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Résumé
L’aspirateur d’une centrale hydroélectrique est l’organe hydraulique se situant en aval de la roue.
Il a une forme divergente afin de récupérer l’énergie cinétique résiduelle en sortie de roue sous
forme de pression statique et augmenter ainsi le transfert d’énergie massique à la roue. Dans le
cas des turbines de basse chute de type bulbe, les pertes de charge dans l’aspirateur influencent
fortement le rendement global de la centrale. La prédiction correcte de ces pertes de charge au
cours du dimensionnement de la turbine représente donc un enjeu majeur. La prédiction numé-
rique des pertes de charge dans l’aspirateur est un réel challenge car l’écoulement dans l’aspi-
rateur est fortement instationnaire avec des nombres de Reynolds élevés, la présence de swirl
et d’un gradient adverse de pression. Ces caractéristiques font que les approches de modélisa-
tion classiquement utilisées dans l’industrie sont mises en défaut. L’objectif de ce travail est
double : (i) améliorer la prédiction de l’écoulement turbulent dans l’aspirateur en utilisant des
approches instationnaires URANS et LES et en portant une attention particulière à la description
des conditions d’entrée de l’aspirateur et (ii) réaliser une analyse fine des échanges énergétiques
dans l’aspirateur pour mieux comprendre l’origine des pertes de charge. Une condition d’entrée
instationnaire représentative de l’écoulement en sortie de roue est élaborée pour ces calculs. Les
résultats de simulation sont comparés avec des mesures expérimentales afin d’évaluer la capacité
prédictive de chaque approche de modélisation de la turbulence (URANS et LES). Cette étape
de validation met en évidence l’importance d’une définition correcte des trois composantes de la
vitesse en entrée d’aspirateur. L’influence des conditions aux limites du domaine de calcul, à sa-
voir la rugosité de la paroi et la condition de sortie de l’aspirateur, sur les résultats de simulation
est évaluée, notamment dans le cas d’une résolution LES. Grâce à une analyse détaillée du bilan
d’énergie cinétique moyenne dans l’aspirateur, les phénomènes hydrodynamiques responsables
des pertes de charge sont identifiés. Ceci permet d’analyser en détail les différences de prédiction
de pertes de charge entre les calculs URANS et LES et d’identifier les pistes d’amélioration de
la prédiction numérique de ces pertes. Enfin, cette analyse permet de comprendre l’évolution des
pertes de charge observée entre plusieurs points de fonctionnement de la turbine.

Mots clefs : aspirateur de turbine bulbe, pertes de charge, Unsteady RANS, simulation des
grandes échelles, turbulence, énergie hydroélectrique



Abstract
The draft tube of a hydraulic turbine is the turbine element located downstream of the runner.
It has a divergent shape in order to convert the residual kinetic energy leaving the runner into
pressure and thus increase the specific energy transfer to the runner. The performances of low
head bulb turbines are highly influenced by the head losses in the draft tube. The prediction
of these head losses in a design process is thereby a major issue. The numerical prediction of
the head losses in the draft tube is a real challenge because the flow in the draft tube is highly
unsteady with high Reynolds numbers, a swirl and an adverse pressure gradient. These characte-
ristics render conventional industrial approaches not appropriate for head losses prediction. The
objective of this work is twofold : (i) to improve the numerical prediction of the turbulent flow
in the draft tube by using URANS and LES unsteady approaches and paying special attention to
the description of the inlet boundary conditions of the draft tube and (ii) to conduct a detailed
analysis of the energy transfers in the draft tube in order to better understand the origin of the
head losses. An unsteady inlet boundary condition for the simulations reproducing the flow field
at the runner outlet is developed. Numerical results are compared to experimental measurements
in order to evaluate the predictive capacity of each turbulence modelling approach (URANS and
LES). This validation step highlights the importance of defining properly the three velocity com-
ponents at the draft tube inlet. The influence on the numerical results of boundary conditions of
the calculation domain, such as wall roughness and the outlet boundary condition, is evaluated,
in particular in case of LES. Thanks to a detailed analysis of the mean kinetic energy balance in
the draft tube, the hydrodynamic phenomena responsible for head losses are identified. The head
losses prediction differences between URANS and LES are thus analyzed in detail and possible
improvements for the head losses prediction are identified. Finally, this analysis enables to un-
derstand the head losses evolution observed between several operating points of the turbine.

Keywords : bulb turbine draft tube, head losses, Unsteady RANS, large eddy simulation,
turbulence, hydroelectric power
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Ce travail de thèse s’inscrit dans le contexte de l’hydroélectricité et porte sur la prédiction
numérique des performances de machines hydroélectriques. La force motrice de l’eau était déjà
utilisée il y a plus de deux mille ans par les moulins à eau, actionnés par des roues à aubes,
pour moudre le blé. L’utilisation de l’énergie hydraulique pour produire de l’électricité s’est
développée au XIXe siècle avec la première turbine hydroélectrique et est donc une technique
très ancienne. L’énergie hydroélectrique a depuis profité d’une forte évolution technique et est
aujourd’hui une technologie de pointe. Entre 1950 et 1990, la puissance installée du parc hy-
draulique français connaît une nette augmentation, passant de 5000 MW à 25000 MW. Depuis
1990, cette puissance installée est stabilisée autour de 25000 MW avec une production annuelle
moyenne de 67TWh. Ceci permet à la filière hydraulique d’être la deuxième forme de produc-
tion d’électricité française, avec 13.5 % de la production électrique en 2014, derrière l’énergie
nucléaire. La France possède en effet le deuxième parc européen de production hydroélectrique
le plus important (25GW) derrière la Norvège (31GW). De plus, le potentiel de développement
de l’hydroélectricité en France est estimé à environ 3000 MW (10TWh par an) grâce à la création
de nouveaux ouvrages sur des sites encore inexploités ou l’amélioration d’équipements existants
[4]. Au niveau mondial, l’hydroélectricité représente 16 % de la production électrique, se plaçant
ainsi à la troisième place, après le charbon (41 %) et le gaz (21 %). L’hydroélectricité est aussi
la première source d’énergie renouvelable puisqu’elle produit 83 % de l’électricité renouvelable
mondiale [5].

Actuellement, plus de 25% de la capacité de production hydroélectrique mondiale instal-
lée est équipée de turbines et générateurs de General Electric (GE). En effet, en 2015, General
Electric a acquis les activités d’énergie et de réseaux d’Alstom, créant ainsi le plus large et le
plus complet des portefeuilles d’activités du secteur des énergies renouvelables : GE Renewable
Energy. Le centre de technologie hydraulique de GE, GE Hydro, est basé à Grenoble et compte
environ 850 employés. Sa mission consiste à définir et à gérer les solutions technologiques pour
GE Hydro ainsi qu’à développer les compétences techniques et encourager le développement
technologique au sein de GE Hydro. Le centre de Grenoble est notamment chargé de la R&D hy-
draulique et des tracés hydrauliques pour l’ensemble des projets GE dans le monde. Il comprend
également le plus grand laboratoire mondial d’essais avec plusieurs plateformes qui permettent
de reproduire les conditions de fonctionnement d’une centrale hydraulique sur des modèles ré-
duits de turbines.

