste à séparer la représentation 

de H(B,dB/dt) en deux contributions : une statique Hstat et une dynamique Hdyn. 








+=








dt

dB
BHBH

dt

dB
BH dynstat ,)(,  (8) 

 
La contribution statique correspond au comportement dans le cas où dB/dt est nul. 

C’est un modèle empirique simple, moins précis que des modèles du type Preisach, mais 
pouvant s’exprimer sous forme analytique. L’auteur propose de scinder le champ Hstat en deux 
contributions, l’une réversible Hrev et l’autre irréversible Hirr . La partie réversible est 
identifiée à la courbe anhystérétique du matériau. Pour la partie irréversible, il faut introduire 
l’histoire du matériau pour pouvoir différencier le comportement en fonction des événements 
passés.  

Pour définir la représentation analytique de la surface Hdyn, celle-ci est projetée dans 
une série de plans de coupe à B = cst. Puis, dans chaque plan de coupe, une expression 
analytique est déterminée pour Hdyn(dB/dt). Enfin, une synthèse de ces différentes fonctions 
permet d’obtenir une formulation unique pour toute la surface. 
 

Ce modèle est alors capable de représenter l’ensemble du comportement dynamique 
de la tôle même en présence de cycles mineurs. Son calcul analytique a posteriori des pertes 
permet des calculs rapides. Cette méthode de calcul est insérée dans un module associé au 
logiciel Eléments Finis Flux2D©. 
 

2.3.2. Modèles analytiques 

 
Deux approches se distinguent dans les modèles analytiques pour représenter les 

pertes fer. Tout d’abord, de nombreux auteurs se basent sur la formulation classique de 
Steinmetz et l’adapte à leur cas d’étude. Depuis quelques années, certains auteurs adoptent 
des formulations analytiques plus complexes faisant intervenir la dérivée de l’induction dans 
le temps. 
 
� Formules dérivées de la représentation de Steinmetz 
 

La formulation analytique la plus classique a été établie par Steinmetz (1865-1923). 
Ainsi on définit les pertes massiques par hystérésis (W/kg) en onde sinusoïdale pour un 
matériau homogène, isotrope et à champ uniforme, de la manière suivante : 

2
maxBfKp Hhyst ⋅⋅=  (9) 

    où  KH est le coefficient de pertes par hystérésis, spécifique du matériau,  
 Bmax est l’induction maximale (T) à la fréquence f (Hz). 
Avec les mêmes hypothèses, on peut définir la formule suivante pour calculer les pertes 
massiques par courant de Foucault (en W/kg) : 

( )2maxBfeKp Fcf ⋅⋅⋅=  (10) 

avec e l’épaisseur de la tôle (m), f la fréquence de l’induction (Hz), et KF le coefficient 
caractéristique de la tôle. 
 

L’application directe de ces deux relations conduit à une forte sous-estimation des 
pertes. En effet, elles ne permettent pas de prendre en compte certains phénomènes tels que, 
par exemple, la non uniformité du champ notamment les champs elliptiques présents par 
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exemple dans la culasse et de l’emplacement où l’on souhaite calculer les pertes. De 
nombreux auteurs ont modifié cette relation pour pouvoir prendre en compte ces divers effets. 
En particulier, de nombreux auteurs ont ajouté un troisième terme concernant les pertes fer 
supplémentaires. Ainsi, on peut exprimer les pertes fer totales en trois termes (formulation de 
Bertotti) :  

5.15.1
sup ²² BfkBfkfBkpppp ae

n
hcfhystfer ++=++=  (11) 

physt, pcf et psup correspondent respectivement aux pertes massiques par hystérésis, par courant 
de Foucault et supplémentaires.  
 

Liwschitz a rappelé dans [LIW -55] quelques formulations analytiques de forme 
similaire à la formulation de Steinmetz pour certaines pertes supplémentaires.  
Les deux formulations suivantes prennent en compte l’influence de l’effet pelliculaire : 
- pour les pertes par hystérésis :  

22
max 10−⋅⋅⋅⋅= hhhyst fBfp σ  (12) 

où  
ζζ
ζζζ

coscosh

sinsinh

2 −
−=hf  (13) 

- pour les pertes par courant de Foucault :  
( ) 22

max 10⋅⋅⋅⋅⋅= cftcfcf fBfsp σ  (14) 

avec : σcf est une constante du matériau, 
st est l’épaisseur de tôle (m), 

fcf est le facteur de réaction 
ζζ
ζζ

ζ coscosh

sinsinh3

−
−=cff  (15), 

ζ épaisseur réduite de tôle (en m-1) : ζ=α.st et ρ
µπα fr

710
2=  (16) 

 
Pour les machines asynchrones en particulier, les pertes par pulsation de flux dans les 

dents apparaissent lorsque le rotor et le stator possèdent des encoches ouvertes, elles sont 
alors présentes dans chacune des parties du fait des encoches de l’autre. Les pertes moyennes 
totales par pulsation de flux sont, par exemple, dans le rotor (indice 1) :  

( ) 1

2

21 60
36
1

2
1

Z
c
putwpu mnBZsP σ=  (17) 

Avec : σw  le coefficient des pertes par pulsation de flux,  
st  l’épaisseur de la tôle, 
Z2  le nombre d’encoches du stator (indice 2 dans l’exemple), 
n  la vitesse de rotation, 
Bpu

c  la valeur crête de la pulsation de flux, 
mZ1  la masse des dents du rotor (indice 1). 

 
Ferreira et al [FER-00] ont étudiés des moteurs asynchrones non vrillés. Leur méthode 

pour le calcul des pertes fer se décompose en trois étapes : la caractérisation et séparation des 
pertes, la détermination de la distribution de l’induction avec sa variation temporelle et enfin, 
le calcul des pertes avec cette distribution. Cette procédure a été appliquée à une machine 
asynchrone de 18,4 kW. Un logiciel d’Eléments Finis a été utilisé pour obtenir l’induction. 

Les auteurs ont limité leur étude en admettant une forme d’onde sinusoïdale pour 
l’induction d’amplitude Bm. Ils limitent alors leur expression des pertes fer par la formulation 
classique suivante du type Steinmetz : 
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5.1
sup ² mamemhcfhystfer BkBkBkpppp ++=++= α  (18) 

Les différents coefficients sont obtenus expérimentalement sur un cadre d’Epstein. Les 
pertes par hystérésis sont calculées pour une très faible fréquence (f < 5 Hz), et le reste des 
paramètres pour une fréquence de 50 Hz. 
Les résultats suivants sont obtenus :   kh = 1,68.10-2, α = 1,67, ke = 6,30.10-3 et ka = 2,43 10-3. 

Les auteurs ont validé expérimentalement leur formulation lors d’un seul essai à vide. 
Ils ont obtenu une surestimation des pertes de 5 % par rapport à la mesure. 

Les auteurs ont calculé avec leur formule analytique les pertes fer pour deux 
ouvertures d’encoches statoriques de 2 et 3 mm. L’induction dans l’entrefer, et donc les pertes 
fer, diminue avec la réduction d’ouverture d’encoche statorique. 
 

La formule classique basée sur la décomposition en trois termes peut fournir de bons 
résultats mais ne paraît pas suffisamment générale, en particulier en ce qui concerne son 
application en hautes fréquences. En effet, la formulation de base ne fait aucune distinction 
entre le cycle d’hystérésis dynamique et le statique. Celle-ci a été prise en compte par Chen et 
al. [YCH-02]  en modifiant l’expression précédente : 

5.15.1² ²² BfkBfkfBkp ae
cBbBa

hfer ++= ++  (19) 

Le terme (a+bB+cB²) représente la différence entre les cycles dynamique et statique, sachant 
que a, b et c varient tous trois avec la fréquence.  

 
Chun et al. [CHU-02] ont également proposé une méthode simple pour considérer un 

onduleur MLI et les effets de peau au stator. Ils ont validé leurs résultats numériquement par 
les Eléments Finis. Une compensation de la conductivité du stator est proposée. Les pertes 
volumiques (en W/m3) par courant de Foucault s’expriment donc de la manière suivante pour 
une tôle : 

( )2
_ 24

1

² mcfv cwB
n

p ⋅






= σ
  (20) 

avec : c l’épaisseur totale de l’empilement de tôles, 
w la vitesse de rotation angulaire, 
Bm l’induction maximale, 

²ne

σσ =  la conductivité compensée (n étant le nombre de tôles empilées). 

Remarque : le champ magnétique et l’induction sont considérés parallèles aux tôles. 
 

Reinert et al. [REI-01]  ont modifié la relation classique de Steinmetz afin de pouvoir 
appliquer des ondes non sinusoïdales. Ils ont donc établi la relation suivante pour les pertes 
volumiques par hystérésis : 

reqcmv ffBCp ⋅⋅⋅= −1αβ  (21) 

  avec Cm, α et β sont des constantes (1 < α < 3 et 2 < β < 3), 
Bc est l’induction crête, 

fr est la fréquence répétée (le cycle d’aimantation est répété avec la période 
r

r f
T

1= ), 

feq est la fréquence équivalente de l’onde d’induction non sinusoïdale.  
Cette dernière est déterminée par la formule suivante où  ∆B = Bmax - Bmin : 

dt
dt

dB

B
f

T

eq

2

0
22

2
∫ 









⋅∆
=

π
  (22) 
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Leur formulation a montré un bon accord avec les expériences pour une onde 
triangulaire. Malheureusement, elle n’est valable que pour une plage de fréquence donnée. 
 
� Formules utilisant la dérivée de l’induction dans le temps 
 

Deng [DEN-99] a proposé des formulations analytiques pour un moteur brushless à 
aimants permanents et les a validé expérimentalement (moins de 6% d’erreur pour des essais 
à vide). Il part de la forme générale suivante des pertes fer massiques, qui incluent les effets 
des harmoniques, et l’adapte pour les deux principales parties de la machine : la culasse et les 
dents statoriques. 

( )
5,1

4
3

2

sup
2

2_

22 rmsrms

e
mhchtotalesfer dt

dBk

dt

dBk
fBkkp 







+






+=
ππ

α  (23) 

avec  kch le terme de Lavers [LAV-78] ,  
kh, ke et ksup les coefficients de pertes par hystérésis, par courant de Foucault et 
supplémentaires respectivement. 

 
Dans les dents statoriques, l’induction peut avoir des formes différentes selon les 

valeurs de l’arc effectif de la dent αtt et de la région interpolaire (π – βm) où βm est la largeur 
d’un pôle, comme on peut le voir sur la Figure 8. 

αtt se définit par l’expression suivante : 
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πα  (24) 

avec : p le nombre de pôles, s le nombre d’encoches, k0 le coefficient de Carter, b0 l’ouverture 
d’encoche et Di le diamètre intérieur du stator. 
 

 
Figure 8 Formes de l’induction dans une dent statorique [DEN-99] 

 
� Si mtt βπα −≤  

Le temps nécessaire à l’induction pour passer de 0 à sa valeur maximale est : 
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∫   (25) 

  
avec Btm l’induction maximale dans la dent. 
On obtient alors pour les pertes par courant de Foucault et pour les pertes supplémentaires :  

αtt-(π - βm) 

Dent 

Aimant 

αtt 

αtt 

π - βm 

π - βm 

Btm Btm Btm 

- Btm - Btm - Btm 
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� Si mtt βπα −> , 

 
L’auteur procède de la même manière que précédemment pour déterminer la dérivée 

de l’induction. Il aboutit alors aux relations suivantes pour les pertes par courant de Foucault 
et pour les pertes supplémentaires : 
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Dans la culasse statorique, l’auteur utilise la même démarche que précédemment. La 

forme de l’induction en cet endroit est présentée sur la Figure 9. Bym correspond à l’induction 
maximale dans la culasse. 

 

 
Figure 9 Formes de l’induction dans la culasse statorique [DEN-99] 

 
L’auteur aboutit alors aux expressions suivantes pour les pertes par courant de 

Foucault et pour les pertes supplémentaires : 
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 (30). 

 
Les expressions précédentes sont valables sans vrillage. L’auteur propose une simple 

modification basée sur la forme de l’induction dans les dents avec vrillage présentée en Figure 
10. L’auteur propose donc de remplacer αtt dans les expressions précédentes par αtt+σt. 

 

 
Figure 10 Correction pour la prise en compte du vrillage [DEN-99] 
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De nombreux auteurs [ALB-04]  ont suivi une démarche similaire à [DEN-99]. On 

peut citer par exemple Mi et al. [MI-03]  qui ont étudié les pertes fer dans un moteur 
synchrone à aimant permanent. Les pertes fer totales dans leur étude sont décomposées en 2 
parties : les pertes par hystérésis et les pertes par courant de Foucault. Les pertes volumiques 
par hystérésis (en W/m3) sont calculées avec une formulation du type Steinmetz : 

βBwkp shhystv ⋅⋅=_  avec β compris entre 1,8 et 2,2. 

En ce qui concerne les pertes volumiques par courant de Foucault, les auteurs utilisent 
la formulation suivante :  

∫ 






=
T

e
cfv dt

dt

dB

T

k
p

2

_
2

 (31) 

L’induction B est séparée en deux composantes : radiale et tangentielle. Celles-ci sont 
fournies par un logiciel d’Eléments Finis. Les auteurs distinguent alors deux parties dans le 
fer statorique (les dents et la culasse) pour lesquelles ils établissent un modèle simplifié. 
 

Dans les dents statoriques, l’induction est supposée uniforme, dirigée radialement 
dans chaque dent et pulsant. On obtient alors une évolution classique de l’induction en 
fonction du rapport distance/pas de pôles, à savoir une induction nulle, suivi d’une période de 
changement avec comportement linéaire, puis un plateau. 

Remarque : Le changement de la longueur de l’aimant ne change ni l’induction 
maximale atteinte dans la dent, ni la pente de l’allure de l’induction dans la dent. Mais quand 
l’espace entre deux aimants est moins grand que l’espace d’un pas d’encoche, la pente de 
l’induction dans la dent augmente. En dehors de ce cas particulier, les pertes restent à peu près 
constantes. 

Sous ces hypothèses, les auteurs en déduisent la formulation suivante : 

t

B

dt

dB th

∆
=  (32) avec 

mq

T
t

1

2
=∆  (33) 

∆t est le temps nécessaire pour qu’un aimant traverse un pas dentaire (pour un moteur à 
aimants permanents à m phases et q encoches par phase de pôle). 

Le changement de l’induction se produit 4 fois lors d’une période T. Alors l’induction 
moyenne par courant de Foucault dans une dent peut s’exprimer : 

( ) ( )22
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_ ²
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avec  ws  la fréquence angulaire,  

ke  la constante des pertes par courant de Foucault, 
kc  le facteur de correction pour tenir compte des pertes induites par la composante 

longitudinale de l’induction (celle-ci devenant négligeable au centre de la dent 
mais étant d’amplitude comparable à la composante normale aux pieds et à la 
surface des dents), 

kq  le facteur de correction pour tenir en compte de la géométrie du moteur (ce facteur 
est fonction du pas d’encoche, de l’épaisseur de l’aimant et de la longueur de 
l’entrefer). 

 
Dans la culasse statorique, la composante longitudinale de l’induction est presque 

sinusoïdale alors que la composante radiale a une forme similaire à l’induction dans les dents. 
A partir de ces observations, les auteurs établissent un modèle de pertes par courant de 
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Foucault dans la culasse induit par les deux composantes. Les auteurs aboutissent à 
l’expression suivante des pertes volumiques : 

22
_ ²

81
csrecfv Bwkkp

πα
=  (35) 

avec : - Le recouvrement de l’aimant : ( ) pr

wm

π
α

2
=  (36) 

où wm est la largeur de l’aimant, p le périmètre et r le rayon. 

- Le temps pour qu’un aimant passe un point de la culasse : 
ss

m

wrw

pw
t

απ==∆
2

 

- Le taux de changement de l’induction sur ∆t : 
απ

cscc Bw

t

B

dt

dB 22 =
∆

=  

- Le facteur de correction kr pour prendre en compte les pertes induites par la 
composante normale de l’induction, pertes implicitement ignorées par l’utilisation de 
l’induction longitudinale. Ce facteur de correction dépend de la géométrie du moteur :  

     
2
2

2

27

8
1

λαq

dk
k yq

r +=   avec : dy l’épaisseur de la culasse 

     λ2 projeté du pas d’encoche au milieu du stator 
 
Les auteurs obtiennent finalement les pertes fer totales par la formulation suivante : 
 

( ) ( ) culasseehystculassvcfculassevdentshystdentsvcfdentsv VppVppP ⋅++⋅+= ____  (37) 

 
Les auteurs ont validé leur démarche et leurs formulations par comparaison avec des 

résultats obtenus par Eléments Finis (moins de 8 % d’erreur), et par comparaison avec des 
résultats expérimentaux (autour de 5% d’erreur). 

 
Lin et al. [LIN-04]  ont développé un modèle dérivé de la représentation de Steinmetz 

afin de l’implémenter dans un logiciel Eléments Finis transitoire pour des calculs bi- et tri- 
dimensionnels. Le modèle est basé sur le concept d’un cycle équivalent elliptique (Figure 11). 
Celui-ci possède la même surface que le cycle d’hystérésis original. 

 

 
 

Figure 11 Définition du cycle équivalent elliptique [LIN-04] 
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L’ellipse est décrite de la manière suivante : 





⋅=
⋅=

)cos(

)sin(

θ
θ

mirr

m

HH

BB
 (38) 

Le modèle est alors capable de prendre en compte les effets des cycles mineurs et 
permet de prédire les pertes par hystérésis instantanées avec une bonne précision. Il est 
également capable de considérer à la fois les champs tournant et pulsant. 

Les formulations pour les valeurs instantanées des pertes sont les suivantes : 

- pour les pertes par hystérésis : 
dt

dB
Htp irrhyst ⋅=)(  (39) où )cos(

1 θ
π mhirr BkH ⋅⋅=  (40) 

- pour les pertes par courants de Foucault : 
2
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1
)( 







⋅=
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ktp ccf π

 (41) 

- pour les pertes supplémentaires : 
5,1

sup
1

)(
dt

dB
k

C
tp e

e

⋅=  (42) 

avec kh, kc et ke les constantes liées au matériau dans l’expression de Steinmetz,  
 Ce une constante sans dimension égale à 8,76. 
 
 

Zhu et al. [ZHU-98]  ont mis en place des formulations analytiques pour les pertes fer 
qui permettent de prendre en compte l’allure de l’induction (elliptique ou tournant). Ils ont 
montré l’intérêt de leur étude en observant que l’induction dans un moteur à aimant 
permanent n’était vraiment purement alternatif que dans le milieu de la dent. 

Les pertes fer ne sont considérées qu’au stator et sont décomposées en trois termes 
(pertes par hystérésis, pertes par courant de Foucault et pertes supplémentaires) dont les 
expressions sont les suivantes : 
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où : 
Bkmin est la kième harmonique de l’induction sur le petit axe de l’ellipse (Figure 12), 
Bkmaj est la kième harmonique de l’induction sur le grand axe de l’ellipse (Figure 12), 

kmaj

k
Bk B

BR min=  est le rapport des axes de la kième harmonique de l’induction, 

n
kmajhahk kfBCP =   correspond aux pertes par hystérésis alternatives obtenues par la loi classique 

de Steinmetz, 
Ch, Ce et Car sont les coefficients « classiques » de la formule de Steinmetz, 
Br et Bθ sont les composantes radiale et tangentielle, respectivement, de l’induction, et 
Prhk  correspond aux pertes par hystérésis rotationnelles et sont exprimées comme ceci : 
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avec les paramètres suivants : a (en J/kg), 
b et c deux paramètres adimensionnels, 
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      s tel que : 
22

1
11

cbM

M
s

s +
−−=   

où H
B

M −=
0µ

et Ms est la magnétisation saturante (en T) 

Les auteurs ont validé expérimentalement leurs formulations analytiques pour des 
essais à vide sur un moteur à aimant permanent de faible puissance (13% d’erreur à 1200 
tr/min). 
 

 
Figure 12 Allure de l’induction purement alternative (a) et rotationnelle (b) [ZHU-98] 

 
 
Hernandez-Aramburo et al. [HER-03] ont utilisé un code Elément Finis pour analyser 

les pertes, et en particulier les pertes fer, dans un moteur asynchrone de faible puissance 
(2,1 kW).  

Le calcul des pertes fer est basé sur la décomposition en trois termes. Les équations 
suivantes sont utilisées par le code d’élément finis pour calculer les pertes volumiques. 
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avec :  ∆Bi  amplitude du ième cycle mineur (T), 
N nombre de cycle mineur, 
T période de la forme d’onde (s),   
k1hyst constante linéaire de perte hystérétique,  
k2hyst constante exponentielle de perte hystérétique,  
k3hyst constante des cycles mineurs de perte hystérétique, 
ksup constante des pertes supplémentaires, 
σ conductivité des tôles (S.m-1), 
δ épaisseur des tôles (m). 
 
Le terme entre parenthèse dans l’expression des pertes par hystérésis correspond au 

facteur de correction de Lavers [LAV-78]  : il permet de prendre en compte les pertes 
hystérétiques produites par les cycles mineurs que peut contenir la courbe B-H. Ces cycles 

Bkmaj 
Bkmin 

Grand axe Petit axe 

B radial B radial 

B tangentiel B tangentiel 
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mineurs (Figure 13) peuvent apparaître par exemple lorsque l’entrefer est variable ou que des 
champs magnétiques extérieurs sont appliqués. 

 

 
Figure 13 Cycle d’hystérésis en présence de cycle mineur 

 
 
Lavers et al. [LAV-78]  ont également proposé un facteur correcteur kce pour prendre 

en compte les effets des harmoniques dans l’expression des pertes par courant de Foucault.  
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où : Bm est la valeur maximale de l’induction, 
 B1 et Bi sont les inductions du fondamental et de la ième harmonique respectivement, 

∆Bi est la variation de l’induction pour un cycle mineur. 
 

Le moteur asynchrone étudié dans [HER-03] est alimenté par un onduleur MLI. 
Plusieurs conditions d’alimentation (de 5 à 50 Hz) et de charge ont été testées. Les résultats 
numériques ont été validés expérimentalement pour les pertes dans leur globalité, les auteurs 
ne pouvant pas expérimentalement séparer les différents types de pertes. 

L’étude numérique a permis de remarquer une conséquence importante liée à 
l’alimentation MLI. Les comportements des pertes fer par courant de Foucault et des pertes 
supplémentaires sont bien ceux attendus en fonction de la fréquence du fondamental (elles 
varient en fonction de la fréquence à l’exposant 2 et 3/2 respectivement). Mais la contribution 
des harmoniques de haut rang de l’alimentation MLI n’est pas négligeable et devient même 
prédominante dans le calcul des pertes sous certaines conditions, en particulier au niveau de la 
dent rotorique sous 50 Hz. 
 

Les auteurs ont approfondi leur étude dans [GRE-03]. En effet, Green et al. y 
exposent la comparaison des calculs précédents avec des simulations pour une alimentation 
secteur. Ils comparent la répartition des pertes fer dans les deux configurations d’alimentation 
(Figure 14).  

 
Les pertes fer sont plus importantes pour une alimentation MLI que pour une 

alimentation secteur, ceci étant vrai pour toutes les conditions de charge. Ce phénomène est 
particulièrement visible pour les pertes par courant de Foucault. 

En général, les pertes fer sont indépendantes du glissement mais les pertes par 
hystérésis au rotor semblent augmenter avec la fréquence du rotor comme on peut le noter sur 
la Figure 14. 

Cycles mineurs 
d’hystérésis 
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Les auteurs ont également effectué une comparaison similaire pour les pertes par effet 
Joule dans le moteur. Celles-ci restent semblables en passant d’une alimentation secteur à une 
alimentation MLI. 

 

 
 

Figure 14 Pertes fer en fonction du glissement [GRE-03] 
 

2.3.3. Bilan 

 
 Encore aujourd’hui, les pertes fer sont particulièrement difficiles à modéliser. Deux 
approches se distinguent : les modèles numériques ou analytiques. 
 Les modèles numériques sont essentiellement basés sur des considérations physiques. 
Par exemple, le modèle de Preisach-Néel est fondé sur une représentation graphique 
microscopique des phénomènes d’hystérésis. Le modèle Loss Surface considère la tôle à 
l’échelle macroscopique et emploie des fonctions tabulées du champ magnétique spécifiques 
au type de matériau. Ces différents modèles sont parfaitement adaptés pour la méthode des 
éléments finis.  
 Les modèles analytiques ont l’avantage de pouvoir fournir un bon compromis entre 
précision et temps de calcul. Nous nous orientons donc plutôt vers ce type de modélisation 
pour la suite. Deux catégories se distinguent. Une première catégorie rassemble les formes 
dérivées de la formulation classique de Steinmetz. Quelques expressions sont résumées dans 
le Tableau 1. La deuxième catégorie fait intervenir dans les formulations la dérivée de 
l’induction par rapport au temps. Celle-ci est simplifiée en se basant sur la forme de 
l’induction. 
 Cette dernière catégorie exige une bonne connaissance de l’induction localement (dans 
la culasse et dans les dents statoriques par exemple) et repose sur une simplification de sa 
forme. Afin de conserver la malléabilité dans le modèle multi-physique, on choisira de 
préférence les formulations analytiques dérivées de celle de Steinmetz. 
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Auteurs Pertes fer concernées Formulation proposée 

Par hystérésis (W/kg) 2
maxBfKp Hhyst ⋅⋅=  

Steinmetz 
Par courant de Foucault (W/kg) ( )2maxBfeKp Fcf ⋅⋅⋅=  

Par hystérésis (W/kg) n
hhyst fBkp =  

Par courant de Foucault (W/kg) ²²Bfkp ecf =  Bertotti 

Supplémentaires (W/kg) 5.15.1
sup Bfkp a=  

Par hystérésis (W/kg), 
prise en compte de l’effet pelliculaire 

22
max 10−⋅⋅⋅⋅= hhhyst fBfp σ  

Par courant de Foucault (W/kg), 
prise en compte de l’effet pelliculaire 

( ) 22
max 10⋅⋅⋅⋅⋅= cftcfcf fBfsp σ  Liwschitz 

[LIW -55] 
Supplémentaires (W/kg), 

pertes par pulsation de flux 
( ) 1

2

21 60
36
1

2
1

Z
c
putwpu mnBZsP σ=  

Chen et al. 
[YCH-02]  

Par hystérésis (W/kg), 
prise en compte des cycles mineurs 

²cBbBa
hhyst fBkp ++=  

Chun et al. 
[CHU-02] 

Par courant de Foucault (W/m3), 
prise en compte d’un onduleur MLI 

( )22
_ 24

1
² mcfv cwB

n
Ep ⋅







=⋅= σσ  

Reinert et al. 
[REI-01]  

Par hystérésis (W/m3), 
prise en compte d’ondes non sinusoïdales reqcmv ffBCp ⋅⋅⋅= −1αβ  

 
Tableau 1 Quelques formulations de pertes fer dérivant de la formulation de Steinmetz 

 
 

3. Transferts de chaleur dans les moteurs électriques 
 

3.1.  Description des modes de transfert dans les moteurs électriques 
 

Nous venons de constater que les moteurs électriques sont le siège de nombreuses 
sources de chaleur d’origines variées et de localisations diverses. La dissipation de cette 
production de chaleur est régie par trois modes de transfert : le transfert de chaleur par 
conduction, par convection, et par rayonnement. 
 

3.1.1. Transfert par conduction 

 
Ce mode de transfert a lieu au sein d’un même milieu. Il opère aussi bien dans les 

parties solides du moteur que dans l’air environnant. Ces transferts de chaleur obéissent à la 

loi de Fourier1 qui stipule que le vecteur densité de flux thermique ϕ  est proportionnel au 
gradient local de la température T. Pour un milieu isotrope : 

Tgrad⋅−= λϕ  (51) 

 
                                                 
1  Le signe – de la loi de Fourier traduit le fait que les échanges tendent à uniformiser la température, autrement 
dit que les transferts thermiques se produisent du corps chaud vers le corps froid. 
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où λ est la conductivité thermique (W.m-1.K-1). Cette grandeur positive dépend du 
matériau et de la température. Plus la valeur de la conductivité est élevée, plus le matériau 
conduit la chaleur. La conductivité thermique des solides est généralement plus importante 
que celle des liquides. En ce qui concerne les gaz, elle est souvent très faible. 

Dans le cas des machines électriques, la conductivité des matériaux est relativement 
bien connue, à l’exception peut-être de celle des tôles magnétiques. En effet, un empilement 
de tôles constitue le stator et le rotor. La conductivité thermique selon la direction ortho-
radiale est connue et correspond à celle de l’acier constituant les tôles. La situation est 
différente pour la direction axiale. Nous avons constaté dans la première partie que les tôles 
sont relativement minces pour éviter la création de courants de Foucault. De plus, celles-ci 
sont imprégnées, ce qui crée une résistance thermique difficile à évaluer. La conductivité 
thermique axiale du paquet de tôles sera alors plus faible que celle ortho-radiale. 
 

Un bilan d'énergie et l'expression de la loi de Fourier conduit à l'équation générale de 
conduction de la chaleur. 

( ) pTgraddiv
t

T
c +=

∂
∂ λρ    (52) 

  avec  ρ la masse volumique (J.kg-1.K-1), 
 c la capacité thermique massique (kg.m-3), 
 p la production volumique de chaleur (W.m-3). 
 

3.1.2. Transfert par convection 

 
Les transferts de chaleur par convection sont des phénomènes que l’on retrouve très 

fréquemment dans la vie courante. Ce sont des transferts de chaleur avec transfert de masse 
par l’intervention d’un fluide (gaz ou liquide). On distingue plusieurs types de convection. 

La convection naturelle se produit lorsque le fluide en contact à la paroi se déplace 
naturellement. Ce déplacement, de vitesse modérée, est créé par une variation de la masse 
volumique du fluide, elle-même liée à une différence de température. La convection forcée 
intervient lorsque le mouvement est imposé au fluide. Lorsque les deux phénomènes sont 
comparables (variation de la masse volumique et vitesse imposée), on parle alors de 
convection mixte. 
 

Pour chaque type de convection, on peut définir les deux termes suivants. La 
convection est dite externe si l’objet solide est placé dans le fluide (typiquement il s’agit de la 
convection sur les parois externes du moteur électrique). A l’opposé, la convection est dite 
interne si le fluide est guidé par les parois de l’objet ou s’il est totalement confiné dans un 
espace clos (par exemple, on parlera de convection interne pour les échanges convectifs au 
sein de l’entrefer). 
 

Les transferts de chaleur par convection sont généralement modélisés par une relation 
linéaire entre flux et température qui s’écrit : 

( )réfpp TTh −⋅=ϕ  (53) 

Tréf est la température de référence. Celle-ci est généralement destinée à moyenner 
l’ensemble du champ de température dans le fluide. Le choix de cette température de 
référence est à définir avec précaution. 

h est le coefficient d’échange convectif. Sa valeur dépend de la configuration et de la 
nature du régime d’écoulement, de la vitesse et des propriétés thermophysiques du fluide. Le 
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calcul de ce coefficient se fait par le biais du passage à un nombre caractéristique 
adimensionnel : le nombre de Nusselt Nu.  

L’utilisation de ce nombre de Nusselt permet une caractérisation intrinsèque de la 
surface d’échange et permet d’assurer une universalité de résultats, alors réutilisables dans 
d’autres configurations. Ce nombre de Nusselt montre, pour une interface fluide-solide, le 
rapport entre la convection au niveau de la surface et la conduction dans le fluide. Il s’exprime 
alors de la manière suivante, Lréf étant la grandeur caractéristique de référence : 

λ
réfLh

Nu
⋅

=  (54) 

L’expression du nombre de Nusselt dépend du type de convection (naturelle, forcée ou 
mixte) et de la configuration géométrique étudiée. Elle est généralement déterminée de 
manière empirique. Les paragraphes 3.2 et 3.3 présentent certaines de ces lois empiriques 
utiles pour l’étude thermique des moteurs électriques. 
 

3.1.3. Transfert par rayonnement 

 
  Le rayonnement est un transfert d'énergie sous forme d’ondes électromagnétiques. Il 
faut savoir que tout corps à une température supérieure à 0 K émet des ondes 
électromagnétiques. Une partie de l’énergie radiative reçue par un corps est absorbée, le reste 
est transmis ou réfléchi.  
  On appelle corps noir un émetteur idéal qui est capable d’absorber intégralement le 
rayonnement reçu. Les parois des moteurs électriques ne sont généralement pas considérées 
comme des corps noirs. Elles peuvent être considérées plutôt comme diffuses, grises et 
opaques. Ceci implique que le facteur de transmission τ est nul. De plus, l’émissivité ε et le 
facteur d’absorption α sont égaux et indépendants de la longueur d’ondes et de la direction 
d’émission ou d’incidence. On définit également le facteur de réflexion ρ. Les différents 
facteurs sont reliés entre eux par la relation suivante : 1=++ τρα .  
  Ce qui donne dans notre cas particulier de surfaces diffuses, grises et opaques : 

ραε −== 1 (55). 

 
  Les flux radiatifs sont relativement complexes à écrire et dépendent fortement de la 
configuration étudiée. Par exemple, dans le cas d’un entrefer d’un moteur électrique, le flux 
échangé entre le rotor et le stator peut s’exprimer de la manière suivante : 

( )

s

r

s

s

rsr

r

srr
sr

S

S

F

TTS

ε
ε

ε
ε

σ
−++−

−⋅=Φ ↔ 111

44

 (56) 

où : Sr et Ss sont les surfaces respectives du rotor et du stator.  
 Tr et Ts sont les températures respectives du rotor et du stator.  
 σ est la constante de Stefan-Boltzmann (σ = 5,67.10-8 W.m-2.K-4). 
 εr et εs sont les émissivités respectives du rotor et du stator. 
 Frs est le facteur de forme entre le rotor et le stator. C’est un nombre sans dimension qui 

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

 
  Dans les cas plus complexes d’enceintes fermées, autrement dit lorsque l’on considère 
un ensemble de parois se faisant faces les unes aux autres, il faut faire appel à des méthodes 
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plus complexes pour déterminer les températures et les flux échangés dans la cavité. On peut 
alors appliquer la méthode des radiosités. Une radiosité, notée J, est constituée du flux émis et 
du flux réfléchi. Par exemple, pour une enceinte fermée, la radiosité Ji de la surface Si est 
égale à l’émittance propre de cette surface augmentée de la partie réfléchie, par unité de 
surface, du flux en provenance de toutes les surfaces (y compris Si si celle-ci est concave). 
 

3.2.  Transferts convectifs dans un entrefer 
 

L’entrefer d’un moteur électrique fermé est l’un des endroits les plus importants en 
terme de phénomènes magnétiques et d’échanges thermiques. Il est généralement de petite 
taille pour améliorer le rendement électrique mais ceci entraîne des échanges convectifs et des 
écoulements relativement complexes. 

Les échanges de chaleur dans la configuration d’un entrefer de machine électrique ont 
été largement étudiés dans la littérature, majoritairement expérimentalement. Un entrefer 
s’apparente à la configuration d’un espace annulaire formé par deux cylindres co-axiaux. Le 
cylindre intérieur tourne sur lui-même, l’extérieur est fixe.  

Trois situations peuvent se distinguer dans la littérature. La première concerne un 
entrefer lisse sans débit axial, la deuxième un entrefer lisse avec un débit axial et la troisième 
un entrefer encoché. 
 

3.2.1. Espace annulaire sans débit axial 

 
Ecoulement et nombre de Taylor 
 

L’écoulement entre deux cylindres coaxiaux (l’un fixe, l’autre tournant) a été 
largement étudié dans la littérature. Il fait encore l’objet de nombreuses recherches par son 
intérêt dans le domaine des instabilités.  

Pour de faibles vitesses angulaires, l’écoulement de base est stationnaire, 
axisymétrique et invariant par translation verticale. Il est constitué de vortex axiaux 
contrarotatifs (Figure 15). 

 
 

 
 

Figure 15 Ecoulement laminaire stable 
 

Cylindre intérieur (rotor) 

Cylindre extérieur 
(stator) 
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Au-delà d’une certaine vitesse de rotation critique, l’énergie transmise au fluide par la 
rotation du cylindre intérieur produit deux écoulements rotationnels : un mouvement global 
circonférentiel et la formation de tourbillons de Taylor répartis uniformément le long de l’axe 
des cylindres sous forme de tores. Cet écoulement, illustré en Figure 16, est appelé 
écoulement laminaire de Taylor-Couette.  
 

 

 
 

Figure 16 Ecoulement laminaire de Taylor-Couette 
 
 

Dans ce type d’écoulement, une seconde instabilité peut apparaître avec 
l’augmentation de la vitesse de rotation. Celle-ci se manifeste sous la forme d’une oscillation 
circonférentielle, ce qui rompt la symétrie cylindrique : les frontières entre tourbillons 
oscillent à une certaine fréquence (Figure 17). 

 

 
Figure 17 Ecoulement dans un espace annulaire – seconde instabilité 

 
La nature de l’écoulement entre les deux cylindres coaxiaux dépend du nombre de 

Taylor qui caractérise l’influence de la rotation. Il est défini comme : 
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2

32

ν
ω eR

Ta r ⋅⋅=  (57) 

Il peut s’exprimer en fonction du nombre de Reynolds tangentiel Ret : 
2Ret

rR

e
Ta ⋅=  (58)  avec  

ν
ω eRr

t

⋅=Re  (59) 

 
Taylor [TAY-23]  a étudié les mécanismes d’instabilité de l’écoulement entre deux 

cylindres coaxiaux. Il a analysé mathématiquement l’instabilité de l’écoulement visqueux 
incompressible entre deux cylindres de longueur infinie en rotation, sans débit axial.   

En supposant de faibles perturbations dans les composantes de vitesse des équations 
fondamentales de l’écoulement laminaire, et en exprimant les solutions en forme de séries de 
fonctions de Bessel, il a pu calculer la vitesse de rotation critique ωc (correspondant au 
nombre de Taylor critique Tac) pour laquelle le régime laminaire voit apparaître des 
tourbillons. 
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−=   (62) 

 
Echanges de chaleurs 
 

De nombreux auteurs ont étudié cette configuration d’espace annulaire sans débit 
axial. Gazley [GAZ-58] fut l’un des premiers auteurs à fournir des résultats significatifs. Il a 
étudié, de manière théorique et expérimentale, les échanges convectifs pour un entrefer de 
longueur 254 mm et de largueur e variable de 0,445 mm ou 6,095 mm (ce qui donne les 
rapports de forme e/Rr  suivant : 0,007 ou 0,106). La vitesse de rotation variait entre 0 et 4700 
tr/min. Le rotor était chauffé, le stator refroidi. 
L’auteur définit le nombre de Nusselt de la manière suivante : 

λ
rshe

Nu
⋅= 2

 (63)  avec  ( )srm

rs
rs TTS

h
−

Φ
=  (64) 

avec : Sm la surface moyenne du rotor et du stator, 
 Tr et Ts respectivement les températures du rotor et du stator, 
 Φrs la densité de flux moyenne du rotor et du stator. 

 
La Figure 18 présente l’évolution du nombre de Nusselt résultant en fonction du 

nombre de Reynolds. On peut y observer deux zones d’évolution. La première est caractérisée 
par un nombre de Nusselt constant et un écoulement laminaire. La deuxième zone correspond 
à un écoulement laminaire accompagné de tourbillons. La transition entre les deux types 
d’écoulement s’effectue pour un Reynolds critique définit par Taylor [TAY-23]  : 

e

Rr
crit ⋅= 1,41Re  (65) 

 
Leurs résultats ont été comparés avec d’autres résultats expérimentaux obtenus par 

Bjorklund et Kays [BJO-59].  Ces derniers ont étudiés quatre largeurs d’entrefer différentes 
(1,55 / 2,41 / 3,67 / 7,06 mm) ce qui correspond aux rapports de forme suivants : e/Rr = 
0,054 ; 0,084 ; 0,128 et 0,246. L’entrefer a une longueur de 463,55 mm. 
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Les auteurs présentent leurs résultats expérimentaux sous la forme du rapport entre le 
nombre de Nusselt Nu sur le nombre de Nusselt pour de la conduction pure Nucond défini par : 
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 (66) 

 
 

 
Figure 18 Evolution du Nusselt en fonction du Reynolds pour un entrefer lisse [GAZ-58] 

 
 

La Figure 19 présente l’évolution de ce rapport en fonction du nombre de Taylor. Les 
résultats obtenus pour les différents rapports de forme sont très proches les uns des autres. Il 
existe cependant une différence significative avec les résultats de Gazley [GAZ-58] . Cette 
différence est attribuée au fait que Gazley fait l’hypothèse dans son étude théorique d’un 
profil de vitesse entre les deux cylindres similaire au cas de deux plaques parallèles.  

Les auteurs déduisent la corrélation suivante : 

Ta
Nu

Nu

cond

⋅= 175,0   (67)   pour  90 < Ta < 2000 

 
Becker et Kaye [BEC-62] ont étudié expérimentalement le cas d’un seul entrefer de 

largeur 8,115 mm et de longueur 1,42 m. Le rapport de forme e/Rr est de 0,235. 
Les auteurs basent leurs calculs du nombre de Taylor non pas sur Rr mais sur rm le 

rayon moyen (moyenne arithmétique) de l’entrefer. De plus, ils présentent leurs résultats en 
fonction du nombre de Taylor modifié Tam qui fait intervenir un facteur géométrique Fg. 
Celui-ci est défini comme : 
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Figure 19 Evolution du rapport Nu/Nucond en fonction du Taylor pour un entrefer lisse [BJO-59] 

 
 

Les auteurs ont comparé leurs résultats en terme de nombre de Nusselt avec certains 
résultats disponibles dans la littérature ([GAZ-58] , [BJO-59]). Comme on peut le voir sur la 
Figure 20, les résultats des différents auteurs coïncident. De plus, trois zones peuvent se 
distinguer : 

 
- Pour 0 < Tam < 1700, l’écoulement est laminaire et le nombre de Nusselt est constant et égal 

à 2. 
- Pour 1700 < Tam < 104, l’écoulement devient laminaire avec apparition de tourbillons de 

Taylor. Les auteurs donnent la corrélation suivante : 
367,0128,0 mTaNu ⋅=  (72) 

- Pour 104 < Tam < 107, l’écoulement est toujours laminaire avec des tourbillons de Taylor 
mais l’allure de l’évolution change légèrement. Les auteurs donnent cette nouvelle 
corrélation : 

241,0409,0 mTaNu ⋅=  (73) 

 

 
Figure 20 Evolution du Nusselt en fonction du Taylor modifié pour un entrefer lisse [BEC-62] 
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Aoki et al. [AOK-67]  ont étudié expérimentalement les transferts de chaleur dans un 

entrefer lisse sans débit axial pour différents fluides : air, eau, alcool et huile dont les nombres 
de Prandtl sont respectivement : 0,71 ; 4,5 ; 45 et 160. 

Différentes combinaisons de vitesse de rotation et de taille d’entrefer ont été testées. 
Cinq largeurs d’entrefer étaient disponibles : e = 2,08 ; 2,71 ; 3,54 ; 3,70 et 4,67 mm. Ce qui 
correspond aux rapports de formes suivants : e/Rr = 0,055 ; 0,073 ; 0,097 ; 0,102 et 0,132. 

Les auteurs ont utilisé le nombre de Taylor modifié défini comme ci-dessous : 
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Ils définissent le nombre de Nusselt comme où φ est la densité de flux :  
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λ

ϕ ln

  (76) 

Les auteurs ont pu mettre en évidence que la transition d’un écoulement laminaire en 
un écoulement laminaire avec tourbillons de Taylor s’accompagne d’une augmentation 
brutale du nombre de Nusselt. 
De plus, ils ont établi pour un écoulement laminaire avec tourbillons la corrélation suivante : 

3,04
1

Pr22,0 ⋅⋅= mTaNu  (77)     pour 5000 < Tam < 2.105 
 

Tachibana et Fukui [TAC-64]  se sont également intéressés aux transferts convectifs 
pour plusieurs fluides (air, eau, méthanol) et deux largeurs d’entrefer e = 8 et 53 mm. Les 
grandeurs caractéristiques sont e/Rr = 0,0667 et 0,442. Soit le rotor était chauffé et le stator 
refroidi par de l’eau, ou inversement : le rotor était refroidi alors que le stator était chauffé. 

Les auteurs aboutissent avec leurs résultats expérimentaux à l’expression suivante du 
nombre de Nusselt : 

( ) 3
1

2 Pr046,0 ⋅⋅=⋅= Ta
eh

Nu
λ

 (78)    avec 2.104 < Ta < 6.105 

 
Plus récemment, Ball et al. [BAL-89]  ont étudié des configurations d’entrefer vertical. 

Les largeurs d’entrefer testés sont e = 16,1 ; 9,6 et 6,6 mm, et correspondent aux grandeurs : 
e/Rr = 0,321 ; 0,192 et 0,131. Les auteurs se sont essentiellement intéressés à évaluer 
l’influence de la pesanteur par rapport à la rotation. Ils en déduisent pour les conditions 
suivantes une corrélation du nombre de Nusselt : 
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 ;  Gr² < Re < 400 ; Pr =1 
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3.2.2. Espace annulaire avec débit axial 

 
Ecoulement combiné et vitesse effective 
 

Lorsqu’un débit axial est imposé dans un entrefer lisse, deux mécanismes 
interagissent : les effets centrifuges de l’écoulement rotationnel et les effets d’entraînement 
axial. L’écoulement devient alors hélicoïdal dans l’entrefer.  

Kaye et Elgar [KAY-58]  ont étudié expérimentalement cet écoulement combiné pour 
des combinaisons de vitesse de rotation et débit différentes pour deux largeurs d’entrefer (e/rm 
= 0,307 et 0,198 où rm est le rayon moyen de l’entrefer). Quatre régimes d’écoulement se 
distinguent : 

- le régime laminaire stable, 
- le régime laminaire avec vortex de Taylor, 
- le régime turbulent, 
- le régime turbulent avec vortex de Taylor. 

 
Les limitations des transitions ont été basées sur l’observation des composantes de 

vitesse et la visualisation d’écoulement. Le positionnement des transitions entre les régimes 
dépend des grandeurs caractéristiques de l’entrefer. La Figure 21 représente l’allure des 
frontières entre les régimes d’écoulement. 

 

 
 

Figure 21 Régimes pour un écoulement combiné [KAY-58] 

 
L’ajout d’un écoulement axial à la rotation tend à retarder l’apparition des tourbillons 

de Taylor en régime laminaire et par conséquence à diminuer le coefficient de transfert 
convectif pour une même vitesse de rotation.  
 

De nombreux auteurs introduisent une vitesse dite effective Veff basée sur une 
combinaison des vitesses axiale Va et tangentielle Vt. Celle-ci a pour expression : 

22
taeff VVV ⋅+= α  (80) 

Cette vitesse effective fait apparaître un coefficient de pondération α qui témoigne du 
poids de la rotation vis-à-vis de l’écoulement axial. Ce coefficient prend le plus souvent la 
valeur de  0,25 [GAZ-58] , [TAC-64] , [LEE-89] . 
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Il est alors possible d’associer à la notion de vitesse effective la notion de nombre de 
Reynolds effectif Reeff. Celui-ci est exprimé en fonction des nombres de Reynolds axial Rea et 
tangentiel Ret. 

22 ReRe
2

Re ta
eff

eff

eV
⋅+=

⋅
= α

υ
 (81) 

avec 
υ

eVa
a

2
Re

⋅
=  et 

υ
ω eRr

t

2
Re

⋅=  

Echanges de chaleurs 
 

De nombreux auteurs s’étant intéressé au cas d’un entrefer sans débit axial ont 
également étudié l’influence que peut avoir l’ajout d’un débit. Entre autres, Gazley [GAZ-58]  
a distingué, théoriquement et expérimentalement, les transferts de chaleur du rotor et du 
stator. Il définit alors les nombres de Nusselt pour le rotor Nur et pour le stator Nus : 
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−
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et   
λ

s
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⋅= 2
 avec ( )sairm

s
s TTS

h
−

Φ
=    (83) 

avec : Sm la surface moyenne du rotor et du stator, 
 Tr et Ts respectivement les températures du rotor et du stator, 

Tair la température moyenne de l’air dans l’entrefer, 
 Φr et Φs respectivement les flux moyens du rotor et du stator. 
 

Les Figure 22 et Figure 23 montrent l’évolution de ces nombres de Nusselt en fonction 
du nombre de Reynolds effectif. L’auteur a pu noter que l’écoulement laminaire est prolongé 
avec l’ajout d’un débit axial. 

 
 

 
Figure 22 Evolution du Nusselt au rotor en fonction du Reynolds effectif pour un entrefer lisse [GAZ-58] 

 
 

Becker et Kaye [BEC-62] ont également étudié l’influence du débit axial. La Figure 
24 montre leurs résultats expérimentaux pour un nombre de Reynolds axial variant de 0 à 
6000 et un nombre de Taylor modifié variant de 103 à 2·105. Ils distinguent trois 
comportements selon la valeur du nombre de Reynolds axial. 
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Pour Rea < 1800 : l’écoulement axial tend à détruire les tourbillons de Taylor diminuant ainsi 
le transfert de chaleur. 
Pour 1800 < Rea < 3500 : l’écoulement subit une transition laminaire/turbulent. L’injection du 
débit axial stabilise partiellement l’écoulement sans faire disparaître totalement les tourbillons 
de Taylor. 
Pour Rea > 3500 : les tourbillons disparaissent. L’augmentation graduelle du nombre de 
Nusselt (Figure 24) n’est alors due qu’à l’augmentation du caractère turbulent de 
l’écoulement. 

 
Figure 23 Evolution du Nusselt au stator en fonction du Reynolds effectif pour un entrefer lisse [GAZ-58] 

 
 

 
Figure 24 Evolution du Nusselt en fonction du nombre de Taylor modifié 

 pour un écoulement combiné [BEC-62] 
 
 

Tachibana et Fukui [TAC-64]  ont étudié les transferts de chaleur dans un entrefer pour 
un écoulement combiné.  

 avec écoulement axial  
          e/Rr = 0,007 
          e/Rr = 0,106        
sans écoulement axial 
          e/Rr = 0,007         
          e/Rr = 0,106        
 

avec écoulement axial  sans 
écoulement 

axial 

100 103 104 

Reeff 

N
u s

 

Tam 

Nombre de 
Reynolds axial 

Rea 

Nombre de 
Reynolds axial 

Rea 

N
u 

N
u 



Chapitre 1 – Analyse bibliographique  41 

Les plages de variation de leurs paramètres sont 71 < Ta < 3415 et 380 < Rea < 4200. 
Ils considèrent que le flux total échangé est la somme du flux de chaleur lié à l’écoulement 
axial Qa et du flux de chaleur lié à la rotation Qr : 

Qtot = Qa + Qr  avec ( )airraa TTShQ −⋅⋅=   et  ( )srrr TTShQ −⋅⋅=     (84) 

avec Tr et Ts respectivement les températures du rotor et du stator et Tair la température 
moyenne de l’air dans l’entrefer (moyenne arithmétique entre l’entrée et la sortie). 

Les auteurs distinguent donc les nombres de Nusselt liés au débit axial Nua et à la 
rotation Nur qu’ils définissent à l’aide de leurs résultats expérimentaux de la manière 
suivante : 
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( ) 3
1

2 Pr046,0 ⋅⋅= TaNur    (86) 

Nur étant lié uniquement à la rotation, les auteurs reprennent l’expression trouvée (et 
présentée dans le paragraphe précédent) dans le cas d’un entrefer lisse sans débit axial 
(Tableau 2). 

 
Lee et Minkowyck [LEE-89] ont également étudié les transferts de chaleur dans un 

entrefer lors d’un écoulement combiné.  
Les plages de variation de leur étude sont : 103 < Tam < 2.107 et 50 < Rea < 1000. Tam 

est le nombre de Taylor défini selon l’expression suivante : 

Fg

Ta
Tam =  avec 

SR

e
F

m

m
g

1

2
1

2,41

2

2

4

⋅








⋅
−=

−
π

 (87) 

avec  

m

m

m

m

m

m

m

m

R
e

R
e

R
e

R
e

S

⋅−
−

⋅+
















⋅−
⋅−⋅=

21
0652,01

1
00056,0

21
652,010571,0  (88) 

em = 7,95 mm est l’épaisseur moyenne d’entrefer et Rm est le rayon moyen d’entrefer. Le  
rapport em/Rr  est de 0,143. 

La Figure 25 présente leurs résultats expérimentaux. Les auteurs expriment le nombre 
de Nusselt de la manière suivante : 
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Simmers et Coney [SIM-79]  ont développé une méthode similaire à une analogie de 

Reynolds pour déterminer le nombre de Nusselt. Il considère un écoulement avec Vortex de 
Taylor et débit axial. Les auteurs font l’hypothèse d’un profil de vitesse en trois parties et en 
déduisent le nombre de Nusselt suivant : 
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Figure 25 Evolution du rapport Num/Pr0,4 en fonction du nombre de Taylor modifié 

pour un écoulement combiné [LEE-89] 
 
 

Les auteurs définissent le nombre de Taylor différemment selon l’épaisseur d’entrefer : 

si l’entrefer est faible (cas testé par les auteurs N = 0,955), 
2

32

ν
ω eR

Ta r=  (94) 

si l’entrefer est large (cas testé par les auteurs N = 0,8), ( )sr
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 (95) 

Les auteurs ont comparé cette formulation avec des résultats expérimentaux pour les 
deux cas testés N = 0,955 et 0,8, soit pour les épaisseurs d’entrefer et les rapports de forme 
suivant e = 3,15 ; 13,95 mm et e/Rr = 0,0472 ; 0,249. Les résultats obtenus par la formulation 
précédente ne sont satisfaisants que pour le cas de faible épaisseur d’entrefer (N = 0,955). 
 

Bouafia et ses co-auteurs [BOU-97] ont mis en place une maquette expérimentale 
permettant d’accéder à l’évolution axiale de la température de surface au rotor. Ils ont ainsi pu 
distinguer les échanges convectifs au rotor et au stator.  
Ils établissent alors les corrélations suivantes : 

- au rotor : 8,0Re025,0 effrNu ⋅=   

- au stator : 7,0Re046,0 effsNu ⋅=   

pour 1,1.104 < Rea < 3,1.104 et 500 < Ret < 3,1.104 
Le coefficient de pondération dans la définition de la vitesse effective est différente selon la 
partie concernée : il vaut 0,25 dans le cas du stator et 0,5 dans le cas du rotor. Cette dernière 
valeur démontre une influence de la rotation plus forte que celle prévue par [GAZ-58] . 
L’entrefer étudié a les dimensions caractéristiques suivantes : e = 6,5 mm, e/Rr = 0,045. 
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3.2.3. Espace annulaire rainuré 

 
La présence d’encoches au niveau de l’entrefer peut être un paramètre important pour 

l’écoulement d’air ou les transferts thermiques. La configuration d’un entrefer encoché a été 
relativement peu étudiée dans la littérature. Aucune étude ne concerne un entrefer encoché en 
présence de vrillage. 

Les résultats des différentes études sont peu concordants. De plus, de part la diversité 
des configurations expérimentales (nombre d’encoches, dimensions de celles-ci, localisation 
au rotor et/ou au stator,  dimensions du cylindre, taille d’entrefer, etc…), il est 
considérablement difficile de comparer les différents travaux disponibles dans la littérature. 
 

L’une des premières études traitant des entrefers rainurés a été menée par Gazley 
[GAZ-58] . Celui-ci a utilisé diverses géométries (Figure 26) dans les mêmes conditions 
d’étude que pour les entrefers lisses. Les configurations se différencient par le nombre 
d’encoches, leurs localisations mais aussi par l’épaisseur d’entrefer. Il a été montré que, pour 
un écoulement combiné, la présence d’encoches n’a aucun effet apparent sur les transferts 
thermiques. 
 

 
 

Figure 26 Configurations d’entrefers étudiées par Gazley [GAZ-58] 
 
 

Tachibana et Fukui [TAC-64]  ont concentré leur étude sur les échanges convectifs 
dans un entrefer rainuré au rotor. Les encoches ont une largeur de 10 mm et une profondeur 
de 3 mm et différentes largeurs d’entrefer ont été testées : 3,5 ; 5,5 ; 9,5 et 20,5 mm. La 
vitesse de rotation varie entre 44 et 2430 tr/min. 

Les auteurs ont pu observer que la valeur du nombre de Taylor critique est augmentée 
en présence d’encoches. 
 

De même, Gardiner et Sabersky [GAR-78] ont évalué l’influence des encoches et ont 
comparé leurs résultats expérimentaux obtenus avec un entrefer lisse (e/Rr = 0,107) à ceux 
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obtenus avec un entrefer rainuré au rotor. Les encoches sont au nombre de 30 et ont les 
dimensions suivantes : profondeur de 1,6 mm et largeur de 3,2 mm. La vitesse de rotation 
maximale de leur étude est de 160 tr/min. 

Les auteurs ont ainsi pu remarquer que les transferts convectifs sont augmentés par la 
présence des encoches au-delà du nombre de Taylor  critique (Figure 27). 
 

 
Figure 27 Evolution du rapport Nur-s/Nucond en fonction du nombre de Taylor modifié [GAR-78] 

Ecoulement lié à la rotation seule, Pr = 4,5 
 
La tendance est similaire dans le cas d’un écoulement combiné. En effet, la Figure 28 montre 
une amélioration globale des transferts dans le cas d’un entrefer rainuré, y compris pour des 
nombres de Taylor modifié inférieur à la valeur critique. De plus, il est à noter que cette 
valeur du nombre de Taylor critique est modifiée par la présence des encoches. 

 

 
Figure 28 Evolution du rapport Nur-s/Nucond en fonction du nombre de Taylor modifié [GAR-78] 
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Lee et Minkowyck [LEE-89]  se sont intéressés aux deux configurations suivantes 

pour un écoulement combiné :  
- le rotor est encoché et le stator est lisse : la largeur des encoches est fixée à 10,34 mm, la 

profondeur varie entre 5,3 ; 7,8 et 10,3 mm. 
- le stator est encoché et le rotor est lisse : la largeur des encoches est de 10,16 mm et la 

largeur est de 1,8 mm. 
 

La Figure 29 présente leurs résultats expérimentaux pour les deux configurations avec 
des longueurs d’entrefer et des nombres de Reynolds axial différent.  
 Les auteurs ont également pu observer que les transferts convectifs sont augmentés en 
présence d’encoches au rotor. De plus, les espaces annulaires larges favorisent le transfert 
convectif. 
 
 

 
Figure 29 Evolution du nombre de Nusselt dans un entrefer rainuré [LEE-89] 

 
 
Bouafia et al. [BOU-97] ont étudié les échanges convectifs dans un entrefer rainuré où 

seul le stator possède 48 encoches de profondeur 15 mm et de largeur 8,3 mm. 
Dans le cas d’un écoulement lié à la rotation seule, les échanges convectifs se 

rapprochent du cas d’un entrefer lisse (Figure 30). En effet, il existe également une transition 
entre un régime laminaire stable et le régime avec la première instabilité de Taylor. Celle-ci 
est plus élevée que dans le cas d’un entrefer lisse. Dans le cas du régime laminaire, le nombre 
de Nusselt augmente légèrement avec le nombre de Taylor. 
Les auteurs ont établi les corrélations suivantes : 

pour 6000 < Tam < 1,4.106, 3,0132,0 msr TaNu ⋅=−  (96) 

N
u m

/P
r0

.4
 

N
u m

/P
r0

.4
 

Tam 

Tam 

L 

e 
Encoches au stator 

Encoches au rotor 

(profondeur de 7,8 mm) 



46  Chapitre 1 – Analyse bibliographique 
 

pour 1,4.106 < Tam < 2.107, 4,0029,0 msr TaNu ⋅=−  (97) 

Les auteurs définissent le nombre de Taylor modifié comme ci-dessous : 

g
m F

Ta
Ta =  avec 

r

sr
g R

RR

P
F

⋅
+

⋅
⋅

=
21697

2π
 (98) 

et 
1

652,0100056,0652,010571,0
−
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−=

rr R

e

R

e
P  (99) 

 

 
Figure 30 Evolution du nombre de Nusselt dans un entrefer rainuré sans débit axial [BOU-97] 

 
 

Dans le cas d’un écoulement combiné, les auteurs distinguent les échanges convectifs 
au stator et au rotor de la même manière que pour un entrefer lisse.  

