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Résumé

Résumé

Le travail engagé dans cette thèse s’inscrit dans le cadre de programmes de recherche
engagés par les industriels du domaine nucléaire visant à optimiser les capacités prédictives
des modèles de dimensionnement de composants de centrales nucléaires. La modélisation
de l’action exercée par le fluide en écoulement et de la rétroaction induite par la dyna-
mique de la structure est un élément clef du dimensionnement. L’objectif de la thèse est
de mettre en évidence l’interaction entre la turbulence proche paroi et les effets de cou-
plage instationnaire non conservatif potentiellement déstabilisant. Le cas particulier d’un
cylindre seul en milieu infini, soumis à un écoulement transverse, est examiné en statique,
puis en dynamique. L’influence des régimes d’écoulement sur la réponse dynamique est
caractérisée. La quantification de l’énergie d’interaction fluide-structure est évaluée. Ce
mémoire de thèse s’achève par une ouverture au cas du réseau de cylindres et démontre
l’apport de macro simulations tridimensionnelles pour l’analyse des vibrations de struc-
tures induites par écoulement en régime sous-critique dans un cadre HPC et l’intérêt du
couplage CFD/CSM dans le cas d’écoulements turbulents en environnement industriel.

Mots-clefs

Interaction fluide-structures, vibrations induites par écoulement
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Introduction

En dépit des développements récents de méthodes numériques avancées pour la ré-
solution de systèmes couplés, la simulation de problèmes multi-physiques multi-échelles
de grande taille reste un défi dans un contexte industriel. Le Calcul Haute Performance
(HPC) permet d’aborder la modélisation locale, le couplage de modèles pouvant constituer
une étape pour le passage à l’échelle réelle.

Le couplage dynamique entre un fluide et un solide est au coeur de nombreuses pro-
blématiques dans les domaines maritime, biomédical, pétrolier, nucléaire et en génie civil.
Certains systèmes mettent en présence des structures élongées soumises à l’action d’un
fluide externe. Ainsi la vibration de risers soumis aux écoulements marins, les risques de
flottement de profils d’ailes d’avions, la tenue aux vents violents de tabliers de ponts, de
pylônes ou de lignes aériennes, la tenue mécanique des coeurs de réacteurs nucléaires et des
échangeurs de chaleur sont autant de problématiques à caractère industriel qui induisent
des programmes de recherche visant à optimiser les capacités prédictives des modèles de
dimensionnement. Dans le domaine nucléaire, les échangeurs sont constitués de réseaux
de cylindres, situés dans un environnement à fort confinement, source de fortes instation-
narités et de turbulence. Dans certains cas extrêmes, la vibration excessive des cylindres
entraîne une usure prématurée des systèmes mécaniques par contacts répétés ou par usure
et fatigue vibratoire à long terme. Le maintien en conditions opérationnelles de ces sys-
tèmes requiert la maîtrise de la connaissance du comportement vibratoire, quelques soient
les conditions thermohydrauliques, géométriques et mécaniques.

Dans ces cylindres en réseaux, la modélisation de l’action exercée par le fluide en écou-
lement et de la rétroaction induite par la dynamique de la structure est un élément clef
du dimensionnement. Durant les trois dernières décennies, des méthodes empiriques ba-
sées sur des modèles heuristiques et des approches expérimentales ont été développées, les
recours à l’expérimentation constituant toutefois un frein à la maîtrise des incertitudes
associées aux estimations de limites de stabilité dynamique. C’est dans ce contexte que se
sont inscrits les développements récents de méthodes numériques avancées pour la réso-
lution de systèmes couplés fluide structure. La présente thèse s’inscrit dans la continuité
des travaux engagés par Bendjeddou (2005) et Huvelin (2008) et vise à aller au-delà en
caractérisant l’action induite par la turbulence sur le comportement dynamique de ces sys-
tèmes. L’objectif est de mettre en évidence l’interaction entre la turbulence proche paroi
et les effets de couplage instationnaire non conservatif potentiellement déstabilisant.

Le premier chapitre est consacré aux différents mécanismes vibratoires mis en jeu dans
les réseaux de cylindres. Le cas particulier d’un cylindre seul en milieu infini, soumis à un
écoulement turbulent d’incidence transverse, est examiné en statique puis, en dynamique,
l’influence des régimes d’écoulement sur la réponse dynamique du système est caractérisée.
L’objectif est de mettre en évidence l’interaction entre la turbulence et certains effets
instationnaires de couplage sans aborder dans un premier temps la notion d’instabilité
dynamique. Les paramètres adimensionnels caractéristiques de l’interaction sont explicités
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en monophasique dans le cadre de l’élasticité linéaire pour la structure.
Les méthodes numériques sont abordées au chapitre deux. Les équations de Navier-

Stokes sont résolues à l’aide d’une formulation volumes finis colocalisés et la turbulence
est modélisée par Simulation des Grandes Échelles (LES, Large Eddy Simulation). Une
formulation pseudo-eulérienne est introduite pour la dynamique de grille et en première
approximation, le mouvement du solide est assimilé à un mouvement de corps rigide in-
déformable. Une méthode itérative est mise en oeuvre pour la résolution simultanée et
couplée des deux systèmes d’équations aux dérivées partielles régissant les dynamiques du
fluide et du solide couplées par leur interface commune.

L’écoulement autour d’un cylindre fixe en régime sous-critique dans le cas statique
fait l’objet du chapitre trois exhibant une prévision des paramètres globaux et des ins-
tationnarités induites par la turbulence. Ces instationnarités, de nature à interagir non-
linéairement avec les vibrations, sont déterminantes pour le calcul dynamique abordé au
chapitre quatre.

La réponse vibratoire d’un cylindre en milieu infini soumis à un écoulement incompres-
sible transversal de fluide monophasique est analysée en fonction de différents paramètres
adimensionnels. Les transitions entre les branches de réponses ainsi que les modes d’échap-
pements tourbillonnaires sont caractérisés.

Enfin, le cinquième chapitre aborde le cas des cylindres en réseaux en écoulement la-
minaire, à faible nombre de Stokes. La vitesse réduite limite de stabilité est identifiée. Une
ouverture sur le champ possible d’investigation de ces systèmes par la simulation numé-
rique est proposée : analyse de la stabilité, évaluation de spectres de turbulence, définition
de critères génériques d’instabilité, investigation de la post-instabilité, rôles combinés de
la vitesse réduite, du nombre de Reynolds, du nombre de Scruton, du pas réduit, modi-
fication du spectre de turbulence en déséquilibre dû à l’interaction avec la paroi solide
en mouvement, rôle de la couche limite dans le mécanisme d’excitation de la structure
par le fluide, identification des modes prépondérants intervenant dans l’interaction fluide
structure.

Ces travaux s’inscrivent dans le cadre plus large d’un programme de recherche visant à
réduire les incertitudes sur les limites de stabilité de systèmes à grande échelle potentielle-
ment affectés de façon significative par des phénomènes locaux. A ce titre, pour le passage
à l’échelle réelle, des travaux complémentaires seront menés sur le couplage de modèles.
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Chapitre 1

Interaction fluide-structure autour
d’obstacles cylindriques

1.1 Notions générales et paramètres adimensionnels

Les structures tubulaires immergées dans un fluide vibrent sous l’effet de l’écoulement.
Selon les caractéristiques des modes de réponse vibratoire, il peut en résulter à terme l’en-
dommagement de la structure par usure ou fatigue vibratoire. La modélisation du couplage
fluide-structure est devenue dans la plupart des secteurs industriels une nécessité pour les
ingénieurs avec l’augmentation des exigences en matière de conception et elle est facilitée
par l’évolution des moyens de calcul. La modélisation du couplage se heurte toutefois à de
nombreuses difficultés dont la principale demeure le comportement dynamique du fluide
qui devient complexe dès lors que l’écoulement devient turbulent (ce qui correspond à la
vie courante).

Nous pouvons distinguer deux classes de problèmes distincts selon que le fluide est
animé d’un écoulement permanent ou non. La première situation consiste à considérer le
cas où le milieu fluide n’a aucun écoulement permanent. Les oscillations couplées d’un
fluide et d’une structure vibrant tous les deux autour d’un état d’équilibre statique stable
doivent être modélisées. En se limitant à des vibrations de petites amplitudes en négligeant
tout effet de gravité et de compressibilité et en supposant négligeables les non-linéarités
induites par le comportement dynamique du solide, nous restons dans le cadre de la famille
des écoulements dits laminaires. Ce type de problèmes est nommé par le terme interac-
tion fluide-structure. La deuxième classe de problèmes concerne les vibrations induites par
écoulements. Des effets physiques très différents s’ajoutent aux effets d’interactions fluide-
structure avec des mécanismes possibles de couplage non conservatifs et de vibrations
forçées par les fluctuations induites par la turbulence. Seul le cadre des écoulements de
fluide monophasique est abordé dans ce document. Les nombres adimensionnels permet-
tant d’analyser un problème d’interaction fluide-solide sont décrits par De Langre (2002)
dans le cadre monophasique. Ils peuvent être propres au fluide (nombre de Reynolds,
nombre de Froude ..), propre au solide (nombre de déplacement et nombre de gravité) ou
propres à l’interaction fluide-solide. Dans la suite, nous travaillons essentiellement avec le
nombre de Reynolds Re (propre au fluide), nombre de déplacement (propre au solide),
rapport de masse (propre à l’interaction) et la vitesse réduite (propre à l’interaction).

Le nombre de Reynolds Re, caractérisant le rapport entre les forces d’inertie et les
forces visqueuses, est défini par :

Re =
ρfUD

µ
(1.1)
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où ρf désigne la masse volumique du fluide [kg/m3], U la vitesse du fluide [m.s−1], D
une échelle de longueur caractéristique (le diamètre du cylindre dans le cas d’un obstacle
cylindrique ) [m] et µ la viscosité dynamique du fluide [Pa.s−1].
Le rapport de masse m∗ est défini comme :

m∗ =
ρs

ρf
(1.2)

où ρs désigne la masse volumique du solide [kg/m3].
Le nombre de déplacement (ici l’amplitude adimensionnée A∗) est caractérisée par :

A∗ =
A

D
(1.3)

avec A l’amplitude de déplacement [m].
Un paramètre souvent rencontré pour définir le comportement oscillatoire d’un cylindre
est la vitesse réduite Ur définie par :

Ur =
U

fvide D
(1.4)

avec fvide la fréquence de la structure dans le vide en l’absence de tout fluide environnant.
Elle caractérise le rapport entre les échelles de temps caractéristiques des mouvements
fluide et solide.

1.2 Mécanismes mis en jeu dans les réseaux de cylindres

Dans le cas d’un réseau de cylindres soumis à un écoulement transverse, l’analyse du
niveau d’amplitude vibratoire des cylindres en fonction de la vitesse réduite permet en pre-
mière approximation de distinguer, pour un écoulement monophasique, quatre mécanismes
d’interaction comme le montre la figure 1.1. Pour trois d’entre eux, la structure répond à
une excitation due à l’écoulement sans modifier la nature de l’interaction. Il s’agit des effets
inertiels (zone A), de l’excitation due à la turbulence (zone B) et de l’échappement tour-
billonnaire (zone C). Les interactions sont dites conservatives car les contraintes induites
par le fluide sur la structure sont en première approximation indépendantes du mouvement
de cette dernière. En revanche, le phénomène d’instabilité fluide-élastique (zone D) fait
intervenir un couplage instationnaire non-conservatif entre le fluide et le mouvement de la
structure. L’action du fluide sur la structure induit un mouvement de celle-ci susceptible
de modifier l’écoulement par rétroaction. Ces quatres mécanismes sont détaillés ci-dessous.

1.2.1 Effets inertiels et visqueux

Les effets inertiels et visqueux résultent de l’interaction entre une structure et un fluide
au repos, telle que la vitesse propre de l’écoulement est nulle. Cette vitesse est considérée
nulle si la structure vibre à une fréquence telle qu’à l’échelle du temps du mouvement du
solide, le fluide semble immobile. Dans le cadre des petits mouvements, en l’absence de tout
effet de gravité et de compressibilité, et de toute non-linéarité du système dynamique, les
interactions dépendent alors exclusivement du mouvement du solide et l’interaction fluide-
structure est caractérisée par un ajout d’inertie contribuant à l’effet de masse ajoutée
auquel s’ajoute des effets visqueux. Tous ces effets résultent de combinaison des effets
d’inertie et des effets visqueux conduisant à des effets de masse ajoutée et de la dissipation
pouvant être caractérisés par le biais de termes de masse et d’amortissement ajoutés.
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1.2. Mécanismes mis en jeu dans les réseaux de cylindres

Fig. 1.1: Évolution du niveau d’amplitude vibratoire en fonction de la vitesse réduite
pour un réseau de cylindres sous écoulement transverse avec une décomposition en quatre
régions : Zone A : Interaction Fluide structure (IFS), Zone B : Excitation induite par la
turbulence (TIV), Zone C : Vibrations induites par détachement tourbillonnaire (VIV) et
Zone D : Instabilité dynamique (MIV)

1.2.2 Excitation aléatoire par la turbulence

Pour une large gamme de vitesse réduite, le solide est excité par la turbulence de
l’écoulement qui génère des fluctuations de pression aléatoires sur la surface de l’obstacle
produisant des vibrations de faible amplitude. Ces excitations sont plus ou moins signi-
ficatives en fonction du nombre de Reynolds et en première approximation, elles sont
considérées comme indépendantes du mouvement du cylindre.

1.2.3 Accrochage fréquentiel

Lorsque le sillage devient instable, un lâcher tourbillonnaire caractérisé par une allée
de Von Kármán se forme et peut être décrit en introduisant un nombre adimensionnel, le
nombre de Strouhal St. Les contraintes induites par le fluide générées par le lâcher n’ont
pas de lien avec le mouvement de la structure tant que la fréquence de l’échappement
tourbillonnaire diffère de la fréquence de la structure. Lorsque ces fréquences deviennent
proches, un phénomène d’accrochage se produit avec une augmentation significative mais
bornée de l’amplitude vibratoire. Ce phénomène n’est pas une instabilité pour le système
couplé fluide-structure bien qu’il soit en une pour le système fluide. En effet, le système
reste stable bien que les oscillations engendrées par l’accrochage puissent être significatives
et causer des dommages à la structure.

1.2.4 Instabilités fluide-élastiques

Généralités : L’amplitude vibratoire d’un cylindre flexible soumis à un écoulement
transverse s’accentue régulièrement au fur et à mesure que la vitesse réduite augmente.
L’environnement du cylindre a toutefois une importance quant à son comportement pour
des vitesses d’écoulement élevées. Dans un réseau de cylindres caractérisé par une vitesse
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réduite comprise entre 0.1 et 10 (0.1 < Ur < 10), l’amplitude vibratoire des cylindres
augmente brusquement à partir d’une certaine vitesse réduite, dite vitesse réduite critique
(Urc), alors que pour un cylindre seul en milieu infini, avec un profil régulier, ce phénomène
d’augmentation brusque des amplitudes vibratoires (qualifiés d’instabilités) n’apparaît pas.

Un système stable, soumis à une brève perturbation à un instant initial présente une
réponse dont l’amplitude diminue progressivement avec le temps, tendant vers une réponse
nulle. Au contraire, un système instable, soumis à une perturbation initiale est caractérisé
par une amplitude de réponse qui tend vers l’infini.

Deux catégories d’instabilités peuvent être mises en évidence suivant qu’il s’agit d’in-
stabilités statiques ou dynamiques (figure 1.2) :

– L’instabilité statique a pour origine l’annulation de la raideur du système global et ne
dépend pas de l’inertie du système. L’amplitude de vibration croît exponentiellement
jusqu’à ce que des effets non-linéaires saturent cette croissance et permettent de
retrouver une position stable : ’ C’est la porte qui claque !’ De Langre (2002).

– L’instabilité dynamique peut être générée par plusieurs mécanismes : confusion de
fréquences, création d’amortissement négatif induit par un couplage non conserva-
tif entre l’écoulement moyen et le solide suite à un échange irréversible d’énergie
mécanique entre le solide et le fluide.

Fig. 1.2: Évolution de l’amplitude de réponse en fonction du temps, caractéristique des
instabilités statiques et dynamiques

Dans des cylindres en réseau, l’instabilité dynamique dite fluide-élastique (Motion In-
duced Vibrations, MIV) est générée par l’interaction entre le fluide en écoulement et un
ou plusieurs cylindres vibrant. Le fluide affecte le mouvement de l’obstacle solide qui lui-
même induit une rétroaction perceptible au niveau des fluctuations de vitesse et de pression
propres à l’écoulement. Le couplage dynamique est prépondérant suivant la direction de
portance, c’est à dire la direction transverse à l’écoulement. Le système stable (d’amortis-
sement positif) devient un système instable (d’amortissement nul) au-delà d’une certaine
vitesse réduite critique Caillaud (1999). L’amortissement total du système devient négatif,
provoquant l’instabilité fluide-élastique.

Cette dernière peut être provoquée par deux phénomènes distincts, caractérisés par le
nombre adimensionnel de Scruton Sc défini par Sc = m∗ξ avec m∗ représentant la masse
réduite et ξ l’amortissement réduit :

– Pour de faibles nombres de Scruton (Sc < 300), l’amortissement contrôle le cou-
plage : l’instabilité produite par un amortissement négatif du fluide peut conduire
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1.2. Mécanismes mis en jeu dans les réseaux de cylindres

à un amortissement négatif du système (l’interaction est négligeable entre cylindres
voisins),

– Pour des valeurs plus élevées du nombre de Scruton (Sc > 300), le couplage avec les
cylindres voisins est contrôlé par la raideur et s’avère plus important Païdoussis et Price
(1988). Ce sont les déplacements qui provoquent l’instabilité. Ils dépendent de la ri-
gidité caractéristique du fluide.

Fig. 1.3: Évolution de la vitesse réduite critique caractéristique de l’instabilité fluide-
élastique en fonction du nombre de Scruton pour un réseau de cylindres soumis à un
écoulement de fluide transverse monophasique

L’instabilité fluide-élastique est associée à un échange d’énergie entre le solide et le
fluide. De nombreux modèles ont été développés pour tenter d’expliquer ce phénomène.
Certains font intervenir un temps de retard entre la réponse du fluide et la vibration de
la structure pour décrire le déphasage entre l’action exercée par le fluide et la réponse du
solide. Modéliser cette instabilité revient à évaluer ce temps de retard. En effet, lorsque
la vitesse réduite augmente, le déphasage entre la contrainte appliquée par le fluide et
le mouvement du cylindre change de signe, ce qui entraîne un changement de signe de
l’amortissement apparent du système et produit donc l’instabilité.

Le mouvement de la structure induit instantanément une perturbation locale du champ
de vitesse de l’écoulement. Ces perturbations sont aussitôt diffusées au sein des couches
limites, via la viscosité du fluide, et transportées en aval de la structure, via la convec-
tion par l’écoulement moyen. Il en résulte une variation globale des champs de vitesse
et de pression, en déphasage par rapport au déplacement de la structure, qui réagit en
exerçant une force instationnaire, entraînant une modification du régime vibratoire. Dans
ce scénario, le fait que le fluide soit en écoulement est fondamental. On pourrait dire en
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Chapitre 1. Interaction fluide-structure autour d’obstacles cylindriques

schématisant qu’il s’agit d’un couplage écoulement-structure et non d’un couplage fluide-
structure. La viscosité est également un paramètre important qui peut modifier de manière
sensible le processus de ’diffusion-convection’ induisant des variations de pression et de vi-
tesse qui produisent les forces de couplage dites « fluide-élastiques » sur la structure. Par
ailleurs, la vitesse de convection de l’écoulement moyen étant généralement faible, devant
la vitesse du son, la compressibilité du fluide ne joue pas un rôle majeur dans ces phéno-
mènes d’interaction. Le couplage fluide-élastique est avant tout un couplage dynamique
non conservatif. Les flux d’énergie échangés entre le fluide et la structure dépendent de la
vitesse de convection de l’écoulement moyen. Or, il se produit habituellement la situation
suivante : pour une certaine vitesse réduite caractéristique de l’écoulement, généralement
’assez’ élevée mais demeurant dans la plage de fonctionnement raisonnable des matériels
concernés, le fluide transfère à la structure plus d’énergie que celle-ci ne peut en disssiper
tout en restant dans le régime vibratoire des petits déplacements. Le système mécanique
devient alors ’instable’ : il se met à osciller fortement et peut impacter violemment les
structures avoisinantes. Ce type de comportement, qualifié d’instabilité fluide-élastique
est en général suivi d’un endommagement rapide du composant par usure accélérée ou,
plus généralement, par fatigue vibratoire. Les Ruptures de Tubes dans les Générateurs de
vapeur (RTGV) survenues aux États-Unis à North Anna (1987) et au Japon à Mihama
(1991) ont été attribuées à des phénomènes de ce type.

Etat de l’art de la modélisation des instabilités fluide-élastiques

Les principaux modèles d’instabilités fluide-élastique en faisceaux peuvent être regrou-
pés comme suit :

– le modèle de Connors (1978) consiste à exprimer la vitesse réduite critique en
fonction de paramètres mécaniques, géométriques et hydrauliques du système. Elle
est couramment utilisée dans le cadre du dimensionnement des générateurs de vapeur
mais ne permet d’obtenir qu’une valeur approximative de la vitesse critique. Elle est
définie de la manière suivante :

Urc

fnD
= K

[

m2πξ

ρfD2

]a

(1.5)

La vitesse Urc désigne la vitesse réduite critique d’instabilité, m la masse du cylindre,
ξ l’amortissement réduit, ρf la densité du cylindre, D le diamètre du cylindre, fn

la fréquence en présence de fluide au repos. La constante K dite de Connors et
l’exposant a sont obtenus par fitting avec des résultats expérimentaux.
Le principal défaut de cette modélisation est d’introduire des valeurs empiriques (K
et a) dépendant fortement de la géométrie du faisceau et du régime de l’écoulement.
Enfin, cette équation ne permet pas d’englober tous les phénomènes mis en évidence
expérimentalement comme la discontinuité de la vitesse réduite critique intervenant
lors du passage des petits aux grands nombres de masse-amortissement.

– les modèles instationnaires de Tanaka et Takahara (1980, 1981); Chen (1983a,b),
Païdoussis et Price (1988) ont l’avantage de prendre en compte le retard de phase
entre le déplacement du cylindre et la force fluide résultante. Ils permettent égale-
ment de prédire la discontinuité de vitesse réduite critique. Cependant, leur utilisa-
tion nécessite de recourir à de nombreuses données expérimentales parfois difficiles
à recueillir.

– les modèles semi-analytiques de Lever et Weaver (1982, 1986); Yetiser et Weaver
(1988); Mahmood et Hassan (2007) mettent également mis en évidence l’importance
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de la prise en compte du retard de phase dans la prédiction du seuil d’instabilité,
et permettent d’obtenir des valeurs théoriques approximatives des vitesses réduites
critiques pour l’ensemble des géométries de faisceaux.

– les modèles quasi-stationnaires nécessitent beaucoup plus de données expéri-
mentales que les modèles semi-analytiques.

– les méthodes numériques basées sur la résolution des systèmes couplés fluide-
structure semblent prometteuses au vu des premiers résultats (traitement de l’in-
stabilité fluide-élastique dans un écoulement monophasique laminaire pour un tube
mobile unique au sein d’un faisceau de cylindres rigides, Huvelin (2008).
C’est dans ce contexte que s’inscrivent les travaux présentés ci-après.

1.2.5 Bilan

Les mécanismes d’accrochage et d’instabilité fluide-élastique peuvent endommager si-
gnificativement la structure vibrante. Dans les deux cas, le mécanisme a tendance à user
prématurément la structure voire à provoquer une rupture de tube par fatigue vibratoire.
Il peut également engendrer des chocs inter-tubes néfastes pour l’intégrité du système.
Dans la première partie de ce travail, nous considérons le modèle simplifié constitué par
un cylindre isolé. Seuls les trois premiers mécanismes interviennent : interaction fluide-
structure, excitation aléatoire par la turbulence et vibration induite par écoulement. Le
cas de réseaux de cylindres est abordé dans la seconde partie de ce travail. Le mécanisme
supplémentaire d’apparition de l’instabilité fluide-élastique intervient alors. Le premier cas
fait l’objet des chapitres 3 et 4, le second est développé dans le chapitre 5, le chapitre 2
étant consacré à la présentation des méthodes numériques.

1.3 Cylindre en milieu infini sous écoulement transverse
uniforme

1.3.1 Contexte

L’écoulement autour d’un cylindre de section circulaire fournit un modèle pour beau-
coup d’écoulements autour d’obstacles profilés ou non. Ce cas classique englobe la com-
plexité de la topologie de l’écoulement tout en préservant le potentiel instable des régions
où la turbulence est générée. Ces régions sont la couche limite sur l’obstacle, la couche de
cisaillement délimitant la région de recirculation et le sillage. Le comportement de l’écou-
lement dans le sillage dépend de l’état de ces régions qui peut être laminaire, transitoire
ou turbulent suivant le nombre de Reynolds associé. Malgré la simplicité de la géométrie,
la forme circulaire induit un challenge sur le plan numérique. En effet, il n’y a aucune
arête coupante qui sélectionne a priori l’angle de décollement de l’écoulement, ce dernier
étant entièrement déterminé par le régime d’écoulement et par les conditions aux limites
en amont. Pour cette raison, les prédictions numériques des statistiques turbulentes dans
la région proche paroi sont très sensibles aux formulations et aux méthodes utilisées.