La prédiction fiable des performances d’une machine hydraulique est un enjeu crucial en
terme de compétitivité pour une entreprise telle que General Electric. Cette prédiction se base sur
des essais physiques mais également sur la simulation numérique, moins coûteuse, plus flexible
à mettre en place et susceptible de fournir une information plus complète sur l’écoulement dans
les différents éléments composant la turbine. L’équipe de Modélisation et Simulation de la Tur-
bulence (MoST) du Laboratoire des Écoulements Géophysiques et Industriels (LEGI) a déve-
loppé une expérience solide dans le domaine de la simulation numérique, et notamment de la
Simulation des Grandes Échelles (SGE), pour l’analyse d’écoulements turbulents académiques
et industriels. Les activités de l’équipe MoST peuvent être regroupées en deux axes. Le premier
concerne le développement de modèles physiques et de techniques numériques pour la réalisa-
tion de simulations numériques en écoulements complexes physiquement ou géométriquement.
Le deuxième axe consiste en l’exploitation des résultats de ces simulations numériques pour
aboutir à une meilleure compréhension de la physique des écoulements turbulents.
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Il était donc naturel de mettre en commun le savoir-faire de l’industriel GE Renewable Energy
avec celui de l’équipe MoST afin de mieux comprendre les phénomènes hydrodynamiques dans
les machines hydrauliques. Cette collaboration a commencé avec la thèse de Duprat [29], sou-
tenue en 2010, qui avait pour objectif d’améliorer la prédiction et la compréhension de l’écou-
lement turbulent dans un aspirateur de turbine Francis grâce à l’utilisation d’une approche de
Simulation des Grandes Échelles (SGE). Elle s’est ensuite poursuivie avec la thèse de Brugière
[12], soutenue en 2015, dont l’objectif était de quantifier les incertitudes dans les simulations
numériques de différents éléments d’une machine hydraulique pour évaluer la fiabilité des simu-
lations lors du dimensionnement de centrales hydrauliques. La présente thèse s’inscrit dans la
continuité de cette collaboration GE Renewable Energy-LEGI avec pour objectif d’améliorer la
prédiction numérique et la compréhension de l’origine des pertes de charge dans un aspirateur
de turbine bulbe.

Dans ce chapitre, le fonctionnement d’une centrale hydroélectrique est tout d’abord décrit et
les performances d’une turbine hydraulique sont définies. Le rôle de l’aspirateur, objet d’étude
de cette thèse, est ensuite explicité, suivi d’une description des turbines de type bulbe considérées
dans ce travail. Finalement, la problématique de cette thèse est précisée sur la base de la problé-
matique industrielle de GE et des conclusions tirées des précédentes collaborations GE-LEGI.

1.1 Généralités sur les centrales hydroélectriques
Une centrale hydroélectrique utilise le principe très ancien des moulins à eau : l’énergie po-

tentielle d’une retenue d’eau ou l’énergie cinétique d’un cours d’eau est exploitée pour entraîner
une roue en rotation créant ainsi une énergie mécanique sur un arbre solidaire de la roue. Cette
énergie mécanique est ensuite transformée en énergie électrique par le biais d’un alternateur. Il
existe différents types de centrales hydroélectriques qui fonctionnent suivant un principe com-
mun présenté dans cette section. Le fonctionnement d’une centrale hydroélectrique ainsi que ses
principales caractéristiques de performance y sont ainsi décrits. Pour plus de détails, le lecteur
pourra se référer aux livres de Kjølle [57] et de Comolet [22].

1.1.1 Types de turbines

La figure 1.1 présente un classement des turbines hydrauliques les plus courantes en fonction
de la hauteur de chute et du débit disponible pour une centrale. Les turbines peuvent être classées
en deux catégories : les turbines à action et les turbines à réaction.

Les turbines Pelton constituent le groupe des turbines à action. Ce type de turbine, constitué
d’une roue à augets, convertit l’énergie potentielle disponible dans le bassin amont de la centrale
en énergie cinétique grâce à des injecteurs produisant un jet dévié par les augets de la roue. Cette
déviation permet de transformer l’énergie cinétique du jet en énergie mécanique de rotation de
la roue. Ces turbines sont utilisées pour les très hautes chutes d’eau et à faibles débits.

Les turbines à réaction comprennent les turbines Francis, Kaplan et Bulbe constituées d’une
roue à aubes. Dans ces turbines, la roue est complètement immergée de sorte qu’il se créé un dif-
férentiel de pression entre l’entrée et la sortie de la roue qui participe à la conversion de l’énergie
hydraulique en énergie mécanique. De plus, la déflexion de l’écoulement dans la roue crée un
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FIGURE 1.1 – Classement des turbines hydrauliques (source : GE Renewable Energy)

couple moteur sur la roue l’entraînant ainsi en rotation. Parmi ces turbines, on distingue les tur-
bines Francis des turbines à écoulement axial Kaplan et Bulbe. Les turbines Francis sont des
turbines à axe vertical où l’écoulement entrant dans la roue est radial (perpendiculaire à l’axe de
la roue) et l’écoulement sortant est généralement axial. Ces turbines possèdent un grand nombre
d’aubes et fonctionnent pour des chutes relativement élevées. Les turbines Kaplan sont égale-
ment à axe vertical mais ont été développées pour être utilisées sous de basses chutes et à forts
débits. Ces turbines possèdent un faible nombre de pales qui ont une légère courbure permettant
de faibles pertes d’énergie même à forte vitesse d’écoulement. Pour les très basses chutes (infé-
rieures à 20 mètres), les turbines bulbes, de forme similaire aux turbines Kaplan, sont les plus
adaptées grâce notamment à leur axe horizontal. De plus, une large gamme de fonctionnement
est assurée par les turbines Kaplan et Bulbe grâce au principe du double réglage qui sera présenté
à la section 1.3.2.

Dans cette étude, nous nous intéressons aux turbines à réaction dont l’aménagement fait
intervenir un aspirateur, contrairement aux turbines à action.

1.1.2 Structure d’un aménagement hydroélectrique à réaction

Le principe de fonctionnement d’une centrale hydraulique à réaction est illustré sur la figure
1.2. Un barrage, en amont de la centrale, crée une retenue d’eau, source d’énergie potentielle.
Cette eau est ensuite dirigée dans la centrale par l’intermédiaire d’une conduite forcée dans la-
quelle l’énergie potentielle de l’eau est convertie en énergie cinétique. La bâche spirale et les
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FIGURE 1.2 – Coupe schématique d’une centrale hydraulique (source : [7])

avant-directrices permettent de diriger l’écoulement vers la roue. L’eau passe ensuite entre les
directrices dont l’angle d’ouverture est variable. Ceci permet de contrôler le débit entrant dans la
roue en fonction de cet angle d’ouverture tout en fournissant un moment cinétique à l’écoulement
en amont de la roue. Ce moment cinétique est alors récupéré par la roue, l’entraînant en rotation
et transformant ainsi une partie de l’énergie cinétique de l’eau en énergie mécanique de rotation.
Le mouvement de rotation de la roue entraîne un alternateur, convertissant ainsi l’énergie méca-
nique de rotation en énergie électrique. L’eau est ensuite conduite dans le bassin aval par le biais
de l’aspirateur qui a également un rôle de récupération de l’énergie cinétique résiduelle en sortie
de roue comme cela sera expliqué à la section 1.2.1.

1.1.3 Conversion d’énergie
La puissance hydraulique qui peut être utilisée par une centrale hydroélectrique est fonction

de la hauteur de chute entre l’amont et l’aval de la centrale. La puissance produite par une centrale
est donc évaluée à partir de bilans de charge dans les différents éléments composant la centrale.
La charge à la localisation 0, notée H0 et exprimée en mètre (m), est définie par la somme des
énergies de pression statique, potentielle et cinétique [66] telle que :

H0 =
p0

ρg
+ z0 +

V0
2

2g
(1.1)

avec ρ la masse volumique de l’eau, g l’accélération de la pesanteur et p0, z0 et V0 respectivement
la pression statique, l’altitude et la vitesse à la localisation 0. La pression totale Ptot est définie
comme la somme des pressions statique, potentielle et dynamique :

Ptot,0 = p0 +ρgz0 +ρ
V0

2

2
(1.2)

de sorte que H0 = Ptot,0/ρg. La différence de charge entre deux sections x et y est notée ∆Hx,y
telle que ∆Hx,y = Hx−Hy.
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La différence d’énergie potentielle de l’aménagement hydroélectrique est représentée par la
chute brute Hb définie par la différence de charge entre les bassins amont et aval de la centrale :

Hb = Hamont−Haval =

(
pamont

ρg
+ zamont +

(Vamont)
2

2g

)
−
(

paval

ρg
+ zaval +

(Vaval)
2

2g

)
(1.3)

Les pressions statiques à l’amont et à l’aval de la centrale sont supposées égales à la pression
atmosphérique : pamont = paval = patm. De plus, les vitesses à la surface des bassins amont Vamont
et aval Vaval sont supposées négligeables devant les vitesses dans les différents éléments compo-
sant la centrale. La chute brute se réduit donc à la différence d’altitude entre les bassins amont et
aval de la centrale et représente la chute disponible à la centrale hydraulique.