Dans le cas du rotor (Figure 31), le nombre de Nusselt moyen peut s’exprimer de 
manière similaire au cas d’un entrefer lisse. Ils établissent la corrélation suivante : 

8,0Re021,0 effrNu ⋅=   (100)  pour 4400 < Rea < 1,7.104 et 300 < Ret < 6,4.104 

Les auteurs prennent la valeur de 0,5 pour le coefficient de pondération dans la définition de 
la vitesse effective. La présence de rainures au stator semble diminuer le nombre de Nusselt 
moyen de 19 % par rapport au cas de l’entrefer lisse. Les auteurs attribuent cette diminution 
au fait qu’une partie du débit pénètre au fur et à mesure dans les encoches. 

En ce qui concerne les échanges au stator (Figure 31), les auteurs ont pu observer que 
la présence des rainures affecte considérablement les mécanismes de l’écoulement. Les 
échanges dépendent alors fortement de l’importance du rapport at VV . Ils établissent alors la 
corrélation suivante : 









⋅=

−

a

t

Nu

NuNu

Re

Re
333,0

0

0   (101)  avec 8,0
0 Re021,0 aNu ⋅=   (102) 

Nu0 correspond au nombre de Nusselt dans le cas d’un écoulement axial sans rotation. 
 

Peres et ses co-auteurs [PER-94] ont étudié numériquement les échanges convectifs 
dans le même entrefer rainuré au stator que Bouafia et al. [BOU-97]. Ils ont ainsi observé les 
mêmes tendances que précedemment. En effet, ils ont remarqué que l’air pénètre 

Tam 

N
u r

-s
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progressivement dans les encoches dans le cas d’un écoulement combiné. De plus, des 
recirculations se créent dans les encoches.  

Au rotor, le nombre de Nusselt peut s’exprimer de manière similaire au cas d’un 
entrefer lisse. Par contre, pour le stator rainuré, les auteurs ont montré que le nombre de 
Nusselt dépend du terme Taa

2Re . Celui-ci représente le couplage entre les effets centrifuges et 
le débit axial. 

Les auteurs ont établi les corrélations suivantes pour les configurations d’un entrefer 
lisse et d’un entrefer rainuré au stator (48 encoches de rapport de forme largeur / profondeur 
de 0,55). 
Pour : 3109,29Re6240 ⋅≤≤ a  ;  86 1010 ≤≤ Ta  et 8,99Re4,2 2 ≤≤ Taa  

Entrefer lisse :  Rotor : 8,0Re0179,0 effrNu ⋅=   (103) Stator : 8,0Re0238,0 effsNu ⋅=   (104) 

Entrefer encoché : Rotor : 79,0Re025,0 effrNu ⋅=   (105) Stator : 
42,02Re

22,13 







⋅=

Ta
Nu a

s   (106) 

 

 
 

Figure 31 Evolution du nombre de Nusselt dans un entrefer rainuré avec débit axial [BOU-97] 
 
 
 Bouafia et ses co-auteurs ont poursuivi leur étude sur cet entrefer rainuré au stator (48 
encoches) [BOU-99] en combinant une étude expérimentale et numérique. Les auteurs ont 
ainsi pu montrer de nouveau l’intérêt des encoches pour intensifier les transferts, d’autant plus 
quand la vitesse de rotation est importante. 
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3.2.4. Bilan 

 
La configuration d’un entrefer a été largement étudiée dans la littérature lorsque celui-

ci est lisse. L’écoulement d’air ainsi que les transferts convectifs sont relativement bien 
connus dans le cas où un débit axial est ou n’est pas imposé en entrée. Cependant, il n’y a que 
peu d’études dans la littérature traitant d’un entrefer rainuré (avec ou sans débit axial).  La 
diversité des configurations étudiées rend difficile une interprétation globale des tendances 
observées. Cependant deux caractéristiques semblent se dégager. A savoir que le nombre de 
Taylor critique est plus important dans le cas d’un entrefer rainuré que lisse. De plus, la 
présence d’encoches au rotor semble augmenter les transferts convectifs. 

Le Tableau 2 résume les différentes corrélations rencontrées lors de l’analyse 
bibliographique sur les transferts convectifs dans l’entrefer. On retrouve la distinction entre 
les trois situations : entrefer lisse sans débit axial, avec débit axial et entrefer encoché. 
 

3.3.  Transferts convectifs dans les canaux rotoriques 
 

Les moteurs électriques ont souvent leurs rotors percés. Ces canaux permettent une 
bonne ventilation au sein même du moteur. Ils ont également l’avantage de permettre un 
meilleur refroidissement du rotor. Les échanges convectifs dans cette configuration sont 
complexes. De nombreuses études ont été réalisées, majoritairement pour des canaux de 
formes circulaire et rectangulaire.  
 

3.3.1. Canal de section de passage circulaire 

 
Woods et Morris ont beaucoup étudié les transferts de chaleur pour un canal rotorique 

de section circulaire [MOR-67] , [JOH-84]. Leurs approches sont aussi bien numérique 
qu’expérimental et concernent principalement des écoulements laminaires. Ils ont ainsi pu 
mettre en évidence certaines tendances : 
- La rotation augmente les transferts de chaleur et le coefficient de frottement par rapport au 

cas d’un écoulement sans rotation [WOO-74]. Nakayama [NAK-68]  a noté que cette 
augmentation est plus importante pour un écoulement laminaire que turbulent. 

- La rotation repousse la limite de la transition laminaire/turbulent [MOR-81] . 
- Si l’excentricité est voisine du rayon du canal, alors celle-ci n’a pas d’effet notable sur les 

transferts de chaleur [WOO-80]. 
 

Humphrey et al. [HUM-67]  ont étudié expérimentalement les transferts de chaleur 
dans la zone d’entrée d’un canal rotorique en présence d’un écoulement turbulent. Le canal a 
les dimensions caractéristiques suivantes : diamètre de 2,5 cm, longueur de 30,5 cm et 
excentricité de 15,2 cm. La vitesse de rotation varie entre 0 et 500 tr.min-1 et le nombre de 
Reynolds entre 5000 et 20000. 

Aucune corrélation n’a été donnée de façon quantitative, les résultats n’étant pas 
applicables de manière générale. En effet, la nature des tourbillons en entrée est gouvernée 
par la géométrie amont du tube et par la vitesse de rotation. Certaines tendances ont tout de 
même pu être dégagées : 

- Le nombre de Nusselt augmente avec le rapport d’accélération g
HA

2Ω=  

 où Ω est la vitesse de rotation, H l’excentricité et g l’accélération due à la gravité. 
- Le phénomène prépondérant dans la zone d’entrée est la nature des tourbillons. 
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Références 
Rapport de 
forme e/Rr  

Fluide Plage de variation Corrélation pour le Nusselt 

Entrefer lisse sans débit axial 

Bjorklund & 
Kays  

[BJO-59] 

0,054 ; 
0,084 ; 
0,128 ; 
0,246 

Air  90 < Ta < 2000 Ta
Nu

Nu

cond

⋅= 175,0  

0 < Tam < 1700 Nu = 2 

1700 < Tam < 104 367,0128,0 mTaNu ⋅=  
Becker & 

Kaye  
[BEC-62] 

0,235 Air 

104 < Tam < 107 241,0409,0 mTaNu ⋅=  

Aoki et al. 
[AOK-67]  

0,055 ; 
0,073 ; 
0,097 ; 
0,102 ; 
0,132 

Air, eau, 
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huile 

5.103 < Tam < 2.105 3,04
1

Pr22,0 ⋅⋅= mTaNu  

Tachibana & 
Fukui  

[TAC-64]  

0,0667 ; 
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Bouafia et al. 
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500 < Ret < 3,1.104 

8,0Re025,0 effrNu ⋅=  avec 5,0=α  

7,0Re046,0 effsNu ⋅=  avec 25,0=α  

Entrefer rainuré  

6.103 < Tam < 1,4.106 3,0132,0 msr TaNu ⋅=−  Air 
- 

Sans débit 
axial 

1,4.106 < Tam < 2.107 4,0029,0 msr TaNu ⋅=−  

8,0Re021,0 effrNu ⋅=  
Bouafia et al. 
 [BOU-97] 

0,045 
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Tableau 2 Bilan des corrélations pour les échanges convectifs dans un entrefer 
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Woods et Morris [WOO-80] ont proposé certaines corrélations pour évaluer les 

transferts convectifs. Ils ont développé un modèle numérique permettant de prendre en 
compte les effets liés à l’excentricité et aux termes de Coriolis afin d’étudier les transferts de 
chaleur. L’étude se limite à un écoulement laminaire. 

Après avoir vérifié que leur modèle donne de bonnes prédictions (en particulier dans 
le cas d’une excentricité nulle avec variation du nombre de Prandtl), les auteurs ont établi la 
corrélation suivante : 

( ) 173,0

0

262,0 PrReRa
Nu

Nu ⋅⋅⋅=  (107) 

Pour  4.103 ≤  Ra.Re.Pr ≤ 108  ;  0,7 ≤  Pr ≤ 104   ;  3.103 < Re < 1.104   
 

avec Ra le nombre de Rayleigh, Re le nombre de Reynolds et Pr le nombre de Prandtl. 
Nu0 désigne le nombre de Nusselt obtenu dans le cas sans rotation. 

Les dimensions caractéristiques du canal étudié sont les suivantes : 48=
D

H
 et 64>

D

L
. 

 
Les auteurs [MOR-78]  ont également proposé une corrélation à partir de résultats 

expérimentaux pour le cas d’un écoulement turbulent dans un canal rotorique. Deux canaux 
rotoriques ont été étudiés, leurs dimensions caractéristiques sont les suivantes :  

=
D

H
24 ; 48 et =

D

L
34,6 ; 69. 

La corrélation établie est la suivante : 
25,078,0Re015,0 JNu ⋅⋅=  (108)     

avec  150
8

5,0
2

<⋅=<
ν

ω D
J   et  5.103 < Re < 2.104 

 
Baudoin [BAU-87] a étudié expérimentalement la structure d’écoulement et les 

transferts thermiques dans des canaux rotoriques en fonction de la vitesse de rotation et du 
débit massique entrant. Les dimensions caractéristiques du canal étudié sont : 

33,0=
H

D
 et 6,11=

D

L
. 

L’étude aéraulique menée montre la complexité de l’écoulement au voisinage des 
canaux rotoriques. En particulier, les effets combinés de rotation et de débit créent des zones 
de recirculation dissymétriques entre l’entrée et la sortie du canal. L’auteur a également mis 
en évidence l’influence de la géométrie en amont du canal sur les conditions d’entrée de l’air 
et par conséquent sur les transferts thermiques. 

L’étude thermique a permis la détermination de la corrélation suivante donnant le 
nombre de Nusselt moyen dans le canal rotorique : 

( )24,1
0 46,01 −⋅+= RoNuNu   (109)     valable pour  3000 < Re < 25000 

        0 < N < 1500 tr.min-1 

Ro désigne le nombre de Rossby. Ce nombre représente le rapport entre la vitesse du fluide 
dans le canal sur la vitesse de rotation de celui-ci. Il est définit comme : 

H

V
Ro

⋅Ω
=  (110) 

Nu0 est le nombre de Nusselt pour de la convection forcée turbulente dans une conduite 
circulaire sans rotation. Il est exprimé par la formule suivante : 
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774,0
0 Re0215,0 DhNu ⋅=  (111) 

 
La température de référence utilisée dans cette étude correspond à une température 

moyenne entre la température de l’air entrant et la température de mélange dans la section de 
sortie du canal, soit : 

2
_ sortiementrée

réf

TT
T

+
=  avec la température de mélange en sortie : ∫=

Sm
sortiem dSvT

Q
T ...

1
_

rρ  

avec Qm le débit massique, ρ la masse volumique, T la température et v la vitesse. 
 
L’auteur a pu mettre également en évidence l’importance de l’excentricité. En effet, 

une augmentation de 14 % de l’excentricité permet une augmentation de 7 % du cœfficient 
d’échange convectif. 
 

3.3.2. Canal de section de passage rectangulaire et elliptique 

 
Plus récemment, les études présentées dans la littérature s’orientent vers des canaux 

rotoriques de forme de section de passage non circulaire. La majorité des études concernent 
des sections de passage rectangulaire. Très peu d’études concernent des formes de section de 
passage elliptique. 
 

Neti et ses coauteurs [NET-85] ont développé un code numérique basé sur des 
différences finies. Ce code permet d’étudier les transferts de chaleur dans les canaux de 
formes rectangulaires. Le canal étudié ici a un rapport de dimension 2/1, le plus grand côté 
étant aligné avec la direction radiale. La densité de flux est uniforme sur les parois et 
l’écoulement est laminaire. Les résultats obtenus par ce code ont été comparés et validés par 
rapport à la littérature pour un canal fixe et un canal en rotation. 

Les auteurs ont alors pu mettre en évidence l’influence de la rotation pour des nombres 
de Grashof supérieur à 5.103. De même, ils ont pu montrer la variation ortho-radiale 
importante de la température sur les parois du tube. 
 

Levy et al. [LEV-86] ont ensuite comparé ces résultats numériques à des résultats 
expérimentaux. Deux canaux rectangulaires ont été étudiés : le premier (DH = 3,18 mm) est 
destiné aux mesures de pression, le deuxième (DH = 10,5 mm) à l’analyse des transferts de 
chaleur. Tous deux sont utilisés dans le cadre d’un écoulement laminaire. Le Tableau 3 
présente les dimensions caractéristiques de leurs dispositifs expérimentaux. 
 
 

Diamètre hydraulique DH 3,175 mm 10,53 mm 
Hauteur du passage d’écoulement 4,763 mm 15,8 mm 
Largeur du passage d’écoulement 2,381 mm 7,9 mm 

Longueur chauffée du tube 1,5 m 1,4 m 
Excentricité 0,32 m 0,32 m 

Tableau 3 Dimensions des dispositifs expérimentaux de [LEV-86] 
 
 

Les résultats numériques et expérimentaux obtenus sont en bonne concordance. Les 
transferts de chaleur ont été étudiés en entrée du canal pour un nombre de Reynolds variant de 
1500 à 2370 et pour un nombre de Grashof variant de 105 et 107. Le nombre de Nusselt 
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augmente de façon importante avec le nombre de Grashof allant jusqu’à + 100 % pour la 
valeur extrême. En ce qui concerne la variation de pression (étudiée pour un nombre de 
Reynolds variant de 1500 à 1900 et pour un nombre de Grashof allant jusqu’à 105), la rotation 
l’augmente dans la zone d’entrée et la région développée.  
 

Plus récemment, Soong et Yan [SOO-99] ont étudié numériquement le développement 
d’écoulements secondaires dus à la rotation et les transferts de chaleurs pour des canaux 
rectangulaires. L’écoulement est laminaire. Il est supposé dans cette étude que les propriétés 
du fluide sont constantes, à l’exception de la masse volumique qui varie (par la prise en 
compte de l’approximation de Boussinesq).  

Les auteurs ont pu valider leur modèle numérique en comparaison avec la littérature 
[NET-85], [LEV-86] . Le nombre de Reynolds rotationnel varie entre 0 et 800, le nombre de 
Grashof rotationnel entre 0 et 106. Le rapport largeur/hauteur du rectangle est variable. 
Différentes valeurs ont été testées : 0,2 ; 0,5 ; 1 ; 2 et 5. 

Les auteurs ont remarqué une forte dépendance des résultats par rapport aux nombres 
de Reynolds et Grashof rotationnels. Ainsi lorsque l’écoulement est établi, les profils de 
vitesse et de température peuvent être fortement déformés par la présence d’un écoulement 
secondaire. 

Il a également été remarqué que cet écoulement secondaire est particulièrement fort 
pour un canal carré. Au contraire, pour des rapports largeur/hauteur de 0,2 et 5, l’écoulement 
secondaire est faible. 
 

Mahadevappa et al. [MAH-96]  ont également étudié numériquement les transferts de 
chaleur dans des canaux rectangulaires. Les auteurs emploient une méthode par différence 
finie. La densité de flux est supposée constante selon l’axe, de même la température 
circonférentielle est supposée uniforme. L’écoulement laminaire est considéré établi. 

Le modèle numérique a été validé dans le cadre d’un canal stationnaire dont les 
résultats analytiques sont disponibles dans la littérature. Les auteurs ont pu dégager quelques 
tendances pour un canal en rotation. La rotation améliore les échanges thermiques. Le rapport 
du nombre de Nusselt pour un tube en rotation Nu sur le nombre de Nusselt pour un tube 
stationnaire Nu0 diminue avec l’augmentation de l’excentricité, jusqu’à atteindre un palier. 

Les auteurs ont également évalué l’influence du rapport de forme du tube 
rectangulaire. Il existe un rapport de forme optimal pour les transferts de chaleur. Lorsque la 
vitesse de rotation diminue, cet optimal correspond à de plus faibles valeurs de rapport de 
formes.  
Mahadevappa et ces co-auteurs [MAH-96]  ont alors pu dégager la corrélation suivante : 

( ) 12,0
25,0

0

1
5,0 PrReRa

AR
AR

Nu

Nu ⋅⋅






 +⋅=
−

  (112) 

Avec AR le rapport de forme, Ra le nombre de Rayleigh, Re le nombre de Reynolds (basé sur 
la vitesse axial) et Pr le nombre de Prandtl. 
Cette corrélation a été établie avec les gammes de variation suivantes : 

0,1 < AR < 10,     103 < Ra.Re < 106,     0,7 < Pr < 6     et     5 < Rerot < 100. 
Avec Rerot le nombre de Reynolds rotationnel. 
 

De la même façon que pour les canaux rectangulaires, Mahadevappa et ses co-auteurs 
[MAH-96]  ont étudié numériquement les transferts de chaleur dans des canaux elliptiques 
pour un écoulement laminaire établi. L’ellipse est approximé sur un domaine rectangulaire 
discrétisé.  
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Les tendances observées sont les mêmes que pour la forme rectangulaire, mais celles-
ci sont plus marquées dans le cas elliptique. A savoir qu’il existe un rapport de forme optimal 
pour les transferts de chaleur, la valeur de ce rapport optimal diminuant avec la vitesse de 
rotation. De plus, les auteurs ont pu établir la corrélation suivante :  

( ) 175,0108,0

0

27,0 PrReRaAR
Nu

Nu ⋅⋅⋅= −   (113) 

Avec AR le rapport de forme, Ra le nombre de Rayleigh, Re le nombre de Reynolds (basé sur 
la vitesse axial) et Pr le nombre de Prandtl. 
Cette corrélation a été établie avec les gammes de variation suivantes : 

0,1 < AR < 10,     103 < Ra.Re < 106,     0,7 < Pr < 6     et     5 < Rerot < 100. 
Avec Rerot le nombre de Reynolds rotationnel. 

 

3.4.  Transferts convectifs dans les espaces frontaux 
 

On peut trouver dans la littérature de nombreuses études numériques sur les 
écoulements d’air et les transferts de chaleur dans divers configurations de moteurs 
électriques [PIC-02], [LIA-98] , [MAY-03] . Mais peu concernent les moteurs électriques 
fermés avec la présence d’un brasseur interne, en particulier, en ce qui concerne l’étude des 
échanges convectifs dans les espaces frontaux.  

Les travaux qui nous intéresseront ici concernent essentiellement les moteurs TEFC 
(Totally Enclosed Fan Cooled). Ces moteurs se rapprochent de notre configuration d’étude : 
ils sont fermés et le refroidissement est assuré par un ventilateur externe permettant ainsi de la 
convection forcée sur la carcasse extérieure.  

Les études de la littérature ont généralement pour but d’évaluer l’influence d’un 
changement de géométrie sur l’écoulement et les transferts convectifs.  
 

Mugglestone, Lampard et leurs co-auteurs ont étudié différents aspects des espaces 
frontaux. Ainsi, Mugglestone et al. [MUG-98]  ont analysé les conséquences d’un changement 
de porosité des développantes. Cette étude tridimensionnelle a permis de distinguer deux 
catégories de porosités : les fortes porosités qui permettent une circulation d’air importante 
autour des développantes et les faibles porosités (que l’on retrouve dans le cas des 
développantes standards) qui entraînent un écoulement dominé par les tourbillons.  

Les auteurs [MUG-99]  ont également étudié l’influence de changements géométriques 
des ailettes sur le cercle de court-circuit de la cage rotorique. Ils comparent leurs résultats 
numériques à des résultats expérimentaux. Les simulations respectent les tendances mais 
obtiennent des niveaux de valeurs différents. Les auteurs ont ainsi pu remarquer que le 
coefficient d’échange convectif diminue lorsque la longueur de l’ailette augmente, lorsque le 
nombre des ailettes diminue et lorsque celles-ci s’écartent de l’axe de rotation.  

Plus récemment, Micallef et al. [MIC-05]  ont étudié les conséquences liées à un 
changement de géométrie des développantes. Ils ont ainsi pu mettre en évidence les effets liés 
au changement de profils (parois plus ou moins angulaires) et l’inclinaison des développantes. 
 

Les conséquences d’un changement de paramètre se limitent généralement à une 
observation d’un point de vue qualitatif et non quantitatif. Cependant, les travaux de Trigeol 
[TRI-04]  ont permis de modéliser les échanges convectifs à l’aide de conductances, ou 
coefficients d’influence, pour un moteur asynchrone fermé de faible puissance. L’auteur 
s’appuie sur une démarche particulière de superposition de problèmes élémentaires, inspirée 
des travaux de Raguenet [RAG-00] dans le domaine de l’aéronautique. 
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L’auteur considère l’espace frontal comme une cavité fermée avec n parois de 
températures différentes Tj, le mouvement de l’air interne étant créé uniquement par la 
rotation et par la convection naturelle liée à son échauffement. L’auteur montre que la densité 
de flux moyen φi échangée à chaque paroi i peut s’exprimer de la manière suivante :  

( )∑
=

−⋅=
n

j
ij

j
ii TTa

1

ϕ   (114) 

Le terme j
ia  est appelé coefficient d’influence thermique.  

Afin d’identifier chacun de ces coefficients, l’auteur procède à une série de n 
simulations numériques pour n jeux de températures Tj différentes pour une vitesse de rotation 
donnée. L’auteur obtient ainsi, pour chaque espace frontal, les coefficients d’influence reliant 
chaque surface supposée isotherme aux parois de la cavité.  
 

4. Conclusion 
 

Nous venons de voir tout au long de cette partie la complexité des phénomènes 
électromagnétiques et aérothermiques dans un moteur asynchrone auto-ventilé dédié à la 
traction ferroviaire.  

Outre la diversité de leurs origines, les pertes fer restent encore aujourd’hui complexes 
à modéliser. Les approches présentées dans la littérature sont aussi bien numériques 
qu’analytiques. Ce dernier type d’approche nécessite un « recalage » pour fournir des résultats 
satisfaisants. Ainsi, les formulations analytiques proposées sont nombreuses, de complexité 
variable et sont généralement destinées à prendre en compte certains phénomènes en 
particulier. Elles obtiennent après adaptation de bons accords avec l’expérimental. Afin 
d’obtenir un bon compromis entre le temps de calcul, la précision et la souplesse d’utilisation, 
nous emploierons par la suite (Chapitre 3) des approches analytiques, et en particulier du type 
de celles dérivées de la formulation classique de Steinmetz. 

Ces pertes électromagnétiques sont des sources de chaleur. La dissipation de cette 
chaleur est régie par trois modes de transferts. Parmi ceux-ci, le transfert par convection est le 
plus délicat à évaluer. Il dépend en effet du type de convection et de la configuration. 
Certaines parties des moteurs ont été largement étudiées dans la littérature. Ainsi, 
l’écoulement et les transferts convectifs sont relativement bien connus dans les cas d’un 
entrefer et des canaux rotoriques pour plusieurs configurations. Le cas d’un entrefer lisse a 
largement été étudié avec ou sans débit imposé en entrée. Plusieurs corrélations ont été 
obtenues pour exprimer le nombre de Nusselt. Les études concernant les entrefers encochés 
sont plus récentes et difficilement généralisables pour le moment. En ce qui concerne les 
canaux rotoriques, la plupart des études ont été menées pour des formes de sections de 
passage circulaire ou rectangulaire. Néanmoins, nous avons pu constater qu’il y a un manque 
important d’informations en ce qui concerne les échanges convectifs dans les espaces 
frontaux. C’est pourquoi, une étude aérothermique numérique a été menée. Celle-ci est 
présentée dans le Chapitre 2. 
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1. Introduction 
 

L’établissement d’un modèle aérothermique nécessite une bonne connaissance de 
l’écoulement d’air et des échanges convectifs au sein du moteur. Cette étude aérothermique 
est d’autant plus indispensable que le moteur est fermé. En effet, l’écoulement dans les 
machines fermées est particulièrement complexe de part l’espace confiné et la rotation. Ceci 
rend les échanges convectifs d’autant plus difficiles à évaluer. Peu de données sont 
disponibles dans la littérature pour ce type de moteur, en particulier, si, comme dans notre cas, 
un brasseur d’air est monté sur l’arbre. 

L’objectif principal de cette étude est alors de comprendre et d’évaluer ce qui se passe 
réellement au sein même du moteur, aussi bien sur le plan aéraulique que thermique. Nous 
souhaitons quantifier le plus précisément possible les échanges convectifs et les débits 
circulant dans l’ensemble du moteur. Ces informations seront des données importantes pour le  
bon développement du modèle aérothermique. 

De plus, avec la connaissance de la structure d’écoulement et des échanges 
thermiques, il sera également possible d’entreprendre ultérieurement des modifications de la 
géométrie du moteur afin d’améliorer son refroidissement global. 
 
 

2. Principe de l’étude 
 
 L’étude de la structure d’écoulement et des échanges convectifs peut être réalisée aussi 
bien expérimentalement que numériquement. Le principal problème de l’expérimental dans 
notre étude est la préparation particulièrement longue, coûteuse et délicate pour les machines 
tournantes fermées. L’instrumentation doit être minutieuse et il est généralement souhaitable 
de l’effectuer lors de la construction du moteur [TRI-04] . L’observation des écoulements est  
également particulièrement complexe de part le caractère fermé du moteur.  

C’est pourquoi, une approche numérique a été retenue pour notre étude. Celle-ci est 
plus facile à mettre en œuvre et nous permettra d’avoir une vision globale des phénomènes 
aérothermiques au sein du moteur. Le logiciel CFD (Computational Fluid Dynamics) Fluent© 
v.6 a été utilisé dans cette étude. Ce logiciel est basé sur la méthode des Volumes Finis (voir 
Annexe A). 
 

2.1.  Démarche de l’étude 
 
 L’étude a donc pour but de simuler le moteur dans sa globalité afin de déterminer la 
structure globale d’écoulement et les échanges convectifs. L’introduction de l’équation de 
l’énergie dans une géométrie si complexe fait apparaître un problème : la taille du maillage. 
En effet, la résolution de l’équation de l’énergie demande un maillage proche des parois très 
fin. De plus, en considérant la complexité du calcul (présence de parties en rotation), une 
simulation aéraulique et thermique conduirait à des maillages et des temps de calcul trop 
importants.  
 
 Une démarche bien spécifique a alors été mise en place. Celle-ci consiste à diviser le 
travail, afin de faire plusieurs calculs « rapides » à la place d’une unique simulation dont le 
temps de calcul serait très important.  
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 Ainsi, le point de départ de la démarche (Figure 1) est de réaliser une simulation du 
moteur dans sa globalité dont la géométrie a été simplifiée. Les simplifications permettent un 
maillage plus rapide à réaliser et moins important qu’avec les formes réelles complexes, ce 
qui permet d’accélérer le calcul. Dans cette simulation, seules les équations concernant 
l’aéraulique sont résolues.  

De ce calcul aéraulique peuvent être obtenus les vitesses, pressions, débits, etc… Ces 
données sont particulièrement intéressantes aux niveaux des entrées et sorties de l’entrefer et 
des canaux percés au rotor. 
 En effet, ces données permettent de séparer la machine en plusieurs parties afin de les 
étudier indépendamment les unes des autres. Deux études concernant les parties frontales 
peuvent alors être menées en parallèle. Les conditions d’entrée/sortie de ces simulations sont 
les conditions relevées aux extrémités de l’entrefer et des canaux rotoriques lors du calcul de 
la machine complète. 

Les géométries de plus petites tailles peuvent alors être plus proches de la réalité, donc 
plus complexes, et la résolution de l’équation de l’énergie peut être introduite sans trop 
alourdir le temps de calcul. Ces simulations se rapprochent donc des configurations réelles. 

 
Cette démarche de calcul a été réalisée à trois reprises, avec une vitesse de rotation 

différente à chaque fois : 1500 tr/min, 2200 tr/min (ce qui correspond au fonctionnement en 
régime continu) et 4000 tr/min. Pour mémoire, la vitesse maximale du moteur d’étude est de 
4500 tr/min. 
 

2.2.  Simulation de la rotation 
 
 La présence de parties tournantes au sein du moteur demande une modélisation 
spécifique. Quatre modèles sont disponibles dans le logiciel Fluent© [FLU-05] . 
- Le modèle du simple repère tournant consiste à faire tourner l’air plutôt que le rotor. 

Celui-ci devient alors fixe dans le repère tournant. L’application de cette méthode devient 
délicate en présence d’un stator à proximité du rotor. 

- Le modèle du repère tournant multiple permet de définir différentes parties pouvant 
tourner à des vitesses différentes. Cette approche n’est adaptée que si l’interaction entre le 
rotor et le stator est faible.  

- En ce qui concerne le modèle du plan de mélange, chaque zone fluide est traitée comme 
un problème permanent. Chaque domaine (rotor, stator) sera représenté par un maillage 
différent : les informations sur l’écoulement, alors considérées comme conditions aux 
frontières, seront couplées au plan d’interface. De même que pour la méthode précédente, 
l’application de cette méthode n’est acceptable que pour une faible interaction entre le 
rotor et le stator. 

- Le modèle du maillage glissant permet de palier le défaut des autres modèles, à savoir ne 
donner de résultats acceptables que dans le cas d’une interaction entre le rotor et le stator 
relativement faible, c’est-à-dire pour une grande distance d’espacement. Le modèle du 
maillage glissant est le seul modèle recommandé lorsque l’interaction rotor-stator est 
forte.  

 
Dans l’étude aérothermique, deux types de modélisation de la rotation seront 

considérés : le modèle du simple repère tournant et le modèle du maillage glissant.  
L’épaisseur d’entrefer est relativement faible en considérant les dimensions du 

moteur : on peut alors présumer qu’il existe une forte interaction entre le rotor et le stator. 
L’entrefer va donc jouer un rôle essentiel dans l’étude aéraulique. C’est pourquoi le calcul 
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aéraulique de la globalité du moteur utilise le modèle du maillage glissant. Le principe de 
cette méthode est développé ci-après. 

Pour les simulations numériques des espaces frontaux, l’entrefer n’est plus représenté, 
l’interaction entre le rotor et le stator est moins importante. Un modèle moins lourd en temps 
de calcul peut être utilisé. 

 
 
 

 
 

 
 

 
Figure 1 Démarche de l’étude aérothermique 

 
 
 
 

Simulation aéraulique  
dans une géométrie simplifiée de la globalité du moteur 

Obtention des entrées/sorties (en vitesse ou en pression)  
au niveau de l’entrefer et des canaux rotoriques 

Découplage des calculs 
Simulations aérothermiques des espaces frontaux,  

avec des géométries complexes 

Espace frontal AVEC  brasseur 
Etude 3D  
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� Le modèle des maillages glissants 
 

Pour l’utilisation de ce modèle, deux zones distinctes sont créées pour le rotor et le 
stator [FLU-05] . Chacune d’elles doit posséder une zone d’interface faisant face à la zone 
d’interface opposée. Ces zones peuvent avoir une forme quelconque et des maillages 
différents. Il est cependant indispensable qu’elles soient positionnées tel qu’il y ait des 
cellules de fluide adjacentes. Une « interface de maillage » peut alors être créée en associant 
les deux zones d’interface précédentes.  

Les deux parties peuvent alors glisser l’une par rapport à l’autre selon l’interface de 
maillage définie. Le calcul se fait alors en instationnaire : à chaque pas de temps, le rotor a 
glissé par rapport au stator. 

 
L’intersection de ces interfaces est alors calculée à chaque pas de temps. Un exemple  

bidimensionnel d’une interface de maillage est présenté sur la Figure 2. Deux types de zones 
peuvent se distinguer : une zone intérieure pour laquelle des zones fluides se situent de part et 
d’autre de l’interface de maillage (faces db, be et ec) et une ou plusieurs zones périodiques 
(faces ad et cf). 

Le calcul de flux à travers l’interface de maillage utilise les faces résultantes de 
l’intersection des deux interfaces plutôt que les faces des interfaces elle-même. Par exemple, 
pour calculer les flux traversant l’interface de l’élément III , les faces db et be seront utilisées 
plutôt que la face DE.  

 
Il est important de noter que bien que plus précise que les autres techniques de 

modélisation des machines tournantes, la méthode des maillages glissants est également plus 
chère en temps de calcul. 

 
 

 
Figure 2 Exemple d’une interface de maillage (2D) 
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3. Modélisation du moteur complet 
 

Ce paragraphe est consacré à l’étude du moteur dans sa globalité dont la géométrie a 
été simplifiée. L’objectif de cette étude est de déterminer la structure globale de l’écoulement 
dans le moteur d’étude. Ainsi, aucun calcul thermique n’a été introduit dans cette 
configuration. 
 

3.1.  Géométrie et hypothèses de calcul 
 

Pour des raisons de symétrie (entre les encoches rotoriques et statoriques, les canaux 
de recirculation au rotor et le brasseur), la géométrie peut se limiter au quart du moteur. La 
présence de la boîte d’alimentation sur le flasque a été ignorée. Etant donné que le calcul ne 
concerne que la structure d’écoulement, seules les zones d’air ont été modélisées. Les solides 
correspondent en fait aux parois de la géométrie. 
 Afin de faciliter la réalisation du maillage et d’améliorer les temps de calcul, plusieurs 
hypothèses simplificatrices ont été retenues.  

Tout d’abord, l’ensemble des profils courbes a été remplacé par des formes rectilignes, 
cette simplification est nettement visible au niveau des flasques. Seules les formes du brasseur 
et des encoches au rotor et au stator ont été conservées proches de la réalité. Ces éléments 
jouent un rôle important sur la structure d’écoulement et les niveaux de débit. Il est alors 
préférable de ne pas les modifier. 

En ce qui concerne les développantes, étant donné l’encombrement qu’elles 
représentent dans le moteur réel, elles sont considérées comme des solides pleins, dont la 
forme a également été simplifiée. Il a été conservé les espaces d’air existants entre le stator et 
la base des développantes et se répétant entre les bobines. Cette partie est appelée la partie 
droite des développantes. 

Afin d’utiliser la technique de modélisation du maillage glissant, deux zones ont été 
créées : une zone concernant l’air à proximité du rotor (en violet sur la Figure 3) et une zone 
d’air rattachée au stator (en vert sur la Figure 3). Les deux zones sont « reliées » entre elles 
par l’interface de maillage. L’ensemble de la géométrie réunit environ 2 300 000 éléments 
dont 240 000 éléments composent l’entrefer. 
 

 
Figure 3 Géométrie simplifiée du moteur complet 
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3.1.1. Partie mobile 

 
La Figure 4 représente uniquement la partie de la géométrie rattachée à la partie 

mobile du moteur complet. On y retrouve les différentes parties rattachées au rotor : les 
canaux rotoriques, le brasseur et les barres et anneaux de court-circuit.  

On peut y observer très clairement les ouvertures d’encoches rotoriques et l’alternance 
d’espaces d’air et de solides créée par la cage d’écureuil. 
 

3.1.2. Partie fixe 

 
La Figure 5 représente la partie de la géométrie simplifiée du moteur complet 

rattachée à la partie fixe. On y retrouve les développantes, le stator et les deux flasques. On 
peut également y observer les ouvertures d’encoches statoriques et l’alternance d’espaces 
d’air et de solides créée dans la partie droite des développantes. 

Il est important de rappeler que les développantes sont considérées comme des solides, 
ainsi que l’alimentation de celles-ci sur la partie gauche de la Figure 5. 
 

3.1.3. Modèle numérique 

 
Le système étudié étant un système complètement fermé, aucune condition 

d’entrée/sortie n’est à imposer. Seule la vitesse de rotation est à fixer.  
Un schéma implicite instationnaire a été appliqué. Les schémas de discrétisation sont 

les modèles standard pour la pression et « upwind » du premier ordre pour les autres 
équations mises en jeu. Le modèle de turbulence k ε standard a été utilisé. Celui-ci est connu 
pour fournir des résultats satisfaisants pour des écoulements pleinement turbulents. Quelques 
généralités sur les méthodes numériques et une description des différents modèles de 
turbulence existants et leur spécificité sont résumées en Annexe B.  

Le maillage proche des parois n’étant pas très fin (y+ > 10), le modèle « standard wall 
function » a été appliqué. Ainsi, pour traiter des problèmes de paroi, ce modèle utilise des 
fonctions semi empiriques pour représenter la vitesse et des formules qui modifient 
l’expression des équations du modèle de turbulence pour les éléments proches des parois. 

Les critères de convergence pour chaque pas de temps ont été principalement 
caractérisés par la valeur des résidus. Une solution a été considérée convergée lorsque 
l’ensemble des résidus avait une valeur proche de 10-5. Une attention toute particulière a été 
portée aux bilans de masse afin de s’assurer de la convergence.  

 

3.1.4. Remarque sur le temps de calcul 

 
Malgré les différentes précautions prises pour diminuer le temps de calcul, celui-ci 

reste relativement important. En effet, environ cinq jours et demi en temps CPU ont été 
nécessaire pour effectuer 1000 pas de temps en parallèle sur 8 processeurs (HP alphaserver 
GS1280 muni de 16 processeurs alpha EV7 cadencé à 1,15 Ghz et de 32 Go de mémoire). La 
valeur du pas de temps était adaptatif, et compris entre 0,5 et 1,5 ms. 

Le premier calcul à la vitesse de 2200 tr/min a nécessité environ 8500 pas de temps 
pour obtenir un écoulement stabilisé, soit au bout d’environ deux à trois mois en temps 
effectif. Les calculs suivants ont bénéficié de ce résultat comme point initial, cela a permis 
d’accélérer la convergence. 
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Figure 4 Géométrie de la partie mobile du moteur complet 
 
 
 
 

 
 

Figure 5 Géométrie de la partie fixe du moteur complet 
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3.2.  Structure de l’écoulement 
 

3.2.1. Structure globale 
 

Les simulations du moteur complet permettent d’observer la structure globale de 
l’écoulement pour trois vitesses de rotation différentes : 1500, 2200 et 4000 tr/min. La 
structure obtenue est globalement la même dans les trois cas. Quelques différences 
apparaissent au niveau des tailles des recirculations. 

Cette structure est présentée en Figure 6. Elle fait apparaître une trajectoire globale de 
l’air dans le moteur (en rose), ainsi que des trajectoires « secondaires » au niveau de chaque 
espace frontal (en bleu). Il s’agit en fait de masses d’air entraînées en rotation dans les espaces 
frontaux. 

 

 
Figure 6 Structure globale de l’écoulement dans le moteur d’étude 

 
 L’air circulant dans le moteur, correspondant à la trajectoire principale, traverse 
l’entrefer depuis l’espace frontal avec brasseur jusqu’à l’espace frontal sans brasseur. Arrivé 
dans ce dernier, l’air traverse les développantes à travers leurs parties droites et longe le 
flasque jusqu’aux canaux rotoriques.  
 On retrouve alors la totalité du débit traversant l’entrefer dans l’ensemble des canaux 
rotoriques. Celui-ci est réparti équitablement entre les canaux. 

L’air revient donc à l’espace frontal d’origine à la base du brasseur. Celui-ci le 
propulse contre les développantes et l’alimentation de celles-ci. L’air se dirige alors vers le 
flasque. Il en longe sa partie supérieure et revient vers l’entrefer en traversant les 
développantes. 
 

Une masse d’air « secondaire » est entraînée en rotation dans chaque espace frontal et 
circule uniquement à l’intérieur des cavités. En ce qui concerne l’espace frontal avec brasseur, 
cette masse d’air circule avec l’écoulement principal au dessus des développantes. Elle 
traverse celles-ci au niveau de leurs parties droites. La majorité de l’air traverse alors la cage 
d’écureuil pour aller rejoindre l’arrivée d’air au niveau des tubes. Seule une faible partie de 
l’air traverse l’espace d’air entre les deux cuivres. On voit apparaître de nombreuses 
recirculations, en particulier derrière le brasseur, au dessus des développantes et au centre de 
la cavité (sous les développantes). 
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En ce qui concerne l’espace frontal sans brasseur, la masse d’air « secondaire » reste 
principalement dans la partie basse de la cavité. En effet, la totalité de cette masse d’air 
traverse la cage d’écureuil pour rejoindre l’arrivée d’air au niveau de l’entrefer. Seule une 
faible partie traverse les développantes pour rejoindre la trajectoire principale. La majorité de 
la masse d’air secondaire traverse donc l’espace entre les deux cuivres jusqu’à atteindre le 
flasque. Ce crée alors une recirculation importante au centre de la cavité. 
 
 Cette structure d’écoulement est similaire pour les trois vitesses de rotation testées. 
Cependant les recirculations sont de tailles légèrement différentes et les niveaux de débits 
varient d’une vitesse à l’autre. 
 Le Tableau 1 résume les principaux débits massiques pour les trois vitesses de 
rotation : le débit dans l’entrefer (qui est le même pour l’ensemble des canaux rotoriques), les 
débits traversant les cuivres dans les deux espaces frontaux et les débits entre les cuivres 
statoriques et rotoriques dans les deux espaces frontaux. 
 Il est à noter que les débits circulants dans l’entrefer sont relativement faibles, ce qui 
est assez caractéristique des moteurs fermés. Les débits traversant les cuivres peuvent être 
beaucoup plus grand que le débit circulant dans l’entrefer. Ceci est simplement lié aux masses 
d’air entraînées en rotation.  
 

Vitesse de rotation (tr/min) 1500 2200 4000 
Débit dans l’entrefer (kg/s) 0,010 0,018 0,038 

Débit traversant les développantes (kg/s) 0,028 0,036 0,082 
Débit traversant les barres rotoriques (kg/s) 0,011 0,016 0,023 

Espace frontal 
avec brasseur 

Débit entre les deux cuivres (kg/s) 0,007 0,002 0,021 
Débit traversant les développantes (kg/s) 0,017 0,023 0,032 

Débit traversant les barres rotoriques (kg/s) 0,035 0,05 0,031 
Espace frontal 
sans brasseur 

Débit entre les deux cuivres (kg/s) 0,028 0,045 0,039 
 

Tableau 1 Bilan des débits massiques à proximité et dans l’entrefer 
 

Cette structure d’écoulement risque de poser plusieurs problèmes d’un point de vue 
thermique. En effet, concernant l’espace frontal avec brasseur, seule une faible proportion 
d’air circule dans l’espace entre la cage d’écureuil et les développantes. Ce qui veut dire que 
l’air dans cette zone aura tendance à recirculer et ainsi à s’échauffer de manière importante au 
contact de deux points chauds du moteur : les cuivres. De plus, seule une faible partie du débit 
circule derrière le brasseur. La fraîcheur de la partie basse du flasque ne semble donc pas 
bénéficier au refroidissement de l’air. 

En ce qui concerne l’espace frontal sans brasseur, l’air chaud sortant de l’entrefer va 
rejoindre le flasque et le longe. L’air se refroidit mais est rejoint sous les développantes par 
une quantité importante d’air chaud venant de traverser la cage d’écureuil. Il risque donc 
d’être réchauffé de manière importante avant de rejoindre le rotor. 

 

3.2.2. Les espaces frontaux 

 
 L’écoulement dans les espaces frontaux est très complexe. En effet, non seulement 
l’air est entraîné en rotation créant ainsi des spirales par effet centrifuge, mais des tourbillons 
apparaissent également axialement créant des rouleaux. Afin de mieux appréhender cette 
structure d’écoulement, la visualisation des lignes de courant se fera à l’aide de coupes. Il est 
alors important de garder en mémoire qu’il s’agit d’une coupe en deux dimensions d’un 
phénomène qui lui est en trois dimensions. 
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 On présente sur la Figure 7 une vue schématique du côté du moteur. On reconnaît 
alors le stator avec les bobines, le rotor avec la cage d’écureuil, ainsi que l’entrefer et les 
canaux rotoriques. L’emplacement de deux coupes axiales y est également indiqué. Les 
Figure 8 et Figure 9 présentent la répartition des vitesses et quelques lignes de courant dans 
ces deux coupes. 
 Sur la Figure 8, on se concentre sur l’espace frontal avec brasseur pour la vitesse de 
rotation de 2200 tr/min. La coupe passe au travers d’une bobine et entre deux barres 
rotoriques : on peut alors observer les passages d’air entre les barres. La coupe se situe entre 
deux pales permettant ainsi d’observer l’air au sein du brasseur. Elle traverse également une 
portion du canal rotorique. 

On retrouve sur la Figure 8 la structure vue en Figure 6 : l’air arrive par les canaux 
rotoriques et est projetée contre les développantes. Des recirculations apparaissent dans cette 
coupe et se manifesteront par la formation de rouleaux irréguliers en trois dimensions. Les 
vitesses sont bien évidemment les plus importantes proches des parties tournantes.  
 On présente également sur la Figure 9 la répartition des vitesses et quelques lignes de 
courant mais cette fois-ci dans l’espace frontal sans brasseur pour la vitesse de rotation de 
2200 tr/min. Une coupe transversale y est également représentée. On y retrouve les vitesses 
les plus importantes à proximité des parties mobiles.  
 On peut également y retrouver les tendances de la Figure 6. On peut observer par 
exemple les recirculations au centre de la cavité, à proximité de l’arbre et au dessus des 
développantes. La complexité de l’écoulement est particulièrement visible au dessus des 
développantes. La coupe transversale fait en effet apparaître des tourbillons qui se 
superposeront au mouvement axial. 
 
 

 
 

Figure 7 Coupe schématique transversale du moteur d’étude 

 
 
 Cette structure d’écoulement est sensiblement la même pour l’ensemble des vitesses 
de rotation testées. Seule la taille des recirculations varient quelque peu. La grande différence 
se situe au niveau des vitesses d’air rencontrées. Le Tableau 2 présente les plages de 
variations observées dans l’ensemble du moteur. 
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Coupe de la Figure 8 

Coupe de la Figure 9 



Chapitre 2 – Etude aérothermique  67 

 

 

 
Figure 8 Vitesses et lignes de courant dans l’espace frontal avec brasseur, 2200 tr/min 

 
 

 
Figure 9 Vitesses et lignes de courant dans l’espace frontal sans brasseur, 2200 tr/min 
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Vitesse de rotation (tr/min) 1500 2200 4000 

Plage de variation de la vitesse d’air (m/s) 0 - 25 0 - 36 0 - 65 
 

Tableau 2 Plages de variation des vitesses d’air en fonction de la vitesse de rotation 
 

3.2.3. L’entrefer 
 

Il est également possible de représenter, en Figure 10, la répartition du débit dans 
l’entrefer et les ouvertures d’encoches. Les pourcentages de répartition sont du même ordre de 
grandeur pour les trois vitesses de rotation. Ainsi, sur les 100 % du débit traversant l’entrefer, 
la grande majorité du débit, entre 66 et 71 %, circule dans les ouvertures d’encoches 
statoriques. Entre 23 et 28 % du débit circule dans l’entrefer « lisse », c’est-à-dire sans les 
ouvertures d’encoches.  

Seule une très faible partie du débit, moins de 10 %, circule dans les ouvertures 
d’encoches rotoriques. Cette faible proportion dans les encoches rotoriques peut être liée au 
fait que l’air présent dans les encoches rotoriques sort progressivement de ces encoches sous 
l’effet de la rotation (Figure 11).  

En observant quelques lignes de courant sur la Figure 11, le mouvement hélicoïdal de 
l’air au sein de l’entrefer est clairement visible. 
 

 
Figure 10 Répartition du débit dans l’entrefer 

 

 
Figure 11 Lignes de courant dans l’entrefer 

Paroi du rotor le long de l’entrefer 

 (avec les ouvertures d’encoches) Brasseur 

ω 

Ouverture d’encoche rotorique 

Ouverture d’encoche statorique 

Entre 6 et 8 % dans les ouvertures  
d’encoches rotoriques 

Entre 23 et 28 % dans 
l’entrefer « lisse » 

Entre 66 et 71% dans les ouvertures 
d’encoches statoriques 
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La Figure 12 présente les vecteurs vitesse dans l’entrefer pour la vitesse de rotation de 

2200 tr/min. L’adhérence à la paroi y est clairement visible. En effet, les vitesses sont très 
faibles sur les parois du stator, qui est fixe. Ceci est particulièrement visible au niveau des 
ouvertures d’encoches statoriques.  

De même, l’effet d’entraînement de l’air lié à la rotation du moteur est remarquable 
par les niveaux de vitesses élevés en particulier au niveau des ouvertures d’encoches 
rotoriques. Ainsi, la plage de vitesse rencontrée dans l’entrefer est très grande et s’étend de 0 
à 36 m/s. L’entraînement de l’air par le rotor a pour effet de créer des composantes 
tangentielles de la vitesse très importante, ce qui donne l’effet « plaqué » des vecteurs vitesses 
sur la Figure 12.  

 
Figure 12 Vecteurs vitesse dans l’entrefer – 2200 tr/min 

 
 

3.2.4. Les canaux rotoriques 

 
En ce qui concerne les canaux rotoriques, la plage de vitesse, en Figure 13, est 

beaucoup moins importante que dans l’entrefer. Elle ne s’étend en effet que de 17 à 20 m/s. 
La grande composante tangentielle de cette vitesse est également nettement visible. 

 
Figure 13 Vecteurs vitesse dans les tubes rotoriques – 2200 tr/min 

 
 

La rotation du rotor entraîne l’air dans les canaux rotoriques selon un mouvement 
hélicoïdal. Ceci est illustré par les lignes de courants sur la Figure 14. L’entrée d’air dans le 
canal s’effectue du côté opposé au brasseur, la zone d’établissement de l’écoulement est 
nettement visible par les tourbillons d’entrée.  

 

Vitesse (m/s) 

Vitesse (m/s) 
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Figure 14 Lignes de courant dans un canal rotorique – 2200 tr/min 

 
 

3.3.  Répartition de pression 
 

Les pressions obtenues dans le moteur d’étude peuvent être observées pour les trois 
vitesses de rotation. Les tendances sont identiques pour les trois simulations. Par 
conséquence, seuls les résultats de la simulation à 2200 tr/min sont présentés ci-après. 

L’effet du brasseur centrifuge est très net sur la Figure 15. En effet, sur cette figure 
présentant la pression totale dans une coupe axiale du moteur, on peut observer le saut de 
pression entre l’entrée (à la base du brasseur) et la sortie du brasseur qui s’élève à environ 350 
Pa. On peut également remarquer que les pressions sont relativement proches de la valeur de 
la pression standard de 101325 Pa. 

Ainsi, une pression plus élevée (entre 101000 et 101450 Pa) règne dans l’espace 
frontal avec brasseur alors que les pressions sont moins importantes dans l’autre espace 
frontal, celui sans brasseur. La pression y est comprise entre 101000 et 101200 Pa. On peut 
également remarquer sur cette Figure 15 que les pressions élevées sont situées à la périphérie 
du moteur et qu’une dépression apparaît alors au centre de celui-ci, autour du rotor et en 
particulier dans les canaux rotoriques. Ceci est simplement lié au fait que la rotation impose 
un effet centrifuge à l’air, ce qui a pour conséquence d’augmenter la pression avec le rayon. 

 
La Figure 15 permet de situer deux coupes radiales dans chaque espace frontal. La 

Figure 16 présente la carte des pressions dans une de ces coupes située dans l’espace frontal 
avec brasseur. On peut constater que le rotor a glissé par rapport au stator. L’augmentation de 
pression créée par le brasseur est nettement visible. Il est également intéressant de noter que la 
pression au dessus des développantes est très uniforme, aux alentours de 101450 Pa, ce qui 
correspond à la pression maximale rencontrée dans l’espace frontal. 
 

La Figure 17 présente les résultats dans l’autre espace frontal, celui sans brasseur. On  
peut remarquer encore une fois que les pressions élevées se situent en périphérie laissant ainsi  
apparaître une dépression au centre du moteur. Il est également intéressant de remarquer que 
les pressions les plus élevées se situent sous les développantes, au niveau de la partie droite de 
celles-ci. De la même manière qu’une zone de surpression est créée sous les développantes, 
une zone de dépression est créée sous les barres rotoriques.  
 

Brasseur 

Tourbillons 

d’entrée 
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Figure 15 Carte des pressions  - Coupe axiale 

 
 
 
 
 
 

 
 

Figure 16 Carte des pressions- Coupe radiale 1 (cavité avec brasseur) 
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Figure 17 Carte des pressions (Pa)- Coupe radiale 2 (cavité sans brasseur) 
 
 

3.4.  Bilan des entrées / sorties des espaces frontaux 
 

Le Tableau 3 présente les conditions d’entrées / sorties des espaces frontaux, 
autrement dit les conditions moyennes (par intégration sur la surface) de pression et vitesse 
aux extrémités de l’entrefer et des canaux rotoriques. Ces informations sont capitales pour la 
suite de l’étude. Elles vont en effet servir de conditions limites aux simulations des espaces 
frontaux seuls. 

On retrouve les grandes tendances observées tout au long de cette partie. Nous 
retrouvons par exemple le sens de l’écoulement à travers les niveaux de pressions. 
L’écoulement se déplace des pressions les plus élevées vers les pressions les plus basses. 
Ainsi, pour l’entrefer, la pression est plus élevée côté brasseur où se situe l’entrée d’air de 
l’entrefer. Inversement, l’entrée d’air dans les canaux rotoriques s’effectuant dans l’espace 
frontal sans brasseur, nous pouvons observer des pressions plus élevées dans cette cavité en 
comparaison avec la cavité avec brasseur. 

De même, nous pouvons observer les pressions dans chaque cavité en comparant 
l’entrefer et les canaux rotoriques. Ainsi, nous retrouvons le fait que les pressions sont plus 
élevées à la périphérie du moteur (au niveau de l’entrefer) et qu’une dépression se crée au 
centre de la cavité (au niveau des canaux rotoriques). 

En ce qui concerne les vitesses, il faut être attentif au fait que les données présentées 
ici ne sont réellement significatives que pour les sorties d’entrefer (dans l’espace frontal sans 
brasseur) et de canaux rotoriques (dans l’espace frontal avec brasseur). En effet, l’écoulement 
y est établi alors qu’à l’autre extrémité, nous pouvons observer les conditions d’entrée. 

Il est également à noter que les signes attribués aux différentes composantes sont liés à 
l’orientation des axes lors des simulations. 

Dans tous les cas, la vitesse moyenne observée aux extrémités de l’entrefer et des 
canaux rotoriques augmente avec la vitesse de rotation. Cette tendance est simplement liée, 
d’une part, à l’augmentation de la vitesse tangentielle, et d’autre part, au fait que la vitesse 
axiale (en valeur absolue) augmente car le débit principal augmente (Tableau 1). 
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au stator)au stator)au stator)au stator)    

Partie mobile Partie mobile Partie mobile Partie mobile     
(air rattaché (air rattaché (air rattaché (air rattaché 

au rotor)au rotor)au rotor)au rotor)    

Espaces d’air dans 
la partie droite des 

développantes 

Espaces d’air entre les 

barres rotoriques 

Canaux rotoriques 

Pression (Pa) 



Chapitre 2 – Etude aérothermique  73 

 

Enfin, nous pouvons observer que la composante tangentielle est prédominante pour 
les vitesses en sortie d’entrefer (dans l’espace frontal sans brasseur) et de canaux rotoriques 
(dans l’espace frontal avec brasseur). 
 
 

   1500 tr/min 2200 tr/min 4000 tr/min 

Pression absolue (Pa) 101 342,8 101 328,8 101 365,6 

Vitesse absolue (m/s) 2,19 7,89 9,64 

Vitesse axiale (m/s) 1,76 2,84 8,86 

Vitesse radiale (m/s) - 0,43 - 0,13 - 1,04 

Entrefer 

Vitesse tangentielle (m/s) 1,23 7,36 3,65 

Pression absolue (Pa) 101 128,6 100 872,2 99 926,1 

Vitesse absolue (m/s) 12,25 17,98 32,34 

Vitesse axiale (m/s) - 1,46 - 2,49 - 5,3 

Vitesse radiale (m/s) 0,10 0,29 0,84 

Cavité 
avec 

brasseur 

Canaux 
rotoriques 

Vitesse tangentielle (m/s) 12,16 17,81 31,89 

Pression absolue (Pa) 101 220,2 101 084,5 100 948 

Vitesse absolue (m/s) 9,06 12,67 19,20 

Vitesse axiale (m/s) 1,76 2,84 8,86 

Vitesse radiale (m/s) - 0,04 - 0,02 0,22 

Entrefer 

Vitesse tangentielle (m/s) 8,89 12,35 17,03 

Pression absolue (Pa) 101 131,5 100 881,1 99 959,7 

Vitesse absolue (m/s) 9,76 14,21 25,99 

Vitesse axiale (m/s) - 1,46 - 2,49 - 5,3 

Vitesse radiale (m/s) - 0,54 - 1,06 - 3,12 

Cavité 
sans 

brasseur 

Canaux 
rotoriques 

Vitesse tangentielle (m/s) 9,63 13,96 25,25 

 
Tableau 3 Données sur l’écoulement aux extrémités de l’entrefer et des canaux rotoriques 

 
 



74  Chapitre 2 – Etude aérothermique 
 

 

4. Modélisation de l’espace frontal sans brasseur 
 
 

L’absence d’un brasseur dans cet espace frontal rend la géométrie très régulière autour de 
l’axe de rotation. Cela permet de faire l’hypothèse d’un écoulement axisymétrique : on le 
considère alors comme invariant selon la coupe axiale du moteur. L’étude de l’écoulement et 
des transferts thermiques peut donc être menée en deux dimensions.  
 

4.1.  Géométrie et hypothèses de calcul 
 

La Figure 18 présente la géométrie employée pour les simulations Fluent© 
représentant une coupe axiale de l’espace frontal. Des sections équivalentes ont été calculées 
pour l’entrefer et les canaux rotoriques. La section de passage a été conservée. Ainsi, un 
espace annulaire lisse représente la même section de passage que l’entrefer et ses encoches. 
De la même manière, un espace annulaire lisse représente la même section de passage que 
l’ensemble des canaux rotoriques. 

Ils existent dans le moteur réel une alternance régulière d’espaces d’air avec les barres 
rotoriques et avec les bobines dans la partie droite des développantes. Il a été décidé ici de les 
représenter par un anneau circulaire afin de garder la représentation bidimensionnelle. Ainsi, 
le volume de l’anneau au niveau du cuivre rotorique est équivalent au volume total des 
espaces de passage inter barres. Il en est de même au niveau de la partie droite des 
développantes.  

Le calcul aéraulique concernant la géométrie simplifiée du moteur dans sa globalité a 
permis de déterminer les conditions aux extrémités de l’entrefer et des canaux rotoriques. 
Ainsi, pour les simulations suivantes de la cavité sans brasseur, un débit d’air est injecté en 
entrée par l’entrefer selon un vecteur directeur bien défini et une pression est imposée en 
sortie au niveau des canaux rotoriques (Tableau 3). 
 La résolution de l’équation de l’énergie est maintenant effectuée pour l’ensemble des 
simulations suivantes. Des températures sont imposées aux différentes parois (Tableau 4). La 
température de l’air entrant est fixée à 50°C. Le choix de ces températures est basé sur des 
observations fournies par Alstom Transport lors d’essais expérimentaux. 
 
� Modèle numérique 
 

Le maillage rassemble environ 20 000 éléments. Des couches limites ont été créées le 
long de chaque paroi pour bien prendre en compte les phénomènes proches des parois. La 
faible taille du maillage a permis un temps de calcul moindre et par conséquent, la possibilité 
d’effectuer de nombreuses simulations. Trois simulations ont été réalisées pour les vitesses de 
rotation suivantes : 1500, 2200 et 4000 tr/min.  
 Un schéma implicite permanent et axisymétrique a été appliqué. Le modèle de 
turbulence k ε standard a été utilisé. Les schémas de discrétisation sont les modèles PRESTO 
pour la pression, SIMPLE pour le couplage pression-vitesse et le modèle « upwind » du 
second ordre pour les autres équations mises en jeu (voir Annexe B). 