1.3.2 Panorama des régimes d’écoulement

Les études expérimentales de Roshko (1954); Tritton (1959); Bloor (1964); Gerrad
(1966); Williamson (1996), de même que les travaux de modélisation numérique de Braza
(1986); Persillon et Braza (1998); Braza et al. (2001); Ma et Karniadakis (2002) mettent
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Chapitre 1. Interaction fluide-structure autour d’obstacles cylindriques

en lumière différents régimes d’écoulements en fonction du nombre de Reynolds. Zdravkovich
(1997, 2003) propose une synthèse articulée autour des observations suivantes.

Re < 5

Les effets visqueux sont dominants par rapport aux effets de l’inertie. L’écoulement suit
la courbure du cylindre en se refermant derrière sans décollement (figure 1.5a), l’écoulement
est dit rampant. Les lignes de courant sont parfaitement symétriques entre l’amont et l’aval
du cylindre. Aucune instabilité ne se manifeste, aucun sillage ne se développe.

5 6 Re 6 49

L’écoulement est dit en régime stationnaire décollé. Les effets visqueux ne sont plus
suffisants face aux forces d’inertie pour refermer l’écoulement derrière le cylindre et un
décollement produit deux tourbillons de recirculation en aval du cylindre (figure 1.5b).
La symétrie entre l’amont et l’aval est perdue. Ces deux tourbillons attachés au cylindre
sont symétriques et contra-rotatifs. Lorsque le nombre de Reynolds augmente, ces derniers
s’allongent et les points de décollement supérieur et inférieur (symétriques par rapport à
l’axe du symétrie du cylindre suivant la direction de l’écoulement) se rapprochent du point
d’arrêt amont du cylindre. Les instabilités sont amorties, l’écoulement est stationnaire.
Au-delà de la zone de recirculation, le sillage est stable.

49 6 Re 6 300

Il s’agit de la gamme du régime laminaire instationnaire. Les instabilités de l’écoule-
ment (pouvant provenir de plusieurs sources) ne s’amortissent plus et provoquent la perte
de symétrie des zones de recirculation pour donner naissance à l’allée tourbillonnaire de
Von-Kármán (figure 1.5c) dans le sillage. Des tourbillons contra-rotatifs se détachent alter-
nativement de part et d’autre du cylindre. Cette instabilité d’origine bi-dimensionnelle est
présente sur une large plage du nombre de Reynolds. Provansal et al. (1987) caractérisent
cette instabilité absolue comme une bifurcation de Hopf supercritique et Williamson (1996)
montre que celle-ci s’amplifie avec le nombre de Reynolds. La figure 1.4 montre l’évolution
du nombre de Strouhal avec le nombre de Reynolds.

Cette gamme de nombres de Reynolds peut être scindée en deux sous-domaines. Dans
le premier, pour des nombres de Reynolds inférieurs à 150, le sillage est périodique et
l’écoulement demeure entièrement laminaire. Roshko (1954) qualifie ce régime de ’stable’.
Dans le second sous-domaine (à partir de Re ≃ 150), des effets tri-dimensionnels se font
ressentir dans le sillage. Les tourbillons rectilignes ondulent transversalement et des tour-
billons longitudinaux apparaissent suivant deux modes bien distincts, qualifiés de mode A
et mode B par Williamson (1989).

La transition du mode A se situe autour de Re = 170−190, cette transition est brutale
et hysterétique. Les tourbillons du mode A, structures d’assez grande taille de ∼3 à 4 fois
le diamètre du cylindre, se forment par paires dans les zones faiblement rotationnelles.
Le mode B apparaît vers Re = 230 − 260 et constitue une zone de transition dite douce.
Les tourbillons longitudinaux dans ce domaine de Reynolds sont beaucoup plus fins, de
longueur d’onde égale à environ une fois le diamètre du cylindre. Ils surviennent suite à
la déformation de la région de faible rotationnel située entre deux tourbillons primaires
constitués par les tourbillons de mode A.

Persillon et Braza (1998) retrouvent cette discontinuité par simulation numérique di-
recte de l’écoulement autour d’un cylindre.
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1.3. Cylindre en milieu infini sous écoulement transverse uniforme

Fig. 1.4: Evolution du nombre de Strouhal de l’écoulement autour d’un cylindre en milieu
infini en fonction du nombre de Reynolds, Bourdet (2005)

Allain (1999) montre par des études de stabilité que le mode A résulte de l’amplification
d’une instabilité elliptique. La longueur d’onde de cette instabilité peut être calculée par
la théorie de Craik-Leibovitch. Pour le mode B, en appliquant le modèle de Ginzburg-
Landau, elle montre la nature supercritique de l’instabilité pour un nombre de Reynolds
critique proche de Re ≃ 220 − 230.

Pour des nombres de Reynolds proches de ceux du mode B, il se produit également
un phénomène de dislocation des tourbillons primaires. Il s’agit d’une rupture locale d’un
rouleau tourbillonnaire de von Kármán provoquant une liaison entre deux rouleaux. Ces
dislocations sont observées par Williamson (1992) et numériquement par Persillon et Braza
(1998) et Allain (1999). Elles seraient dues à de petites variations dans la zone de cisaille-
ment proche du cylindre, variations amplifiées dans le sens de l’envergure. Ce phénomène
de dislocation, sans être périodique, crée d’importantes fluctuations de vitesse et constitue
une étape importante dans la transition vers la turbulence.

300 6 Re 6 Rec

Cette plage de nombre de Reynolds est considérée comme la phase de transition vers la
turbulence, le régime est sous-critique. La valeur du nombre de Reynolds critique dépend
des auteurs. Elle peut varier de Re ∼ 2.105 à Re ∼ 1.106. Cette variation s’explique par la
grande sensibilité de l’écoulement à la rugosité du cylindre ainsi qu’à la turbulence du fluide
à l’infini amont. L’allée tourbillonnaire y est turbulente (figure 1.5d) tandis que la couche
limite est toujours laminaire. Entre Re ∼ 1000 − 2600 selon les conditions, une nouvelle
instabilité apparaît à l’aval des points de décollement inférieur et supérieur dans les couches
de cisaillement. Cette instabilité, de type Kelvin-Helmoltz et d’origine bi-dimensionnelle,
donne naissance à des tourbillons de petites tailles dans la zone de mélange interagissant
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(a) Re = 0.16 (b) Re = 26

(c) Re = 105 (d) Re = 10000

Fig. 1.5: Différents régimes d’écoulement autour d’un cylidre en fonction du nombre de Reynolds
Re.
Photographies : S. Taneda (Photo a,b et c), T. Corke et H. Nagib (photo d), extraites de Van Dyke
(1982)

non-linéairement avec l’allée tourbillonnaire de von Kármán et a pour conséquence de
diminuer la zone de recirculation derrière le cylindre, qui jusqu’alors avait plutôt tendance
à s’allonger. Elle est observée par Bloor (1964) ainsi que numériquement dans les travaux de
Braza (1986). Bloor (1964) caractérise la fréquence de cette instabilité de Kelvin-Helmoltz
ft par rapport à la fréquence de l’instabilité de Bénard Von-Kármán fs et propose la loi
d’évolution suivante :

ft

fs
= 0.095Re1/2 (1.6)

Ce rapport est évalué, expérimentalement ou numériquement, par plusieurs équipes de
chercheurs (Braza (1986); Braza et al. (1986, 1990); Kourta et al. (1987) ; Prasad et William-
son 1997).

Re > Rec

Lorsque l’écoulement atteint la valeur critique Rec, le régime de l’écoulement est dit
critique et supercritique au-delà. Cette étape est caractérisée par le passage de la couche
limite laminaire à turbulente. Le point de décollement est repoussé vers l’aval sur le cylindre
et le coefficient de traînée diminue du fait d’une largeur de sillage plus restreinte, devenue
inférieure au diamètre du cylindre.
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1.4 Cylindre oscillant sous écoulement transverse en milieu
infini

Actuellement au vu des modèles à l’état de l’art, aucune description générale du com-
portement vibratoire n’est valable pour une large gamme des valeurs de masse, de raideur
et d’amortissement structurels. L’article de Khalak et Williamson (1999) reflète la com-
plexité du phénomène et les auteurs font état de quatre questions fondamentales :

– Quelle est l’amplitude maximale possible pour le cylindre vibrant sous l’action de
l’écoulement ?

– Quel est le domaine de validité du paramètre combiné masse-amortissement ? A
quelles conditions s’agit-il d’un paramètre adimensionnel représentatif permettant
de sérier les phénomènes conduisant à des pics d’amplitude ?

– Quels sont les modes d’émission des structures tourbillonnaires ? Quelles sont les
transitions existant entre les modes et pourquoi sont-elles présentes ?

– Comment faut-il définir la synchronisation (ou "lock-in") dans le domaine des VIV ?

1.4.1 Paramètres adimensionnels caractéristiques de la réponse du cy-
lindre

Un certain nombre de grandeurs adimensionelles sont utiles pour caractériser le com-
portement du système. L’amplitude adimensionnelle est ainsi définie comme suit :

A∗ =
Amax

D
(1.7)

où Amax désigne l’amplitude maximale des oscillations et D le diamètre du cylindre.
La littérature relative aux phénomènes de vibrations induites par écoulement fournit une
grande variété de notations différentes pour désigner la fréquence. Nous proposons ici
d’adapter la nomenclature proposée par Sarpkaya (2004), en dénommant les différentes
fréquences comme suit :

– fvide : fréquence naturelle mesurée dans le vide [fvide = (1/2π)(k/m)1/2 ], où k désigne
la constante de raideur et m la masse de la structure oscillante.

– fcom : la fréquence commune à laquelle la synchronisation ou l’accrochage se produit
c’est à dire fex = fcom.

– fex : fréquence d’oscillations (libres ou forçées) de la structure. A l’accrochage, on a
la relation suivante : fex = fcom = (1/2π)[k/(m + ma)

1/2] où ma désigne la masse
ajoutée.

– fst : fréquence de l’échappement tourbillonnaire (dans le cas de la structure fixe).
Elle est uniquement liée à la vitesse de l’écoulement et à la taille caractéristique de

la structure via le nombre de Strouhal St = fst
D

U
où U correspond à la vitesse de

l’écoulement.
– fvs : fréquence des détachés tourbillonnaires de la structure en mouvement (libre ou

forçée).
– fx : fréquence d’oscillations dans la direction de la trainée
Le rapport de masse m∗ est défini par m∗ = mf/ms, ms et mf désignant respecti-

vement la masse du cylindre et la masse de fluide déplacé (dans le cas d’un cylindre de
diamètre D et de longueur Lz : mf = ρπD2Lz/4). Enfin, l’amortissement réduit est défini
par ξ = c/2

√
kms avec c l’amortissement structurel et k la raideur du cylindre.
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1.4.2 Comportement oscillatoire en fonction de la vitesse réduite

Nous pouvons distinguer quatre grandes régions selon les valeurs prises par la vitesse
réduite Ur :

– Ur < 1.25 : Oscillations très faibles
De très faibles oscillations apparaissent à la fois dans les directions de trainée et de
portance. Le comportement est principalement dicté par la turbulence de l’écoule-
ment. La fréquence de vibration du cylindre est la fréquence naturelle fvide suivant
les deux directions. Le cylindre peut occasionnellement être excité par un échappe-
ment tourbillonnaire. Sa réponse a alors plutôt lieu suivant la direction transversale
avec une fréquence de Strouhal fSt

– 1.25 < Ur < 4.5 : Synchronisation du lâché avec les oscillations longitudinales
Les oscillations s’exercent principalement dans la direction de la traînée à une fré-
quence fx proche de la fréquence naturelle fvide.

– 4.5 < Ur < 10 : Synchronisation du lâché avec les oscillations transversales
Cette fois-ci, les oscillations transversales du cylindre sont prédominantes.

– Ur > 10 : Vibrations induites par la turbulence
L’excitation turbulente existe naturellement pour toute la gamme de vitesses réduites
Vr mais elle devient prépondérante dans cette gamme. La réponse fréquentielle du
cylindre est alors constituée dans l’espace spectral par un pic central situé à la
fréquence naturelle du cylindre.

Fig. 1.6: Schéma de l’évolution des amplitudes et des fréquences d’oscillations longitudi-
nales et transversales en fonction de la vitesse réduite Ur. (tiré de Placzek (2006) inspiré
de Chen (1987), King (1948) et Bearman (1984))

Ainsi, il existe deux régimes pour lesquels la résonance du système est possible, soit
dans la direction longitudinale, soit dans la direction transversale. Le cylindre oscille à la
fois suivant les deux directions, mais on peut considérer que les oscillations sont majori-
tairement longitudinales ou transversales. Il existe une zone dans laquelle les deux modes
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d’oscillations coexistent avec le même ordre de grandeur.

Oscillations longitudinales : 1.25 < Ur < 4.5 L’amplitude des oscillations suivant la
direction de traînée est assez faible en général, de l’ordre de 0.1 D. Deux zones peuvent
être délimitées selon l’allure du sillage. La première zone dont la vitesse réduite est com-
prise entre 1.25 et 2.7) se caractérise par l’émission simultanée de deux tourbillons en
aval du cylindre et ce de part et d’autre de la ligne centrale du sillage. Pour la seconde
zone dont la vitesse réduite est comprise entre 2.7 et 4.5), les tourbillons s’échappent
alternativement de la ligne centrale du sillage. Pour Ur = 2. , il n’existe pas de sépara-
tion évidente entre ces deux modes d’émission de tourbillons. Chen (1987) remarque que
l’amplitude des oscillations longitudinales n’excèdent pas 0.25 D pour un amortissement
faible et disparaissent au-delà d’un amortissement supérieur à 0.6. Dans cette gamme de
vitesses réduites, la trajectoire du cylindre forme une courbe fermée en forme de "8" due à
la présence majoritaire des oscillations longitudinales à la fréquence naturelle du cylindre
et des oscillations transversales (minoritaires) à une fréquence égale à la moitié de celle de
la fréquence naturelle (fex/fvide = 0.5).

Oscillations transversales : 4.5 < Ur < 10.0 Les oscillations transversales deviennent
prépondérantes à partir d’une vitesse réduite supérieure à 4.5. Les fréquences de vibra-
tions suivant les deux directions sont gouvernées par la fréquence naturelle du cylindre
(fx = fex = fvide). La courbe de réponse présentée sur la figure 1.6 est valable pour
un paramètre masse-amortissement m∗ξ grand (avec m∗ la masse adimensionnelle du cy-
lindre). Khalak et Williamson (1999) distinguent deux types de réponses suivant la valeur
du paramètre masse-amortissement conformément à la figure 1.7.

Fig. 1.7: Schéma des deux types de réponses en amplitude. L’axe vertical représente
l’amplitude adimensionnelle A∗ des oscillations et l’axe des abscisses représente la vitesse
réduite U∗ d’après Khalak et Williamson (1999)

Pour de grandes valeurs de m∗ξ, deux branches sont observées, une branche d’exci-
tation initiale et une branche inférieure. La transition entre les deux branches s’effectue
suivant un processus hystérétique (H), c’est à dire que le chemin suivi dépend de la manière
dont la courbe est parcourue (les valeurs de l’amplitude diffèrent suivant que la vitesse
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réduite est augmentée ou diminuée). Pour de faibles valeurs de m∗ξ, une troisième branche
fait son apparition : la branche supérieure. La transition entre la branche initiale et su-
périeure est hysterétique tandis que la transition entre la branche supérieure et inférieure
est intermittente (I). La transition intermittente est caractérisée par un phénomène de
battement qui permet de définir une amplitude maximale ou minimale. Cela signifie que
deux amplitudes cohabitent à une même vitesse réduite Khalak et Williamson (1999).

Le paramètre m∗ξ n’est pas l’unique paramètre influençant la réponse. Ainsi le nombre
de Reynolds joue également un rôle clef. Klamo et al. (2006) trouvent qu’un faible amor-
tissement lié à un nombre de Reynolds suffisamment haut conduit également aux trois
branches de réponses et de larges amplitudes de réponses, tandis qu’un fort amortissement
ou faible nombre de Reynolds ne produit que les deux branches (initiale et inférieure) et de
petites amplitudes de réponses. L’influence du nombre de Reynolds est longuement discu-
tée dans Govardhan et Williamson (2006). Les résultats de Pastò (2008) avec un cylindre
en air rejoignent les conclusions de Klamo et al. (2006), à savoir que le paramètre usuel
m∗ξ, n’est pas l’unique paramètre influençcant la réponse, le nombre de Reynolds joue
également un rôle. Si m∗ξ est fixé, la réponse croît lorsque le nombre de Reynolds aug-
mente. Le cylindre oscillant prend le contrôle du processus d’échappement tourbilonnaire
dans le régime critique, dans lequel, pour un cylindre stationnaire, un brusque saut de
la force de portance est associé avec l’arrêt d’un détaché tourbillonnaire cohérent. Pastò
(2008) recommande d’autres études d’une part pour asseoir la nature du sillage durant
le phénomène d’accrochage avant et après le phénomène de transition de couche limite
et d’autre part pour étudier l’influence de m∗ξ et de hauts nombres de Reynolds sur la
transition hystérétique.

Oscillations forçées Une approche pour comprendre le phénomène de VIV consiste à
contrôler le mouvement du cylindre pour étudier la réponse du sillage seul aux oscillations
forçées (Sarpkaya (1979); Williamson et Roshko (1988); Carberry et al. (2003)). La rela-
tion entre les cas d’oscillations libres et forçées est d’un intérêt significatif, en particulier
au vu de la potentialité de déduire le cas le plus compliqué d’oscillations libres à partir
du cas des oscillations forçées. Historiquement, des oscillations sinusoïdales ont été consi-
dérées pour représenter les vibrations induites par écoulement, typiquement à amplitude
et fréquence constantes. Cependant, le lien entre les oscillations libres et forçées n’a pas
pu être clairement établi. La prédiction de vibrations par écoulement d’après des résultats
d’oscillations forçées est considéré par Staubli (1983). Récemment, Carberry et al. (2003)
ont travaillé sur cette approche et établi les relations suivantes en comparant les champs
de vorticité moyenne dans le proche sillage dans le cas des oscillations libres et forçées :

Low frequency state ⇐⇒ Lower Branch

Intermediate state ⇐⇒ Upper Branch

High − frequency state ⇐⇒ Initial Branch

Dans certains cas, l’étude des oscillations forçées est un point d’accroche pour étudier
les VIV. Néanmoins, cette approche se révèle limitée par rapport à une approche dyna-
mique de modélisation des oscillations libres sans connaissance à priori des fréquences de
réponses.

Oscillations à deux degrés de liberté Une grande majorité des études dans le do-
maine des VIV au cours de ces trentes dernières années est résumée dans Williamson
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(2004). Jusqu’en 2004, la majorité des recherches se focalisent principalement sur les vi-
brations transversales. Des tests réalisés récemment (Sanchis 2008 par exemple) montrent
que la combinaison des comportements vibratoires suivant la direction de traînée (in-line)
de fréquence fX et la direction transverse (cross-flow) de fréquence fY est importante. Le
comportement in-line ajoute une fatigue vibratoire à la structure mais les deux compor-
tements vibratoires ne se superposent pas et des interactions non-linéaires existent entre
les deux modes de vibration. Klamo et al. (2006) étudient l’influence de l’amortissement
structurel ξ sur les différentes branches, indépendamment du ratio de masse m∗. Dans les
travaux de Moe et Wu (1990), les ratios de masse sont très différents dans les deux direc-
tions et fX

fY
= 2.18. Les mesures des efforts transverses le long du cylindre indiquent une

meilleure corrélation et une légère hausse de l’amplitude de vibration est obtenue en pré-
sence des oscillations in-line. Un montage différent est utilisé dans les travaux de Sarpkaya
(1995). Là aussi, les ratios de masse sont assez différents l’un de l’autre mais la fréquence
naturelle peut être modulée. Pour fX = fY , l’amplitude augmente de 20 % par rapport
au cas avec seulement les oscillations transverses. Une série de résultats est présentée par
Fujarra et al. (2001) pour un cylindre rigide en porte à faux, avec des fréquences natu-
relles fX et fY ajustables et des ratios de masse assez similaires dans les deux directions
(m∗ = 10 et 13). La réponse en amplitude met en évidence les différentes branches et
encore une fois les effets des streamwise oscillations se limitent à une légère augmentation
des oscillations transverses. Dans leurs expériences d’oscillations forcées, Jeon et Gharib
(2001) étudient les effets des streamwise oscillations dans le sillage proche, en comparaison
avec les expériences de Williamson et Roshko (1988) en oscillations transverses seules. Ils
observent que dans le mode 2P, le tourbillon additionnel composant chaque pair est inhibé
par les in-line oscillations bien que le changement de signe de phase du premier tourbillon
soit correctement observé. Pour le mode ‘’2S’, une augmentation dans la cohérence des
détachés tourbillonnaires est noté en accord avec les observations de Moe et Wu (1990).
Une étude détaillée de la réponse d’un cylindre monté élastiquement avec deux degrés
de liberté est présentée par Jauvtis et Williamson (2003b) avec des ratios de masse et
des fréquences naturelles égales dans les deux directions à faible nombre de Scruton. Une
ingénieuse solution est développée pour satisfaire ces conditions : le cylindre vertical est
suspendu par de longs câbles comme un pendule, la gravité agissant comme une force de
rappel. En consistance avec les travaux précédents , le comportement des deux degrés de
liberté conduit à une augmentation marginale de la réponse transversale pour des ratios de
masse modérés supérieurs à 6. Cependant, pour m∗ < 6, la réponse du système est radical-
lement différente : la branche supérieure est remplacée par une nouvelle branche (appelée
branche super-upper) caractérisée par différents modes d’émissions tourbillonnaires et des
niveaux d’amplitudes tranverses atteignant trois diamètres ! Ces résultats sont confirmés
par (Pesce et Fujarra, 2005) dans le cas d’un cylindre fini en porte à faux avec de faibles
valeurs de masse adimensionnelle et d’amortissement. De telles amplitudes sont aussi trou-
vées par Triantafyllou et al. (2004) pour un cylindre flexible. Enfin, Sanchis et al. (2008)
réalisent une maquette permettant d’obtenir un ratio de masse et une fréquence naturelle
égaux dans les deux directions, et ce au moyen de ressorts de torsion. Bien que le ratio
de masse soit proche de l’unité, le paramètre de masse-amortissement est suffisamment
haut pour permettre l’observation des deux branches de réponse du système. C’est pour-
quoi la branche supper-upper n’est pas observée et l’amplitude de réponse aux oscillations
transverses n’est pas affectée contrairement au cas des oscillations transverses seules. Il
est également noté que les points mesurés associés au mode 2S sont observés dans la zone
2P de la carte de mode d’émission des vortex. Cette divergence est discutée à la lumière
de l’influence du comportement streamwise sur la courbe critique séparant les régimes 2S
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et 2P.

1.5 Réseau de cylindres sous écoulement transverse uni-
forme

Les régimes d’écoulement dans un réseau de cylindres dépendent de multiples para-
mètres tels que le confinement, l’arrangement (en ligne ou en quinconce), la vitesse de
l’écoulement. Ishigai et al. (1973) distinguent ainsi cinq régimes selon la distance entre
deux cylindres suivant la direction longitudinale (P/D) et transversale (T/D) pour les
configurations en ligne et en quinconce. Il convient également de spécifier en plus de la
géométrie du faisceau, l’incidence de l’écoulement moyen par rapport à l’axe des cylindres
(axial, transverse ou oblique). Une vitesse moyenne de référence dite vitesse moyenne
inter-tubes est introduite :

U0 = U∞

P

P − D
(1.8)

où U∞ est la vitesse transverse qu’aurait le fluide en absence du faisceau de cylindres. La
relation 1.8 définit rigoureusement la vitesse débitante inter-tubes seulement dans le cas
particulier d’un faisceau à pas carré en ligne mais rend compte de l’effet de confinement
du faisceau.

La visualisation d’écoulements à travers différentes géométries de faisceaux met en
évidence plusieurs nombres de Strouhal relatifs à des structures tourbillonnaires dis-
tinctes alternées ou non. Plusieurs compilations des données ont donné lieu à des cartes
de Strouhal en fonction de la géométrie des faisceaux Fitzhugh (1973); Chen (1987);
Weaver et Fitzpatrick (1987); Weaver (1993).
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Chapitre 2

Méthodes numériques

2.1 Modélisation des écoulements

La description mathématique d’un écoulement commence par le choix d’un niveau d’ap-
proximation qui détermine la précision avec laquelle est évalué l’ensemble des paramètres
du problème, contenant toute l’information disponible sur le phénomène physique étudié.
Un milieu peut ainsi être décrit à l’échelle atomique, microcospique ou macrocospique.
Le choix de ces deux dernières échelles amène à considérer le milieu comme un milieu
continu. Dans ce travail, la description retenue est celle d’un fluide visqueux newtonien en
écoulement incompressible modélisé à l’échelle microcospique. Les effets de convection et
de viscosité sont pris en compte ce qui conduit aux équations de Navier-Stokes.