Cependant, la chute effective qui peut être turbinée est la chute nette Hn qui correspond à la
chute aux bornes de la turbine, entre les sections 1 et 2 définies sur la figure 1.2. Cette chute est
reliée à la chute brute par :

Hn = Hb−∆Hpertes (1.4)

où ∆Hpertes représente la perte de charge à l’amont de la turbine, dans la conduite forcée, et
en sortie d’aspirateur, après la section 2. Si l’on suppose l’écoulement stationnaire et que l’on
considère que les propriétés de l’écoulement sont uniformes dans les sections 1 et 2, on peut
écrire :

Hn = H1−H2 =

(
p1

ρg
+ z1 +

V1
2

2g

)
−
(

p2

ρg
+ z2 +

V2
2

2g

)
(1.5)

L’énergie massique E de la machine, en J/kg, qui peut être turbinée est alors :

E = gHn = gH1−gH2 (1.6)

La puissance hydraulique nette Pn, en Watt, pouvant être récupérée par la turbine est le produit
de l’énergie massique E et du débit massique ρQ passant dans la turbine :

Pn = ρgQHn (1.7)

Une partie de cette puissance nette Pn est perdue par frottement dans les différents éléments
composant la turbine. La puissance mécanique récupérée sur l’arbre de la roue de la turbine est
la puissance utile, ou puissance interne Pi, calculée à partir de la vitesse de rotation Ω de la roue
et du couple T récupéré sur l’arbre de la roue telle que :

Pi = ΩT (1.8)

On définit alors la chute interne Hi récupérée par la roue telle que :

Pi = ρgQHi (1.9)

Le rendement hydraulique η de la turbine est alors défini comme le rapport entre la puissance
interne et la puissance nette :

η =
Pi

Pn
(1.10)
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La puissance interne peut être reliée à la dynamique de l’écoulement dans la roue de la
turbine grâce à la théorie d’Euler pour les turbomachines [22]. Cette théorie est établie pour
un écoulement permanent de fluide parfait (non visqueux) dans une roue de turbine composée
d’un nombre infini d’aubes de sorte que l’écoulement en amont et en aval de la roue est supposé
uniforme. A partir d’un bilan de moment cinétique sur un volume de contrôle comprenant la roue
de la turbine, le couple T exercé par le fluide sur l’axe de la roue est relié au champ de vitesse
tangentielle Vu à l’entrée et à la sortie de la roue par :

T = ρQ(R1Vu1−R2Vu2) (1.11)

où R1 et R2 sont respectivement les rayons d’entrée et de sortie de la roue, et Vu1 et Vu2 les
champs de vitesse tangentielle en entrée et sortie de la roue. Le couple exercé sur l’arbre est
donc maximisé si la vitesse tangentielle est nulle en sortie de roue, ce qui signifie que la roue a
récupéré la totalité du moment cinétique R1Vu1 fourni par les directrices. Du couple T , la chute
interne théorique peut être définie comme :

Hi,th =
Ω(R1Vu1−R2Vu2)

g
(1.12)

Il s’agit de la charge hydraulique récupérée par la roue. Cependant, une roue réelle ne possédant
pas un nombre infini d’aubes, la charge hydraulique qui peut effectivement être récupérée par
la roue est moindre que cette charge théorique. D’autre part, le fluide n’étant pas parfait, des
effets de viscosité conduisent à des pertes de charge dans la roue et réduisent la charge pouvant
être récupérée par la roue. De plus, des pertes hydrauliques dues à une mauvaise incidence de
l’écoulement sur les aubages lorsque l’on s’écarte du point d’adaptation de la turbine peuvent
également réduire cette charge.

1.2 L’aspirateur, un élément clef de la centrale hydraulique

1.2.1 Rôle de l’aspirateur
L’aspirateur est le composant de la centrale hydraulique situé en aval de la roue et qui permet à

l’eau de rejoindre le bassin aval de la centrale. Afin de mieux comprendre le rôle de l’aspirateur,
il faut écrire un bilan de charge aux bornes de la roue. Les sections amont (section A) et aval
(section B) de la roue sont définies sur la figure 1.3 qui est un agrandissement de la figure 1.2 sur
la zone constituée par la roue et l’aspirateur.

La différence de charge aux bornes de la roue est constituée par la charge interne Hi, transfor-
mée en énergie mécanique de rotation, et les pertes de charge se produisant dans la roue ∆Hroue :

∆HA,B = Hi +∆Hroue (1.13)

On a alors :

Hi = ∆HA,B−∆Hroue = (zA− zB)+
pA− pB

ρg
+

V 2
A −V 2

B
2g

−∆Hroue (1.14)

Les altitudes zA et zB sont fixées par l’implantation de la turbine. Le débit de la centrale étant
fixé par les conditions d’opération et pour une géométrie de roue fixée, les vitesses VA et VB ainsi
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B

A

FIGURE 1.3 – Définition des sections amont (section A) et aval (section B) de la roue de turbine

que la perte de charge ∆Hroue dans la roue sont fixées. La pression pA est fixée par les pertes de
charge à l’amont de la centrale ∆Hamont . Il en résulte que la chute interne récupérée par la roue
peut être augmentée par diminution de la pression pB en sortie de la roue. La pression pB est liée
au bilan de charge entre la sortie de roue et la surface du bassin aval de la centrale où la pression
est la pression atmosphérique patm et la vitesse est considérée nulle :

∆HB,aval =
pB− patm

ρg
+(zB− zaval)+

V 2
B

2g
= ∆HB,2 +∆H2,aval (1.15)

où ∆HB,2 est la perte de charge dans l’aspirateur et ∆H2,aval est la perte de charge entre la sortie
d’aspirateur et le bassin aval. L’écoulement entre la sortie d’aspirateur (section 2) et le bassin
aval peut être assimilé à l’écoulement dans un élargissement brusque avec un coefficient de perte
de charge égal à 1 de sorte que la perte de charge ∆H2,aval s’exprime :

∆H2,aval =
V 2

2
2g

(1.16)

L’équation (1.15) permet ainsi d’obtenir l’expression de la pression pB en sortie de roue :

pB = patm−ρg(zB− zaval)+ρ
V 2

2 −V 2
B

2
+ρg∆HB,2 (1.17)

En remplaçant pB dans l’équation (1.14) par son expression (1.17), on obtient l’expression sui-
vante pour la charge interne Hi :

Hi = (zA− zaval)+
pA− patm

ρg
+

V 2
A −V 2

2
2g

−∆HB,2−∆Hroue (1.18)

Les altitudes zA et zaval , la pression pA, la vitesse VA et la perte de charge ∆Hroue dans la roue
sont fixes. La charge interne Hi est donc dépendante de la vitesse V2 en sortie d’aspirateur et de
la perte de charge ∆HB,2 dans l’aspirateur.