Le maillage proche des parois étant suffisamment fin (y+ ≤ 1),  le modèle « enhanced 
wall treatment » a pu être appliqué. Au contraire du modèle « standard wall function » qui 
utilise des fonctions empiriques pour traiter les problèmes de paroi, ce modèle permet la 
résolution des équations jusqu’aux parois, y compris dans la sous-couche visqueuse (voir 
Annexe B). 
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En ce qui concerne la modélisation de la rotation, les espaces les plus étroits entre les 
parties mobiles et fixes sont situés en entrée de l’espace frontal (au niveau de l’entrefer) et 
entre les deux cuivres. Ces espaces restent relativement larges, ce qui permet l’utilisation 
d’une modélisation plus simple que les maillages glissants. La technique du simple repère 
tournant a été employée (paragraphe 2.2).  

Les critères de convergence ont été principalement caractérisés par la valeur des 
résidus. Une solution a été considérée convergée lorsque l’ensemble des résidus avait une 
valeur proche de 10-5. Une attention toute particulière a été portée aux bilans de masse et 
d’énergie afin de s’assurer de la convergence.  
 
 

Paroi Température imposée 

Pièce de maintien du stator 150 °C 

Cuivre statorique 150 °C 

Pièce de maintien du rotor 200 °C 

Cuivre rotorique 250 °C 

Flasque 60 °C 

Flasque proche du roulement 100 °C 

Arbre 100 °C 
 

Tableau 4 Conditions de températures dans la cavité sans brasseur 
 

 

 
 

Figure 18 Géométrie et maillage de l’espace frontal sans brasseur (2D) 

Partie droite des 

développantes 

EntreferEntreferEntreferEntrefer    

Canal Canal Canal Canal de de de de 

recirculationrecirculationrecirculationrecirculation    

Pièce de maintien 

du rotor 

Arbre 

Anneau de 
court-circuit 

Pièce de maintien du stator 

Développantes 

Flasque proche du 

roulement 

Flasque 

Espace d’air entre 

les barres rotoriques 



76  Chapitre 2 – Etude aérothermique 
 

 

4.2.  Structure d’écoulement et répartition de pression 
 

4.2.1. Structure d’écoulement 

 
 La structure d’écoulement obtenue dans la cavité est globalement la même pour les 
trois vitesses de rotation. A titre d’exemple, la Figure 19 présente la répartition des vitesses et 
quelques lignes de courant pour la vitesse de rotation de 2200 tr/min. 
 La structure obtenue est la même que pour les simulations du moteur complet (Figure 
6) à une différence près. En effet, on constate sur la Figure 19 des recirculations entre les deux 
cuivres créant une sorte de bouchon et empêchant ainsi l’air de traverser ce passage. Au 
contraire, les simulations du moteur complet ont permis de constater une circulation d’air non 
négligeable en cet endroit (Tableau 1). 
 En ce qui concerne les vitesses, il faut faire attention au fait que celles présentées sur 
la Figure 19 ne prennent pas en compte la composante tangentielle qui est largement 
prédominante dans ces simulations. 
 L’orientation imposée en entrée, au niveau de l’entrefer, peut avoir un impact 
important sur la structure d’écoulement et les échanges thermiques. En effet, cela peut 
transformer complètement la structure d’écoulement et multiplier localement les échanges 
convectifs par cinq. Une étude de sensibilité a été menée et est présentée en Annexe C.  
 
 

 
 

Figure 19 Répartition des vitesses et lignes de courant dans la cavité sans brasseur, 2200 tr/min 
 
 

4.2.2. Répartition de pression 

 
La structure d’écoulement étant quelque peu différente, la répartition de pression 

diffère également au niveau des valeurs observées. Cette observation est la même pour les 
trois vitesses de rotation. A titre d’exemple, la Figure 20 présente la répartition de pression 
observée pour la vitesse de rotation de 2200 tr/min. 
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La répartition de pression est globalement la même entre les simulations du moteur 
dans sa globalité et la représentation bidimensionnelle. Nous observons comme pour le 
moteur complet (Figure 15) un dégradé de pression dû à l’effet centrifuge : les pressions les 
plus importantes se situent à la périphérie du moteur et une dépression se crée au centre du 
moteur à proximité de l’axe de rotation. Les niveaux de pression sont pourtant différents : la 
pression observée ici est plus importante que dans les simulations du moteur complet. De 
plus, la différence entre les pressions extrêmes observées est plus faible pour les simulations 
bidimensionnelles que pour les simulations tridimensionnelles (pour 2200 tr/min, ∆P2D ≈ 
150 Pa ; ∆P3D ≈ 250 Pa).  

De plus, la représentation bidimensionnelle ne nous permet pas d’observer certaines 
particularités de la répartition de pression. Par exemple, nous avons pu observer par les 
simulations du moteur complet qu’une surpression est créée sous les développantes et qu’au 
contraire une dépression apparaît sous le cuivre rotorique (Figure 17). Les simulations 
bidimensionnelles ne font réellement apparaître que la surpression sous les développantes 
(Figure 20).  

 
 

 
Figure 20 Répartition des pressions dans la cavité sans brasseur, 2200 tr/min 

 
 

4.3.  Transferts convectifs 
 

4.3.1. Cartes des températures 

 
La répartition des températures est présentée en Figure 21. L’air frais sortant de 

l’entrefer est rapidement réchauffé par l’apport d’air chaud par les espaces d’air dans le cuivre 
rotorique. Certaines zones d’air apparaissent relativement chaudes, en particulier entre les 
deux cuivres, là où des recirculations ont été observées (Figure 19). En effet, la température 
peut atteindre jusqu’à 480 K.  
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L’air est également chaud (entre 410 et 430 K) là où apparaissent d’autres 
recirculations, comme au dessus des développantes, au centre de la cavité et dans les espaces 
d’air de la cage d’écureuil. 
 

 
 

Figure 21 Carte des températures dans la cavité sans brasseur 
 
 

4.3.2. Nombre de Nusselt 

 
 Des températures ont été imposées aux différentes parois (Tableau 4). Les relevés des 
densités de flux permettent d’évaluer le coefficient d’échange convectif et donc le nombre de 
Nusselt.  
 Le choix de la température de référence pour le calcul du nombre de Nusselt est 
toujours délicat à faire. Certains auteurs [TRI-04]  s’en affranchissent par l’utilisation de 
coefficients d’influence entre les parois. Malheureusement, la détermination de ces 
coefficients impose un grand nombre de simulations. Ceci devient très contraignant et 
prohibitif, en particulier pour la cavité avec brasseur où la géométrie est tridimensionnelle.   

Nous avons alors fait le choix dans notre étude de définir la température de référence 
comme étant la température moyenne de l’air à proximité de la paroi. Les zones d’air 
considérées pour le calcul de ces températures moyennes sont définies sur la Figure 22. Nous 
verrons par la suite, lors de la présentation du modèle aérothermique (Chapitre 3 – paragraphe 
2), que ce choix de température de référence et que la définition des zones d’air sont 
raisonnables. 

On définit la température moyenne de l’air Tair-moyen_i à proximité de la surface Si de la 
paroi de la manière suivante avec Sz la surface de la zone considérée. 

∫∫ ⋅=−

zS

z
z

imoyenair dST
S

T
1

_   (1) 

Le nombre de Nusselt moyen est alors déterminé comme :  
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où e est l’épaisseur d’entrefer et i désigne la zone d’air de température moyenne Tair-moyen_i à 
proximité de la surface Si de la paroi. On note imoyenairparoii TTT _−−=∆  et iconv_ϕ  la densité 

de flux convectif sur la surface Si. 
 L’évolution en fonction de la vitesse de rotation des nombres de Nusselt moyens par 
paroi est présentée en Tableau 5. 
 
 

 
 

Figure 22 Zones d’air pour le calcul du nombre de Nusselt dans la cavité sans brasseur 
 
 
 
 

 
Tableau 5 Evolution des nombres de Nusselt moyens en fonction de la vitesse de rotation, cavité sans brasseur 

 

Vitesse de rotation 1500 tr/min 2200 tr/min 4000 tr/min 

Arbre (1) 16,5 22,1 27,2 

Flasque (2) 33,8 36,5 60,8 

Flasque à proximité du roulement (3) 43,0 48,3 83,9 

Pièces de maintien du rotor (partie supérieure aux canaux) (4) 45,6 84,4 101,9 

Pièces de maintien du rotor (partie inférieure aux canaux) (5) 39,5 54,3 77,5 

Pièces de maintien du stator (6) 51,1 110,8 322,8 

Cuivre rotorique (7) 22,5 103,9 139,4 

Développantes (8) 153,2 226,3 147,4 

(1) 

(2) 

(3) 

(4) 

(5) 

(6) 

(7) 

(8) 
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5. Modélisation de l’espace frontal avec brasseur 
 

Les données des simulations du moteur complet nous donne des informations précises 
sur l’écoulement au niveau des extrémités de l’entrefer et des canaux rotoriques. Cela nous 
permet alors de se concentrer sur la cavité avec brasseur pour laquelle nous pouvons affiner le 
maillage et introduire la résolution de l’équation de l’énergie. 
 

5.1.  Géométrie et hypothèses de calcul 
 

La géométrie se concentre donc sur la cavité avec brasseur. La présence du brasseur 
préconise une étude tridimensionnelle. Pour des raisons de symétrie (entre les encoches 
rotoriques et statoriques, les canaux rotoriques et le brasseur), la géométrie se limite au quart 
du moteur. La présence de la boîte d’alimentation sur le flasque a été ignorée et seules les 
zones d’air ont été modélisées. 

La Figure 23 montre l’ensemble de la géométrie avec le maillage. Cette fois-ci, la 
géométrie se rapproche de la géométrie réelle : les parois courbes sont conservées. Cependant, 
certaines hypothèses simplificatrices ont été retenues : 
- Les développantes sont encore une fois considérées comme pleinement solides à 

l’exception de la partie proche du stator où l’on peut voir une alternance entre bobines et 
passages d’air. 

- Afin de simplifier la réalisation du maillage, les irrégularités de l’entrefer provoquées par 
les encoches sont supprimées. L’entrefer est représenté par un espace annulaire lisse de 
même section de passage que l’entrefer réel et ses encoches. 

 
La géométrie réunit environ 1 950 000 éléments. Des couches limites ont été créées le 

long des parois. La Figure 24 montre le maillage sur les parois du brasseur. 
 
La méthode des maillages glissants est utilisée, nous garantissant une meilleure 

précision. Ainsi deux zones ont été créées : une zone mobile (regroupant le brasseur, le rotor 
et le cuivre rotorique), et une zone stationnaire (regroupant le stator, les développantes et le 
flasque). 

La vitesse de rotation peut être fixée et les informations fournies par les simulations du 
moteur complet servent de base pour les conditions d’entrée/sortie des simulations de la cavité 
avec brasseur. Ainsi, à l’entrée de la cavité, c’est-à-dire au niveau des canaux rotoriques, un 
débit est imposé selon un vecteur directeur défini (Tableau 3). En ce qui concerne la sortie de 
la cavité, c’est-à-dire l’entrefer, une condition de pression a été imposée.  

 

5.1.1. Modèle numérique 

 
Un schéma implicite instationnaire a été appliqué. Le modèle de turbulence k-ω SST a 

été utilisé (voir Annexe B). Les schémas de discrétisation sont les modèles standard pour la 
pression et « upwind » du premier ordre pour les autres équations mises en jeu. 

Les critères de convergence pour chaque pas de temps ont été principalement 
caractérisés par la valeur des résidus. Une solution a été considérée convergée lorsque 
l’ensemble des résidus avait une valeur proche de 10-5. Une attention toute particulière a été 
portée aux bilans de masse et d’énergie afin de s’assurer de la convergence.  
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Figure 23 Géométrie et maillage de la cavité avec brasseur 

 
 

 
Figure 24 Géométrie et maillage du brasseur 

 
 

5.1.2. Problème de convergence et temps de calcul 

 
Un problème à priori lié à la géométrie a fortement ralenti la convergence du calcul 

imposant un temps de calcul très important, dépassant même celui nécessaire aux simulations 
du moteur complet. En effet, environ 26 jours en temps CPU ont été nécessaire pour effectuer 
500 pas de temps en parallèle sur 4 processeurs (HP alphaserver GS1280 muni de 16 
processeurs alpha EV7 cadencé à 1,15 Ghz et de 32 Go de mémoire). La valeur du pas de 
temps était adaptatif et proche de 0,2 ms. 

Ce problème nous a contraint à n’effectuer qu’une seule simulation pour la vitesse de 
rotation de 2200 tr/min. 



82  Chapitre 2 – Etude aérothermique 
 

 

5.2.  Structure de l’écoulement et répartition de pression 
 

La structure d’écoulement obtenue est similaire à celle de la simulation du moteur 
complet pour 2200 tr/min. La Figure 25 présente les lignes de courant dans une coupe axiale 
de la cavité. L’air pénètre à la base du brasseur. Celui-ci pousse l’air contre les développantes 
et l’alimentation. L’air va donc au dessus des développantes, longe le flasque et repart par 
l’entrefer après avoir traversé les développantes dans la partie droite de celles-ci. On voit alors 
apparaître de nombreuses recirculations : notamment derrière le brasseur, entre les pales de 
celui-ci, au dessus et en dessous de l’alimentation des développantes. 
 

 
Figure 25 Lignes de courant dans une coupe axiale avec niveaux de vitesse 

 
 
De la même manière que pour la simulation du moteur complet, une masse d’air 

« secondaire » est mise en rotation dans la cavité. Il est difficile d’évaluer cette quantité de 
masse d’air. Nous nous contenterons d’observer les débits circulants dans et entre les cuivres 
comme pour la simulation du moteur complet. 

Le Tableau 6 présente les débits massiques circulant dans la cavité avec brasseur. En 
comparant avec les résultats des simulations du moteur complet (Tableau 1), on peut 
s’apercevoir que ceux-ci diffèrent seulement de 0,001 kg/s pour les débits traversant les 
développantes et les barres rotoriques. Cet écart correspond à moins de 6,5 % des résultats du 
moteur complet. 

 
 Cavité 3D Moteur complet 

Débit dans l’entrefer (kg/s) 0,018 0,018 
Débit traversant les développantes (kg/s) 0,037 0,036 

Débit traversant les barres rotoriques (kg/s) 0,017 0,016 
Débit entre les deux cuivres (kg/s) 0,002 0,002 

 
Tableau 6 Débits massiques circulant dans la cavité avec brasseur (2200 tr/min) 

 
Les niveaux de débits et leurs répartitions sont conservés. De même, les niveaux de 

vitesse sont similaires, on retrouve les grandes vitesses près des parois mobiles, notamment 

Développantes 

Anneau de 

court-circuit 

Brasseur 

Vitesse (m/s) 

Interface de 

maillage 
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entre les pales du brasseur et dans les espaces d’air de la cage d’écureuil. Les basses vitesses 
sont essentiellement localisées au dessus des développantes et derrière le brasseur.  

La Figure 26 présente la répartition de pression dans la cavité à travers deux coupes : 
une radiale et une axiale. On peut remarquer dans la coupe radiale que la partie mobile s’est 
déplacée par rapport à la partie stationnaire. On retrouve comme dans le moteur complet le 
dégradé de pression à travers le brasseur laissant apparaître l’effet du brasseur centrifuge. On 
retrouve également les pressions élevées situées plutôt à la périphérie du moteur. Une 
dépression apparaît alors au centre du moteur. 

 

 
Figure 26 Répartition de pression dans la cavité à travers deux coupes (une radiale et une axiale) 

 

5.3.  Transferts convectifs dans la cavité 
 

Des températures sont préalablement définies pour chaque paroi. Ces températures, 
présentées en Tableau 7, sont basées sur des observations lors d’expérimentations. La partie 
inférieure du flasque a été distinguée afin de pouvoir tenir compte de l’échauffement du 
roulement à proximité, cette zone s’étend jusqu’en haut du brasseur. La température de l’air 
entrant dans la cavité est fixée à 50 °C. 
 

Parois Température (°C) 
Brasseur 100 

Pièce de maintien du rotor 200 
Pièce de maintien du stator 150 

Cage d’écureuil 250 
Développantes 150 

Arbre 100 
Flasque (partie supérieure) 60 
Flasque (partie inférieure) 100 

 
Tableau 7 Condition de températures dans la cavité avec brasseur. 

Pression absolue (Pa) 

Partie Partie Partie Partie 

mobilemobilemobilemobile    

Partie Partie Partie Partie 

fixefixefixefixe    

Développantes 

Anneau de 

court-circuit 
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5.3.1. Carte des températures 

 
La Figure 27 présente la carte des températures dans une coupe axiale de la cavité. Les 

lignes de courant y sont rappelées. L’air frais arrive par les canaux rotoriques. Il se réchauffe 
rapidement au contact du brasseur et par la présence d’une recirculation sous le cercle de 
court-circuit. Cette recirculation va en effet ramener à l’entrée de la cavité l’air chaud généré 
entre le rotor et le cuivre rotorique. On peut également remarquer un échauffement de l’air au 
dessus des développantes au niveau de la recirculation. L’air peut y atteindre une température 
d’environ 140 °C. 

 

 
Figure 27 Carte des températures dans une coupe axiale de la cavité 

 
 

5.3.2. Transferts convectifs 

 
Les Figure 28 et Figure 29 montrent la répartition de la densité de flux résultante 

respectivement sur la cage d’écureuil et les développantes. La répartition apparaît plutôt 
homogène à l’exception des zones proches du brasseur et de l’alternance espaces d’air/ cuivre.  
 En effet, en ce qui concerne la cage d’écureuil (Figure 28), on remarque que la densité 
de flux sur la paroi latérale est plus élevée dans les zones faisant face aux pales du brasseur, 
ainsi que sur la paroi supérieure des barres. La densité de flux peut être jusqu’à 2,5 fois plus 
grande à ces endroits particuliers par rapport à la densité de flux moyenne du reste de la paroi. 
 De même, les zones où la densité de flux est la plus importante pour les développantes 
(Figure 29) correspondent à la paroi supérieure des développantes dans la partie droite, ainsi 
que la zone au dessus des pales du brasseur. La densité de flux peut y être multipliée par 5 par 
rapport à la densité de flux moyenne du reste de la paroi. 

On peut également remarquer qu’une zone de la paroi inférieure de la développante 
voit sa densité de flux négative. Cela signifie que la paroi ne cède plus de chaleur mais au 

Brasseur 

Anneau de 

court-circuit 

Développantes 

Température (K) 

Interface de 

maillage 
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contraire elle est chauffée par l’air environnant. Cette zone correspond en fait à la zone de la 
paroi la plus proche de la cage d’écureuil. On peut en effet voir sur la répartition des 
températures, en Figure 27, un échauffement important de l’air entre les deux cuivres : l’air 
dépasse alors la température de la développante fixée à 150 °C. 

La Figure 30 présente la répartition de la densité de flux sur le brasseur. On remarque 
que la partie basse du brasseur a une densité de flux positive : l’air frais qui arrive refroidit le 
brasseur. Cependant, l’air s’échauffe rapidement dans la cavité et devient alors plus chaud que 
le brasseur. L’air cède alors de la chaleur au brasseur. On remarque en effet des densités de 
flux négatives dans la partie haute du brasseur. 
 
 
 

 
 

Figure 28 Répartition de la densité de flux de chaleur sur le cuivre rotorique 
 
 
 

 
 

 
Figure 29 Répartition de la densité de flux de chaleur sur les développantes 

Densité de flux (W/m²) 

Densité de flux (W/m²) 
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Figure 30 Répartition de la densité de flux de chaleur sur le brasseur 
 
 

5.3.3. Nombre de Nusselt 

 
On peut alors calculer un nombre de Nusselt moyen pour les différentes parois. Celui-

ci est défini de manière similaire à la cavité sans brasseur.  La température de référence est la 
température moyenne de l’air à proximité de la paroi. Les zones d’air considérées pour le 
calcul des températures moyennes sont définies sur la Figure 31. Cette Figure représente dans 
une coupe axiale ces zones tridimensionnelles.  
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où i désigne la zone d’air de température moyenne Tair-moyen_i à proximité de la surface Si de la 

paroi. On note alors imoyenairparoii TTT _−−=∆  et iconv_ϕ  la densité de flux convectif moyenne 

sur la surface Si. 
 

Le Tableau 8 présente l’ensemble des nombres de Nusselt moyens pour les différentes 
parois. On peut remarquer que les coefficients d’échange sont très importants pour la cage 
d’écureuil et les pièces de maintien du rotor. 
 

Parois Nusselt moyen 
Pièces de maintien du rotor 90,4 
Pièce de maintien du stator 42,2 

Cage d’écureuil 117,3 
Développantes 46,6 

Arbre 12,7 
Flasque (partie supérieure) 51,7 
Flasque (partie inférieure) 44 

 
Tableau 8 Nombres de Nusselt moyens dans la cavité avec brasseur (2200 tr/min) 

Densité de flux (W/m²) 
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Figure 31 Zones d’air dans la cavité avec brasseur - coupe axiale 
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6. Modélisation des canaux rotoriques 
 

6.1.  Introduction 
 
 Bien qu’il existe certaines données de la littérature concernant les canaux rotoriques, 
aucune corrélation n’est directement applicable à notre étude. En effet, l’étude réalisée par 
Baudoin [BAU-87] se rapproche le plus de notre étude. Les dimensions géométriques des 
canaux rotoriques, définies en Figure 32, sont similaires (Tableau 9). Cependant, les plages 
d’applications de la corrélation proposée pour le nombre de Nusselt ne correspondent pas au 
fonctionnement du moteur d’étude : la vitesse de rotation est trop faible et le débit axial est 
trop important. Cette différence est liée au fait que le moteur de Baudoin [BAU-87] est un 
moteur ouvert alors que le moteur d’étude est fermé. 
 Par conséquent, afin d’évaluer avec plus de précision les échanges convectifs dans les 
canaux rotoriques, plusieurs simulations ont été réalisées pour les trois vitesses de rotation 
suivantes : 1500, 2200 et 4000 tr/min. 
 

  
Figure 32 Schéma caractéristique d’un canal rotorique (H excentricité, L longueur, D diamètre) 

 
 

Paramètres géométriques Baudoin [BAU-87] Moteur d’étude 
DL  11,66 11,20 

HD  0,330 0,357 
 

Tableau 9 Comparaison des dimensions géométriques de [BAU-87] et du moteur d’étude 
 

6.2.  Conditions de simulation  
 

Seul un canal rotorique est simulé sous Fluent©. La géométrie est présentée sur la 
Figure 33. L’excentricité du canal est prise en compte par sa position par rapport à l’axe de 
rotation défini sous Fluent© L’ensemble de la géométrie réunit environ 340 000 éléments. La 
Figure 34 présente le maillage dans une section du canal. Ce maillage est constant pour toutes 
les sections. 

Un débit est imposé en entrée selon les informations obtenues précédemment (Tableau 
3). Mais aucune orientation n’est donnée à ce débit, il entre alors axialement dans le canal. 
Ceci va permettre une meilleure convergence. 

Une condition d’« outflow » est imposée en sortie, ce qui signifie que le débit imposé 
en entrée est retrouvé en sortie. La rotation est simulée par le modèle du simple repère 

ω 
L 

H 

D 



Chapitre 2 – Etude aérothermique  89 

 

tournant qui consiste à changer de repère. On se place alors dans le repère tournant (voir 
paragraphe 2.2). 

La paroi a une température de 200°C et l’air entrant de 50°C. Ces deux températures 
sont des données fournies par Alstom Transport et correspondent respectivement à la 
température observée au rotor lors d’essai, et à la température ambiante dans le moteur, ici 
considérée comme température d’entrée des canaux rotoriques.  

Le choix du modèle de turbulence a fait l’objet d’une étude particulière par 
comparaison avec la littérature ([BAU-87]). Celle-ci est détaillée en Annexe D. Le modèle k 
ω standard a obtenu de meilleurs résultats que les autres modèles de turbulence. Il est alors 
utilisé pour l’ensemble des simulations suivantes. 
 

 
Figure 33 Géométrie d’un canal rotorique 

 

 
 

Figure 34 Maillage d’une section de canal 
 

6.3.  Structure d’écoulement 
 

Les structures d’écoulement obtenues pour les trois vitesses sont similaires. A titre 
d’exemple, la Figure 35 montre la structure d’écoulement dans le canal à l’aide des lignes de 
courant. L’air entrant est d’abord plaqué sur la paroi latérale, ce qui crée une recirculation en 
entrée. Puis, l’air prend une structure hélicoïdale. La recirculation d’entrée voit sa taille 
diminuée lorsque la vitesse de rotation augmente. Elle prend en effet un peu plus de 2L  de la 

longueur du tube pour 1500 tr/min et un peu plus de 3L  pour 4000 tr/min. 

Axe de rotation  
Excentricité 

Entrée  

Sortie  
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Cette structure est similaire à celle observée dans le calcul du moteur complet au détail 
près que les mouvements hélicoïdaux sont davantage marqués dans le calcul du moteur 
complet. Ceci est lié au fait que les conditions d’entrée entre les deux calculs sont légèrement 
différentes. En effet, les débits n’ont pas la même orientation. Dans le calcul du moteur 
complet, le débit entre dans les canaux avec une forte orientation tangentielle (Tableau 3). 
Dans un premier temps, afin de faciliter la convergence des simulations, le débit entre 
pleinement axialement. 

 
Figure 35 Lignes de courant dans un canal rotorique, 2200 tr/min 

 

6.4.  Analyse des échanges convectifs 
 

La Figure 36 présente l’évolution de la densité de flux sur les parois du canal pour les 
trois vitesses de rotation. Cette évolution est directement liée à la structure d’écoulement. En 
effet, on y retrouve une zone où la densité de flux est importante : à l’entrée sur la paroi 
latérale. On peut également remarquer sur la Figure 36 que les niveaux de densité de flux, et 
par conséquent le flux total échangé, augmentent avec la vitesse de rotation. Ceci a un impact 
direct sur le nombre de Nusselt moyen. Celui-ci est défini selon l’expression suivante et 
utilise comme température de référence la température moyenne de l’air dans le canal. 
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L’évolution en fonction de la vitesse de rotation du nombre de Nusselt moyen et de la 
température de référence est présentée dans le Tableau 10. 

 
Vitesse de rotation 

(tr/min) 
Température de 
référence (K) 

Nombre de Nusselt 
moyen 

Echauffement de l’air 
(K) 

1500 tr/min 393,9 25,5 86,7 

2200 tr/min 382,4 33,2 72,3 

4000 tr/min 372,7 54,8 60,6 
 

Tableau 10 Evolution du nombre de Nusselt moyen en fonction de la vitesse de rotation 

Axe de rotation 
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Figure 36 Densité de flux (W/m²) 
 
 

ω = 1500 tr/min 

ω = 2200 tr/min 

ω = 4000 tr/min 

Densité de flux (W/m²) 

Densité de flux (W/m²) 

Densité de flux (W/m²) 
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La Figure 37 présente le profil de température dans une coupe située en fin de tube. 

L’effet de la rotation y est visible par le fait que la répartition des températures n’est pas 
centrée.  

 
 

Figure 37 Répartition de température en fin de canal, 2200 tr/min 
 
 

6.5.  Remarque sur un canal sans rotation 
 

Il était également intéressant d’essayer d’évaluer l’influence de la rotation sur les 
transferts convectifs. Ainsi, le calcul d’un canal fixe a été réalisé. Le débit entrant est fixé à 
celui obtenu pour la vitesse de 2200 tr/min. Les conditions de températures sont maintenues : 
50 °C pour l’air entrant et 200 °C pour la paroi du rotor. Le modèle de turbulence k ω 
standard est conservé.  
 La structure d’écoulement est relativement simple : l’air entre axialement dans le canal 
et suit une trajectoire rectiligne le long de celui-ci. On peut vérifier que le profil de vitesse est 
le profil de vitesse classique pour un tube. La Figure 38 présente les profils de vitesse en fin 
de tube pris sur une ligne placée soit verticalement, soit horizontalement. Ces deux profils 
sont parfaitement superposés. 
 
 

 
 

Figure 38 Profils de vitesse en bout de canal fixe 
 

L / 1,1 

ω = 2200 tr/min 

0

0,5

1

1,5

2

2,5

3

3,5

0 0,005 0,01 0,015 0,02 0,025

position dans le tube (m)

vi
te

ss
e 

ax
ia

le
 (

m
/s

)

horizontalement
verticalement

- D/2 + D/2 0 



Chapitre 2 – Etude aérothermique  93 

 

Cette structure a un impact important sur les échanges convectifs dans le canal. En 
effet, comme le montre la Figure 39, la répartition des températures est régulière en sortie. 
L’air au contact de la paroi s’échauffe alors que l’air au centre du canal reste frais. 

Le flux moyen échangé est relativement faible, ce qui résulte en un nombre de Nusselt 

moyen de 7,13=Nu  et représente une diminution de près de 53 % par rapport à la vitesse de 
rotation de 2200 tr/min, vitesse du régime continu. La rotation favorise donc de manière 
importante les transferts convectifs dans le canal. 

 
 

Figure 39 Répartition de température en sortie de canal sans rotation 
 

La configuration d’un canal parcouru par un courant d’air est une configuration 
relativement bien connue et des corrélations pour le nombre de Nusselt moyen au sein du 
canal sont disponibles dans la littérature. Ainsi, Colburn a établi la corrélation suivante pour 
des tubes courts.  
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Dans les conditions simulées, nous obtenons  ReD = 3363,9 et ∞,DNu =13,47 soit  

92,15, =LDNu  ce qui correspond à un écart de 13,9 % avec le résultat de Fluent. 
Cet écart peut s’expliquer par le choix du modèle de turbulence. En effet, le modèle k 

ω standard utilisé ici est particulièrement bien adapté pour les écoulements en rotation (voir 
Annexe B). Or, dans ce dernier cas traité, le canal est fixe. L’utilisation du modèle k ε 
standard est alors mieux adaptée dans ce cas et on n’obtient par rapport au nombre de Nusselt 
moyen de la littérature que 2,4 % d’écart. 

 
Une étude complémentaire a été menée sur les canaux rotoriques. Cette étude, 

présentée en Annexe D, se concentre sur l’amélioration des échanges convectifs suite à une 
modification des canaux. En particulier, nous y voyons l’influence de l’excentricité du canal 
et de la forme de la section de passage (par comparaison entre des formes circulaires et des 
formes elliptiques).  
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7.  Conclusion 
 

 
Une étude aérothermique a été menée dans le but de déterminer la structure 

d’écoulement et les échanges convectifs au sein du moteur pour différentes vitesses de 
rotation. Cette étude préliminaire au développement du modèle multi-physique était d’autant 
plus nécessaire que le moteur étudié est fermé : la structure d’écoulement et les échanges 
convectifs sont particulièrement délicat à aborder dans ce type de moteur. 

La démarche de l’étude a consisté dans un premier temps en l’étude aéraulique du 
moteur dans sa globalité mais dans une version simplifiée de la géométrie. Ces simulations 
ont permis d’évaluer les vitesses et pressions à chaque extrémité de l’entrefer et des canaux 
rotoriques. Ces informations ont alors pu servir comme conditions limites pour des 
simulations spécifiques aux espaces frontaux. 

Par conséquent, les simulations ont pu être découplées pour les espaces frontaux. La 
géométrie a pu être affinée et par conséquent se rapprocher un peu plus de la réalité et la 
résolution de l’équation de l’énergie a été activée. L’espace frontal sans brasseur a été 
modélisé en deux dimensions avec l’hypothèse d’axisymétrie. Par contre, l’autre espace 
frontal a été modélisé en trois dimensions de part la présence du brasseur.  

Enfin, une étude aérothermique complémentaire a été menée sur les canaux rotoriques 
à l’aide des données des simulations purement aérauliques précédentes. 
 Toutes ces simulations ont permis entre autres choses d’évaluer la structure 
d’écoulement et les échanges convectifs au sein même du moteur d’étude pour trois vitesses 
de rotation. De plus, les nombres de Nusselt moyens ont été déterminés sur l’ensemble des 
parois. Toutes ces données serviront lors du développement du modèle aérothermique 
présenté dans le chapitre suivant. 
 



 
 
 
 

CHAPITRE 3 
 

 
 

Modèle multi-physique 
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1. Introduction 
 
 Le modèle multi-physique est présenté en Figure 1. Celui-ci est composé de cinq 
modèles interdépendants. Tous ces modèles sont analytiques ou semi-analytiques afin 
d’obtenir un bon compromis entre rapidité de calcul, précision et malléabilité. 

Le modèle de base est le modèle électromagnétique. Il permet d’évaluer, par exemple, 
l’induction dans l’entrefer, les forces radiales exercées sur le stator, les courants, etc… 
 Les résultats de ce modèle peuvent, d’une part, être des données d’entrée des modèles 
mécanique vibratoire et acoustique. Ces modèles permettent de calculer les vibrations et le 
bruit d’origine électromagnétique rayonné par la machine. 
 D’autre part, les résultats du modèle électromagnétique sont des données d’entrée du 
modèle de pertes. Ce dernier permet d’évaluer l’ensemble des pertes dans le moteur. Ces 
pertes peuvent alors être injectées dans un modèle aérothermique qui va permettre d’évaluer 
l’évolution temporelle des températures au sein du moteur. 
 Un couplage est mis en place entre les modèles électromagnétique et aérothermique, 
les températures calculées ayant un impact sur certains paramètres électromagnétiques servant 
aux calculs de pertes, ces mêmes pertes étant les sources de chaleur du modèle aérothermique. 
 
 
 

 
Figure 1 Description du modèle multi-physique 

 
 La première partie de ce chapitre est consacrée à la description des modèles 
électromagnétique, mécanique vibratoire et acoustique, ainsi que du modèle de pertes. La 
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deuxième partie est consacrée au modèle aérothermique transitoire. Celui-ci a été développé à 
l’aide de l’étude aérothermique présentée dans le chapitre précédent. Enfin, le couplage 
réalisé entre le modèle électromagnétique et le modèle aérothermique est présenté dans une 
troisième partie. 
 

2. Modèle électro-vibro-acoustique 
 

Les phénomènes électriques, magnétiques, vibratoires et acoustiques sont considérés 
par un modèle déjà existant. Celui-ci permet de déterminer, entre autres choses, l’induction 
dans l’entrefer, les forces magnétomotrices et le bruit d’origine électromagnétique rayonné 
par la machine. Les pertes sont elles aussi évaluées. Cependant aucune information n’est 
fournie quant à la répartition des pertes fer dans le moteur. Ce dernier point est de toute 
importance dans notre étude. En effet, de la localisation des pertes va dépendre la répartition 
de températures obtenue par le modèle aérothermique. 

Le modèle est présenté dans une première partie. Puis suivra dans une deuxième partie 
la détermination des formulations analytiques pour représenter les pertes fer. 
 

2.1.  Description du modèle électro-vibro-acoustique 
 

De nombreux projets européens et nationaux sont consacrés à l’étude du bruit dans les 
transports, et plus particulièrement pour le transport ferroviaire. Un modèle multi-physique 
[AÏT-05]  a été développé récemment dans ce contexte selon une démarche similaire à notre 
étude. L’outil développé repose sur des modèles analytiques paramétrés. Il apporte un bon 
compromis entre rapidité, précision et malléabilité. Ce modèle permet de prendre en 
considération les phénomènes électromagnétiques, mécaniques et vibro-acoustiques. Il a été 
validé sur plusieurs types de machines. 
 
 Cette étude s’est concentrée sur les bruits d’origine magnétique qui représentent une 
part importante du bruit global d’une machine électrique, au même titre que les bruits 
d’origine aérothermique.  

Le bruit d’origine magnétique a la particularité de disparaître dès l’instant où la 
machine n’est plus alimentée. En effet, l’origine du bruit magnétique découle directement de 
la nature du champ électromagnétique présent dans l’entrefer.  
 Après la détermination du champ dans l’entrefer, si l’on veut connaître le niveau 
acoustique du bruit rayonné, il faut tout d’abord déterminer l’amplitude des forces alternatives 
générées par les déformations du champ dans l’espace et dans le temps. Il faut ensuite déduire 
l’influence de ces forces sur les divers éléments structuraux de la machine et l’amplitude des 
vibrations que ces forces induisent. On peut enfin évaluer le rayonnement sonore aérien de la 
machine. 
 

Le modèle électro-vibro-acoustique est alors décomposé en trois parties (Figure 2), 
chaque partie modélisant un aspect spécifique. Les tendances obtenues par les différentes 
parties du modèle ont été validées expérimentalement et par la méthode des éléments finis. Le 
fonctionnement de chacune de ces parties est détaillé ci-après. 
 La première partie concerne la modélisation électromagnétique. Ce modèle décrit le 
fonctionnement de la machine par les équations électriques. Il est alors possible de 
reconstituer l’induction dans l’entrefer puis les forces exercées sur les différentes parties de la 
structure. 
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 La deuxième partie concerne alors la modélisation mécanique vibratoire. Les forces 
électromotrices précédemment calculées sont à l’origine des déformations au niveau du stator, 
qui engendrent des vibrations. L’amplitude des déformations dépend des fréquences de 
résonances liées à chaque mode. 
 Enfin, la troisième partie concerne la modélisation acoustique. Après la détermination 
de l’amplitude des déformations, le bruit émis par la machine est obtenu à partir des équations 
classiques du rayonnement acoustique. 
 
 

 
Figure 2 Modèle électro-vibro-acoustique développé dans [AÏT-05]  

 
 

Le modèle électro-vibro-acoustique a permis de mettre en évidence certaines 
tendances. Il a pu ainsi mettre en évidence certains paramètres influents sur le bruit : la 
combinaison dents stator - dents rotor, le pas de bobinage, le pas de vrillage et la taille du 
stator (en particulier le rapport hauteur de culasse sur le rayon d’alésage). 

 
 Le modèle développé dans [AÏT-05]  repose sur certaines hypothèses :  
- Le bruit magnétique provient des vibrations du stator seul, assimilé à un anneau 2D 

d’épaisseur fine. 
- Le circuit magnétique possède une caractéristique linéaire de perméabilité élevée. 
- Le phénomène de saturation est négligé. 
- La composante tangentielle de l’induction d’entrefer sera négligée face à la composante 

radiale (fuites magnétiques négligées). 
- La forme des courants statorique et rotorique est considérée sinusoïdale. Par contre, 

chaque phase crée une force magnétomotrice à répartition non sinusoïdale : il apparaît 
alors des harmoniques d’espace. 

 
Ce modèle est amélioré en parallèle à notre étude lors d’une thèse de doctorat menée 

par Jean Le Besnerais dans le cadre de PROSODIE (PROpulsion Silencieuse Optimisée et 
Dimensionnée pour l’Environnement). Cette thèse a pour objectif principal de comprendre le 
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processus de génération de bruit audible d’origine électromagnétique lors de l’association 
moteur-convertisseur en régime variable, et par conséquent de coupler le convertisseur aux 
modèles électro-vibro-acoustiques. Ainsi, plusieurs améliorations ont d’ores et déjà été 
apportées au modèle.  

Par exemple, le bobinage était jusqu’alors limité à un bobinage à pas raccourci. Il est 
désormais possible de prendre en compte un bobinage quelconque [BOS-04]. De plus, la 
saturation est dorénavant prise en compte par un coefficient de saturation permettant la 
correction des courants et de l’amplitude du champ magnétique. Le contenu harmonique est 
également modifié en tenant compte de la saturation [MAL-00] . 

 

2.1.1. Modèle électromagnétique de la machine asynchrone 

 
 Le calcul de l’induction b se base sur le produit entre la perméance d’entrefer par unité 
de surface Λ et de la force magnétomotrice fmm. 
 

( ) ( ) ( )tfmmttb ,,, θθθ ⋅Λ=   (1) 
 

La difficulté est de déterminer l’expression analytique de la force magnétomotrice et 
de la perméance, en considérant les différentes harmoniques dues aux bobinages et aux 
encoches statoriques et rotoriques, responsable du bruit d’origine électromagnétique dans les 
machines électriques. 

L’expression analytique de la perméance totale d’entrefer est fortement liée à la 
géométrie des encoches du stator et du rotor. Celle-ci s’exprime sous la forme d’une somme 
d’un terme constant et de termes considérant les différentes encoches [BRU-97]. Quant à 
l’expression analytique de la force magnétomotrice, celle-ci est relativement complexe [SEG-
96] et dépend du bobinage. Les courants nécessaires au calcul de cette force sont déterminés à 
partir de la tension d’alimentation à l’aide d’un schéma monophasé équivalent. Les 
modifications récentes apportées par Le Besnerais et al. ont permis la prise en compte des 
harmoniques d’espace et de temps dans un circuit monophasé équivalent étendu (n circuits 
équivalents en parallèle) avec effet de peau [LEB-08] . 

Le produit des deux expressions conduit à définir différents termes liés à l’induction 
statorique et rotorique. On distingue, dans les deux référentiels, un terme constant, un terme 
lié à la denture statorique, un terme lié à la denture rotorique et un terme lié à l’interaction 
entre les dentures statorique et rotorique. 
 
 Connaissant l’expression analytique de l’induction, il est possible de donner celle de la 
force radiale par unité de surface Fr. On considère que celle-ci est proportionnelle en chaque 
point au carré de l’induction : 

( ) ( )
0

2

2

,
,

µ
θθ
⋅

= tb
tFr  (2) 

 

Pour identifier les raies qui peuvent être potentiellement dangereuses, toutes les 
harmoniques de force magnétomotrice et de perméances d’encoches statoriques et rotoriques 
doivent êtres considérées. La méthode reprise pour identifier les modes forcés et les 
fréquences est détaillée par Zhu [ZHU-97] . Elle permet d’associer les raies de forces à une 
fréquence et un mode donnés. 

A titre d’exemple, la Figure 3 présente la forme de la force dans l’espace et dans le 
temps, ainsi que sa FFT 2D pour une machine asynchrone de traction. 
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(a) Force Fr(θ,t)     (b) FFT 2D de la force Fr(θ,t) 
 

Figure 3 Représentation de la force Fr(θ,t) et de sa FFT dans le temps et l’espace 
 
 

2.1.2. Modèle analytique mécanique et vibratoire 

 
A partir des composantes de forces, il est possible de déterminer l’expression de la 

déformation du stator [JOR-50]. On détermine dans un premier temps les déformations 
statiques (c’est-à-dire pour une fréquence d’excitation nulle). Le cylindre du stator est alors 
considéré comme une poutre portant une charge à distribution sinusoïdale. Puis, la réponse 
fréquentielle du stator est modélisée par un filtre du second ordre. 

Seul le déplacement radial est considéré pour chaque point statorique. Comme il s’agit 
de petites déformations, on fait usage du principe de superposition et on peut examiner l’effet 
de chaque mode. L’ordre du mode est un paramètre important : il correspond au nombre 
d’ondes à la périphérie. Le mode 1 est très particulier et produit une flexion de l’arbre du 
rotor. Les autres modes produisent des efforts de flexion sur la culasse. A titre d’exemple, la 
Figure 4 présente les distributions des ondes harmoniques pour le mode d’ordre 2, les ondes 
agissant alors sur le stator sous forme ovale, et le mode d’ordre 4, les ondes agissant sous 
forme quadratique. 

 

 
 

(a) Distribution ovale des vecteurs de forces (m=2) (b) Distribution quadratique des vecteurs de forces (m=4) 
 

Figure 4 Distributions des ondes d’harmoniques de modes 2 et 4 
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2.1.3. Modèle analytique acoustique 

 
 L’intensité acoustique est un vecteur permettant de caractériser la direction et le sens 
du son. Elle représente le flux d’énergie acoustique transmis par unité de surface dans une 
direction. Elle est fonction de l’amplitude des vibrations [COR-00] et fait intervenir le facteur 
de rayonnement. Celui-ci traduit la capacité d’une machine à être un bon haut-parleur et peut-
être calculé de différentes façons, selon la forme à laquelle on assimile le stator. Il s’agissait 
d’une sphère pulsante pour Aït-Hammouda [AÏT-05] , le stator est désormais assimilé à un 
cylindre fini [WAN-98] .  
 Après avoir établi l’intensité acoustique à la périphérie de la machine, la puissance 
acoustique peut être déterminée en intégrant l’intensité acoustique sur une surface entourant la 
source. 
 

2.2.  Introduction à la modélisation des pertes fer  
 
 Le modèle électro-vibro-acoustique décrit précédemment est complété par un modèle 
de pertes. Celui-ci permet de calculer les trois types de pertes présents dans la machine.  

Les pertes mécaniques sont calculées à partir de données expérimentales fournies par 
Alstom Transport.  

Les pertes par effet Joule sont estimées par une formulation classique. On suppose en 
effet le moteur alimenté en sinusoïdale. L’effet de peau est alors négligé. 

Une attention particulière doit être apportée à la modélisation des pertes fer. Celle-ci 
reste, en effet, encore aujourd’hui difficile à aborder. Nous avons vu lors du Chapitre 1 que 
les formulations analytiques pour représenter les pertes fer sont nombreuses et qu’elles 
découlent le plus souvent de formulations classiques du type Steinmetz ou Liwschitz, celles-ci 
ayant été généralement adaptées à des cas particuliers. 
 Nous nous sommes inspirés de cette démarche. En effet, l’avantage principal des 
formulations classiques de Steinmetz ou de Liwschitz est qu’elles sont faciles à mettre en 
œuvre. On peut alors aisément conserver le bon compromis entre rapidité et malléabilité. Il 
faut alors les adapter à notre cas de machine asynchrone de moyenne puissance. Pour cela, 
nous avons décidé de modifier les constantes qui apparaissent dans ces formulations.  

Afin de déterminer les nouvelles valeurs de ces constantes, nous avons besoin d’une base 
de données, concernant les pertes fer et les inductions. Celle-ci nous est fournie par une étude 
numérique préliminaire. 

Ainsi, nous allons tout d’abord étudier les pertes fer par la méthode des éléments finis. 
Cette étude numérique va nous permettre de connaître avec suffisamment de détails l’état 
magnétique de la machine et les pertes engendrées. Puis, nous nous baserons sur ces données 
afin de déterminer les nouveaux coefficients et ainsi d’adapter les formulations classiques à 
notre machine d’étude. 

 

2.3.  Etude numérique sur les pertes fer  
 
Une étude numérique a été menée à l’aide du logiciel Flux2D©. Ce logiciel est basé 

sur la méthode des éléments finis (voir Annexe A). Cette étude a pour but d’obtenir les 
données nécessaires à la détermination des formules analytiques représentant les pertes fer. 
Les grandes tendances d’évolution pourront être vérifiées.   

La machine utilisée pour cette étude est différente de notre machine d’étude. Il s’agit  
en fait ici de deux moteurs asynchrones, de composition similaire et de puissance similaire 
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(250 kW) à la machine d’étude. Ce changement est lié au fait que peu de données 
expérimentales sont disponibles sur la machine d’étude. Ces données sont souhaitables pour 
valider les simulations numériques. Au contraire de la machine d’étude, il existe de nombreux 
résultats expérimentaux sur les pertes fer pour les machines étudiées ici. Celles-ci ne différent 
que par leur rotor. En effet, le stator est le même dans les deux moteurs, mais le nombre 
d’encoches au rotor est différent (28 et 44 encoches). 

Afin de réduire le temps de calcul, il est souhaitable de ne modéliser qu’une partie de  
machine. En considérant la symétrie géométrique, électrique et magnétique, nous pouvons 
nous limiter à une demi-machine. 
 

2.3.1. Définition du circuit électrique 
 
 La modélisation d’une demi machine nécessite la redéfinition du circuit électrique 
pour cette demi machine. Le circuit d’alimentation externe en tension est basé sur la 
répartition du bobinage dans les encoches du stator (Figure 5). Les moteurs sont alimentés 
selon une connexion en étoile. 
 Le circuit électrique utilisé pour les simulations est présenté sur la Figure 6. Les 
conducteurs bobinés représentent les faisceaux de conducteurs. En fonction du courant qui les 
traversent, ils sont bobinés en sens aller ou retour. De plus, une résistance et une impédance 
sont ajoutées sur chaque voie pour modéliser les têtes de bobines. Les sources de tension sont 
modélisées par l’association de la source de tension sinusoïdale et d’une résistance. Les trois 
sources sont reliées entre elles et sont connectées au bloc « cage d’écureuil ». Celui-ci 
représente la cage d’écureuil du rotor et est prédéfini dans le logiciel Flux2D©. Les calculs 
des différents éléments (inductance, résistance, etc…) sont détaillés en Annexe E. 
 Il a été décidé de respecter le schéma de bobinage de la Figure 5 et de mettre 
l’ensemble des conducteurs bobinés d’une même phase en série. Ainsi, même si nous n’avons 
pas le même nombre de conducteurs par voie, nous avons le même nombre de spires. 
 Il a été vérifié que les courants circulant dans les trois voies du circuit électrique sont 
triphasés équilibrés et correspondent à la valeur des essais disponibles. 
 

 
Figure 5 Répartition du bobinage dans les encoches du stator 

Demi 
machine 

modélisée 
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Figure 6 Circuit d’alimentation externe en tension pour une demi machine 

 

2.3.2. Maillage 

 
Le maillage réalisé est mixte, autrement dit, la géométrie est divisée en sous domaines, 

chaque sous domaine pouvant avoir un maillage de type différent (éléments triangulaires ou 
rectangulaires). Un maillage rectangulaire est préconisé dans les zones où des courants de 
Foucault apparaissent. Ce type de maillage permet de s’assurer de la qualité des résultats. 
Ainsi, un maillage rectangulaire est créé dans les têtes de dents statoriques et rotoriques. Le 
reste de la géométrie est maillé à l’aide d’éléments triangulaires. 

Le maillage réalisé est plus dense au niveau de l’entrefer, l’amplitude des phénomènes 
électromagnétiques étant plus élevée dans cette partie de la machine. En s’éloignant de cette 
zone (vers les culasses statorique et rotorique), les matériaux magnétiques sont moins 
sollicités, on peut alors augmenter la taille des éléments. 

 
Nous utilisons des éléments finis du second ordre, ou éléments finis quadratiques. Ce 

type d’éléments finis a la particularité de posséder, en plus des nœuds aux sommets de 
l’élément, des nœuds au milieu des arêtes. 

 
Les encoches des moteurs étudiés dans ce projet ont la particularité d’être ouvertes sur 

l’entrefer, les ouvertures d’encoches statoriques étant quatre fois plus grandes que les 
ouvertures d’encoches rotoriques.  
 Le défilement des dents statoriques provoque des oscillations de perméabilité à haute 
fréquence qui entraînent des oscillations de flux. Les pertes fer au rotor sont alors 
principalement concentrées au niveau des têtes de dent dans l’épaisseur de peau δ. Celle-ci 
peut être déterminée par l’expression suivante : 

πµµ
ρδ

fr0

=  (3) 

où f représente la fréquence des oscillations d’induction au rotor ou au stator. 

Faisceaux de conducteurs Têtes de bobines Source de tension 

Cage d’écureuil 
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sr Z
p

f
f ⋅= onalimentati  et rs Z

p

f
f ⋅= onalimentati   (4) 

La valeur de l’épaisseur de peau est très faible. Par exemple, pour une fréquence 
d’alimentation de 150 Hz sur la machine à 28 encoches, nous obtenons pour le rotor 
δr = 0,080 mm et δs = 0,091 mm. 

Afin de capturer ces phénomènes et par conséquent d’évaluer correctement les pertes, 
le maillage dans les têtes de dents statoriques et rotoriques doit être relativement fin. 
L’expérience montre que deux à trois mailles sont nécessaires dans cette épaisseur de peau 
pour évaluer correctement les courants de Foucault sur lesquels sont basés certaines 
formulations de pertes. Or, le module Loss Surface, employé ici pour la détermination des 
pertes fer, n’utilise pas directement la valeur de ces courants. Ainsi, le maillage peut être plus 
grossier et une étude de sensibilité par rapport au maillage des têtes de dents s’impose. 

 
Le point de fonctionnement suivant a été choisi pour cette étude de sensibilité : essai à 

vide, 150 Hz, tension composée de 1080 V en sinusoïdale, ce qui correspond à un régime 
linéaire. Les simulations ont été réalisées en magnétique évolutif : la machine est en régime 
transitoire et le mouvement du rotor est pris en compte. Ce fonctionnement est détaillé au 
paragraphe 2.3.3. Le calcul des pertes fer a été réalisé à l’aide du module Loss Surface, LS 
(voir Chapitre 1). 

Le maillage des têtes de dents (Figure 7) est composé d’éléments rectangulaires au 
contraire du reste de la géométrie qui est composé d’éléments triangulaires. Le Tableau 1 
présente les différentes configurations testées. Le maillage ortho-radial (aaaa et cccc) est à 
progression arithmétique. Le maillage radial est en progression géométrique de coefficient 
1,22 au stator (bbbb) et 1,2 au rotor (dddd). Afin de ne pas alourdir le temps de calcul, la plus petite 
épaisseur de la première maille (proche de l’entrefer) se limite à l’ordre de grandeur de 
l’épaisseur de peau. 

 
 

 
 

Figure 7 Géométrie à proximité de l’entrefer 
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 Les résultats des différentes simulations ont montré que la précision du maillage au 
stator n’influence pas la valeur moyenne des pertes fer obtenue dans les têtes de dent. 
Cependant, la lisibilité des cartes de pertes augmente avec la précision du maillage. La Figure 
8 présente les cartes de pertes obtenues pour 4 et 7 éléments selon bbbb. Une telle précision de 
lisibilité n’est pas nécessaire à la modélisation aérothermique qui va suivre. Par conséquent, 
une seule couche d’élément est affectée à cette région au maillage final. 
 
 

Têtes de dents statoriques Têtes de dents rotoriques 

Nombre 
d’éléments 

sur aaaa 

Nombre 
d’éléments 

sur bbbb 

Nombre 
total 

d’éléments 

Epaisseur 
du premier 

élément 

Nombre 
d’éléments 

sur cccc 

Nombre 
d’éléments 

sur dddd 

Nombre 
total 

d’éléments 

Epaisseur 
du premier 

élément 

12 4 48 0,181 mm 22 2 44 1,360 mm 

17 5 85 0,129 mm 22 6 132 0,302 mm 

23 6 138 0,096 mm 45 10 450 0,116 mm 

30 7 210 0,073 mm 70 12 840 0,076 mm 

 
Tableau 1 Définition des maillages des têtes de dents statoriques et rotoriques 

 
 
 

 
Figure 8 Cartes des pertes fer dans les dents statoriques (4 et 7 couches) 

 
 
 En ce qui concerne le maillage des têtes de dents rotoriques, la valeur des pertes sur la 
machine entière ne varie que peu (Tableau 2). Cependant lorsque la précision du maillage 
s’amoindrie fortement, c’est-à-dire pour dddd = 2, on observe une légère sous-estimation des 
pertes fer rotoriques (2,1 % d’écart avec le maillage de très forte densité). Un maillage 
intermédiaire (dddd = 6) est sélectionné par la suite. Celui-ci n’obtient en effet que 0,5 % d’écart 
avec le maillage le plus fin.  
 
 Le maillage final à proximité de l’entrefer est présenté en Figure 9 pour la machine à 
28 encoches. La géométrie rassemble environ 30 500 éléments. Certaines zones ont été 
distinguées afin d’obtenir les pertes fer dans chaque dent, tête de dent et culasse. 

Densité de 
pertes (W.m-3) 

4 éléments 4 éléments 4 éléments 4 éléments 
selon bselon bselon bselon b    7777 éléments  éléments  éléments  éléments 

selon bselon bselon bselon b    
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Nombre d’éléments 

sur dddd 
Pertes fer totales au 

rotor (W) 
Pourcentage 

d’erreur 
Pertes fer dans une 
tête de dent* (W) 

Pourcentage 
d’erreur 

12 995,46 référence 66,409 référence 
10 995,76 0,03 % 66,473 0,10 % 
6 992,20 0,33 % 66,109 0,45 % 
2 984,78 1,07 % 64,987 2,14 % 

* Choix de la tête de dent rotorique soumise à l’induction la plus élevée 
 

Tableau 2 Sensibilité des pertes rotoriques au maillage des têtes de dents 
 
 

 
 

Figure 9 Maillage de la machine à 28 encoches 
 
 

2.3.3. Conditions de simulation 

 
 Les simulations sont effectuées en magnétique évolutif : le mouvement du rotor est 
alors pris en compte. Afin de permettre ce mouvement de la partie mobile, une bande de 
roulement est créée au centre de l’entrefer (zone blanche sur la Figure 9). Le maillage de cette 
bande est reconstruit à chaque changement de position de la partie mobile. Celui-ci est 
constitué d’une seule couche d’éléments triangulaires.  
 L’application en magnétique évolutif fait l’hypothèse que la variation de l’induction 
électrique en fonction du temps est négligeable, autrement dit, que les courants de 
déplacement sont négligeables. Les équations suivantes sont alors résolues : 

Maxwell-Faraday :    ( )
t

B
Erot

∂
∂−=
r

r
  (5) 

Conservation du flux magnétique :  ( ) 0=Bdiv
r

  (6) 

Maxwell-Ampère :    ( ) JHrot
rr

=   (7) 

Bande de roulement 
Têtes de dents 

statoriques 

Têtes de dents 

rotoriques 
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Caractéristique des milieux conducteurs : EJ
rr

⋅= σ   (8) 

Caractéristique des milieux magnétiques : HB
rr

⋅= µ   (9) 

 
Les simulations ont comme point de départ le résultat d’une simulation en 

magnétodynamique. Celle-ci correspond à la simulation du régime permanent sinusoïdal à 
une fréquence donnée. On suppose lors de cette simulation que toutes les grandeurs physiques 
varient de façon sinusoïdale dans le temps. Cette démarche permet de s’affranchir de l’attente 
du régime permanent en magnétique évolutif, ce qui peut prendre plusieurs jours de calcul.  

Toutes les simulations réalisées correspondent à un fonctionnement à vide, en linéaire. 
En effet, pour les points de fonctionnement choisis, et résumés dans le Tableau 3, la machine 
n’est pas saturée. Comme on peut le voir également sur le Tableau 3, la fréquence et la 
tension sont variables.  

 
 

Machine Fréquence (Hz) 50 100 150 200 

28 encoches Tension (V) 300 400 300 400 560 300 400 560 560 

44 encoches Tension (V) 300 300 700 300 700 1080 700 1080 

 
Tableau 3 Points de fonctionnement pour les simulations numériques 

  
 

2.3.4. Influence de la tension et de la fréquence 

 
 L’évolution des pertes fer en fonction de la fréquence et de la tension sont respectées 
(Figure 10) : en effet, on peut vérifier que, pour les deux machines, à fréquence constante, les 
pertes fer augmentent avec la tension, et à tension constante, les pertes fer diminuent lorsque 
la fréquence augmente. Cette dernière tendance se vérifie pour l’ensemble des régions sauf 
dans les dents rotoriques où les pertes fer sont quasi constantes.  
 
 

2.3.5. Cartographie et répartition des pertes 

 
 L’utilisation du module Loss Surface permet d’obtenir une estimation des pertes 
locales. A titre d’exemple, la Figure 11 présente pour un point de fonctionnement la 
cartographie des pertes pour les différentes parties de la machine à 28 encoches. Comme on 
peut le remarquer les pertes sont réparties de manière homogène au niveau du stator, la 
densité de pertes étant plus importantes au niveau des dents statoriques. Quant au rotor, on 
observe bien que la densité de pertes dans la culasse est quasi-nulle. Mais on peut noter 
qu’elle est non négligeable dans les têtes de dents rotoriques. 
 
 On peut alors déterminer la répartition des pertes fer dans la machine. Ainsi, on voit 
sur la Figure 12 que les pertes fer se concentrent essentiellement dans trois zones : les têtes de 
dents rotoriques, les dents statoriques et la culasse statorique. 
 On néglige souvent les pertes fer rotoriques. Elles sont en effet tout à fait négligeables 
dans la culasse rotorique mais les pertes fer supplémentaires dans les dents liées à la pulsation 
de flux sont très importantes : elles représentent de 28 à 49 % des pertes fer totales en 
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fonction de la fréquence et la tension imposée. Ce phénomène est lié à la structure même de la 
machine. 
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Figure 10 Evolution des pertes fer totales en fonction de la tension et de la fréquence 
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Figure 11 Cartographie des pertes, machine à 28 encoches, f = 150 Hz, U = 560V 
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Figure 12 Répartition des pertes fer dans les machines à 28 et 44 encoches 
(moyenne sur les différents points de fonctionnement, tension et fréquence variables) 

 
 
 Cette répartition est variable selon la tension et la fréquence d’alimentation. En effet, 
bien que les trois zones se distinguent dans tous les cas, leurs importances respectives varient 
légèrement. En effet, à fréquence constante (par exemple, Figure 13 pour la machine à 28 
encoches à 150 Hz), on observe que plus la tension est élevée, plus les pertes fer se 
concentrent au niveau des têtes de dents rotoriques et statoriques, et plus au contraire leur 
concentration diminue dans le reste des tôles magnétiques.  
 De même, la répartition varie en fonction de la fréquence. En effet, à tension constante 
(par exemple, Figure 14 pour la machine à 44 encoches à 300 V), lorsque la fréquence 
augmente, le pourcentage de pertes augmente dans les dents rotoriques et statoriques, et 
diminue dans la culasse statorique.  
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Figure 13 Influence de la tension sur la répartition des pertes (f = 150 Hz) – Machine à 28 encoches 
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Figure 14 Influence de la fréquence sur la répartition des pertes (U = 300 V) – Machine à 44 encoches 

 

2.3.6. Influence de la fréquence sur la précision du calcul 

 
 Les résultats obtenus numériquement avec le module LS sont relativement éloignés 
des résultats expérimentaux disponibles chez Alstom Transport. Cet écart diminue lorsque la 
fréquence augmente. Le Tableau 4 présente les écarts relatifs moyens obtenus pour les deux 
machines en fonction de la fréquence. Comme on peut l’observer, l’écart est relativement 
élevé et dépasse les 50 % pour la fréquence de 50 Hz.  