2.1.1 Equations de Navier-Stokes

Dans le cadre de la mécanique des milieux continus, deux points de vue sont possibles.
Le point de vue lagrangien consiste à suivre les particules dans leur mouvement, le point
de vue eulérien depuis un domaine fixe. La description des écoulements de fluide repose
généralement sur une formulation eulérienne qui permet de s’intéresser aux propriétés de
l’écoulement dans les différentes zones du domaine fluide. Dans un référentiel eulérien,
le domaine reste fixe au cours du temps et les particules de fluide traversent l’espace
matériel décomposé en volumes de contrôles. Nous nous restreignons ici au cas des fluides
dits newtoniens, ou linéaires visqueux, caractérisés par une loi de comportement telle
que la relation entre la contrainte visqueuse et la déformation est linéaire. En première
approximation, nous considérons l’écoulement comme incompressible, hypothèse valable si
le nombre de Mach (traduisant le rapport entre la vitesse caractéristique de l’écoulement
et la célérité du son dans le fluide) est inférieur à 0.3. Les équations de conservation de la
masse et la quantité de mouvement prennent la formule locale suivante :

ρ
∂ui

∂xi
= 0

∂ui

∂t
+ uj

∂ui

∂xj
= −1

ρ

∂p

∂xi
+ ν

∂2ui

∂xi∂xj

(2.1)

avec ui(i = 1, 3) désignant les composantes de la vitesse de l’écoulement, p la pression, ρ la
densité du fluide, ν la viscosité cinématique du fluide, x le vecteur position et t le temps.
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2.1.2 Modélisation de la turbulence

Afin de préciser le contexte dans lequel se placent ces travaux, nous introduisons dans ce
paragraphe différentes approches possibles quant à la prédiction numérique d’écoulements
turbulents.

DNS

La Simulation Numérique Directe (Direct Numerical Simulation, DNS) consiste à ré-
soudre toutes les échelles de l’écoulement sans aucune hypothèse sur la modélisation de
l’écoulement hormis les lois de comportement du fluide. Toutes les échelles spatiales de la
turbulence sont résolues : des échelles dissipatives microcospiques de Kolmogorov jusqu’à
l’échelle intégrale (L) contenant l’énergie cinétique. La taille de l’échelle de Kolmogorov
est donné par η = (ν3/ε)

1
4 avec ε le taux d’énergie cinétique dissipée. Le nombre de mailles

requis par une DNS pour résoudre toutes les échelles est donc dicté par la taille requise
par les plus petites mailles et est proportionnel à Re

9
4 . A titre indicatif pour un écoule-

ment à nombre de Reynolds 104, le nombre de mailles requis est de l’ordre de 109. Les
écoulements industriels restent donc pour la plupart hors d’atteinte des capacités informa-
tiques actuelles. La DNS permet néanmoins de comprendre la dynamique de la turbulence
et d’évaluer beaucoup de quantités inaccessibles expérimentalement (notamment toutes
celles faisant intervenir la pression). Elle est également utilisée pour obtenir des solutions
numériques de références utiles pour le développement de modèles de turbulence.

La DNS est utilisée dans les domaines de la combustion turbulente, la magnétohydro-
dynamique, les écoulements diphasiques turbulents Moin et Mahesh (1998).

RANS

La modélisation par moyenne de Reynolds des équations de Navier-Stokes (Reynolds
Averaged Navier-Stokes, RANS) utilise la décomposition des variables décrivant le mou-
vement (vitesse et pression dans le cas d’un écoulement incompressible) en leur moyenne
statistique et leur fluctuation autour de cette moyenne. Dans une première approche, le
mouvement moyen est considéré stationnaire et la totalité du mouvement fluctuant comme
aléatoire. La prise de moyenne des équations de Navier-Stokes régissant l’écoulement as-
socié à cette décomposition conduit à un système d’équations pour le mouvement moyen
dans lequel apparaissent des termes fonction des inconnues : les corrélations doubles des
vitesses fluctuantes (les composantes du tenseur des contraintes turbulentes ou tenseur
de Reynolds). La résolution de ce système nécessite des lois de fermeture pour modéli-
ser ces termes. Dans la pratique, la modélisation RANS permet d’accéder aux grandeurs
moyennes dans le cas d’un écoulement moyen stationnaire et sous réserve de se doter de
modèles de fermeture appropriés (k− ǫ, k−ω). Elle restitue une information sur le champ
moyen avec des temps de restitution relativement raisonnables.

URANS

La présence d’instationnarités et de structures organisées au sein de l’écoulement tur-
bulent conduit à ne plus considérer l’ensemble du mouvement fluctuant comme aléatoire,
et à adopter des approches instationnaires. La première approche possible URANS (Uns-
teady Reynolds Averaged Navier Stokes) consiste à ne plus considérer le mouvement moyen
comme stationnaire et à appliquer les mêmes lois de fermeture qu’en modélisation RANS
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pour la modélisation des contraintes turbulentes. Les équations du mouvement moyen sont
alors les mêmes qu’en modélisation RANS, au terme temporel près.

LES

Dans le cas instationnaire, une approche différente consiste à décomposer le mouvement
selon les échelles des fluctuations. Smagorinsky (1963) propose de séparer les contributions
des structures composant l’écoulement suivant leur taille. Les grandes échelles, porteuses
d’énergie et régissant la dynamique de l’écoulement, sont résolues tandis que les petites
échelles sont modélisées. La séparation entre grandes et petites échelles, à la base du mo-
dèle, s’opère grâce à un filtrage spatial des équations de Navier-Stokes avec l’introduction
de la notion d’échelle de coupure. Les échelles d’une taille caractéristique plus grande que
la longueur de coupure sont résolues et les autres sont modélisées par un modèle statis-
tique, appelé modèle de sous-maille. Par rapport à la modélisation RANS, une faible part
de modélisation est introduite dans cette approche puisque seule une partie réduite des
échelles est modélisée alors que les échelles dont la taille est supérieure au filtre associé
sont explicitement calculées. Le principe du filtrage dans l’espace fréquentiel est présenté
sur la figure 2.1 en comparaison avec les méthodes RANS et DNS.

Fig. 2.1: Principe du filtrage en LES dans l’espace fréquentiel sur le spectre d’énergie
cinétique et comparaison avec les approches RANS et DNS

Le filtrage spatio-temporel (passe-bas en fréquence et passe-haut en échelle) d’une
variable f(~x, t) est obtenu dans l’espace physique par le produit de convolution entre la
fonction f à filtrer et la fonction filtre G∆ de largeur ∆ :

f(~x, t) = G∆ ∗ f(~x, t) =

∫ ∫ ∫

R3

f(~y, t)G∆(~x − ~y)d~y (2.2)

f correspond aux échelles de taille supérieure à ∆ et associées aux nombres d’ondes infé-
rieurs à kc =

π

∆
. La partie non résolue de f, relative aux échelles de sous-mailles et notée

f ′′, est définie dans l’espace physique par :

f ′′ = f − f (2.3)

Les propriétés de linéarité et de commutativité entre les opérateurs de dérivation spatiale
et temporelle doivent être vérifiées par le filtre. La commutativité n’est en général pas
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vérifiée mais les erreurs commises sont communément jugées négligeables Sagaut (2000).
La largeur ∆ du filtre, correspondant généralement à la taille de maille, est donnée par :

∆ = 3
√

∆x∆y∆z (2.4)

∆x, ∆y et ∆z représentent respectivement les pas de maillages suivant les trois directions
(dans le cas de maillages cartésiens). En réalité, le filtre induit par les erreurs numériques
liées aux schémas et le filtre associé aux erreurs de modélisation s’ajoutent au filtrage
(implicite) associé à la taille de maille Ghosal (1996). Les équations constitutives de la
Simulation aux Grandes Echelles (SGE, Large Eddy Simulation, LES) dans l’espace phy-
sique sont les suivantes après application du filtre spatial :

∂ui

∂xi
= 0 (2.5a)

∂ui

∂t
+

∂uiuj

∂xj
= −1

ρ

∂p

∂xi
+

∂(2νSij)

∂xj
(2.5b)

Sij correspond au tenseur des taux de déformations résolu donné par :

Sij =
1

2

(

∂ui

∂xj
+

∂uj

∂xi

)

(2.6)

Le terme non linéaire uiuj apparu après filtrage doit être exprimé en fonction des variables
filtrées. Le tenseur des contraintes de sous-mailles τij est défini de la manière suivante :

τij = uiuj − ui uj (2.7)

L’équation 2.5b devient :

∂ui

∂t
+

∂uiuj

∂xj
= −1

ρ

∂p

∂xi
+

∂

∂xj

(

ν

(

∂ui

∂xj
+

∂uj

∂xi

)

− ∂τij

∂xj

)

(2.8)

Les informations liées aux petites échelles sont perdues. Le terme τij, tenseur des contraintes
de sous-maille, représente les interactions entre échelles résolues et échelles de sous-maille.
Une grande part des modèles de sous-maille font appel au concept de viscosité turbulente
νt (ou de sous-maille). Les contraintes de sous-maille sont reliées au tenseur des taux de
déformation résolues Sij (hypothèse de Boussinesq) :

τij −
1

3
δij τkk = 2 νt Sij (2.9)

L’équation 2.5b s’écrit alors sous la forme :

∂ui

∂t
+

∂uiuj

∂xj
= −1

ρ

∂(p − 1
3 τkk)

∂xi
+

∂

∂xj

(

2 (ν + νt) Sij

)

(2.10)

La trace de τij est absorbée dans le terme de pression qui se trouve modifié et noté p∗. La
viscosité turbulente reste à modéliser. Le modèle de Smagorinsky (1963) est basé sur une
hypothèse de longueur de mélange. La viscosité turbulente est prise proportionnelle à une
échelle de longueur (ici la taille de maille ∆) et à une échelle de vitesse déterminée par le
produit ∆

∥

∥S
∥

∥.
∥

∥S
∥

∥ définit la norme du tenseur des taux de déformations résolues :

∥

∥S
∥

∥ =

√

2 Sij Sij (2.11)
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La viscosité turbulente est donc évaluée par :

νt = (Cs∆)2
∥

∥S
∥

∥ (2.12)

La constante Cs, dite de Smagorinsky, peut être déterminée analytiquement en supposant
l’équilibre local assuré entre la production et la dissipation de l’énergie cinétique turbulente
dans la zone inertielle du spectre. La production et la dissipation s’équilibrant dans cette
zone, l’énergie cinétique est transférée seulement des grandes échelles vers les plus petites.
Grâce à cette hypothèse, la pente de la zone inertielle du spectre d’énergie cinétique
est obtenue et la constante de Smagorinsky est exprimée en fonction de la constante de
Kolmogorov Bailly et Comte-Bellot (2003) :

Cs ≃
1

π

(

3 CK

2

)

−3/4

(2.13)

La constante de Smagorinsky vaut Cs ≃ 0.18 pour une constante de Kolmogorov égale
à CK ≃ 1.4 (cas de la THI, Turbulence Homogène Isotrope) et Cs = 0.065 pour un
écoulement en canal plan. Pour des écoulements confinés, Deardoff (1970) trouve une
valeur de 0.1 pour Cs.

2.1.3 Formulation discrète

Résolution temporelle

Un algorithme à pas fractionnaire est employé pour résoudre les équations de masse
et de moment (Chorin). La première étape, dite de prédiction, consiste à calculer les
composantes de la vitesse. L’équation de masse est ensuite prise en compte durant la
seconde étape (dite de correction) : une équation de Poisson est résolue sur la pression
ce qui permet de corriger le flux de masse en vérifiant le critère d’incompressibilité de
l’écoulement (champ à divergence nulle). Le schéma en temps est d’ordre 2. Un schéma
de Crank-Nicolson est employé pour les termes convectifs et diffusifs tandis que les termes
sources et le flux de masse sont estimés à partir d’un schéma d’Adams-Bashforth (à l’ordre
2).

Cadre des Volumes Finis

Une méthode des Volumes Finis colocalisés est employée. Les grandeurs physiques
sont définies au centre des volumes de contrôle sur lesquels les équations sont intégrées
afin d’obtenir une valeur moyenne sur le volume. La discrétisation spatiale est centrée.
Afin de prendre en compte les non-orthogonalités dues aux déformations de mailles, un
procédé de reconstruction itérative du gradient est prévu.

2.2 Modélisation d’interface mobile

2.2.1 Choix d’un référentiel

Au niveau d’une interface mobile solide, les formulations des conditions limites doivent
être compatibles pour les systèmes fluide et structure. Soit Γi l’interface fluide solide. Pour
satisfaire le principe d’action-réaction qui fait intervenir les flux d’énergie échangées entre
les deux milieux à travers l’interface et peut s’exprimer en fonctions des vitesses et des
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contraintes à l’interface, les vitesses et les contraintes doivent satisfaire les conditions de
continuité suivantes à l’interface :







ui =
Dus

i

Dt
sur Γf/s

σijnj = Tijnj sur Γs/f

(2.14)

où us et Dus/Dt désignent respectivement le déplacement et la vitesse de l’interface du
milieu solide et u la vitesse de l’interface du milieu fluide. Γf/s et Γs/f désignent respec-
tivement les interfaces modélisées des deux milieux. Le domaine de calcul évolue dynami-
quement sous l’effet du mouvement ou des déformations des parties solides. Pour prendre
en compte cette évolution, il est usuel de distinguer deux classes de méthodes suivant
qu’elles font intervenir des grilles fixes ou mobiles. Parmi les méthodes à grilles fixes, nous
pouvons mentionner les méthodes avec domaines fictifs, les méthodes à capture d’inter-
face ou les méthodes Chimère. Dans le cadre de petits déplacements, les méthodes dites
de transpiration (Renou (1998); Fernandez Varela (2001)) sont telles que le déplacement
de la structure est obtenu du point de vue fluide en utilisant un développement limité
des conditions aux limites à l’interface de la position initiale de la structure. Celles-ci sont
donc modifiées au cours du temps afin de prendre en compte le mouvement de la structure.
Cette méthode reste limitée à de très petits déplacements afin de satisfaire les hypothèses
sur les conditions aux limites à l’interface.

Parmi les méthodes à grille mobile, la plus répandue est basée sur une formulation
dite Arbitrairement Lagrangienne Eulerienne (ALE). Elle a été introduite dans le but de
modéliser des problèmes avec frontières mobiles ou surfaces libres et combine à la fois
les formulations eulériennes et lagrangiennes pour décrire le mouvement des particules
fluides. En description eulérienne, les propriétés physiques du fluide sont déterminées en
des positions fixes de l’espace et du temps. L’évolution du fluide évolue dans le volume
de contrôle est décrite via un terme de convection dans les équations de conservation.
A contrario, la description lagrangienne consiste à suivre les particules dans leur dépla-
cement. Le domaine de contrôle évolue à la vitesse des particules dénommée vitesse du
domaine matériel. Cette description induit donc une déformation du volume de contrôle
qui se prête bien à la résolution des problèmes de mécanique du solide avec des frontières
mobiles. Cependant, en cas de grands déplacements, les déformations de maillage peuvent
augmenter significativement et impacter les temps de calcul. Le recours à une formulation
ALE permet d’amoindrir ces difficultés. Elle consiste à introduire un domaine eulérien
de calcul supplémentaire qui suit les frontières du domaine. L’utilisation d’une méthode
Arbitraire Lagrande Euler (ALE) permet de combiner les avantages des formulations eulé-
riennes et lagrangiennes utilisées respectivement pour la résolution des problèmes fluide et
solide pour faciliter la résolution de la dynamique couplée au niveau de l’interface mobile
fluide-structure Donea et al. (2004). Il s’agit d’une approche pseudo-eulérienne.

2.2.2 Formulation pseudo-eulérienne

En complément de Ωm le domaine matériel qui suit les particules de coordonnées
vecteur X dans leur mouvement (description lagrangienne), et de Ωs le domaine spatial fixe
occupant des positions fixes de coordonnées vecteur x de l’espace (description eulérienne),
un domaine arbitraire Ωa est introduit (schéma 2.2).
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2.2. Modélisation d’interface mobile

Fig. 2.2: Représentation schématique des domaines Ωa, Ωm et Ωs

La relation entre le domaine Ωm et Ωs est donné par la relation :

x = x(X, t) (2.15)
∂x

∂t

∣

∣

∣

∣

X

= u(X, t) = ũ(x, t) (2.16)

u et ũ désignant la vitesse du domaine matériel considéré. La dérivée matérielle d’une
grandeur Φ quelconque est définie par :

dΦ

dt
=

∂Φ(X, t)

∂t

∣

∣

∣

∣

X

=
∂Φ̃(x, t)

∂t

∣

∣

∣

∣

∣

x

+
∂Φ̃(x, t)

∂xi

∣

∣

∣

∣

∣

t

ũi(xi, t) (2.17)

De même, une relation de passage est définie entre les formulations Eulériennes et Arbi-
traire. Les variables vérifient :

x = x̂(ξ, t) (2.18)
∂x̂

∂t

∣

∣

∣

∣

ξ

= ŵ(ξ, t) = w̃(x, t) (2.19)

où ŵ (ou w̃) désigne la vitesse du référentiel arbitraire et la dérivée particulaire s’exprime
par :

∂Φ̂

∂t

∣

∣

∣

∣

∣

ξ

=
∂Φ̂(x, t)

∂t

∣

∣

∣

∣

∣

x

+
∂Φ̂(x, t)

∂xi

∣

∣

∣

∣

∣

t

w̃i(x, t) (2.20)

Ωa est choisi de telle sorte qu’il coïncide avec les frontières mobiles et reste fixe dans les
zones du domaine physique où les frontières sont immobiles. La position et la vitesse de
maillage sont caractérisées respectivement par ξ et w. Les équations de Navier-Stokes sont
transportées dans le domaine arbitraire Ωa où elles sont résolues. Ensuite, les grandeurs
sont définies sur Ωs après actualisation de la géométrie. Les équations de Navier-Stokes
s’c̈rivent dans le cadre eulérien (̃.) des variables, le caractère eulérien des variables étant
valabls uniquement lorsque le domaine est fixe dans le temps :

∂ρ̃

∂t

∣

∣

∣

∣

x

+ ∇x. (ρ̃ ũ) + ρ̃(
∂ũ

∂t

∣

∣

∣

∣

x

+ ũ ∇x . ũ) = − ∇x p̃ + ∇x (ν̃ ∇x ũ) (2.21)

Des relations analogues à 2.20 sont utilisées entre les coordonnées eulériennes et arbi-
traires :

∂ρ̃

∂t

∣

∣

∣

∣

x

+ ∇x.(ρ̃ ũ) = 0 =⇒
[

∂ρ̂

∂t

∣

∣

∣

∣

ξ

−∇x.(ρ̃ w̃)

]

+ ∇x. (ρ̃ ũ) = 0 (2.22)
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Nous procédons de la même façon pour l’équation de quantité de mouvement et nous
aboutissons à la formulation mixte suivante :

∂ρ̂

∂t
+ ∇x.[ρ̃ (ũ − w̃)] = 0 (2.23)

ρ̃(
∂û

∂t

∣

∣

∣

∣

ξ

+ (ũ − w̃)∇x.ũ) = −∇xp̃ + ∇x (µ̃ ∇xũ) (2.24)

La formulation ci-dessus fait intervenir des grandeurs exprimées en coordonnées eulériennes
et lagrangiennes. w̃ correspond à la vitesse de maille. Pour traiter ce type d’équations,
plusieurs méthodes sont envisageables. L’une d’elles consiste à résoudre le système complet
avec les termes de convection (Guimet 1998). Elle nécessite de déterminer le Jacobien Ĵ de
l’application permettant de passer des variables eulériennes aux variables lagrangiennes :

Ĵ = Ĵ(ξ, t) =

∣

∣

∣

∣

∂xi

∂ξj

∣

∣

∣

∣

(2.25)

Le système d’équations précédent devient alors :

∂Ĵρ̂

∂t

∣

∣

∣

∣

∣

ξ

+ Ĵ∇x.(ρ̃(ũ − w̃)) = 0

Ĵ ρ̂{ ∂û

∂t

∣

∣

∣

∣

ξ

+ (ũ − w̃) ∇x(ũ)} = Ĵ{−∇x(p̃) + ∇x.[µ̃ ∇x(ũ)]} (2.26)

Afin d’éviter les erreurs induites par les déformations des mailles, la Loi de Conservation
Géométrique (GCL, Geometric Conservation Law) doit être vérifiée. Elle s’exprime de la
manière suivante :

∂Ĵ

∂t

∣

∣

∣

∣

∣

ξ

= Ĵ∇x.w̃ (2.27)

ou sous sa forme intégrale :
∂

∂t

∫

V
dV

∣

∣

∣

∣

ξ

=

∫

δV
w̃ndS (2.28)

Cette loi relie le taux de variation d’un volume V à la somme des flux traversant toutes
les faces de ce volume (figure 2.3).

Fig. 2.3: Flux parcouru lors du déplacement de maillage
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En utilisant la GCL dans le système précédent, nous obtenons une formulation dans
un référentiel arbitraire pour un fluide incompressible :

∇ξ.u = 0 (2.29)

ρ

(

∂u

∂t

∣

∣

∣

∣

ξ

+ (u − w)∇ξ .u

)

= −∇ξ.p + ∇ξ(µ∇ξu) (2.30)

Le calcul des termes de flux dans le terme de droite de l’équation (2.28) influence le calcul
de la vitesse de maillage. Lesoinne et Farhat (1996) s’intéressent aux contraintes induites
par la GCL sur les schémas de discrétisation et d’intégration temporelle des équations. Pour
des schémas d’intégration temporelle du 1er ordre, il est possible de calculer la vitesse de
maillage au temps intermédiaires tn+1/2 comme suit :

wn+1/2 =
ξn+1 − ξn

∆t
(2.31)

Souli et al. (2000) proposent une autre méthode de résolution du système (2.24) en deux
temps. Lors d’une première phase, on suppose w = u (le domaine arbitraire se déplace
à la vitesse du milieu matériel) ce qui entraîne la disparition des termes convectifs. Les
flux à travers les frontières sont calculés lors de la seconde phase. Cette approche est bien
adaptée aux problèmes diphasiques.

2.3 Dynamique de grille

Dans le cadre des méthodes à grilles mobiles, plusieurs formulations sont disponibles
pour la dynamique de grille.

2.3.1 Formulation géométrique

Algorithme de la simple moyenne

Un algorithme itératif calcule la position ξn+1
SM du noeud au temps n + 1 comme la

moyenne des N noeuds voisins à l’instant n. La position des points est donnée par :

ξn+1
SM =

1

N

N
∑

i=1

ξn+1
i (2.32)

Comme l’algorithme est non-linéaire, le lissage est obtenu après quelques itérations. La
topologie du maillage n’est pas nécessairement préservée.

Algorithme de Kikuchi

Une moyenne volumique pondérée des coordonnées des M centres des éléments voisins
d’un noeud est introduite. Les coordonnées du centre ξn

α d’un élément à l’instant tn sont
obtenues par une moyenne sur les coordonnées des N noeuds délimitant l’élément :

ξn
α =

1

N

N
∑

i=1

ξn
i (2.33)
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La position ξn+1
K d’un noeud au temps n + 1 est alors déterminée par la relation suivante

où M désigne le nombre d’éléments entourant un noeud donné et Vα correspond à la
pondération volumique :

ξn+1
K =

∑M
α=1 Vαξn

α
∑M

α=1 Vα

(2.34)

Algorithme équipotentiel

Un algorithme dit équipotentiel est retenu ici. Le maillage est traité comme un milieu
continu pour lequel on considère que les déplacements sont maximaux à proximité des
frontières mobiles et nuls suivant la direction normale aux bords fixes. Le maillage est
ainsi gouverné par l’équation différentielle suivante :











∇ • (λ∇(w)) = 0

w = us sur Γf/s

w = 0 sur ∂Ωf \ Γf/s

(2.35)

où la variable λ désigne la viscosité de maillage permettant le contrôle de la déformation
en chaque entité et suivant chaque direction.

Combinaison

Les algorithmes de la simple moyenne, de Kikuchi et équipotentiel peuvent être com-
binés en introduisant des facteurs de mélange relatifs à chacun d’entre eux de sorte que
les modifications topologiques du maillage soient réduites. Les coordonnées sont données
par :

ξn+1 = γE ξn+1
E + γSM ξn+1

SM + γK ξn+1
K (2.36)

où ξE désigne le déplacement de l’algorithme équipotentiel.