Pour mieux comprendre l’intérêt de l’aspirateur, on peut écrire l’expression de la charge
interne récupérée par la roue dans un cas où il n’y aurait pas d’aspirateur. Les grandeurs associées
à ce cas sont indiquées par ∗. Ainsi la pression pB est toujours liée au bilan de charge entre la
sortie de roue et le bassin aval de la centrale qui s’écrit dans un cas sans aspirateur :

∆HB,aval∗=
pB ∗−patm

ρg
+(zB− zaval)+

V 2
B

2g
=

V 2
B

2g
(1.19)
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En effet, la perte de charge en sortie de roue en l’absence d’aspirateur est donc assimilée à une
perte de charge dans un élargissement brusque avec un coefficient de perte de charge égal à 1.
Ainsi la pression en sortie de roue en l’absence d’aspirateur s’écrit :

pB∗= patm−ρg(zB− zaval) (1.20)

Ainsi la charge interne en l’absence d’aspirateur s’exprime à partir des équations (1.14) et (1.20) :

Hi∗= (zA− zaval)+
pA− patm

ρg
+

V 2
A −V 2

B
2g

−∆Hroue (1.21)

La différence de charge interne avec et sans aspirateur est alors :

Hi−Hi∗=
V 2

B −V 2
2

2g
−∆HB,2 (1.22)

L’aspirateur permet donc un gain de charge interne dans le cas où le membre de droite de l’équa-
tion (1.22) est positif. Pour une vitesse en sortie de roue VB fixée, afin d’augmenter la charge
interne Hi par rapport à un cas sans aspirateur, la vitesse V2 doit donc être diminuée tout en li-
mitant les pertes de charge ∆HB,2 dans l’aspirateur. La vitesse de l’écoulement sortant de la roue
est donc progressivement ralentie en augmentant la section de passage de l’aspirateur de la sortie
de la roue vers le bassin aval de la centrale. Par application du théorème de Bernoulli généralisé,
la pression statique est donc augmentée dans l’aspirateur pour une perte de charge fixe. L’aspira-
teur est donc un diffuseur dont le rôle est de transformer l’énergie cinétique résiduelle en sortie
de roue en pression statique avec un minimum de pertes de charge. Le terme d’énergie cinétique
ρV2

2/2 de l’équation (1.22) est donc d’autant plus faible que l’aspirateur est divergent. La charge
interne récupérée par la roue est ainsi augmentée par la présence de l’aspirateur. La diminution
de la perte de charge dans l’aspirateur permet ensuite d’augmenter encore la chute interne de la
roue [42].

Le rôle de l’aspirateur est donc de minimiser la vitesse de l’écoulement dans sa section de
sortie pour ainsi maximiser la chute interne Hi de la centrale. Par ailleurs, la vitesse en sortie
d’aspirateur ne doit pas dépasser une valeur maximale fixée par le client du turbinier (GE) et liée
à des contraintes environnementales. De plus, ceci permet de limiter les pertes de charge liées
à l’expansion brusque en sortie d’aspirateur. La diminution de la vitesse en sortie d’aspirateur
peut être accentuée par une augmentation de l’angle du diffuseur et de sa longueur. Cependant, la
pression statique augmentant dans l’aspirateur, l’écoulement est soumis à un gradient de pression
adverse important et est donc susceptible de décoller en paroi. Un angle de diffuseur trop impor-
tant peut conduire à des décollements de couche limite en paroi et ainsi augmenter les pertes de
charge dans l’aspirateur. De même, un aspirateur trop long peut entraîner une augmentation des
pertes de charge mais aussi du coût de génie civil. La conception d’un aspirateur est donc un
compromis entre divergence et compacité de la géométrie [42, 21].

1.2.2 Coefficient de récupération et perte de charge
L’équation 1.18 montre que la perte de charge dans l’aspirateur ∆HB,2 a une influence di-

recte sur la chute interne de la roue. La perte de charge dans l’aspirateur ∆HB,2 correspond à la
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différence de pression totale entre le plan d’entrée (B) et de sortie (2) de l’aspirateur :

∆HB,2 =
Ptot,B−Ptot,2

ρg
(1.23)

où Ptot est la moyenne de la pression totale sur le plan considéré. Il est important pour l’ingénieur
hydraulicien de pouvoir déterminer la perte de charge dans un aspirateur au cours du processus
de conception de celui-ci afin d’en optimiser le dimensionnement et d’évaluer le rendement glo-
bal de la centrale.

La performance d’un aspirateur peut également être caractérisée par le coefficient de récupé-
ration χ qui mesure la quantité d’énergie cinétique transformée en pression statique dans l’aspi-
rateur. Il s’exprime donc comme le rapport de la différence de pression statique p entre l’entrée
et la sortie de l’aspirateur sur la quantité d’énergie cinétique disponible en entrée d’aspirateur
1
2ρ (Q/SB)

2, où Q est le débit passant dans la centrale et SB est la surface de la section B :

χ =
p2− pB

1
2ρ (Q/SB)2

(1.24)

1.2.3 L’écoulement dans l’aspirateur
L’écoulement dans l’aspirateur est complexe et de nombreux phénomènes hydrodynamiques

peuvent s’y développer pouvant altérer ses performances et augmenter les pertes de charge s’y
produisant.

Tout d’abord, l’écoulement entrant dans l’aspirateur est un écoulement tournant et instation-
naire provenant directement de la roue. Cet écoulement est particulièrement complexe puisqu’il
comprend les sillages de pales de la roue, voire même les sillages des directrices, et les tourbillons
de bouts de pales qui vont ensuite se propager dans l’aspirateur [117]. Cet écoulement tournant
peut donner lieu à la formation d’une zone tourbillonnaire sous la pointe de roue, appelée torche,
dont la forme et les caractéristiques varient en fonction du point de fonctionnement considéré
[51]. Notamment à charge partielle, le phénomène d’éclatement tourbillonnaire (« vortex break-
down » en anglais) conduit à une torche de forme hélicoïdale [112] comme celle présentée sur
la figure 1.4. Ceci est à l’origine de fluctuations de pression dans l’aspirateur qui peuvent être
préjudiciables à la structure de l’aspirateur [20]. De plus, l’entrée d’aspirateur correspondant à
une zone de basse pression, un phénomène de cavitation également néfaste pour la machine peut
s’y produire.

L’écoulement dans l’aspirateur est également fortement turbulent et il s’y forme des tour-
billons de tailles très variées qui contribuent à la dissipation d’énergie et aux pertes de charge
dans l’aspirateur. Les caractéristiques d’un écoulement turbulent seront abordées plus précisé-
ment au chapitre 2.

Enfin, l’aspirateur étant de forme divergente, l’écoulement y est soumis à un fort gradient
de pression adverse et est donc très sensible aux décollements de couches limites. Ceci apparaît
notamment dans des cas de réhabilitation, tel que celui étudié par Duprat [29] et Tridon [111], où
la roue de la centrale est remplacée mais où l’aspirateur est conservé pour des raisons de coûts.
La géométrie de l’aspirateur n’est donc plus adaptée à la roue et une zone de recirculation peut
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FIGURE 1.4 – Visualisation d’une torche hélicoïdale dans un aspirateur de turbine Kaplan grâce
à une injection d’air (gauche) et schéma de la torche (droite) (source : [82])

se former dans l’aspirateur diminuant ainsi la section de passage du fluide [71]. L’écoulement
n’est alors plus correctement ralenti, il peut même être accéléré, réduisant ainsi la capacité de
récupération de l’aspirateur. Ceci peut expliquer la chute de rendement de la centrale lors d’une
réhabilitation, appelée communément « accident ».

Tous ces phénomènes peuvent non seulement contribuer à une diminution de l’efficacité de
l’aspirateur mais rendent également très difficile l’étude de l’écoulement dans l’aspirateur no-
tamment par voie numérique.

1.3 Cas particulier des turbines de type bulbe

Les sections précédentes nous ont permis de comprendre le fonctionnement d’une centrale
hydroélectrique ainsi que le rôle de l’aspirateur, objet d’étude de cette thèse. Dans ce travail,
nous nous intéressons spécifiquement aux turbines de type bulbe dont les caractéristiques sont
décrites dans cette section.