Cet écart est difficilement explicable. Pouget et al. [POU-07] ont distingué quatre 
types de sources d’erreur pouvant expliquer ces écarts importants : 
- l’erreur théorique, due à la mauvaise connaissance des phénomènes magnétiques (du 

comportement des pertes dans les matériaux ferromagnétiques lors de la présence de cycles 
d’hystérésis mineurs par exemple), 

- l’erreur de modélisation, introduite par la simplification de la géométrie étudiée, 
- l’erreur de discrétisation, dont l’origine est liée à la méthode de calcul employée (la 

méthode des éléments finis par exemple), 
- et l’erreur de construction, due aux modifications des propriétés magnétiques des 

matériaux (en particulier, la découpe des tôles et l’assemblage sous pression latérale des 
empilements de tôles sont deux procédés de fabrication critique). 

 
 50 Hz 100 Hz 150 Hz 200 Hz 

Machine à 28 encoches 54 % 43 % 34 % 25 % 
Machine à 44 encoches 53 % 37 % 28 % 26 % 

 
Tableau 4 Ecart relatif entre les résultats numériques (Flux2D) et les résultats expérimentaux 

 

2.3.7. Bilan sur les pertes fer rotoriques 

 
 Les pertes fer rotoriques sont souvent négligées. La fréquence du rotor est en effet très 
faible devant la fréquence d’alimentation ( fgfrotor ⋅= ). Nous avons vu qu’elles sont 

effectivement négligeables dans la culasse rotorique mais qu’au contraire les pertes fer 
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supplémentaires présentes dans les têtes de dents rotoriques sont elles très importantes. 
Celles-ci peuvent représenter près de la moitié des pertes fer totales. 
 Ces pertes rotoriques sont des pertes supplémentaires liées à la pulsation de flux, le 
défilement des dents statoriques provoquant des oscillations de flux. Leur contribution 
importante aux pertes fer totales est principalement due à la constitution de la machine : les 
encoches statoriques des moteurs étudiés ont en effet la particularité d’être ouvertes sur 
l’entrefer. Cela provoque des oscillations de flux plus importantes à la surface du rotor. 
 Ce même phénomène a également été observé par Cester [CES-96]. Il a en effet pu 
mettre en évidence sur une machine asynchrone l’importance des pertes fer par pulsation de 
flux à la surface du rotor. Il a employé une méthode expérimentale basée sur des bobines 
exploratrices placées en différents endroits du rotor.  
 

2.3.8. Effet de la charge 

 
Un seul essai en charge a été réalisé pour la machine à 44 encoches, l’intérêt de cette 

simulation étant de voir l’évolution de la répartition des pertes fer en fonction de la charge. Le 
point de fonctionnement choisi est le suivant : f = 150 Hz, U = 1080 V, g = 1 %, sachant que 
le glissement nominal est d’environ 1,3 %. 
 Les pertes fer obtenues sont identiques à celles obtenues lors de l’essai à vide : il n’y a 
que 2 % d’écart entre les deux essais. Cette constatation est en accord avec la théorie. Les 
pertes fer restent identiques pour un fonctionnement à vide et en charge pour une machine 
asynchrone à tension et fréquence constante. 
 La Figure 15 présente la répartition des pertes obtenues pour le même point de 
fonctionnement lors de fonctionnements à vide et en charge. Celle-ci est légèrement différente 
dans les deux cas. En effet, bien que les trois zones principales (têtes de dents rotoriques, 
culasse et dents statoriques) se distinguent toujours lors de l’essai en charge, les pertes fer 
sont moins concentrées dans les têtes de dents rotoriques mais augmentent dans les dents 
rotoriques et la culasse statorique. 
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Figure 15 Comparaison de la répartition des pertes pour des essais en charge et à vide 

(Machine à 44 encoches, f = 150 Hz, U = 1080 V, g = 1 %) 
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2.4.  Formulations analytiques des pertes fer 
 
 L’étude numérique précédente a permis d’obtenir des informations locales au niveau 
des pertes fer et de l’induction magnétique pour deux machines asynchrones de puissances 
élevées. Ces informations serviront de base à l’établissement et à la vérification des formules 
analytiques. L’objectif est d’utiliser par la suite l’induction déterminée par le modèle 
analytique. 

 
 La plupart des formulations analytiques disponibles dans la littérature fait intervenir 
un ou des coefficients inconnus. Les résultats numériques concernant la machine à 28 
encoches serviront de base à la détermination de ces coefficients. Puis, les formulations ainsi 
obtenues seront testées et comparées aux résultats de la machine à 44 encoches. 
 

La détermination des différents coefficients inconnus a fait appel à une méthode des 
moindres carrées. La fonction minimisée K correspond à la somme des carrées des résidus, les 
résidus étant la différence entre les pertes de référence et les pertes obtenues par les formules 
analytiques. Seule la contrainte de positivité des coefficients recherchés a été imposée. On 
obtient alors l’équation suivante :  

( )( )∑ −=
i

ii cbaPPK
analytiqueréf

2...,,   (10) 

   où  i dépend des tensions et fréquences d’alimentation et de la localisation des pertes, 
 a, b, c… sont les coefficients inconnus à déterminer. 
 

2.4.1. Formules analytiques pour les pertes fer statoriques 

 
� Formulation analytique 
 
 Les pertes fer statoriques sont représentées par une formulation du type Steinmetz. 
Celle-ci a en effet l’avantage de pouvoir être mise en œuvre aisément et de donner des 
résultats convenables après adaptation (voir Chapitre 1). 
 L’expression de Steinmetz utilise la décomposition en trois termes selon l’origine des 
pertes : les pertes fer par hystérésis (physt), les pertes fer par courant de Foucault (pcf), et les 
pertes fer supplémentaires (psup). On a alors la formulation suivante : 

( ) edg
cfhystfer BfcBfbBfapppkgWp max

2
max

2
maxsup/ ⋅⋅+⋅⋅+⋅⋅=++=   (11) 

où : a, b et c sont des constantes liées au matériau,  
g est généralement égal à 2, 

 d et e sont généralement égaux à 3/2, 
Bmax est l’induction maximale (T), 

 
Plusieurs formulations peuvent être définies : 

- Une formulation à 3 paramètres pour laquelle seuls varient les coefficients « classiques » a, 
b et c qui dépendent uniquement du type de tôle. 

- Une formulation à 4 paramètres pour laquelle varient les coefficients a, b, c et g l’exposant 
de l’induction dans le terme des pertes par hystérésis.  
Plusieurs articles de la littérature (voir Chapitre 1) n’estime pas cet exposant de l’induction 
comme étant égal à 2 mais plutôt proche de 2 [HER-03], [YCH-02]. En effet, celui-ci peut 
varier pour prendre en compte les effets liés à l’alimentation en ondes non sinusoïdales, aux 
hautes fréquences, à l’apparition de cycles mineurs dans l’hystérésis, etc…  
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- Une formulation à 5 paramètres pour laquelle varient les coefficients a, b, c, d et e. Ces 
deux derniers coefficients sont les exposants de la fréquence et l’induction respectivement 
dans le terme des pertes supplémentaires. 

- Une formulation à 6 paramètres où tous les coefficients varient : a, b, c, d, e et g. 
 

Cette formulation de Steinmetz sous sa forme initiale ne s’applique qu’à des moteurs 
« parfaits ». Ce qui implique que l’induction ne contient pas d’harmoniques liés par exemple 
aux forces magnétomotrices ou encore aux dents. Il s’agit donc d’une induction sinusoïdale. 
C’est pourquoi, afin d’« adapter » cette formulation au moteur réel, il n’est conservé que 
l’amplitude du fondamental du spectre de l’induction au lieu des inductions maximales.  
 Par conséquent, la difficulté dans cette formulation est double. Il faut, en effet, non 
seulement déterminer les différents coefficients mis en jeu, mais il faut également faire 
attention au choix de la valeur attribuée à l’induction.  
 

Une approche locale a été employée, autrement dit : les coefficients à déterminer 
peuvent avoir des valeurs différentes selon la zone du stator. On choisit de garder la 
distinction observée lors de l’étude numérique. On obtient alors deux jeux de coefficients : un 
jeu pour les dents statoriques et un autre pour la culasse statorique. Cette démarche peut se 
justifier par le fait que les champs sont de nature différente en ces deux endroits : il est pulsant 
dans les dents et tournant dans la culasse.  

Une approche globale (c’est-à-dire un seul jeu de coefficient pour l’ensemble du 
stator) a également été testée mais obtient des résultats moins satisfaisants que l’approche 
locale. De même, une utilisation directe des données fournies par les constructeurs s’est 
révélée peu concluante. Ces deux études sont présentées en Annexe F. 
 
� Choix de l’induction 
 

Comme évoqué précédemment, la première adaptation de la formulation classique de 
Steinmetz consiste à considérer l’amplitude du fondamental du spectre de l’induction au lieu 
des inductions maximales dans les dents et la culasse. Il est alors important de vérifier qu’une 
valeur judicieuse est choisie pour représenter l’induction dans les dents et la culasse. 
 
� Induction dans les dents 
 

L’induction a été tracée en fonction du temps pour cinq points au centre d’une dent 
(Figure 16, pour la machine à 28 encoches, et le point de fonctionnement à vide f = 150 Hz, 
U = 1080 V). Ainsi, pour un rayon fixé au centre de la dent, le point s’est déplacé dans sa 
largeur en cinq positions. Les courbes obtenues sont parfaitement superposées. On peut 
déterminer l’amplitude du fondamental sur une seule de ces courbes. Le point au centre de la 
dent a été utilisé par la suite. 

 
� Induction dans la culasse 
 

La situation est plus complexe pour la culasse statorique. La Figure 17 présente 
l’évolution des composantes tangentielle et radiale de l’induction en fonction du temps en 
cinq points de la culasse (pour la machine à 28 encoches, et le point de fonctionnement à vide 
f = 50 Hz, U = 300 V). Les points sont situés sur une ligne traversant la culasse au dessus 
d’une encoche statorique. Leurs positions varient selon leurs rayons. 
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Figure 16 Evolution de l’induction pour différentes positions dans la dent statorique 
(machine à 28 encoches, 150 Hz – 1080 V) 
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Figure 17 Evolution de l’induction tangentielle et radiale pour différentes positions dans la culasse  

(machine à 28 encoches, 50 Hz – 300 V) 
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Les courbes ne se superposent pas, comme c’était le cas pour les dents statoriques. 
Elles ont la même allure mais pas la même amplitude. On peut remarquer la forte différence 
d’amplitude entre les deux composantes. La composante tangentielle étant la plus 
représentative du champ tournant dans la culasse, on se concentre sur celle-ci pour le choix du 
point de calcul. 

On réalise alors une moyenne sur les différents signaux de la composante tangentielle. 
Cette moyenne correspond à un point 6 (Figure 17) situé à un peu plus de 3/8 de la hauteur de 
culasse à partir du haut de l’encoche. Ce point semble alors le plus représentatif de la culasse. 

 
On réalise successivement le spectre des deux composantes en ce point. On obtient 

alors les amplitudes du fondamental pour la composante radiale Bfond-radial et la composante 
tangentielle Bfond-tang. La valeur retenue du fondamental pour la culasse est alors la suivante : 

 
22

tangfondradialfondculassefond BBB −−− +=   (12) 

 
Le fait de prendre en compte la composante radiale modifie peu les valeurs finales. On 
remarque une augmentation de Bfond-culasse de 3,5 % par rapport à Bfond-tang. 
 
� Bilan 

 

Les Tableau 5 et Tableau 6 résument, pour l’ensemble des points de fonctionnement 
des machines à 28 et 44 encoches respectivement, les pertes fer locales, ainsi que l’amplitude 
du fondamental de l’induction pour les deux principales régions du stator : les dents et la 
culasse. 

 
Tension (V) Fréquence (Hz) Pertes dents (W) Bfond-dents (T) Pertes culasse (W) Bfond-cul (T) 

300 50 44 0,9450 58 0,8387 
400 50 78 1,2620 101 1,1191 
300 100 35 0,4750 42 0,3694 
400 100 58 0,6320 72 0,5632 
560 100 105 0,8850 133 0,7843 
300 150 32 0,3160 35 0,2747 
400 150 53 0,4210 61 0,3671 
560 150 96 0,5900 115 0,5245 
560 200 91 0,4430 104 0,3860 

 
Tableau 5 Résultats numériques au stator (pour la demi-machine à 28 encoches) 

 
Tension (V) Fréquence (Hz) Pertes dents (W) Bfond-dents (T) Pertes culasse (W) Bfond-cul (T) 

300 50 43,7 0,9425 56,2 0,8385 
300 100 37,2 0,4715 41,5 0,4141 
700 100 167,3 1,1021 199,5 0,9795 
300 150 34 0,3141 34,3 0,2747 
700 150 148,6 0,7338 169,3 0,6516 
1080 150 342 1,1334 395 1,0082 
700 200 143,5 0,5510 155,3 0,4877 
1080 200 316,6 0,8511 353,9 0,7552 

 
Tableau 6 Résultats numériques au stator (pour la demi-machine à 44 encoches) 
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� Pertes fer dans les dents statoriques 
 

Le Tableau 7 présente les valeurs des coefficients a, b, c, g, d et e obtenus pour les 
différentes formulations pour les dents statoriques. 

La première chose à remarquer concerne les formulations à 5 et 6 paramètres. En effet, 
la formulation à 5 paramètres a ses coefficients b et e nuls. En d’autres termes, les pertes par 
courant de Foucault sont nulles et les pertes par excès ne dépendent que de la fréquence 
quelque soit le point de fonctionnement choisi. De la même manière, le coefficient g de la 
formulation à 6 paramètres est nul impliquant que les pertes par hystérésis dépendent 
uniquement de la fréquence. Ces deux solutions n’apparaissent pas physiquement probables et 
ne sont donc pas retenues pour le reste de l’étude. Ne restent alors que les formulations à 3 et 
4 paramètres. 
 Les écarts obtenus par rapport à Flux2D© sont très faibles et atteignent à peine 3 %. 
En ce qui concerne la répartition des pertes entre pertes par hystérésis, par courant de 
Foucault ou supplémentaires, la contribution principale est attribuée aux pertes 
supplémentaires (46 % et 66 % pour les formulations à 3 et 4 paramètres respectivement). 
 

Coefficients 
Formulation 

a b c d e g 

Plage de 
variation 

de l’erreur  

Erreur 
moyenne 

(%) 
3 paramètres 0,0213 1,60e-4 2,534e-3 1,5 1,5 2 0 - 3 % 2,0 
4 paramètres 0,0144 1,24e-4 3,614e-3 1,5 1,5 2,75 0 - 3 % 0,9 
5 paramètres 0,0458 0 4,63e-05 2,12 0 2 3 - 73 % 19,6 
6 paramètres 0,0159 6,22e-05 0,01212 1,23 2,96 0 0 - 81 % 17,4 

 
Tableau 7 Coefficients  déterminés pour les dents statoriques sur la machine à 28 encoches 

 
� Pertes fer dans la culasse statorique 
 

Le Tableau 8 présente les valeurs des coefficients a, b, c, g, d et e obtenus pour les 
différentes formulations pour la culasse statorique. Il est à noter que les formulations à 3 et 4 
paramètres sont similaires. 

Les coefficients d et e sont nuls pour la formulation à 5 paramètres, ce qui signifie que 
les pertes supplémentaires sont constantes quelque soit le point de fonctionnement. Ceci 
n’étant pas physiquement probable, cette solution est écartée pour la suite de l’étude. 
  Quant à la répartition des pertes selon leur origine, la contribution principale est 
attribuée aux pertes supplémentaires (49 % et 51 % pour les formulations à 3 (et 4) et 6 
paramètres respectivement). 

 
Coefficients 

Formulation 
a b c d e g 

Plage de 
variation de 

l’erreur  

Erreur 
moyenne 

(%) 
3 paramètres 0,0140 5,18e-5 1,36e-3 1,5 1,5 2 0 – 16 % 3,65 
4 paramètres 0,0140 5,22e-5 1,35e-3 1,5 1,5 1,99 0 – 14 % 3,66 
5 paramètres 0,0141 1,81 e-4 0,1488 0 0 2 0 – 13 % 3,37 
6 paramètres 0,0033 1,61 e-4 0,0233 0,8848 1,38 3,48 0 – 15 % 3,36 

 
Tableau 8 Résultat des coefficients au stator : approche locale – culasse (X60 à 28 encoches au rotor) 
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� Validation et choix 
  
Le Tableau 9 compare les résultats obtenus par Flux2D© et ceux par les formulations 

analytiques pour les deux machines. Ces formulations, établies sur la base des résultats 
numériques de la machine à 28 encoches, ont été directement appliquées sur la machine à 44 
encoches. 
 

Machine à 28 encoches Machine à 44 encoches 
 Formulation Plage de variation 

de l’erreur 
Erreur 

moyenne 
Plage de variation de 

l’erreur 
Erreur 

moyenne 
3 paramètres 0 – 3 % 2,0 % 2 – 12 % 7,3 % Dents 

statoriques 4 paramètres 0 – 3 % 0,9 % 0 – 19 % 11,1 % 

3 paramètres 0 – 16 % 3,6 % 0 – 11 % 4,6 % 

4 paramètres 0 – 14 % 3,6 % 0 – 11 % 4,6 % 
Culasse 

statorique 
6 paramètres 0 – 15 % 3,3 % 0 – 11 % 3,3 % 

 
Tableau 9 Comparaison Flux2D© / formules analytiques au stator 

 
En ce qui concerne la formulation pour les dents statoriques, les écarts augmentent 

avec le passage à la machine à 44 encoches mais restent tout à fait raisonnables. L’écart étant 
moins important pour la formulation à 3 paramètres, on préférera celle-ci pour représenter les 
pertes fer dans les dents statoriques : 

 

( ) 5,15,132242
__ 10534,210596,102131,0/ dentsfonddentsfonddentsfondstatdentsfer BfBfBfkgWp −

−
−

−
− ⋅⋅⋅+⋅⋅⋅+⋅⋅=  (13) 

 
Quant aux formulations analytiques pour la culasse statorique, l’augmentation des 

erreurs par rapport à Flux2D© est faible et les écarts restent raisonnables (moins de 5%). 
Nous pouvons cependant préviligier la formulation à 6 paramètres pour laquelle l’écart est 
constant et faible (3,3 %) : 

 

( ) 384,18848,0224476,3
__ 023342,010606,1003323,0/ culfondculfondculfondstatculassefer BfBfBfkgWP −−

−
− ⋅⋅+⋅⋅⋅+⋅⋅=  (14) 

 

2.4.2. Formules analytiques pour les pertes fer rotoriques 

 
L’étude numérique réalisée sous Flux2D© a montré que la part des pertes fer présentes 

au rotor est significative : entre 28 et 49 % des pertes fer totales sont localisées dans les têtes 
de dents rotoriques. Ces pertes ne peuvent donc pas être ignorées et une formule analytique va 
être établie spécifiquement pour les représenter. 
 
� Formulations analytiques 
 
 Deux types de formulations ont été testés. Une approche similaire à celle employée au 
stator a tout d’abord été testée. Les pertes fer rotoriques peuvent être approchées par une 
formule du type Steinmetz : 

( ) edg
cfhystfer BfcBfbBfapppkgWp max

2
max

2
maxsup/ ⋅⋅+⋅⋅+⋅⋅=++=   (15) 

Les différentes formulations à 3, 4, 5 et 6 paramètres sont conservées. 
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 Liwschitz a évoqué dans [LIW -55] une formulation spécifique aux pertes par 
pulsation de flux dans les dents, sans en préciser l’origine (voir Chapitre 1). On a alors la 
formulation suivante pour les pertes massiques rotoriques : 

( ) ( ) ( )22

_ 5060
36

1

2

1
/ c

purotortw
c
pustwrotorpulsation BfsnBZskgWp ⋅⋅⋅⋅== σσ   (16) 

où : σw   est le coefficient des pertes par pulsation de flux, 
st  est l’épaisseur de la tôle (en m), 
Zs  est le nombre d’encoches au stator, 
n  est la vitesse de rotation (en tr/s), 
f  est la fréquence d’alimentation (en Hz), 
Bpu

c  est la valeur crête de la pulsation de flux (en T). 
La plupart des valeurs des coefficients intervenant dans cette formulation sont connus. Seul le 
paramètre σw est inconnu dans cette formulation.  
 

Il est à noter que la fréquence rotorique liée à la pulsation de flux est différente de la 
fréquence d’alimentation. Cette fréquence dépend alors de la fréquence d’alimentation et de la 
vitesse de rotation selon l’équation suivante : 

p

fZNZ
f ss
rotor

⋅≈⋅=
60

  (17) 

 
 Les deux approches sont testées ci-dessous. Pour les mêmes raisons que 
précédemment, la première adaptation des formulations de Steinmetz et de Liwschitz consiste 
à considérer l’amplitude du fondamental du spectre de l’induction au lieu des inductions 
maximales. Une fois les valeurs de l’induction déterminées, le calcul des coefficients se fait à 
l’aide d’une méthode des moindres carrés. 
 
� Choix de l’induction 
 

La détermination de l’induction à utiliser dans les formules analytiques est basée sur 
l’évolution de l’induction obtenue par Flux2D© sur un pas polaire à une profondeur dans la 
dent rotorique d’environ deux fois l’épaisseur de peau. Cette profondeur correspond à la zone 
où se concentrent les pertes dans les têtes de dents.  

La démarche de calcul de la valeur du fondamental se déroule de la manière suivante : 
à partir des relevés de l’évolution de l’induction dans le temps et dans les têtes de dent 
rotorique sur un pas polaire, on détermine l’amplitude du fondamental sur chaque tête de dent 
(par moyennation sur la surface). Puis, les valeurs obtenues sont moyennées pour n’obtenir 
alors qu’une seule valeur par point de fonctionnement. 

Cette unique valeur de l’induction va nous permettre d’obtenir une valeur moyenne 
des pertes rotoriques. Nous verrons en présentant le modèle aérothermique qu’il n’est pas 
nécessaire d’avoir l’évolution des pertes en chaque dent rotorique. Le modèle aérothermique 
suppose que les pertes sont uniformément réparties entre les têtes de dents, ce qui n’est pas le 
cas en réalité. 

A titre d’exemple, la Figure 18 présente, pour un temps fixé, l’évolution de l’induction 
dans le temps et dans quatre têtes de dents rotoriques (correspondant à un pas polaire), pour la 
machine à 28 encoches et le point de fonctionnement suivant : essai à vide, f = 50 Hz, 
U = 300 V. L’amplitude de l’induction fondamentale sur chaque tête de dent est : Dent 1 - 
0,93 T ; Dent 2 - 0,60 T ; Dent 3 - 0,27 T ; Dent 4 - 0,61 T. On obtient alors la valeur finale de 
0,6037 T pour ce point de fonctionnement. 
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Figure 18 Evolution de l’induction sur un pas polaire au rotor (machine à 28 encoches, 50 Hz,  300 V) 
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 Les Tableau 10 et Tableau 11 résument pour l’ensemble des points de fonctionnement 
des machines à 28 et 44 encoches respectivement, les pertes fer locales, ainsi que l’amplitude 
du fondamental de l’induction pour le rotor. 
 
 

Tension 
(V) 

Fréquence 
d’alimentation (Hz) 

Fréquence 
rotorique (Hz) 

Pertes 
rotoriques (W) Bfond-rotor (T)  

300 50 581,4 47 0,6037 
400 50 581,4 83 0,8326 
300 100 1200,5 34 0,2985 
400 100 1200,5 65 0,3975 
560 100 1200,5 143 0,5665 
300 150 1801,8 30 0,2040 
400 150 1801,8 57 0,2665 
560 150 1801,8 121 0,3701 
560 200 2403,8 111 0,2793 

 
Tableau 10 Résultats numériques au rotor (pour la demi-machine à 28 encoches) 

 
 

Tension 
(V) 

Fréquence 
d’alimentation (Hz) 

Fréquence 
rotorique (Hz) 

Pertes 
rotoriques (W) Bfond-rotor (T) 

300 50 581,4 39 0,5063 
300 100 1200,5 28,4 0,2417 
700 100 1200,5 207,9 0,6010 
300 150 1801,8 25,4 0,1593 
700 150 1801,8 166,2 0,3851 
1080 150 1801,8 492 0,6188 
700 200 2403,8 152,2 0,2839 
1080 200 2403,8 418,4 0,4521 

 
Tableau 11 Résultats numériques au rotor (pour la demi-machine à 44 encoches) 

 
 
� Pertes fer rotoriques : formulation de Steinmetz 
 

Le Tableau 12 présente les valeurs des coefficients pour les différentes formulations 
du type Steinmetz. Deux catégories de résultats se distinguent clairement. 

 
Coefficients 

Formulation 
a b c d e g 

Plage de 
variation de 

l’erreur  

Erreur 
moyenne 

(%) 
3 paramètres 0,4626 1,088e-3 0 1,5 1,5 2 2 – 20 % 6,47 
4 paramètres 0,4607 1,153e-3 0 1,5 1,5 2,29 0 – 18 % 5,84 
5 paramètres 0,4626 1,088e-3 0,9478 2,06 1031 2 2 – 20 % 6,47 
6 paramètres 0,9630 0 3,861e-3 1,89 2,22 82,6 0 – 11 % 2,82 

 
Tableau 12 Résultat des coefficients au rotor : formulation de Steinmetz (machines à 28 encoches) 

 
La première catégorie correspond aux trois premières formulations. Celles-ci ne 

considèrent aucune perte supplémentaire. En effet, le coefficient c des formulations à 3 et 4 
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paramètres est nul éliminant ainsi toutes pertes supplémentaires. Pour la formulation à 5 
paramètres, le coefficient c n’est pas nul. Cependant, le coefficient e, qui correspond à 
l’exposant de l’induction (inférieure à 1) dans le terme des pertes supplémentaires, est très 
grand. Cela rend la contribution des pertes supplémentaires négligeables par rapport aux deux 
autres types de pertes. 

Cette catégorie de formulation attribue la principale contribution aux pertes par 
courant de Foucault (entre 74 et 79 % des pertes rotoriques) et obtient une erreur moyenne par 
rapport à Flux2D© d’environ 6 %. 
 

Cet écart avec Flux2D© est amoindri avec la deuxième catégorie (correspondant à la 
formulation à 6 paramètres) et diminue jusqu’à moins de 3 %. Le coefficient b est nul 
supprimant ainsi l’effet des pertes par courant de Foucault. De même que précédemment, 
l’association des faibles valeurs de l’induction et de la valeur importante de son exposant, le 
coefficient g, rend négligeable les pertes par hystérésis. Cette catégorie ne considère donc que 
des pertes fer supplémentaires. 

Les coefficients d et e sont assez proches de 2. Cette formulation se rapproche alors de 
l’expression des pertes par courant de Foucault. Cette solution semble alors correspondre le 
mieux au phénomène physique mis en jeu au rotor. 

On pourra donc représenter les pertes fer au rotor par la formulation suivante : 

( ) 22,289,13108614,3/ rotorfondrotorfer BfkgWp −
−

− ⋅⋅⋅=   (18) 

 
� Pertes fer rotoriques : formulation de Liwschitz 
 

On peut également représenter les pertes fer rotoriques par une formulation spécifique 
donnée par Liwschitz dans [LIW -55]. Les valeurs des coefficients intervenant dans cette 
formulation sont connues à l’exception du paramètre σw qui lui est inconnu.  

A partir des résultats numériques de la machine à 28 encoches (Tableau 10), nous 
obtenons un coefficient σw = 1,97.10-6. Les écarts par rapport à Flux2D© varient entre 2 et 
26 % et l’erreur moyenne est de 12,12 %. 
 
� Validation et choix 
 

Le Tableau 13 compare les résultats obtenus par Flux2D© et ceux par les formulations 
analytiques pour les deux machines. Ces formulations, établies sur la base des résultats 
numériques de la machine à 28 encoches, ont été directement appliquées sur la machine à 44 
encoches. 

 
Machine à 28 encoches Machines à 44 encoches 

Formulation Plage de variation 
de l’erreur  

Erreur 
moyenne 

Plage de variation 
de l’erreur  

Erreur 
moyenne 

de Steinmetz 0 – 11 % 2,82 % 20 – 73 % 31,32 % 
de Liwschitz 2 – 26 % 12,12 % 7 – 33 % 20,27 % 

 
Tableau 13 Comparaison Flux2D© / formules analytiques au rotor 

 
On peut observer que l’approche de Steinmetz obtient d’excellents résultats pour la 

machine à 28 encoches. Mais le passage à la machine à 44 encoches au rotor fait augmenter 
de manière importante les écarts dépassant même pour certains points de fonctionnement les 
70 %. Au contraire, la formulation de Liwschitz semble être plus robuste au changement de 
nombre de dents rotoriques. C’est pourquoi nous choisissons de conserver cette approche : 



124  Chapitre 3 – Modèle multi-physique 
 

( ) ( )26
_ 1097,150/ rotorfondrotortrotorpulsation BfskgWp −

− ⋅⋅⋅⋅⋅=   (19) 

 

2.4.3. Bilan et adaptation du modèle existant 

 
La distinction des trois zones du moteur (têtes de dents rotoriques, dents et culasse 

statoriques) observée lors de l’étude numérique des pertes fer a été conservée pour la 
détermination de formulations analytiques. Ainsi trois formulations ont été établies :  

- une pour les pertes fer dans les dents statoriques, 
- une pour les pertes fer dans la culasse statorique, 
- une pour les pertes fer dans les têtes de dents rotoriques. 

 

( ) 5,15,132242
__ 10534,210596,102131,0/ dentsfonddentsfonddentsfondstatdentsfer BfBfBfkgWp −

−
−

−
− ⋅⋅⋅+⋅⋅⋅+⋅⋅=  (20) 

 

( ) 384,18848,0224476,3
__ 023342,010606,1003323,0/ culfondculfondculfondstatculassefer BfBfBfkgWP −−

−
− ⋅⋅+⋅⋅⋅+⋅⋅=  (21) 

( ) ( )26
_ 1097,150/ rotorfondrotortrotorpulsation BfskgWp −

− ⋅⋅⋅⋅⋅=  (22) 
 

Chacune de ces formulations permet de retrouver les tendances d’évolution des pertes 
fer en fonction de l’alimentation à savoir qu’à fréquence constante, les pertes augmentent 
avec la tension d’alimentation et qu’à tension constante, elles diminuent avec la fréquence. 

Ces formulations constituent alors une partie du modèle de pertes. Celui-ci permet 
également de calculer les pertes par effet Joule et les pertes mécaniques. Ce modèle de pertes 
a une place intermédiaire entre le modèle électromagnétique et le modèle aérothermique 
(Figure 1). Autrement dit, certaines données d’entrée découlent directement du modèle 
électromagnétique (telle que l’induction locale à utiliser dans les formulations précédentes) et 
les pertes résultantes correspondent aux sources de chaleur introduites en entrée du modèle 
aérothermique. 

Ainsi, les formulations précédentes des pertes fer utilisent les valeurs locales du 
fondamental de l’induction. Celles-ci sont fournies par le modèle électromagnétique, or celui-
ci ne fournit que l’induction au sein de l’entrefer. 

Pour retrouver les inductions locales statoriques, on considère des rapports de section 
basés sur la conservation du flux. Nous obtenons les rapports suivants [TI-D3590] : 

 

entrefer

cul
f

culfond

entreferfond

r

ph
K

B

B ⋅
⋅=

−

−
 (23)   et   

sisd

sd
f

dentsfond

entreferfond

ll

l
K

B

B

+
⋅=

−

−
 (24) 

  

Ces rapports de sections peuvent être estimés grâce aux résultats numériques (par les 
valeurs d’inductions) et au modèle analytique (par les caractéristiques géométriques). Les 
pourcentages d’erreur obtenus sur ces rapports de sections et sur l’induction locale restent à 
peu près constants par machine lorsque la tension et la fréquence sont variables. Ces 
pourcentages sont proches des valeurs présentées dans le Tableau 14. 
 Les écarts obtenus pour la culasse sont tout à fait satisfaisants et ne dépassent pas les 
5%. Par contre, nous avons constaté un écart important (supérieur à 30 %) au niveau des 
dents. Le rapport de section a donc été ajusté : la largeur de dent a été agrandie pour tenir 
compte des lignes du champ magnétique arrivant sur les côtés de la dent. Le nouveau rapport 
de section permet de diminuer l’écart avec Flux2D© jusqu’à moins de 2 % : 
 

( )
sisd

ssd
f

dentsfond

entreferfond

ll

pl
K

B

B

+
⋅⋅⋅+⋅=

−

−

−
21039,62

 (25) 
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 Etant donné la faible profondeur à laquelle l’amplitude de l’induction fondamentale au 
rotor est calculée, nous avons comparé dans un premier temps cette valeur à l’amplitude de 
l’induction fondamentale dans l’entrefer. Comme le montre le Tableau 14, les écarts obtenus 
restent faibles. L’amplitude de l’induction fondamentale dans l’entrefer est alors utilisée 
directement dans la formulation des pertes rotoriques. 
 
 

Ecart entre Flux2D© et le modèle analytique 
 

Machine à 28 encoches Machine à 44 encoches 

Bfond-cul 4,5 % 5,6 % 

Bfond-entrefer / Bfond-cul 1,4 % 2,9 % 

Bfond-dents 37,9 % 36,1 % 

Bfond-entrefer / Bfond-dents 28,3 % 28,6 % 

Bfond-rotor 1,2 % 19 % 
 

Tableau 14 Pourcentage d’écart entre Flux2D© et le modèle analytique 
 
 
 Pour notre moteur d’étude, les rapports de section sont les suivants :  
- pour obtenir l’induction dans la culasse statorique (équation 23) : 0,756, 
- pour obtenir l’induction dans les dents statoriques : avant correction (équation 24) : 0,514, 
            après correction (équation 25) : 0,675. 
 
 

2.5.  Conclusion 
 
 Cette partie est consacrée à la description du modèle électro-vibro-acoustique. Celui-ci 
permet de déterminer le bruit d’origine électromagnétique rayonné par la machine à partir du 
champ magnétique dans l’entrefer. Le modèle se décompose en trois parties : l’une consacrée 
à la modélisation électromagnétique, une autre à la modélisation mécanique vibratoire et la 
dernière à la modélisation acoustique. 
 La modélisation électromagnétique est complétée par un modèle de pertes fer. Afin 
d’établir ce modèle, une étude numérique basée sur la méthode des Eléments Finis a été 
réalisée. Cette étude a permis de mettre en évidence trois zones dans lesquelles les pertes fer 
se concentrent : les dents et la culasse statoriques et les têtes de dents rotoriques. Les pertes 
rencontrées dans cette dernière région correspondent en fait aux pertes fer supplémentaires 
liées à la pulsation de flux. 
 La distinction entre les trois zones est conservée pour le modèle de pertes. En effet, 
trois formulations analytiques ont été établies. Une formulation du type Steinmetz a été 
utilisée pour le stator et une formulation donnée par Liwschitz pour le rotor. 
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3. Modèle aérothermique 
 
 Un modèle aérothermique bidimensionnel est insuffisant du fait de la complexité de la 
géométrie et de la répartition des pertes. Par conséquent, le modèle aérothermique est 
tridimensionnel. Celui-ci est également transitoire et permet donc d’accéder à l’évolution 
temporelle de la température en différents points de la machine.  

Le modèle aérothermique est basé sur la méthode nodale. Les études par cette méthode 
sont très répandues car elles nécessitent une capacité mémoire réduite, et permettent d’avoir 
les résultats en un temps relativement court. Les méthodes nodales consistent, après avoir 
effectué l’analyse des phénomènes physiques impliqués dans le système, à écrire un ensemble 
d’équations algébriques. Les équations bilans sont formées à partir d’analogies électriques 
pendant que le système entier est découpé en un certain nombre de volumes élémentaires 
supposés isothermes. 

Les principes de la méthode nodale, ainsi que les particularités du modèle 
aérothermique, sont présentés ci-dessous. 
 

3.1.  Modélisation thermique par la méthode nodale 
 

3.1.1. Principe de la méthode nodale 

 
La machine électrique modélisée est divisée en un certain nombre de petits volumes 

élémentaires Vi. Ces volumes sont définis par la nature des matériaux, l’« isothermie » des 
régions et, pour les zones fluides, par les écoulements. 

Chaque volume est supposé isotherme à la température Ti de son centre. Un volume Vi 

est associé à une capacité Ci et à une source ou puit de chaleur Pi (Figure 19). 
 

 
 

Figure 19 Volume élémentaire Vi (nœud i) d’un modèle nodal 
 
 

L’analyse des échanges conduit à connecter les nœuds, c’est-à-dire les centres des 
volumes, par des barres fictives que l’on appelle conducteurs thermiques. On attribue à 
chaque conducteur une conductance thermique traduisant la nature et la qualité des échanges 
intervenant entre ces deux nœuds. 
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On utilise alors une analogie électrique pour construire le réseau complet modélisant la 
machine électrique. La température est la tension au nœud, les flux thermiques des courants. 
Les sources, ou puits de chaleur, sont représentées par des sources de courant et la capacité 
thermique par une capacité électrique. Les conductances thermiques sont associées à des 
résistances. 

On distingue deux types de nœuds : le premier type caractérise les excitations du 
système (environnement), il représente la condition limite, alors que le second représente ses 
états, c’est-à-dire les inconnues du problème (température). 
 

3.1.2. Mises en équation 

 
Après avoir discrétisé l’ensemble du domaine, on écrit pour chaque nœud les 

équations de transferts associées. Elles traduisent la conservation de l’énergie au sein de 
l’élément de volume attaché à un nœud donné, égalant pour cela l’apport énergétique par les 
différents modes d’échanges et la variation d’énergie interne du volume considéré.  

 

( ) i

N

j
ijji

i
iii PTTG

dt

dT
cV +−=∑

=1

ρ  (26) 

 
Appliqué à l’ensemble des nœuds du système étudié, la conservation de l’énergie va se 

traduire par l’écriture d’un système d’équations algébriques couplées. La mise sous forme 
matricielle amène à : 

PTG
dt

dT
C +⋅=  (27) 

 
avec : C la matrice diagonale des capacités, 

G la matrice des conductances, 
T  le vecteur colonne de température, 
P  le vecteur colonne des sources de flux de chaleur. 

 
L’expression de ces différentes matrices est donnée ci-dessous : 
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En régime permanent, pour obtenir le vecteur T des températures inconnues, il suffit 

d’inverser la matrice G et la multiplier par le vecteur P. 

PGT ⋅= −1  (28) 
 

3.1.3. Conductances thermiques 

 
 La grande difficulté de la méthode nodale est de définir correctement la matrice G des 
conductances. Ces conductances thermiques traduisent la nature des échanges intervenant 
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entre deux nœuds. Il peut s’agir alors de conductances thermiques de conduction, de 
convection, de rayonnement ou encore des conductances fluidiques. 
 Du fait des niveaux relativement faibles de températures atteints dans les machines 
électriques et de la complexité des géométries entrant en jeu, le rayonnement n’est pas pris en 
compte dans le modèle aérothermique. L’expression des conductances de rayonnement n’est 
donc pas développée ci-après. 
 
� Conductance de conduction 
 

Lorsque la zone solide i n’est en contact qu’avec des zones voisines solides, les 
conductances Gij sont des conductances de conduction. Leurs expressions dépendent de la 
position du nœud i dans la machine, mais aussi de la position relative des nœuds i et j (flux 
axial, radial ou ortho-radial). 

Le contact entre deux matériaux différents peut modifier le comportement thermique à 
l’interface du fait des aspérités en contact, des impuretés résiduelles et de l’air emprisonné. Il 
est cependant à noter qu’aucune résistance thermique équivalente de contact n’est prise en 
compte dans le modèle aérothermique. Par conséquent, pour le calcul de la conductance entre 
deux zones quelconques i et j de matériaux différents, et donc possédant des conductances 
thermiques différentes, nous ajoutons simplement deux résistances placées en série, l’une 
tenant compte de la conduction du nœud i à la frontière entes les zones i et j, l’autre tenant 
compte de la conduction de la frontière entre ces zones au nœud j.  
 

Le flux conductif axial et ortho-radial de i vers j (Figure 20) voit une conductance 
d’expression suivante : 

ji

ji

ij

ij

ij
ij ee

S
G

λλ
+

=  (29) 

 
avec : Sij  la surface de contact entre les zones i et j, 
 eij et eji les distances entre la frontière entre la zone i et j et, respectivement, le nœud i 

ou le nœud j, 
 λij et λji les conductions vers la frontière entre la zone i et j, respectivement, de la zone 

i ou de la zone j. 

 
Figure 20 Conductance de conduction axiale 
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Les zones du stator et du rotor seront découpées en secteurs angulaires. La 
conductance thermique, à l’intérieur de la paroi cylindrique (Figure 21), est alors 
logarithmique. Son expression s’écrit sous la forme suivante : 
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 (30) 

avec : αij l’angle du secteur,  
 Lij  la longueur du contact entre la zone i et j, 
 r ii et r jj les rayons des nœuds i et j respectivement, 
 r ij  le rayon de la frontière entre la zone i et j, 
 λij et λji les conductions vers la frontière entre la zone i et j, respectivement, de la zone 

i ou de la zone j. 
 

 
 

Figure 21 Conductance de conduction radiale 
 
 
� Conductance de convection 
 

La conductance thermique de convection n’intervient que dans le cas où il y a des 
zones fluides en contact avec des zones solides. La conductance Gij entre un nœud solide et un 
nœud fluide s’exprime par : 

ijijij ShG ⋅=  (31) 

avec : hij le coefficient d’échange convectif entre la zone i et j, 
 Sij la surface de contact entre la zone i et j. 
 

La détermination des conductances de convection nécessite une bonne connaissance 
des cœfficients d’échange convectif dans l’ensemble de la machine. Ces coefficients sont 
fournis par l’étude aérothermique présentée précédemment. La prise en compte de leurs 
évolutions en fonction de la vitesse de rotation sera présentée ci-après (paragraphe 3.3). 
 
 
 
 

r ii 
r ij 

r jj 

Lij 

αij 

i 

j 



130  Chapitre 3 – Modèle multi-physique 
 

� Conductance fluidique 
 

Une conductance fluidique caractérise les échanges thermiques ayant lieu à l’intérieur 
d’un fluide.  

Considérons l’écoulement dans une tubulure de fluide incompressible (Figure 22). Le 
nœud du fluide j reçoit un flux énergétique en provenance du nœud amont i dont la valeur est 

ip TCm ⋅⋅& , mais dans le même temps il cède au nœud aval k, un flux jp TCm ⋅⋅& . 

Le bilan énergétique sur j est donc : ( )jip TTCm −⋅⋅=Φ & . 

 
Il en résulte pour la conductance fluidique l’expression suivante :  

pij CmG ⋅= &  (32) 

avec : m& le débit massique et Cp la capacité calorifique massique. 
 

 
Figure 22 Conductance fluidique 

 
Par conséquent, la détermination des conductances fluidiques nécessite une bonne 

connaissance des débits circulant dans l’ensemble de la machine. L’écoulement au sein du 
moteur a été analysé lors de l’étude aérothermique sous Fluent© et présenté précédemment. 
La prise en compte de l’évolution en fonction de la vitesse de rotation du débit circulant dans 
le moteur est détaillée ci-après (paragraphe 3.3). 
 

3.1.4. Remarques sur le couplage et les conditions limites 

 
Le problème du couplage se pose lorsque l’on utilise un maillage non-conforme. Dans 

ce cas, le volume considéré peut être en contact avec des portions de volumes adjacents 
(Figure 23). La conservation de la densité de flux conduit à : 
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Figure 23 Problème de couplage 
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Sur les nœuds en contact avec le milieu extérieur, un terme supplémentaire apparaît 
( ( )extiicl TTG −, ) dans l’équation de bilan. Ce terme correspond aux conditions limites et se 

traduit par un traitement spécifique de la matrice des conditions limites Gcl. 

( )TTGPTG
dt

dT
C extcl −++⋅=   (34) 

Pour la résolution de l’équation, le terme ( )extiicl TTG −,  est scindé en deux : le terme 

iicl TG ⋅,  est intégré à la diagonale de la matrice G, et le terme exticl TG ⋅,  s’intègre au vecteur 

des pertes P. 
 

3.2.  Description du modèle nodal 
 

3.2.1. Découpage de la géométrie 

 
La première étape de la modélisation consiste à simplifier la géométrie du modèle 

(Figure 24). Les formes sont simplifiées : les parois deviennent rectilignes. Le brasseur n’est 
pas représenté dans le modèle nodal mais son influence sera prise en compte au travers de la 
cartographie des débits et des coefficients d’échange convectif. 

Cette simplification pose le problème de la modification des surfaces d’échange et des 
inerties (volumes). Ce problème est corrigé par pondération surfacique (ou volumique) 
suivant le cas entre la surface (ou le volume) considérée et la surface (ou le volume) réel. 

 
 

Figure 24 Simplification de la géométrie pour le modèle aérothermique 

 
Le découpage nodal est basé essentiellement sur la cartographie des pertes, des 

écoulements et de la géométrie de la machine. Afin de conserver une taille raisonnable de 
modèle, nous considérons la symétrie angulaire des transferts thermiques et des phénomènes 

Machine réelle 

Modèle simplifié 

Roulements 
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électriques compte tenu de la géométrie. Ainsi, un secteur angulaire différent est représenté 
pour les différentes parties du moteur. De plus, un maillage non conforme a été choisi pour 
réduire le nombre de nœuds. Le motif le plus fin n’est donc pas répété dans toutes les 
sections. Le nombre de nœuds s’en trouve fortement réduit mais la gestion des connexions 
entre eux se complique puisque des problèmes de couplage apparaissent (paragraphe 3.1.4). 

 
Le découpage s’exécute automatiquement à partir des données sur les matériaux et la 

géométrie (type de matériau, diamètre du rotor, épaisseur d’entrefer, longueur de fer, etc…) et 
de certains critères à définir (par exemple : nombre de sections dans les paquets de tôles, 
nombre de nœuds par dents). On suppose alors que les volumes créés lors de ce découpage ne 
subissent que de faibles variations de températures et peuvent donc être considérés 
isothermes. 

Le découpage se fait d’abord axialement, puis dans chaque section suivant le rayon et 
l’angle. Pour des raisons de simplicité, le découpage ortho-radial a été conservé pour toutes 
les sections. Le découpage axial est fait suivant 11 sections représentées sur la Figure 25. 
Chaque section comporte entre 6 et 22 nœuds. Le maillage final comporte 126 nœuds. 

Le découpage radial diffère d’une section à l’autre. Les nœuds dans l’ensemble des 
sections sont présentés en Annexe G. La Figure 26 ne présente que les nœuds dans la section 
centrale (section 6) qui traverse le rotor et le stator. La position des nœuds dans cette section 
est indiquée par un point dont la couleur dépend de la pièce à laquelle il appartient (arbre, 
flasque, cale de maintien, tôles magnétiques rotoriques et statoriques, bobinage ou air).  
 

3.2.2. Remarque sur la localisation des pertes 
 

 Les pertes sont introduites dans le modèle aérothermique au travers de la matrice P. 
Une densité volumique de pertes est imposée au volume du modèle nodal. 

Le découpage du modèle aérothermique nous permet de placer précisément les pertes 
fer. Nous avons vu que trois zones se distinguent : les dents et culasse statoriques et les têtes 
de dents rotoriques. Les pertes fer associées aux dents statoriques sont placées aux deux 
nœuds adjacents au cuivre statorique (Figure 26). Les pertes fer dans la culasse statorique ne 
sont pas appliquées au reste du stator mais uniquement aux deux nœuds compris entre les 
dents et les canaux statoriques. Cette limitation est liée au fait que les phénomènes 
électromagnétiques se limitent eux-mêmes à cette zone. Quant aux pertes fer rotoriques, un 
nœud a été spécialement placé au niveau des têtes de dents rotoriques pour y situer ces pertes. 

 
Les pertes par effet Joule sont uniformément réparties dans l’ensemble des cuivres, y 

compris les développantes et les anneaux de court-circuit. 
Aucun nœud du modèle aérothermique ne représente les roulements. Le flasque et 

l’arbre sont directement en contact l’un avec l’autre. Les pertes mécaniques sont alors 
réparties de manière équitable au nœud de l’arbre le plus proche de la position des 
roulements. 
 

3.2.3. Données des matériaux 
 

 Nous rassemblons dans les Tableau 15 et Tableau 16 les données concernant les 
capacités et les conductivités thermiques employées dans le modèle aérothermique. Les 
valeurs sont différentes selon le type de matériau et également selon la direction du transfert 
pour la conductivité thermique (axiale, radiale ou ortho-radiale). Toutes ces valeurs sont 
issues de la littérature ou de données constructeurs. 
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Figure 25 Découpage axial du modèle nodal 

 
Figure 26 Découpage radial (section centrale) du modèle nodal 
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 L’arbre et les pièces de maintien sont en acier de natures différentes. Les flasques sont 
en fonte. Les cuivres rotoriques sont constitués d’un alliage de cuivre. Tous les quatre sont 
considérés isotropes. La conductivité thermique (Tableau 16) est donc la même dans les trois 
directions (axiale, radiale et ortho-radiale). 

Les parties magnétiques sont composées par un empilement de tôles isolées les unes 
des autres. Ces tôles ont donc une conductivité thermique identique dans les directions radiale 
et ortho-radiale mais pas dans le sens axial, où celle-ci est plus faible pour tenir compte de 
cette isolation. 

 
Matériau Capacité thermique (J/kg.K) 

Flasque 420 

Arbre 490 

Pièces de maintien 481 

Tôles 460 

Cuivres (statorique et rotorique) 392 

 
Tableau 15 Capacités thermiques massiques (J/kg.K) utilisées dans le modèle aérothermique 

 
 Une distinction selon la direction s’effectue également au niveau du cuivre statorique. 
La conductivité axiale est importante. Au contraire, les conductivités radiale et ortho-radiale 
sont faibles : elles prennent en compte l’isolation autour des conducteurs. La valeur dans le 
sens radial est d’autant plus faible qu’il existe un isolant supplémentaire entre les deux 
faisceaux de l’encoche. 

 
Direction 

Matériau 
Axiale radiale ortho-radiale 

Flasque 52 52 52 
Arbre 35 35 35 

Pièces de maintien 46 46 46 
Tôles 10 25 25 

Cuivres statoriques  193 2,5 4,8 
Cuivres rotoriques 210 210 210 

 
Tableau 16 Conductivités thermiques (W/m.K) utilisées dans le modèle aérothermique 

 

3.2.4. Carte des débits 

 
L’étude aérothermique précédente a permis de déterminer la structure d’écoulement 

dans l’ensemble du moteur. Une carte de débits peut alors être implantée dans le modèle 
nodal. Celle-ci est présentée en Figure 27.  

Cette carte, basée sur les simulations Fluent©, fait intervenir des pourcentages du 
débit circulant dans l’entrefer. Autrement dit, le débit circulant dans l’entrefer correspond à 
qv = 100 %. Les autres cœfficients q1, q2, …. et qv1, qv2, … correspondent à des 
pourcentages de ce débit. Leurs déterminations ont été basées sur l’évaluation du débit 
traversant les cuivres statoriques et rotoriques.  
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Les débits d’air ainsi définis ne circulent que dans le plan défini lors du découpage, 
aucun échange d’air n’est considéré dans le sens ortho-radial. Les débits ne circulent 
qu’axialement et radialement. 

Tous ces coefficients varient en fonction de la vitesse de rotation. Leurs évolutions en 
fonction de la vitesse de rotation sont corrélées (paragraphe 3.3). 
 

 
 

Figure 27 Carte des débits du modèle nodal 
 

3.3.  Adaptation du modèle en vitesse variable 
 
 L’application du modèle aérothermique en vitesse variable nécessite une connaissance 
de l’évolution des paramètres d’entrée en fonction de la vitesse de rotation. Les paramètres 
d’entrée concernés sont les débits d’air (le débit du ventilateur extérieur, celui dans l’entrefer 
mais aussi la répartition des débits au sein du moteur) et les coefficients d’échange convectif. 
 L’étude aérothermique précédente nous a fourni de nombreuses informations sur la 
structure d’écoulement et les échanges convectifs au sein du moteur. Cette étude a été menée 
pour trois vitesses de rotation allant de 1500 à 4000 tr/min. Les corrélations établies ci-après 
ne seront alors valables que pour cette même plage de variation. 
 

3.3.1. Evolution des débits 
 

� Evolution de la répartition de débit 
 

La carte des débits implantée dans le modèle nodal fait intervenir des pourcentages du 
débit circulant dans l’entrefer (Figure 27). Ces coefficients varient en fonction de la vitesse de 
rotation. Il est donc nécessaire de corréler leurs évolutions. 

En ce qui concerne la cavité sans brasseur, l’évolution des coefficients de répartition 
de débit est facilement corrélable par des lois linéaires ou puissances. Les corrélations 
suivantes sont alors obtenues : 

q1q1q1q1    

q3q3q3q3    
q4q4q4q4    

q5q5q5q5    

q1+q4q1+q4q1+q4q1+q4    

q2q2q2q2    

qvqvqvqv    

qvqvqvqv    

qv3qv3qv3qv3    qqqqvvvv4444    

qqqqvvvv5555+qv4+qv4+qv4+qv4    

qqqqvvvv1111    
qv5qv5qv5qv5    

qqqqv2v2v2v2    

qv+qv1qv+qv1qv+qv1qv+qv1    q1q1q1q1+q+q+q+q4+q54+q54+q54+q5    
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7148,0
1 6290 −⋅= ωq   (35) 

93,508007,12 +⋅−= ωq   (36) 

37,3856905,04 +⋅−= ωq   (37) 

q3 et q5 sont simplement calculés par les formulations suivantes (conservation du débit) :  
q3 = qv + q2 – q1   et   q5 = q3 – q4  (38) 

La Figure 28 montre les évolutions des différents coefficients obtenues par les simulations 
Fluent© et les corrélations.  
 

De la même manière, pour la cavité avec brasseur, seules les corrélations pour les 
coefficients qv1, qv4 et qv2 suffisent pour déterminer l’ensemble des coefficients. En effet, les 
coefficients qv3 et qv5 sont déterminés avec les relations :  

qv3 = qv4 – qv2   et   qv5 = qv + qv1 – qv2  (39) 
L’évolution des coefficients qv1 et qv4 peuvent s’approcher par une loi puissance : 

6122.0
1 7,2451 −⋅= ωvq  (40) 

2739,0
4 7,838 −⋅= ωvq   (41) 

On peut remarquer sur la Figure 29 (a) et (b) que ces corrélations donnent de bons 
résultats. L’évolution du coefficient qv2 est plus particulière (Figure 29 (c)). Le peu de 
données disponibles nous oblige à se limiter à une approche par partie. Une évolution linéaire 
est appliquée à chaque partie : pour ω < 230,38 rad/s, 57,585184,02 +⋅= ωvq  

      pour ω > 230,38 rad/s, 90,2663859,02 +⋅−= ωvq  
 

Remarque : Cette approche par partie nous assure un coefficient qv2 positif pour 
ω < 230,38 rad/s. Et lorsque ω > 230,38 rad/s, qv2 devient négatif pour une vitesse de rotation 
supérieure à 6605 tr/min. Cette vitesse critique est hors de la plage de fonctionnement du 
moteur étudié. 

 
Pour la plupart des coefficients de répartition de débit, nous pouvons observer que 

lorsque la vitesse de rotation diminue, la valeur de ces coefficients augmente de manière 
importante. Il faut alors garder en mémoire que ces coefficients représentent un pourcentage 
du débit d’entrefer qui lui tend vers 0 lorsque la vitesse de rotation diminue. Les débits 
circulant au sein de la machine tendent donc également vers 0. 

De plus, on peut constater que leurs valeurs peuvent être plus élevées que qv. Cela 
permet la prise en compte de l’entraînement d’air dans les cavités. 
 
� Le débit du ventilateur extérieur 
 

Des mesures expérimentales ont été préalablement réalisées par Alstom Transport afin 
de mesurer le débit généré par le ventilateur extérieur. Ces mesures ont été réalisées au moyen 
d’une chambre à tuyères multiples et ne concernent que deux vitesses de rotation (2200 et 
3000 tr/min).  

La loi trouvée est linéaire en fonction de la vitesse de rotation et s’exprime comme :  

ωRe10635,52Re 3
_ ⋅⋅= −

csa   (42) 

Avec Rea_cs le nombre de Reynolds axial (caractéristique du débit extérieur), 
 Reω le nombre de Reynolds rotationnel (caractéristique de la rotation). 

   Remarque :  La loi suivante est intégrée dans le modèle nodal : ω⋅= −4
_ 10.721,16extvq  

qv_ext désigne ici le débit volumique du ventilateur extérieur. 
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(b) Coefficient q2 
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(c) Coefficient q4  

 
 

Figure 28 Evolution en fonction de la vitesse de rotation des coefficients de répartition de débit dans la cavité 
sans brasseur 
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Figure 29 Evolution en fonction de la vitesse de rotation des coefficients de répartition de débit dans la cavité 
avec brasseur 
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� Le débit dans l’entrefer 
 

Les simulations Fluent© ont permis d’obtenir le débit dans l’entrefer pour plusieurs 
vitesses de rotation. L’évolution de ce débit en fonction de la vitesse de rotation peut 
s’interpoler par la loi suivante : 

2,14
_ Re10403,2Re ω⋅⋅= −

ea   (43) 

où le nombre de Reynolds axial Rea_e, caractéristique du débit dans l’entrefer, dépend des 
grandeurs caractéristiques moyennes de l’entrefer : 

- Se_t est la section totale de l’entrefer (en tenant compte des sections des encoches),  
- ee est l’épaisseur équivalente de l’entrefer, c’est-à-dire si l’entrefer est lisse de section 

de passage Se_t. 

ν

e
te

v

ea

eS
q ⋅

= _
_Re   (44) 

Les données Fluent© et la loi d’interpolation sont comparées sur la Figure 30. 
La loi suivante est intégrée dans le modèle nodal : 2,1510.4,2 ω⋅= −

vq  
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Figure 30 Evolution du débit dans l’entrefer en fonction de la vitesse de rotation 

 
 

3.3.2. Conditions limites du modèle nodal 

 
On distingue les deux coefficients d’échange convectif suivants pour les conditions 

limites du modèle nodal : le coefficient d’échange convectif pour la surface des tôles et le 
flasque côté brasseur, et celui pour le flasque côté ventilateur. Ces coefficients sont a priori 
indépendants du régime de fonctionnement du moteur et seront alors considérés constants 
quelque soit la vitesse de rotation. 
 
� Surface des tôles et flasque côté brasseur 
 

On considère de la convection naturelle pour les tôles et le flasque côté brasseur. On 
approche les parois par des plaques planes chauffées au-dessous. Les corrélations fournies 
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dans la littérature [TI-BE8206] montrent que le nombre de Nusselt dépend du nombre de 
Rayleigh. Par exemple, pour la plage du nombre de Rayleigh suivante 3.105 < Rax < 3.1010 : 

4
1

27,0 xx Ra
xh

Nu ⋅=⋅=
λ

  (45) 

Le nombre de Rayleigh est défini comme :  
ν

β
a

Txg
Rax

3∆=  

La longueur x est considérée comme étant la longueur moyenne des cellules du 
modèle nodal concernée par cette condition limite. Le nombre de Rayleigh vaut alors :  

Rax = 7,63.105 . 
Le nombre de Nusselt moyen pour cette condition limite extérieure est de : 98,7=xNu , 

ce qui résulte en un coefficient d’échange convectif h = 4,6 Wm-2K-1. 
 