2.3.2 Méthode algébrique

Des méthodes alternatives se basent sur des considérations algébriques, le déplacement
de chaque noeud est alors calculé très rapidement puisqu’aucun système n’est à résoudre
(Donea et al. (1982)). Nous pouvons citer la méthode des adjacents qui se resteint aux
maillages conformes structurés composés d’héxaèdres. Elle consiste à connecter les noeuds
du maillage aux noeuds du bord. Le raffinement près des parois est alors conservé car les
noeuds internes proches des parois sont déplacés comme les noeuds aux bords.

2.3.3 Analogie élastique

Le maillage du domaine fluide est considéré comme une structure mécanique quasi-
statique (Batina (1990)). La liaison entre chaque point du maillage est considérée par
analogie à un ressort linéaire, ainsi les arêtes du maillage sont assimilées à des éléments
de raideur. L’ajout de ressorts de torsions (Degand (2002) Farhat et al. (1998) est égale-
ment possible. Dans la famille des méthodes assimilant le maillage à un milieu continu,
nous pouvons également citer les travaux de (Souli et Zolesio, 2001) avec l’utilisation d’un
tenseur de Cauchy σA pour éviter une trop grande déformation des petites mailles. Le
maillage est assimilé à une structure déformable pour laquelle il est possible de définir une
certaine rigidité. Les déplacements peuvent ainsi être reliés aux contraintes de différentes

34



2.4. Erreurs de commutation temporelles

façons. L’une d’elles consiste à réaliser une analogie avec une loi de comportement linéaire
élastique :

σA = C ξ (2.37)

où C est un tenseur construit dans le but de minimiser les déformations des petites cellules,
le tenseur des contraintes σA vérifiant une équation du type ▽.σA = 0.

2.4 Erreurs de commutation temporelles

Une hypothèse courante en LES est la commutativité entre les dérivées partielles in-
tervenant dans les équations de Navier-Stokes et le filtre en espace (pour effectuer la
séparation du champ entre les petites et grandes échelles). Le filtre est supposé avoir une
longueur proche de la taille de maille. Une variation de la taille de maille entraîne alors
une variation de la largeur du filtre, de nature à générer des erreurs de commutation. Les
erreurs de commutation peuvent avoir deux origines : variation de la taille de maille (et
donc du filtre) en espace ou en temps. Dans le premier cas, on parle d’erreurs de commuta-
tion spatiale (ECS) et dans le second d’erreurs de commutations temporelles (ECT). Les
premières sont mises en évidence par Ghosal et Moin (1995) et étudiées par Van Der Ven
(1995); Vasilyev et al. (1998); Franke et Frank (2001).

A contrario, peu d’études se sont penchées sur les ECT. Ce manque d’intérêt s’explique
principalement par une plus grande utilisation de maillage variable en espace (raffinement
en proche paroi). Néanmoins, l’évolution temporelle de l’écoulement ou la présence d’élé-
ments mobiles (approche ALE pour déformer le maillage et méthodes Adaptative Mesh
Refinement (AMR) pour adapter le maillage à la physique de l’écoulement) peuvent néces-
siter un remaillage du domaine fluide. Spectralement, ce phénomène s’interprète comme le
déplacement de la fréquence de coupure du filtre au cours du calcul. La figure 2.4 illustre
le mécanisme associé à l’erreur induite. La coupure spectrale kc varie inversement à la
taille de maille ∆x. Lorsque ∆x évolue, l’énergie cinétique (zone hachurée sur la figure)
transférée du champ résolu vers le champ de sous-maille varie également. Il est à noter
que les ECS peuvent être minimisées en utilisant un maillage quasi uniforme ce qui n’est
pas le cas des ECT.

Fig. 2.4: Principe de l’Erreur de Commutation Temporelle Moureau (2004)

Moureau 2004 propose de s’inspirer des études similaires sur les ECS pour définir une
estimation des ECT dans le cas d’écoulements à l’intérieur de moteurs à pistons. L’erreur
de commutation est décomposée en trois contributions en introduisant des coordonnées
issues des formulations ALE Moureau et al. (2004) : un terme d’erreur de commutation
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temporelle (ECT), un terme de commutation spatiale (ECS) et un dernier terme concer-
nant la modification éventuelle du filtre. Dans la continuité de ces travaux, Leonard (2006)
propose une expression théorique des ECT à partir de simulations de THI. La nécessité
de contrôler la vitesse de variation de la longueur de coupure du filtre de la LES est mise
en évidence, une variation trop rapide de cette longueur pouvant entrainer des pertes
d’informations irrémédiables et donc modifier le caractère turbulent de l’écoulement. Il
est souligné qu’au contraire, si la vitesse de variation de maillage (et par conséquent la
longueur de coupure du filtre) est suffisamment faible, la dynamique des différentes struc-
tures de l’écoulement peut être reconstituée via les phénomènes de la cascade des échelles
d’énergie.

Dans la suite, nous négligerons en première approximation les ECT en supposant la
vitesse de variation de maillage suffisamment faible. La configuration étudiée n’est pas
aussi pénalisante en déformation de maillage que dans le cas du piston compressé où le
taux de compression supérieur à 4.

2.5 Dynamique du solide

L’équation de dynamique de la structure dans un cadre linéaire pour un mouvement
composé de petits déplacements autour d’une position d’équilibre moyenne stationnaire
s’écrit :

Ms s̈ + Cs ṡ + Ks s = Ff (2.38)

où Ms, Cs, Ks correspondent aux matrices de masse, amortissement et raideur de la
structure, Ff le vecteur des contraintes induites par l’action du fluide et s le vecteur
déplacement de la structure.

Pour la résolution du système sans second membre, l’intégration temporelle s’effectue
grâce à un schéma de Newmark (1959) comme suit :

Ms ün+1
s + Cs u̇n+1

s + Ks un+1
s = 0 (2.39)

u̇n+1
s = u̇n

s + ∆t [ (1 − γ) ün
s + γ ün+1

s ] (2.40)

un+1
s = un

s + ∆t u̇n
s + ∆t2 [ (

1

2
− β) ün

s + β ün+1
s ](2.41)

où β et γ sont deux paramètres. Le choix de β = 0.25 et γ = 0.5 conduit à un schéma
d’ordre 2 inconditionnellement stable.

Dans le cadre de nos travaux, le mouvement est supposé unidirectionnel. s désigne
alors le degré de liberté du sytème. Les matrices Ms, Cs et Ks sont scalaires. Ff désigne
la composante du second membre suivant la direction du mouvement de la structure (la
portance dans le cadre de nos travaux).

2.6 Système couplé

2.6.1 Modélisation de l’interface

La modélisation d’un système couplé peut être envisagée de deux manières suivant que
les sous-systèmes couplés sont considérés individuellement ou globalement couplés à travers
une interface incluse dans le système global. La modélisation explicite de l’interface conduit
à une classe de méthodes appelées approches partitionnées. Au contraire la modélisation
implicite de l’interface est à la base des approches dites monolithiques.
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Méthodes de couplage

Monolithique Partitionné

Méthodes algébriques Méthodes différentielles

Pénalisation Multiplicateurs de Lagrange Itérative Décalé

Gauss Seidel Jacobi Newton

Fig. 2.5: Méthodes de couplage (Jürgens 2009)

La figure 2.5 présente le cadre général des méthodes de couplage possibles en interaction
fluide-structure. Dans la classe des méthodes partitionnées, les méthodes différentielles
dénomment les approches utilisant des échanges de données entre des composants, chaque
composant étant destiné à la résolution d’un sous-système pris individuellement.

Approche monolithique

Le couplage intervient au niveau de la formulation mathématique du problème.
La discrétisation en temps et en espace du problème couplé conduit à un système

algébrique qui peut être résolu par une méthode directe ou itérative. Soient rf et rs les
résidus obtenus après résolution des sous-systèmes fluide et solide. Le problème couplé
peut s’écrire sous la forme simplifiée suivante :

{

rf (xf , xs) = 0

rs(xf , xs) = 0
(2.42)

avec xf et xs les champs de chaque sous-problème. xs(= us) correspond au champ de
déplacement de la structure et xf = (u, p) contient les champs de vitesse et pression pour
un écoulement incompressible. Le système précédent peut être résolu avec un algorithme
de Newton :

[

∂xf
rf ∂xsrf

∂xf
rs ∂xsrs

] [

∆xf

∆xs

](k)

= −
[

rf

rs

](k)

(2.43)

Pour résoudre ce problème matriciel, il est nécessaire d’avoir accès à toutes les variables de
chaque sous-problèmes et aux dérivées croisées. La taille du système algébrique à résoudre
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peut devenir prohibitif en terme de stockage dans le cas de problèmes de grande taille. L’in-
version de la matrice Jacobienne peut être requise. Morand et Ohayon (1995) proposent
plusieurs exemples de formulations monolithiques de systèmes couplés fluide structure
en l’absence d’écoulement permanent notamment pour l’évaluation d’efferts inertiels ou
dissipatifs par viscosité.

Approche partitionnée

A l’inverse, l’approche partitionnée préserve l’indépendance des résolutions des deux
sous-systèmes couplés. Elle s’appuie nécessairement sur une transmission d’information re-
lative aux modèles d’interface requise pour l’avancée en temps de la résolution du système
global. Les méthodes partitionnées peuvent être divisées en deux catégories (figure 2.5) :
les méthodes algébriques et les méthodes différentielles. L’idée générale du premier type de
méthodes est d’introduire des multiplicateurs de Lagrange afin de satisfaire l’équation al-
gébrique à l’interface. Elles sont connues pour leurs bonnes propriétés de convergence. Les
méthodes différentielles, quant à elles, furent les premières introduites dans les problèmes
d’interaction fluide-structure. Aucune variable supplémentaire n’est introduite mais les
quantités primales de chaque problème sont échangées à l’interface au moyen d’un algo-
rithme de couplage en temps (explicite ou implicite). Les conditions d’interface ne sont
jamais strictement satisfaites mais seulement à une tolérance près. Ce travail s’inscrivant
dans la continuité de développements passés (Bendjeddou 2005, Huvelin 2008), l’approche
partitionnée est apparue comme un choix naturel mettant en œuvre la technologie des
composants. Chaque sous-système est résolu par un solveur indépendant 1.

2.6.2 Échanges d’énergie à l’interface

Principe

Le couplage est basé sur les deux principes mécaniques suivants (Kassiotis 2009) :
– la continuité des quantités primales xi(i = f, s) à l’interface :

xs = xf = x on Γ x [0, T ]

où x désigne la valeur de la variable primale notée λi(i = f, s) à l’interface.
– le principe d’action-réaction impliquant l’équilibre des variables duales à l’interface :

λf + λs = 0 sur Γ x [0, T ]

Le principe d’action-réaction peut être formulé en utilisant un opérateur de Steklov-
Poincaré :

Sf (x) + Ss(x) = 0 (2.44)

où Sf et Ss désignent respectivement les opérateurs associés à la résolution des systèmes
fluide et solide. Après inversion, le système précédent peut être reformulé grâce à un point
fixe :

u = S−1
s (−Sf (x)) (2.45)

ou soit sous la forme d’une équation de recherche du noyau :

S−1
s (−Sf (s)) − s = 0 (2.46)

1. Dans le cadre de ces travaux, la résolution des équations de Navier-Stokes est réalisée à l’aide de
Code_Saturne (Archambeau et al. 2004, www.code-saturne.org). Le couplage avec une équation d’élastody-
namique résolue avec Code_Aster (www.code-aster.org) est réalisé au moyen de la plate-forme de couplage
Salomé (www.salome-platform.org). Code_Saturne et Code_Aster sont des logiciels open-source sous licence
GPL développés par EDF R&D.
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Algorithme explicite

Un algorithme explicite consiste à approcher le problème couplé entre les instants tn

et tn−1 comme suit :

xN+1 = S−1
s (−Sf (xN )) (2.47)

L’erreur induite par le décalage temporel entre les résolutions des sous-systèmes fluide et
solide confère à cette méthode des propriétés peu satisfaisantes en terme de stabilité de la
solution à l’interface. Un prédicteur noté P est employé pour améliorer cette propriété :

xP
N+1 = P(xN , ẍN , xN−1, ...) (2.48)

La solution est alors recherchée sous la forme :

xN+1 = S−1
s (−Sf (xP

N+1)) (2.49)

Différents prédicteurs sont possibles (Piperno et Farhat 2001) conduisant à différentes esti-
mations des erreurs sur l’énergie transférée à l’interface (Piperno 2000). En effet, l’erreur se
traduit par de l’énergie crée ou dissipée à l’interface. Elle peut détériorer la précision atten-
due sur la solution. La stabilité du problème peut être évaluée à partir de la connaissance
de la quantité d’énergie produite à l’interface. Dans le cas de sous-production d’énergie,
cela conduit à amortir le système de façon excessive. La prédiction de l’interface à l’instant
tn+1 est déduite des variables calculées au temps précédents tn et tn−1 :















λλλn+1
f = Sf (xxxP,n+1

f ) avec xxxP,n+1
f = xxxn

s + α0 ∆t ẋ̇ẋxn
f + α1 ∆t (ẋ̇ẋxn

f − ẋ̇ẋxn−1
f )

xxxn+1
s = Ss(λλλ

P,n+1
s ) avec λλλP,n+1

s =

{

α2 λλλn+1
s + (1 − α2) λλλP,n

s

ou α2 λλλn+1
s + (1 − α2) λλλn

s

(2.50)

Le schéma de couplage est du second ordre pour α0 = 1 et α1 = 0.5 avec le choix (Piperno
et al. 1995, Piperno et Farhat 1997; 2001, Schaefer 2006) :

λn+1
f + λn

f

2
= λn+1

s (2.51)

Dans la pratique, on a :

λn+1,P
s ≃ 2 λn+1

s − λn,P
f (2.52)

Algorithme explicite asynchrone

Pour améliorer l’algorithme explicite ci-dessus, une possibilité consiste à décaler dans
le temps le calcul des variables primales et duales. Comme montré par Farhat et Lesoinne
(2000), cet algorithme renforce l’équation de continuité et la GCL. La position de l’interface
est donnée à la date tn+ 1

2 en fonction des variables calculées au temps tn, en gardant un
choix de précision du schéma à l’ordre 2 :

x
n+ 1

2
,P

f = x
n
s +

∆t

2
ẋ

n
s (2.53)
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Algorithme itéré

Pour renforcer la prédiction de l’interface au moyen de sous-itérations à chaque pas
de temps et d’éviter notamment le phénomène de masse ajoutée artificielle (Le Tallec et
Mouro 2001 et Causin et Nobile 2005), des algorithmes itératifs consistent à renforcer la
continuité des variables primales à l’interface (et diminuent les erreurs sur l’énergie). Le
processus itératif opère tant que le niveau de précision requis sur la prédiction de l’interface
n’est pas atteint. On définit le résidu à l’interface par :

rN+1 := xs,N+1 − xf,N+1 ≃ 0 ≤ ǫ (2.54)

où ǫ correspond au seuil de convergence souhaité. L’évolution des variables primales à
l’interface est résolue par une méthode de point fixe :

x
(k+1)
N+1 = G(x

(k)
N+1) avec G = S−1

s ◦ −Sf (2.55)

Les itérations ont lieu jusqu’à convergence du résidu à l’interface :

r
(k)
N+1 = x

(k)
s,N+1 − x

(k)
f,N+1 = G(x

(k)
N+1) − x

(k)
N+1 (2.56)

Une phase d’initialisation des champs thermohydrauliques est introduite sur la géométrie
du domaine via un schéma explicite (synchrone) puis des prédictions sur le déplacement
de la structure sont effectuées à partir des valeurs obtenues à la sous-itération précédente.
Le principe est le suivant :

a) Etape de prédiction initiale du déplacement de l’interface :
x

(0)
N+1 = P(x

(kmax)
N , ẍ

(kmax)
N , x

(kmax)
N−1 , ...)

b) Itération G(x
(k)
N+1)

c) Calcul du résidu à l’interface : r
(k)
N+1 = G(x

(k)
N+1) − x

(k)
N+1

d) Mise à jour des variables primales à l’interface : x
(k+1)
N+1 = u

(k)
N+1 + r

(k)
N+1 tant que :

∥

∥

∥
r
(k−1)
n

∥

∥

∥
≥ ǫ

e) Si le test de convergence est positif : passage au pas de temps suivant, sinon : passage
à la sous-itération suivante.

Cet algorithme de point fixe converge si la première itération est proche de la solution
recherchée. Pour améliorer la convergence et la stabilité, il est possible d’utiliser une mise
à jour de l’interface plus adéquate :

x
(k+1)
N+1 = x

(k)
N+1 + Hr

(k)
N+1 (2.57)

où H désigne une matrice qui améliore la convergence de la méthode. Cette matrice peut
être construite par différentes méthodes : les méthodes sécantes dont la méthode tradition-
nelle de Bloc-Gauss-Seidel (où H est la matrice identité) et les méthodes de relaxation,
les méthodes tangentes impliquant la construction de matrices tangentes et la résolution
de systèmes linéaires (par des algorithmes de types quasi-Newton et des variantes).

Transfert de champs

Pour la résolution du système couplé, un transfert des champs interfaciaux doit être
effectué pour permettre la résolution de chaque sous-système en utilisant l’information
disponible sur le sous-sytème antagoniste à chaque étape de la résolution. Les transferts
de champs s’opèrent en général sur :
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– les contraintes pariétales exercées par le fluide sur la paroi solide aux points de
discrétisation de l’interface modelisée fluide et transmises aux points de discrétisation
de l’interface modelisée structure,

– les grandeurs cinématiques décrivant la réponse dynamique de la structure évaluées
aux points de discrétisation de son interface et transmises aux points de discrétisation
de l’interface modelisée fluide.

Les points de discrétisation sont les entités geométriques où est résolu chaque système.
Dans le cadre de l’approche partitionnée mise en œuvre ici, le modèle fluide est formulé
en volumes finis et résolu aux centres des mailles, quant au modèle structure les degrés de
liberté sont connus aux nœuds du maillage. La méthode de projection retenue est basée sur
une méthode des poids résiduels permettant d’assurer l’équilibre entre les efforts évalués et
echangés au niveau de l’interface. Dans les configurations visées dans le cadre des travaux
présents, la structure est assimilée à un corps rigide. Le cylindre est considéré comme
une masse ponctuelle caractérisée par une masse m, un amortissement c et une raideur k.
Dans les exemple développés aux chapitres 3 à 5, seuls des modèles à un degré de liberté
sont considérés. Aucune méthode de projection n’est requise à l’interface pour assumer les
transferts de champs pariétaux. Seule une méthode dite de condensation est utilisée pour
traiter les incompatibilités de dimension entre les modèles interfaciaux fluide et solide (2D
ou 3D pour le fluide, 0D pour le solide).
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Chapitre 3

Échappement tourbillonnaire dans
le sillage d’un cylindre

L’écoulement autour d’un cylindre circulaire est un modèle très utile pour beaucoup
d’applications concernant les écoulements avec obstacles. En effet, ce cas classique en-
globe la complexité de la topologie de l’écoulement en préservant le potentiel instable des
régions où la turbulence est générée. Malgré la simplicité de la géométrie, la forme circu-
laire est un challenge pour les études numériques. Il n’existe aucune arête coupante qui
sélectionne a priori l’angle de décollement. Ce dernier est uniquement déterminé par le
régime d’écoulement. Dans la suite, l’écoulement autour d’un cylindre pour un nombre
de Reynolds égal à 3900 est considéré car c’est un cas classique et bien documenté (aussi
bien expérimentalement Lourenco et Shih (1993); Ong et Wallace (1996); Norberg (1998);
Parnaudeau et al. (2008) que numériquement Beaudan et Moin (1994); Mittal (1996);
Breuer (1998); Kravchenko et Moin (2000); Ma et al. (2000); Parnaudeau et al. (2008)).
L’analyse des vibrations induites par écoulement nécessite des conditions initiales pour le
champ fluide turbulent. Les résultats obtenus dans le cas statique sont donc utilisés pour
l’initialisation des simulations en dynamique dans la configuration avec cylindre mobile.
Les précédents travaux (expérimentaux et numériques) en régime sous-critique sont rap-
pelés dans un premier temps puis une analyse des résultats obtenus dans la zone du sillage
proche du cylindre est présentée.

3.1 État de l’art

Lourenco et Shih (1993) réalisent des mesures par Vélocimétrie par Images de Parti-
cules (Particle Image Velocimetry, PIV) dans le sillage proche du cylindre à x/D < 3 (x
désignant la distance au centre de l’obstacle suivant la direction de l’écoulement et D le
diamètre du cylidre). Peu de mesures par anémométrie à fil chaud existent dans cette zone
et ce, notamment à cause de la présence de zones de recirculation jusqu’à une distance
aval de l’ordre de x/D = 10. Malgré ces difficultés expérimentales, Ong et Wallace (1996)
réalisent des mesures de vitesses et de champs de vorticité dans la région 3 < x/D < 10.
Ils proposent des statistiques sur les quantités turbulentes ainsi que le spectre d’énergie de
la vitesse suivant la direction de l’écoulement et la direction normale à celui-ci en plusieurs
points. Rajagopalan et Antonia (2005) réalisent des mesures par anémométrie à fil chaud
dans les couches cisaillées de l’écoulement mais uniquement pour l’analyse spectrale et
non pour les quantités turbulentes. Parnaudeau et al. (2008) réalisent une étude à la fois
expérimentale par PIV et numérique, consacrée aux statistiques des quantités turbulentes
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et des spectres d’énergie dans le sillage du cylindre jusqu’à une distance x = 10D. C’est
l’une des études expérimentales les plus avançées sur le sujet à ce jour.

Beaudan et Moin (1994) sont parmi les premiers à réaliser une Simulation aux Grandes
Échelles (SGE, Large Eddy Simulation, LES). Ils résolvent les équations de Navier-Stokes
filtrées pour un fluide légèrement compressible en utilisant un schéma décentré d’ordre 5
et un schéma aux différences finies d’ordre 6 pour, respectivement, la discrétisation des
termes de convection et de viscosité. L’influence de la dissipation numérique causée par
le schéma décentré et par là-même l’influence du modèle de sous-maille sont considérées.
En dehors de la zone de recirculation, les profils de vitesse moyenne et des tensions de
Reynolds obtenus sont en accord raisonnable avec les résultats de Lourenco et Shih (1993).
Des divergences sont observées dans la zone de recirculation, notamment pour le profil de
vitesse suivant la direction de l’écoulement. Beaudan et Moin (1994) attribuent ces écarts
aux expériences de Lourenco et Shih (1993) dont les statistiques dévient des conditions
symétriques et antisymétriques requises par la configuration de l’écoulement. Ils concluent
de l’analyse spectrale de leurs données que le schéma décentré affecte les petites échelles
de turbulence dans le sillage et donc que la contribution du modèle de sous-maille n’est
pas significative en dehors de la zone de recirculation. Plus en aval, le modèle de sous-
maille dynamique améliore la prédiction des profils de vitesse moyenne et des tensions de
Reynolds.

Un schéma conservatif d’ordre 2 aux différences centrées est mis en oeuvre par Mittal
(1996). Les résultats obtenus présentent un accord (raisonnable) avec les simulations de
Beaudan (1994) et les expériences de Ong et Wallace (1996). L’examen des fluctuations de
vitesse au moyen de l’analyse spectrale, ils concluent que les schémas dissipatifs sont les
plus appropriés pour ce type d’écoulement. De même que les travaux de Beaudan et Moin
(1994), leurs résultats sont en désaccord avec les expériences de Lourenco et Shih (1993)
dans la zone de recirculation. Par exemple, leurs simulations prédisent une forme en U
pour le profil de vitesse moyenne, là où Lourenco et Shih mesurent un profil en V. Cette
différence entre l’expérience et les données numériques est confirmée par les simulations
LES de Kravchenko et Moin (2000) qui trouvent également une forme en U pour le profil
de vitesse moyenne.

Plus récemment, Ma et al. (2000) tentent de trancher ce débat sur la forme du profil
en réalisant plusieurs DNS et LES pour un nombre de Reynolds compris entre 500 et 5000.
L’algorithme employé est basé sur une classe de méthodes spectrales sur des maillages non
structurés. Les profils de vitesse moyenne convergent vers une forme en U quand la lon-
gueur longitudinale du domaine est égale à πD et une forme en V avec une longueur deux
fois plus grande. Ce comportement suggère une forte incertitude concernant la longueur
de recirculation Noca et al. (1998). Breuer (1998) étudient l’infuence des paramètres de
modélisation physiques et numériques du modèle sur la qualité des résultats d’une simula-
tion LES à Re = 3900. Le meilleur accord avec les précédentes expériences est obtenu avec
les schémas les moins dissipatifs et, dans une moindre mesure, avec le modèle dynamique
plutôt qu’avec le modèle de Smagorinsky classique (à coefficient constant).