1.3.1 Description d’une turbine bulbe

Une turbine bulbe est une turbine dite « au fil de l’eau » fonctionnant sous basses chutes et
forts débits. La figure 1.5 présente le schéma d’implantation type d’une turbine bulbe. Ce type
de centrale ne nécessite pas une grande retenue d’eau et permet d’exploiter les zones de basses
chutes telles que des fleuves. On remarquera deux différences majeures par rapport à l’implan-
tation type de la figure 1.2 : ce type de turbine ne possède pas de bâche spirale et l’aspirateur ne
possède pas de coude du fait de l’implantation horizontale de la turbine bulbe.

Les principaux éléments composant une turbine bulbe sont présentés sur la figure 1.6. Une
roue de turbine bulbe possède un faible nombre de pales, entre 3 et 4, par comparaison aux
turbines Francis qui en possèdent entre 10 et 20. Une turbine bulbe est très semblable à une
turbine Kaplan mais a l’avantage d’avoir un tracé rectiligne, améliorant ainsi les performances
hydrauliques de l’écoulement grâce notamment à l’absence de coude dans l’aspirateur. De plus,
à puissance égale, la compacité des turbines bulbes permet de réduire les coûts de construction
par rapport à une turbine Kaplan [34].
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FIGURE 1.5 – Schéma d’une centrale hydraulique avec une turbine de type bulbe (source :
http ://www.encyclopedie.bseditions.fr)

1.3.2 Courbes caractéristiques

Une turbine bulbe est dite à double réglage, ce qui signifie que les angles d’ouverture des di-
rectrices et des pales sont tous deux réglables afin de s’adapter à un débit et à une chute donnés,
autorisant ainsi une large gamme de fonctionnement. Un point de fonctionnement de la turbine
est alors caractérisé par une ouverture de directrice γ (fixant le débit), un angle de pale α et
une hauteur de chute nette Hn. La loi de conjugaison (« cam » en anglais) est la relation entre
ces trois grandeurs (γ ,α ,Hn) qui maximise la puissance récupérée par la roue. On parle alors de
fonctionnement « on-cam » pour un fonctionnement suivant la loi de conjugaison, c’est-à-dire
si l’angle de directrice est adapté à l’angle de pale pour la chute donnée. Au contraire, on parle
de fonctionnement « off-cam » lorsque les angles de pale et de directrice ne respectent pas la loi
de conjugaison, ce qui peut être le cas lors des phases de démarrage ou d’arrêt de la turbine [101].

La chute et le débit de fonctionnement d’une centrale hydraulique peuvent être caractérisés
par des grandeurs adimensionnelles issues des lois de similitude [20]. On définit ainsi le débit
unitaire Q11 et la vitesse de rotation unitaire n11 par :

Q11 =
Q

D2
√

Hn
(1.25)

n11 =
nD√
Hn

(1.26)

où Q est le débit traversant la turbine, D le diamètre de la turbine, Hn la hauteur de chute et n la
vitesse de rotation de la turbine. Ces grandeurs Q11 et n11 correspondent respectivement au débit
et à la vitesse de rotation d’une turbine équivalente de un mètre de diamètre sous un mètre de
chute. Une variation de la hauteur de chute Hn entraîne donc une variation de Q11 et n11.

Les courbes caractéristiques pour une turbine à double réglage sont représentées sur la figure
1.7. La courbe donnant le rendement en fonction du débit pour une chute nette Hn et un angle de
pale α fixés s’appelle une hélice partielle (figure 1.7a). Le point de meilleur rendement (sommet
de l’hélice partielle) correspond au point « on-cam » pour la chute Hn et l’angle de pale α donnés.
L’ensemble des points « on-cam » pour les différentes chutes Hn et angles de pale α constitue
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FIGURE 1.6 – Coupe schématique d’une turbine bulbe (source : http ://tpe-barrages-jz.e-
monsite.com/pages/ii-les-differents-types-de-turbines/2-la-turbine-bulbe.html)

la colline de rendement de la turbine (figure 1.7b). Cette colline présente les iso-valeurs de ren-
dement (iso η) et les iso-valeurs d’angle de pale (iso α). Ces courbes permettent d’avoir accès
au rendement de la turbine pour des conditions de fonctionnement fixées. Elles sont obtenues
par mesures expérimentales. Le point « on-cam » de meilleur rendement de la turbine est appelé
meilleur point de fonctionnement ou point optimal de fonctionnement.

1.3.3 Triangle des vitesses
La transformation de l’énergie hydraulique en énergie mécanique se fait grâce à la récupéra-

tion dans la roue du moment cinétique fourni par les directrices. Cette transformation est associée
à un changement de direction de l’écoulement dans la roue. En effet, la théorie d’Euler permet
de relier le couple récupéré sur l’axe de la roue aux champs de vitesses en amont et en aval de la
roue (équation (1.11)). Les triangles des vitesses en entrée et en sortie de la roue jouent donc un
rôle primordial dans la conversion d’énergie. De plus, le profil de vitesse en entrée de l’aspirateur
est imposé par le triangle des vitesses en sortie de roue.

Une particule fluide traversant la roue possède une vitesse absolue ~V dans le repère fixe de la
centrale et une vitesse relative ~W dans le repère tournant avec la roue à une vitesse angulaire Ω.
La vitesse d’entraînement de la roue est notée ~U et est définie par ~U = ~Ω∧~r où~r est le vecteur
position de la particule. On a alors la relation suivante :

~V = ~W +~U (1.27)

L’équation (1.27) définit le triangle des vitesses que l’on peut tracer en amont et en aval de la
roue dans un plan (θ ,z) correspondant à une coupe cylindrique à rayon fixé de la turbine (voir
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FIGURE 1.7 – Hélice partielle (a) et colline de rendement (b) pour une turbine bulbe

figure 1.8). On définit la vitesse tangentielle Vθ et la vitesse axiale Vz dans ce plan. La figure 1.9
présente ces triangles des vitesses pour trois points de fonctionnement de la turbine : point on-
cam optimal (indice « opt »), points de fonctionnement off-cam à faible charge et à forte charge.
La directrice est représentée pour chaque point de fonctionnement afin d’illustrer la direction
imposée à l’écoulement en amont de la roue. L’angle d’écoulement α est l’angle formé par la
vitesse absolue ~V et la vitesse d’entraînement ~U . L’angle d’aubage β est l’angle formé par la
vitesse relative ~W et la vitesse d’entraînement ~U . L’indice 1 est affecté pour les grandeurs en
entrée de la roue et l’indice 2 pour les grandeurs en sortie de la roue. L’angle β1 est imposé par
les directrices alors que l’angle β2 est imposé par l’angle du bord de fuite de la pale.

z

θ

FIGURE 1.8 – Définition du plan (θ ,z) dans la roue pour le tracé du triangle des vitesses

Au point de fonctionnement optimal, la roue récupère toute la pré-rotation imposée par la
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directrice et l’écoulement ne possède plus de composante tangentielle en sortie de roue. L’écou-
lement entrant dans l’aspirateur est donc quasi-axial (il reste toujours une composante radiale de
vitesse). Le point à faible charge est défini par un angle de directrice γ plus faible qu’au point
optimal diminuant ainsi le débit et donc la vitesse axiale. La vitesse tangentielle en entrée de
roue est alors plus importante qu’au point optimal. Il reste une vitesse tangentielle en sortie de
roue de sorte que l’écoulement tourne dans le même sens que la roue. L’écoulement entre donc
dans l’aspirateur avec une composante tangentielle de vitesse ce qui peut conduire à un phéno-
mène d’éclatement tourbillonnaire et ainsi à la formation d’une torche comme cela a été évoqué
à la section 1.2.3. A forte charge, au contraire, l’angle de directrice et le débit sont plus grands
qu’au point optimal et la vitesse tangentielle en entrée de roue est alors plus faible. L’écoulement
présente une vitesse tangentielle négative en sortie de roue et est donc contra-rotatif par rapport
à la rotation de la roue. Ceci est à l’origine d’une zone tourbillonnaire contra-rotative dans l’as-
pirateur.