� Flasque côté ventilateur 
 

Nous considérons les corrélations existantes dans la littérature en approximant cette 
paroi par une plaque de faible courbure (ou plaque plane). Nous calculons le coefficient 
d’échange convectif pour la partie haute du flasque, plus précisément depuis la sortie du 
ventilateur jusqu’à l’entrée des canaux statoriques (Figure 31). Le coefficient obtenu est 
imposé par prolongement sur la partie basse du flasque. 
 

A la vitesse maximale du moteur de 4500 tr.min-1, le nombre de Reynolds basé sur la 

longueur de la plaque est de : 4109Re ⋅=⋅= ∞

ν
Lu

L . La vitesse du fluide u∞ est calculée à partir 

du débit généré par le ventilateur extérieur et la section de passage en sortie de ventilateur 
définie en Figure 31. 

Ce nombre maximal de Reynolds reste en dessous de la valeur limite ( 5103Re ⋅=L ) 
correspondant à la transition laminaire/turbulent. Nous considérons alors la corrélation 
suivante [TI-BE8206] pour un écoulement laminaire sur une plaque plane : 

pour 0,5 < Pr <10 et 5103Re ⋅<L , 3
15,0 PrRe664,0 ⋅⋅=⋅= LL

Lh
Nu

λ
  (46) 

Soit en considérant les propriétés du fluide constantes et en faisant apparaître le nombre de 
Reynolds rotationnel :  

5,0Re229,0 ωλ
⋅=⋅= Lh

NuL   (47) 

 

 
Figure 31 Définition des longueurs pour le flasque côté ventilateur 

Axe de rotAxe de rotAxe de rotAxe de rotationationationation    

Section de passage en Section de passage en Section de passage en Section de passage en 
sortie de ventilateursortie de ventilateursortie de ventilateursortie de ventilateur    

Longueur LLongueur LLongueur LLongueur L    
de la plaquede la plaquede la plaquede la plaque    
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Remarque : Il faut faire attention au fait que la corrélation proposée est directement 
proportionnelle au débit et donc à la vitesse de rotation. Lorsque celle-ci est nulle, le nombre 
de Nusselt est nul, ceci étant lié au fait que la corrélation utilisée correspond à de la 
convection forcée et n’est valable que si le nombre de Reynolds est strictement positif. 

Cependant pour obtenir un nombre de Nusselt correspondant à de la convection 
naturelle (h ≈ 5 Wm-2K-1), soit NuL = 24,03, il faut avoir une vitesse de rotation de l’ordre de 
83 tr.min-1. On suppose alors la corrélation précédente vérifiée pour une vitesse de rotation 
supérieure à environ 85 tr.min-1. 

La loi suivante est intégrée dans le modèle nodal :  

Pour N < 85 tr.min-1 (ω < 8,9 rad.s-1) h = 5 W.m-2K-1 ; sinon : 5,069,1 ω⋅=h  
 

3.3.3. Evolution des échanges convectifs internes 

 
Hormis pour l’entrefer et les canaux statoriques, les coefficients d’échanges convectifs 

internes sont tous issus de l’étude aérothermique réalisée sous Fluent©. Ces coefficients ont 
été évalués en considérant la température de référence comme étant la température moyenne 
de l’air à proximité. On peut remarquer que ces zones d’air (Chapitre 2, Figures 22 et 31) 
correspondent aux nœuds d’air du modèle nodal (l’ensemble des nœuds sont présentés en 
Annexe G). Le modèle nodal va donc prendre les températures de référence correspondantes à 
celles des calculs. 
 
� L’entrefer 
 

Les échanges convectifs dans un entrefer ont largement été étudiés dans la littérature 
(Chapitre 1). Ils restent cependant mal connus dans le cas des entrefers encochés, car très 
dépendants des caractéristiques propres des encoches (taille, nombre, localisation au stator 
et/ou au rotor, etc…). On fait alors l’hypothèse pour la détermination du coefficient d’échange 
convectif d’un entrefer lisse d’épaisseur équivalente. Deux configurations principales se 
distinguent alors : avec ou sans débit axial.  
 
� Entrefer en présence de débit axial 
 

Les débits imposés en entrée d’entrefer sont généralement plus importants que ceux 
rencontrés dans notre étude. Aucune référence ne correspond alors réellement à nos plages 
d’application. Les travaux de Bouafia et ses co-auteurs [BOU-97] sont les travaux qui se 
rapprochent le plus de notre cas. 

Le rapport géométrique e/Rr est plus important dans [BOU-97].  
(e/Rr ([BOU-97]) = 0,045 ; e/Rr (étude présentée) = 0,022) 

Les plages de variations du nombre de Reynolds rotationnel correspondent mais pas 
celles du nombre de Reynolds axial. En effet, dans notre étude, le nombre de Reynolds axial 
maximal est de 2,3.103 alors que le plus petit nombre de Reynolds axial rencontré dans 
[BOU-97] est de 104. Cette valeur correspond à un débit 4 fois plus important que le débit 
obtenu pour la vitesse de rotation maximale. 

En utilisant les données fournies dans [BOU-97], les coefficients d’échange convectif 
seront surestimés. Les auteurs ont proposé à partir de leurs résultats expérimentaux des 
corrélations distinctes pour le stator et pour le rotor. 

Au rotor :  8,0Re025,0 effrNu ⋅=   (48)  et au stator : 7,0Re046,0 effsNu ⋅=  (49) 

Les corrélations suivantes sont intégrées dans le modèle nodal : 
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( ) 4,0234,25 10634,1110251,5248,9 ωω ⋅⋅+⋅⋅⋅= −−
rotorh  

( ) 35,0234,25 10817,510251,5025,10 ωω ⋅⋅+⋅⋅⋅= −−
statorh  

On obtient alors pour la vitesse maximale de 4500 tr/min : 
hrotor = 218,7 W.m-2.K-1 et hstator = 127,4 W.m-2.K-1 

 
� Entrefer sans débit axial 
 

Au vu des faibles débits entrant dans l’entrefer, on peut supposer qu’ils sont 
négligeables par rapport à la rotation, auquel cas les coefficients d’échange convectif seront 
sous-estimés. Les travaux de Bjorklund et Kays [BJO-59] sont ceux qui correspondent le plus 
à notre étude.  

Le rapport géométrique e/Rr est une fois encore plus important dans la littérature. 
(e/Rr ([BJO-59]) = 0,054 ; e/Rr (étude présentée) = 0,022) 

Mais les plages de variations du nombre de Taylor correspondent. 

200090 <⋅⋅⋅=<
ν
ω eR

R

e
Ta r

r

 

Dans notre cas d’étude, le nombre de Taylor, tel qu’il est défini ci-dessus, vaut 1070 
pour la vitesse de rotation maximale et la vitesse de rotation est de 380 tr/min lorsque Ta = 
90. Les auteurs ont proposé la corrélation suivante pour l’ensemble de l’entrefer : 

Ta
Nu

Nu

cond

⋅= 175,0  avec 






 +

=

r

r
cond

R
e

R
e

Nu
1log

  (50) 

L’expression suivante est intégrée dans le modèle nodal : 5,0587,6 ω⋅=rsh  

On obtient alors pour la vitesse maximale de 4500 tr/min : hrs = 143 W.m-2.K-1 
 
� Les canaux statoriques 
 

La configuration d’un canal fixe parcouru par un courant d’air est une configuration 
bien connue et des corrélations pour le nombre de Nusselt sont disponibles dans la littérature. 
Colburn présente cette formulation pour des tubes courts [TI-BE8206] : 

Pour 202 <<
D

L
, ∞⋅



















+= ,

7,0

, 1 DLD Nu
L

D
Nu   (51) 

où 8,03
1

, RePr023,0 DDNu ⋅⋅=∞  est le nombre de Nusselt pour un tube infiniment long. 

Pour les canaux statoriques de notre configuration : 2,11=
D

L
. On peut définir les 

relations suivantes : 

8,0
_

3 Re10186,24 csaD
Dh

Nu ⋅⋅=⋅= −

λ
  ou encore  8,04 Re1094,22 ωλ

⋅⋅=⋅= −Dh
NuD   (52) 

 
Remarque : De la même manière que pour les conditions limites au modèle, il faut 

faire attention au fait que la corrélation proposée est directement proportionnelle à la vitesse 
de rotation. Lorsque celle-ci est nulle, le nombre de Nusselt devient nul.  

Pour obtenir un nombre de Nusselt correspondant à de la convection naturelle 
(h ≈ 5 Wm-2K-1), soit NuD = 4,81, il faut avoir une vitesse de rotation de l’ordre de 81 tr.min-1. 
On suppose alors la corrélation précédente vérifiée pour une vitesse de rotation supérieure à 
environ 85 tr.min-1. 
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La loi suivante est intégrée dans le modèle nodal :  

Pour N < 85 tr.min-1 (ω < 8,9 rad.s-1) h = 5 W.m-2K-1 ;  sinon : 8,084,0 ω⋅=h  
 
� Les canaux rotoriques 
 

Bien que la configuration de canaux rotoriques ait été étudiée dans la littérature, les 
plages de variation rencontrées pour le débit circulant et les vitesses de rotation ne 
correspondent pas aux plages de notre étude. Des simulations Fluent© ont donc été réalisées 
afin d’évaluer les coefficients d’échanges. L’évolution du coefficient d’échange convectif 

obtenue peut être approximée par une loi du type puissance : ( ) 89,0347,05 ωω ⋅+=h . 
Ce qui peut s’exprimer de la manière suivante pour le nombre de Nusselt : 

89,04 Re10182,5513,4 ωλ
⋅⋅+=⋅= −Dh

NuD   (53) 

Les évolutions obtenues par les calculs Fluent et la corrélation sont présentées en Figure 32. 
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Figure 32 Evolution du coefficient d’échange dans les canaux rotoriques en fonction de la vitesse de rotation 

 
 
� La cavité sans brasseur 
 

Les simulations Fluent© ont permis d’obtenir l’évolution en fonction de la vitesse de 
rotation du coefficient d’échange convectif moyen pour l’ensemble des parois de la cavité 
sans brasseur. Pour la majorité des parois, cette évolution peut s’approximer par une loi 
puissance du type : ( ) bah ωω ⋅+= 5 . Cette approche permet de tenir compte de la convection 
naturelle à basse vitesse de rotation.  

 
Le Tableau 17 présente les différentes corrélations trouvées. Le nombre de Nusselt 

concerné est défini selon : 

      
λ

eh
Nue

⋅=   où : e l’épaisseur d’entrefer (sans prendre en compte les hauteurs d’encoches) 

 
La Figure 33 compare ces corrélations aux résultats des simulations Fluent©. 
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(a) Arbre 
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(c) Maintien du rotor (partie haute) 
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(e) Partie basse du flasque 
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(b) Maintien du stator 
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(d) Maintien du rotor (partie basse) 
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(f) Partie haute du flasque 
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(g) Cuivre rotorique 

 
Figure 33 Evolution des coefficients d’échanges convectifs en fonction de la vitesse de rotation pour la cavité sans 

brasseur 
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Paroi Nue (Reωωωω) h(ωωωω) 

Arbre 6,04 Re1033,4271,0 ω⋅⋅+= −
eNu  6,06,05 ω⋅+=h  

Pièce de maintien du 
rotor (partie haute) 

69,04 Re10873,5271,0 ω⋅⋅+= −
eNu  69,0556,15 ω⋅+=h  

Pièce de maintien du 
rotor (partie basse) 

72,04 Re10873,2271,0 ω⋅⋅+= −
eNu  72,0944,05 ω⋅+=h  

Pièce de maintien du 
stator 

89,110 Re10362,2271,0 ω⋅⋅+= −
eNu  89,10035,05 ω⋅+=h  

Cuivre rotorique 16,16 Re10631,1271,0 ω⋅⋅+= −
eNu  16,112,05 ω⋅+=h  

Partie basse du flasque 76,04 Re10268,1271,0 ω⋅⋅+= −
eNu  76,0556,05 ω⋅+=h  

Partie haute du flasque 83,05 Re10154,7271,0 ω⋅⋅+= −
eNu  83,0519,05 ω⋅+=h  

 
Tableau 17 Corrélations pour la cavité sans brasseur 

 
 

Il est à noter que certaines corrélations donnent des résultats peu satisfaisants, en 
particulier pour les pièces de maintien du rotor (partie haute) et le cuivre rotorique, Figure 33 
(c) et (g).  Pour les vitesses de rotation de 1500 et 2200 tr/min, les écarts entre corrélations et 
résultats Fluent© sont de l’ordre de ± 30 %. 
 

En ce qui concerne les développantes, il est impossible de corréler l’évolution du 
coefficient d’échange convectif en fonction de la vitesse de rotation par une loi puissance 
comme précédemment. La Figure 34 présente cette évolution. La corrélation retenue est de 
type polynomiale : 

2115 Re10504,8Re10151,6271,0 ωω ⋅⋅−⋅⋅+= −−
eNu   (54) 

La loi suivante est intégrée dans le modèle nodal :  20028,05168,15 ωω ⋅−⋅+=h  
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Figure 34 Evolution des coefficients d’échanges convectifs en fonction de la vitesse de rotation pour les 

développantes côté sans brasseur 
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� La cavité avec brasseur 
 

A cause du temps de calcul prohibitif lié aux problèmes de convergence, un seul calcul 
thermique avec Fluent© a été réalisé pour la cavité avec brasseur. Il concerne la vitesse de 
rotation du régime continu, soit 2200 tr/min.  

Le Tableau 8 (Chapitre 2, paragraphe 5.3.3) présente les valeurs obtenues dans ces 
conditions pour les nombres de Nusselt moyens. Ces valeurs seront considérées constantes 
pour toutes les vitesses de rotation. Une étude de sensibilité sera réalisée ultérieurement pour 
évaluer l’influence d’une modification de ces valeurs (Chapitre 5). 
 
 

3.4.  Conclusion 
 

Le modèle aérothermique développé est basé sur une méthode nodale. Il est 
tridimensionnel et transitoire. La machine modélisée est divisée en 126 zones supposées 
isothermes. L’utilisation d’un maillage non conforme permet de réduire de manière 
considérable le nombre de nœuds mais rend plus complexe la connexion entre ces nœuds. 
Nous avons vu également que les pertes de toutes origines peuvent être situées aisément. 

Le modèle aérothermique a l’avantage d’être majoritairement automatisé. Ainsi, la 
génération du maillage et la construction des différentes matrices se font automatiquement. 
 La grande particularité de notre modèle aérothermique correspond à l’intégration 
d’une cartographie des débits circulant au sein même du moteur. Il est également à souligner 
son application possible en vitesse variable. Les débits externes et internes ainsi que 
l’ensemble des coefficients d’échanges convectifs sont ainsi recalculés en fonction de la 
vitesse de rotation du moteur. 
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4. Couplage des modèles 
 

4.1.  Introduction au couplage 
 

4.1.1. Généralités 

 
Un système couplé est défini comme étant constitué de plusieurs domaines pouvant 

coïncider et impliquant ainsi l’existence de variables interdépendantes. On distingue deux 
types de couplage : le couplage fort et le couplage faible, ou mou. 

Le couplage est fort lorsque les effets sont fortement couplés, autrement dit, il est 
impossible de traiter numériquement les phénomènes séparément. Les équations des 
phénomènes à modéliser sont alors résolues simultanément. 

Au contraire, dans le cas d’un couplage faible, les effets peuvent être traités 
séparément. Le problème couplé peut se voir alors comme un algorithme en cascade : le 
problème est résolu par pas successifs et le couplage est réalisé en faisant des mises à jour des 
paramètres dépendants. 

 
 Hameyer et ses co-auteurs [HAM-99]  ont proposé une classification des problèmes 
couplés (Tableau 18). Ils distinguent quatre catégories :  
- les problèmes où les caractéristiques géométriques (propriétés des matériau, etc…) sont 

différentes, 
- les problèmes où la nature même des phénomènes pris en compte diffère (par exemple, un 

couplage magnétique – thermique),  
- les problèmes où les méthodes de résolution (numérique, analytique, etc…) diffèrent, 
- et les problèmes où les constantes de temps des phénomènes sont différentes. 

Pour chaque type de problème, les auteurs définissent le type d’interactions rencontré 
(coupling) et le type de couplage et la résolution à adopter, à savoir si le couplage est fort et  
les équations résolues simultanément (full) ou si, au contraire, le couplage est faible et qu’un 
algorithme en cascade peut être utilisé  (cascade). 
 
 

 
 

Tableau 18 Classification des problèmes couplés proposée par [HAM-99] 
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 Il est cependant particulièrement délicat de classer les problèmes couplés. Par 
exemple, le couplage envisagé dans cette étude ne rentre pas dans une catégorie proposée 
dans [HAM-99]  mais dans plusieurs. En effet, le couplage mis en place est basé sur des 
phénomènes physiques différents (électromagnétique – thermique), qui sont représentés par 
des méthodes différentes (analytique – circuit équivalent) et qui ont des constantes de temps 
différentes. 
 

4.1.2. Le couplage électromagnétique – thermique 

 
Le couplage mis en place dans cette étude provient de deux principales interactions 

entre les phénomènes électromagnétique et aérothermique. Les sources de chaleur introduites 
dans le modèle aérothermique sont les pertes électromagnétiques, et certaines caractéristiques 
intervant dans le modèle électromagnétique dépendent des températures. Ce type de couplage 
est assez courant dans la modélisation des machines électriques [BRO-00], [VON-03]. 
 
 L’un des principaux problèmes apparaissant dans ce type de couplage correspond à la 
différence importante des constantes de temps. Ce problème apparaît en particulier lors de 
modélisations transitoires. On appelle le « rapport de rigidité » le rapport entre la plus grande 
et la plus petite constante de temps. Ce rapport peut atteindre des valeurs de 1010 pour les 
machines électriques. Plusieurs solutions sont possibles pour gérer cette difficulté.  
� On peut choisir un petit pas de temps, correspondant à la constante de temps 

électromagnétique. La résolution est stable mais extrêmement longue en temps de calcul. 
� Au contraire, on peut utiliser un grand pas de temps, correspondant à la constante de 

temps thermique. Ce choix nécessite des méthodes d’intégration très chères en temps de 
calcul pour obtenir une résolution stable. 

� Une solution intermédiaire est de choisir un pas de temps différent pour les deux modèles. 
L’extrapolation résultante peut être instable. Une méthode de ce type, développée par 
Driesen et ses co-auteurs dans [DRI-02] , a montré un bon accord avec des résultats 
expérimentaux. Cette méthode consiste à adapter la formulation du problème pour 
travailler autour d’un même pas de temps. Le couplage est alors réalisé par une cascade 
d’algorithmes en bloc. 

� Une technique souvent utilisée consiste à supposer que l’un des deux sous problèmes est 
dans un état permanent continu. 

 
 C’est cette dernière méthode qui sera employée ici. Nous supposons que les 
phénomènes électromagnétiques atteignent leurs états permanents avant de procéder au calcul 
thermique. Nous réalisons alors un couplage faible. La mise en place de celui-ci est décrite 
plus précisément dans le paragraphe 4.3.1. 
 

4.2.  Interactions  
  

Les phénomènes électromagnétiques et aérothermiques dans une machine asynchrone 
sont couplés. La modification de la température entraîne en effet de nombreux changements, 
en particulier au niveau des matériaux. 
 Par exemple, la montée en température du rotor entraîne une dilatation des matériaux 
[BRO-00]. L’épaisseur de l’entrefer peut être légèrement modifiée et avoir des répercussions 
sur le champ magnétique. De plus, le cuivre rotorique se dilate davantage que l’acier des 
tôles. Un effort mécanique de contact est alors possible, ce qui aurait pour effet de perturber la 
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circulation du courant dans le rotor. Tous ces changements avec la température n’ont pas le 
même impact sur les phénomènes électromagnétiques et certains sont négligeables.  

Dans un premier temps, nous ne considérons donc que seules les résistivités des 
conducteurs sont modifiées avec la température. 
 
 La valeur de la résistivité dépend du taux d’impuretés dans les métaux, des traitements 
mécaniques et thermiques subis, de l’épaisseur pour certains métaux, du champ magnétique et 
évidemment de la température.  
 De manière générale, pour connaître la résistivité d’un matériau, il suffit de mesurer la 
résistance d’un conducteur cylindrique de section S faible devant sa longueur L. On a alors la 
résistivité suivante (avec R la résistance totale) : 

L

S
R⋅=ρ   (55) 

 Le plus souvent, on n’utilise qu’une faible gamme de température (généralement entre 
0°C et 100°C), on a alors la relation suivante : 
 

( ) ( ) ( )( )réfréf TTTT −⋅+⋅= αρρ 1   (56) 
 

Le coefficient α est le coefficient de variation dans cet intervalle de températures. On 
présente quelques valeurs dans le Tableau 19 [TI-K710] . 

 
 

Métaux Résistivité à 20 °C 
(10-8 Ω.m) 

Coefficient de température moyen 
α (0 – 100 °C) (10-3 K -1) Remarques 

Aluminium 2,826 4,03 Aluminium NF C 34-120 
Cuivre 1,724 3,93 Cuivre NF C 30-010 

Fer 9,8 6,5 Fer à 99,99 % 
Zirconium 43 4,4 - 

 
Tableau 19 Résistivité et coefficient de température pour certains métaux [TI-K710] 

 
 

4.3.  Algorithme de calcul du modèle multi-physique 
 
 Le couplage entre les modèles électromagnétique et aérothermique est faible. La 
résolution est effectuée en cascade : elle s’effectue par pas successifs et le couplage est réalisé 
en faisant des mises à jour des paramètres dépendants (dans notre étude, seules les résistivités 
des conducteurs sont modifiées). 
 On suppose que les phénomènes électromagnétiques atteignent leurs états permanents 
dès le début du calcul thermique. Nous obtenons donc l’évolution temporelle des températures 
dans l’ensemble du moteur pour un point de fonctionnement donné.  
 L’ensemble du modèle multi-physique a été développé à l’aide de Matlab© v2006. 
 

4.3.1. Processus itératif 

 
 L’algorithme de calcul du modèle multi-physique est présenté sur la Figure 35. Le 
début du calcul s’effectue par le chargement des données nécessaires (géométrie et conditions 
de fonctionnement).  
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Le premier modèle rencontré est le modèle électromagnétique. Celui-ci calcule un 
certain nombre de paramètres (tension d’entrefer E, courants de phase, etc…) avant d’être 
capable d’évaluer l’évolution de l’induction dans l’entrefer. Les différentes étapes de calculs 
sont détaillées en Figure 35.  

Une fois l’induction dans l’entrefer connue, les inductions locales (dans les culasses et 
dents statoriques, dans les têtes de dents rotoriques) peuvent être aisément évaluées. Le 
modèle de pertes peut alors calculer l’ensemble des pertes dans le moteur. Ces pertes sont les 
sources de chaleur du modèle aérothermique. Le fonctionnement détaillé de ce dernier modèle 
est présenté ci-après. 

 
 

 
Figure 35 Procédure de calcul du modèle multi-physique 
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Le modèle aérothermique fournit l’ensemble des températures dans le moteur. Une 

température moyenne TCu est alors calculée pour les cuivres statoriques et rotoriques pour 
l’ensemble des nœuds i pour le régime permanent. 

∑ ⋅=
i

ii
total

Cu VT
V

T
1

  (57) 

Ces températures de cuivres sont alors comparées aux températures calculées à 
l’itération précédente.  

 
Si le critère de convergence est respecté, c’est-à-dire si le taux de variation τ entre 

deux itérations successives est inférieur à 1,1.10-3, on poursuit le processus de calcul. 
Viennent alors les modèles mécanique vibratoire et acoustique.  

Le taux de variation est défini comme : 

1

1

+

+

−
−=

iamb

ii

TT

TTτ   (58) 

   où Tamb désigne la température ambiante, 
Ti et Ti+1 désignent respectivement les températures aux itérations i et i+1 . 
 

 Si le critère de convergence n’est pas respecté, les résistivités des cuivres sont 
recalculées aux nouvelles températures et sont réinjectées dans le schéma équivalent étendu. 
Une autre itération est alors initialisée : les courants sont à nouveau calculés pour déterminer 
les nouvelles forces électromotrices, puis l’induction dans l’entrefer est recalculée. Les pertes 
sont alors réévaluées et le modèle aérothermique est de nouveau appelé. Et ainsi de suite 
jusqu’à convergence. 
 

4.3.2. Remarque sur le modèle aérothermique 

 
 Le déroulement des calculs du modèle aérothermique est présenté sur la Figure 36. Les 
seules données d’entrée nécessaires sont les dimensions géométriques de la machine, les 
pertes (mécaniques, par effet Joule et d’origine électromagnétique) et la vitesse de rotation. 
 En premier lieu, la génération du maillage s’effectue automatiquement, puis 
l’ensemble des coefficients d’échange convectif et les débits sont calculés en fonction de la 
vitesse de rotation. Puis, avec ces données, les différentes matrices sont générées 
automatiquement. Enfin, l’équation matricielle (Paragraphe 3.1.2) est résolue et nous 
obtenons l’évolution du vecteur des températures T dans le temps. 
 Afin de minimiser le temps de calcul, l’ensemble de ce processus de calcul n’est pas 
répété à chaque itération du couplage dans le modèle multi-physique (Figure 36). Le 
déroulement complet du modèle aérothermique est réalisé à la première itération. Puis, seuls 
les paramètres modifiés (qui se restreignent dans notre cas à la matrice des pertes P) sont 
recalculées. 
 

4.3.3. Remarque sur le temps de calcul 

 
 Le modèle multi-physique nécessite peu de temps de calcul. Une quarantaine de 
secondes en temps CPU suffisent à réaliser toute la procédure de calcul définie en Figure 35 
(PC équipé d’un Intel Centrino 2 GHz, 512 Mo de RAM).  
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 Généralement, le nombre d’itérations entre le modèle aérothermique et le modèle 
électromagnétique n’excède pas 7 itérations.  
 
 

 
 

Figure 36 Procédure de calcul du modèle aérothermique 
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5. Conclusion 
 
 Ce chapitre est consacré à la description du modèle multi-physique. Celui-ci est 
composé d’une part des modèles électromagnétique, mécanique vibratoire et acoustique. Ces 
modèles sont repris d’une étude précédente destinée à l’étude des bruits d’origine 
électromagnétique de machines électriques de traction.   
  Nous avons ajouté à ces modèles un modèle de pertes dont la modélisation des pertes 
fer sont présentées en détail. Ces pertes fer ont fait l’objet d’une étude numérique par la 
méthode des Eléments Finis. Celle-ci a permis de mettre en évidence l’importance des pertes 
fer supplémentaires rotoriques liées à la pulsation du flux. Les résultats obtenus ont servis de 
base à la détermination des formulations analytiques.  
 D’autre part, le modèle multi-physique possède un modèle aérothermique. Celui-ci 
fournit l’évolution temporelle des températures pour un point de fonctionnement donné. Ce 
modèle peut être appliqué en vitesse variable. Il peut en effet prendre en compte la variation 
des coefficients d’échanges convectifs et des débits circulant au sein du moteur en fonction de 
la vitesse de rotation. 
 La dernière partie de ce chapitre est consacrée au couplage réalisé entre les modèles 
électromagnétique et aérothermique. Ce couplage faible est réalisée en cascade : autrement dit 
il est réalisé en faisant des mises à jour des paramètres dépendants d’un modèle à l’autre. 
Seules les résistivités des conducteurs sont modifiées. 
 Nous avons pu voir que ce modèle ne demande qu’un faible temps de calcul. Ce qui 
permet d’envisager une optimisation multi objectif : bruit, performances et températures. 
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1. Introduction 
 
 
 Une série d’essais a été réalisée sur moteur réel. Ces essais ont pour objectif principal 
de dégager certaines tendances d’évolution afin de vérifier que les simulations Fluent© et les 
résultats du modèle multi-physique suivent ces mêmes tendances. 
 Le banc d’essais est présenté dans une première partie, puis l’instrumentation du 
moteur d’essais est détaillée. Enfin, une première exploitation des résultats expérimentaux 
seuls est présentée suivie d’une comparaison entre ces résultats et les résultats du modèle 
multi-physique. 
 
 

2. Le banc d’essais 
 
 
 Le principe du banc d’essais d’Alstom Transport (usine d’Ornans) est présenté en 
Figure 1. Il est composé des éléments suivants : 
- Une génératrice de 6 MW (en sous-sol de l’usine) permet l’alimentation du banc.  
- Elle alimente le moteur d’essais. Celui-ci est relié à un multiplicateur par un couplemètre 

de 8 kNm. Il permet de mesurer le couple et ainsi d’en déduire la puissance utile et le 
rendement du moteur d’essais. 

- Le multiplicateur  permet de passer d’une vitesse de 1300 – 1500 tr/min à une vitesse de 
4400 – 5070 tr/min. Le rapport des engrenages est de 3,38. Il nécessite un système de 
lubrification . 

- En bout d’arbre, la génératrice du banc d’essais. Celle-ci est un moteur de traction à 
courant continu. Elle fut fabriquée par GEC Alsthom et a une puissance de 2,3 MW. Elle a 
son propre système de refroidissement (ventilateur). Cette génératrice permet d’appliquer 
un couple résistant au moteur d’essai ou de fonctionner en moteur afin d’entraîner la 
machine étudiée d’où la liaison avec la génératrice de 6 MW. 

 
La Figure 2 présente l’ensemble du banc d’essais. On peut y retrouver les différents 

éléments. Le banc d’essais est installé dans une pièce climatisée, le but étant de réguler la 
température ambiante pour maintenir une température entrante dans le moteur constante. 

La commande du banc d’essai se fait à l’extérieur de la pièce. Le panneau de 
commande est présenté en Figure 3. Il permet de régler à la fois la génératrice et le moteur 
d’essais.  
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Figure 1 Schéma de principe du banc d’essais 
 
 
 
 
 

 
 
 

Figure 2 Le banc d’essais 2 MW d’Alstom Transport (Ornans) 
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Figure 3 Panneau de commande du banc d’essais 
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3. Métrologie 
 

L’instrumentation du moteur d’essais a dû être réalisée après la construction de celui-
ci pour des raisons de coût et de temps. L’accès à certaines parties du moteur est alors 
relativement limité. Une instrumentation fine a tout de même pu être réalisée : le moteur a été 
équipé d’une soixantaine de thermocouples, de plusieurs capteurs de flux, de vitesse et on a 
également placé une caméra infrarouge. 

 

3.1.  Mesures électriques 
 

 Les mesures disponibles à l’issue des essais sont : vitesse de rotation, glissement, 
tension, courant statorique, facteur de puissance, puissance absorbée, couple, puissance utile 
et rendement. Le couple, la puissance utile et le rendement sont déduits des mesures du 
couplemètre de 8 kNm (l’erreur commise à 1kNm est de 0,04 % à froid). 
 

3.2.  Thermocouples 
 

Le moteur d’essais a été instrumenté d’une soixantaine de thermocouples. Ceux-ci 
sont aussi bien placés dans l’air ou dans la masse et sur la partie fixe ou sur la partie 
tournante. Les positions exactes de ces thermocouples sont détaillées dans les paragraphes 
suivants. 

Les thermocouples de la partie tournante sont au nombre de 16. Chaque thermocouple 
ayant été doublé, seuls 8 thermocouples sont reliés à un collecteur tournant en bout d’arbre 
(Figure 4). Le collecteur tournant, utilisant une technologie des balais fibre, possède 10 voies 
(société Northrop Grumman, modèle EC3848-10). Celui-ci est bien adapté jusqu’aux hautes 
vitesses (10 000 tr/min). 

L’ensemble des thermocouples est alors relié à une centrale d’acquisition de 60 voies 
(Delphin System) via un bornier fixé sur le moteur (Figure 7). Les thermocouples sont de type 
T d’une précision de ± 1 °C ou 0,75 % de la température mesurée. Une acquisition a été 
effectuée toutes les 30 s, la durée des essais ayant été estimée à 5 h, temps nécessaire pour 
atteindre le régime permanent.  

 
 

 
 

Figure 4 Collecteur tournant en bout d’arbre 
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Les thermocouples installés dans le moteur sont numérotés. Les numéros sont précisés 
ci-dessous. Ceux-ci sont précédés par S si les thermocouples sont sur le stator et par R s’ils 
sont sur le rotor. 

 

3.2.1. Thermocouples dans la partie fixe 
 

� Culasse statorique 
 

Quatre thermocouples sont placés dans la masse de la culasse statorique, de S1 à S4, 
dépendant de la position axiale (deux positions différentes) et de la position orthoradiale 
(deux positions différentes selon la présence ou non des canaux de ventilation). Deux 
thermocouples sont placés dans un même canal statorique, S5 et S6. Les positions exactes 
sont repérées sur la Figure 5. 

 
 

 
Figure 5 Emplacement des thermocouples de S1 à S6 

 

� Développantes  
 

Les positions des thermocouples numérotés de S7 à S34 sont présentées sur la Figure 
6. Tous ces thermocouples sont fixés sur la surface des développantes. Ils n’ont pas de contact 
direct avec le cuivre, mais avec les isolants entourant les fils de cuivre. 

Les thermocouples ne sont pas installés sur la même développante mais, au contraire, 
répartis sur toute la couronne. Chaque thermocouple a été doublé. Les doubles sont placés sur 
la développante directement voisine. L’installation de certains thermocouples est présentée 
dans le moteur sur la Figure 7. 
 

� L’air  
 

Certains thermocouples, de S35 à S38, sont installés dans l’air en différents endroits. 
Ces zones sont indiquées sur la Figure 8 : il s’agit des zones au dessus des développantes dans 
chaque partie frontale, entre le flasque et le brasseur, à l’entrée du ventilateur et à sa sortie. 
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Figure 6 Emplacement des thermocouples de S7 à S34 

 

 
Figure 7 Thermocouples au stator 

 

 
Figure 8 Emplacement des thermocouples de S35 à S38 
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� Roulements  
 

Deux thermocouples sont placés dans la bague externe de chaque roulement : dans le 
roulement côté accouplement S39 et S40, et dans le roulement côté ventilateur S59 et S60 
(Figure 9). 
 

 
Figure 9 Emplacement des thermocouples autour des roulements 

 

3.2.2. Dans la partie mobile 
 

Il est à rappeler que tous les thermocouples dans la partie mobile sont doublés par 
mesure de précaution. Ils n’étaient pas tous branchés lors des essais, un seul sur les deux 
thermocouples était relié à la centrale d’acquisition.  

 
� Culasse rotorique  
 

Deux thermocouples, et leurs doubles, sont installés dans la masse rotorique, de R41 à 
R44. De même, deux thermocouples, et leurs doubles, sont placés dans un même canal 
rotorique (les doubles étant placés tous deux dans un canal rotorique différent du premier), de 
R45 à R48. Leurs positions sont repérées sur la Figure 10. 
 

 
Figure 10 Emplacement des thermocouples de R41 à R48 
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� Cuivre rotorique  
 

Deux thermocouples, et leurs doubles, sont implantés dans le cuivre rotorique de part 
et d’autre du paquet de tôles. Ils sont placés en bout de barre. L’emplacement exact est 
indiqué sur la Figure 11 : R51 et R52 sont côté brasseur et R53 et R54 sont côté ventilateur. 
 

 

 
Figure 11 Emplacement des thermocouples de R51 à R53 

 
 

� Arbre  
 

Un thermocouple et son double, R55 et R56, sont placés au centre de l’arbre sous le 
roulement côté ventilateur. L’emplacement est illustré sur la Figure 12. 
 

 

 
Figure 12 Emplacement des thermocouples R55 et R56 

 
 

� Roulements  
 

Deux thermocouples sont placés dans la bague interne de chaque roulement : dans le 
roulement côté accouplement R49 et R50, et dans le roulement côté ventilateur R57 et R58 
(Figure 9). 
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3.3.  Capteurs de flux 
 

Trois capteurs de flux conducto-convectifs sont installés sur les parois extérieures du 
moteur (Figure 13) : un sur chaque flasque (côté brasseur et côté ventilateur) et un sur le 
paquet de tôles (au dessus des canaux statoriques). 

Ces capteurs sont des capteurs souples de 10 mm sur 50 mm et d’épaisseur d’environ 
420 µm (société Captec). Chacun de ces capteurs est équipé d’un thermocouple de type T. 
Une acquisition a été effectuée toutes les 5s. Ces capteurs sont reliés à une centrale 
d’acquisition de 8 voies adaptables à divers capteurs : mesures en tension, courant, etc… 
(société Graphtec, modèle DM3000). 

 
 

     
 

Figure 13 Emplacement des capteurs de flux sur les parois extérieurs du moteur d’essais 
 

 

3.4.  Caméra infrarouge 
 
 Une caméra infrarouge a permis d’avoir une vision globale extérieure du moteur et 
d’identifier les zones chaudes du moteur. Son emplacement est présenté en Figure 14. 
 La caméra utilisée pour ces essais est la caméra « Jade III MW camera » de la société 
CEDIP Infrared Systems. Elle a une précision de ± 2 °C et une sensibilité de 10-3 °C. La 
taille de l’image est de 319*239 pixels. La fréquence est de 25 Hz. 
 Au vu de la couleur noire du moteur, nous supposons l’émissivité proche de 0,93. Les 
étalonnages constructeurs sont utilisés pour les trois gammes de températures suivantes : 5-
40 °C ; 32-100 °C et 95-200 °C. 
 

3.5.  Capteurs de vitesse 
 
 Des orifices ont été percés dans les flasques du moteur pour pouvoir y insérer des  
capteurs de vitesses. Ces orifices sont présentés sur la Figure 15. Ainsi, la sonde a pu être 
placée en trois endroits : dans le flasque en sortie de ventilateur et dans chaque espace frontal, 
au dessus des développantes. 
 Le capteur de vitesses employé a l’avantage d’être omnidirectionnel et de s’affranchir 
de la connaissance présumée de la direction de l’écoulement. Il s’agit du capteur « 54T28 
Steel-Clad Transducer » de la société Dantec Dynamics. La plage de mesure s’étend de 0,1 
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m/s à environ 30 m/s pour une précision de ± 0,02 m/s ou ± 2 % de la mesure. La fréquence 
d’acquisition est de 10 Hz. 
 
 
 

 
 

Figure 14 Emplacement de la caméra infrarouge 
 
 

 
 

   
 

Figure 15 Orifices percés dans les flasques 
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4. Résultats expérimentaux 
 

4.1.  Les essais réalisés 
 

Il existe plusieurs types d’essais. Trois catégories d’essais ont été réalisées dans le 
cadre de notre étude : les essais en charge, à vide ou à moteur entraîné. D’autres essais 
peuvent être réalisés, comme par exemple des essais à rotor bloqué. 
- Les essais en charge. Le moteur d’essais fonctionne en moteur. Un couple résistant est 

appliqué par l’intermédiaire de la génératrice. Des pertes importantes apparaissent alors 
dans l’ensemble de la machine (pertes mécaniques, pertes fer et pertes par effet Joule au 
stator et au rotor). 

- Les essais à vide. Il consiste à ne pas appliquer de couple résistant en découplant la 
génératrice (Figure 1) et à faire fonctionner la machine étudiée en moteur. On obtient alors 
une puissance utile nulle en sortie d’arbre. Les pertes y sont beaucoup moins importantes, 
notamment, les pertes par effet Joule au rotor disparaissent. 

- Les essais à moteur entraîné. Cette fois-ci, le moteur d’essais n’est plus alimenté. Seule la 
génératrice fonctionne et entraîne la machine étudiée en rotation. Ce type d’essai a 
l’avantage de mettre en évidence les pertes mécaniques, notamment lié aux roulements. 

 
Lors de notre campagne d’essais, nous avons effectué quatre essais en charge de durée 

variable (correspondant aux vitesses de rotation de 1500, 2200, 3010 et 3550 tr/min), un essai 
à vide (pour 3010 tr/min) et des essais à moteur entraîné, de durée variable, pour les 
différentes vitesses de rotation précédentes et pour une vitesse maximale de 4130 tr/min. 

Il est à noter que tous les essais expérimentaux ont été réalisés avec une source de 
tension sinusoïdale.  
 

4.2.  Résultats électromagnétiques 
 

4.2.1. Données disponibles 
 

Les essais en charge ont été réalisés tels que la puissance utile et le couple sont 
maintenus constants tout au long de l’essai. Lorsque la température du moteur augmente, le 
courant magnétisant augmente. Par conséquent, il est nécessaire d’augmenter le glissement 
afin de maintenir le couple constant. Les plages de variation du glissement sont présentées 
dans le Tableau 1.  

L’évolution dans le temps du glissement est présentée sur la Figure 16 pour l’essai en 
charge à 2200 tr/min. Cette évolution est comparée à celle de la température en deux points : 
dans les tôles statoriques et rotoriques (températures fournies par les thermocouples S3 et R41 
respectivement). Leurs évolutions dans le temps se suivent parfaitement. 
 

Vitesse de rotation (tr/min) 1500 2200 3010 3500 
Puissance utile (kW) 150 210 217 203 

Couple (Nm) 955 910 687 554 
Plage de variation du glissement (%) 0,66 / 1,1 0,8 / 1,35 0,87 / 1,43 0,83 / 1,22 

 
Tableau 1 Plage de variation du glissement lors des essais en charge 
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Figure 16 Comparaison de l’évolution dans le temps de la température et du glissement 

 
 

4.2.2. Bilan des pertes  

 
Le couplemètre disponible sur le banc d’essais peut mesurer jusqu’à un couple de 

8 kNm. Les couples rencontrés lors de nos essais expérimentaux sont beaucoup moins 
importants et n’excèdent pas 1 kNm. On peut craindre alors que la mauvaise adéquation du 
couplemètre n’entraîne une mauvaise estimation de la puissance utile et par conséquent des 
pertes totales si nous utilisons un simple bilan de puissances. Nous utilisons alors la méthode 
de séparation des pertes pour estimer les pertes totales. 

 
Les courbes caractéristiques fournies par Alstom Transport nous permettent d’estimer 

les pertes mécaniques et les pertes fer. Ces courbes caractéristiques sont issues d’une série 
d’essais à vide à tension variable pour plusieurs fréquences. 
 Les données de température du bobinage et du courant statorique nous permettent de 

calculer classiquement les pertes par effet Joule statoriques :  23 sTjs IRP
CuS

⋅⋅=  (1) 

 Les pertes par effet Joule au rotor sont déterminées à partir de la valeur du glissement 
et de la puissance transmise au rotor Ptr :  

trjr PgP ⋅=  avec sabstr PPP −=   (2) 

Pabs correspond à la puissance absorbée. Celle-ci est aisément estimable à partir de données 

disponibles : ( )ϕcos3 ⋅⋅⋅= IUPabs   (3). 

 La puissance transmise au rotor quant à elle est délicate à calculer. Elle dépend en 
effet des pertes présentes au stator Ps, y compris des pertes fer statoriques. Or, la répartition 
exacte n’est à priori pas connue systématiquement. Nous calculons les pertes par effet Joule 
au rotor dans deux situations : nous supposons d’une part qu’il n’y aucune perte fer au stator 
et d’autre part que 60 % des pertes fer totales sont localisées au stator. L’impact de ces deux 
hypothèses est faible sur la valeur des pertes rotoriques par effet Joule. Les valeurs diffèrent 
au maximum de 30 W, soit moins de 2 %. 
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 Nous ne considérons alors par la suite que les pertes statoriques par effet Joule pour 
estimer les pertes rotoriques par effet Joule. 
 Les pertes obtenues pour les quatre essais en charge et l’essai à vide sont résumées 
dans le Tableau 2. Les pertes totales de l’essai à vide sont beaucoup plus faibles que celles des 
essais en charge, ce qui explique les différences de température importantes entre les deux 
types d’essai. Les pertes des essais en moteur entraîné correspondent aux pertes mécaniques 
aux vitesses correspondantes. 
 
 

Pertes par effet Joule 
(W)  

Vitesse de 
rotation 
(tr/min) Stator Rotor 

Pertes 
mécaniques 

(W) 

Pertes fer 
totales (W) 

Pertes 
totales 
(kW) 

1500 2929 1503 387 5059 9,88 
2200 3185 2742 1132 3294 10,35 
3010 3317 3082 2489 2588 11,48 

Essais en 
charge 

3500 2672 2486 3755 2353 11,27 
Essai à vide 3010 169 0 2489 2588 5,25 
 

Tableau 2 Bilan des pertes pour les essais expérimentaux 
 
 

4.3.  Résultats thermiques 
 

Les essais réalisés ont permis d’obtenir les montées en température jusqu’au régime 
permanent (au bout de 5 à 6 h d’essai) pour les trois vitesses de rotation les plus élevées des 
essais en charge. Pour l’essai en charge à 1500 tr/min et l’essai à vide, les mesures ont dues 
être stoppées au bout de 2 heures et demi environ pour des contraintes de disponibilité du 
banc d’essais. 

Même si les gradients de température varient d’un essai à l’autre, les grandes 
tendances sont globalement les mêmes pour chaque essai, à savoir que l’on retrouve les points 
chauds aux mêmes endroits. 

Les paragraphes suivants détaillent pour chaque partie du moteur les tendances des 
températures observées à partir des essais.  
 

4.3.1. Tôles statoriques 

 
Quatre thermocouples sont insérés dans les tôles statoriques (voir Figure 5). 

L’évolution des températures donnée par ces thermocouples est présentée en Figure 17. Nous 
pouvons y observer la nette influence des canaux statoriques.  

Les valeurs de S1 et S2 sont très proches l’une de l’autre. L’écart est au maximum de 
2°C pour l’ensemble des essais. Par contre, il existe un écart significatif pour les 
thermocouples S3 et S4 placés à proximité des canaux de ventilation. Quelque soit la vitesse 
de rotation, la température de S3 est toujours supérieure à celle de S4. Ceci vient simplement 
du fait que S4 est proche de l’entrée des canaux, la tôle à cet endroit bénéficie donc d’un 
refroidissement plus avantageux que proche de la sortie, où est placé le thermocouple S3.  

Pour l’ensemble des essais en charge, la différence de températures entre S3 et S4 
correspond à environ 5 % de la valeur donnée par S3. La différence est plus faible pour l’essai 
à vide. En effet, l’écart correspond à environ 2 % de la valeur de S3. 
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Cette différence de températures liée à la présence des canaux statoriques se remarque 

également sur les parois externes du moteur par la caméra infrarouge. La Figure 18 présente 
une image pour l’essai en charge à 2200 tr/min lorsque le régime permanent est atteint. Deux 
zones d’échauffements importants se distinguent : le roulement mais également une partie des 
tôles statoriques. Cette partie correspond à la zone sans canal statorique. On peut remarquer la 
différence de température lorsque les canaux statoriques sont à proximité, la température en 
surface peut chuter de près de 50 °C. 
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Figure 17 Evolution de la température dans les tôles statoriques (essai en charge à 2200 tr/min) 

 
 
 

 
Figure 18 Image par la caméra infrarouge : essai en charge à 2200 tr/min – t = 18670 s 
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4.3.2. Développantes côté brasseur 
 

De nombreux thermocouples ont été répartis sur l’ensemble des développantes (voir 
Figure 6). Deux thermocouples ont été placés pour chaque position sur les développantes. 
Pour la majorité des emplacements, les températures résultantes des deux thermocouples sont 
identiques. Les tendances sont similaires pour tous les essais, par exemple pour l’essai en 
charge à 2200 tr/min en Figure 19.  

 On peut remarquer que les températures les plus faibles sont obtenues sur le dessus 
des développantes à proximité du flasque. Au contraire, les températures les plus élevées se 
retrouvent sur le dessous de celles-ci, sur la partie de la paroi proche des cuivres rotoriques. 
L’écart entre les températures extrêmes diminue légèrement avec l’augmentation de la vitesse 
de rotation. 

Dans le cas de l’essai en charge à 2200 tr/min (Figure 19), l’écart entre les 
températures extrêmes atteint 80°C en régime permanent. Dans le cas de l’essai à vide, les 
niveaux de température sont plus faibles. L’écart entre les températures extrêmes est 
également moins élevé : il atteint à peine 6°C. 
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Figure 19 Evolution des températures sur les développantes côté brasseur (essai en charge à 2200 tr/min) 
 

4.3.3. Développantes côté ventilateur 
 

Les tendances observées sur les développantes côté ventilateur sont similaires à celles 
observées sur les développantes côté brasseur. En effet, par exemple pour l’essai en charge à 
2200 tr/min (Figure 20), des écarts importants sont observables au niveau des températures 
pour des positions différentes. De la même manière que précédemment, les températures les 
plus élevées sont à proximité de la partie tournante. A l’opposé, les températures les plus 
basses se rencontrent sur les parties des développantes proches du flasque. L’écart entre les 
températures extrêmes atteint 65°C dans le cas de l’essai en charge à 2200 tr/min. Cet écart 
diminue légèrement avec l’augmentation de la vitesse de rotation. 
 On peut remarquer que pour un même essai en charge (Figure 19 et Figure 20), les 
niveaux de température et les écarts observés sont plus faibles côté ventilateur que côté 
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brasseur. Les tendances sont inversées pour l’essai à vide : en effet, les niveaux de 
température et l’écart observé (d’environ 15°C côté ventilateur) sont plus faibles côté brasseur 
que côté ventilateur.  
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Figure 20 Evolution des températures sur les développantes côté ventilateur (essai en charge à 2200 tr/min) 

 

4.3.4. Remarques sur les développantes 
 

 Les gradients de température observés au niveau des développantes de part et d’autre 
du paquet de tôles peuvent avoir plusieurs origines. Le fort échauffement à proximité de la 
partie tournante peut être lié au rayonnement du cuivre rotorique. Nous verrons en effet par la 
suite que les températures du rotor sont bien plus élevées que celles du stator. Cette origine 
expliquerait les différences de niveau dans les gradients entre les essais en charge et celui à 
vide. En effet, à vide, les pertes par effet Joule au rotor sont négligeables. La température du 
cuivre rotorique est alors moins élevée, ce qui engendre un écart de température moins 
important. 
 Lors de l’essai en moteur entraîné de longue durée, l’ensemble des températures 
augmente. Cette augmentation est à priori due aux seuls échauffements des roulements et de 
l’arbre à proximité.  

En dehors des roulements et de l’arbre, l’augmentation de température la plus 
importante a été observée au niveau des développantes. Les mêmes tendances que 
précédemment sont observées pour cet essai. La partie la plus chaude est toujours celle la plus 
proche de la partie tournante, et la plus froide la plus proche du flasque. En ce qui concerne 
les niveaux de températures et les écarts entre les températures extrêmes, les tendances pour 
l’essai à moteur entraîné s’approchent de celles de l’essai à vide. En effet, les développantes 
côté brasseur sont plus fraîches et l’écart entre les températures maximales est au plus de 5°C 
côté brasseur et 10°C côté ventilateur. 
 L’échauffement des développantes lors d’un essai en moteur entraîné peut être lié à un 
échauffement d’une paroi à proximité : les tôles statoriques, l’air interne au moteur et la partie 
tournante. Or, les températures de ces différents éléments à notre disposition sont toutes 
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inférieures à la température des développantes. On peut alors penser qu’un autre facteur 
intervient : par exemple l’échauffement lié aux frottements de l’air sur les parois. 
 

Il est à noter que les pertes mécaniques ne sont distribuées qu’au niveau de l’arbre 
dans le modèle aérothermique (Chapitre 3, paragraphe 3.2.2.). On pourrait alors envisager une 
autre répartition de ces pertes. 
 

4.3.5. Air dans les canaux statoriques 
 

Des mesures de température d’air ont été réalisées dans les canaux statoriques (voir 
emplacement des thermocouples Figure 5). Comme on peut le voir pour l’essai en charge à 
2200 tr/min (Figure 21), l’air s’échauffe de manière importante tout au long des canaux. 
L’évolution de cette température est fortement dépendante de la variation de la température 
ambiante. A titre d’exemple, lors de l’essai en charge à 2200 tr/min, la température ambiante 
a connu une chute relativement importante (5°C en 7 min) vers 5000 s, ce qui a provoqué la 
chute de température pour ce temps particulier sur la Figure 21.  

A l’arrêt du moteur, le ventilateur, et par conséquent la circulation d’air dans les 
canaux statoriques, sont stoppés. Cependant le moteur est chaud et continue à dégager de la 
chaleur, ce qui explique les pics importants observés sur la Figure 21 en fin de 
fonctionnement moteur vers 21700 s. Pour l’ensemble des essais concernés, l’augmentation 
observée varie entre 40 et 50°C. 

Ce phénomène a une répercussion sur la température des tôles statoriques. Cela est 
particulièrement visible à la surface du moteur. L’évolution des températures observées par 
caméra infrarouge sur les surfaces extérieures à l’arrêt du moteur est présentée pour l’essai en 
charge à 2200 tr/min sur la Figure 22. On peut y observer que la température augmente 
brusquement, y compris à proximité des canaux statoriques. 
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Figure 21 Evolution des températures de l’air dans les canaux statoriques (essai en charge à 2200 tr/min) 

 

4.3.6. Air interne du moteur 
 

Seules trois mesures de température sont disponibles concernant l’air au sein des 
cavités du moteur. Malheureusement, l’emplacement exact des thermocouples n’est pas connu 
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avec précision (voir Figure 8). Il est alors relativement difficile d’interpréter ces résultats. En 
effet, si le thermocouple au dessus des développantes est située plus proche du flasque que 
des cuivres ou inversement, cela va jouer sur les niveaux de température. 

On peut tout de même observer que l’ordre des niveaux de température entre les trois 
thermocouples sont les mêmes pour l’ensemble des essais, à savoir que les thermocouples S35 
et S37 obtiennent des températures relativement proches et toujours supérieures à celle 
obtenue par S36. 

 

   
    (a) t = tf (arrêt du moteur)          (b) t = tf + 450 s 

   
(c) t = tf + 1350 s        (d) t = tf + 2250 s 
 

Figure 22 Evolution de la température externe à l’arrêt du moteur (essai en charge à 2200 tr/min) 
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Figure 23 Evolution de la température au sein du moteur (essai en charge à 2200 tr/min) 
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Les thermocouples S35 et S36 se situent dans la même cavité. Il existe un écart assez 

important entre les deux températures. Cet écart diminue lorsque la vitesse de rotation 
augmente (il passe de 40°C environ pour 2200 tr/min à 28°C pour 3550 tr/min pour les essais 
en charge).  
 
 En considérant que les tendances sont correctes malgré la méconnaissance de 
l’emplacement des thermocouples, les résultats des calculs Fluent© peuvent fournir quelques 
explications.  

Tout d’abord, il a été remarqué que le brasseur interne empêche l’air de se déplacer 
jusque derrière celui-ci. Ainsi, on rencontre en cet endroit des niveaux de vitesse d’air 
relativement faibles et des recirculations importantes. Or, les parois à proximité ont des 
températures relativement élevées. Ceci expliquerait donc les niveaux de température 
importants observés à cet endroit (S35).  

Les simulations numériques ont également montré que le brasseur propulse 
majoritairement l’air sur les développantes. Puis, l’air passe au dessus de celles-ci et retourne 
à l’entrefer par les espaces d’air de la partie droite des développantes. Ainsi, l’air chaud 
provenant des canaux rotoriques longe le flasque frais, et ainsi se refroidit, avant d’aller 
rejoindre l’entrefer. Ce qui expliquerait que la température obtenue au dessus des 
développantes côté brasseur (S36) est relativement faible. 

Enfin, en ce qui concerne la cavité côté ventilateur, il a été montré que l’air sortant de 
l’entrefer, et donc réchauffé, traverse directement les développantes par la partie droite. L’air 
n’a donc pas le temps de se refroidir avant de passer au dessus des développantes. Ainsi, il 
paraît normal d’obtenir une température de l’air élevée à cet endroit (S37). 
 

4.3.7. Air dans les canaux rotoriques 

 
Deux thermocouples sont situés en entrée et sortie des canaux rotoriques (voir Figure 

10). La température de l’air dans ces canaux est très élevée en régime permanent pour les 
essais en charge et varie entre 190 et 250 °C selon l’essai. L’écart de température entre 
l’entrée et la sortie reste relativement faible (au maximum 6°C).  

 
L’évolution de la température en entrée et en sortie d’un canal rotorique est présentée 

sur la Figure 24 pour l’essai en charge à 2200 tr/min. On peut y remarquer qu’il se produit une 
inversion dans l’ordre des températures. A savoir, qu’au démarrage de l’essai la température 
en R45 est plus basse que celle en R46. Pour une meilleure visibilité, la Figure 25 présente 
l’évolution de l’écart des températures R45-R46 pour l’ensemble des essais. Comme on peut 
le voir, il existe effectivement une inversion des niveaux de températures. 

 
Les calculs numériques ont montré que l’écoulement d’air dans les canaux rotoriques 

s’effectue de la cavité côté ventilateur jusqu’à la cavité côté brasseur, autrement dit du 
thermocouple R46 vers R45.  

Pour les vitesses de rotation de 1500 à 3010 tr/min, on peut observer sur la Figure 25 
qu’au démarrage du moteur, la température en sortie est plus faible que celle en entrée, en 
d’autres termes : l’air cèderait de la chaleur au rotor. A partir d’un certain temps (variable 
selon la vitesse de rotation), la tendance s’inverse : c’est alors le rotor qui cèderait de la 
chaleur à l’air. Pour la vitesse de rotation de 3550 tr/min, la tendance ne s’inverse pas : l’air 
cèderait de la chaleur au rotor tout au long de l’essai.  
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Figure 24 Evolution de la température dans les canaux rotoriques (essai en charge à 2200 tr/min) 
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Figure 25 Evolution de l’écart de température entre les thermocouples R45-R46 pour les essais en charge 

 
 

Il est important de se rappeler que les pertes au rotor sont localisées vers l’extérieur de 
celui-ci (dans les cuivres et les têtes de dent). On peut alors supposer qu’au début de l’essai, 
alors que le moteur est froid, la chaleur liée aux pertes rotoriques ne pénètre pas assez dans la 
masse pour que les parois des canaux rotoriques soient plus chaudes que l’air qui les 
traversent. Après une certaine période, les tôles rotoriques à proximité des canaux montent en 
température et deviennent alors plus chaudes que l’air dans ces canaux. L’échange de chaleur 
s’inverse et les canaux rotoriques deviennent alors bénéfiques au refroidissement du rotor. 

 
En ce qui concerne l’essai à vide, on peut remarquer que pour l’ensemble de la durée 

de l’essai, la température de R46 (en entrée du canal) est supérieure à celle de R45 (en sortie). 
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Autrement dit, l’air cèderait de la chaleur au rotor, ce qui n’est pas le cas pour l’essai en 
charge à la même vitesse de rotation.  

Lors d’un essai à vide, aucun courant ne se crée au rotor. Ainsi, les pertes rotoriques 
par effet Joule dans les cuivres disparaissent et seules restent les pertes fer rotoriques dans les 
têtes de dents qui sont de valeur beaucoup plus faible (voir Tableau 2). On peut alors supposer 
que les pertes ne sont plus suffisamment importantes pour que la chaleur pénètre dans la 
matière.  
 

4.3.8. Cuivre rotorique 

 
Deux thermocouples ont été placés dans le cuivre rotorique de part et d’autre du 

paquet de tôles (voir Figure 11). Lorsque le régime permanent est atteint, le cuivre côté 
brasseur est plus chaud que celui côté ventilateur pour l’ensemble des essais en charge. Le 
ventilateur assure un bon refroidissement de la cavité.  

Par exemple pour l’essai en charge à 2200 tr/min, l’écart de température entre les deux 
côtés s’élève à 20 °C (voir Figure 26). Cet écart diminue légèrement lorsque la vitesse de 
rotation augmente. Pour la vitesse maximale testée lors des essais en charge, l’écart s’élève à 
12 °C. La tendance est inversée pour l’essai à vide. En effet, le cuivre côté brasseur (R51) est 
plus faible que côté ventilateur (R53). L’écart reste cependant très faible. 
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Figure 26 Evolution de la température dans le cuivre rotorique (essai en charge à 2200 tr/min) 

 
 

4.3.9. Tôles rotoriques 

 
Les tendances sont identiques pour les tôles rotoriques (par exemple pour l’essai en 

charge pour 2200 tr/min en Figure 27), à savoir que les tôles côté brasseur sont plus chaudes 
que côté ventilateur pour les essais en charge et inversement pour l’essai à vide. L’écart reste 
relativement faible. On peut remarquer en comparant les Figure 17 et Figure 27, que les tôles 
rotoriques sont beaucoup plus chaudes que les tôles statoriques. Il en est de même pour l’essai 
à vide. 
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Figure 27 Evolution de la température dans les tôles rotoriques (essai en charge à 2200 tr/min) 
 
 

4.3.10. Arbre & roulements 

 
La température de l’arbre est très dépendante des pertes environnantes au rotor et au 

niveau des roulements. Ainsi, pour les essais en charge, sa température en régime permanent 
est très élevée et varie entre 180 et 220 °C. Au contraire, pour l’essai à vide, sa température ne 
dépasse pas 55 °C. 