L’étude DNS de Wissink et Rodi (2008) pour un nombre de Reynolds de 3300 est
consacrée à l’influence de la longueur transversale du domaine sur les statistiques des
quantités turbulentes dans la zone de sillage.
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3.2. Présentation du problème

3.2 Présentation du problème

3.2.1 Géométrie du domaine et maillage

Le domaine de calcul employé pour les simulations est représenté sur la figure 3.1.
Le cylindre est placé au milieu du domaine dans la direction verticale et est légèrement
excentré vers l’amont. Les distances L1, L2 et H sont choisies de sorte qu’elles réduisent
les effets de bord en première approximation. Le cylindre peut être considéré en milieu
infini. La distance L1 doit être assez grande pour que la zone de surpression au point de
stagnation frontal soit correctement captée. De même, la longueur L2 doit permettre de
bien représenter le sillage : dans le cas de détachements périodiques, la distance L2 doit
être suffisamment grande pour permettre d’observer plusieurs détachés tourbillonnaires.

�

�����

��

��

Fig. 3.1: Schéma du domaine de calcul utilisé pour les simulations.

La taille du domaine de calcul est 20D × 25D × 4D. La longueur du domaine en aval
du cylindre est égale à 15D. Un maillage de 32 points suivant la direction longitudinale
est utilisé et comprend un nombre total de mailles égal à ∼ 2.106. Le tableau 3.1 donne
un panorama des différentes tailles de domaines et des maillages associés utilisés dans
les précédentes études. Le maillage employé ne doit pas être trop important sous peine
d’avoir des temps de calcul en configuration dynamique trop important. En accord avec
l’étude de maillage de Kravchenko et Moin (2000), Breuer (1998) arrive à la conclusion
que doubler la taille du domaine de πD à 2πD tout en conservant la même résolution
affecte peu les résultats. Pour éclairer les différences entre les résultats des différentes
LES et les expériences de Lourenco et Shih (1993), Ma et al. (2000) réalisent une DNS
(par éléments spectraux). Ils montrent que deux états convergés du champ d’écoulement
co-existent dans le très proche sillage. Ceux-ci sont liés à la transition de la couche de
cisaillement et dépendent de la taille transversale du domaine de calcul.
Pour Lz = 2πD, une longueur de recirculation plus courte est obtenue tandis que si
Lz = πD (utilisé dans la majorité des LES citées dans le tableau 3.1), nous avons alors une
longueur de recirculation plus grande (pour une même résolution). Enfin Wissink et Rodi

45



Chapitre 3. Échappement tourbillonnaire dans le sillage d’un cylindre

Auteurs H/D L1/d L2/d Lz/d Modèle Nx × Ny × Nz

Nombre
de cellules

Wissink 2008 20 10 15
4

DNS

406 × 156 × 256 -
606 × 201 × 512 -
906 × 306 × 512 -
1206 × 406 × 512 -

8 1206 × 406 × 1024 -
Ma 2000 18 15 25 π/2 ... 2π DNS −×−× 256 -
Dong 2006 18 15 25 1.5π DNS −×−× 192 -

Tremblay 2000 20 5 15 π

DNS 706 × 594 × 112 46.9 106

LES 376 × 320 × 64 7.7 106

LES 250 × 200 × 48 2.4 106

Franke 2002 20 10 20 π LES 185 × 153 × 33 1.1 106

Beaudan 1994 - - - π LES 116 × 136 × 48 -
Fröhlich 1998 - - - π LES 166 × 166 × 48 1.3 106

Mittal 1996 25 19 17 π LES 401 × 120 × 48 -
Kravchenko 2000 20 × π π LES −×−× 48 2.4 106

Mahesh 2004 50 30 35 π LES −×−× 32 1.5 106

Breuer 1998 30 ×π π LES 165 × 165 × 64 -

Parnaudeau 2008 20 5 15 π
LES 481 × 480 × 48 -
LES 961 × 960 × 48 -

Présente étude 20 10 15 4 LES −×−× 32 2. 106

Tab. 3.1: Comparaison des domaines de calcul et des maillages utilisés dans la littérature

(2008) déduisent de résultats DNS que doubler la taille du domaine (en passant de Lz = 4D
à 8D) affecte marginalement les statistiques des profils turbulents. Pour autant, dans
le cas de la simulation avec Lz = 8D, la fonction d’autocorrélation de la vitesse U ne
converge pas vers 0, ce qui indique que Lz = 8D n’est pas suffisant pour prendre en
compte toutes les structures transverses. Pour reproduire correctement la physique, une
taille de domaine supérieure à 8D est nécessaire, ce qui est s’avère très pénalisant en
ressources informatiques, c’est pourquoi nous retenons une longueur d’extrusion de 4D.
En outre, une étude de ce type est menée dans les travaux de thèse de Y. Kahil (2011).
Le ratio de blocage de la simulation présentée est inférieur à 5 % dans la limite des 10 %
suggéré par Norberg (1994).

3.2.2 Paramètres du calcul

Les frontières du domaine sont modélisées par différents types de conditions aux limites.
Le champ de vitesse fluide est uniforme en entrée, imposé par le nombre de Reynolds
régissant l’écoulement : U∞ = µRe/ρD. L’écoulement en amont du cylindre est laminaire.
Aucune turbulence artificielle n’est introduite. Des conditions de symétrie sont imposées
sur les faces supérieure et inférieure du domaine tandis que des conditions périodiques
sont employées sur les faces latérales. Une condition de non-glissement est utilisée pour
la paroi du cylindre. Le pas de temps adimensionnel de la simulation (∆t = δtU0/D)
est de 0.001 avec U0 la vitesse du fluide en entrée et δt le pas de temps utilisé pour la
simulation. Le nombre de Courant Friedrich Levy (CFL) est inférieur à 1. La turbulence
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est considérée comme établie (perte des conditions initiales) à partir de T = 80D/U0.
Les résultats présentés sont moyennés sur 13 périodes de détachés tourbillonnaires et une
moyenne spatiale suivant la direction transversale est présentée.

3.3 Analyse pariétale et grandeurs globales

Le tableau 3.2 regroupe les différentes quantités globales issues de la littérature (don-
nées expérimentales et numériques). Un paramètre important dans la suite pour le cas
des vibrations est la détermination des efforts appliqués au cylindre. Le coefficient de por-
tance CD est dans la moyenne des données avec une valeur de 1.037. Ma et al. (2000)
trouvent le coefficient le plus bas (0.96) et Fröhlich et al. (1998) le plus élevé avec 1.08
Comme attendu, le coefficient de portance est nul en moyenne (-0.003). La densité spec-
trale de puissance du coefficient de portance est illustrée sur la figure 3.2. Le pic d’énergie
correspond à la fréquence de Strouhal (0.210) en très bon accord avec les résultats de
Parnaudeau et al. (2008) (0.208) et de Kravchenko et Moin (2000) (0.210).
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Fig. 3.2: Spectre d’énergie du coefficient de portance

Les dernières colonnes du tableau 3.3 portent sur la zone de recirculation détaillée ci-après.
De grandes variations existent pour les profils de vitesse longitudinale dans le sillage central
du cylindre (y = 0), qui est exprimé par les quantités Lr

D et Umin, qui sont respectivement
la longueur moyenne de la zone de recirculation et la vitesse longitudinale moyenne mini-
male. L’angle de séparation correspond au point où la couche limite se détache du cylindre.
La valeur prédite numériquement est 88˚en accord avec les mesures de Parnaudeau et al.
(2008). La distribution de pression autour du cylindre est traçée sur la figure 3.3 via le
coefficient de pression moyenne :

Cp = 2(P − P0)/(ρU2
0 ) (3.1)

Il est comparé aux résultats expérimentaux de Norberg (1994) pour un nombre de Reynolds
égal à 3000.
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Auteurs CD Cpb θsep St
E

xp
ér

ie
nc

e
Son et al. (1969) - - 85/86˚ -
Norberg (1987) 0.98 -0.9 - -
Cardell (1993) - - - 0.215

Ong et Wallace (1996) - - - 0.21
Lourenco et Shih (1993) 0.99 -0.9 ±0.05 85˚±2 0.215 ±0.005

Parnaudeau et al. (2008) - - 88˚ 0.208 ± 0.002

L
E

S

Beaudan et Moin (1994) 1.01 -0.94 84.8˚ 0.203
Mittal (1996) 1.0 -0.93 86.9˚ 0.207

Fröhlich et al. (1998) 1.08 -1.03 88.1˚ 0.216
Kravchenko et Moin (2000) 1.04 -0.94 88˚ 0.210

Franke et Frank (2002) 0.98 -0.85 88.2˚ 0.209
Mahesh et al. (2004) 1.00 - 87.6˚ 0.218

Parnaudeau et al. (2008) 0.208 ±0.001

Présente étude 1.037 -0.98 88˚ 0.210

D
N

S Ma et al. (2000) 0.96 -0.96 89.1˚ 0.203
Tremblay et al. (2000) 1.03 -0.93 85.7˚ 0.220
Wissink et Rodi (2008) - - 87.3˚ 0.214

Tab. 3.2: Grandeurs globales

Auteurs Lr

d
Umin

L
u′u′

D

E
xp

. Cardell (1993) 1.33 - -
Lourenco et Shih (1993) 1.33 ±0.2 -0.24 ±0.1 -
Parnaudeau et al. (2008) 1.51 -0.34 0.87

L
E

S

Beaudan et Moin (1994) 1.36 -0.31 -
Mittal (1996) 1.4 -0.35 -

Fröhlich et al. (1998) 1.09 -0.24 -
Kravchenko et Moin (2000) 1.35 -0.37 -

Franke et Frank (2002) 1.64 - -
Mahesh et al. (2004) 1.35 -0.31 -

Parnaudeau et al. (2008) 1.56 -0.26 0.92
Présente étude 1.41 -0.31 -

D
N

S Ma et al. (2000) 1.12 - -
Tremblay et al. (2000) 1.3 - -

Tab. 3.3: Longueur de recirculation
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Fig. 3.3: Coefficient de pression à la surface du cylindre comparé aux résultats de Norberg
(Re = 3000)

3.4 Région sillage proche

La vitesse moyenne u dans l’axe du sillage est traçée sur la figure 3.4. Elle est nulle
à la paroi, atteint un minimum négatif Umin dans la zone de recirculation et converge
ensuite asymptotiquement vers la vitesse extérieure. La distance entre la base du cylindre
et le changement de signe de la vitesse moyenne longitudinale délimite la longueur de
recirculation Lr. Les valeurs de Umin et Lr sont en bon accord avec les mesures PIV
de Parnaudeau et al. (2008). La longueur de recirculation de Lourenco et Shih (1993) est
plus petite que les autres valeurs. Kravchenko et Moin (2000) suggère un effet lié à une
transition plus rapide dans la couche de cisaillement, due aux perturbations en entrée
dans les expériences. Un manque de convergence des données statistiques peut aussi être
envisagée puisque le montage PIV a été conçu initialement et optimisé pour une étude
dynamique de l’écoulement et non pour une analyse statistique.

La variance de la vitesse longitudinale u′u′ (figure 3.5) présente deux pics d’inten-
sité identifiables sur les résultats PIV de Parnaudeau et al. (2008) comme sur les profils
expérimentaux de Norberg (1998). En revanche, ils sont absents des profils LES. L’exis-
tence de deux pics crée une incertitude sur la longueur de recirculation estimée à partir
de u′u′.Norberg (1998) pense qu’un des deux pics est relié au croisement du mode B
des tourbillons. Il est cependant difficile de relier clairement le maximum local de u′u′

aux évènements spécifiques des tourbillons. Pour conclure sur la zone de recirculation,
Parnaudeau et al. (2008) souligne la sensibilité de cette longueur au rapport d’aspect et à
l’effet de blocage. Les profils de vitesse et des tensions de Reynolds sont analysés en trois
points (x/D = 1.06, x/D = 1.54, x/D = 2.02) en aval du cylindre. Le profil transversal
de la vitesse longitudinale u présente un déficit de vitesse près du cylindre avec une forme
en U qui évolue par la suite en une forme en V au fur et à mesure que l’on s’éloigne du
cylindre. Ceci est en accord avec les différents auteurs, à l’exception de Lourenco et Shih
(1993), à cause de la longueur de recirculation plus faible. Tous les profils de vitesse nor-
male présentés sur la figure 3.7 vérifient l’antisymétrie attendue (y = 0).

La variance de la vitesse longidutinale présente deux pics d’intensité au niveau des
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Fig. 3.4: Vitesse moyenne dans l’axe du sillage du cylindre

couches cisaillées pour x/D = 1.06. Ils traduisent une instabilité naissante due au régime
transitionnel des couches cisaillés. La formation de tourbillons semble parfois les infléchir.
La zone de recirculation reste relativement régulière entre ces deux pics mais devient
fortement pertubée à la fin de la zone de recirculation où les premiers tourbillons sont
générés. Les profils des tensions de Reynolds u′v′ (figure 3.9) sont antisymétriques comme
pour ceux de la vitesse normale v′. Ses plus hauts niveaux se produisent pour x/D = 2.02.
Les résultats numériques sont en bon accord avec les données expérimentales. Concernant
les profils de la variance de la vitesse normale (figure 3.10), les maxima s’observent le
long de la ligne centrale. Par conséquent, il pourrait être intéressant de définir la zone de
recirculation à l’aide de v′v′ contrairement à l’usage commun. La réponse est plus énergique
vers l’aval du cylindre et maximale pour x/D = 2/02 où sa valeur est presque le double
de la variance u′u′. Cela correspond à une transformation du mouvement longitudinal
en un mouvement transverse, dû à l’enroulement de la couche de cisaillement. Les profils
présentés sont en accord avec les expériences PIV dans la région proche sillage du cylindre.

Synthèse dans le cas statique

La comparaison des résultats obtenus avec les références numériques et expérimentales
est satisfaisante au regard du maillage utilisé et du fait qu’on s’intéresse principalement
à la région du sillage proche du cylindre. La simulation d’écoulement autour du cylindre
fixe nous servira donc de condition initiale pour l’écoulement pour les calculs dynamiques
présentés au chapitre suivant.
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Fig. 3.9: Tensions de Reynolds u′v′ en 3 points en aval du cylindre
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Chapitre 4

Réponse d’un cylindre à
l’échappement tourbillonnaire

4.1 État de l’art

Williamson (1996; 1999; 2000) mène une série de mesures expérimentales dont les ré-
sultats peuvent être résumés de la manière suivante. Pour un cylindre de diamètre D avec
une masse réduite (m∗ désignant le ratio entre la masse de la structure et la masse de fluide
déplacé) et un amortissement réduit (ξ) faibles, trois branches distinctes de réponses en
amplitude sont observées suivant la vitesse réduite de l’écoulement. Elles sont nommées
branche initiale, branche supérieure et branche inférieure. La branche supérieure est ab-
sente dans le cas de valeurs du paramètre masse-amortissement élevées Feng (1968). La
transition entre la branche initiale et supérieure est hysterétique tandis que la transition
entre la branche supérieure et inférieure est liée à un phénomène d’intermittence avec un
saut de l’angle de phase entre la force et le déplacement de 180˚. Une modulation d’ampli-
tude est observée dans la branche initiale indiquant une combinaison de deux fréquences.
Dans les branches supérieure et inférieure, la fréquence de détaché tourbillonnaire est blo-
quée sur la fréquence de réponse du cylindre. La largeur de cette zone de synchronisation
est déterminée principalement par la valeur de m∗. Il est trouvé expérimentalement que le
mode 2S correspond à la branche initiale et le mode 2P à la branche inférieure. Le mode
2P est également observé dans la branche supérieure mais le second tourbillon de chaque
paire est plus faible que le premier. La transition entre la branche supérieure et la branche
inférieure et les caractéristiques libres de la réponse ne sont pas encore bien compris. Peu
d’études numériques reproduisent le mode 2P Blackburn et al. (2001); Lucor et al. (2005).

Al-Jamal et Dalton (2005) analysent plusieurs études numériques et étudient le com-
portement irrégulier de l’angle de phase. Apparemment, tous les problèmes liés aux échap-
pements tourbillonnaires apparaîssent irrégulièrement dans le mode d’émission des tour-
billons, les forces fluides et le mouvement du cylindre. Un tel phénomène irrégulier com-
plique le problème physique et les observations.

Il est connu que la vibration d’une structure produit un haut degré de corrélation. Dans
les premières études, une grande longueur de corrélation était associée avec une grande
réponse. En fait, une haute valeur de corrélation ne correspond pas nécessairement à une
grande valeur de réponse. Hover et al. (2004) trouvent ainsi que la longueur de corrélation
diminue dans la zone de grande amplitude où l’angle de phase passe la transition entre
les branches supérieure et inférieure. Ce comportement est confirmé dans les résultats nu-
mériques tridimensionnels de Lucor et al. (2005). Hover et al. (2004) concluent également
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que de grandes valeurs de masse et d’amortissement renforcent la longueur de corrélation
durant cette transition tandis que de faibles valeurs entraînent une perte des corrélations.

Le tableau 4.1 regroupe les études réalisées sur la problématique de cylindre mobile.
Les premières études sont expérimentales. La DNS donne de bons résultats mais est limitée
à des gammes de faibles nombres de Reynolds. La majorité des études CFD sont effectuées
via des modèles RANS. Il est connu que le processus de moyenne des équations de Navier-
Stokes gomme le caractère chaotique de la turbulence ce qui conduit à des efforts fluides
et un déplacement du cylindre qui tend à être répétitif dans la zone d’accrochage. Les
études RANS ne permettent pas de reproduire numériquement la branche supérieure de
réponse dans sa totalité. Seul un pic d’amplitude est trouvé. Des simulations LES ont été
employées dans des cas bidimensionnels sans atteindre non plus la branche supérieure.

Afin de capturer la branche supérieure, un compromis entre la précision des calculs
DNS et la rapidité des simulations RANS est choisi en utilisant des simulations LES
tridimensionnelles afin de tenter de capturer la réponse à trois branches. Dans la majorité
des études, le nombre de Reynolds varie, or il a une influence non encore totalement
déterminée sur le pic d’amplitude. Il est donc choisi de conserver un nombre de Reynolds
fixe égal à 3900 (le calcul en configuration statique servant de conditions initiales pour
l’écoulement). Dans un premier temps, le cas d’un cylindre sans amortissement structurel
est considéré. La réponse de la structure est maximale puisque les vibrations ne sont pas
amorties. Il est ainsi possible d’évaluer la capacité de la LES à reproduire la branche
supérieure dans la zone d’accrochage pour trois vitesses réduites (U∗ = 5, 6 et 7, la vitesse
réduite étant définie par U∗ = U0/(fnD) avec U0 la vitesse amont de l’écoulement et fn

la fréquence naturelle du cylindre). Les DNS de Lucor et al. (2005) pour trois nombres de
Reynolds différents (Re = 1000, 2000 et 3000) et une masse réduite (m∗ = 2) sont utilisées
comme références. Les travaux expérimentaux de Hover et al. (1998) pour un nombre de
Reynolds de 3800 sont également utilisés pour le cas d’un cylindre avec un amortissement
structurel afin de mener l’étude de la réponse à trois branches.

4.2 Branche supérieure de réponse

4.2.1 Influence de la vitesse réduite

Dans un premier temps, trois vitesses réduites sont considérées afin d’analyser la capa-
cité de la LES à reproduire la branche supérieure et la transition vers la branche inférieure
de réponse. L’amortissement structurel du cylindre est pris nul. Il oscille suivant la direc-
tion transverse à l’écoulement sans que les oscillations ne soient atténuées, elles sont donc
maximales. Les caractéristiques du cylindre avec une masse adimensionnelle m∗ = 2 et un
amortissement nul correspondent à celles choisies par Lucor et al. (2005) ce qui permet
une comparaison des résultats.

La réponse dynamique du cylindre est étudiée pour trois valeurs de la vitesse réduite
U∗ pour un nombre de Reynolds égal à 3900. Le déplacement, la vitesse et l’accélération
du cylindre sont illustrés pour les trois vitesses réduites sur les figures 4.1, 4.2 4.3, 4.4 et
4.5. Après une période transitoire, les trois grandeurs atteignent un régime ’stationnaire’.
Les oscillations restent bornées autour d’une valeur moyenne. La vitesse et l’accélération
de déplacement du cylindre sont plus élevées dans la branche supérieure puis diminuent
au fur et à mesure que la vitesse réduite augmente puisque le cylindre quitte la zone
d’accrochage.

La figure 4.6 présente les valeurs maximales d’amplitude de réponses (moyennées sur
les dix dernières périodes d’oscillations du cylindre) en fonction de la vitesse réduite et
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Auteurs Conditions Re m∗ξ Amax/D

(A) Cylindre rigide libre suivant la direction transverse
Angrilli et al. (1974) Eau 2500-7000 0.049 0.54
Dean et al. (1977) Eau 2800-10200 0.0055 0.94

Moe et Overvik (1982) Eau 6000-30000 0.013 1.09
Anand et Torum (1985) Eau 6500-35000 0.013 1.07

Sarpkaya (1995) Eau 6000-35000 0.052 0.95
Khalak et Williamson (1996) Eau 2000-12000 0.013 0.95

Hover et al. (1998) Eau 3800 0.04 0.80
Khalak et Williamson (1999) Eau 5000-16000 0.0047 1.18

Govardhan et Williamson (2000) Eau 2900-16000 0.0027 1.19
Vikestad et al. (2000) Eau 14000-65000 0.012 1.13

Owen et al. (2001) Eau 1650-7500 0.036 0.84
Govardhan et Williamson (2001) 3000-4000
Jauvtis et Williamson (2003b) Eau 5000-13 000 0.0048 1.13

Carberry et al. (2004) Eau 3000-3700
Branković et Bearman (2006) Eau 3000-21000 0.00016

(B) Cylindre rigide libre (oscillations XY)
Jauvtis et Williamson (2003a) Eau 7200-15400 0.0064 1.50

(C) Oscillations forçées (Amplitude maximale imposée)
Mercier (1973) Eau 2000-33000 - 1.10

Hover et al. (1998) Eau 3800 - 0.82
Carberry et al. (2004) Eau 2300-9100 - 0.6

(D) Direct Numerical Simulation(DNS)
Blackburn et Karniadakis (1993) 2-D 200 0.012 0.64
Newman et Karniadakis (1995) 2-D 200 0 0.65

Fujarra et al. 2-D 200 0.015 0.61
Evangelinos et Karniadakis (1999) 3-D 1000 0 0.74

Guilmineau et Queutey (2002) 2-D 100 0.179 0.54
Shiels et al. (2001) 2-D 100 0 0.59

Blackburn et al. (2001) 2-D 430-560 0.122 0.47
Lucor et al. (2005) 3-D 1000-3000 0 0.87

Kaiktsis et al. (2007) 2-D 400

(E) Large Eddy Simulation(LES)
Zhang et Dalton 2-D 13000 0.26

Saltara et al. (1998) 2-D 1000 0.013 0.067
Tutar et Holdo (2000) (osc.for.) 3-D 24 000

Al-Jamal et Dalton (2004) 2-D 8000
Fujisawa et al. (2005) 3-D 2000

Atluri et al. (2009) 2-D 500-8000

(F) Reynolds Average Navier Stokes(RANS)
Guilmineau et Queutey (2002) 2-D 3800 0.013 0.98

Kuehlert et al. (2008) 3800
Wanderley et al. (2008) 2-D 2000-12000 0.013 0.94

Tab. 4.1: Panorama des études en cylindre mobile
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Fig. 4.1: Déplacement du cylindre pour les vitesse réduites Vr = 5 (gauche) et Vr = 6
(droite) pour la configuration m∗ = 2, Cs = 0
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Fig. 4.2: Déplacement du cylindre pour une vitesse réduite Vr = 7 (gauche) pour la
configuration m∗ = 2, Cs = 0
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Fig. 4.3: Vitesse et accélération du cylindre pour une vitesse Vr = 5 pour la configuration
m∗ = 2, Cs = 0
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Fig. 4.4: Vitesse et accélération du cylindre pour une vitesse Vr = 6 pour la configuration
m∗ = 2, Cs = 0
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Fig. 4.5: Vitesse et accélération du cylindre pour une vitesse Vr = 6 pour la configuration
m∗ = 2, Cs = 0
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compare les résultats LES à ceux de DNS de Lucor et al. (2005) pour trois nombres de
Reynolds différents (Re = 1000, 2000 et 3000). La branche supérieure de réponse est re-
produite numériquement pour U∗ = 5 par la LES. Cependant, l’amplitude est légèrement
sous-estimée si la sensibilité de l’amplitude au nombre de Reynolds est prise en compte
comme montré par les résultats DNS. Plus le nombre de Reynolds est grand, plus l’am-
plitude de réponse est importante. Cette différence peut être due au fait seuls 32 points
sont utilisés dans le maillage suivant la direction longitudinale tandis que 128 points sont
utilisés dans Lucor et al. (2005). Ce dernier évalue en outre l’amplitude moyenne après
avoir identifié le premier pic de réponse, en moyennant le dixième des plus hautes valeurs
restantes. Khalak (1996; 1999) définit l’amplitude adimensionnée comme le rapport entre
la valeur maximale du déplacement au cours du temps et le diamètre du tube. Les valeurs
des maxima sont supérieures aux résultats DNS et ce même pour le nombre de Reynolds
Re = 3000.
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Fig. 4.6: Amplitude de déplacement adimensionnelle du cylindre avec Amax et Amin à
droite, pour m∗ = 2, Cs = 0

Pour les plus hautes vitesses réduites, l’accord entre les résultats des simulations LES
et DNS est satisfaisant. La décroissance de l’amplitude de réponse est correctement prédite
lorsque que la vitesse réduite augmente.