Comme observé sur la figure 1.9a, le point optimal de la turbine est donc caractérisé par une
vitesse tangentielle nulle en sortie de roue ce qui correspond à la charge interne maximale dans la
théorie d’Euler (équation (1.12)). En pratique, les roues sont conçues pour conserver une faible
vitesse tangentielle en sortie au point optimal afin d’éviter un phénomène de décollement dans
l’aspirateur.

1.3.4 Aspirateur de turbine bulbe

La figure 1.10 présente la géométrie d’un aspirateur de turbine bulbe. Ce type d’aspirateur
a un tracé rectiligne contrairement aux autres aspirateurs (de turbines Francis ou Kaplan) qui
présentent un coude. L’aspirateur est composé d’un cône divergent en sortie de roue suivi de la
trompette qui a une géométrie plus complexe et assure la transition entre la forme conique et la
sortie rectangulaire de l’aspirateur. Notons que l’aspirateur est divergent sur toute sa longueur
permettant la conversion de l’énergie cinétique en sortie de roue en pression statique.

Les pertes de charge dans un aspirateur de turbine bulbe peuvent représenter de fortes pertes
d’énergie en comparaison de la faible chute sous laquelle fonctionne ce type de turbine. Ainsi la
perte globale dans l’aspirateur peut représenter une part non négligeable de la chute nette de la
centrale et influencer fortement le rendement de la centrale. L’importance relative de l’aspirateur
est donc plus grande dans le cas d’une turbine bulbe que pour les autres types de turbine. La
prédiction correcte de la perte dans un aspirateur de turbine bulbe est cruciale pour prédire de
manière fiable le rendement de la turbine lors du dimensionnement d’un nouvel aspirateur ou
lors d’une réhabilitation. D’autre part, la compréhension des phénomènes à l’origine des pertes
d’énergie dans l’aspirateur peut être utile dans un processus de conception de centrale pour mi-
nimiser la perte de charge de l’aspirateur et ainsi améliorer le rendement de la centrale.

1.4 Problématique et objectifs de la thèse
Ce travail de thèse se place dans un contexte industriel de prédiction des performances des

machines hydrauliques au cours du dimensionnement d’une centrale. La problématique indus-
trielle est donc tout d’abord présentée afin de comprendre les enjeux quotidiens auxquels doit
faire face l’ingénieur hydraulicien de General Electric. Les deux précédentes collaborations entre
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(a) point optimal (b) point à faible charge

(c) point à forte charge

FIGURE 1.9 – Triangles des vitesses dans une turbine bulbe pour 3 points de fonctionnement de
la turbine ; γ est l’angle de directrice et γopt est l’angle de directrice au point optimal ; αopt est
l’angle de pale

GE Renewable Energy et l’équipe MoST du LEGI traitant du problème de la prédiction numé-
rique de l’écoulement dans un aspirateur de turbine hydraulique sont ensuite rappelées afin de
définir la problématique de la présente thèse. Un état de l’art plus complet sera présenté au cha-
pitre 3.

1.4.1 Processus de conception et problématique industrielle

La conception d’une centrale hydraulique doit respecter un cahier des charges défini selon
un accord entre General Electric et le client. Ce cahier des charges fixe notamment le rendement
attendu de la centrale qui doit être respecté au dixième de pour cent. Le processus de conception
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FIGURE 1.10 – Géométrie d’un aspirateur de turbine bulbe

d’une machine hydraulique est composé de quatre étapes :

1. La première étape consiste à définir le tracé hydraulique spécifique aux caractéristiques
du futur site d’implantation de la centrale hydroélectrique. Le design hydraulique des
éléments d’une centrale est basé sur la simulation numérique de l’écoulement dans ces
différents composants pour déterminer leur performances hydrauliques (couple récupéré
par la roue, perte de charge dans l’aspirateur). En effet, lors de la conception d’une cen-
trale, plusieurs dizaines de versions de la roue et de l’aspirateur peuvent être envisagées.
La simulation numérique est moins coûteuse et plus rapide que des essais physiques et
permet de tester plusieurs designs et plusieurs points de fonctionnement, ce qui n’est
pas envisageable expérimentalement. De plus, la simulation numérique fournit une in-
formation complète sur l’écoulement en tous points de l’aspirateur, permettant ainsi une
meilleure compréhension des phénomènes à l’origine des pertes de charge, et aide ainsi
à l’optimisation du design d’un aspirateur. Les simulations numériques réalisées doivent
donc être rapides, quelques heures au maximum, et fiables puisqu’elles doivent permettre
de prédire le rendement de la centrale avec une précision au dixième de pour cent.

2. La deuxième étape consiste en la validation par calcul mécanique du bon comportement
mécanique de la roue (résistance, déformation, fatigue) par rapport au tracé hydraulique
retenu à l’étape précédente.

3. Un modèle réduit de la turbine est ensuite réalisé en homologie par rapport au prototype
(machine réelle) sur lequel des essais expérimentaux peuvent être réalisés dans le labora-
toire d’essais sur modèle réduit de General Electric.

4. La caractérisation de la turbine à partir de ces essais physiques sur un modèle réduit
constitue la dernière étape du processus de design qui permet de valider les tracés retenus
pour les différents éléments de la turbine. Pour cela, les mesures de la vitesse de rotation
Ω de la roue, du couple mécanique T sur l’arbre, du débit Q traversant la turbine et de la
chute nette Hn disponible permettent de calculer le rendement η de la turbine tel que :
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η =
ΩT

ρgQHn
(1.28)

Ces mesures sont des mesures statiques moyennées sur le temps de mesure ce qui requiert
une stabilité du point de fonctionnement considéré. L’incertitude de mesure sur le rende-
ment global de la turbine est de 0.25% pour son meilleur point de fonctionnement et peut
atteindre 0.5% pour les autres points de fonctionnement. Cette mesure du rendement doit
valider le rendement prévu au cours du processus de conception par simulation numé-
rique. Des pénalités peuvent en effet être imputées à GE en fonction de l’écart entre le
rendement effectif de la turbine et celui prévu dans l’offre faite au client. Le cas échéant,
le processus de conception peut être recommencé, ce qui peut entraîner des pénalités de
retard pour GE. Ceci souligne bien la nécessité pour General Electric de pouvoir prédire
le rendement d’une centrale électrique avec une très grande précision.

Une prédiction numérique fiable des performances d’une machine hydraulique exige en par-
ticulier de pouvoir prédire de façon correcte l’écoulement dans l’aspirateur de la machine. Cette
exigence est particulièrement critique dans les machines de basse chute pour lesquelles l’impor-
tance relative de l’aspirateur est grande. Ainsi le tracé hydraulique d’un aspirateur peut nécessiter
une cinquantaine de versions du design. Des simulations numériques de l’écoulement sont réali-
sées pour chaque design afin de déterminer les performances de l’aspirateur. Le tracé hydraulique
de l’aspirateur est ensuite optimisé pour limiter les pertes dans l’aspirateur mais doit aussi être
un compromis entre compacité (pour limiter les coûts de génie civil), pertes de charge et d’autres
critères imposés par le client. Ces calculs d’écoulements sont classiquement réalisés en utilisant
une modélisation statistique de la turbulence de type RANS (Reynolds Averaged Navier Stokes)
qui résout le champ moyen de vitesse alors que la partie fluctuante (correspondant à la turbu-
lence) est modélisée. Ce type de modélisation, décrit plus précisément au chapitre 2, permet des
temps et coûts de calcul raisonnables et est robuste. Cependant, les calculs dans un aspirateur
sont difficiles à mener de par la nature complexe de l’écoulement qui s’y produit (instationnaire,
turbulent, rotationnel, divergent), en particulier dans des zones de fonctionnement loin du point
optimal de la turbine. Cette complexité de l’écoulement met en défaut la plupart des modèles de
turbulence et des approches traditionnelles de simulation RANS.