 
Les roulements sont en contact direct avec l’arbre. Leurs échauffements peuvent être 

en partie dû à un phénomène de conduction de la chaleur depuis l’arbre. Par exemple, pour 
l’essai en charge à 2200 tr/min, la Figure 28 montre l’évolution des températures au niveau de 
l’arbre et des roulements. Ces températures de roulements sont prises de part et d’autre du 
moteur sur la bague externe (partie fixe). Les thermocouples S39 et S40 correspondent au 
roulement à rouleaux côté brasseur (côté accouplement) et S59 et S60 au roulement à billes 
côté ventilateur, à proximité de la mesure de température de l’arbre (voir Figure 9). 

 
Comme on peut l’observer, la température de l’arbre est bien plus élevée que celle des 

roulements (S59 et S60). On peut alors supposer que l’arbre vient chauffer les roulements à 
proximité.  

En ce qui concerne le roulement côté brasseur (S39 et S40), aucune mesure de 
température d’arbre n’est effectuée à proximité. Cependant, le thermocouple S35 permet de 
mesurer la température de l’air à proximité. Pour l’essai en charge à 2200 tr/min, on peut voir 
sur la Figure 23 que l’air à proximité du roulement a une température plus élevée (près de 
180°C). On peut également supposer ici que l’échauffement du roulement est en partie dû à 
un échauffement provenant de l’air interne. 
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Figure 28 Evolution de la température de l’arbre et des roulements (Essai en charge à 2200 tr/min) 

 
 

En ce qui concerne l’essai à vide, les pertes de la machine, et en particulier au rotor, 
sont moins importantes. La température de l’arbre est alors plus faible que celle du roulement 
(Figure 29). On peut supposer que, cette fois-ci, le roulement chauffe l’arbre. 

Par contre, la température de l’air interne à proximité du roulement côté brasseur est 
légèrement supérieure à celle du roulement. Celle-ci atteint 45 °C au moment de l’arrêt du 
moteur. On peut supposer que la tendance est la même que pour les essais en charge et que le 
roulement côté accouplement est encore chauffé par l’air interne. 
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Figure 29 Evolution de la température de l’arbre et des roulements (Essai à vide à 3010 tr/min) 
 
 
La Figure 29 fait apparaître les mesures des thermocouples R49 et R57. Ces deux 

thermocouples sont situés sur la bague interne (partie tournante) des roulements : côté 
brasseur pour R49 et côté ventilateur pour R57. La mesure de ces thermocouples a été 
particulièrement bruitée pour certains essais. En effet, pour la majorité des essais en charge, le 
signal est perturbé lors de l’alimentation du moteur. A l’arrêt de celui-ci, la mesure de 
température devient peu bruitée. On peut alors supposer que pour certains points de 
fonctionnement, un courant parasite se crée au niveau de l’arbre et que ce courant remonte 
dans les roulements allant ainsi empêcher la bonne mesure des thermocouples. Lorsque le 
moteur est arrêté ou uniquement entraîné, aucun courant ne se crée et la mesure peut 
s’effectuer avec un bruit raisonnable. 
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Afin de n’observer que les échauffements liés aux roulements, un essai en moteur 
entraîné a été réalisé sur une durée relativement longue. L’essai a commencé à la vitesse de 
rotation de 3010 tr/min. Puis celle-ci a changé pour 3550 tr/min vers 4000 s. Puis la vitesse de 
rotation a été fixée à la vitesse maximale de 4230 tr/min vers 8000 s. Enfin à partir de 
11400 s, une décélération progressive a été imposée au moteur. 

L’évolution de la température lors de cet essai est présentée sur la Figure 30 pour le 
roulement à billes côté ventilateur. Pour chaque plage de vitesse de rotation, le roulement 
semble atteindre une température de fonctionnement stable. Ainsi pour la première phase de 
l’essai à 3010 tr/min, on peut s’apercevoir que l’échauffement du roulement se rapproche 
fortement de son échauffement lors de l’essai à vide pour la même vitesse de rotation (Figure 
29). Ceci laisse penser qu’aucun phénomène extérieur ne vient chauffer le roulement lors de 
l’essai à vide. 
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Figure 30 Evolution de la température du roulement côté ventilateur (Essai en moteur entraîné) 

 
 

On aperçoit sur la Figure 30 une diminution de la température pour la vitesse de 3550 
tr/min vers 6000 s. Cela peut s’expliquer avec l’évolution de la température de l’autre 
roulement, le roulement à rouleaux côté brasseur. En effet, la température du roulement côté 
brasseur a subi une diminution brusque à ce temps précis.  

Les variations de température du roulement à rouleaux côté brasseur semblent ne pas 
être influencées directement par le régime de fonctionnement du moteur. La température subit 
des variations brutales. Celles-ci semblent être liées au roulement lui-même, peut-être à la 
lubrification par graisse. 
 

4.4.  Résultats aérauliques 
 
 Les vitesses d’air ont été mesurées en différents endroits pour plusieurs vitesses de 
rotation. Les résultats obtenus sont résumés dans le Tableau 3 (« - » signifie que les mesures 
sont en dehors de la plage d’utilisation du capteur, c’est-à-dire que les vitesses d’air sont 
supérieures à 25,8 m/s). 

Des orifices percés au travers des flasques ont permis des mesures au sein du moteur 
(voir Figure 15). Les pertes d’air générées par ces orifices peuvent être évaluées à partir de la 
vitesse en sortie de ceux-ci. Les fuites sont relativement faibles côté ventilateur : elles sont de 
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l’ordre de 1 % du débit généré par le ventilateur. Côté brasseur, les fuites sont difficilement 
mesurables. En effet, la vitesse en sortie de l’orifice est perturbée par la sortie d’un canal 
statorique (Figure 31). 

 
 Vitesse de rotation (tr/min) 1500 2200 3010 3550 4230 

Flasque – sortie de ventilateur 11,28 13,46 18,01 - - 
Cavité côté ventilateur 0,93 1,79 2,34 2,64 3,46 
Cavité côté brasseur 8,25 5,78 9,87 17,33 18,03 
Canal statorique 1 18,73 - - - - 
Canal statorique 2 18,83 - - - - 
Canal statorique 3 13,44 19,63 - - - 
Canal statorique 4 13,05 19,86 - - - 

Entrée de ventilateur 5,16 7,61 9,33 10,88 12,30 
Extérieur du moteur – côté 1 0,28 0,32 0,45 0,48 0,65 
Extérieur du moteur – côté 2 0,42 0,28 1,37 1,09 0,81 

Vitesse 
d’air 
(m/s) 

Extérieur du moteur – dessus 2,13 3,65 4,80 5,13 6,15 
 

Tableau 3 Evolution des vitesses d’air en fonction de la vitesse de rotation 
 
 

4.4.1. Extérieur du moteur 

 
Des mesures à proximité des parois extérieures (au niveau du paquet de tôles) ont été 

effectuées. Comme on peut l’observer sur le Tableau 3, les vitesses d’air restent relativement 
faibles sur les côtés du moteur, elles atteignent au maximum 1,4 m/s pour l’ensemble des 
essais aérothermiques. 

Au contraire, les vitesses sont assez importantes sur le dessus du moteur. La Figure 31 
présente la sortie des canaux statoriques sur le dessus du moteur. L’air sortant de ces canaux 
est propulsé sur l’alimentation du moteur. Il se crée alors un retour d’air sur le dessus du 
moteur qui explique les niveaux de vitesses importants observés. 

 
 

 
 

Figure 31 Sortie des canaux statoriques – vue sur le dessus du moteur 
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4.4.2. Canaux statoriques 

 
La présence de l’alimentation du moteur en sortie de plusieurs canaux statoriques 

(Figure 31) a un impact sur le débit, et par conséquent sur la vitesse de l’air circulant dans ces 
canaux. La sortie des canaux statoriques 1 et 2 est à l’air libre. Aucun obstacle n’est présent. 
Au contraire, la sortie des canaux 3 et 4 fait face à l’alimentation. Celle-ci crée des pertes de 
charge supplémentaires. Il se crée alors un déséquilibre dans la répartition des débits dans les 
canaux statoriques. 

Les mesures de vitesse en sortie des canaux n’ont pu s’effectuer que pour la vitesse de 
rotation de 1500 tr/min, les vitesses d’air étant hors de la plage d’utilisation du capteur pour 
les autres vitesses de rotation. Pour cette vitesse, le débit généré par le ventilateur (valeur  
fournie par Alstom Transport, Chapitre 3 paragraphe 3.3.1) est de 0,260 m3/s, ce qui 
correspond, si le débit est réparti uniformément dans les canaux, à une vitesse d’air de 15,61 
m/s. Les mesures relevées encadrent cette valeur : environ 13 et 18 m/s. 
 

4.4.3. Comparaison des vitesses au sein du moteur avec les résultats numériques 

 
En ce qui concerne les mesures à l’intérieur des cavités, seule la partie au dessus des 

développantes était accessible. On peut observer sur le Tableau 3 que les vitesses mesurées 
sont plus importantes côté brasseur que côté ventilateur. 

Les simulations numériques réalisées avec Fluent© ont permis d’établir la 
cartographie des débits et des vitesses pour trois vitesses de rotation suivantes : 1500, 2200 et 
4000 tr/min. Des vitesses moyennes ont été estimées pour les zones d’air au dessus des 
développantes : 

∫ ⋅=
V

moy dVv
V

v
1

  (4) 

 Les vitesses moyennes obtenues sont présentées dans le Tableau 4. Les tendances sont 
les mêmes expérimentalement que numériquement : les vitesses sont plus élevées côté 
brasseur que côté ventilateur et les ordres de grandeur sont semblables. Les faibles écarts 
observés dans les vitesses peuvent être liés au fait que la mesure expérimentale est une mesure 
locale alors que les valeurs numériques sont le résultat d’intégration sur le volume d’air. 

 
Vitesse de rotation (tr/min) Côté brasseur Côté ventilateur 

1500 5,18 m/s 0,98 m/s 
2200 3,90 m/s  1,37 m/s 
4000 18,09 m/s 2,24 m/s 

 
Tableau 4 Evolution des vitesses d’air en fonction de la vitesse de rotation : résultats numériques 

 

4.5.  Bilan de flux 
 
 Nous pouvons réaliser un bilan des flux dégagés par le moteur lors des essais, une fois 
le régime permanent atteint. On distingue les trois moyens de dissipations suivants : par l’air 
circulant dans les canaux statoriques, par convection et par rayonnement des surfaces 
extérieures. Nous négligeons la dissipation de la chaleur par conduction dans l’arbre. 
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La puissance dissipée dans les canaux statoriques est calculée de la manière suivante : 
( )entréesortiepmcanaux TTCqP −⋅⋅=   (5) 

avec qm le débit massique fourni par Alstom Transport. 
 
 La puissance dissipée par convection est le résultat direct des mesures réalisées par les 
capteurs de flux. Ceux-ci fournissent en effet une densité de flux sur leurs surfaces de 
mesures. On suppose dans un premier temps que cette densité est constante pour la partie du 
moteur concernée (paquet de tôles ou un des deux flasques). De plus, on approxime toutes les 
parois comme étant des cylindres pour estimer les surfaces. 
 
 Enfin, la puissance dissipée par rayonnement est estimée par l’équation suivante : 

( )44
ambparoirayt TTSP −⋅⋅⋅= σε   (6) 

 On suppose l’émissivité égale à 0,93 et on garde les mêmes hypothèses pour 
l’estimation des surfaces. 
 
 Le Tableau 5 présente les bilans de flux pour le régime permanent des essais en 
charge. Le bilan global est respecté, à savoir que la puissance dissipée estimée correspond aux 
pertes électromagnétiques estimées à 15 % près, cet écart provenant certainement des 
approximations faites sur les surfaces et les densités de flux par convection. 
  En comparant les trois modes de dissipations principaux, on constate que la 
dissipation par l’air circulant dans les canaux statoriques est largement prédominante par 
rapport aux deux autres modes de dissipation. En effet, en moyenne sur les essais en charge, 
environ 90 % des pertes sont évacuées par les canaux statoriques contre 7,2 % pour les 
transferts par convection et 2,8 % pour les transferts par rayonnement. 
 
 

Essais expérimentaux Vitesse de 
rotation 
(tr/min) Pcanaux (W) Pconv (W) Prayt (W) 

Puissance 
dissipée (kW) 

Pertes 
électromagnétiques 

(kW) 

Ecart entre 
pertes et  
puissance 
dissipée  

2200 10 180 
(88,2 %) 

970 
(8,4 %) 

391 
(3,4 %) 

11,54 10,35 11,5 % 

3010 12 084 
(91,1 %) 

835 
(6,3 %) 

348 
(2,6 %) 

13,27 11,48 15,6 % 

3500 9 432 
(90,5 %) 

733 
(7 %) 

261 
(2,5 %) 

10,42 11,27 - 7,5 % 

 
Tableau 5 Bilan de flux pour les essais en charge (en régime permanent) 

 

4.6.  Conclusion 
 

Plusieurs tendances se dégagent au vu des données expérimentales des différents 
essais, en particulier suite à l’analyse thermique et au bilan de flux.  

 
Tout d’abord, la présence du ventilateur extérieur permet un bon refroidissement d’un 

côté du moteur. Ainsi, pour les essais en charge, la cavité côté ventilateur est plus froide que 
celle côté brasseur.  
 Certaines parties du moteur voient des gradients de température relativement 
importants, en particulier à la surface des développantes. Les températures d’air au niveau des 
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canaux rotoriques ont montré qu’il pouvait exister des inversions de tendances : à savoir que 
l’air pourrait chauffer les tôles rotoriques. L’air est en effet particulièrement chaud au sein du 
moteur, sa température pouvant dépasser 200 °C. 
 En ce qui concerne les roulements, nous avons pu observer que pour les essais en 
charge, pour lesquels les pertes sont importantes, l’arbre et l’air interne peuvent chauffer les 
roulements. Au contraire, pour l’essai à vide ou en moteur entraîné, le roulement ne semble 
pas être chauffé par son environnement. 
 La majorité de la chaleur (environ 90 %) est évacuée par les canaux statoriques. Une 
faible proportion est dissipée par convection et rayonnement. De plus, il semble que l’arbre 
évacue une partie des calories du rotor. Un refroidissement important de l’arbre, ou une 
diminution des pertes rotoriques, permettrait de diminuer de manière efficace la température 
du rotor et des roulements. 
 
 Ces résultats sont à nuancer pour des raisons liées à l’intégration des capteurs dans la 
machine déjà fabriquée. On pense, par exemple, aux positionnements exacts des capteurs ou à 
la nature du contact entre les capteurs et les surfaces. Cela crée des incertitudes sur les 
résultats des essais, moins en ce qui concerne les tendances observées que sur les valeurs 
mesurées. 
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5. Comparaison avec le modèle multi-physique 
 
 Il est important dans un premier temps de s’assurer que les tendances expérimentales 
observées précédemment sont suivies par le modèle multi-physique. La comparaison 
s’effectue en deux temps : en premier lieu, nous analyserons les résultats électromagnétiques, 
puis les résultats aérothermiques. Enfin, nous finirons par une discussion sur les voies 
d’amélioration du modèle multi-physique. 
 

5.1.  Comparaison des résultats électromagnétiques 
 

5.1.1. Hypothèses de comparaison 

 
 Les données d’entrée électriques du modèle multi-physique sont la tension composée, 
la vitesse de rotation du rotor et le glissement. En ce qui concerne le glissement, les 
conditions d’essais sont telles que celui-ci évolue dans le temps pour atteindre un régime 
permanent qui dépend à la température et au couple résistant (Figure 16). Deux solutions ont 
été envisagées : imposer la valeur moyenne du glissement dans le temps ou la valeur finale 
obtenue lorsque le régime permanent est atteint. Cette dernière solution a été retenue car les 
résultats obtenus par le modèle multi-physique dans ces conditions sont plus proches des 
résultats expérimentaux. Cette comparaison est détaillée ci-dessous. 
 Le régime permanent n’a pas été atteint pour l’essai en charge à 1500 tr/min, l’essai 
ayant duré moins de trois heures. Cet essai sera alors mis de côté par la suite. 
 On fixe alors en entrée du modèle multi-physique les données suivantes : 
- la vitesse de rotation, le glissement et la tension obtenus à la fin de l’essai, 
- et, afin de s’affranchir des erreurs éventuelles commises par le modèle aérothermique, les 

températures des cuivres statoriques et rotoriques issues des essais, seront imposées. 
 

5.1.2. Analyse des résultats  

 
Les données électriques résultantes sont résumées en Tableau 6. Nous pouvons 

observer que les écarts obtenus sont satisfaisants. En effet, l’écart relatif ne dépasse pas 5 % 
par rapport aux essais expérimentaux. 
 
 Les différentes pertes rencontrées dans le moteur sont résumées dans le Tableau 7 
pour le modèle multi-physique et les essais expérimentaux.  
 Les résultats sont acceptables pour les pertes mécaniques et pour les pertes par effet 
Joule1 (moins de 4 % d’écart relatif). Par contre, les écarts obtenus pour les pertes fer sont 
significatifs. Il existe en moyenne un rapport de deux entre les essais expérimentaux et les 
formules analytiques.  

Il faut alors se rappeler que les formulations analytiques ont été établies en se basant 
sur les résultats numériques obtenus avec Flux2D©. Or, les écarts observés entre les résultats 
numériques et les essais expérimentaux disponibles sur les deux machines étudiées étaient 
également importants (Chapitre 3 paragraphe 2.2.6). L’évolution de ces écarts en fonction de 

                                                 
1 Il est à noter que l’effet de peau n’a pas été pris en compte dans notre modèle étant donnée l’alimentation 

sinusoïdale. 
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la tension d’alimentation est présentée en Figure 32. Nous pouvons y observer que les ordres 
de grandeur et les tendances sont les mêmes. L’écart entre les formules analytiques et les 
essais diminuent avec l’augmentation de la fréquence d’alimentation. 

Etant donné l’importance relative des autres types de pertes par rapport aux pertes fer, 
l’écart obtenu au final pour les pertes totales est de moins de 16 % pour l’ensemble des essais. 
 
 
 

Courant statorique (A) Rendement (%) Facteur de puissance 
Vitesse 

de 
rotation 
(tr/min) modèle essais 

écart 
relatif 

modèle essais 
écart 
relatif 

modèle essais 
écart 
relatif 

2200 338,9 343,1 - 1,2 % 95,8 94,7 + 1,2 % 0,847 0,870 - 2,7 % 

3010 338,8 352,9 - 4 % 95,4 94,5 + 1 % 0,910 0,894 + 1,8 % 

3500 318,7 327,6 - 2,7 % 95,1 94,3 + 0,9 % 0,916 0,891 + 2,8 % 
 
 
 

Puissance utile (kW) 
Couple 
(Nm) 

Vitesse 
de 

rotation 
(tr/min) modèle essais 

écart 
relatif 

modèle essais 
écart 
relatif 

2200 200,0 210,2 - 4,9 % 865,3 908,6 - 4,9 % 

3010 212,1 216,4 - 1,8 % 673,9 686,6 - 1,8 % 

3500 199,6 202,8 - 1,5 % 538,1 546,1 - 1,5 % 
 
 

Tableau 6 Comparaison du modèle multi-physique et des essais en charge : données électriques 
 
 
 

Pertes Joule statoriques (W) Pertes Joule rotoriques (W) Pertes mécaniques (W) Vitesse de 
rotation 
(tr/min) modèle essais 

écart 
relatif 

modèle essais 
écart 
relatif 

modèle essais 
écart 
relatif 

2200 3293 3185 + 3,4 % 2759 2721 + 1,4 % 1166 1132 + 3 % 

3010 3217 3317 - 3 % 3121 3059 + 2 % 2565 2489 + 3 % 

3500 2578 2672 - 3,5 % 2519 2470 + 2 % 3855 3755 + 2,7 % 
 
 
 

Pertes fer (W) 

Modèle 
Vitesse de 
rotation 
(tr/min) Culasse S Dents S Rotor Total 

essais 
écart 
relatif 

2200 684 358 441 1483 3294 - 54,9 % 

3010 572 314 436 1322 2588 - 48,8 % 

3500 532 297 435 1265 2353 - 45,9 % 
 
 

Tableau 7 Comparaison du modèle multi-physique et des essais en charge : Pertes 
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Figure 32 Evolution de l’écart des pertes fer entre les essais et les formulations analytiques 
 

5.1.3. Bilan et correction 

 
Les résultats obtenus par le modèle électromagnétique sont globalement acceptables. 

Seule l’estimation des pertes fer présente des écarts importants avec les résultats 
expérimentaux. Cet écart s’explique aisément par la construction même des formulations 
analytiques représentant ces pertes. On peut envisager par la suite l’utilisation d’un coefficient 
correcteur dépendant de la fréquence d’alimentation du type : 

( )fPP analytiqueferfer ⋅⋅+⋅= −3
_ 10047,22996,0   (7) 

 L’utilisation de ce coefficient permet de réduire l’écart relatif à moins de 3 %. 
 

5.2.  Comparaison des résultats aérothermiques 
 

5.2.1. Hypothèses de comparaison 

 
 Afin de vérifier que le modèle aérothermique suit les tendances expérimentales, les 
pertes expérimentales (Tableau 2) sont directement injectées. En ce qui concerne les pertes 
fer, la répartition (entre dents statoriques, culasse statorique et têtes de dents rotoriques) 
obtenue par le modèle multi-physique est conservée et attribuée aux pertes fer expérimentales. 
Le Tableau 8 présente les répartitions obtenues pour les différents essais. 
 
 La condition limite imposée au niveau de l’arbre est une condition de conduction. On 
définit alors pour chaque côté de l’arbre une longueur au bout de laquelle celui-ci est à la 
température ambiante. 
 On suppose que l’accouplement en bout d’arbre est à la température ambiante. Par 
conséquent, la longueur imposée côté brasseur est considérée constante quelque soit l’essai.  

Au contraire, le refroidissement de l’arbre côté ventilateur varie en fonction du régime 
de fonctionnement du moteur. Cette variation est en partie due à la modification de la 
convection forcée imposée par le ventilateur. La longueur imposée côté ventilateur varie donc 
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en fonction de la vitesse de rotation. Cette longueur est définie par recalage avec les essais 
expérimentaux (à l’aide de la température de l’arbre fournie par le thermocouple R55). Cette 
longueur diminue avec l’augmentation de la vitesse de rotation. En effet, lorsque la vitesse de 
rotation augmente, le coefficient d’échange convectif lié au ventilateur augmente permettant 
un meilleur refroidissement et réduisant ainsi la longueur au bout de laquelle l’arbre est à 
température ambiante. 

 
 

 
Vitesse de 
rotation 
(tr/min) 

Pertes fer dans 
la culasse 
statorique 

Pertes fer dans 
les dents 

statoriques 

Pertes fer dans les 
têtes de dents 

rotoriques 
2200 46,1 % 24,1 % 29,8 % 

3010 43,3 % 23,7 % 33 % Essais en charge 

3500 42,1 % 23,5 % 34,4 % 

Essai à vide 3010 43,3 % 23,7 % 33 % 
 

Tableau 8 Répartitions des pertes fer obtenues par le modèle multi-physique 

 
 

5.2.2. Modification des capacités calorifiques 

 
Une première observation sur les résultats du modèle multi-physique est le temps 

d’établissement du régime permanent. En effet, celui-ci est près de trois fois supérieur au 
temps d’établissement obtenu expérimentalement (à titre d’exemple, pour l’arbre lors de 
l’essai en charge à 2200 tr/min, Figure 33 (a) page 191). 

Les valeurs des capacités calorifiques utilisées à l’origine (rappelées dans le Tableau 
9) correspondent à des matériaux purs. Or, les matériaux rencontrés dans le moteur sont en 
fait des alliages (par exemple pour le cuivre rotorique), ou alors sont constitués d’un ensemble 
de matériaux (par exemple pour le cuivre statorique qui est constitué d’un ensemble de fils de 
cuivre et d’isolants) dont la capacité thermique finale est inconnue.  

De nouvelles valeurs sont alors déterminées à partir des résultats expérimentaux. 
Celles-ci sont résumées dans le Tableau 9 et seront imposées par la suite. 
 
 

Capacité thermique (J/kg.K) 
Matériau 

Valeurs initiales Valeurs modifiées 

Flasque 420 214 

Arbre 490 178 

Pièces de maintien 481 246 

Tôles 460 206 

Cuivres (statorique et rotorique) 392 200 

 
Tableau 9 Modifications des capacités thermiques massiques (J/kg.K) 
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5.2.3. Essais en charge 

 
� Evolution transitoire  
 

Le modèle aérothermique a donc fourni l’évolution temporelle des températures dans 
l’ensemble du moteur pour trois essais en charge : à 2200, 3010 et 3500 tr/min. On peut 
constater dans un premier temps que la modification des capacités thermiques a permis un 
premier recalage dans le temps. 

 
Par exemple pour l’essai en charge à 2200 tr/min, la Figure 33 (a) présente l’évolution 

des températures de l’arbre côté ventilateur et la compare à celle des essais. Les niveaux de 
températures sont bons, la condition limite au niveau de l’arbre ayant été réglée dans ce but. 
On peut observer une augmentation rapide de la température au démarrage pour le modèle 
multi-physique. Ce phénomène est dû au fait que les pertes mécaniques sont imposées 
directement en ce nœud, ce qui n’est pas le cas lors des essais où les pertes sont localisées au 
niveau des roulements. 

L’évolution de la température dans les tôles est présentée en Figure 33 (b). Il est à 
noter que le paquet de tôles statoriques, ou rotoriques, dans le modèle aérothermique n’est pas 
divisé axialement alors que les températures sont fournies par les thermocouples situés au 
tiers de part et d’autre du paquet de tôles (Figure 5 et Figure 10). On peut constater que 
l’évolution temporelle est satisfaisante. La température obtenue par le modèle est 
respectivement inférieure et supérieure à celle des essais pour les tôles rotoriques et 
statoriques. Les écarts de températures sont détaillés ci-après. Nous observons que les tôles 
statoriques sont moins chaudes que celles au rotor, comme c’est le cas pour les résultats 
expérimentaux. 

En ce qui concerne les cuivres rotoriques (Figure 33 (c)), on peut constater que 
l’évolution temporelle et les températures sont assez satisfaisantes. De plus, la tendance est 
respectée, à savoir que le cuivre côté brasseur (R51) est plus chaud que celui côté ventilateur 
(R53). 
 
� Niveaux de températures 
 
 Les écarts de températures présentés dans cette partie sont définis comme :  

modèleexp TTT −=∆   (8) 

avec Texp et Tmodèle les températures atteintes en régime permanent respectivement lors des 
essais expérimentaux et par le modèle aérothermique. 
 
 Comme évoqué précédemment, le réglage de la condition limite au niveau de l’arbre 
côté ventilateur est basé sur la température de l’arbre donnée par le thermocouple R55. Les 
températures en cet endroit sont donc en bon accord entre le modèle et les essais (moins de 
1,5°C d’écart en régime permanent). 
 
 En ce qui concerne la partie rotorique (tôles et cuivre), les résultats sont relativement 
satisfaisants. Le Tableau 10 résume les écarts de températures entre le modèle et les essais 
expérimentaux pour les trois essais en charge pour le régime permanent. 
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(b) Tôles statoriques et rotoriques 
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(c) Cuivre rotorique, côté brasseur (R51) et côté ventilateur (R53) 

 
Figure 33 Comparaison de l’évolution des températures obtenue par le modèle aérothermique et les essais 

expérimentaux – Essai en charge à 2200 tr/min 
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 La température des tôles rotoriques est sous-estimée par le modèle d’environ 30 °C 
quelque soit l’essai en charge considéré. La température du cuivre rotorique côté brasseur est 
également sous-estimée par rapport aux essais expérimentaux. L’écart est acceptable : il reste 
en effet inférieur à 12 °C. En ce qui concerne le cuivre rotorique côté ventilateur, l’écart de 
température avec les essais expérimentaux décroît lorsque la vitesse de rotation augmente. 
Celui-ci reste tout à fait acceptable (inférieur à 10 °C).  
 

 
 Ecart de températures entre le modèle et les essais 

Vitesse de rotation (tr/min) 2200 3010 3500 
Tôles rotoriques - 26,5 - 33,6 - 27,8 

Côté brasseur - 8,9 - 11,8 - 4,9 
Cuivre rotorique 

Côté ventilateur + 8,6 - 2,6 -6,4 
 

Tableau 10 Ecart de température entre le modèle et les essais en charge dans la masse rotorique 
 
 

Les résultats obtenus concernant l’air traversant les canaux rotoriques sont moins 
satisfaisants. Le Tableau 11 et la Figure 34 comparent les résultats du modèle en transitoire et 
en régime permanent. 

On peut tout d’abord constater que lorsque l’écart entre les températures en entrée et 
en sortie diminue pour les essais expérimentaux, celui-ci semble augmenter pour le modèle. 
Ceci est d’autant plus visible sur la Figure 34. Nous n’observons donc pas l’inversion de 
tendance qui a lieu pour l’essai en charge à 3500 tr/min. Quelque soit l’essai en charge 
considéré, le modèle considère que le rotor est bien refroidi par l’air traversant les canaux en 
régime permanent. 

 
 

Vitesse de rotation (tr/min) 2200 3010 3500 

∆Tessais = (Tsortie – Tentrée)essais 5,7 3 - 0,7 

∆Tmodèle = (Tsortie – Tentrée)modèle 25,9 26,6 23,4 

∆Tsortie = (Tmodèle – Tessais) sortie 2,9 - 5,4 - 2,6 

∆Tentrée = (Tmodèle – Tessais) entrée - 17,3 - 29 - 26,8 

 
Tableau 11 Ecart entre le modèle et les essais en charge pour l’air dans les canaux rotoriques 

pour le régime permanent 
 
 

On peut tout de même observer sur la Figure 34, qu’au démarrage le modèle présente 
bien une tendance inversée, à savoir que l’air en entrée du canal est légèrement plus chaud 
qu’en sortie. On a pu vérifier dans le modèle qu’au démarrage, l’air apporte de la chaleur au 
rotor et que cette tendance s’inverse au bout d’un certain temps.  

Cette tendance observée lors des essais expérimentaux semble alors être présente mais 
amplifiée dans le modèle aérothermique. Cette limitation pourrait avoir plusieurs origines : 
par exemple, le coefficient d’échange convectif peut être trop faible dans les canaux 
rotoriques, trop important dans l’entrefer et la conductivité radiale des tôles peut être trop 
faible.  En effet, nous avons évoqué lors de l’analyse des essais expérimentaux que les pertes 
rotoriques, situées à la surface de celui-ci, ne pénétreraient pas aussi vite dans la masse que 
l’air au sein du moteur ne s’échauffe. Une trop faible conductivité thermique radiale des tôles 
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empêcherait la chaleur de pénétrer davantage dans la masse. De même, un coefficient 
d’échange trop important au niveau de l’entrefer augmenterait l’évacuation de la chaleur du 
rotor par celui-ci. Ainsi, moins de chaleur pénétrerait dans la masse. 

 

 
 

Figure 34 Comparaison de l’évolution de l’écart Tsortie - Tentrée dans les canaux rotoriques obtenue par le modèle 
aérothermique et les essais expérimentaux 

 
 
 La température de l’air dans la cavité avec brasseur (Tableau 12) est surestimée. 
L’écart de température par rapport aux essais expérimentaux varie entre 50 et 100 °C quelque 
soit l’essai en charge considéré. Les écarts diminuent avec la vitesse de rotation au dessus des 
développantes dans les deux cavités. 

 
 

Ecart de températures entre le 
modèle et les essais 

Vitesse de rotation (tr/min) 2200 3010 3500 

Derrière le brasseur (S35) 53,5 68,6 61,5 
Côté brasseur 

Au dessus des développantes (S36) 98,2 87,4 73,9 

Côté ventilateur Au dessus des développantes (S37) 37,9 13,5 - 2,6 

 
Tableau 12 Ecart de température entre le modèle et les essais en charge pour l’air au sein du moteur 

 
 Les écarts obtenus pour la température d’air dans les canaux statoriques sont présentés 
dans le Tableau 13. On peut constater que la tendance d’évolution en fonction du régime de 
fonctionnement est suivie par le modèle : l’augmentation de température dans le canal 
statorique diminue avec l’augmentation de la vitesse de rotation. Le modèle surestime cette 
augmentation de 8 à 14 °C.  
 
 Concernant les développantes, les écarts de température entre le modèle et les essais 
expérimentaux sont présentés dans le Tableau 14. Les gradients de températures n’ont pas le 
même ordre de grandeur. En effet, les gradients observés lors des essais expérimentaux sont 
très importants et dépassent 50°C, alors que ceux obtenus par le modèle ne dépassent pas 4°C. 
Ce phénomène peut avoir plusieurs explications.  
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Vitesse de rotation (tr/min) 2200 3010 3500 

∆Tessais = (Tsortie – Tentrée)essais 23,4 19,9 14,6 

∆Tmodèle = (Tsortie – Tentrée)modèle 37,2 28,7 22,2 

∆Tmodèle  / ∆Tessais  1,6 1,4 1,5 

 
Tableau 13 Ecart entre le modèle et les essais en charge pour l’air dans les canaux statoriques 

pour le régime permanent 
 
 

L’air interne étant surchauffé par rapport aux essais expérimentaux, les développantes 
ne sont peut-être pas assez refroidies sur leurs parois supérieures, à proximité du flasque. De 
plus, le rayonnement n’est pas pris en compte dans le modèle aérothermique. Les 
développantes ne seraient alors peut-être pas assez chauffées sur leurs parois inférieures, à 
proximité des cuivres rotoriques dont la température est élevée. De plus, la représentation des 
encoches dans le modèle est simplifiée et, par conséquent, ne permet pas d’obtenir un gradient 
aussi élevé que celui observé dans les essais expérimentaux. 

En effet, les encoches réelles sont en fait constituées de deux couches superposées de 
conducteurs. De nombreux isolants sont présents (Figure 35) : autour de chaque conducteur et 
des paquets de conducteurs, entre ces paquets, etc…  
 
 

 
Figure 35 Schéma de constitution d’une encoche statorique 

 
 

Il est particulièrement difficile de déterminer les épaisseurs ou la nature exacte 
(notamment la valeur de la conductivité thermique) pour l’ensemble de ces isolants. Cela pose 
alors problème pour l’évaluation des conductances thermiques. Les encoches dans le modèle 
ne sont donc pas représentées aussi finement. Il s’agit de deux volumes de cuivres pleins 
superposés l’un à l’autre. Les isolants sont pris en compte par la modification des 
conductivités thermiques pour l’élément considéré. Les températures fournies par le modèle 
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sont en fait les températures moyennes du cuivre, et celles fournies par les thermocouples sont 
les températures de surface, de l’autre côté des isolants.  
 Les grandes tendances observées pour le cuivre statorique lors des essais en charge 
sont globalement conservées par le modèle aérothermique. En effet, l’évolution des 
températures autour des développantes est conservée. On retrouve ainsi que la partie la plus 
chaude des développantes se situe à proximité des cuivres, la partie la plus fraîche à proximité 
du flasque. De plus, on constate que les températures sont plus élevées côté brasseur que côté 
ventilateur (Tableau 14). Cependant, on peut remarquer que les gradients les plus importants 
sont observés côté ventilateur et non côté brasseur comme pour les essais expérimentaux. 
 Les essais expérimentaux ont été réalisés de telle sorte que le courant statorique a été 
maintenu relativement constant lors des essais en charge (Tableau 14). Les pertes par effet 
Joule introduites au stator restent alors du même ordre de grandeurs pour les trois essais en 
charge, la résistance étant relativement constante (Tableau 7). Ceci, associé au manque de 
discrétisation du modèle au niveau des encoches statoriques, explique le fait que le gradient 
de températures obtenu par le modèle reste constant quelque soit l’essai en charge considéré. 
 
 

Vitesse de rotation (tr/min) 2200 3010 3500 

∆Tessais = (Tmax – Tmin)essais 79,7 68,2 47,3 

∆Tmodèle = (Tmax – Tmin)modèle 2,9 3,4 2,9 

Tmax_essais 251 234,9 194 

Développantes 
côté 

brasseur 
Tmax_modèle 237,1 212,1 173,5 

∆Tessais = (Tmax – Tmin)essais 66,1 66,9 57,7 

∆Tmodèle = (Tmax – Tmin)modèle 3,3 3,7 3,1 

Tmax_essais 225,8 219,7 190,5 

Développantes 
côté 

ventilateur 
Tmax_modèle 225,7 199,6 161,8 

Courant statorique Is (A) 343 353 328 

 
Tableau 14 Ecart entre le modèle et les essais en charge pour les développantes 

 
 Nous avons pu observer sur la Figure 33 que la température des tôles statoriques est 
surestimée par le modèle. Le Tableau 15 quantifie l’écart avec les résultats expérimentaux. 
Celui-ci atteint 75 °C pour l’essai en charge à 2200 tr/min et diminue avec l’augmentation de 
la vitesse de rotation. Cet écart peut être lié au fait que les isolants d’encoches ne sont 
considérés que par une modification de la conductivité thermique et qu’aucune résistance de 
contact n’est prise en compte. Cela a pour effet de conduire directement la chaleur liée aux 
pertes par effet Joule dans les tôles statoriques.  
 
 

 Ecart de températures entre le modèle et les essais 
Vitesse de rotation (tr/min) 2200 3010 3500 

Tôles statoriques 75,1 50,2 33,9 
 

Tableau 15 Ecart de température entre le modèle et les essais en charge pour les tôles statoriques 

 
 Il est à noter que le modèle aérothermique n’est pas capable de prévoir la différence de 
température dans les tôles statoriques provoquées par la présence ou non des canaux de 
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ventilation à proximité. En effet, le modèle considère que les canaux sont répartis 
uniformément sur l’ensemble de la périphérie, ce qui n’est pas le cas dans le moteur réel 
(Figure 5).   
 
 Les roulements ne sont pas représentés dans le modèle aérothermique. En effet, aucun 
nœud ne leur est spécifique : le contact entre l’arbre et le flasque est direct. Ainsi, on peut 
difficilement comparer les températures des roulements obtenues expérimentalement. En 
observant l’écart expérimental de températures entre l’arbre et la bague interne du roulement 
côté ventilateur, il est évident qu’il manque une résistance de contact. Cet écart varie entre 10 
et 50 °C selon l’essai en charge considéré. 
 Le fait que cette résistance de contact n’existe pas dans le modèle aérothermique 
permet à la chaleur liée aux pertes mécaniques, imposées au niveau de l’arbre, de passer 
directement dans le flasque. La température de celui-ci est alors largement surestimée, l’écart 
entre les résultats expérimentaux et le modèle variant entre 70 et 140 °C (Tableau 16). 
 
 

 Ecart de températures entre le modèle et les essais 
Vitesse de rotation (tr/min) 2200 3010 3500 

Flasque côté brasseur 139,9 138,9 118,9 
Flasque côté ventilateur 117,8 94,2 71,8 

 
Tableau 16 Ecart de température entre le modèle et les essais en charge pour les flasques 

 
� Bilan et répartition des flux thermiques 
 
 Le bilan global de flux réalisé à partir des résultats expérimentaux a considéré 
l’évacuation par les canaux statoriques, par convection et par rayonnement (paragraphe 4.5). 
L’évacuation par conduction dans l’arbre étant difficile à évaluer à partir des résultats 
expérimentaux disponibles, celle-ci est négligée. Au contraire, le bilan global de flux réalisé à 
partir des résultats du modèle aérothermique considère les trois voies d’évacuation suivantes : 
par les canaux statoriques, par convection et par conduction dans l’arbre, le rayonnement étant 
négligé. 
 
 Il est alors délicat de comparer les différentes proportions attribuées à chaque voie 
d’évacuation entre les résultats expérimentaux et ceux du modèle. On peut tout de même 
constater sur le Tableau 17 que le modèle ne semble pas conserver la principale voie 
d’évacuation. L’évacuation par les canaux statoriques ne représente en effet que 17 % environ 
de l’évacuation totale pour le modèle (contre 90 % environ pour les résultats expérimentaux). 
Cependant, la tendance d’évolution est conservée (Tableau 5). 
 
 La principale contribution dans le modèle est attribuée à la convection sur les parois 
extérieures (environ 60 % de l’évacuation totale). Une large majorité de l’évacuation par 
convection (environ 60 %) est attribuée au flasque côté ventilateur, ceci étant lié à la plus 
grande valeur du coefficient d’échange convectif sur cette paroi. Enfin, la contribution de 
l’évacuation par l’arbre est d’environ 23 %. 
 
 La part importante de l’évacuation attribuée à la convection peut se comprendre par le 
fait que la température des flasques est largement surestimée (Tableau 16). Ainsi, bien que les 
coefficients d’échange convectif soient faibles sur ces parois, une grande partie de la chaleur 
peut être évacuée par cette voie. 



Chapitre 4 – Résultats expérimentaux et analyse  197 

 

  
 

Vitesse de rotation (tr/min) Pcanaux (%) Pconv (%) Parbre (%) 

2200 17,6 67,2 15,2 

3010 17,9 60 22,1 

3500 16,7 52,4 30,9 

 
Tableau 17 Bilan de flux du modèle aérothermique pour les essais en charge (en régime permanent) 

 
 
 L’évolution de la répartition des flux en fonction de la vitesse de rotation est détaillée 
pour le rotor et le stator, respectivement sur les Figure 36 et Figure 37. Les flux sont exprimés 
en pourcentage : en rouge pour l’apport de chaleur, en bleu pour la chaleur évacuée. 100 % 
correspond à l’ensemble des flux absorbés ou évacués. 
  

En ce qui concerne le rotor (Figure 36), on constate que les pertes sont les seules 
sources de chaleur pour l’essai à 2200 tr/min. Pour les autres essais, l’arbre vient chauffer en 
partie le rotor. Les pourcentages de répartition de la chaleur évacuée (en bleu) reste à peu près 
constants en fonction de la vitesse de rotation sauf pour les canaux et l’arbre : les 
pourcentages augmentent et diminuent respectivement. 
 La majorité du refroidissement semble être assurée par les canaux et l’entrefer (entre 
60 et 80 % de l’évacuation des pertes rotoriques). Puis viennent les moyens d’évacuation 
suivants : la convection sur les extrémités du cuivre rotorique (environ 15 %) et la conduction 
dans l’arbre. Très peu de chaleur est évacuée par les pièces de maintien. 
 
 Les échanges au stator sont plus complexes (Figure 37). En effet, celui-ci est chauffé 
en partie par son environnement extérieur. Lorsque la vitesse de rotation augmente, la part des 
pertes diminue en comparaison au réchauffement du stator dû aux conditions au sein du 
moteur. La majorité de cet échauffement provient de l’entrefer et de la cavité côté brasseur. Il 
est à noter que les développantes sont chauffées par l’air environnant. 
 L’évacuation de la chaleur au stator est en majorité assurée par les conditions limites 
dans les canaux statoriques et par convection sur le paquet de tôles. Les développantes, quant 
à elles, ne sont refroidies que du côté ventilateur, ce qui pourrait expliquer les différences de 
niveaux de températures. 
 
 Il faut considérer ces répartitions de flux avec précaution. En effet, certains flux 
peuvent être faussés. Par exemple, nous avons vu lors de l’analyse précédente que la 
différence de températures entre la sortie et l’entrée des canaux rotoriques, qui est 
proportionnelle au flux de chaleur, est surestimée. De même, la température des flasques étant 
largement surestimée, il se peut que le flasque côté brasseur refroidisse le stator et ne le 
chauffe donc pas comme l’indique le modèle aérothermique.  
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Figure 36 Evolution de la répartition des flux au rotor – essais en charge 
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Figure 37 Evolution de la répartition des flux au stator – essais en charge 
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5.2.4. Essai à vide 

 
 Un seul essai à vide a été réalisé expérimentalement pour la vitesse de 3010 tr/min. Le 
moteur d’essai est alimenté mais aucune charge résistive n’est appliquée. Les pertes par effet 
Joule rotoriques deviennent alors négligeables et celles liées au bobinage statorique sont 
moindres (Tableau 2). 
 
� Niveaux de températures 
 

Les Tableau 18 , Tableau 19 et Tableau 20 présentent les écarts obtenus entre les 
essais expérimentaux et le modèle aérothermique en régime permanent (définis par l’équation 

modèleexp TTT −=∆   (8)).  

Le premier point important concerne la température de l’arbre (Tableau 18). En effet, 
la condition limite côté ventilateur a été réglée pour les essais en charge afin de recaler cette 
température. On peut constater que ce réglage n’est plus adapté pour l’essai à vide : la 
température de l’arbre est largement surestimée par le modèle. Ceci peut avoir plusieurs 
origines liées au fait que les résistances de contact sont négligées et que les pertes mécaniques 
sont appliquées en ce nœud, ce qui n’est pas le cas dans le moteur réel (Chapitre 3, paragraphe 
3.2.2.). 

Le fait que les résistances de contact sont négligées pose davantage problème dans le 
cas des essais à vide. Du fait de cette hypothèse, la chaleur se conduit facilement dans toute la 
machine. Les températures obtenues par le modèle pour l’essai à vide sont alors surestimées. 

Les pertes mécaniques, imposées au niveau de l’arbre, représentent maintenant près de 
la moitié des pertes globales. Ces pertes sont facilement diffusées dans l’arbre et par 
conduction dans le rotor. Ainsi, les températures dans la masse rotorique (tôles et cuivre) sont 
surestimées de 50 à 60 °C (Tableau 18 et Tableau 19). 
 
 

 Expérimental (°C) Modèle multi-physique (°C) 

Arbre 57  Tessai + 87,3 

Tôles statoriques 40,9 / 41,8 Tessai + 50 

Tôles rotoriques 58,7 Tessai + 50,2 

Derrière le brasseur 44 Tessai + 73,3 Côté 
brasseur Dessus des développantes 37,8 Tessai + 67 Air 

interne Côté 
ventilateur 

Dessus des développantes 51,8 Tessai + 37,2 

 
Tableau 18 Ecart de température entre le modèle et l’essai à vide à 3010 tr/min 

 
 
Néanmoins, les principales constatations faites sur les résultats en charge se retrouvent 

pour l’essai à vide. Les températures des tôles statoriques et des développantes sont 
surestimées de 30 à 50 °C (Tableau 18 et Tableau 19). De plus, pour les mêmes raisons que 
précédemment, les gradients observés sur les développantes sont largement sous-estimés et 
deviennent même ici quasiment négligeables : en effet, ceux-ci ne dépassent pas 1°C. 
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 Expérimental (°C) Modèle multi-physique (°C) 

Côté brasseur Tmax 55 Tessai + 56,8 Cuivre 
rotorique Côté ventilateur Tmax 55,4 Tessai + 52,7 

∆T = (Tmax – Tmin) 5,6 0,5 Développantes 
Côté brasseur Tmax 56,8 Tessai + 40,9 

∆T = (Tmax – Tmin) 13,8 0,4 Développantes 
Côté ventilateur Tmax 60,7 Tessai + 31,2 

 
Tableau 19 Ecart de température entre le modèle et l’essai à vide à 3010 tr/min : les cuivres 

 
 

Comme c’est le cas pour les essais en charge, l’échange dans les canaux statoriques est 
surestimé (Tableau 20). Cet écart avec les essais expérimentaux reste relativement constant 
qu’il s’agisse d’un fonctionnement à vide (écart de 9,9 °C) ou en charge (écart entre 8 et 
14 °C). 

Nous avons constaté, lors de l’analyse des résultats expérimentaux (paragraphe 4.3.7), 
que l’air dans les canaux rotoriques semble céder de la chaleur au rotor lors de certains essais, 
en particulier pour l’essai à vide (Figure 25). Nous avons vu que le modèle aérothermique ne 
suit pas cette tendance pour les essais en charge. Le modèle considère que l’air se réchauffe 
en traversant ces canaux rotoriques et assure un bon refroidissement du rotor. Il en est de 
même pour les résultats de l’essai à vide : l’air se réchauffe de manière importante dans les 
canaux rotoriques. Enfin, de la même manière que pour les essais en charge, la température de 
l’air au sein du moteur est fortement surestimée (Tableau 18). 
 
 

 Canal statorique Canal rotorique 

∆Tessais = (Tsortie – Tentrée)essais 3,6 - 2,2 

∆Tmodèle = (Tsortie – Tentrée)modèle 13,5 8,5 

∆Tmodèle  / ∆Tessais  3,8 - 3,9 

 
Tableau 20 Ecart de température entre le modèle et l’essai à vide à 3010 tr/min : canaux statorique et rotorique 
 
 
� Bilan et répartition des flux thermiques 
 
 Le modèle aérothermique attribue la principale évacuation de la chaleur à la 
convection sur les parois externes (environ 55,5 %). Les parts de l’évacuation due aux canaux 
statoriques et à la conduction dans l’arbre sont respectivement 15,2 % et 29,3 %. Comme pour 
les essais en charge, une large majorité (environ 60,3 %) de l’évacuation par convection est 
attribuée au flasque côté ventilateur. 
 La Figure 38 présente la répartition des flux pour l’essai à vide au stator. Celle-ci est 
similaire à celle en charge : les pertes représentent une part importante (80,8 %) de l’apport de 
chaleur. Le reste est apporté par l’environnement à l’intérieur du moteur, en particulier par 
l’entrefer (7,4 %) et les développantes (5,7 %). 
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Figure 38 Evolution de la répartition des flux au stator : essai à vide 
 
 
 En ce qui concerne le rotor (Figure 39), les pertes ne représentent qu’une faible partie 
de l’apport de chaleur (15,6 %). Le rotor est en effet principalement chauffé par l’arbre 
(84,6 %). L’évacuation de cette chaleur est principalement assurée par l’entrefer (29 %) et par 
les canaux rotoriques (48,4 %). Comme pour les essais en charge, peu de chaleur est évacuée 
par les pièces de maintien. 

 
 

Figure 39 Evolution de la répartition des flux au rotor : essai à vide 
 
 

5.2.5. Voies d’amélioration du modèle multi-physique 

 
 Nous venons de voir que le modèle multi-physique fournit des résultats globalement 
satisfaisants. Les grandes tendances sont majoritairement suivies. Cependant, un certain 
nombre de modifications peut être apporté au modèle afin d’améliorer nos simulations. 

Certains paramètres peuvent être ajustés, comme les conductivités thermiques, etc… 
De plus, trois améliorations majeures peuvent être apportées au modèle. Tout d’abord, des 
résistances de contact peuvent être intégrées, évitant ainsi certaines remarques précédentes, 
notamment pour les essais à vide. De plus, un modèle spécifique, comme celui développé 
dans [TRI-04] , peut être intégré pour représenter les roulements. Ces deux modifications 
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permettraient notamment d’injecter les pertes mécaniques avec plus de précision et ainsi, de 
faire diminuer la température des flasques.  

Enfin, les encoches statoriques pourraient être représentées plus finement en 
considérant des nœuds pour les isolants. Cela pourrait avoir pour effet de diminuer l’apport de 
chaleur au stator, et par conséquent la température de celui-ci. 
 
 

6. Conclusion 
 
 Ce chapitre est consacré à la comparaison des résultats du modèle multi-physique avec 
des essais expérimentaux. Dans un premier temps, le banc d’essai et l’instrumentation sont 
détaillés. Cette dernière est principalement composée de thermocouples, de capteurs de flux et 
d’une caméra infrarouge. Une soixantaine de thermocouples ont ainsi été insérés dans un 
moteur déjà existant, dans les parties fixes et tournantes. 
 

Des essais en charge et à vide ont alors pu être réalisés fournissant ainsi les grandes 
tendances. Parmi celles-ci, nous pouvons retenir que la partie du moteur côté ventilateur est 
plus fraîche que celle côté brasseur. De plus, les tôles rotoriques sont plus chaudes que les 
tôles statoriques. La conduction dans l’arbre est alors importante allant même jusqu’à chauffer 
les roulements pour les essais en charge. Les développantes sont soumises à de forts gradients 
de températures pouvant dépasser 80 °C pour les essais en charge. La partie la plus chaude est 
localisée à la proximité de la partie tournante, la plus fraîche à l’opposée : à proximité du 
flasque. Quant à l’évacuation de la chaleur, elle semble être principalement assurée par les 
canaux statoriques. Ces résultats sont à nuancer, en particulier les valeurs mesurées, de part 
l’incertitude liée à l’instrumentation. 

 
Les résultats du modèle multi-physique sont alors comparés aux résultats 

expérimentaux. Les données électriques sont satisfaisantes. Seules les pertes fer sont sous-
estimées. Les résultats aérothermiques suivent certaines grandes tendances. Par exemple, le 
côté ventilateur est plus frais que le côté brasseur et les tôles rotoriques sont plus chaudes que 
celles au stator. Les niveaux de températures au rotor pour les essais en charge sont 
satisfaisants, celles au stator sont surestimées. Certaines modifications sont à envisager afin 
d’améliorer les résultats et corriger certaines tendances. Nous pouvons citer par exemple 
l’intégration des résistances de contact et de modèles spécifiques pour représenter les 
roulements et le bobinage statorique. 
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Influence des incertitudes 
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1. Introduction et conditions de simulations 
 
 Le modèle multi-physique fournit d’ores et déjà les grandes tendances observées 
expérimentalement. On peut alors maintenant se demander quelle est l’influence sur les 
résultats du modèle des incertitudes sur les coefficients d’échange convectif, les débits ou 
encore sur les conditions extérieures.  

Deux types d’incertitudes sont envisageables : si cela concerne des éléments internes 
ou extérieurs à la machine. Nous évaluerons ces deux types d’incertitudes selon trois parties : 
- Nous analyserons tout d’abord l’influence d’une erreur d’évaluation des coefficients 

d’échange convectif. Nous prendrons comme exemple le cas de la cavité avec brasseur. 
- Puis, nous évaluerons l’influence du débit interne : si une erreur est commise sur le niveau 

(autrement dit si le débit interne est fortement augmenté ou diminué) ou si une erreur est 
commise sur la structure (nous nous concentrerons sur l’écoulement proche du brasseur). 

- Enfin, nous évaluerons l’impact sur les températures que peut avoir une modification des 
conditions extérieures du moteur. 

  
Seuls des essais en charge (g = 1,35 %) sont considérés par la suite. La vitesse de 

rotation de 2200 tr/min est fixée. Les sources de chaleur sont maintenues constantes. Les 
pertes obtenues expérimentalement sont donc imposées dans ce chapitre. Ceci permet de se 
concentrer uniquement sur l’impact des incertitudes sur les cartographies de températures et 
les flux de chaleur. 

 
 Les résultats des différentes modifications apportées seront comparés avec ceux de 
l’essai en charge à 2200 tr/min présentés dans le Chapitre 4 (paragraphe 5.2.3.). Cette dernière 
simulation servira donc de cas de référence. On définit alors les écarts de température 
présentés par la suite comme : 

référenceonmodificati TTT −=∆   (1) 

où Tmodification et Tréférence sont les températures obtenues en régime permanent, respectivement 
pour le cas modifié et le cas de référence. 
 

2. Influence des incertitudes liées aux coefficients d’échange convectif dans 
la cavité avec brasseur 

 

2.1.  Introduction et hypothèses de simulations 
 
 L’étude numérique présentée dans le Chapitre 2 a pour but d’évaluer les coefficients 
d’échange convectif dans l’ensemble du moteur. Des problèmes de convergence ont limité ces 
données dans la cavité avec brasseur (Chapitre 2, paragraphe 5). Ainsi, celles-ci n’ont pu être 
obtenues que pour la vitesse de rotation de 2200 tr/min. Cette section 2 a donc pour but 
d’évaluer l’impact que peut avoir une erreur sur la valeur des coefficients d’échange convectif 
internes.  
 
 Il est à noter que la géométrie (par conséquent, les surfaces d’échange), les débits et 
les propriétés de l’air ne changent pas dans cette section 2. Les variations appliquées ici sur 
les coefficients d’échange convectif sont supposées provenir d’une erreur d’estimation. 
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 Les taux de variations appliqués aux coefficients d’échange convectif dans la cavité 
avec brasseur sont directement inspirés des taux de variation observés avec la modification de 
la vitesse de rotation des coefficients côté ventilateur. Par exemple, le cœfficient d’échange 
convectif de l’arbre côté ventilateur varie de – 25,5 % et + 23,2 % pour les vitesses 
respectives de 1500 et 4000 tr/min par rapport à la vitesse du régime continu de 2200 tr/min. 
Ainsi, les variations de – 25 % et + 25 % sont appliquées au cœfficient d’échange convectif 
de l’arbre côté brasseur. L’ensemble des taux de variation et des valeurs des cœfficients sont 
présentés dans le Tableau 1. 
 
 

Diminution du coefficient Augmentation du coefficient 

Paroi concernée 
Coefficient 

d’échange (W/m²K) 
à 2200 tr/min 

Variation 
(%) 

Coefficient 
d’échange 
(W/m²K) 

Variation 
(%) 

Coefficient 
d’échange 
(W/m²K) 

Arbre 12,66 - 25 % 9,50 + 25 % 15,83 

Partie basse du flasque 44,05 - 10 % 39,65 + 70 % 74,89 

Partie haute du flasque 51,65 - 15 % 43,90 + 80 % 92,97 

Pièce de maintien au rotor 90,37 - 50 % 45,19 + 45 % 131,04 

Cuivre rotorique 117,29 - 80 % 23,46 + 40 % 164,21 

Pièce de maintien au stator 42,15 - 55 % 18,97 + 190 % 122,24 

Développantes 46,61 - 35 % 30,30 + 40 % 65,25 

 
Tableau 1 Variation des cœfficients d’échanges dans la cavité avec brasseur 

 

2.2.  Résultats du modèle multi-physique 
 

2.2.1. Modifications isolées 

 
 Ce paragraphe présente les résultats obtenus suite à une modification d’un seul 
cœfficient d’échange convectif. Par exemple, pour le cas de l’arbre, deux simulations ont été 
réalisées : le cœfficient d’échange convectif de l’arbre a été diminué, ou augmenté, en 
conservant les cœfficients d’échange convectif des autres parois constants. Cette démarche a 
été réalisée pour l’ensemble des parois de la cavité avec brasseur1 selon les données du 
Tableau 1.  
 
 Pour l’ensemble des simulations, le bilan global de l’évacuation de la chaleur obtenu 
avec les valeurs initiales (présenté dans le Chapitre 4 paragraphe 5.2.3 Tableau 17) est 
conservé. Ainsi, la majorité de l’évacuation de la chaleur (environ 67,2 %) est assurée par la 
convection sur les parois externes. De même, les répartitions des flux de chaleur au stator et 
au rotor sont sensiblement les mêmes que celles obtenues avec les valeurs initiales (présentées 
dans le Chapitre 4 paragraphe 5.2.3 Figures 36 et 37). Seules les ordres de grandeurs varient 
de quelques watts. 
 

                                                 
1 Pour mémoire, les parois sont illustrées dans le Chapitre 2, Figure 18 dans le cas de la cavité sans brasseur. 



Chapitre 5 – Influence des incertitudes  209 

 

 La variation des températures obtenues en régime permanent est faible dans la 
majorité des cas. Il faut ainsi augmenter ou diminuer fortement le coefficient d’échange 
convectif pour observer des modifications globales de températures de l’ordre du degré. Le 
Tableau 2 présente les plages de variation des températures (équation 1). 
 Les variations locales de températures peuvent être tout de même non négligeables à 
proximité des parois où les coefficients d’échange convectif ont été modifiés. Mais ces 
variations locales n’ont pas toutes le même impact sur le reste du moteur. Ainsi, un seul cas se 
distingue parmi les modifications réalisées : la diminution de 80 % du coefficient d’échange 
convectif sur le cuivre rotorique.  
 