Le tableau 4.2 rassemble les valeurs adimensionnelles de l’amplitude moyenne Amoy/D,
l’amplitude maximale Amax/D, l’amplitude minimale Amin/D et l’écart type. L’amplitude
moyenne Amoy/D est évaluée à partir de la moyenne des pics d’amplitudes pour 10 pé-
riodes d’oscillations. Ces valeurs sont en relativement bon accord avec celles obtenues par
Lucor et al. (2005). Le coefficient de variation, rapport de l’écart type sur la moyenne, est
compris entre 8 % et 12 %.

m∗ m∗ξ Vr Amoy/D Amax/D Amin/D Écart type
2 0 5 0.795 0.909 0.579 0.096
2 0 6 0.694 0.836 0.632 0.062
2 0 7 0.532 0.593 0.441 0.043

Tab. 4.2: Propriétés statistiques de l’amplitude de réponse en fonction de la vitesse réduite
Vr (configuration m∗ = 2, Cs = 0)
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4.2.2 Mode d’émission des structures de l’écoulement

Sur la figure 4.7, les structures s’échappent du cylindre et sont convectées dans le
sillage. Selon la branche de réponse, plusieurs modes d’émissions des vortex sont observés.
Le mode 2S est observé dans la branche initiale tandis que le mode 2P est observé dans
les branches supérieure et inférieure. Le mode 2S correspond à l’échappement alternatif
d’un tourbillon de part et d’autre de l’axe de symétrie du cylindre suivant la direction
de l’écoulement. Le mode 2P correspond quant à lui à l’échappement simultané de deux
tourbillons. Les simulations réalisées dans la configuration m∗ = 2, Cs = 0 se situent dans
la branche supérieure.

X

Y

Z

Fig. 4.7: Isosurfaces de pression pour m∗ = 2, Cs = 0 pour la vitesse réduite Vr = 7

Fréquence de réponse

Le phénomène d’accrochage, connu comme la synchronisation de la fréquence de l’échap-
pement tourbillonnaire et de la fréquence d’oscillation du cylindre avec la fréquence na-
turelle du cylindre induit un ratio fs/fn proche de l’unité (fs désignant respectivement
la fréquence naturelle du cylindre et fn la fréquence d’oscillation du cylindre). La figure
4.8 montre l’évolution de la fréquence réduite en fonction de la vitesse réduite. La même
réponse est obtenue globalement avec les DNS pour les trois nombres de Reynolds. La
réponse croît linéairement jusqu’à environ U∗ ∼ 6 où la fréquence réduite atteint une va-
leur de 1 et reste presque constante après. Seule la fréquence réduite correspondant à un
nombre de Reynolds de Re = 1000 reste constante pour U∗ > 6. L’accrochage est repro-
duit numériquement, excepté pour U∗ = 6. Dans ce dernier cas, la valeur de la fréquence
réduite est plus élevée que celle obtenue par les DNS de Lucor et al. (2005) ou par les
expériences de Hover et al. (1998) à Re = 3800. Les résultats des LES sont donc cohérents
par rapport aux expériences de Hover et al. (1998) pour un nombre de Reynolds égal à
3800 et pour des paramètres de masse-amortissement m∗ = 1 et m∗ξ = 0.04.

Le tableau 4.3 régroupe les valeurs de fréquence réduite, fréquence des détachés tour-
billonnaires et fréquence d’oscillation du cylindre pour les trois vitesses réduites considé-
rées.

61



Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

 0.6

 0.7

 0.8

 0.9

 1

 1.1

 3  4  5  6  7  8  9

Fr
éq

ue
nc

e
ré

du
it

e
[-

]

Vitesse réduite [-]

Lucor, Re = 1000

Lucor, Re = 2000

Lucor, Re = 3000

Hover, Re = 3800

Présente étude

Fig. 4.8: Fréquence réduite en fonction de la vitesse réduite pour différents nombres de
Reynolds et m∗ = 2, Cs = 0

m∗ m∗ξ Vr fs fosc f∗

2 0 5 0.200 0.191 0.95
2 0 6 0.166 0.183 1.10
2 0 7 0.143 0.153 1.07

Tab. 4.3: Fréquence en fonction de la vitesse réduite Vr pour m∗ = 2, Cs = 0

Les figures 4.9 représentent le spectre de fréquence de l’échappement tourbillonnaire
normalisée avec la fréquence naturelle du cylindre. La fréquence fv est la fréquence de la
vitesse transverse à l’écoulement. Elle est mesurée en 12 points différents dans le sillage
proche du cylindre. Les abscisses des points sont x/D = 1, 2, 3 et 5 et ce en trois ordonnées
différentes (y/D = −1, 0, 1). Pour les points placés dans l’axe du cylindre (y = 0), un pic se
détache pour une fréquence réduite proche de l’unité, ce qui signifie qu’une seule paire de
tourbillons s’échappe du cylindre. Pour les points situés au-dessus de l’axe de symétrie du
cylindre (y/D = 1), un deuxième pic est observé pour une fréquence réduite proche de 2.
Cela indique que deux paires de tourbillons se détachent par cycle, ce qui est caractéristique
du mode 2P.

Comme visible sur les figure 4.10 , le centre de l’un des tourbillons est plus proche de
l’axe y = 1 que y = 0 pour les points situés à x/D = 3, 5 dans le sillage du cylindre. Le
centre des tourbillons ne reste pas aligné avec l’axe y = 0, ce qui peut expliquer pourquoi
le second tourbillon n’est pas capturé par les sondes situées sur cet axe. En se basant sur
ces remarques, il semble raisonnable d’affirmer que nous avons bien un mode d’émission
des tourbillons 2P. L’intensité du deuxième tourbillon est plus faible que le premier. Il est
difficile d’identifier clairement le mode 2P car les structures tourbillonnaires se développent
et se déplacent suivant la direction longitudinale.
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Fig. 4.9: Fréquence d’échappements tourbillonnaires fv/fn pour Vr = 7 en 4 points dans
le sillage
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Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

(a) t∗ = 352 (b) t∗ = 353

(c) t∗ = 354 (d) t∗ = 355

(e) t∗ = 356 (f) t∗ = 357

Fig. 4.10: Champ de pression instantanée pour Vr = 7 pour m∗ = 2, Cs = 0
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(a) Vitesse réduite Vr = 5
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(b) Vitesse réduite Vr = 6
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(c) Vitesse réduite Vr = 7

Fig. 4.11: Figure de Lissajou pour trois vitesses réduites pour la configuration m∗ = 2,
Cs = 0
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4.3. Branches de réponse et transitions

Synthèse sur la branche supérieure dans le cas dynamique

Nous pouvons conclure que d’un point de vue global, les résultats présentés démontrent
l’intérêt de la LES tridimensionnelle pour prédire la branche supérieure de réponse dans le
cas d’un cylindre sans amortissement structurel. L’amplitude et la fréquence de réponse du
cylindre entre les résultats des DNS et LES sont en bon accord. Comme attendu, le mode
d’émission 2P est retrouvé dans la branche supérieure. Nous nous intéressons maintenant
aux trois branches de réponse d’un cylindre avec un amortissement structurel non nul
soumis à un écoulement transverse.

4.3 Branches de réponse et transitions

La LES pouvant reproduire numériquement la branche supérieure de réponse, nous
nous intéressons à présent au modèle à trois branches de réponses décrit dans la litté-
rature. Nous considérons dans la suite un cylindre avec un faible paramètre de masse-
amortissement (m∗ξ = 0.04) et une masse réduite (m∗ = 1) ce qui correspond aux carac-
téristiques des expériences de Hover et al. (1998).

4.3.1 Réponse vibratoire

La figure 4.12 montre que la LES reproduit numériquement le modèle à trois branches
de réponses pour une configuration avec un paramètre masse-amortissement faible. Les si-
mulations à Vr = 2 et Vr = 3 correspondent à la branche initiale avec de petites amplitudes
de vibration. La branche supérieure est clairement idenfiée sur la gamme Vr = [4 − 5].
Les amplitudes de réponse sont très proches de celles trouvées expérimentalement sur
cette branche. Enfin, la branche inférieure de réponse est définie approximativement par
Vr = 5.5 − 10. L’amplitude de vibration pour Vr = 2 est sous-estimée numériquement.
Pour Vr = 8, le signal temporel est vraisemblablement trop court car si l’on considère
l’amplitude maximale Amax = 0.598, elle est du même ordre de grandeur que la valeur ex-
périmentale (A/D = 0.62). La forme du modèle à trois branches obtenue numériquement
est en bon accord avec les expériences de Hover et al. (1998).
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Fig. 4.12: Amplitude de déplacement adimensionnelle du cylindre avec Amax et Amin à
droite, pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04

Comme pour la configuration précédente, le tableau 4.4 réunit les valeurs de l’amplitude
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Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

moyenne Amoy basée sur la moyenne des pics d’amplitudes des 10 dernières oscillations.
Le coefficient de variation est compris entre 6.5 % et 23.45 %.

m∗ m∗ξ Vr Amoy/D Amax/D Amin/D Ecart type
1 0.04 2 0.081 0.121 0.052 0.019
1 0.04 3 0.380 0.416 0.352 -
1 0.04 4 0.794 0.892 0.663 0.052
1 0.04 5 0.795 1.01 0.639 0.056
1 0.04 5.5 0.721 0.898 0.562 0.107
1 0.04 6 0.715 1.08 0.547 0.149
1 0.04 7 0.661 0.821 0.550 0.072
1 0.04 8 0.510 0.598 0.442 0.045
1 0.04 9 0.501 0.549 0.470 0.027
1 0.04 10 0.488 0.546 0.413 0.045
1 0.04 12 0.191 0.219 0.160 0.021

Tab. 4.4: Amplitude de déplacement en fonction de la vitesse réduite Vr

Les signaux temporels de déplacement, vitesse et accélération sont présentés pour les
vitesses réduites suivantes : Vr = 3 (branche initiale), Vr = 4, 5 (branche supérieure) et
Vr = 8, 12 (branche inférieure). L’amplitude de déplacement est faible dans la branche
initiale (pour Vr = 3, figure 4.13) puis augmente sensiblement dans la zone d’accrochage
(figure 4.14, 4.15) avant de diminuer au fur et à mesure dans la branche inférieure (figure
4.16) jusqu’à devenir très faible (figure 4.17).
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Fig. 4.13: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 3, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. 4.14: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 4, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. 4.15: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 5, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. 4.16: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 8, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. 4.17: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 12, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

La réponse du cylindre est traçée sur la figure 4.18 en fonction de la vitesse réduite.
La croissance linéaire attendue de la fréquence réduite suivant la loi de Strouhal est clai-
rement observée jusqu’à la vitesse réduite Vr = 7. Cependant, pour les vitesses réduites
inférieures à 6, la fréquence correspondante est systématiquement plus faible que les ré-
sultats de Hover et al. (1998). Après la région d’accrochage, la fréquence réduite reste
constante et proche de l’unité. Le comportement dynamique semble être capturé par la
fréquence d’oscillation du cylindre. Le régime de synchronisation est atteint. L’écart entre
la valeur numérique et expérimentale pour Vr = 8 peut s’expliquer par le faible intervalle
d’intégration du signal. Le régime d’oscillation ne semble pas être complètement stabilisé
(cf. figure 4.16).
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Fig. 4.18: Fréquence réduite en fonction de la vitesse réduite pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04

Les valeurs des fréquences naturelles et fréquences d’oscillations du cylindre ainsi que
celle de la fréquence réduite correspondante sont regroupés dans le tableau 4.5.

4.3.2 Analyse de phase

Les différentes branches de réponse ne sont pas seulement caractérisées par les courbes
d’amplitudes mais aussi par la phase φ entre la force de portance et le déplacement.

L’angle de phase est illustré sur la figure 4.19 en fonction de la vitesse réduite sur
la gamme Vr = [1 − 12]. Il est évalué en utilisant la fonction d’interspectre des signaux
de force et de déplacement. Comme attendu, l’angle de phase reste proche de 0 dans les
branches initiale et supérieure. Les signaux de force et de déplacement sont en phase. Un
brusque changement de 0˚à 180˚de l’angle de phase est observé.

Un tel comportement est représentatif de la transition entre la branche supérieure et
inférieure Khalak et Williamson (1999).
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4.3. Branches de réponse et transitions

m∗ m∗ξ Vr fs fosc f∗ fforce

1 0.04 2 0.500 0.198 0.397 0.198
1 0.04 3 0.333 0.183 0.550 0.183
1 0.04 4 0.250 0.183 0.732 0.183
1 0.04 5 0.200 0.175 0.877 0.175
1 0.04 5.5 0.182 0.183 1.006 0.137
1 0.04 6 0.166 0.183 1.103 0.183
1 0.04 7 0.143 0.191 1.336 0.191
1 0.04 8 0.125 0.160 1.280 0.175
1 0.04 9 0.111 0.130 1.179 0.130
1 0.04 10 0.100 0.114 1.144 0.114
1 0.04 12 0.083 0.107 1.287 0.107

Tab. 4.5: Fréquence en fonction de la vitesse réduite Vr
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Fig. 4.19: Phase entre la force de portance et le déplacement pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

m∗ m∗ξ Vr Phase(˚) Cohérence [-]
1 0.04 2 -2 0.999
1 0.04 3 -4 0.999
1 0.04 4 -8 0.995
1 0.04 5 -19 0.948
1 0.04 5.5 -108 0.247
1 0.04 6 -151 0.506
1 0.04 7 -172 0.963
1 0.04 8 -169 0.855
1 0.04 9 -166 0.951
1 0.04 10 -167 0.984
1 0.04 12 -170 0.953

Tab. 4.6: Déphasage et cohérence des signaux force et déplacement

L’intervalle de vitesse réduite Vr = [5−6] caractérisant cette transition est en très bon
accord avec Hover et al. (1998). Les angles de phase obtenus par la fonction interspectre
sont réunis dans le tableau 4.6 ainsi que la cohérence correspondante. La cohérence est
supérieure à 0.9 exceptée dans la gamme Vr = 5.5−7 qui correspond à la zone de transition
et de changement de phase. Les différents régimes de réponses peuvent également être
analysés au moyen des courbes de Lissajou qui représentent le coefficient de portance en
fonction du déplacement. Elles sont traçées pour la gamme Vr = 1−12 sur les figures 4.20
à 4.25. Un comportement quasi périodique est observé à la fois pour la branche initiale
(Vr = 3 sur la figure 4.21) et pour la branche inférieure (Vr = 10 sur la figure 4.25).
Ces comportements diffèrent complètement de ceux obtenus durant la transition entre la
branche supérieure et inférieure comme illustré sur la figure 4.22 pour Vr = 5 et Vr = 5.5.
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Fig. 4.20: Plan de phase pour Vr = 2 (droite) pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. 4.21: Plan de phase pour Vr = 3 (gauche) and Vr = 4 (droite) pour m∗ = 1,m∗ξ =
0.04
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Fig. 4.22: Plan de phase pour Vr = 5 (gauche) and Vr = 5.5 (droite) pour m∗ = 1,m∗ξ =
0.04
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Fig. 4.23: Plan de phase pour Vr = 6 (gauche) and Vr = 7 (droite), pour m∗ = 1,m∗ξ =
0.04
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Fig. 4.24: Plan de phase pour Vr = 8 (gauche) and Vr = 9 (droite), pour m∗ = 1,m∗ξ =
0.04
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Fig. 4.25: Plan de phase pour Vr = 10 (gauche) and Vr = 12 (droite), pour m∗ = 1,m∗ξ =
0.04
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4.3. Branches de réponse et transitions

4.3.3 Mode d’émission des tourbillons

Branche initiale

Les figures 4.26 représentent la fréquence d’échappement tourbillonnaire fv normalisée
par la fréquence naturelle du cylindre fn. La fréquence fv est la fréquence de la vitesse
transversale à la direction à l’écoulement dans le sillage. Elle est évaluée en 12 points
du sillage dans la région proche du cylindre. La composante transversale de la vitesse
est mesurée en ces points pendant un intervalle de temps assez important. Sa densité
spectrale de puissance est ensuite calculée afin d’obtenir la fréquence de déchappement
tourbillonnaire. Les coordonnées des points sont réunies dans le tableau 4.7. Les spectres
présentent un seul pic de réponse pour tous les points choisis dans le sillage du cylindre
et ce quelque soit leurs positions par rapport à l’axe de symétrie (y/D = −1, 0, 1). Cela
implique qu’un seul tourbillon s’échappe du cylindre alternativement ce qui correspond
au mode 2S. Les champs de pression moyennés suivant la direction longitudinale (figure
4.27) confirment le mode d’émission observé. Un tourbillon s’échappe alternativement de
part et d’autre de la ligne de symétrie du sillage et est convecté vers l’aval.

Points A B C D E F G H I J K L
x/D 1 2 3 5 1 2 3 5 1 2 3 5
y/D 1 1 1 1 0 0 0 0 -1 -1 -1 -1

Tab. 4.7: Coordonnées des sondes de vitesse

Branche inférieure

Les champs de pression moyennés pour Vr = 7 suivant la direction longitudinale (figure
4.28 montrent un comportement plus pertubé que dans la branche initiale, notamment avec
des zones de forte dépression. Les contours de vorticité instantané, présentés sur la figure
4.29, illustrent l’échappement alternatif de structures tourbillonnaires en aval du cylindre
mais le caractère tridimensionnel ne peut être capturé. Les moyennes de phase sont un
bon outil mais nécessitent de relancer des simulations. Enfin, les densités spectrales de
puissance sont évaluées avec les mêmes sondes que celles du tableau 4.7. Les spectres
présentent cette fois-ci non plus un pic de réponse mais deux pics pour Vr = 9 (figure
??) sauf dans l’axe de symétrie du cylindre (y/D = 0) ce qui peut s’expliquer par le fait
que le centre des tourbillons ne reste pas aligné avec l’axe y/D = 0. Le second pic est
bien visible sur l’axe y/D = −1. En se basant sur ces remarques, il semble raisonnable
d’affirmer que nous avons bien un mode d’émission 2P des tourbillons. Il reste toujours
difficile d’identifier clairement les modes d’émissions car les structures tourbillonnaires se
développent et se déplacent suivant la direction longitudinale.
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Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

10-2

100

 0  1  2  3  4  5  6  7

x/D=1
x/D=2
x/D=3
x/D=5

P
SD

fv/fn [-]
(a) Ordonnée y/D = 1

10-2

100

 0  1  2  3  4  5  6  7

x/D=1
x/D=2
x/D=3
x/D=5

P
SD

fv/fn [-]
(b) Ordonnée y/D = 0

10-2

100

 0  1  2  3  4  5  6  7

x/D=1
x/D=2
x/D=3
x/D=5

P
SD

fv/fn [-]
(c) Ordonnée y/D = −1

Fig. 4.26: Spectre de vitesse en différents points du sillage pour Vr = 3 pour m∗ = 1,m∗ξ =
0.04
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(a) t∗ = 230 (b) t∗ = 231

(c) t∗ = 232 (d) t∗ = 233

(e) t∗ = 234 (f) t∗ = 235

Fig. 4.27: Champ de pression instantanée pour Vr = 3 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04

(a) t∗ = 351 (b) t∗ = 352

(c) t∗ = 353 (d) t∗ = 354

(e) t∗ = 355 (f) t∗ = 356

(g) t∗ = 357 (h) t∗ = 358

Fig. 4.28: Champ de pression instantanée pour Vr = 7 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. 4.29: Vorticité instantanée pour Vr = 7 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. 4.30: Fréquence de détaché tourbillonnaire fv/fn pour Vr = 9 en 4 points dans le
sillage
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Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

4.3.4 Etudes des forces

Comparativement au cas statique, les forces agissant sur le cylindre mobile sont plus
importantes. Les différentes valeurs des coefficients aérodynamiques sont rassemblées dans
le tableau 4.8 pour différentes vitesses réduites comprises entre Vr = 2 et Vr = 12.

m∗ m∗ξ Vr Cdmoy Cdmax Cdrms Clmoy Clmax Clrms

1 0.04 2 1.368 1.666 1.371 0.016 1.537 0.780
1 0.04 3 1.671 2.145 1.680 -0.040 1.913 1.291
1 0.04 4 2.637 4.136 2.732 -0.42 1.970 1.088
1 0.04 5 2.667 3.951 2.737 -0.013 1.453 0.397
1 0.04 5.5 2.623 3.705 2.684 0.001 0.462 0.240
1 0.04 6 2.585 3.670 2.650 0.030 0.735 0.321
1 0.04 7 2.493 3.665 2.565 -0.016 0.954 0.403
1 0.04 8 1.487 2.122 1.505 0.004 0.562 0.225
1 0.04 9 1.224 1.545 1.230 -0.003 0.224 0.118
1 0.04 10 1.105 1.290 1.108 0.00003 0.170 0.088
1 0.04 12 0.975 1.095 0.975 0.001 0.118 0.0349

Tab. 4.8: Coefficients de trainée et portance

Les variations de forces de trainée et de portance sont illustrées sur les figures 4.31 et
4.32. Le coefficient de trainée atteint une valeur maximale Cdmax de 3.951 avec une valeur
moyenne de 2.667. Les fluctuations sont les plus importantes dans la gamme de vitesse
réduite comprise entre 4 et 7 ce qui correspond à la branche supérieure et à une partie de
la branche inférieure. Elles décroissent après pour les vitesses supérieures à 10.
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Fig. 4.31: Variation du coefficient de trainée pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04

Le coefficient de portance atteint rapidement un maxima de 1.97 pour le début de la
branche supérieure à Vr = 4 puis décroit rapidement pour diminuer continuellement dans la
branche inférieure. Les efforts suivant la direction de portance sont donc environ deux fois
plus importants que dans le cas statique. Le plus marquant est la brusque augmentation
des variations du coefficient de portance qui apparaît à la transition entre les branches
initiale et supérieure.
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Fig. 4.32: Variation du coefficient de portance pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04

Des tendances similaires peuvent être trouvées dans Khalak et Williamson (1997) pour
des masses réduites de m∗ = 3 et m∗ = 10.1. Il est observé que les forces induites aug-
mentent si le paramètre masse-amortissement m∗ξ diminue et que les efforts sont su-
périeurs avec un facteur de 5 par rapport au cas statique pour le coefficient de trainée
maximal et de 6 pour le coefficient de portance r.m.s . La valeur du coefficient de portance
r.m.s. (1.291) est du même ordre que celui de Khalak et Williamson (1997).

4.4 Energie d’interaction fluide structure

4.4.1 Coefficient de portance en phase avec l’accélération et la vitesse

Quand la structure vibre sous l’effet des forces induites suivant la direction de portance,
un transfert d’énergie a lieu entre le fluide environnant et la structure. Afin de quantifier
cette interaction, le coefficient de portance est décomposé en deux termes : un terme en
phase avec l’accélération de la structure et un terme en phase avec la vitesse de la structure.
Dans la littérature (Sarpkaya 2004), ces coefficients sont définis à partir de la linéarisation
de l’équation de la dynamique du cylindre :

y = A sin(2πfosct) (4.1)

Cy = CL sin(2πfosct + φ) (4.2)

Clv = CL sinφ (4.3)

Cla = −CL cosφ (4.4)

où y désigne le déplacement suivant la direction transverse, fosc la fréquence d’oscillation
du cylindre, Cy le coefficient adimensionné suivant la direction transverse et CL la valeur
maximale dudit coefficient.

Ces paramètres sont utiles pour décrire la dynamique de l’interaction fluide structure.
Les échanges d’énergie fluide-structure sont quantifiés en moyenne au moyen du coefficient
de portance en phase avec la vitesse de la structure Clv défini comme suit :

Clv(z) =
2
Ts

∫

Ts
Cy(z, t)ẏ(z, t)dt

√

2
Ts

∫

Ts
ẏ2(z, t)dt

(4.5)
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Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

avec Ts la période d’échantillonnage et ẏ la vitesse du cylindre.
On définit de la même manière le coefficient de portance en phase avec l’accélération Cla :

Cla(z) =
2
Ts

∫

Ts
Cy(z, t)ÿ(z, t)dt

√

2
Ts

∫

Ts
ÿ2(z, t)dt

(4.6)

où ÿ désigne l’accélération de l’obstacle.
Si Clv > 0, l’énergie est transférée du fluide vers la structure, il en résulte une excita-

tion. Dans le cas contraire (Clv < 0), l’énergie est transférée de la structure vers le fluide,
il en résulte un amortissement. Sur la base des mesures publiées par Hover et al. (1998), le
coefficient de portance en phase avec la vitesse doit être proche de zéro pour des vibrations
libres puisque l’amortissement structurel est faible. Cette contrainte est généralement res-
pectée. Cependant, les coefficients individuels ne sont pas nuls dans certains régimes (dans
la gamme de vitesses réduites 5 < U∗ < 6). Cette gamme contient la fréquence de Strouhal
d’où son importance dans les applications. Les résultats numériques sont assez dispersés
mais restent proche de zéro (figure 4.33).