De plus, avec les contraintes de temps voire de puissance de calcul limités, il n’est pas envi-
sageable dans un processus de conception de réaliser des simulations numériques de machines
complètes. Les calculs de roue et d’aspirateur sont donc réalisés séparément au cours du proces-
sus de conception. En entrée du calcul RANS d’aspirateur, un profil moyen de vitesse issu d’un
calcul numérique RANS de directrice et roue ou de mesures expérimentales est classiquement
imposé en supposant une axisymétrie du profil de vitesse en sortie de roue, permettant ainsi de
réaliser des simulations stationnaires d’aspirateur. Cette stratégie de simulation, qui sera discutée
au chapitre 3, peut contribuer à une estimation médiocre des pertes dans l’aspirateur en ne four-
nissant pas une information d’entrée suffisamment pertinente. De plus, les profils issus de calcul
de roue peuvent parfois montrer des écarts non-expliqués avec les profils expérimentaux et néces-
sitent d’être corrigés avant d’être utilisés comme condition d’entrée du calcul d’aspirateur. Dans
ce cas, le découplage des calculs de roue et d’aspirateur permet de mieux contrôler les profils de
vitesses imposés en entrée d’aspirateur et d’éviter l’accumulation d’erreurs dans un calcul. Une
attention particulière doit donc être apportée à la description des conditions d’entrée d’aspirateur.
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Ainsi, depuis une dizaine d’années, le centre de technologie hydraulique de GE à Grenoble,
anciennement le centre de R&D de Alstom Hydro France, travaille à l’amélioration de la pré-
diction des pertes de charge dans les aspirateurs de turbines hydrauliques. Ceci passe par une
amélioration de la prédiction de l’écoulement turbulent dans l’aspirateur et une amélioration de
la description des conditions d’entrée du calcul. Ce travail se fait notamment en collaboration
avec le laboratoire LEGI et plus particulièrement avec l’équipe MoST.

1.4.2 Bilan des précédentes collaborations GE Renewable Energy - MoST
La collaboration entre le centre de technologie hydraulique de GE à Grenoble, alors centre

de R&D de Alstom Hydro France, et l’équipe MoST du LEGI a été initiée en 2006 avec la thèse
de C. Duprat [29]. L’aspirateur de turbine Francis étudié par Duprat est un aspirateur coudé com-
portant une pile qui sépare en deux pertuis la trompette de l’aspirateur pour des raisons de tenue
mécanique de l’aspirateur. En particulier, l’objectif était de comprendre l’origine d’une chute
de performance de l’aspirateur localisée près du point de meilleur rendement et observée ex-
périmentalement pour certains points de fonctionnement. Il s’agit du phénomène d’« accident »
déjà évoqué à la section 1.2.3. Des simulations de type RANS instationnaires peuvent permettre
de reproduire cette chute de rendement mais des écarts importants entre calcul et expérience
persistent. Ainsi, une approche LES (Large Eddy Simulation) ou SGE (Simulation des Grandes
Échelles) en français, a été utilisée afin d’améliorer la prédiction de l’écoulement turbulent dans
l’aspirateur, moyennant cependant un coût de calcul plus important que pour une simulation
RANS. Avec cette approche, les grandes échelles de la turbulence sont explicitement résolues
et seules les petites échelles sont modélisées. Une description directe des instationnarités les
plus influentes est ainsi conservée, ce qui peut être une information importante dans certaines
configurations d’écoulement. Notons que l’un des points limitant au moment du déroulement de
la thèse de Duprat a été la difficulté à réaliser des LES de haute résolution avec OpenFOAM.
Pour pallier à ce problème, Duprat a développé une loi de paroi [28] adaptée au calcul d’écou-
lements en présence de gradient de pression tels que les écoulements en aspirateur. Ceci permet
dès lors de réaliser des simulations LES en aspirateur avec un coût de calcul raisonnable. Les
simulations LES ont ainsi mis en évidence un décollement localisé dans l’un des deux pertuis
de l’aspirateur et obstruant partiellement l’écoulement. La section de passage de l’aspirateur est
alors réduite par la présence du décollement ce qui entraîne une accélération de l’écoulement
dans l’aspirateur réduisant ainsi sa capacité de récupération et faisant chuter le rendement de la
turbine. Cependant, la comparaison des résultats numériques aux résultats expérimentaux obte-
nus par Tridon [111] sur le même aspirateur a montré des écarts significatifs sur la prédiction du
coefficient de récupération dans l’aspirateur. De plus, la configuration accidentée de l’aspirateur
était retrouvée pour tous les points de fonctionnement simulés et non localisée près du meilleur
point de fonctionnement. La procédure numérique doit donc encore être améliorée.

Cette collaboration s’est poursuivie avec la thèse de Brugière [12] dont l’objectif était d’éva-
luer et d’améliorer la fiabilité des simulations numériques lors du dimensionnement de centrales
hydrauliques. Pour cela, une méthode de quantification des incertitudes est utilisée dans laquelle
les incertitudes liées à certains paramètres d’entrée du calcul numérique sont propagées dans la
simulation. Ces paramètres incertains sont définis à partir d’une densité de probabilité (valeur
moyenne et variance). Les résultats numériques obtenus ne se limitent donc pas à un champ
stationnaire déterministe mais se présentent également comme un champ moyen et sa variance,
permettant ainsi de définir des barres d’erreur sur les résultats numériques. Si les barres d’in-
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certitudes numériques et expérimentales se recoupent, alors on peut estimer que les incertitudes
considérées suffisent à expliquer l’écart entre calcul et expérience. L’un des objectifs de la thèse
de Brugière était de déterminer si certaines incertitudes liées aux conditions d’entrée du calcul
d’aspirateur pouvaient expliquer l’écart entre calcul et expérience dans le cas de simulations
RANS et si le recours à une simulation LES plus coûteuse est justifié. En effet, dans le cadre de
la thèse de Brugière, la condition d’entrée du calcul d’aspirateur est imposée à partir du profil
moyen expérimental de vitesse et en supposant une axisymétrie du profil d’entrée, selon la pro-
cédure utilisée classiquement par General Electric. Le profil expérimental d’entrée d’aspirateur
n’est cependant que partiellement connue, les régions très proches des parois étant difficiles à me-
surer. Brugière [12] a ainsi réalisé des simulations numériques d’un aspirateur de turbine bulbe
à la fois avec l’approche RANS et l’approche LES en prenant en compte les incertitudes liées à
la description des couches limites et au niveau de turbulence imposés en entrée d’aspirateur. Les
profils de vitesses et pertes de charge sont ainsi obtenus avec des barres d’incertitudes. Il a été
montré que l’incertitude sur les conditions d’entrée de l’aspirateur avait une forte influence sur la
prédiction des profils de vitesses dans l’aspirateur, à la fois avec l’approche RANS et l’approche
LES. Cependant, ces incertitudes ne suffisent pas à expliquer l’écart entre calcul et expérience.
Cette analyse laisse donc à penser qu’une amélioration de la description de la condition d’en-
trée est nécessaire pour parvenir à améliorer la prédiction des simulations. En effet, l’hypothèse
d’axisymétrie utilisée pour le champ de vitesse en entrée d’aspirateur peut être remise en cause,
notamment pour une roue de turbine bulbe comportant 4 à 5 pales où l’écoulement peut être
fortement non-axisymétrique entre deux passages successifs de pales.