 

Plages de variation de la température au sein du moteur 
 Diminution du coefficient 

d’échange (taux de variation) 
Augmentation du coefficient 
d’échange (taux de variation) 

Arbre -0,06 < ∆T < +0,02°C (- 25 %) -0,02 < ∆T < +0,06°C  (+ 25 %) 

Partie basse du flasque -0,47 < ∆T < +0,8°C  (- 10 %) -3,7 < ∆T < +2,25°C  (+ 70 %) 

Partie haute du flasque -1,5 < ∆T < +0,6°C  (- 15 %) -1,9 < ∆T < +4,8°C  (+ 80 %) 

Pièce de maintien au rotor ±0 < ∆T < +0,5°C  (- 50 %) -0,4 < ∆T < ±0°C  (+ 45 %) 

Cuivre rotorique -14 < ∆T < +1°C  (- 80 %) -0,5 < ∆T < +2,3°C  (+ 40 %) 

Pièce de maintien au stator -0,5 < ∆T < +0,3°C  (- 55 %) -0,8 < ∆T < +1,4°C  (+ 190 %) 

Développantes -0,2 < ∆T < +0,4°C  (- 35 %) -0,3 < ∆T < +0,2°C  (+ 40 %) 

 
Tableau 2 Plages de variations de la température en régime permanent 

 
 
La Figure 1 présente la variation locale des températures par rapport à celles obtenues 

avec les valeurs initiales pour ce dernier cas. La sous-estimation du coefficient d’échange 
implique que l’air à proximité de cette paroi n’est plus aussi fortement échauffé. On observe 
alors des diminutions locales de températures dépassant – 10°C. Ceci a pour effet de faire 
diminuer la température de l’air au sein du moteur et ainsi de permettre une meilleure 
évacuation de la chaleur, notamment du côté du brasseur. La température des développantes 
diminue alors de 2,4 et 1,4°C de part et d’autre du paquet de tôles. De la même manière, la 
température du cuivre rotorique diminue de 1°C côté ventilateur. Etant moins refroidi, le 
cuivre rotorique côté brasseur voit sa température augmenter de 1°C. 

 
La répartition des flux au rotor est alors quelque peu modifiée. L’évacuation diminue 

au niveau du cuivre rotorique côté brasseur (-140 W sur 3,7 kW de pertes d’origine 
électromagnétique à évacuer). Au contraire, elle augmente dans l’entrefer (+ 38 W), les 
canaux rotoriques (+ 55 W) et la pièce de maintien côté brasseur (+ 38 W). 
 
 L’exemple précédent est le plus remarquable au sens où c’est le seul à provoquer une 
variation de plus de 1°C dans l’ensemble du moteur. Les autres modifications peuvent induire 
des variations locales de températures importantes mais cela n’a que peu d’impact sur les 
températures des points chauds du moteur. On peut citer par exemple l’augmentation du 
coefficient d’échange convectif de la partie basse du flasque (+ 70 %). La température peut 
varier de presque 4°C localement sans pour autant faire varier la température du stator et du 
rotor de plus de 0,3°C. 
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Certaines modifications n’ont même aucun impact sur les températures comme, par 
exemple, celles de l’arbre ou des développantes. On peut cependant apercevoir certaines 
tendances d’évolution sans pour autant que celles-ci soient fortement marquées.  
 
 

 
Figure 1 Variation de la température suite à une modification du coefficient d’échange convectif de - 80 % sur 

le cuivre rotorique 
  

 
Par exemple, en surestimant le cœfficient d’échange convectif de la partie haute du 

flasque (+ 80%), on aurait pu penser que cela accentuerait le refroidissement du moteur. L’air 
se refroidit en effet à proximité de cette partie (environ – 1,7°C) mais le flasque se réchauffe 
de manière significative (environ + 3,5°C). Or, nous avons vu précédemment que cette partie 
du flasque apporte de la chaleur au stator (Chapitre 4 paragraphe 5.2.3 Figure 37), ce qui est 
toujours le cas ici. Ainsi, les températures au stator ont tendances à augmenter (d’environ 
+ 0,1°C et pour les tôles et le cuivre). 
 Nous avons également vu précédemment que peu de chaleur est échangé au niveau des 
pièces de maintien et, en particulier, que de la chaleur est apportée au stator par cette zone 
côté brasseur. Ainsi, en surestimant l’échange de manière importante (+ 190 %) à cet endroit, 
plus de chaleur est apportée au stator. Les températures sont alors globalement augmentées : 
environ + 0,5°C au stator et + 0,2°C au rotor. 
 
 Bien que les niveaux de températures puissent être modifiés, les tendances 
expérimentales se retrouvent en majorité. On peut citer par exemple que la partie du moteur 
côté ventilateur est toujours plus fraîche que celle côté brasseur (en particulier au niveau des 
développantes et du cuivre rotorique), et que le rotor est toujours plus chaud que le stator. 
 
 
 

Côté brasseurCôté brasseurCôté brasseurCôté brasseur    Côté Côté Côté Côté ventilatventilatventilatventilateureureureur    
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- 1° 
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- 1° - 0,7° 

- 1,3° 

- 0,9° 

- 1,6° 

Sous-
estimation du 

coefficient 
d’échange 

(-80%) 



Chapitre 5 – Influence des incertitudes  211 

 

2.2.2. Modifications de l’ensemble des coefficients 

 
 Il est également intéressant de regarder l’influence d’une erreur commise sur les 
valeurs de l’ensemble des coefficients d’échange convectif de la cavité côté brasseur. Ainsi, 
on peut diminuer ou augmenter tous les coefficients selon les informations du Tableau 1. 
 
 Comme précédemment, la variation des cœfficients n’a que peu d’impact sur le bilan 
global de l’évacuation de la chaleur : la majorité de l’évacuation est assurée par la convection 
externe à environ 67,2 %. De même, les répartitions des flux de chaleur au stator et au rotor 
sont peu perturbées et restent du même ordre de grandeur que celles présentées avec les 
valeurs initiales (Chapitre 4 Figures 36 et 37).  
 
 Les variations locales de températures peuvent être importantes dans la cavité avec 
brasseur et atteindre 13°C. Mais l’impact sur le cœur de la machine (les tôles et les cuivres) 
reste relativement faible. Le Tableau 3 présente les variations de températures pour les tôles, 
les cuivres statoriques et rotoriques et l’arbre à proximité des roulements. 
 La sous-estimation des coefficients d’échange convectif entraîne une diminution des 
températures au stator de 1 à 2°C. La sous-estimation du coefficient d’échange convectif au 
niveau du cuivre rotorique implique comme précédemment une augmentation de sa 
température (+ 2,3°C). Cela a néanmoins peu d’impact sur le reste du rotor dont la 
température varie peu. Ceci est lié aux échanges plus importants au niveau de l’entrefer, des 
canaux rotoriques et de l’arbre. 
 La surestimation globale des coefficients n’a pas d’effet significatif sur le stator : les 
tôles et les développantes restent sensiblement à la même température, ne diminuant que de 
0,5°C environ. De la même manière, les températures varient peu au rotor (±0,5°C). 
  Que l’on augmente ou diminue l’ensemble des coefficients d’échange convectif, cela 
a peu d’impact sur les températures côté ventilateur. Dans les deux cas, l’ensemble des 
températures dans cette cavité varient de moins de un degré. 
 De même que pour les modifications isolées, les tendances expérimentales sont 
conservées. 
 
 

Variation de l’ensemble des coefficients 
d’échange convectif  

Diminution Augmentation 

Côté brasseur - 2,4°C + 0,6°C 
Développantes 

Côté ventilateur - 1,2°C + 0,4°C 

Côté brasseur + 2,3°C - 0,6°C 
Cuivre rotorique 

Côté ventilateur - 0,6°C + 0,2°C 

statoriques - 1,3°C + 0,5°C 
Tôles 

rotoriques - 0,2°C + 0,1°C 

Côté brasseur - 1,6°C + 2,1°C Arbre (à proximité 
des roulements) Côté ventilateur - 0,4°C + 0,1°C 

 
Tableau 3 Variation des températures lors de la diminution et l’augmentation de l’ensemble des cœfficients 

d’échange convectif dans la cavité avec brasseur 
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2.3.  Cas particulier du cuivre rotorique 
 
 Le cœfficient d’échange convectif du cuivre rotorique côté brasseur semble avoir une 
influence particulière sur l’estimation des températures du moteur. Nous avons vu 
précédemment qu’une forte sous-estimation du cœfficient d’échange convectif sur cette paroi 
(- 80 %) implique une diminution globale de la température du moteur. On peut alors se 
demander quel serait l’impact si l’échange avec cette partie de la cage d’écureuil était 
négligeable. 
 Nous supposons alors que le cœfficient d’échange convectif est nul. Cette manœuvre 
permet de supprimer tout échange entre l’air et cette partie du cuivre. Les échanges par 
conduction (vers les tôles rotoriques et le reste du cuivre rotorique), ainsi que les échanges par 
convection entre le cuivre rotorique et l’entrefer et la cavité côté ventilateur ne sont pas 
modifiés. 
 
 Les tendances observées précédemment (Figure 1) se retrouvent mais sont ici 
davantage marquées. La Figure 2 présente la variation locale des températures par rapport à 
celles obtenues dans le cas de référence.  

La température de l’air à proximité du cuivre rotorique côté brasseur diminue de 
manière importante (jusqu’à – 20°C localement). La température de l’air au sein du moteur 
diminue donc également, permettant ainsi une augmentation de l’évacuation de la chaleur. 

La température des développantes diminue de 4,5 et 2,6°C respectivement côté 
brasseur et côté ventilateur. De même, la température du cuivre rotorique diminue de plus de 
2°C côté ventilateur. Quant à l’augmentation de température du cuivre rotorique côté 
brasseur, celle-ci n’est que de + 1,2°C. 

 
 

 
Figure 2 Variation de la température suite à l’isolation du cuivre rotorique de l’air interne 

 
 

La répartition des flux de chaleur pour l’évacuation globale de la chaleur est la même à 
6 W près (sur 10 kW de pertes). De même, celle au stator est inchangée. On peut tout de 
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même constater que l’apport de chaleur est moindre, en particulier au niveau du flasque côté 
brasseur (- 30 W). 

En ce qui concerne la répartition des flux au rotor, celle-ci reste sensiblement 
identique mais les ordres de grandeurs varient légèrement. La seule source de chaleur reste les 
pertes d’origine électromagnétique (3,7 kW). L’évacuation par les cuivres rotoriques côté 
brasseur est supprimée (- 240 W) mais est majoritairement compensée par une augmentation 
de l’évacuation dans l’entrefer (+ 61 W), les canaux rotoriques (+ 95 W) et la pièce de 
maintien côté brasseur (+ 67 W). 
 

2.4.  Bilan 
 
 Lorsqu’un seul ou l’ensemble des coefficients d’échange sont sous-estimés ou 
surestimés dans la cavité avec brasseur, cela n’a que peu d’impact sur les bilans et les 
répartitions des flux de chaleur. Des variations locales de température peuvent être 
importantes mais l’impact sur le reste de la machine reste faible. En effet, dans la majorité des 
cas testés, la variation de température reste inférieure à 1°C. Un seul cas s’est distingué : le 
cas du cuivre rotorique s’est révélé plus influent sur la cartographie des températures que les 
autres modifications. Néanmoins, cela n’a pas eu d’influence sur les tendances expérimentales 
observées précédemment. Celles-ci sont en effet conservées pour l’ensemble des 
modifications testées. 
 On peut alors conclure que le fait de maintenir constant avec la vitesse de rotation les 
coefficients d’échange convectif dans la cavité avec brasseur perturbe peu les tendances 
observées précédemment (Chapitre 4 paragraphe 5). Cette contrainte, imposée lors de l’étude 
aérothermique, est alors acceptable dans un premier temps.  
 
 

3. Influence des incertitudes liées au débit interne 
 
 L’air circulant au sein de la machine est un élément important pour les échanges de 
chaleur dans cette machine. Les paragraphes suivants s’intéressent alors à l’influence d’une 
erreur commise sur les cartographies des températures et sur les flux de chaleur. On peut 
distinguer deux types d’erreurs liées au débit interne : on peut mal estimer le niveau du débit 
circulant ou la structure de l’écoulement.  

Ainsi, nous allons évaluer l’impact que peut avoir une surestimation et une sous-
estimation du débit. Puis, nous nous concentrerons sur une éventuelle erreur dans la structure 
d’écoulement au niveau du brasseur.  
 

3.1.  Surestimation du débit interne 

3.1.1. Augmentation seule du débit interne 

 
 On suppose que le débit interne est surestimé : on impose alors celui-ci au double de 
sa valeur. Autrement dit, pour la vitesse de 2200 tr/min, celui-ci est dans la configuration 
actuelle de 0,018 kg/s, on suppose alors que le débit dans l’entrefer vaut maintenant 
0,036 kg/s. Les masses d’air entraînées en rotation dans les cavités se trouvent également 
augmentées. Ces masses d’air sont en effet prises en compte par l’intermédiaire de débits 
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exprimés comme des pourcentages du débit de la circulation principale (Chapitre 3, 
paragraphe 3.2.4.). 
 
 Cette modification a un impact relativement important sur les niveaux de 
températures. La Figure 3 présente les écarts de températures avec le débit de référence en 
régime permanent. Cette surestimation du débit influence particulièrement la partie tournante. 
On y observe des diminutions de températures de plus de 6°C. Cette baisse de température au 
rotor est accompagnée d’une augmentation de celle au stator. En particulier, les développantes 
côté ventilateur voient leurs températures augmenter de 2,4°C. 

 
Les répartitions de flux de chaleur restent identiques au cas de référence. Seules les 

valeurs varient quelque peu. Ces variations restent toutefois négligeables par rapport aux 
pertes évacuées. Les modifications les plus importantes ont lieu au rotor. Le seul apport de 
chaleur au rotor reste les pertes d’origine électromagnétique (de l’ordre de 3,7 kW). 
L’évacuation est augmentée dans les canaux (+ 184 W) et au contraire, elle diminue dans 
l’entrefer (- 103 W) et par l’arbre (- 83 W). 
 
 

 
Figure 3 Variation de la température suite au doublement du débit interne 

 

3.1.2. Modification des cœfficients d’échange convectif en conséquence 

 
 Une modification du débit interne aura évidemment un impact sur les cœfficients 
d’échange convectif des parois internes au moteur. Un doublement du débit interne équivaut à 
multiplier la vitesse de rotation par 1,78 (Chapitre 3 paragraphe 3.3.1. équation 43). 
 On fait alors varier les cœfficients d’échange convectif à l’aide des corrélations 
établies précédemment (Chapitre 3 paragraphe 3.3.1. équations 48 à 54) en considérant que la 
vitesse de rotation est multipliée par 1,78. On modifie alors les cœfficients d’échange 
convectif dans l’entrefer, les canaux rotoriques et dans l’ensemble de la cavité côté 
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ventilateur. Aucune corrélation n’étant disponible pour la cavité avec brasseur, on suppose 
que les cœfficients d’échange sont inchangés. 
 
 Les tendances suivies par les températures en régime permanent sont les mêmes que 
précédemment mais les écarts sont plus marqués. Ainsi, comme on peut le constater dans le 
Tableau 4, la température du rotor diminue encore plus : celle des tôles diminue de 14°C. Par 
conséquent, la température diminue davantage au niveau de l’arbre, à proximité des 
roulements. Quant au stator, les températures augmentent d’autant plus, en particulier pour les 
développantes côté ventilateur. 
 
 

 Ecart de température avec le cas initial 

Côté brasseur + 0,5°C 
Développantes 

Côté ventilateur + 3,7°C 

Côté brasseur - 12,7°C 
Cuivre rotorique 

Côté ventilateur - 9,1°C 

statoriques + 1,7°C 
Tôles 

rotoriques - 14°C 

Côté brasseur - 5,2°C Arbre (à proximité 
des roulements) Côté ventilateur - 1,2°C 

 
Tableau 4 Variation de la température suite au doublement du débit interne et à la modification des cœfficients 

d’échange convectif 
 
 

De même que précédemment, les répartitions de flux de chaleur restent sensiblement 
identiques au cas de référence et les variations observées restent négligeables par rapport aux 
pertes évacuées. On peut cependant remarquer sur le bilan global des flux de chaleur que 
celle-ci est évacuée légèrement moins par l’arbre (- 75 W) et plus par convection et par les 
canaux statoriques. En ce qui concerne la répartition des flux au rotor, l’évacuation dans les 
canaux rotoriques est fortement augmentée (+ 220 W) et au contraire, elle diminue de manière 
importante dans l’entrefer (- 217 W). 
 

3.2.  Sous-estimation du débit interne 
 
 On suppose dans ce paragraphe que le débit interne est très fortement sous-estimé. On 
suppose qu’il est divisé par 100 par rapport au cas initial. La structure d’écoulement est 
inchangée et nous ne modifierons pas les cœfficients d’échange convectif. 
 
 Cette modification du niveau du débit a un impact important sur les températures en 
régime permanent. La Figure 4 présente les écarts de température obtenus avec le cas de 
référence. Le stator est moins chaud que dans le cas de référence : la température des 
développantes diminuent d’environ 10 et 12°C côté brasseur et ventilateur respectivement. Au 
contraire, la température augment pour la partie tournante (environ + 30°C).  La tendance est 
inversée par rapport au cas précédent où le débit interne est augmenté. 
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 Le bilan global de flux de chaleur reste sensiblement identique : la majorité de la 
chaleur est évacuée par convection sur les parois externes. Cette contribution est estimée à 
66,1 % soit 120 W de moins que dans le cas de référence. Cette différence peut être attribuée 
à l’arbre qui évacue plus dans le cas testé ici. 
 
 

 
Figure 4 Variation de la température suite à une forte diminution du débit interne 

 
 
 La répartition des flux de chaleur au stator, présentée en Figure 5, est relativement 
perturbée par rapport au cas de référence (Chapitre 4 Figure 37). On rappelle que les flux sont 
exprimés en pourcentage : en rouge pour l’apport de chaleur, en bleu pour la chaleur évacuée. 
100 % correspond à l’ensemble des flux absorbés ou évacués. 
 

 
 

Figure 5 Evolution de la répartition des flux au stator : diminution importante du débit interne 
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 De manière générale, il y a moins d’apport de chaleur au stator et le refroidissement 
est meilleur. Par exemple, au niveau des développantes, l’évacuation augmente de 101 W et 
170 W et l’apport diminue de 10 W et 44 W respectivement côté brasseur et côté ventilateur. 
La seule exception concerne l’entrefer, en effet l’apport de chaleur augmente de 450 W par 
rapport au cas de référence.  
 Il est également à noter que le flasque côté brasseur qui apportait initialement de la 
chaleur au stator permet maintenant d’en évacuer une partie, sa température ayant chutée de 
plus de 25°C. De la même manière, nous pouvons constater une nouvelle mais très faible 
évacuation dans l’entrefer. 
 
 

La répartition des flux au rotor, présentée en Figure 6, est également perturbée par la 
forte diminution du débit interne par rapport au cas de référence (Chapitre 4, Figure 37). En 
effet, de la chaleur est apportée au rotor par la pièce de maintien côté brasseur. De plus, la 
chaleur est moins évacuée par les cercles de court-circuit du cuivre rotorique (- 233 W) et par 
les canaux. Ces derniers évacuent 931 W de moins par rapport au cas de référence.  
 La principale évacuation de la chaleur au rotor est maintenant attribuée à l’entrefer et à 
l’arbre : respectivement à 45,2 et 42,2 %, ce qui correspond à + 601 W et + 630 W par rapport 
au cas de référence. 
 

 
 

Figure 6 Evolution de la répartition des flux au rotor : diminution importante du débit interne 
 
 

3.3.  Influence de l’incertitude liée à la structure d’écoulement 
 

On peut maintenant imaginer que la structure d’écoulement a été mal évaluée. Par 
exemple, on peut se concentrer sur la zone du brasseur et imaginer que l’air circulant derrière 
celui-ci est plus important, au détriment de l’air propulsé par celui-ci (Chapitre 3, Figure 25). 
On pourrait rencontrer ce type de conséquence lors d’un changement de brasseur ou suite à un 
passage à un brasseur axial2. On peut imaginer cette incertitude en trois étapes :  
 

                                                 
2 Le brasseur actuel du type centrifuge propulse l’air chaud provenant des canaux rotoriques directement sur les 
développantes. L’utilisation d’un brasseur du type axial permettrait de propulser l’air chaud sur le flasque. 
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� étape 1 :  
Il faut tout d’abord modifier la structure d’écoulement. On suppose alors que la structure 
d’écoulement est la même au détail près que l’air propulsé vers les développantes est 
maintenant propulsé vers la partie basse du flasque. Cela peut se traduire tout simplement par 
l’inversion des débits qv2 et qv5 dans la cartographie établie précédemment (Chapitre 3, 
Figure 25). 
 

� étape 2 :  
Cette inversion des débits va modifier les cœfficients d’échange convectif des parois 
concernées : la partie basse du flasque et les développantes. En ce qui concerne la partie basse 
du flasque, le cœfficient d’échange va augmenter de manière importante. Cela peut 
s’assimiler à un jet impactant sur une paroi. Deux nouvelles valeurs sont alors testées 150 et 
200 W.m-2.K-1. Quant aux développantes, la paroi concernée se restreint à une faible partie de 
la paroi inférieure. Or, le coefficient d’échange convectif imposé sur les développantes 
correspond à un cœfficient moyen sur toute la développante. De plus, nous avons constaté 
qu’une modification de ce coefficient n’a que peu d’impact sur la température de la machine 
(paragraphe 2.2). Nous gardons alors constant le cœfficient d’échange convectif sur les 
développantes, seul le coefficient de la partie basse du flasque est modifié. 
 

� étape 3 :  
Enfin, on peut imaginer que cette modification dans la structure d’écoulement s’accompagne 
d’une augmentation du débit. Si on se place dans le cas d’un changement du brasseur actuel 
en un brasseur axial. On peut prendre en compte ses caractéristiques à savoir que les brasseurs 
du type axial sont caractérisés par un faible taux de compression en comparaison aux 
brasseurs centrifuges. Mais ils sont également connus pour véhiculer des débits élevés. En 
effet, à encombrement diamétral égal, le débit d’un brasseur axial peut atteindre jusqu’à six 
fois celui d’un brasseur centrifuge [TI-BM4500] . On peut alors supposer qu’en plus de 
l’inversion des débits et de la modification du coefficient d’échange convectif de la partie 
basse du flasque, le débit interne est doublé. 
 
 Par conséquent, un total de quatre simulations a été réalisé. L’étape 1 concerne la 
simple inversion des débits (qv2 et qv5). L’étape 2 reprend cette inversion et y ajoute une 
modification du coefficient d’échange convectif de la partie basse du flasque. Deux valeurs 
sont testées (150 et 200 W.m-2.K-1). Enfin, l’étape 3 reprend les modifications précédentes 
(h = 150 W.m-2.K-1) et considère que le débit interne est doublé. 
 
 
 Le Tableau 5 présente les écarts de températures en régime permanent entre le cas de 
référence et les différentes étapes définies précédemment. L’inversion des débits (étape 1) 
provoque une augmentation importante de la température de l’ensemble du moteur. L’air 
chaud propulsé vers le flasque le réchauffe de manière importante (environ + 12°C) sans pour 
autant que cet air se refroidisse suffisamment. On constate alors également une augmentation 
importante de la température de l’air dans le moteur : environ + 7°C pour la cavité côté 
brasseur et environ + 5°C pour la cavité côté ventilateur. Cette augmentation est alors plus 
importante côté brasseur que côté ventilateur.  
 
 L’augmentation du coefficient d’échange convectif (étape 2) aggrave la situation. En 
effet, cette augmentation permet à l’air d’apporter plus de chaleur au flasque. La température 
de celui-ci est alors supérieure au cas de référence de 26 et 28°C respectivement pour un 
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coefficient de 150 et 200 W.m-2.K-1. Le moteur s’échauffe alors davantage globalement. 
L’augmentation peut dépasser les 15°C à proximité des roulements. 
 
 Le doublement du débit circulant dans le moteur (étape 3) n’est pas suffisant pour 
inverser la tendance. Nous avons vu en effet que le doublement du débit induit une diminution 
de la température au rotor mais aussi une hausse de celle au stator (paragraphe 3.1.1). Cette 
tendance se retrouve dans les résultats présentés dans le Tableau 5. En effet, l’augmentation 
de température au rotor diminue fortement par rapport à celle de l’étape 2. Au contraire, les 
écarts de températures au stator se creusent, en particulier pour les développantes côté 
ventilateur. 
 
 

Ecart de température avec le cas initial 
Etape 2   

Etape 1  
150 W/m²K 200 W/m²K 

Etape 3  

Côté brasseur + 6,3°C + 6,9°C + 7,1°C + 7°C 
Développantes 

Côté ventilateur + 4,3°C + 4,9°C + 5°C + 7,6°C 

Côté brasseur + 6°C + 7,4°C + 7,8°C + 1,1°C 
Cuivre rotorique 

Côté ventilateur + 4,8°C + 5,7°C + 5,9°C + 4°C 

statoriques + 4,1°C + 4,6°C + 4,7°C + 5°C 
Tôles 

rotoriques + 5,4°C + 6,5°C + 6,8°C + 0,8°C 

Côté brasseur + 7,8°C + 15,5°C + 17,1°C + 11,2°C Arbre  
(à proximité des 

roulements) Côté ventilateur + 3,2°C + 3,8°C + 4°C + 3°C 

 
Tableau 5 Variation de la température suite au changement dans la structure d’écoulement 

 
 
 Le bilan global des flux de chaleur est conservé : la majorité de la chaleur (environ 
67,2 %) est évacuée par convection sur les parois externes du moteur, la plus grande part étant 
attribuée à la convection sur le flasque côté ventilateur. 
 La répartition des flux au stator reste sensiblement la même, mais les ordres de 
grandeurs varient quelque peu. Ces variations restent néanmoins négligeables par rapport aux 
pertes d’origine électromagnétique (5,5 kW). On constate tout d’abord que plus de chaleur est 
apportée au stator, en particulier au niveau de l’entrefer (jusqu’à + 41 W pour l’étape 2) et de 
la cavité côté brasseur (jusqu’à +54 W pour l’étape 2 au niveau du flasque côté brasseur). De 
plus, l’évacuation au niveau des développantes côté brasseur diminue (jusqu’à - 64 W pour 
l’étape 1). 
 En ce qui concerne la répartition au rotor, celle-ci reste également sensiblement la 
même que pour le cas de référence. Les variations des ordres de grandeurs restent 
relativement faibles pour les étapes 1 et 2 : elles restent en effet inférieures à ± 53 W (pour 
3,7 kW de pertes d’origine électromagnétique). Elles sont plus importantes pour l’étape 3. 
L’évacuation est diminuée dans l’entrefer (- 116 W) et par l’arbre (- 107 W) mais elle 
augmente par les canaux rotoriques (+ 232 W). 
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3.4.  Bilan 
 
 Cette partie se concentre sur l’impact que peut avoir des incertitudes liées au débit 
interne, aussi bien sur le niveau du débit que sur la structure d’écoulement. Dans les différents 
cas testés, les tendances observées expérimentalement et les bilans de flux de chaleur sont 
conservés.  

Le débit interne a successivement subi une augmentation du double de sa valeur, puis 
une forte diminution. L’augmentation du débit principal circulant au sein de la machine a 
provoqué une augmentation de la température du stator alors que celle du rotor et de l’arbre a 
diminué de manière importante. La tendance s’est inversée lorsque le débit a fortement chuté. 
La diminution de température au stator peut y atteindre plus de 10°C et le rotor voit sa 
température augmenter de 30°C. Les tôles et le cuivre rotorique atteignent alors 300°C. 
 Nous avons également testé en trois étapes une modification de la structure 
d’écoulement à proximité du brasseur. Celle-ci a également provoqué des augmentations de 
température de plus de 15°C, notamment à proximité des roulements. 

 

4. Influence des incertitudes liées aux conditions extérieures 
 
 Il est également intéressant d’évaluer l’influence sur les résultats du modèle 
aérothermique des incertitudes liées aux conditions extérieures. Trois types d’incertitudes 
différentes sont testés par la suite grâce au modèle aérothermique : l’extérieur du moteur peut 
être soumis à un courant d’air plus important, le ventilateur peut générer un débit plus grand 
ou encore l’arbre peut être mieux refroidi. 
 

4.1.  Extérieur soumis à un courant d’air 
 
 L’extérieur du moteur n’est a priori pas particulièrement refroidi. Nous avons alors 
considéré jusqu’à maintenant un échange de chaleur par convection naturelle sur les parois 
externes du moteur, c’est-à-dire sur le paquet de tôles statoriques et le flasque du côté du 
brasseur (Chapitre 3 paragraphe 3.3.2.). Il est à noter que le flasque du côté du ventilateur est 
soumis à de la convection forcée de part la présence de ce ventilateur extérieur. 
 Le cœfficient d’échange convectif, appliqué comme condition limite sur ces parois, a 
alors une valeur faible d’environ 5 W.m-2.K-1. On suppose que le moteur est soumis 
uniformément à un léger courant d’air permettant ainsi d’augmenter la valeur du cœfficient 
d’échange convectif sur ces mêmes parois. Deux valeurs sont testées ci-dessous : 10 et 
15 W.m-2.K-1. 
 
 Cette modification a un impact significatif sur les températures en régime permanent. 
La Figure 7 présente les écarts de températures obtenus par rapport au cas de référence pour 
les deux valeurs testées. Les températures du stator et du rotor diminuent de 15 à 30°C.  
 

La diminution de température est plus importante côté brasseur que côté ventilateur. 
Ceci est lié au fait que le coefficient d’échange convectif externe au flasque côté ventilateur 
n’a pas été modifié. Malgré cette différence, la cavité côté brasseur reste plus chaude que celle 
côté ventilateur. Néanmoins, l’écart de température diminue au fur et à mesure que le 
coefficient d’échange convectif externe augmente. A titre d’exemple, le Tableau 6 présente 
les écarts de température entre les deux cavités pour le cuivre rotorique et les points les plus 
chauds des développantes. 
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Figure 7 Variation de la température suite à la modification du coefficient d’échange convectif externe 
 
 

Côté brasseurCôté brasseurCôté brasseurCôté brasseur    Côté Côté Côté Côté ventilatventilatventilatventilateureureureur    

- 15,9° 

- 16,3° 

- 15,4° 

- 15,2° 

- 14,4° 

- 15,6° 

- 18,2° 

- 28,6° - 20,9° 

- 15,1° - 9,4° 

- 14,9° 

- 15,6° 

hexterne = 10 W/m²K 

- 16,5° 

Côté brasseurCôté brasseurCôté brasseurCôté brasseur    Côté Côté Côté Côté ventilatventilatventilatventilateureureureur    

- 28,4° 

- 29,2° 

- 27,6° 

- 27,2° 

- 25,8° 

- 27,9° 

- 32,6° 

- 10,8° - 37,2° 

- 27° - 17,6° 

- 26,7° 

- 19,3° 

hexterne = 15 W/m²K 

- 29,2° 
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Coefficient d’échange convectif externe (W/m²K) 5 10 15 

Développantes rventilateucôtébrasseurcôté TTT __ −=∆  11,3°C 8,3°C 6°C 

Cuivre rotorique rventilateucôtébrasseurcôté TTT __ −=∆  18,9°C 17,4°C 16,3°C 

Roulements rventilateucôtébrasseurcôté TTT __ −=∆  - 0,8°C - 7,4°C - 12,4°C 

Tôles statorrotor TTT −=∆  61°C 62,1°C 63°C 

 
Tableau 6 Variation des températures lors de la modification du cœfficient d’échange convectif externe 

 
 

On peut également remarquer dans le Tableau 6 que les roulements initialement à la 
même température (moins d’un degré d’écart) se différencient quand le coefficient augmente. 
Mais en ce point particulier de la machine, le côté ventilateur est plus chaud que le côté 
brasseur. L’arbre côté brasseur bénéficie en effet de l’augmentation de la convection externe. 

Enfin, on peut noter que le rotor reste plus chaud que le stator et que cet écart 
augmente légèrement avec le cœfficient d’échange convectif externe (Tableau 6). Le stator 
bénéficie en effet davantage de l’augmentation des échanges extérieurs. 
 

L’augmentation de la convection sur les parois externes entraîne une augmentation de 
la contribution de celle-ci dans l’évacuation globale de la chaleur. Initialement de 67,2 %, la 
part de la convection externe augmente jusqu’à 78,5 %, soit une augmentation de l’échange 
de 1170 W. Les autres contributions, par les canaux statoriques et par l’arbre, diminuent de 
manière similaire l’une et l’autre. 
 
 Le fait que la cavité côté brasseur soit favorisée par la modification de la convection 
externe se retrouve sur la répartition des flux de chaleur au stator. A titre d’exemple, on peut 
constater que, pour les développantes côté brasseur, l’apport de chaleur diminue, jusqu’à 
disparaître, et l’évacuation augmente. Au contraire, côté ventilateur, les développantes 
subissent une augmentation de l’apport de chaleur et une diminution de l’évacuation. De 
même, l’apport de chaleur par le flasque côté brasseur disparaît et le flasque devient une voie 
d’évacuation alors que l’évacuation côté ventilateur diminue. 
 Ces variations de flux de chaleur restent néanmoins négligeables (moins de 40 W) par 
rapport aux pertes d’origine électromagnétique au stator (5,5 kW). 
 
 Il en est de même pour la répartition des flux de chaleur au rotor : l’évacuation 
diminue côté ventilateur mais augmente côté brasseur. Ces variations restent également 
faibles par rapport aux pertes rotoriques. Quant aux trois principales voies d’évacuation, 
l’arbre et les canaux rotoriques perdent en efficacité alors que l’évacuation augmente par 
l’entrefer. 
 

4.2.  Augmentation du débit d’air traversant les canaux statoriques 
 
 Le ventilateur extérieur au moteur génère le débit d’air circulant dans les canaux 
statoriques. On peut évaluer l’impact d’une augmentation de ce débit généré. Ainsi, on 
suppose que le débit est multiplié par 1,5. Cette modification du niveau de débit va 
s’accompagner de la variation de certains coefficients d’échange convectif : celui du flasque 
côté ventilateur (paroi externe au moteur) et celui dans les canaux statoriques. 
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 La démarche s’effectue en trois étapes. Le débit est tout d’abord augmenté de moitié. 
Puis, le coefficient d’échange convectif de la paroi externe du flasque côté ventilateur est 
également modifié. La nouvelle valeur, basée sur la corrélation présentée dans le Chapitre 3 
(paragraphe 3.3.2. équation 47), vaut alors 31,6 W.m-2.K-1, la valeur initiale étant de 25,8 
W.m-2.K-1. Enfin, le coefficient d’échange convectif dans les canaux statoriques est également 
modifié. Initialement de 65,4 W.m-2.K-1, celui-ci augmente jusqu’à 90,4 W.m-2.K-1 (valeur 
basée sur l’équation 52 présentée dans le Chapitre 3 paragraphe 3.3.3.). 
 
 Les températures en régime permanent diminuent de manière importante. Le Tableau 
7 présente les écarts de températures pour les trois étapes avec le cas de référence en des 
endroits importants de la machine. On peut remarquer que la diminution de température est 
plus importante au stator qu’au rotor. Ceci peut aisément se comprendre par le fait que le 
stator est directement touché par les modifications apportées. Néanmoins, le rotor voit 
également sa température diminuer. Il en est de même pour l’arbre à proximité des 
roulements. On peut atteindre une diminution de plus de 25°C côté ventilateur.  
 De plus, nous pouvons noter que l’augmentation du coefficient d’échange convectif du 
flasque côté ventilateur (étape 2 et 3) accentue la diminution de la température dans la cavité 
côté ventilateur, en particulier au niveau des roulements.  
 Enfin, on peut remarquer que la diminution de température des développantes est 
significative lors de l’étape 3. Leurs températures passent alors en dessous des 200°C : 199,8 
et 188,3°C respectivement côté brasseur et côté ventilateur. 
 
 

 Etape 1 Etape 2 Etape 3 

 
Débit externe 

modifié (canaux 
statoriques) 

Débit externe et 
coefficient 

d’échange du 
flasque modifiés 

Débit externe et 
coefficients 

d’échange du 
flasque et des 

canaux modifiés 

Côté brasseur - 7,4°C - 11,9°C - 37,4°C 
Développantes 

Côté ventilateur - 7°C - 12,9°C - 37,6°C 

Côté brasseur - 6,2°C - 11,9°C - 33,4°C 
Cuivre rotorique 

Côté ventilateur - 6,1°C - 12,9°C - 34,1°C 

statoriques -8,1°C - 12°C - 40°C 
Tôles 

rotoriques - 6,2°C - 12,3°C - 33,9°C 

Côté brasseur - 3,8°C - 7,3°C - 20,5°C Arbre 
(à proximité des 

roulements) Côté ventilateur - 4,1°C - 12,2°C - 26,4°C 

 
Tableau 7 Variation des températures lors de la modification du débit externe et de certains cœfficients 

d’échange convectif 
 
 
 Les modifications dans le bilan global de flux de chaleur sont faibles : aucune 
variation constatée ne dépasse 325 W sur les 10 kW de pertes évacuées. La majorité de la 
chaleur est toujours évacuée par convection sur les parois externes, ce qui est probablement 
lié à la surestimation importante de la température des flasques. On peut néanmoins noter que 
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le modèle aérothermique réagit correctement aux modifications apportées lors des différentes 
étapes.  

Le Tableau 8 présente les parts de l’évacuation globale de la chaleur attribuées aux 
trois voies suivantes : les canaux statoriques, la convection sur les parois externes et l’arbre. 
Ainsi, lors de l’étape 1, lorsque seul le débit circulant dans les canaux statoriques augmente de 
moitié, cela ne perturbe que très peu la part attribuée aux canaux. Mais, la température des 
flasques diminuant, la part attribuée à la convection diminue favorisant ainsi l’évacuation par 
l’arbre. L’augmentation du coefficient d’échange convectif de la paroi externe du flasque côté 
ventilateur (étape 2) entraîne une augmentation de l’évacuation par convection au détriment 
de celle par les canaux et par l’arbre. Enfin, lorsqu’en plus le coefficient d’échange convectif 
dans les canaux statoriques augmente (étape 3), la part de l’évacuation attribuée à ceux-ci 
augmente mais elle reste bien inférieure à celle attribuée à la convection. 
 
 Les répartitions des flux de chaleur au stator et au rotor sont peu perturbées par les 
modifications apportées. Les variations restent respectivement inférieures à 70 et 45 W. Il est 
à rappeler que les pertes d’origine électromagnétique sont de 5,5 kW au stator et de 3,7 kW au 
rotor. Les variations observées restent alors négligeables par rapport aux pertes évacuées. 
 
 

 Cas de référence Etape 1 Etape 2 Etape 3 

Canaux statoriques 17,6 % 17,6 % 16,3 % 20,7 % 

Convection 67,2 % 67 % 69,2 % 64,7 % 

Arbre 15,2 % 15,4 % 14,5 % 14,6 % 

 
Tableau 8 Répartition de l’évacuation des flux de chaleur lors de la modification du débit externe et de certains 

coefficients d’échange convectif 
 
 

On peut néanmoins remarquer que l’apport de chaleur au stator est plus important, en 
particulier lors de l’étape 3 où il augmente de 190 W. Cette augmentation provient de 
l’entrefer et de la cavité côté brasseur. 

Au niveau du rotor, les trois voies principales d’évacuation de la chaleur restent les 
mêmes mais leurs parts respectives varient légèrement. Par exemple, lors de l’étape 3, on 
constate une augmentation de l’évacuation dans les canaux rotoriques (+ 55 W) et dans 
l’entrefer (+ 102 W) et une diminution de l’évacuation par l’arbre (- 198 W). 
 

4.3.  Amélioration du refroidissement de l’arbre 
 
 On peut supposer que l’arbre bénéficie d’un refroidissement plus avantageux que dans 
le cas actuel. Ce refroidissement accru a pour conséquence de faire varier la résistance 
thermique aux conditions limites entre l’arbre et l’extérieur.  
 Dans le modèle aérothermique, cette résistance ne comprend que de la conduction 
dans l’arbre et ne prend donc pas directement en compte des variations possibles de la 
convection sur l’arbre. Les conditions de refroidissement de l’arbre sont prises en compte par 
l’intermédiaire d’une longueur au bout de laquelle l’arbre est à la température ambiante. Cette 
longueur n’est donc pas une représentation physique de la géométrie du moteur mais elle 
permet de prendre en compte les conditions dans lesquelles évolue l’arbre. 
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 Ainsi, si l’arbre est davantage refroidi, cette longueur est modifiée en conséquence.  
Nous allons donc appliquer successivement des diminutions de la longueur de 10 et 20 % côté 
brasseur, puis côté ventilateur et enfin les deux côtés conjointement, soit un total de six 
simulations. 
 
 Les écarts de températures résultants avec le cas de référence sont présentés dans le 
Tableau 9 et la Figure 8. Comme on peut le constater, un refroidissement plus important de 
l’arbre fait diminuer les températures dans l’ensemble du moteur. Les effets sont plus 
marqués au rotor qu’au stator. Le rotor bénéficie en effet directement du refroidissement de 
l’arbre. Par conséquent, les diminutions de températures restent relativement faibles au stator 
en comparaison à celles au rotor. 
 Lorsque la longueur de la condition limite de l’arbre côté brasseur est diminuée, cela 
entraîne naturellement une diminution de température plus marquée côté brasseur que côté 
ventilateur. De même, la température de l’arbre à proximité des roulements côté brasseur 
diminue fortement en comparaison à celle côté ventilateur. 
 Les tendances sont inversées entre les deux côtés lorsque la condition limite est 
modifiée côté ventilateur. En effet, la cavité côté ventilateur est alors avantagée et on peut 
remarquer des diminutions de température plus importantes pour l’arbre de ce côté. De même 
que précédemment, l’impact sur les températures au stator reste relativement faible. 
 
 

Modification de la 
longueur côté brasseur 

Modification de la 
longueur côté ventilateur 

Modification 
des longueurs 
des deux côtés  

- 10 % - 20 % - 10 % - 20 % - 10 % 

Côté brasseur - 1,3°C - 2,8°C - 1°C - 2,1°C - 2,3°C 
Développantes 

Côté ventilateur - 1°C - 2,2°C - 1°C - 2,1°C - 2°C 

Côté brasseur - 2,1°C - 4,5°C - 1,5°C - 3,3°C - 3,6°C 
Cuivre rotorique 

Côté ventilateur - 1,4°C - 3°C - 1,8°C - 3,8°C - 3,2°C 

statoriques - 0,9°C - 2°C - 0,8°C - 1,6°C - 1,8°C 
Tôles 

rotoriques - 1,8°C - 3,7°C - 1,7°C - 3,6°C - 3,4°C 

Côté brasseur - 8,2°C - 17,4°C - 0,9°C - 2°C - 9°C Arbre 
(à proximité des 

roulements) Côté ventilateur - 1°C - 2,1°C - 5,4°C - 11,7°C - 6,3°C 

 
Tableau 9 Variation des températures lors de la modification des conditions limites de l’arbre 

 
 
 Lorsque les deux conditions limites sont modifiées conjointement, les températures 
diminuent d’autant plus et on constate des baisses de températures non négligeables au niveau 
de l’arbre proche des roulements (Tableau 9 et Figure 8). 
 
 On peut également remarquer au travers des résultats de ces six simulations que les 
diminutions de températures sont plus importantes côté brasseur que côté ventilateur. Cela 
provient du fait que la longueur de la condition limite de l’arbre côté brasseur est plus petite 
que celle côté ventilateur. Il existe un rapport 1,5 entre les deux longueurs. 
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Figure 8 Variation des températures lors de la modification des conditions limites de l’arbre (diminution des 

deux longueurs de - 20 %) 
 
 
 Lorsqu’une seule ou les deux conditions limites de l’arbre sont modifiées, le 
refroidissement par l’arbre est favorisé ce qui entraîne une augmentation de l’échange. Par 
conséquent, la part de l’évacuation globale de la chaleur attribuée à l’arbre augmente 
légèrement mais les ordres de grandeur restent sensiblement les mêmes. Si une seule 
condition limite est modifiée, l’arbre évacue au maximum 115 W en plus par rapport au cas 
de référence et lorsque les deux conditions limites sont modifiées, il évacue jusqu’à 215 W 
supplémentaires.  

 
Quelques soient les changements effectués au niveau de l’arbre, la répartition des flux 

de chaleur au stator reste sensiblement la même. Les tendances ne varient pas et les écarts 
observés restent faibles (inférieurs à 45 W) en comparaison aux pertes électromagnétiques 
présentes au stator (5,5 kW). On peut tout de même observer que moins de chaleur est 
apportée, en particulier au niveau de l’entrefer et de la cavité côté brasseur. 

 
Quant à la répartition des flux de chaleur au rotor, celle-ci est directement perturbée 

par la modification des conditions limites de l’arbre. En effet, ce type de modification se 
répercute directement sur le potentiel que possède l’arbre à évacuer de la chaleur. Quand la 
longueur de la condition limite de l’arbre est diminuée, l’arbre évacue alors plus de chaleur. A 
titre d’exemple, le Tableau 10 présente les variations observées dans trois cas. Il est à noter 
que les pertes rotoriques évacuées s’élèvent à 3,7 kW et que les variations observées sont par 
conséquent relativement faibles. 

 
 
 
 

Côté brasseurCôté brasseurCôté brasseurCôté brasseur    Côté ventiCôté ventiCôté ventiCôté ventilateurlateurlateurlateur    

- 7,7° 

- 3,5° 

- 4,3° 

- 7,3° 

- 6,8° 

- 6,9° 

- 4,8° 

- 8,1° - 6,7° 

- 7,6° - 13,6° 

- 5,9° 

- 4° 

- 19,1° 
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Modification côté 
brasseur (- 20 %) 

Modification côté 
ventilateur (- 20 %) 

Modification des 
deux côtés (- 20 %) 

Entrefer - 29 W - 40 W - 68 W 

Arbre + 95 W + 81 W + 173 W 

Canaux rotoriques -46 W - 21 W - 65 W 

 
Tableau 10 Variations de la répartition des flux de chaleur au rotor pour les trois principales voies 

d’évacuation 
 
 

4.4.  Bilan 
 
 Cette partie est consacrée à l’influence des incertitudes liées aux conditions limites du 
modèle aérothermique. Trois possibilités ont été envisagées : le moteur peut être placé dans 
un courant d’air provoquant de la convection forcée sur les parois externes, le ventilateur 
extérieur peut générer un débit plus important dans les canaux statoriques et enfin, l’arbre 
peut être davantage refroidi.  
 Chaque possibilité a montré un impact non négligeable sur les températures du 
moteur. En effet, chaque modification, bien que modérée, a provoqué une diminution globale 
des températures dans l’ensemble du moteur. Ces diminutions peuvent être importantes dans 
des endroits particulièrement délicats du moteur comme, par exemple, au niveau de l’arbre à 
proximité des roulements pour lesquels la température joue un rôle important.  
 
 

5. Conclusion 
 

Ce chapitre est consacré à une étude de l’influence de certaines incertitudes. 
Globalement toutes ces incertitudes se sont révélées peu pénalisantes sur les tendances 
observées dans le Chapitre précédent. Néanmoins, les bilans de flux de chaleur et les niveaux 
de températures ont été perturbés. 

Tout d’abord, l’impact d’une erreur commise sur les coefficients d’échange convectif 
dans la cavité avec brasseur a été évalué. Les erreurs éventuelles semblent n’avoir que peu 
d’influence sur les répartitions des températures ou des flux de chaleur. Néanmoins, un cas 
s’est révélé plus influent que les autres. En effet, le fait d’isoler, partiellement ou 
complètement, le cuivre rotorique dans la cavité avec brasseur entraîne une sous-estimation de 
la température du moteur.  

Puis, l’impact des incertitudes liées au débit interne a été évalué. Nous avons alors 
successivement augmenté puis diminué le niveau du débit circulant dans le moteur. Ces deux 
modifications semblent en fait n’avoir pour effet que de « déplacer » la chaleur. En effet, 
l’augmentation du débit implique une diminution de la température au rotor mais une 
augmentation de celle au stator, et inversement lorsque le débit est fortement diminué. Une 
modification dans la structure d’écoulement a également été testée à proximité du brasseur. 
Cela a provoqué une forte augmentation de la température du flasque et du roulement côté 
brasseur.  

Enfin, l’influence des incertitudes sur les conditions extérieures du moteur, autrement 
dit sur les conditions limites du modèle aérothermique, a été évaluée. Ainsi, nous avons 
successivement supposé que le moteur est soumis à de la convection forcée sur l’ensemble de 
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ses parois extérieures, puis, que le débit généré par le ventilateur extérieur et circulant dans les 
canaux statoriques est augmenté de moitié et enfin, que l’arbre est davantage refroidi. Toutes 
ces modifications se sont révélées très influentes sur la cartographie des pertes obtenues par le 
modèle et aussi dans certains cas sur la répartition de l’évacuation de la chaleur. En effet, des 
variations modérées des conditions limites ont provoqué de fortes chutes de températures. 
Malheureusement, de part l’encombrement très important à l’extérieur du moteur dans la 
chaîne de traction et de part la variation des conditions ambiantes, il est particulièrement 
difficile d’être sûr des conditions extérieures du moteur. 



 
 
 
 

CONCLUSION 
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Les travaux présentés dans ce mémoire ont pour objectif principal de mettre en avant 

une méthodologie de conception en accord avec la volonté actuelle d’optimisation  
économique et écologique. Un modèle multi-physique a alors été développé dans le but de 
représenter les phénomènes électromagnétiques, vibro-acoustiques et aérothermiques dans un 
moteur asynchrone autoventilé fermé dédiée à la traction ferroviaire. 

 
Après avoir rappelé les principes de base du fonctionnement d’une machine 

asynchrone, nous nous sommes intéressés aux pertes, en particulier aux pertes fer et nous 
avons passé en revue les différents moyens existants pour les représenter. Il est encore 
difficile aujourd’hui de les modéliser et les formulations classiques sont à adapter au cas 
d’étude pour obtenir de bons résultats.  

Puis, nous avons exposé les différents modes de transfert de chaleur dans les machines 
électriques. Les échanges par convection sont de loin les plus complexes à appréhender. Nous 
avons pu mettre en avant le manque important d’informations dans ce domaine (connaissance 
des échanges convectifs dans les espaces frontaux, variation de ces échanges en fonction de la 
vitesse de rotation, etc…). 

 
Ainsi, une étude numérique a été menée afin de combler ce manque d’informations. 

Cette étude s’est appuyée sur une démarche de décomposition des calculs. La machine entière 
a été modélisée dans un premier temps afin d’évaluer la structure d’écoulement au sein du 
moteur. Ces simulations numériques se sont basées sur la méthode complexe des maillages 
glissants. Puis, les espaces frontaux seuls ont été simulés, en deux ou trois dimensions. 
L’introduction de l’équation de l’énergie dans ces simulations nous a permis de déterminer les 
coefficients d’échange convectif des différentes parois de l’intérieur du moteur. Cette étude 
aérothermique nous a également permis de mettre en avant certaines possibilités 
d’amélioration du refroidissement. 

 
Toutes ces informations ont servi à alimenter le modèle multi-physique. Celui-ci est en 

fait composé de plusieurs modèles analytiques ou semi-analytiques représentant chacun des 
phénomènes spécifiques. Nous avons présenté dans un premier temps les modèles 
électromagnétique, mécanique vibratoire et acoustique. Ces trois modèles ont été développés 
lors d’une étude précédente et sont complétés dans notre étude par un modèle spécifique pour 
l’estimation des pertes. Le calcul des pertes fer est délicat. Les formulations classiques ont été 
adaptées par l’ajustement des coefficients de ces formulations.  

Puis, le modèle aérothermique a été présenté. Celui-ci, basé sur une méthode nodale, 
permet de prendre en compte la structure d’écoulement de l’air au sein du moteur. La machine 
est scindée dans cette étude en 126 volumes mais ce découpage est variable et peut être 
aisément ajusté. L’évolution transitoire de la température peut alors être déterminée en de 
nombreux points de la machine pour différents régimes de fonctionnement. Ce modèle 
aérothermique est couplé au modèle électromagnétique et au modèle de pertes. Ce couplage 
faible permet de mettre à jour les niveaux de pertes en fonction de la température au sein du 
moteur. Nous considérons que seule la résistivité des conducteurs varie. 

 
Puis, plusieurs essais expérimentaux ont été réalisés sur un moteur de traction 

ferroviaire autoventilé fermé de moyenne puissance. Ces essais ont été réalisés sous plusieurs 
modes de fonctionnement (en moteur avec ou sans charge mécanique, en génératrice). Les 
résultats de ces essais expérimentaux ont pu fournir de nombreuses tendances d’évolution du 
comportement thermique du moteur. On a ainsi pu mettre en évidence, par exemple, qu’un 
espace frontal est plus frais que l’autre ou encore que les développantes sont soumises à de 
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forts gradients de température. Les résultats du modèle multi-physique ont pu être comparés 
avec ces essais expérimentaux. Bien que certaines grandeurs semblent manquer au modèle 
(des résistances de contact ou des descriptions fines des roulements et des cuivres 
statoriques), celui-ci suit la majorité des tendances observées expérimentalement et les 
niveaux de température sont globalement acceptables. 

 
Enfin, une étude sur l’influence des incertitudes liées aux échanges de chaleur a été 

menée grâce au modèle multi-physique. Les modifications sur les échanges extérieurs au 
moteur sont plus influentes sur les niveaux de températures que les modifications sur les 
échanges internes. Néanmoins, nous avons pu mettre en évidence que les tendances 
expérimentales ainsi que la répartition des flux de chaleur sont globalement conservées.  
 
 
Perspectives 

 
Le modèle multi-physique tel qu’il a été développé dans cette étude fournit d’ores et 

déjà les tendances d’évolution. Les résultats obtenus peuvent cependant être améliorés.  
En effet, les courbes d’interpolation des coefficients d’échange convectif peuvent être 

complétées par d’autres vitesses de rotation. Cela peut se faire de manière numérique, selon 
une démarche similaire à celle employée ici, ou expérimentale. Ainsi, une maquette 
expérimentale est actuellement mise en place au LME pour déterminer les échanges 
convectifs dans des canaux rotoriques.  

De même, les formulations des pertes fer, dépendant du matériau des tôles 
magnétiques, peuvent s’adapter automatiquement en intégrant dans le modèle multi-physique 
plusieurs jeux de cœfficients selon le matériau ou en systématisant l’estimation de ces 
coefficients. Il est aussi à rappeler que le modèle multi-physique est d’ores et déjà en pleine 
évolution et prend en compte le couplage avec un convertisseur.  

De plus, de nombreux paramétrages peuvent être ajoutés. Ainsi, on pourrait choisir un 
type de brasseur et le modèle (la cartographie et les niveaux de débits) s’adapterait 
automatiquement. 

 
On peut également intégrer au modèle multi-physique la cinématique du train et les 

parcours qu’il doit suivre. Cela permettrait ainsi d’exploiter pleinement la nature dynamique 
du modèle thermique. 

 
On peut également imaginer utiliser le modèle multi-physique de manière moins 

traditionnelle. Il peut en effet permettre, à l’aide d’une technique inverse, d’identifier les 
différentes pertes de la machine et leurs localisations à partir de mesures de températures. Une 
étude est d’ores et déjà en cours par l’intermédiaire d’un post-doctorant. 

 
Enfin, grâce à son faible temps de calcul, on peut imaginer coupler le modèle multi-

physique à un superviseur d’optimisation, par exemple SOPHEMIS, outil développé au sein 
du L2EP [VIV-04]  (Superviseur d’OPtimisation de macHines Electromagnétiques 
Modélisées). SOPHEMIS est un logiciel permettant à un utilisateur de définir une démarche 
d’optimisation et de l’appliquer à un modèle analytique/semi-analytique/numérique ou encore 
à un dispositif expérimental. Cet outil utilise des techniques de screening et la Méthodologie 
des Surfaces de Réponse (RSM). La première technique permet de classer, parmi un ensemble 
initial de facteurs, les éléments les plus influents. Elle représente une étape importante avant 
toute analyse plus fine ultérieure, pouvant être assurée par exemple par la Méthode RSM.  
Cette dernière vise à déterminer d’une façon quantitative les variations de la fonction réponse 
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vis-à-vis des facteurs d’influence significative. Ce type de logiciel peut se coupler aisément 
avec des modèles multi-physiques [AÏT-05] .  

Il est alors une aide précieuse pour réaliser une conception optimale permettant de 
réduire le bruit aérien émis par la machine électrique tout en minimisant les niveaux de 
températures. 
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ANNEXE A 

 
Méthodes des Eléments Finis  

et des Volumes Finis 
 

 
 
 

Les méthodes des Eléments Finis et des Volumes Finis sont deux méthodes 
numériques couramment employées. Elles permettent toutes deux de résoudre numériquement 
des équations aux dérivées partielles à l’aide d’approximations d’intégrales.  

 
La différence principale entre les deux méthodes réside dans le fait que la méthode des 

Eléments Finis utilise une formulation variationnelle (ou forme faible) de l’équation à 
résoudre tandis que la méthode des Volumes Finis est fondée directement sur la forme dite 
forte de l’équation. En d’autres termes, la méthode des Volumes Finis se base directement sur 
l’expression intégrale des équations alors que la méthode des Eléments Finis passe par 
l’utilisation d’un opérateur différentiel (ou fonctionnelle). Cet opérateur doit être nul en tout 
point du domaine. Les conditions limites sont alors symbolisées par un autre opérateur qui lui 
doit être nul sur la frontière du domaine.  

 
Par exemple, on suppose que le domaine d’étude est un volume V de frontière S. On 

cherche à déterminer le champ de températures T tel que  
 

)()( MfMT =∆    VM ∈∀    
 

où f(M) est une source de chaleur volumique connue. 
La méthode des Volumes Finis va utiliser cette équation de base : 
 

∫∫ ⋅=⋅∆
VV

dVMfdVMT )()(  

alors que la méthode des Eléments Finis utilise cette équation de base : 
 

( )∫ =⋅−∆Ψ
V

dVfT 0   VM ∈∀  avec Ψ(M) l’opérateur différentiel 

 
Les deux méthodes nécessitent la création d’un maillage du domaine mais ne 

l’utilisent pas de la même manière. La méthode des Volumes Finis s’intéresse à la cellule 
dans son ensemble. Ainsi, des bilans sont réalisés sur chaque maille1. La méthode des 
Eléments Finis se concentre sur les nœuds du maillage sur lesquels l’opérateur différentiel 
doit être nul. 

 

                                                 
1 La méthode des Volumes Finis obéissant au principe de conservation de flux, cela explique qu’elle soit 
particulièrement employée dans le domaine de la Mécaniques des Fluides. 
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ANNEXE B 

 
Généralités sur la modélisation aérothermique  

 

 
1 
 
Les modèles de turbulence 
 

Les équations régissant la dynamique d’un écoulement sont les équations de 
conservation de la masse et les équations de Navier-Stokes, ici présentées en coordonnées 
cartésiennes avec la notation en indice muet.  
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Où : ρ la masse volumique (kg.m-3) 

        u  la vitesse (m.s-1) 
        t  le temps (s) 
        p  la pression (en Pa) 

       τ  le tenseur des contraintes visqueuses 

       f  la résultante des forces massiques s’exerçant sur le fluide (N.kg-1) 
 

Dans l’absolu, ce système d’équations permet de modéliser la turbulence dans toutes 
ses échelles. On appelle la méthode consistant à résoudre ces équations directement DNS 
(Direct Numerical Simulation). Le maillage nécessaire à une application correcte de cette 
méthode est de l’ordre de Re3/4 dans chaque direction. 

Pour un écoulement peu turbulent dont le nombre de Reynolds est égal à 5000, il 

faudrait en trois dimensions : ( ) 2105000
343 = millions d’éléments. 

La simulation DNS n’étant pas adaptée pour notre étude, une approche statistique sera 
donc utilisée pour modéliser les écoulements turbulents. Celle-ci consiste à filtrer les 
irrégularités de la turbulence et de n’en garder qu’une valeur moyenne.  

Pour obtenir les équations appropriées, une décomposition est utilisée pour tous les 
champs intervenant dans les équations de Navier Stokes. Un champ φ se décompose alors en 

un champ moyen ϕ  et un champ fluctuant 'ϕ  de moyenne temporelle nulle : 'ϕϕϕ += . 
En introduisant cette décomposition de champ dans les équations précédentes, on 

obtient le jeu d’équations moyennées suivant : 
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Des termes inconnus supplémentaires apparaissent dans le dernier terme de l’équation 

(4). Ces termes appelés contraintes de Reynolds, ou contraintes turbulentes, rendent le 
système ouvert : il y a plus d’inconnus que d’équations disponibles. Différentes méthodes de 
fermeture ont été développées. Il ne sera présenté ici que les méthodes à deux équations de 
fermeture reposant sur le concept de viscosité turbulente. 
 