Le coefficient de portance en phase avec l’accélération (figure 4.33), qui a le signe
opposé de la masse ajoutée est négatif pour les basses vitesses réduites, atteignant une
valeur minimale de l’ordre de −3 expérimentalement. Une valeur mimimale de −1.8 est
atteinte pour U∗ = 3 ici. Au-delà de cette vitesse réduite, le coefficient Cla devient de plus
en plus petit, atteignant un maximum local de 0.4 et diminuant finalement jusqu’à zéro. Les
résultats numériques sont en très bon accord avec la tendance relevée expérimentalement.
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Fig. 4.33: Coefficient de portance en phase avec la vitesse (gauche) et l’accélération(droite)
pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04

Un coefficient de portance en phase avec le déplacement Cld peut également être défini
par :

Cld(z) =
2
Ts

∫

Ts
Cy(z, t)y(z, t)dt

√

2
Ts

∫

Ts
y2(z, t)dt

(4.7)

avec Ts la période d’échantillonnage. Le coefficient Cld atteint un maxima pour U∗ = 3 (2.9
expérimentalement) qui correspond à un mimima pour le coefficient Cla. Cela correspond
également à la zone où les efforts suivant la direction de portance et les fluctuations de
ceux-ci sont les plus importants (figure 4.32) avec un mode d’émission des tourbillons 2S.

Les valeurs des coefficients de portance en phase avec la vitesse, l’accélération et le
déplacement sont rassemblées dans le tableau 4.9 pour les différentes valeurs de vitesses
réduites.

80



4.4. Energie d’interaction fluide structure

-1

-0.5

 0

 0.5

 1

 1.5

 2

 2.5

 3

 0  2  4  6  8  10  12

Vitesse réduite [-]

C
ld

[-
]

Présente étude
Brankovic (2006)

Fig. 4.34: Coefficient de portance en phase avec le déplacement pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04,
comparé aux travaux expérimentaux de Branković et Bearman (2006) pour m∗ = 0.82 et
ξs = 1.5 10−4

m∗ m∗ξ Vr Clv Cla Cld
1 0.04 2 0.059 -0.991 1.098
1 0.04 3 0.134 -1.804 1.820
1 0.04 4 0.191 -1.471 1.512
1 0.04 5 0.144 -0.393 0.456
1 0.04 5.5 -0.162 0.003 -0.139
1 0.04 6 0.113 0.289 -0.189
1 0.04 7 0.094 0.471 -0.394
1 0.04 8 0.055 0.296 -0.266
1 0.04 9 0.034 0.154 -0.151
1 0.04 10 0.028 0.118 -0.114
1 0.04 12 0.0068 0.1144 -0.030

Tab. 4.9: Coefficient de portance en phase avec la vitesse, l’accélération et le déplacement
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Chapitre 4. Réponse d’un cylindre à l’échappement tourbillonnaire

4.4.2 Effet de masse ajoutée

Le phénomène de masse ajoutée fait l’objet de nombreux débats dans la communauté,
notamment à cause de son sens physique. Plusieurs questions sont soulevées (Sarpkaya
2004) : peut-on définir la masse ajoutée quand les vibrations induites se produisent ?
Quelle est le sens d’une masse ajoutée négative et comment la calculer ?

Leonard et Roshko (2001); Sarpkaya (2001) abordent la notion de forces agissant sur un
cylindre en mouvement soumis à un écoulement transverse. Un résumé peut être trouvé
dans Williamson et Govardhan (2004). Les forces fluctuantes Fy suivant la direction de
portance agissant sur le cylindre sont décomposées en un terme d’inertie (minv

a ÿ avec
minv

a = ρπD2/4) et un terme FV appelé ’vortex lift’ de la manière suivante :

Fy = FV − minv
a ÿ (4.8)

Sarpkaya (2001) établit que ce terme contient une composante inertielle et pas seulement
une composante liée à la vitesse de la structure contrairement à l’hypothèse prise par
Leonard et Roshko (2001) basée sur la décomposition de Lighthill (1986).

Une masse ajoutée peut également être définie dans le cas de vibrations forçées en
fonction de la vitesse réduite. Un changement de signe est observé dans les deux cas. Une
comparaison est possible entre le coefficient de masse ajoutée en vibrations libres et forçées
via un changement d’échelle (en choisissant de se référer à une fréquence indépendante de
la vitesse réduite et non la fréquence d’oscillation du cylindre). Un changement de signe est
alors observé dans les deux cas dans la zone de vitesse réduite proche de Vr = 1/St ce qui
prouve que le changement de signe du coefficient de masse ajoutée est un élément central
des vibrations induites par écoulement. Les forces en phase avec l’accélération changent
de signe de telle sorte qu’elles agissent dans la même direction que l’accélération. Cet
effet est un vrai changement de signe et non une masse ajoutée fictive négative comme
on peut trouver dans les formulations des forces fluide élastiques dans lesquelles une force
de raideur, proportionnelle au déplacement est exprimée en un terme d’accélération. Une
force F = −kAy devient F = −(kA/ω2)ÿ avec mA = −kA/ω2. La force fluide dans le cas
du cylindre oscillant ne dépend pas de y en raison de l’invariant de translation dans la
direction transverse.

Considérons la décomposition suivante des efforts fluides suivant la direction de por-
tance :

Ffluide = −mAÿ + F (4.9)

Plusieurs modèles existent pour définir le terme F : système forçé, système fluide-élastique
et système couplé (Païdoussis et al. (2011)). Le premier consiste à considérer que la force
F est indépendante de y et dépend seulement du temps soit F (t). On peut donc écrire :

Ffluide(t) = −mAÿ +
1

2
ρU2DC0

Lsin(2πStUt/D) (4.10)

sachant que Ffluide(t) = −ρπD2CM ÿ/4. Le coefficient de masse ajoutée Cma pour le
modèle linéaire s’écrit :

Cma = 1 + (1 + m∗)
1 − S2

t V 2
r

S2
t V 2

r

(4.11)

L’évolution du coefficient de masse ajoutée en fonction de la vitesse réduite est traçée
sur la figure 4.35 en comparaison avec le modèle linéaire (m∗ = 1) et les expériences de
Vikestad et al. (2000) pour m∗ = 1.65. Le coefficient de masse ajoutée pour les simulations

LES est évalué via la formule Cma = m∗[
(

fvide
fosc

)2
−1] tirée de Sarpkaya (2004). La tendance
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4.5. Transition entre la branche initiale et supérieure

observée est similaire au modèle linéaire et aux travaux de Vikestad et al. (2000). Le
coefficient Cma décroît rapidement pour devenir négatif pour une vitesse réduite de l’ordre
de 5.5 et tend ultérieurement vers une valeur asymptotique de −0.5. Le coefficient de masse
ajoutée Cma est lié au coefficient de portance en phase avec l’accélération Gopalkrishnan
(1993). Ils sont de signe opposés et ce comportement est retrouvé. Le coefficient de portance
en phase avec l’accéleration devient négatif pour une vitesse réduite Vr = 5.5 lorsque le
coefficient de masse ajoutée Cma devient positif.
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Fig. 4.35: Coefficient de masse ajoutée en vibrations libres

4.5 Transition entre la branche initiale et supérieure

Afin de tenter de capturer ce phénomène, caractéristique de la transition entre la
branche initiale et supérieure, différentes conditions initiales sont utilisées :

1. Premièrement, la condition est nommée ’from rest’, la vitesse réduit est fixée et la
simulation en cylindre fixe sert de conditions initiales. Quand les forces de portance
sont périodiques, le cylindre monté élastique est laissé libre d’osciller suivant la
direction transverse à l’écoulement. Il s’agit des conditions utilisées pour toutes les
simulations précédentes.

2. La seconde condition est appelée ’increasing velocity’. Le cylindre étant en train
d’osciller, la vitesse réduite est augmentée par petit pas et le processus est répété.

3. La dernière condition est appelée ’decreasing velocity’. Il s’agit du même principe
que la condition ’inscresing velocity’ sauf que l’on diminue petit à petit la vitesse
réduite.

Deux tailles d’incréments sont testés (0.2 et 0.5). Pour le pas 0.5, la gamme Vr = 3 − 4
est balayée. Le phénomène d’hystérésis n’est pas retrouvé, les trois conditions initiales
donnent les mêmes résultats aux points communs pour Vr = 3 et 4 (cf. figure 4.36. Pour
le pas de 0.2, les vitesses réduites caractéristiques entre Vr = 2 et Vr = 4 sont considérées.

Pour la condition ’increasing velocity’, la vitesse réduite Vr = 2 correspondant à la
branche initiale sert de point de départ, la vitesse réduite Vr = 4 (branche supérieure)
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Fig. 4.36: Amplitude de déplacement pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04

servant de point de départ pour la condition ’decreasing velocity’. Les différentes valeurs
d’amplitudes sont regroupées dans le tableau 4.10. Pour les statistiques, cinq périodes de
transition sont considérées avant d’effectuer les moyennes sur cinq autres périodes.
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Fig. 4.37: Amplitude de déplacement pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04

Pour le pas de 0.2, la valeur de l’amplitude adimensionnée est différente selon les
conditions utilisées : 0.366 pour la condition ’decreasing velocity’, 0.410 pour la condition
’increasing velocity’ et 0.380 pour la condition ’from rest’. D’autres calculs sont nécessaires
afin de finir la boucle entre Vr = 2 et Vr = 4 et de pouvoir conclure sur la capture du
phénomène d’hystérésis. Cela reste une procédure lourde en temps de calcul. Un aperçu
des performances HPC est disponible en annexe C.
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4.5. Transition entre la branche initiale et supérieure

m∗ m∗ξ Vr Amoy Amax Amin Variance Ecart type
1 0.04 4.0 → 3.8 0.814 0.881 0.738 0.002 0.049
1 0.04 3.8 → 3.6 0.753 0.793 0.681 0.001 0.033
1 0.04 3.6 → 3.4 0.717 0.763 0.609 0.002 0.041
1 0.04 3.4 → 3.2 0.638 0.686 0.595 0.001 0.029
1 0.04 3.2 → 3.0 0.366 0.404 0.300 0.001 0.036
1 0.04 2.0 → 2.2 0.098 0.145 0.067 0.0004 0.022
1 0.04 2.2 → 2.4 0.129 0.175 0.054 0.001 0.035
1 0.04 2.4 → 2.6 0.191 0.324 0.056 0.006 0.077
1 0.04 2.6 → 2.8 0.300 0.351 0.234 0.002 0.040
1 0.04 2.8 → 3.0 0.344 0.410 0.316 0.001 0.034

Tab. 4.10: Amplitude de déplacement pour l’hystérésis pour le pas de 0.2

En outre, il serait également intéressant de faire la boucle entre Vr = 3 et4 selon la
même procédure afin de voir si l’on obtient le même comportement.

Synthèse de la réponse d’un cylindre mobile à l’échappement tourbillon-
naire

Dans un premier temps, le cas d’un cylindre sans amortissement est considéré pour trois
vitesses réduites près de la zone d’accrochage. La décroissance de l’amplitude de réponse
est correctement prédite lorsque la vitesse réduite augmente. D’un point de vue global,
les résultats présentés démontrent l’intérêt de la LES tridimensionnelle pour prédire la
branche supérieure de réponse. Comme attendu, le mode d’émission 2P est retrouvé dans
la branche supérieure. Ensuite, le cas d’un cylindre avec un faible paramètre de masse-
amortissement est étudié. La transition intermittente entre les branches supérieure et
inférieure est caractérisée par l’analyse de la phase entre la force et le déplacement de la
structure. Les différents modes d’émission d’échappements tourbillonnaires sont retrouvés
via une analyse spectrale du sillage dans la branche initial et inférieure. La quantification
de l’énergie d’interaction fluide-structure est caractérisée via la définition du cœfficient de
portance en phase avec la vitesse et l’accélération. Le cœfficient de portance en phase avec
l’accélération a le signe opposé à celui de la masse ajoutée et le cœfficient de portance
en phase avec la vitesse est en quadrature. Un cœfficient de masse ajoutée dans le cas
des VIV est défini et son évolution en fonction de la vitesse réduite est évaluée. La même
tendance est retrouvée par rapport à des données de la littérature à savoir une décroissance
du cœfficient jusqu’à ce qu’il devienne négatif. Enfin, plusieurs conditions sont testées
afin de capturer la transition hystérétique entre la branche initiale et supérieure. Des
investigations sont encore nécessaires avant de conclure. Les capacités prédictives de la
LES pour des simulations VIV sont ainsi vérifiées permettant l’évaluation des cœfficients
de masse ajoutée.
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Chapitre 5

Limite de stabilité d’un réseau de
cylindres

5.1 Position du problème

Parmi les nombreuses configurations possible pour un arrangement de cylindres, la
configuration retenue ici est en pas carré avec un pas réduit P/D = 1.44 avec P le pas
inter-tubes (distance entre les centres de tubes voisins) et D leur diamètre. Un faisceau
tubulaire comporte un très grand nombres de tubes ; il n’est pas possible de tous les
repésenter avec une approche CFD. Le choix du nombre de tubes représentés dans la
configuration est donc un élément important, notamment dans le choix des conditions
limites. Les travaux de Longatte et al. (2003) montrent que l’étude des vibrations d’un
cylindre mobile et de ses huit premiers voisins (fixes) dans un fluide au repos donnent
des résultats satisfaisants dans la détermination de la masse et de l’amortissement ajoutés
du cylindre mobile. Huvelin (2008) s’intéresse à une configuration de plus grande taille
plus importante en se basant sur la maquette des essais AMOVI du CEA, constituée de
15 tubes entiers et 10 demi-tubes dont seul le tube central est mobile (Baj et al. 2009).
La vitesse de départ en instabilité est retrouvée dans le cas d’écoulement laminaire. La
question du nombre de cylindres dans le réseau à modéliser et de l’influence des conditions
aux limites périodiques restent une question ouverte.

5.2 Configuration sans écoulement permanent

Formulation

La présente étude porte sur une cellule de faisceau périodique de 9 cylindres (schéma
5.1). Seul le cylindre central est mobile dans la direction transverse à l’écoulement qui
va de la gauche vers la droite. Pour l’ensemble des simulations, le fluide considéré est
de l’eau. Ses propriétés et celles de la structure sont regroupées dans le tableau 5.1. Le
maillage contient 33216 cellules. Une convergence en maillage et en temps est disponible
dans l’annexe B. Le comportement dynamique d’une structure dans un fluide au repos est
caractérisé par le vecteur y pour un système à un seul degré de liberté et conditionné par
l’action exercée par le fluide sur la structure, induites par les termes de viscosité et pression.
Elle se traduit au niveau de l’équation dynamique par un terme de masse ajoutée en phase
avec l’accélération de la structure, un terme d’amortissement ajouté en quadrature et un
terme constant de raideur ajoutée lié au déplacement (Granger, 1991).
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Fig. 5.1: Configuration 9 tubes avec des conditions aux limites de périodicité suivant les
6 directions

Masse volumique Viscosité cinématique
fluide 1.0103kg.m−3 10−6m.s−1

Fréquence en air Amortissement réduit en air Masse linéique Diamètre
structure 14.30 Hz 0.250 % 0.298 kg/m 12.15 mm

Tab. 5.1: Propriétés du fluide et de la structure pour la configuration en fluide au repos

Le fluide étant au repos dans le cadre des petits déplacements, en première approximation
les effets liés à la raideur sont négligés. Dans ce cas, l’équation du mouvement de la
structure s’écrit :

Ms ÿ + Cs ẏ + Ks y = −Ms,a ÿ − Cs,a ẏ (5.1)

Cette équation peut étre récrite sous forme adimensionnée afin de faire apparaître la
fréquence (fs,e) et l’amortissement réduit (χs,e) :

ÿ + 2 χs,e ωs,e ẏ + ωs,e
2 y = 0 (5.2)

avec :

ωs,e
2 =

Ks

(Ms + Ms,a)

χs,e =
Cs + Cs,a

2(Ms + Ms,a)ωs,e
=

Cs + Cs,a

2
√

(Ms + Ms,a)Ks

Une méthode d’ajustement de paramètres permet d’obtenir les deux inconnues que sont
l’amortissement en eau (χs,e) et la fréquence en eau (fs,e) de la structure (equation 5.3) à
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partir des courbes de déplacements obtenues numériquement.


























y(t) = e−χs,e2πfs,et
(

y0 cos(2πfs,e

√

1 − χ2
s,et) + y0

χs,e
√

1 − χ2
s,e

sin(2πfs,e

√

1 − χ2
s,et)

)

y0 = y(t = 0) = 5, 0 10−4D m

ẏ0 =
dy

dt
(t = 0) = 0, 0 m.s−1

(5.3)

Analogie de Rogers

Dans le cas du faisceau de tubes en eau stagnant, une analyse usuelle consiste à faire
un lien entre le faisceau de tubes et le cas du cylindre confiné pour les calculs des termes de
masse et d’amortissement ajoutés. Rogers et al. (1984) établissent une équivalence entre
le terme de confinement du cylindre (De

D ) et le pas réduit ( P
D ) du faisceau comme indiqué

sur la figure 5.2.
En partant de la solution analytique de Chen et al. (1976). pour le cylindre confiné, il est

Fig. 5.2: Analogie de Rogers

alors possible de calculer analytiquement les termes de masse et d’amortissement ajoutés
dus au fluide en eau stagnante :

Ms,a = ρfD2Lz(
π

4

1 + ( D
De

)2

1 − ( D
De

)2
+

√

π

St
) (5.4)

fs,a = fs

√

Ms

Ms + Ms,a
(5.5)

Ca = µLz(2π
3/2

√
St

1 + ( D
De

)3

(1 − ( D
De

)2)3
) (5.6)
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où De est le diamètre de confinement et νf la viscosité cinématique du fluide. Cette

formulation, due à Pettigrew est valable pour des nombres de Stokes (St = fsD2

νf
) supérieurs

à 2100. La masse et l’amortissement ajoutés sont adimensionnés de la façon suivante :

M̃a =
Ma

ρD2Lz
(5.7)

C̃a =
Ca

µLz
(5.8)

où µ, D, Lz désignent respectivement la viscosité cinématique du fluide, le diamètre du
tube intérieur et la longueur du tube. La loi empirique de (Rogers et al., 1984) prend en
compte le confinement dans un faisceau à pas triangulaire.

Dd

D
= (0.96 + 0, 5

P

D
)
P

D
(5.9)

Elle a été étendue aux faisceaux à pas carré par Pettigrew (2003).

De

D
= (1, 07 + 0, 56

P

D
)
P

D
(5.10)

de Motta et Baj (2009) proposent une revue de la loi de Rogers en effectuant une étude pa-
ramétrique afin d’étudier l’évolution de la masse et de l’amortissement ajoutés en fonction
des paramétres pas réduit ( P

D ) et nombre de Stokes (St). A partir de toutes ces données
numériques, ils énoncent pour un faisceau à pas carré la loi suivante :

De

D
= (2.11

P

D
− 1.158)

P

D
(5.11)

Plusieurs méthodes numériques sont disponibles pour déterminer les forces fluide-structure.
Nous pouvons citer la méthode de phase (Baj 1998, Renou 1998) et la méthode de lâcher
(Hadj-Sadok 1994). Dans la suite, nous utiliserons la seconde méthode couplant les calculs
fluide et structure. Après avoir écarté le tube de sa position d’équilibre (amplitude adimen-
sionnelle initiale ε = A

D = 5.0 10−4), nous suivons l’évolution temporelle de l’amplitude
afin d’extraire les valeurs de fréquence et d’amortissement du système couplé.

Auteurs Rogers De Motta CEA Huvelin Jus
Moyens analytique analytique Castem Saturne
Année 1984 2009 2009 2008 2009

Domaine - - AMOVI AMOVI 9 tubes
feau 11.55 Hz 11.63 Hz 11.63 Hz 11.56 Hz 11.90 Hz
χeau 1.14 % - 1.22 % 1.13 % 1.16 %

Tab. 5.2: Amortissement réduit et fréquence en eau dans un fluide au repos
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5.2. Configuration sans écoulement permanent

5.2.1 Influence du pas réduit

Un autre paramètre sans dimension caractéristique du problème est le pas réduit P
D ,

rapport entre le pas du faisceau et le diamètre du tube. Il mesure la compacité du faisceau.
Plus il est faible, plus le faisceau est compact. C’est un paramètre intéressant à étudier car
son influence est corrélée à la vitesse de l’écoulement (et donc à l’apparition des instabilités
fluide-élastique).
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Fig. 5.3: Convergence en temps de l’amortissement pour différents pas réduits, configura-
tion 9 tubes

Des simulations ont été réalisés pour différents pas réduits P
D = [1.6, 1.7, 1.8, 1.9, 2.0]

sur le même maillage que précédemment. De même, une extrapolation de Richardson
(voir annexe D) est réalisée sur les valeurs obtenues. Sur les graphes 5.3 et 5.4, nous
pouvons remarquer une convergence rapide de la fréquence et une dépendance au temps
de l’amortissement. Sur le graphe 5.5 présentant l’évolution de la fréquence en fonction
du pas réduit, la même évolution que les lois de Rogers et de Motta est retrouvée. L’écart
provient probablement du fait que seule une cellule 9 tubes est considéré et non la maquette
des essais AMOVI complète. Il serait intéressant de conduire une étude paramétrique sur
la maquette complète pour vérifier la pertinence de la loi proposée par de Motta.
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Fig. 5.4: Convergence en temps de la fréquence pour différents pas réduits, configuration
9 tubes
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Fig. 5.5: Évolution de la fréquence pour différents pas réduits, configuration 9 tubes
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5.3 Détermination de la vitesse de départ en instabilité

Le déplacement d’un tube mobile dans un faisceau va provoquer une modification du
champ fluide autour des tubes environnants. Une instabilité peut se créer si l’énergie créée
par l’écoulement excède celle dissipée mécaniquement par la structure vibrante. Il s’agit de
l’instabilité fluide-élastique présentée dans le chapitre 1. La démarche montrée ci-après pro-
pose d’estimer cette vitesse de départ en instabilité avec l’outil numérique. Il s’agit d’une
recherche dichotomique, le terme en temps de calcul n’est pas anodin. Ces travaux peuvent
servir à alimenter les bases de données des corrélations fluide-élastiques. L’outil numérique
permet en outre d’accéder à des données locales et de traiter différentes configurations.
Il s’avère donc un complément pour la compréhension des instabilités fluide-élastiques.
Enfin, la simulation de comportements post-instabilités est possible contrairement aux
moyens expérimentaux sans dégradation du matériel.
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Fig. 5.6: Évolution de l’amortissement en fonction de la vitesse d’entrée pour dt =
2.510−4s, configuration 9 tubes

Les caractéristiques du fluide et de la structure restent inchangés (cf. tableau 5.1)
sauf la fréquence de la structure (fs = 2.5Hz). L’étude de l’amortissement en eau montre
que le départ en instabilité de la structure (lorsque l’amortissement devient négatif) est
capté.(figure 5.6). La vitesse critique de départ en instabilité est de l’ordre de 0.019 m.s−1

ce qui correspond à une vitesse réduite de l’ordre de 2.49.
La comparaison des fréquences (figure 5.7) montre des résultats similaires. La valeur

de la fréquence reste stable et augmente légèrement une fois la vitesse critique dépassée.
L’étude de la zone de post-instabilité n’est pas possible en raison du modèle choisi et des
approximations induites par les conditions limites périodiques.
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Fig. 5.7: Évolution de la fréquence en fonction de la vitesse d’entrée pour dt = 2.510−4s,
configuration 9 tubes
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Synthèse du cas du réseau de cylindres

Le choix d’une cellule élémentaire de neuf tubes périodiques pour représenter le faisceau
est testé dans deux configurations. La premiÃ¨re configuration sans écoulement perma-
nent permet de retrouver l’amortissement réduit et la fréquence en fluide au repos via une
analogie entre deux cylindres coaxiaux et le réseau de cylindres. La configuration en écou-
lement permanent pour un faible nombre de Stokes (afin d’éliminer la problématique de la
turbulence) est ensuite analysée afin de déterminer la limite en stabilité du système. Les
résultats obtenus sont similaires aux précédentes études mais le modèle choisi ne permet
pas une étude de la zone de post-instabilité en raison des approximations induites par les
conditions limites périodiques.
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Conclusions et perspectives

Le travail engagé dans cette thèse est motivé par un besoin industriel exprimé par les
principaux acteurs du domaine nucléaire, EDF mais également le CEA et AREVA, et s’ins-
crit dans le cadre de programmes de recherche visant à optimiser les capacités prédictives
des modèles de dimensionnement de composants de centrales nucléaires. Il s’appuie sur le
développement de méthodes numériques avancées pour la résolution de systèmes couplés
fluide-structure et porte sur l’analyse des vibrations induites par écoulement d’obstacles
cylindriques, seuls ou en réseaux. Il aborde la modélisation du couplage dynamique entre
un fluide en écoulement et un solide sous les angles numérique, physique et théorique.

Les méthodes numériques sont d’abord détaillées. Elles concernent les trois aspects de
la simulation numérique de phénomènes d’interaction fluide-structure, à savoir la modéli-
sation de la dynamique du fluide, du comportement vibratoire de la structure et de l’évolu-
tion spatio-temporelle de l’interface. La résolution des équations de Navier-Stokes dans un
cadre incompressible s’appuie sur une avancée en temps à pas fractionnaire et une discré-
tisation spatiale basée sur une méthode des Volumes Finis colocalisés. L’approche LES est
adoptée pour la modélisation de la turbulence et une formulation pseudo-eulérienne (ap-
proche ALE) permet une description des frontières solides mobiles à l’aide de techniques à
grilles dynamiques. Elle s’adapte particulièrement bien au formalisme Volumes Finis dans
le cadre de petits déplacements. La déformation de grille est basée sur une formulation
elliptique, une équation de Poisson régissant l’évolution de la vitesse de grille et la Loi de
Conservation Géométrique (GCL) étant vérifiée au premier ordre dans le cadre d’écoule-
ments uniformes. Le recours à des méthodes à grilles fixes avec superposition de maillages
peut s’avérer nécessaire en présence de grands déplacements. Les méthodes Chimère sont
ainsi adaptées aux configurations avec plusieurs niveaux d’échelles de dynamique. Dans le
cadre de la formulation ALE, une variation de la taille de maille entraîne une variation
de la largeur du filtre LES, de nature à générer des Erreurs de Commutation Temporelle
(ECT) négligées ici en première approximation, hypothèse consistante d’après la littérature
sur le sujet. La modélisation du système couplé peut être envisagée de deux manières sui-
vant que les deux sous-systèmes sont considérés individuellement ou d’une manière globale
avec une interface incluse dans le système complet. La modélisation explicite de l’interface
conduit à une classe de méthodes dites approches partitionnées. La modélisation implicite
de l’interface est à la base des approches appelées monolithiques. L’approche partitionnée
est apparue comme un choix naturel car mettant en œuvre la technologie des composants.
Chaque sous-système est résolu par un solveur indépendant. Les simulations numériques
sont réalisées à l’aide d’un code de CFD pour la dynamique du fluide et d’un code de CSM
pour la résolution de l’équation d’élasto-dynamique (dans le cadre de l’élasticité linéaire
abordée ici), le couplage étant réalisé au moyen d’une plate-forme logicielle multi-physique.
Code_Saturne, Code_Aster et Salomé sont à la base des travaux réalisés dans le cadre de
cette thèse, il s’agit de logiciels Open source sous licence GPL co-développés par EDF
R&D. Dans le cadre de l’approche partitionnée mise en œuvre, un algorithme itératif est
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adopté pour assurer la convergence vers la solution qui serait obtenue par une résolution
implicite du système grâce à des relaxations et des prédicteurs-correcteurs optimisés. Les
transferts de champs interfaciaux sont réalisés par une méthode de projection permettant
d’assurer l’équilibre entre les efforts évalués et échangés au niveau de l’interface. Dans
les configurations traitées, la structure est assimilée à un corps rigide et une méthode de
condensation permet de traiter les incompatibilités de dimensions entre les modèles inter-
faciaux fluide et solide (modèle 2D ou 3D pour le fluide, modèle filaire 0D pour le solide).
Les travaux menés dans cette thèse apportent une illustration des potentialités offertes
par le HPC dans un contexte multi-physique multi-échelle en environnement industriel
aujourd’hui.

Le thème central de la thèse est la modélisation de la turbulence dans la région de
sillage en proche paroi en statique et en dynamique avec la mise en évidence du dés-
équilibre de la turbulence induit par l’interaction avec la dynamique structurelle. Pour
un cylindre fixe en régime sous-critique, une évaluation des paramètres globaux et des
instationnarités induites par la turbulence est proposée. La comparaison des résultats ob-
tenus avec les références numériques et expérimentales paraît satisfaisante au regard du
maillage employé dans la région sillage proche. Les différentes valeurs des grandeurs glo-
bales (cœfficients aérodynamiques, angle de séparation et nombre de Strouhal) sont en
accord avec la littérature. La zone de recirculation est reproduite et le cas statique traité
sert de condition initiale pour l’écoulement dans le cas du cylindre mobile. En dynamique,
les trois branches de réponse d’un cylindre seul en milieu infini soumis à un écoulement
transverse en régime sous-critique sont reproduites pour différentes valeurs de paramètres
adimensionnels (vitesse réduite, masse réduite et amortissement réduit). Dans un premier
temps, le cas d’un cylindre sans amortissement est considéré pour trois vitesses réduites
près de la zone d’accrochage. La décroissance de l’amplitude de réponse est correctement
prédite lorsque la vitesse réduite augmente. D’un point de vue global, les résultats présen-
tés démontrent l’intérêt de la LES tridimensionnelle pour prédire la branche supérieure de
réponse. Comme attendu, le mode d’émission 2P est retrouvé dans la branche supérieure.
Ensuite, le cas d’un cylindre avec un faible paramètre de masse-amortissement est étudié.
La transition intermittente entre les branches supérieure et inférieure est caractérisée par
l’analyse de la phase entre la force et le déplacement de la structure. Les différents modes
d’émission d’échappements tourbillonnaires sont retrouvés via une analyse spectrale du
sillage. La quantification de l’énergie d’interaction fluide-structure est caractérisée via la
définition du cœfficient de portance en phase avec la vitesse et l’accélération. Le cœfficient
de portance en phase avec l’accélération a le signe opposé à celui de la masse ajoutée et le
cœfficient de portance en phase avec la vitesse est en quadrature. Un cœfficient de masse
ajoutée dans le cas des VIV est défini et son évolution en fonction de la vitesse réduite
est évaluée. La même tendance est retrouvée par rapport à des données de la littérature à
savoir une décroissance du cœfficient jusqu’à ce qu’il devienne négatif. Les capacités pré-
dictives de la LES pour des simulations VIV sont ainsi vérifiées permettant l’évaluation
des cœfficients de masse ajoutée.

Ce mémoire de thèse s’achève par une ouverture au cas du réseau de cylindres, avec le
choix d’une cellule élémentaire de neuf tubes périodiques pour représenter le réseau avec
les approximations que cela implique en terme de périodicité. Une première configuration
sans écoulement permanent permet de retrouver l’amortissement réduit et la fréquence en
fluide au repos via une analogie entre deux cylindres coaxiaux et le réseau de cylindres. La
configuration en écoulement permanent pour un faible nombre de Stokes (pour éliminer
la problématique de la turbulence) est ensuite étudiée afin de déterminer la limite en
stabilité du système. Les résultats obtenus sont similaires aux précédentes études mais la
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configuration choisie ne permet pas une étude de la zone post-instabilité en raison des
approximations induites par les conditions limites périodiques.

Ce travail démontre l’apport de simulations LES tridimensionnelles pour l’analyse des
vibrations induites par écoulement d’un cylindre en régime sous-critique dans un cadre
HPC et la viabilité du couplage CFD/CSMdans le cas d’écoulements turbulents. D’un
point de vue numérique, il est intéressant d’évaluer les ECT dues aux déformations de
mailles et d’établir un critère pour déterminer quand elles sont négligeables ou non. Les
calculs sont actuellement poursuivis dans la zone de transition entre les branches initiale
et supérieure afin de capturer l’hystérésis. Après avoir considéré le cas d’un cylindre en
milieu infini, la méthode présentée peut être mise en œuvre pour la simulation du compor-
tement vibratoire de solides mobiles au sein d’espaces confinés. L’approche utilisée pour
déterminer le cœfficient de masse ajoutée peut être étendue à l’amortissement. Les temps
de calcul restent nénamoins prohibitifs pour aborder des configurations industrielles. Une
amélioration des techniques de résolution peut être envisagée notamment au niveau de l’al-
gorithme itératif d’intégration temporelle du système couplé. L’étude réalisée est limitée
à une structure rigide et son extension à une structure déformable peut s’envisager avec
l’utilisation du module de couplage Code_Saturne/Code_Aster intégré dans la plate-forme
Salomé.

99





Table des figures

1.1 Évolution du niveau d’amplitude vibratoire en fonction de la vitesse réduite 11
1.2 Instabilité statique et instabilité dynamique . . . . . . . . . . . . . . . . . . 12
1.3 Carte de Connors . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 13
1.4 Évolution du nombre de Strouhal en fonction du Reynolds . . . . . . . . . . 17
1.5 Différents régimes d’écoulement autour d’un cylidre en fonction de Re . . . 18
1.6 Evolution des oscillations d’un cylindre en fonction de la vitesse réduite . . 20
1.7 Réponse en amplitude en fonction de la vitesse réduite . . . . . . . . . . . . 21

2.1 Principe du filtrage spatial en LES . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 27
2.2 Représentation schématique des domaines Ωa, Ωm et Ωs . . . . . . . . . . . 31
2.3 Schéma GCL . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 32
2.4 Principe de l’Erreur de Commutation temporelle . . . . . . . . . . . . . . . 35
2.5 Schéma des différentes méthodes de couplage . . . . . . . . . . . . . . . . . 37

3.1 Schéma du domaine de calcul utilisé pour les simulations . . . . . . . . . . . 45
3.2 Spectre d’énergie du coefficient de portance . . . . . . . . . . . . . . . . . . 47
3.3 Coefficient de pression à la surface du cylindre . . . . . . . . . . . . . . . . 49
3.4 Vitesse moyenne dans l’axe du sillage du cylindre . . . . . . . . . . . . . . . 50
3.5 Variation de la vitesse longitudinale dans le sillage central . . . . . . . . . . 51
3.6 Vitesse longitudinale en 3 points en aval du cylindre . . . . . . . . . . . . . 51
3.7 Vitesse normale en 3 points en aval du cylindre . . . . . . . . . . . . . . . . 52
3.8 Tensions de Reynolds u′u′ en 3 points en aval du cylindre . . . . . . . . . . 52
3.9 Tensions de Reynolds u′v′ en 3 points en aval du cylindre . . . . . . . . . . 53
3.10 Tensions de Reynolds v′v′ en 3 points en aval du cylindre . . . . . . . . . . 53

4.1 Déplacement du cylindre pour une vitesse Vr = 5 et Vr = 6 (m∗ = 2, Cs = 0) 58
4.2 Déplacement du cylindre pour une vitesse Vr = 7 (m∗ = 2, Cs = 0) . . . . . 58
4.3 Vitesse et accélération du cylindre pour une vitesse Vr = 5 (m∗ = 2, Cs = 0) 58
4.4 Vitesse et accélération du cylindre pour une vitesse Vr = 6 (m∗ = 2, Cs = 0) 59
4.5 Vitesse et accélération du cylindre pour une vitesse Vr = 7 (m∗ = 2, Cs = 0) 59
4.6 Amplitude de réponse pour m∗ = 2, Cs = 0 . . . . . . . . . . . . . . . . . . 60
4.7 Isosurfaces de pression pour m∗ = 2, Cs = 0 pour la vitesse réduite Vr = 7 . 61
4.8 Fréquence réduite pour m∗ = 2, Cs = 0 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 62
4.9 Fréquence d’échappement tourbillonnaire pour Vr = 7 (m∗ = 2, Cs = 0) . . 63
4.10 Champ de pression instantanée pour Vr = 7 pour m∗ = 2, Cs = 0 . . . . . . 64
4.11 Figures de Lissajou pour m∗ = 2, Cs = 0 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 64
4.12 Amplitude de déplacement adimensionnelle du cylindre (m∗ = 1,m∗ξ = 0.04) 65
4.13 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 3 . . . . . . . . 66
4.14 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 4 . . . . . . . . 66



Table des figures

4.15 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 5 . . . . . . . . 67
4.16 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 8 . . . . . . . . 67
4.17 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 12 . . . . . . . . 67
4.18 Fréquence réduite en fonction de la vitesse réduite pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 68
4.19 Phase entre la force de portance et le déplacement pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 69
4.20 Plan de phase pour Vr = 2 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . . . . . . 70
4.21 Plan de phase pour Vr = 3 et Vr = 4 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . 71
4.22 Plan de phase pour Vr = 5 et Vr = 5.5 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . 71
4.23 Plan de phase pour Vr = 6 et Vr = 7 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . 71
4.24 Plan de phase pour Vr = 8 et Vr = 9 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . 72
4.25 Plan de phase pour Vr = 10 et Vr = 12 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . 72
4.26 Spectre de vitesse dans le sillage pour Vr = 3 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . 74
4.27 Champ de pression instantanée pour Vr = 3 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . 75
4.28 Champ de pression instantanée pour Vr = 7 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . 75
4.29 Vorticité instantanée pour Vr = 7 pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . . 76
4.30 Fréquence de détaché tourbillonnaire fv/fn pour Vr = 9 dans le sillage . . . 77
4.31 Variation du coefficient de trainée pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . . 78
4.32 Variation du coefficient de portance pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . 79
4.33 Coefficient de portance en phase avec la vitesse et l’accélération . . . . . . . 80
4.34 Coefficient de portance en phase avec le déplacement . . . . . . . . . . . . . 81
4.35 Coefficient de masse ajoutée en vibrations libres . . . . . . . . . . . . . . . . 83
4.36 Amplitude de déplacement pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . . . . . . 84
4.37 Amplitude de déplacement pour m∗ = 1,m∗ξ = 0.04 . . . . . . . . . . . . . 84

5.1 Schéma configuration 9 tubes . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 88
5.2 Analogie de Rogers . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 89
5.3 Convergence en temps de l’amortissement pour différents pas réduits . . . . 91
5.4 Convergence en temps de la fréquence pour différents pas réduits . . . . . . 92
5.5 Évolution de la fréquence en fonction du pas réduit . . . . . . . . . . . . . . 92
5.6 Évolution de l’amortissement en fonction de la vitesse d’entrée . . . . . . . 93
5.7 Évolution de la fréquence en fonction de la vitesse d’entrée . . . . . . . . . 94

A.1 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 3 . . . . . . . . 107
A.2 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 4 . . . . . . . . 107
A.3 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 5 . . . . . . . . 108
A.4 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 5.5 . . . . . . . 108
A.5 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 6 . . . . . . . . 108
A.6 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 7 . . . . . . . . 108
A.7 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 8 . . . . . . . . 109
A.8 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 9 . . . . . . . . 109
A.9 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 10 . . . . . . . . 109
A.10 Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 12 . . . . . . . . 109

B.1 Configuration 9 tubes : convergence en maillage de l’amortissement . . . . . 111
B.2 Configuration 9 tubes : convergence en maillage de la fréquence . . . . . . . 112
B.3 Configuration 9 tubes : déplacement du tube mobile (maillage) . . . . . . . 112
B.4 Configuration 9 tubes : déplacement du tube mobile (temps) . . . . . . . . 113
B.5 Configuration 9 tubes : convergence en temps de la fréquence . . . . . . . . 114
B.6 Configuration 9 tubes : convergence en temps de l’amortissement . . . . . . 115
B.7 Configuration 9 tubes : convergence de l’amortissement suivant le schéma . 116

102



Table des figures

B.8 Configuration 9 tubes : convergence de la fréquence suivant le schéma . . . 116

103





Liste des tableaux

3.1 Comparaison des domaines de calcul et maillages de la littérature . . . . . . 46
3.2 Grandeurs globales . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 48
3.3 Longueur de recirculation . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 48

4.1 Panorama des études en cylindre mobile . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 57
4.2 Amplitude de réponse en fonction de la vitesse réduite pour m∗ = 2, Cs = 0 60
4.3 Fréquence en fonction de la vitesse réduite (m∗ = 2, Cs = 0) . . . . . . . . . 62
4.4 Amplitude de déplacement en fonction de la vitesse réduite Vr . . . . . . . 66
4.5 Fréquence en fonction de la vitesse réduite Vr . . . . . . . . . . . . . . . . . 69
4.6 Déphasage et cohérence des signaux force et déplacement . . . . . . . . . . 70
4.7 Coordonnées des sondes de vitesse . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 73
4.8 Coefficients de trainée et portance . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 78
4.9 Coefficient de portance en phase avec vitesse, accélération et déplacement . 81
4.10 Amplitude de déplacement pour l’hystérésis pour le pas de 0.2 . . . . . . . . 85

5.1 Propriétés physiques pour la configuration en fluide au repos . . . . . . . . 88
5.2 Amortissement réduit et fréquence en eau dans un fluide au repos . . . . . . 90

B.1 Configuration 9 tubes : coefficients fluide-structure . . . . . . . . . . . . . . 113
B.2 Tableau des coefficients fluide structure pour la convergence en temps . . . 114

C.1 Performances HPC pour les configurations statiques et dynamiques . . . . . 117





Annexe A

Déplacement, vitesse et
accélération du cylindre pour
m∗

= 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.1: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 3, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.2: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 4, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.3: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 5, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.4: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 5.5, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.5: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 6, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.6: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 7, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.7: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 8, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.8: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 9, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.9: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 10, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Fig. A.10: Déplacement, vitesse et accélération du cylindre pour Vr = 12, configuration
m∗ = 1,m∗ξ = 0.04
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Annexe B

Cellule 9 tubes

B.0.1 Convergence en maillage

Afin d’obtenir un maillage optimal du point de vue numérique (c’est à dire suffisam-
ment raffiné pour obtenir une valeur précise de la valeur recherchée en un temps de calcul
raisonnable), différents maillages ont été générés. Ils sont tous créés à partir d’une même
géométrie paramétrée avec le logiciel SIMAIL. Une attention particulière est portée au
raffinement des bords de tubes où il est nécessaire d’avoir une bonne qualité de maillage
pour en déduire ultérieurement une valeur précise des efforts s’appliquant sur la structure.
Les simulations sont réalisées avec pas de temps fixe ∆t = 10−4 s.
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Fig. B.1: Convergence de l’amortissement pour différents maillages, configuration 9 tubes

Pour l’ensemble des simulations, la structure s’amortit et revient vers sa position
d’équilibre (figure B.3).
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Fig. B.2: Convergence de la fréquence pour différents maillages, configuration 9 tubes

Fig. B.3: Déplacement du tube mobile pour différents maillages, configuration 9 tubes

112



Résultats

Le tableau suivant (B.1) présente un récapitulatif des valeurs de fréquence et d’amor-
tissement réduit trouvés lors de la convergence en maillage.
Un post-traitement des signaux permet de mettre en évidence la convergence de la fré-
quence et de l’amortissement (figures B.1 et B.2). Nous pouvons noter que la convergence
de la fréquence est obtenue plus rapidement que celle de l’amortissement.

Nb cellules Fréquence feau (Hz) ξeau (%) M̃a C̃ν

1792 11.945 1.344 0.874 728
12336 11.893 1.333 0.900 724
33216 11.890 1.329 0.901 722
65040 11.886 1.324 0.903 720
132864 11.884 1.321 0.904 717

Tab. B.1: Tableau des coefficients fluide-structure pour la convergence en maillage, confi-
guration 9 tubes

Pour la suite, le maillage à 33 216 cellules est choisi comme le maillage de référence
afin de garder un temps de calcul raisonnable sans dégrader les résultats.

B.0.2 Convergence en temps

Différents pas de temps sont utilisés pour étudier la convergence en temps : 5.10−4 s,
2.10−4 s, 1.10−4 s, 5.10−5 s, 1.10−5 s.

Fig. B.4: Déplacement du tube mobile pour différents pas de temps, configuration 9 tubes

Des conclusions identiques à l’étude de convergence spatiale peuvent être obtenues.
Pour l’ensemble des simulations, la structure s’amortit et revient vers sa position d’équi-
libre (figure B.4). La fréquence de la structure est obtenue très rapidement (fig.B.5) alors
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que le calcul de l’amortissement réduit est plus difficile car dépendant du choix du pas de
temps (fig. B.6). Malgré tout, l’amortissement converge vers une valeur asymptotique à
mesure le que pas de temps réduit. Ceci est justifié théoriquement dans Baj et al. (2009)
p. 160 .
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Fig. B.5: Convergence de la fréquence pour différents pas de temps, configuration 9 tubes

Résultats

Le tableau B.2 présente les valeurs des coefficients fluide structure pour l’ensemble des
pas de temps utilisés pour réaliser la convergence en temps. La fréquence de la structure
en eau et l’amortissement réduit ξeau du tube tendent vers une valeur asymptotique. Une
extrapolation de Richardson (voir annexe D) est réalisée sur ces valeurs afin de comparer les
résultats aux valeurs analytiques obtenues avec la loi de Rogers et aux résultats numériques
du CEA.

Pas de temps (s) Fréquence feau(Hz) M̃a C̃ν ξeau (%)
5.10−4 11.8797 0.906 1165 2.016
2.10−4 11.8876 0.902 833 1.500
10−4 11.890 0.901 722 1.329

5.10−5 11.8907 0.901 666 1.243
2, 5.10−5 11.8912 0.901 639 1.200

10−5 11.8915 0.900 622 1.174

Tab. B.2: Tableau des coefficients fluide structure pour la convergence en temps
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Fig. B.6: Convergence de l’amortissement pour différents pas de temps, , configuration 9
tubes

B.0.3 Influence de l’algorithme implicite

Le principe du schèma de couplage implicite est de faire des sous-itérations au sein d’un
pas de temps afin de renforcer les conditions aux limites à l’interface à chaque itération .
L’erreur liée à la prédiction sur les conditions aux limites et à la résolution non simultanée
des codes est ainsi réduite. Le grand intérêt de ce type de schéma est donc la possibilité
d’utiliser de plus grand pas de temps qu’avec les schémas explicites.
Ce type de couplage atteint ses limites lorque le produit des itérations par le nombre de
sous-itérations devient égal ou supérieur au nombre d’itérations effectuées avec un cou-
plage explicite. Par exemple, pour un pas de temps ∆t = 10−4s en explicite, le nombre
maximal de sous-itérations pour que le schéma implicite avec un pas de temps ∆t = 10−3s
soit intéressant d’un point de vue de temps de calcul est 10.

Le critère d’arrêt a été fixé à 10−6 et 10−12avec un nombre de sous-itérations maximales
fixés à 5. Quand le critére d’arrêt est fixé à 10−6, une seule sous-itération est effectuée.
Comme nous nous y attendions, le couplage implicite permet une meilleure approxima-
tion de la fréquence avec un pas de temps plus grand qu’en explicite (figure B.7). Pour
l’amortissement(figure B.8), nous ne retrouvons pas cet état de fait. Ainsi, l’amortissement
dépend toujours du pas de temps. Ce résultat est surprenant puisque le schéma implicite
a tendance à améliorer la convergence du schéma de couplage. Ce résultat s’explique sans
doute par une modification trop minime des efforts entre les sous-itérations pour avoir un
impact suffisant sur le mouvement de la structure.

115



Annexe B. Cellule 9 tubes

Fig. B.7: Convergence de l’amortissement pour schémas explicite et implicite, St = 2111,
configuration 9 tubes

Fig. B.8: Convergence de la fréquence pour schémas explicite et implicite, St = 2111,
configuration 9 tubes
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Annexe C

Temps de calcul

La majorité des simulations présentées sont réalisées sur la machine IBM Blue Gene/P
d’EDF (8000 processeurs) qui figurent parmi les cinquante premiers supercalculteurs. Pour
le cas dynamique, 1024 processeurs sont requis pendant 8 jours pour calculer les vibra-
tions sur une durée de 10 périodes de échappements tourbillonnaires. Le processus de
sous-itération utilisé par l’algorithme itératif pour le couplage fluide-structure est très
consommateur de temps CPU (tableau C.1).

Cas Nombre de Temps CPU Nombre d’itération pour Temps CPU pour 10
processeurs par itération 10 détachés tourbillonnaires détachés tourbillonnaires

Statique 1024 5.8 9661 15,5 heures
Dynamique 1024 15 50000 8,5 jours

(for U∗ = 4, 5, 6) (sous-itération)

Tab. C.1: Performances HPC pour les configurations statiques et dynamiques





Annexe D

Méthode de Richardson

Soit A le résultat convergé exact et h un pas numérique (tel que le pas de temps) et A(h)
le résultat de la simulation avec le pas h. A(h) peut être défini comme une approximation
de A par :

A(h) = A + Ch−α + C ′h−(1+α) + C ′′h−(2+α) (D.1)

où C, C ′, C ′′ et α sont des constantes. Si une troncature au premier ordre est réalisée,
l’expression devient :

A(h) = A + Ch−α (D.2)

Dans ce cas, trois simulations avec différents pas numériques sont suffisantes pour avoir
une bonne approximation de A. Si h est divisé par deux à chaque simulation, le calcul de
la constante se fait comme suit :







A(h) = A + Ch−α

A(h
2 ) = A + C(h

2 )−α

A(h
4 ) = A + C(h

4 )−α
(D.3)

Et donc,










α =
ln(

A( h
4 )−A(h

2 )

A( h
2 )−A(h)

)

ln2

A =
A(h

2
)−2αA(h)

1−−2α

(D.4)
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