Le concept de viscosité turbulente 
 

Il devient nécessaire de modéliser correctement les contraintes de Reynolds dans les 
équations de Navier-Stokes moyennées. On fait alors appel à l’hypothèse de Boussinesq pour 
relier ces contraintes de Reynolds au gradient de vitesse. On a donc : 

 

(5)          ij
i

i
t

i

j

j

i
tji x

u
k

x

u

x

u
uu δµρµρ 









∂
∂+−















∂
∂

+
∂
∂=−

3
2

''  

 

k est l’énergie cinétique turbulente moyenne par unité de masse. Elle joue le rôle d’une 
pression turbulente due aux mouvements d’agitation. Elle est définie par : 
 

(6)      ''
2

1
uuk ⋅=  

 

µt est la viscosité turbulente. Elle est définie comme le produit de la masse volumique par le 
carré d’une vitesse et d’un temps caractéristique de l’écoulement. 

Cette approche permet d’obtenir des temps de calcul moindres mais a le désavantage 
de supposer que µt est un scalaire isotrope, ce qui ne s’applique pas automatiquement dans 
tous les cas. 

Les modèles de turbulence présentés par la suite repose donc sur le concept de 
viscosité turbulente, ce qui signifie qu’ils utilisent des équations supplémentaires pour 
représenter deux nouvelles variables : k et µt. 
 
Les modèles de turbulence k-ε 
 

Ces modèles, bien connus, ont été proposés par Launder et Spalding. Ils introduisent 
deux équations de transport supplémentaires pour k, l’énergie cinétique turbulente, et pour ε, 
le taux de dissipation de l’énergie cinétique turbulente. Ce dernier représente la vitesse de 
consommation (ou de dissipation) de l’énergie turbulente. De la connaissance de k et ε, on 
remonte à la viscosité turbulente µt. 

 
Trois modèles k-ε existent : standard, RNG ou realizable. Tous ont des formes 

similaires mais diffèrent sur les points suivants :  
- la méthode de calcul de la viscosité turbulente, 
- le nombre de Prandtl turbulent gérant la diffusion turbulente de k et ε, 
- les termes de génération et destruction dans l’équation de transport de ε. 
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Le modèle k-ε standard 
 
Les équations de transport sont les suivantes pour k et pour ε : 
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où :  Gk correspond à la génération de k due aux gradients de vitesse moyenne, 

Gb correspond à la génération de k due aux forces de pesanteur, 
YM représente les effets de la compressibilité sur la turbulence, 
C1ε, C2ε et C3ε sont des constantes, 
σk et σε sont les nombres de Prandtl turbulents respectivement pour k et ε, 
Sk et Sε sont des termes sources. 

 
La viscosité turbulente est calculée en combinant k et ε selon l’expression suivante : 

(9)     
ε

ρµ µ
²k

Ct ⋅⋅=  

Les constantes du modèle sont déterminées expérimentalement et ont les valeurs suivantes : 
 

C1ε C2ε σk σε Cµ 
1,44 1,92 1,0 1,3 0,09 

 
Le modèle k-ε RNG 
 

Ce modèle utilise une technique mathématique appelée « ReNormalization Group » 
sur les équations de Navier-Stokes instantanées. Deux équations de transport supplémentaires 
sont utilisées pour k et pour ε : 
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La seule modification, par rapport aux équations de transport du modèle standard, dans 

l’équation de l’énergie cinétique concerne le premier terme du membre de droite. Une 
viscosité effective µeff intervient à la place de la viscosité turbulente vue précédemment. 

En ce qui concerne le taux de dissipation, la viscosité effective remplace ici aussi la 
viscosité turbulente précédente. Un terme supplémentaire Rε apparaît également dans le 
second membre. Les termes αk et αε sont les inverses des nombres de Prandtl pour k et ε 
respectivement. 

Le traitement statistique RNG résulte en une équation différentielle pour la viscosité 
turbulente. La résolution de cette équation permet une description plus précise du transport de 
la turbulence par rapport au nombre de Reynolds effectif, d’où la présence de la viscosité 
effective dans les équations. Ceci permet de mieux appréhender les bas nombres de Reynolds 
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et le traitement près des parois. Aux grands nombres de Reynolds, l’équation (9) est retrouvée 
avec une constante Cµ différente. 

 
Le terme supplémentaire Rε dans l’équation de transport de ε permet au modèle RNG 

d’être plus précis que le modèle standard pour les déformations par contraintes plus rapides et 
les lignes de courant courbes. Il peut s’exprimer en fonction de k, ε et Sk. 

Les constantes du modèle sont différentes par rapport au modèle standard. Elles sont 
déduites directement du traitement statistique et ont les valeurs suivantes : 
 

C1ε C2ε Cµ 
1,42 1,68 0,0845 

 
Le modèle k-ε realizable 
 

Un troisième modèle de la famille k-ε est également disponible : le k-ε realizable. Le 
terme « realizable » signifie qu’il répond à certaines contraintes mathématiques liées aux 
phénomènes physiques d’un écoulement turbulent, en particulier en ce qui concerne les 
contraintes normales. Ce qui diffère essentiellement avec les deux précédents modèles 
correspond aux points suivants : 

- une nouvelle formulation de la viscosité turbulente faisant varier Cµ, 
- une nouvelle formulation de l’équation de transport pour ε. 

Les équations de transport pour k et ε sont alors les suivantes : 
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où : 








+
=

5
;43,0max1 η

η
C  avec 

ε
η k

S= . 

 
Il est à noter que le terme de production de l’équation du taux de dissipation ε ne prend 

pas en compte, à la différence des deux autres modèles, la production de k. Ceci permettrait 
une meilleure représentation du transfert d’énergie spectrale. 

Il est également intéressant de remarquer dans l’équation (13) que cette fois-ci, 
l’énergie cinétique turbulente k n’apparaît pas au dénominateur du terme de destruction. Cela 
permet d’éviter les singularités qu’il est possible de rencontrer avec les autres modèles k-ε. 

La viscosité turbulente est toujours calculée par l’équation (9), mais à la différence des 
modèles précédents, Cµ n’est plus constant et est fonction de la déformation moyenne, des 
taux et vitesses de rotation, et du champ turbulent (à travers k et ε). 
 

Les constantes du modèle ont les valeurs suivantes : 
 

C1ε C2 σk σε 
1,44 1,9 1 1,2 
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Remarque sur la génération et dissipation de k et ε 
 
� La production d’énergie cinétique turbulente est représentée dans les équations de 
transport par le terme Gk défini par : 

i

j
jik x

u
uuG

∂
∂

⋅⋅−= ''ρ  

 
� En ce qui concerne la génération de turbulence due à la pesanteur, elle est représentée par 
le terme Gb qui est défini de la manière suivante : 

it

t
ib x

T
gG

∂
∂⋅⋅⋅=

Pr

µβ  

avec : gi la composante du vecteur gravitationnel dans la direction i, 
 Prt est le nombre de Prandtl turbulent, sa valeur différe d’un modèle à l’autre, 

 
PT









∂
∂−= ρ

ρ
β 1

 est le coefficient de dilatation thermique. 

Le degré auquel l’équation de ε est affectée par la pesanteur dépend de la valeur de la 
constante C3ε. Elle est calculée de la manière suivante : 

u

v
C tan3 =ε      avec v la composante de la vitesse parallèle au vecteur gravitationnel, 

   u la composante de la vitesse perpendiculaire au vecteur gravitationnel. 
 
� Les effets de la compressibilité sur la turbulence sont pris en compte par le terme YM. Ce 
dernier est défini par : 

22 tM MY ⋅⋅= ερ  

où 
²a

k
M t = est le nombre de Mach turbulent, a étant la vitesse du son. 

 
Les modèles de turbulence k-ω 
 

Ces modèles introduisent également deux équations de transport supplémentaires : 
l’une d’elle concerne encore une fois l’énergie cinétique turbulente k, l’autre concerne le taux 
de dissipation spécifique ω. Ce dernier peut être vu comme le rapport de ε sur k. 

Ces modèles intègrent notamment des modifications pour une meilleure prise en 
compte de la compressibilité et des effets aux bas nombres de Reynolds. 
 

Il existe deux principaux modèles : le k-ω standard et le k-ω SST (Shear-Stress 
Transport). Le modèle k-ω SST diffère du modèle standard par : 

- le changement graduel du modèle k-ω standard dans les régions de la couche limite à 
une version modifiée de k-ε dans les parties extérieures à la couche limite, 

- une formulation de la viscosité turbulente modifiée pour prendre en compte les effets 
de transport des principales contraintes turbulentes, 

- les constantes des modèles sont différentes. 
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Le modèle k-ω standard 
 

Voilà les deux équations de transport pour k et ω du modèle k-ω standard : 
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avec : Gk le terme de génération de k due aux gradients de vitesse moyenne, 
 Gω la génération de ω, 
 Yk et Yω la dissipation de k et ω respectivement due à la turbulence, 
 Sk et Sω les termes sources, 
 Гk et Гω la diffusion effective de k et ω respectivement. 
 

Ces derniers se calculent en fonction des nombres de Prandtl turbulents de k et ω 
respectivement σk et σω selon les formules : 

k

t
k σ

µµ +=Γ    et   
ω

ω σ
µµ t+=Γ  

La viscosité turbulente intervenant ici est définie par : 
ω
ραµ k

t ⋅= *  

Le terme α* est un coefficient amortissant la viscosité turbulente, permettant ainsi une 
correction pour les bas nombres de Reynolds. 
 

Les constantes du modèle ont les valeurs suivantes :   
 

σk σε 
2 2 

 
Le modèle k-ω SST 
 

Voilà les deux équations de transport pour k et ω du modèle k-ω SST : 
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Ces équations sont très similaires aux équations du modèle standard. Seul un terme 

supplémentaire apparaît dans l’équation de transport du taux de dissipation spécifique. Il 
s’agit du terme Dω. Celui-ci représente le terme de diffusion croisée. Il s’agit en fait du terme 
permettant de faire la liaison entre les modèles k-ω standard et k-ε standard sur lesquels est 
basé le modèle k-ω SST. 

Ce terme de diffusion croisée est défini comme ceci : 
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avec : F1 une fonction de jonction dépendant entre autres de k et ω, 

et 2,ωσ  une constante (par défaut 168,12, =ωσ ). 

 
Les termes Гk et Гω, correspondant à la diffusion effective de k et ω respectivement, se 

calculent de la même manière que pour le modèle k-ω standard. Au contraire, les termes de 
génération Gk, Gω et les termes de dissipation Yk, Yω se calculent de manière légèrement 
différente que précédemment. 

La viscosité turbulente intervenant ici est définit par : 
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avec S l’amplitude de déformation, F2 une fonction de jonction dépendant entre autres de k et 
ω et α1 une constante (par défaut α1=0,31). 
 
 
Modélisation des phénomènes en proche paroi 
 

Le traitement proche des parois peut se faire de deux façons différentes [FLU-05]  
selon la valeur du paramètre sans dimension y+. Celui-ci est défini selon l’équation : 

µ
ρ τ Pyu

y
⋅⋅=+  

où ρ la masse volumique, uτ la vitesse de friction, yp la distance entre le point P et la paroi, et  
µ la viscosité au point P. 
 

Si y+  < 10 (ce qui implique d’avoir un maillage relativement fin proche de la paroi), le 
modèle « enhanced wall treatment » est recommandé. Ce modèle consiste à résoudre 
l’ensemble des équations jusqu’à la paroi.  

 
Si 10 < y+  < 80, le modèle « standard wall function » est recommandé. Avec cette 

approche, des lois semi-empiriques sont utilisées pour représenter la vitesse et la température. 
Il fait également appel à des formules spécifiques qui modifient l’expression des équations du 
modèle de turbulence pour les éléments proches des parois, dans la sous-couche visqueuse.  

Dans le cas particulier de la température, l’expression des lois représentant celle-ci 
dans la zone proche de la paroi dépendent de la valeur du paramètre adimensionné y*  : 

µ
ρ µ PP ykC

y
2141

* =  

avec Cµ une constante du modèle k ε standard (Cµ = 0,09) et kP l’énergie cinétique turbulente 
au point P. 

Une loi linéaire est utilisée pour la sous-couche où la conduction est importante 
(y* < 11,225) et une loi logarithmique pour la région turbulente où les effets liés à la 
turbulence prédomine la conduction (y* > 11,225). 
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Discrétisation des équations 
 
 Plusieurs techniques de discrétisation des équations sont disponibles sous Fluent© 
[FLU-05] . Pour l’ensemble des simulations numériques présentées dans cette étude, une 
résolution successive des équations (« segregated solver ») est sélectionnée. Le principe de 
cette solution est présenté sur la Figure A. 
 

 
 

Figure A Principe de résolution à l’aide du « segregated solver » 
 
 
 L’utilisation de la méthode des Volumes Finis consiste à intégrer les équations du 
problème sur chaque volume de contrôle, conduisant ainsi à des équations discrètes basées sur 
le volume de contrôle pour chaque variable en jeu.  
 Ainsi, Fluent© obtient et retient en mémoire le résultat du calcul, autrement dit, les 
valeurs discrètes obtenues, pour le centre du volume. Or, la valeur de la variable au niveau des 
surfaces est parfois requise (en particulier pour les termes de convection dans les équations). 
Il est alors nécessaire d’interpoler cette valeur depuis celle calculée au centre du volume. 
Fluent© propose alors différents schémas d’interpolation [FLU-05] dont voici quelques 
exemples : 
� « Upwind » du 1er ordre : on considère que la valeur au centre de la cellule représente une 
valeur moyenne sur le volume. Par conséquent, les valeurs aux surfaces du volume sont 
égalées à la valeur au centre de la cellule. 
� Schéma selon une loi puissance : l’interpolation des valeurs aux surfaces s’effectue à l’aide 
de la solution exacte de l’équation de diffusion-convection monodirectionnelle suivante : 

( )
xx

u
x ∂

Φ∂Γ
∂
∂=Φ

∂
∂ ρ  

où ρu (masse volumique*vitesse) et Γ (coefficient de diffusion) sont constantes sur 
l’intervalle ∂x. 
� « Upwind » du 2nd ordre : Les valeurs aux surfaces sont calculées en utilisant une approche 
de reconstruction linéaire multidimensionnelle.  
 

Mise à jour des données 

Résolution des équations de moments 

Résolution de l’équation de correction de la pression. 
Mise à jour de la pression, des débits aux faces 

Résolution des équations de l’énergie, de turbulence 
etc… 

Convergé ? Stop 
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 Dans certaines situations (par exemple, pour les écoulements compressibles ou en 
présence d’importants nombres de Rayleigh, de milieu poreux ou pour des écoulements 
soumis à une rotation importante), il est recommandé de modifier le schéma d’interpolation 
pour la pression. Plusieurs méthodes sont proposées : un schéma linéaire, un schéma du 
second ordre, un schéma basé sur une pondération par rapport à la force exercée aux faces et 
le schéma PRESTO (PREssure STaggering Option). 
 
 Enfin, il est nécessaire de définir le choix de l’algorithme permettant de déduire une 
équation de correction de la pression à partir de l’équation de continuité discrète, c’est ce que 
l’on nomme par le couplage pression-vitesse. Trois possibilités sont accessibles :  
� L’algorithme SIMPLE (Semi-Implicit Method for Pressure-Linked Equations) utilise une 
relation entre pression et vitesse pour imposer la conservation de la masse. 
� L’algorithme SIMPLEC (SIMPLE-Consistent) est un dérivé de l’algorithme SIMPLE. Les 
procédures employées dans ces deux algorithmes sont globalement les mêmes. La différence 
réside dans l’expression des flux surfaciques introduits dans l’équation de continuité discrète. 
� L’algorithme PISO (Pressure-Implicit with Splitting of Operators) fait également partie de 
la famille des algorithmes SIMPLE. Celui-ci est basé sur une relation plus fine entre la vitesse 
et la pression. 
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ANNEXE C 

 
Espace frontal sans brasseur : étude de sensibilité 

de l’orientation du débit entrant 
 

 
 
 

Une série de simulations a été réalisée pour évaluer la sensibilité de l’orientation du 
débit sur les résultats présentés dans le Chapitre 2 (paragraphe 4). La vitesse de rotation a été 
fixée à 2200 tr/min ce qui correspond au fonctionnement en régime continu du moteur 
d’étude. 

Un débit constant a été imposé en entrée (par l’entrefer) de l’espace frontal. Le vecteur 
directeur  selon lequel ce dernier est injecté varie. La faible valeur de la composante radiale de 
la vitesse  devant les composantes axiale et tangentielle (Chapitre 2 – Tableau 3) nous conduit 
à n’étudier l’influence que des deux dernières composantes et ainsi, à garder la valeur de la 
composante radiale constante. Le Tableau A présente les différentes orientations testées. 
 

Composante axiale Ca 12,67 12,51 12,02 11,16 9,83 7,78 2,84 1,9 1,35 

Composante tangentielle Ct 0 2 4 6 8 10 12,35 12,53 12,60 

          

Tableau A Variation des composantes du vecteur directeur du débit 
 

Pour faciliter la lisibilité et l’interprétation des résultats, le nombre Nu0-1 a été défini 
de la manière suivante. Celui-ci est représentatif de l’évolution du nombre de Nusselt en 
fonction de l’orientation du débit.  

minmax

min
10

NuNu

NuNu
Nu

−
−=−  

avec minNu  et maxNu  les nombres de Nusselt moyen respectivement minimal et maximal 

obtenus pour la paroi concernée. Les valeurs de ces deux nombres sont résumées dans le 
Tableau B pour l’ensemble des parois. Nous pouvons y constater que la plage de variation du 
nombre de Nusselt est relativement basse pour l’arbre et le cuivre rotorique. L’augmentation 
n’est que de 15 % environ. 

 
La Figure B présente pour chaque paroi l’évolution de ce nombre Nu0-1 en fonction de 

la composante tangentielle du vecteur directeur du débit. Trois zones dépendant de la 
composante tangentielle peuvent se distinguer. Les deux transitions s’effectuent pour une 
composante tangentielle comprise entre 4 et 6 et entre 10 et 12. 

 
Il n’existe que peu de différence entre les deux premières zones pour certaines parois : 

l’arbre, les pièces de maintien du stator et du rotor et le flasque à proximité du roulement. Au 
contraire, les trois zones apparaissent clairement sur les cuivres et le flasque.  
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 maxNu  minNu  

Arbre 1,1 0,9 

Cuivre rotorique 3,9 3,4 

Développantes 10,0 2,9 

Flasque 3,5 1,9 

Pièce de maintien du rotor 4,9 2,5 

Flasque à proximité du roulement 5,0 1,8 

Pièce de maintien du stator 6,3 1,6 

   
Tableau B Plages de variation du nombre de Nusselt 

 
 
La troisième zone se distingue aisément sur l’ensemble des parois. En effet, le nombre 

de Nusselt augmente de manière importante lorsque la composante tangentielle est 
importante. Le nombre de Nusselt peut alors y être entre deux et quatre fois supérieur au 
minimum. Cela concerne essentiellement le flasque et les pièces de maintien. 

En ce qui concerne les développantes, le nombre de Nusselt croît de manière régulière 
avec l’augmentation de la composante tangentielle. Il existe alors entre les deux valeurs 
extrêmes un rapport de 3,5. 
 

Ces observations sur le nombre de Nusselt peuvent s’expliquer aisément par la nature 
de l’écoulement. La Figure C présente quelques lignes de courant pour trois orientations 
différentes définies par la composante tangentielle Ct (2 ; 8 et 12,53). Ces trois exemples 
présentent en fait la structure d’écoulement pour les trois zones précédemment définies. 

 
Avec un débit majoritairement axial (Ct =2), l’air sortant de l’entrefer passe entre les 

deux cuivres pour venir impacter le flasque. Il le longe pour rejoindre les canaux rotoriques. 
Ainsi, une grande recirculation se crée au centre de la cavité. De nombreux tourbillons 
apparaissent dans la zone proche de l’arbre et au dessus des développantes. En ce qui 
concerne la partie droite des développantes, l’air circule du haut vers le bas de la 
développante pour rejoindre l’air frais sortant de l’entrefer. 

 
Cette structure d’écoulement se modifie lorsque la composante tangentielle est 

comprise entre 4 et 6, la différence se situe essentiellement au dessus des développantes 
(Figure C, Ct = 8). Cette fois-ci, une partie de l’air frais sortant de l’entrefer passe par la 
section droite de la développante pour aller au dessus de celle-ci, et non l’inverse comme 
précédemment. 

 
 Une étape est encore franchie pour une composante tangentielle entre 10 et 12. La 
composante tangentielle devient alors largement prépondérante par rapport à la composante 
axiale, impliquant ainsi que l’ensemble de l’air frais provenant de l’entrefer se dirige 
directement au dessus des développantes (Figure C, Ct = 12,53). Ainsi, un ensemble de 
tourbillons se créent entre les deux cuivres ne laissant passer que très peu d’air dans la partie 
centrale de la cavité. 
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Figure B Evolution du nombre Nu0-1 en fonction de la composante tangentielle 
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Ct = 2               Ct = 8         Ct = 12,53 
Figure C Structure d’écoulement pour trois orientations 
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ANNEXE D 

 
Etude aérothermique complémentaire 

pour les canaux rotoriques 
 

 
2 
 
Choix du modèle de turbulence 
 

En principe, les équations de Navier Stokes décrivent les écoulements laminaires et 
turbulents sans que soient nécessaire des informations supplémentaires. Mais, afin d’éviter de 
résoudre toutes les échelles de turbulence et ainsi réduire le temps de calcul, elles peuvent être 
statistiquement moyennées en introduisant des quantités moyennées et fluctuantes (exemple 
pour le scalaire Φ : 'Φ+Φ=Φ ). 

On obtient alors les équations « Reynolds Averaged Navier Stokes » (RANS) qui ont 
une forme semblable aux équations d’origine mais qui font intervenir des termes de 
turbulence supplémentaires inconnus. Ces termes, appelés les contraintes de Reynolds ou 
contraintes turbulentes, représentent les effets de la turbulence et ont besoin d’être modélisés 
par des équations supplémentaires : il s’agit du « problème de fermeture ». Plusieurs modèles 
sont disponibles avec des degrés de complexité et des particularités différentes. 

Certains modèles de turbulence disponibles sous Fluent© sont des modèles de 
turbulence à deux équations de fermeture : les modèles k-ε et k-ω. Ils présentent deux 
équations supplémentaires, une concernant k l’énergie cinétique turbulente et une autre 
concernant soit ε le taux de dissipation de cette énergie, soit ω le taux de dissipation 
spécifique de cette énergie. 
Cinq modèles se distinguent selon leur spécificité (pour plus de détails, voir Annexe B) : 

- le modèle k-ε standard : ce modèle semi empirique est bien adapté pour les 
écoulements pleinement turbulents.  

- le modèle k-ε RNG : ce modèle a une forme similaire au modèle k-ε standard mais est 
amélioré sur certains points. Il est par exemple plus précis pour les déformations par 
contraintes rapides et les lignes de courant courbes. 

- le modèle k-ε Realizable : ce modèle est particulièrement bien adapté pour l’impact 
des jets. Il est également mieux adapté aux écoulements en rotation, aux forts 
gradients de pression ou encore par exemple aux recirculations. 

- le modèle k-ω standard : ce modèle permet de prendre en compte de façon plus précise 
les effets liés aux bas nombres de Reynolds, à la compression, aux fortes contraintes.  

- le modèle k-ω SST : ce modèle est en fait la combinaison entre le modèle k-ω 
standard pour les zones proches des parois et le modèle k-ε standard pour l’écoulement 
au loin. 

 
La diversité de ces modèles rend d’autant plus difficile le choix du modèle à utiliser. 

Le but de cette première étude est donc de définir le modèle de turbulence à utiliser par la 
suite. Pour cela, il s’agit de se placer dans un cas similaire à notre configuration et pour lequel 
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des données expérimentales sont disponibles dans la littérature. Une série de simulations peut 
alors être réalisée avec les modèles de turbulence disponibles sous Fluent©. Les résultats 
numériques sont alors comparés avec les données expérimentales et le modèle de turbulence 
donnant les meilleurs résultats est le modèle à conserver par la suite. 

 
� Cas de référence 
 

Baudoin [BAU-87] a étudié les échanges de chaleur dans des canaux rotoriques de 
moteur électrique ouvert. Douze canaux sont percés au rotor : trois ont un diamètre de 20 mm 
et sont placés sur un cercle de diamètre 150 mm et neuf ont un diamètre de 24 mm et sont 
placés sur un cercle de diamètre 144 mm. Les dimensions géométriques du rotor étudié sont 
très similaires au rotor du moteur d’étude (Tableau C). 
 

Paramètres géométriques Baudoin Moteur étudié 
DL  11,66 11,20 

HD  0,330 0,357 
 

Tableau C Comparaison des paramètres géométriques du rotor 
 
L’étude a été menée pour un débit total dans les canaux variant de 0 à 0,1 kg/s (les 

premières données correspondent à un débit de 0,014 kg/s). Pour mémoire, le débit calculé par 
Fluent© au régime continu est de 0,018 kg/s. L’importance de la plage de débit est due à 
l’ouverture du moteur, les débits rencontrés y sont généralement plus importants que pour des 
moteurs fermés.  
 Baudoin [BAU-87] aboutit à une corrélation donnant le nombre de Nusselt moyen 
dans le canal rotorique : 

( )24,1
0 46,01 −⋅+= RoNuNu     valable pour  3000 < Re < 25000 

        0 < ω < 1500 tr/min 
Ro désigne le nombre de Rossby. Nu0 est le nombre de Nusselt pour de la convection forcée 
turbulente dans une conduite circulaire sans rotation. Il est exprimé par la formule suivante 
établie dans [BAU-87] : 

774,0
0 Re0215,0 DhNu ⋅=  

La température de référence utilisée par Baudoin correspond à une température 
moyenne entre la température de l’air entrant et la température de mélange dans la section de 
sortie du canal, soit : 

2
_ sortiementrée

réf

TT
T

+
=  avec la température de mélange en sortie : ∫=

Sm
sortiem dSvT

q
T ...

1
_

rρ  

 
� Conditions de simulation 
 

La géométrie du canal rotorique correspond à celle du moteur d’étude et est 
représentée dans le Chapitre 2, Figures 33 et 34. 

Les corrélations de [BAU-87] ont été établies pour un débit pour l’ensemble des 
canaux variant de 0 à 0,1021 kg/s et une vitesse de rotation de 0 à 1500 tr/min. On se place 
dans ces plages de variations pour les simulations numériques. Le débit entrant est alors fixé à 
0,006 kg/s et la vitesse de rotation à 700 tr/min. 

La paroi a une température de 200°C et l’air entrant de 50°C. Ces deux températures 
sont des données fournies par Alstom Transport et correspondent respectivement à la 
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température observée au rotor lors d’essai, et à la température ambiante dans le moteur, ici 
considérée comme température d’entrée des canaux rotoriques. Le choix de ces deux 
températures n’a pas de lien avec l’étude réalisée dans [BAU-87]. 

 
� Résultats et choix du modèle 
 

Dans les conditions de simulation énoncées précédemment, le nombre de Nusselt 
calculé par Baudoin est de NuB = 39,3. Le Tableau D présente les résultats obtenus par les 
différents modèles de turbulence en terme de nombre de Nusselt et de pourcentage d’erreur 
par rapport à la référence. La température de référence est définie de la même manière que 
Baudoin [BAU-87] et varie donc à chaque calcul. Celle-ci est précisée également dans le 
Tableau D. 

 
 

 T référence (K) Nu moyen % erreur 
k ε standard 343,67 64,9 65,3 

k ε RNG 342,82 62,0 57,8 
k ε realizable 341,49 57,3 45,8 
k ω standard 337,27 43,1 9,6 

k ω SST 338,52 47,2 20,0 
 

Tableau D Résultats des différents modèles de turbulence sur le cas de référence [BAU-87] 
 
 

Les erreurs obtenues peuvent être très importantes selon le modèle choisi et peuvent 
atteindre jusqu’à 65 % d’écart avec le cas de référence. Les meilleurs résultats sont obtenus 
avec les modèles k-ω. Ces modèles sont en effet connus pour être particulièrement bien 
adaptés pour les modélisations de rotation. On utilisera donc par la suite le modèle de 
turbulence k-ω standard qui n’a obtenu que 9,6 % d’écart par rapport à la référence. 

Il a été vérifié que le choix des températures de paroi et d’entrée n’avait pas 
d’influence sur les résultats. Un calcul supplémentaire a ainsi été réalisé avec le modèle 
choisi, k-ω standard, et les conditions expérimentales de [BAU-87], à savoir une température 
de paroi de 105 °C et une température d’air entrant de 18 °C. Le nombre de Nusselt moyen 
obtenu est de 42,8 au lieu de 43,1 comme précédemment trouvé. Ceci réduit alors l’écart avec 
la référence à 8,9 %. 

 
Les erreurs importantes obtenues avec les modèles k-ε peuvent s’expliquer par la 

méthode de prise en compte des phénomènes de proches parois.  
Le traitement proche des parois peut se faire de deux façons différentes selon la valeur 

du paramètre sans dimension y+ (voir détails en Annexe B). Dans notre cas d’étude, nous 
obtenons un y+ compris entre 22 et 45 environ, ce qui nous conduit à utiliser le modèle 
« standard wall function » pour le traitement de paroi. Les équations ne sont donc pas résolues 
jusqu’à la paroi mais certaines lois sont utilisées.  

L’expression des lois représentant la température dans la zone proche de la paroi 
dépendent de la valeur du paramètre adimensionné y*  : celui-ci varie entre 20 et 40 dans notre 
cas, la loi logarithmique est alors utilisée. Les lois de parois ne sont peut-être pas adaptées 
pour notre cas d’étude. 
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Influence de l’excentricité 
 

La modification de l’excentricité a été testée. Deux excentricités supplémentaires ont 
été simulées : une supérieure, l’autre inférieure. Toutes deux sont différentes de l’excentricité 
initiale du rayon du canal, comme cela est illustré en Figure D. 

Les conditions de simulations sont celles exposées dans le Chapitre 2 (paragraphe 
6.2.). La vitesse de rotation correspondant au régime continu, 2200 tr/min, est imposée. 

 
 

 
 

Figure D Définition des excentricités testées 
 
 

La structure d’écoulement est globalement la même dans les trois cas. Seule la 
longueur de stabilisation de l’écoulement diffère légèrement. La position initiale nécessite 
entre 0,49 et 0,53 fois la longueur L du canal pour que l’écoulement se stabilise, alors que la 
position basse a besoin de 0,46*L – 0,49*L et la position haute de 0,42*L – 0,46*L. Dans les 
trois cas, cette longueur de stabilisation de l’écoulement varie entre 0,42*L et 0,53*L, soit de 
4,8 à 6 fois le diamètre. 

 
Le Tableau E présente les résultats thermiques. L’effet de l’excentricité est clairement 

visible. En effet, plus le canal s’éloigne de l’axe de rotation, plus le nombre de Nusselt 
augmente. L’amélioration du transfert thermique est essentiellement liée à l’augmentation des 
forces centrifuges. 

 

 
T référence 

(K) 
Echauffement 

de l’air 
Nu moyen 

Evolution par rapport à 
l’excentricité initiale (%) 

Position haute 360 74,0 30,4 + 4,25 % 
Position initiale 359,2 72,3 29,1 - 
Position basse 358,2 70,4 27,9 - 4,12 % 

 
Tableau E Influence de l’excentricité sur les transferts thermiques 

 
La composante tangentielle de la vitesse est la plus influente des composantes. La 

Figure E présente alors les profils de vitesse tangentielle dans les 3 configurations le long 

Position haute 
Hh = Hi +R  

Position initiale 
Hi  

Position basse 
Hb = Hi -R  
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d’une ligne verticale en fin de canal. L’écart d’amplitude observé en Figure E est directement 
lié à l’excentricité. En effet, la différence d’amplitude observée entre deux positions 
correspond à : RHv ⋅=∆⋅=∆ ωω  où ω est la vitesse de rotation et ∆H la différence 
d’excentricité qui correspond au rayon du canal R. 
 

 
 

Figure E Profil de la vitesse tangentielle en sortie de canal 
 
 
Passage à une forme elliptique 
 

Une autre modification envisagée dans cette étude correspond à la forme des canaux 
rotoriques. On peut envisager de passer à une forme elliptique, positionnée horizontalement 
ou verticalement par rapport à l’axe de rotation. 
 
� Conservation du diamètre hydraulique 
 
 Il a été décidé dans un premier temps de conserver le même diamètre hydraulique pour 
les formes elliptique et circulaire. Celui-ci est définit par l’expression suivante : 
 

( )22

2
1

24

ba

ab

P

S
Dh

+
=⋅=  

 

avec S la section de passage, P le périmètre mouillé, et dans le cas particulier de l’ellipse : a la 
demi-longueur du grand axe, b la demi-longueur du petit axe. 

L’ellipse testée ci-dessous a donc le même diamètre hydraulique avec les dimensions 
suivantes : a = D pour la demi longueur du grand axe et b = 0,38*D pour la demi longueur du 
petit axe. 

Il est à noter que la conservation du diamètre hydraulique ne signifie pas conservation 
de la section de passage. En effet, le canal elliptique testé a une section de passage 1,5 fois 
plus importante que celle du canal circulaire. 
 

Un seul canal rotorique est simulé sous Fluent©. L’ellipse est placée soit 
verticalement, soit horizontalement. Chaque géométrie, en Figure F, réunit environ 470 000 
éléments. La Figure G présente le maillage dans une section du canal elliptique. Ce maillage 
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est constant pour toutes les sections. Les conditions de simulation sont les mêmes que 
précédemment. L’excentricité du canal a été conservée ainsi que le débit pour la vitesse de 
rotation de 2200 tr/min, soit 0,0015 kg/s par canal. 

 

 
(a) horizontale       (b) verticale 

 
Figure F Géométrie d’un canal rotorique de forme elliptique 

 
 
 

 
Figure G Maillage d’une section elliptique 

 
 

La structure d’écoulement obtenue est relativement différente selon la position de 
l’ellipse, horizontale ou verticale. La Figure H montre les lignes de courant résultantes. Grâce 
à la vue globale du canal, Figure H (a) et (b), on peut voir que les tourbillons créés par la 
rotation sont plus marqués lorsque la position est verticale. Cela est d’autant plus visible avec 
les vues de face du canal (en sortie) présentée en Figure H (c) et (d). En effet, une importante 
recirculation est créée lorsque l’ellipse est placée horizontalement. A l’opposé, au moins 
quatre tourbillons de taille plus modestes sont créés lorsque l’ellipse est placée verticalement. 
 

Cette structure d’écoulement a un impact direct sur la répartition des températures au 
sein du canal. En effet, la Figure I présente les répartitions de température en fin de canal pour 
les deux positions. Lorsque la position est horizontale, les températures sont plus élevées que 
lorsque l’ellipse est placée verticalement. Dans cette dernière position, les nombreux 
tourbillons créés par la rotation empêchent une partie de l’air d’aller se réchauffer au contact 
de la paroi et une poche d’air frais est présente au centre du canal. 

 
Ces observations se font directement ressentir sur le nombre de Nusselt le long du 

canal. La Figure J montre l’évolution du nombre de Nusselt dans les deux positions testées.  
On peut remarquer le pic significatif en entrée du canal. Celui-ci étant plus important 

pour la position verticale. En effet, celui-ci le nombre de Nusselt s’élève à cet endroit à 161 
pour l’ellipse verticale contre 125 pour l’ellipse horizontale.  
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(a) position horizontale – vue globale   (b) position verticale – vue globale 

 
(c) position horizontale – vue de face                (d) position verticale – vue de face 
 

Figure H Lignes de courant dans les canaux elliptiques 
 
 

 
         (a) position horizontale              (b) position verticale 
 

Figure I Répartition des températures en sortie 
 

 
L’écoulement dans le canal, lorsque l’ellipse est en position verticale, est très perturbé 

(Figure H b). Ceci se reflète également par l’irrégularité de l’évolution du nombre de Nusselt. 
En effet, bien que suivant une courbe descendante, celui-ci fluctue et on peut observer 
localement certains pics. 

Au contraire, l’écoulement dans le canal, lorsque l’ellipse est placée horizontalement, 
est plus régulier, ce qui se reflète sur l’évolution du nombre de Nusselt. 

 
Le Tableau F résume les nombres de Nusselt moyens résultants dans le cas original 

d’un canal circulaire et dans les cas d’un canal elliptique placé horizontalement et 
verticalement. Il est à noter que nous supposons le même débit par canal, qu’il s’agisse des 
canaux circulaires ou elliptiques.  

 

Température (K) 
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Figure J Evolution du nombre de Nusselt le long du canal elliptique 
(Conservation du diamètre hydraulique) 

 
 

 
T référence 

(K) 
Echauffement 

de l’air 
Nu moyen 

Evolution par rapport à la 
forme initiale (%) 

Canal circulaire 359,2 72,3 29,1 - 

Canal elliptique 
horizontal 

369,9 93,9 31,8 + 9,25 % 

Canal elliptique 
vertical 

368,2 90,5 29,7 + 2,01 % 

     
Tableau F Influence du passage à une forme elliptique sur les transferts thermiques 

 
 

Le passage à une forme elliptique augmente le nombre de Nusselt. Le choix de la 
position, horizontale ou verticale, a clairement une influence. En effet, le nombre de Nusselt 
augmente de près de 10 %  par rapport au canal circulaire avec la position horizontale, alors 
qu’il n’augmente que de 2 % avec la forme elliptique placée verticalement. 
 

Il faut faire attention au fait que ces résultats ne correspondent qu’à un seul canal. Il 
est alors important de caractériser l’échange globale pour la machine par l’intermédiaire du 
groupement h*S (coefficient d’échange convectif moyen * surface d’échange). La 
configuration initiale comporte 12 canaux, on obtient alors un groupement de référence de : 
12*h*S = 10,42. Connaissant les cœfficients et les surfaces d’échange, on peut déterminer le 
nombre de canaux nécessaire afin d’avoir une amélioration globale. Ainsi, pour la position 
horizontale, qui est la solution la plus avantageuse, 8 canaux sont nécessaires pour une 
amélioration de l’échange de 6,2 %. Pour la position verticale, 9 canaux sont nécessaires pour 
une amélioration de l’échange de 11,5 %.  

Moins de canaux sont nécessaire mais ceux-ci ont des sections de passage 1,5 fois plus 
importantes : se pose alors le problème d’encombrement, aussi bien pour le maintien 
mécanique que pour les problèmes magnétiques. A titre d’exemple, la Figure K représente la 
configuration de 8 canaux elliptiques placés horizontalement.  
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Figure K Exemple de 8 canaux elliptiques (position horizontale) 

 
 

Il est également important de considérer les pertes de charges engendrées par ce 
changement de forme. En effet, si les pertes de charges changent, le débit global circulant 
dans la machine peut être lui aussi modifié. 
 

Le fait d’avoir conserver le diamètre hydraulique peut s’interpréter de la manière 
suivante : une conduite non circulaire de diamètre hydraulique Dh et de section de passage S 
provoquera, pour une vitesse débitante moyenne u, la même perte de charge linéaire qu’une 
conduite circulaire de diamètre Dh pour la même vitesse u. Ceci peut être vérifié facilement 
par les calculs Fluent©.  

 
La configuration d’un canal lisse fixe parcouru par un courant d’air est une 

configuration bien connue. Le coefficient de pertes de charge par frottement peut être calculé 
de la manière suivante [IEI-86]  : 

Pour Re > 2000, 
4 Re

3164,0=λ  

Dans les conditions simulées, cette formulation donne λ = 0,041. Il s’agit de pertes de 
charges linéiques, on ne se s’intéresse donc pas aux pertes de charges liées aux zones d’entrée 
et de sortie de canal. On ne considère alors que la partie centrale du canal simulé, une 
longueur de 5 fois le diamètre est exclue en entrée et en sortie. 

On obtient alors une différence de pression totale de ∆P = 0,234 Pa sur la longueur 
centrale (l). Ceci correspond à un coefficient de pertes de charge par frottement de : 

2

2

1
v

D

l
P

H

ρλ ⋅⋅=∆  � λ = 0,031  

Soit un écart de 23,6 % par rapport à la littérature. Nous pouvons donc dire que 
Fluent© fournit des informations raisonnables sur ce que peuvent être les pertes de charges. 

 
Un calcul pour un canal fixe de forme elliptique (paroi lisse – ellipse en position 

horizontale) a été réalisé dans ce but. Puisque la section de passage est différente, le débit 
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injecté doit être différent afin de garder la même vitesse débitante. Celui-ci est égal dans ce 
cas précis à 2,27.10-3 kg/s. 

On ne s’intéresse ici aussi qu’aux pertes de charges linéaires. On exclut donc une zone 
en entrée et une autre zone en sortie dont la longueur équivaut à 5 fois le diamètre. La 
différence de pression totale est de ∆P = 0,225 Pa sur la longueur centrale l. On obtient donc 
un coefficient de pertes de charge par frottement de : 

2

2

1
v

D

l
P

H

ρλ ⋅⋅=∆  � λ = 0,0305  

Ceci correspond à un écart de moins de 2 % par rapport au canal circulaire. 
 

Le fait de changer le nombre de canaux et la section de passage en même temps rend 
l’interprétation délicate. Cependant, on peut supposer que pour une structure d’écoulement 
inchangée, le débit qui devrait circuler dans les 8 canaux elliptiques horizontaux devrait être 
de 2,25.10-3 kg/s. Ceci se rapproche de la valeur précédemment calculée. Cela signifierait que 
la vitesse débitante resterait quasi-constante. Par conséquent, les pertes de charges régulières 
resteraient également constantes, ce qui n’entraînerait aucune modification sur le débit global 
circulant dans la machine.  

Ceci fait tacitement les hypothèses que le débit se répartit uniformément entre les 
canaux et que les pertes de charges singulières liées aux entrées/sorties des 12 canaux 
circulaires sont les mêmes que celles provoquées par les 8 canaux elliptiques horizontaux. 
 
� Conservation du diamètre équivalent 
 

Au lieu de conserver le diamètre hydraulique, il est possible de conserver le diamètre 
équivalent, autrement dit de conserver la même section de passage. Cette conservation réduit 
les problèmes liés au maintien mécanique, à l’encombrement et la circulation du flux 
magnétique. Les dimensions de l’ellipse a et b sont alors définies telles que : 

ba
D ⋅⋅=⋅ ππ
4

2

. 

On choisit alors les dimensions suivantes : a = 0,64*D et b = 0,39*D.  
 

Les conditions de température et le modèle de turbulence sont conservés. La vitesse de 
rotation de 2200 tr/min est imposée, ce qui implique un débit entrant de 0,0015 kg/s. Une fois 
de plus, les positions horizontale et verticale sont toutes deux testées. La Figure L présentent 
le maillage d’une section du canal, ce maillage étant répété sur toute la longueur. La 
géométrie réunit alors environ 317 000 éléments. 

 

 
Figure L Maillage d’une section de canal elliptique– conservation du diamètre équivalent 

 
Grâce à une vue globale des lignes de courant, Figure M(a) et Figure N(a), on peut 

voir que la structure d’écoulement est globalement la même dans les deux positions. Une 
partie du fluide tarde à se mettre en rotation. Cette mise en rotation est plus rapide dans la 
position verticale. Les vues de face du canal (en sortie) présentées en Figure M(b) et Figure 
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N(b) permettent de noter une autre différence entre les deux positions. En effet, une seconde 
recirculation dont la taille est plus modeste semble être créée dans la partie basse du canal en 
position verticale. 

Ces remarques sur la structure d’écoulement peuvent également être observées sur les 
Figure M(c) et Figure N(c) qui présentent les répartitions de température dans plusieurs 
coupes le long du canal. On peut observer sur les quatre premières coupes qu’une poche d’air 
frais subsiste, ce qui correspond à l’air tardant à se mettre en rotation.  
 
 

 
 

(a)  Vue globale   (b) Vue de face   (c) Vue globale 
Figure M  Lignes de courant et température dans le canal elliptique de même diamètre équivalent 

 
 
 
 

 
 

  (a) Vue globale   (b) Vue de face             (c) Vue globale 
Figure N Lignes de courant et température dans le canal elliptique de même diamètre équivalent 

 
 

Ces observations se font directement ressentir sur l’évolution du nombre de Nusselt 
les deux positions testées, Figure O. On peut remarquer une fois de plus le pic significatif en 
entrée de canal. On peut aussi noter dans les deux cas une augmentation peu après l’entrée du 
canal. Les distances correspondent à la zone où la totalité du fluide se met en rotation. Cette 
distance est plus courte pour l’ellipse verticale.  

 
Le Tableau G résume les nombres de Nusselt moyens résultants. Le passage à une 

forme elliptique augmente le nombre de Nusselt. Une fois de plus, le choix de la position a 
une influence. En effet, on peut observer une nette augmentation de près de 30 % sur le 
nombre de Nusselt moyen par rapport au canal circulaire avec la position horizontale, alors 
qu’il n’augmente que de 8 % avec la position verticale.  

Il faut faire attention au fait que bien que la section de passage ait été conservée, la 
surface d’échange a été modifiée. Celle-ci a en effet subit une augmentation de 6 % par canal. 

Température (K) 

Température (K) 
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Si l’on s’intéresse alors à l’évolution du groupement h*S, on obtient pour un même nombre de 
canaux une augmentation de + 37,26 % pour la position horizontale et + 14,4 % pour la 
verticale. 

 
 

 
Figure O Evolution du nombre de Nusselt (conservation du diamètre équivalent) 

 
 

 
T référence 

(K) 
Echauffement 

de l’air 
Nu moyen 

Evolution par rapport à la 
forme initiale (%) 

Canal circulaire 359,2 72,3 29,1 - 

Canal elliptique 
horizontal 

365,7 85,5 37,5 + 29,43 % 

Canal elliptique 
vertical 

361,5 77,0 31,2 + 7,85 % 

     
Tableau G Influence du passage à une forme elliptique sur les transferts thermiques, 

Conservation du diamètre équivalent 
 
 

En ce qui concerne les pertes de charges, la conservation du diamètre équivalent peut 
s’interpréter de la manière suivante : une conduite non circulaire a les même pertes de charges 
qu’une conduite circulaire de même diamètre équivalent pour un même débit. 

Afin de confirmer cette information, un calcul de ce même canal elliptique (position 
horizontale) a été réalisé en considérant cette fois-ci le canal fixe. Le débit injecté en entrée 
est le même que le cas de référence, soit 0,0015 kg/s.  
 

On s’intéresse une fois de plus uniquement aux pertes de charges linéaires, on prend 
donc la différence de pression sur la partie centrale du canal. On obtient une différence de 
pression totale de ∆P = 0,254 Pa, soit λ = 0,0325. Ceci correspond à moins de 5% d’écart avec 
le coefficient de pertes de charges par frottement obtenu dans le cas d’un canal circulaire avec 
un débit entrant égal (λ = 0,031). 
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ANNEXE E 

 
Etude numérique des pertes fer :  
composants du circuit électrique 

 

 
 
 

Le circuit électrique défini sous Flux2D© est rappelé sur la Figure P. Il fait intervenir 
différents composants qu’il faut préalablement définir. En particulier, il faut définir une 
inductance et une résistance pour les têtes de bobines ainsi que pour la cage d’écureuil. 

Les calculs de ces paramètres sont basés sur les formulations de [BO-97] et font 
intervenir d’autres paramètres tels que les dimensions géométriques des développantes, de la 
cage d’écureuil et les facteurs de pas et de distribution des bobinages statoriques. La 
définition de ces composants est exposée ci-dessous et concerne la machine complète. 
 

 
Figure P Circuit électrique pour une demi-machine sous Flux2D© 

 
 

Facteur de distribution des bobinages statoriques :  
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   Avec p le nombre de pôles et m le nombre de phases 
 

Facteur de pas : 
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Dimensions géométriques des têtes de bobines : 
 

 
Figure Q Définition des dimensions géométriques des développantes 

 
Inductance des têtes de bobine, par voie : 
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   Avec N le nombre de conducteurs en série par phase 
 
Résistance des têtes de bobine, par voie : 

spire

devpt
devpttotdevpt L

L
RR ⋅⋅= − 3

2
 

   Avec Rtot-devpt la résistance totale du bobinage statorique (Ω), 
 Ldevpt la longueur des têtes de bobines d’une voie (m), 
 Lspire la longueur des spires d’une voie (m). 
 
Inductance de fuites entre barres de l’anneau de la cage d’écureuil : 
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   Avec ba la distance entre l’encoche et l’anneau de court-circuit (m), 
 da la largeur de l’anneau de court-circuit (m), 
 dc la distance entre les encoches statoriques et rotoriques (m), 
 wa l’épaisseur de l’anneau de court-circuit (m), Drot le diamètre extérieur du rotor (m). 
 
Résistance de l’anneau entre barres de la cage d’écureuil : 

ra

moyT
ce ZS

l
R

⋅
⋅

=
ρ

 

   Avec ρT la résistivité du matériau à la température T (Ω.m), 
 lmoy le périmètre moyen de l’anneau de court-circuit (m),  

Sa la surface de l’anneau (m²). 
 
A titre d’exemple, voici quelques valeurs pour la demi-machine à 28 encoches (les 
températures du stator et rotor sont imposées à 73,8 et 78,7°C respectivement) :  
kd = kb = 0,966 ; Rdevpt = 0,01185 Ω, Ldevpt = 3,267.10-8 H ; Rce = 1,5.10-6 Ω, Lce =2,378.10-10 H

Pas d’enroulement 

b2 

b1 

b4 
b3 
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ANNEXE F 

 
Formulations analytiques des pertes fer  

 

 
 
 

Une approche globale a été testée pour la détermination des pertes fer statoriques 
détaillée dans le Chapitre 3, paragraphe 2.4. Elle consiste à trouver un seul jeu de coefficients 
de l’équation de Steinmetz valable pour l’ensemble du stator (dents et culasse).  

Nous approchons alors les pertes fer statoriques par une équation du type : 
 

( ) ( ) ( ) culculculcfculhystdentsdentsdentscfdentshyststatorfer MpppMpppWP ⋅+++⋅++= sup___sup____  
 

    où  Mdents et Mcul sont respectivement les masses des dents et de la culasse statorique, 
 et ph, pcf et psup sont respectivement les densités de pertes (W/kg) par hystérésis, par 
courant de Foucault et supplémentaires, avec les expressions suivantes : 

 
edg

cfhyst BfcpBfbpBfap ⋅⋅=⋅⋅=⋅⋅= sup
22  

 
Les coefficients sont déterminés par une méthode des moindres carrés sur la base des 

résultats numériques obtenus avec Flux2D©. Le Tableau H présente la valeur des coefficients 
pour les différentes formulations. Ces coefficients sont valables pour l’ensemble du stator. 
 

Coefficients 
Formulation 

a b c d e g 

Plage de 
variation 

de l’erreur 

Erreur 
moyenne 

(%) 
3 paramètres 0,0257 2,77e-4 0 1,5 1,5 2 2 – 25 % 15,01 
4 paramètres 0,0191 3,74e-4 0 1,5 1,5 2,81 3 – 27 % 14,60 
5 paramètres 0,0189 3,29e-4 1,69e-4 1,79e-4 36,66 2 4 – 22 % 13,87 
6 paramètres 0,0191 3,74e-4 0 0,7349 1,364 2,81 3 – 27 % 14,60 

 
Tableau H Résultat des coefficients au stator : approche globale (machine à 28 encoches) 

 
Tout d’abord, nous pouvons constater que les écarts obtenus par rapport à Flux2D© 

sont relativement élevés, entre 13 et 15 %. La formulation à 5 paramètres présente un 
coefficient e très élevé, ce coefficient étant traditionnellement proche de 1,5. Cette solution ne 
sera pas retenue par la suite. 

Puis, parmi les formulations restantes (3, 4 et 6 paramètres), le coefficient c du terme 
lié aux pertes supplémentaires est nul : les pertes fer statoriques ne sont alors représentées 
qu’avec les pertes par hystérésis et par courant de Foucault. La variation des coefficients d et 
e n’ont plus d’intérêt et la formulation à 4 paramètres est alors la même que celle à 6 
paramètres.  

Il ne reste donc plus que les formulations à 3 et 4 paramètres. Toutes deux attribuent la 
principale proportion aux pertes par courant de Foucault (53,3 et 74,5 %). 
 



274  Annexe F – Formulations analytiques des pertes fer 
 

 

 
Les résultats obtenus par Flux2D© et par les formulations analytiques pour les deux 

machines à 28 et 44 encoches au rotor sont résumés dans le Tableau I. Rappelons que ces 
formulations ont été établies sur la base des résultats numériques de la machine à 28 encoches 
et qu’elles sont directement appliquées sur les résultats numériques de la machine à 44 
encoches. 
 

Machine à 28 encoches Machine à 44 encoches 
Formulation Plage de variation 

de l’erreur 
Erreur 

moyenne (%) 
Plage de variation 

de l’erreur  
Erreur 

moyenne (%) 
3 paramètres 2 – 25 % 15,0 0 – 25 % 17,1 
4 paramètres 3 – 37 % 14,6 5 – 40 % 22,9 

 
Tableau I Comparaison Flux2D© / formules analytiques au stator 

 
L’approche globale obtient pour les deux machines des erreurs relativement 

importantes : entre 14 et 22 % en moyenne. C’est pourquoi une approche locale est préférée. 
Deux formulations sont alors établies pour les pertes fer statoriques : une pour les dents et une 
pour la culasse. Deux jeux de coefficients sont alors déterminés. Cette démarche peut se 
justifier par le fait que les champs sont de nature différente en ces deux endroits : il est pulsant 
dans les dents et tournant dans la culasse.  
 
 
Remarque : Détermination des coefficients à partir des données du constructeur 
 

Les constructeurs des tôles magnétiques fournissent les résultats d’un ensemble de 
tests. Parmi ceux-ci, sont disponibles les pertes fer totales selon l’induction pour différentes 
fréquences.  

On cherche alors rminer une formulation analytique du type Steinmetz à partir de ces 
donnéesmulation à 3 paramètres a, b et c. Les coefficients inconnus sont déterminés en 
appliquant une méthode des moindres carrées (contraintes de positivité des coefficients) en 
prenant comme référence les données du constructeur. 

Les résultats suivants (Figure R) sont obtenus pour la tôle M330-35 :  
a = 0,023038 ; b = 9,1829.10-5 ; c = 0. 
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Figure R Comparaison données constructeur à 50 et 100Hz / formule analytique 
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Le coefficient c est nul, ce qui élimine le terme lié aux pertes supplémentaires. On peut 

expliquer cela par le fait que les tests des constructeurs sont effectués sur un cadre Epstein, ce 
qui ne permet pas à priori l’observation des pertes supplémentaires. Ce type de pertes apparaît 
essentiellement sur les machines électriques (effet du champ tournant). C’est pourquoi il est 
important de déterminer l’ensemble des coefficients a, b et c sur des données de pertes sur 
machine. 

Le fait que le coefficient c soit nul a également été observé lors d’une validation 
expérimentale sur cadre d’Epstein par Bogglietti et al. [BOG-03]. Mais ce phénomène n’a pas 
été observé dans [FER-00]. Il est à noter que les conditions d’essais et la formulation 
analytique n’étaient pas tout à fait similaires à notre étude : la fréquence n’apparaissait pas 
dans la formule et 4 paramètres variaient (les 3 mêmes et l’exposant de l’induction dans les 
pertes par hystérésis). De plus, les pertes par hystérésis étaient étudiées séparément, pour des 
fréquences très basses (inférieur à 5 Hz). 
 

On peut maintenant appliquer ce jeu de coefficient aux résultats numériques de la 
machine à 28 encoches. La formule analytique utilise alors les niveaux d’induction obtenus 
par Flux2D© pour calculer les pertes. Le Tableau J compare les résultats obtenus par 
Flux2D© et par la formule analytique déduite des données du constructeur. Les pertes sont 
calculées globalement et localement (au niveau des dents et de la culasse à partir de 
l’induction locale). La formule analytique sous-estime de manière importante les pertes par 
rapport aux résultats de Flux2D©, l’erreur pouvant atteindre localement plus de 60 %. 
 
 

 Plage de variation de l’erreur Erreur moyenne 
Pertes globales 13 – 46 % 32,4 % 

Pertes locales : dans les dents 40 – 64 % 53,6 % 
Pertes locales : dans la culasse 4 – 35 % 15,0 % 

 
Tableau J Comparaison Flux2D / formule analytique à partir des données constructeurs 

 
 

Comme nous l’avons précisé précédemment, il est important de déterminer l’ensemble 
des coefficients inconnus directement sur les données des pertes sur machine. Cela permet de 
conserver à priori les pertes supplémentaires liées aux effets du champ tournant et ainsi de 
diminuer l’erreur commise par rapport aux résultats de Flux2D©. 
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ANNEXE G 

 
Découpage du modèle aérothermique 

 

 
 
 
 Cette Annexe a pour but de présenter en détail le découpage de la machine dans le modèle 
aérothermique (Chapitre 3, paragraphe 3). 

Le découpage axial est fait suivant 11 sections représentées sur la Figure S ci-dessous. 
Chaque section comporte entre 6 et 22 nœuds. Le maillage final comporte 126 nœuds. 

 
Le découpage radial diffère d’une section à l’autre. Les nœuds dans l’ensemble des 

sections sont présentés ci-après (de la Figure T à la Figure Y). La position des nœuds dans 
chaque section est indiquée par un point dont la couleur dépend de la pièce à laquelle il 
appartient (arbre, flasques, cales de maintien, tôles magnétiques (rotor et stator), cuivres ou 
air).  
 
 
 

 
Figure S Découpage axial dans le modèle aérothermique 
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Figure T Découpage radial dans le modèle aérothermique : sections 1 et 11 

 

 
Figure U Découpage radial dans le modèle aérothermique : sections 2 et 10 
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Figure V Découpage radial dans le modèle aérothermique : sections 3 et 9 

 

 
Figure W Découpage radial dans le modèle aérothermique : sections 4 et 8 
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Figure X Découpage radial dans le modèle aérothermique : sections 5 et 7 

 
Figure Y Découpage radial dans le modèle aérothermique : section 6 
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Contribution à la modélisation multi-physique : 

électro-vibro-acoustique et aérothermique de machines de traction 
 
 
RESUME : Le développement important ces dernières années du secteur du transport s’est 
accompagné d’une inquiétude accrue pour le respect de l’environnement. Bien que le transport 
ferroviaire présente une efficacité énergétique élevée, il n’en est pas pour autant dénué de nuisances 
environnementales. L’intégration du développement durable lors de la conception optimale de 
machines électriques devient alors indéniable. Cela impose de tenir compte simultanément d’un 
grand nombre de phénomènes physiques. Cette thèse a alors pour objectif de mettre en avant une 
méthodologie de conception en accord avec la volonté actuelle d’optimisation économique et 
écologique. Un modèle multi-physique a alors été développé dans le but de représenter les 
phénomènes électromagnétiques, vibro-acoustiques et aérothermiques dans un moteur asynchrone 
fermé auto-ventilé dédié à la traction ferroviaire. Ce modèle est en fait composé de plusieurs 
modèles, analytiques ou semi-analytiques, interagissant entre eux. Chaque modèle représente des 
phénomènes physiques spécifiques. Un intérêt particulier a été porté au modèle aérothermique et au 
modèle de pertes, notamment pour la modélisation des pertes au sein du circuit magnétique. Bien 
qu’ils soient tous deux analytiques, le développement de ces deux modèles a fait appel à des études 
numériques préalables. L’efficacité du modèle multi-physique et son respect des tendances 
d’évolution ont pu être mis en évidence par une comparaison avec des résultats d’essais 
expérimentaux sur moteur réel et par une analyse de l’influence des incertitudes. 
 
MOTS CLES : Moteur asynchrone, Traction ferroviaire, Pertes fer, Convection, Ecoulements, 
Méthode nodale, Instrumentation thermique 
 
 

 
 

Coupled electromagnetic, acoustic and thermal-flow modelling  

of an induction motor of railway traction 
 
 
ABSTRACT: Transports have been developed for the past few years. This major development has 
been followed by growing concern for the respect of environment. Although railway transports 
present high energy efficiency, they also present environmental injuries. It is then necessary to 
include the sustainable development from the moment of conception. It results in the consideration 
of numerous physical phenomena. Consequently, this PhD Thesis aims at emphasizing a conception 
methodology in the respect to the current will of economic and ecological optimisation. Then, a 
multi-physical model has been developed in order to represent electromagnetic, acoustic and 
thermal-flow phenomena in an enclosed induction motor of railway traction. In fact, this model is 
divided into several analytical interacting models. Each model represents a specific physical 
phenomenon. This work focuses on the thermal-flow model and the losses model, and in particular 
on the modelling of the iron losses. Although these models are analytical models, they both rely on 
numerical studies. The multi-physical model has shown to be efficient and to respect the main 
evolution trends thanks to comparison with experimental results and analysis of the uncertainties 
influence. 
 
KEY WORDS: Induction motor, Railway traction, Iron losses, Convection, Flow, Lumped 
parameters thermal model, Thermal instrumentation 