1.4.3 Objectifs et organisation du mémoire
Les travaux précédents ont donc contribué à l’avancée des connaissances sur la simulation

numérique de l’écoulement dans l’aspirateur d’une turbine hydraulique, qui doit cependant en-
core être améliorée. L’enjeu est d’aboutir à une prédiction fiable de la perte de charge dans
l’aspirateur, notamment pour les turbines de basses chutes où une mauvaise prédiction de cette
perte peut conduire à une erreur importante sur la prédiction du rendement global de la turbine.
L’objectif de la présente thèse est donc double :

1. Améliorer la prédiction numérique de l’écoulement, et notamment des pertes de
charge, dans un aspirateur de turbine bulbe.
Les précédents travaux laissent à penser que cela passe tout d’abord par une meilleure
description des conditions d’entrée de l’aspirateur. Nous nous attachons donc à dé-
crire précisément l’écoulement en entrée d’aspirateur pour les calculs réalisés dans ce
mémoire, soit en incluant la roue dans le domaine de calcul, soit en imposant en entrée
d’aspirateur le champ de vitesse en moyenne de phase en sortie de roue. Des simulations
instationnaires de l’aspirateur sont donc nécessaires pour résoudre les instationnarités
provenant de la roue. Ainsi, des simulations de type RANS instationnaires et des calculs
utilisant l’approche LES sont réalisés et leur fiabilité est évaluée par comparaison des ré-
sultats de simulations avec des mesures expérimentales dans l’aspirateur. L’influence de
la modélisation de la turbulence sur la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur
est ainsi étudiée. La méthode de quantification d’incertitude est également utilisée pour
évaluer l’influence de paramètres incertains de la simulation sur la prédiction des pertes
de charge dans l’aspirateur.
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2. Aboutir à une meilleure compréhension des phénomènes à l’origine des pertes de
charge dans l’aspirateur.
La perte de charge constitue la grandeur d’intérêt caractérisant la performance d’un as-
pirateur et qui doit être prédite de manière fiable lors de la conception d’un aspirateur.
L’amélioration de la prédiction de la perte de charge passe par une meilleure compré-
hension des phénomènes hydrodynamiques responsables de ces pertes. Dans la mesure
où la simulation numérique donne accès aux champs de l’écoulement dans tout l’aspi-
rateur, une meilleure compréhension de la physique de l’écoulement est possible. Une
analyse détaillée des résultats de simulation numérique est donc conduite afin d’iden-
tifier les phénomènes hydrodynamiques conduisant à une réduction des performances de
l’aspirateur. Les résultats de cette analyse peuvent être utiles pour optimiser le design des
aspirateurs.
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Organisation du mémoire

Le premier chapitre a permis de fixer le contexte de cette thèse et de définir les connaissances
sur les machines hydrauliques nécessaires à la compréhension de la suite du manuscrit. Nous y
avons tout d’abord rappelé le fonctionnement d’une centrale hydroélectrique avant de préciser le
rôle clef joué par l’aspirateur dans la conversion d’énergie. Nous nous sommes ensuite intéres-
sés plus précisément aux caractéristiques du type de turbine étudié dans ce mémoire : la turbine
bulbe. Finalement, les objectifs de la présente thèse ont été définis comme suite logique des pré-
cédentes collaborations GE Renewable Energy - MoST.

Nous présentons dans le deuxième chapitre les méthodes numériques et les modèles de tur-
bulence utilisés dans la suite de ce mémoire. Nous nous sommes tout d’abord attachés à décrire
les caractéristiques, notamment énergétiques, d’un écoulement turbulent tel que celui dans un as-
pirateur. Les modèles de turbulence disponibles pour représenter un tel écoulement sont ensuite
présentés, suivis des méthodes numériques de résolution des équations régissant l’écoulement.
Des particularités liées au calcul numérique dans une turbomachine sont finalement exposées.

Un état de l’art de la simulation numérique dans un aspirateur de turbine hydraulique est
dressé au troisième chapitre. Celui-ci comprend à la fois une revue de la modélisation de la tur-
bulence dans un aspirateur mais aussi de l’influence des conditions d’entrée d’aspirateur. Le cas
particulier des turbines de double réglage est également traité. Nous y explicitons par ailleurs
la notion de pertes de charge en identifiant notamment les phénomènes physiques responsables
de ces pertes. Les outils d’analyse utilisés dans ce travail sont ensuite présentés. Finalement, la
méthodologie mise en œuvre dans cette thèse est précisée au regard des conclusions de l’état de
l’art et des outils d’analyse à disposition.

Le quatrième chapitre évalue la capacité d’une modélisation statistique de la turbulence (cal-
cul de type RANS instationnaire) à prédire l’écoulement, et notamment les pertes de charge, pour
le point de meilleur rendement de la turbine dans l’aspirateur. L’influence de la description des
conditions d’entrée d’aspirateur y est notamment étudiée.

Le cinquième chapitre traite de la mise en place et de la validité d’une méthode de résolution
d’échelles, la LES, pour reproduire l’écoulement dans l’aspirateur au point de meilleur rende-
ment de la turbine. Une analyse physique des pertes de charge dans l’aspirateur y est notamment
conduite permettant d’identifier les phénomènes hydrodynamiques à l’origine de ces pertes. L’in-
fluence de différentes conditions aux limites du calcul numérique est finalement examinée.

Différents points de fonctionnement de la turbine bulbe sont étudiés au sixième chapitre. Ceci
permet de valider la méthodologie numérique établie aux chapitres précédents mais également
de mieux comprendre les différences de pertes de charge dans l’aspirateur entre plusieurs points
de fonctionnement. L’évolution des pertes de charge sur une hélice partielle est tout d’abord ana-
lysée et le comportement de l’écoulement dans l’aspirateur pour des points « off-cam » est mis
en évidence. Le point de meilleur rendement de la turbine est ensuite comparé à un autre point
« on-cam » à plus fort débit.

Le septième chapitre tire les conclusions de ce travail et les recommandations et perspectives
pour les futurs travaux.
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Chapitre 2

Méthodologie numérique et modélisation
de la turbulence
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Le chapitre précédent nous a permis de mettre en évidence l’importance du rôle joué par
l’aspirateur dans le fonctionnement d’une centrale hydroélectrique. Les pertes de charge dans
cet élément peuvent cependant être importantes, notamment dans le cas des turbines bulbes, et
impacter le rendement de la centrale. La simulation numérique de l’écoulement dans l’aspira-
teur doit permettre d’aboutir à une meilleure compréhension des phénomènes physiques respon-
sables des pertes de charge. Cette prédiction numérique consiste en la résolution d’un système
d’équations régissant la physique de l’écoulement dans l’aspirateur. Ces équations, présentées en
section 2.1, sont issues de lois de conservation et tiennent compte des phénomènes physiques et
des échanges énergétiques dans un écoulement turbulent. Une attention particulière est ensuite
accordée en section 2.2 au traitement de la turbulence qui joue un rôle prédominant dans l’aspi-
rateur. Les méthodes numériques de résolution des équations et les codes de calcul utilisés dans
ce travail sont ensuite exposés à la section 2.3 avant de préciser quelques particularités du calcul
en turbomachines, domaine d’étude de ce travail, en section 2.4. Nous concluons ce chapitre par
quelques remarques sur la prédiction numérique des écoulements.

2.1 Écoulements turbulents

2.1.1 Équations régissant l’écoulement

Les écoulements considérés dans le domaine de l’hydraulique sont des écoulements incom-
pressibles de fluide newtonien. Le principe de conservation de la masse pour un tel écoulement
conduit à l’équation de continuité qui s’écrit en notation indicielle :

∂ui

∂xi
= 0 (2.1)

où ui est la composante de vitesse dans la direction xi. L’équation (2.1) implique que l’écoulement
est à divergence de vitesse nulle. L’évolution spatiale et temporelle de tels écoulements est régie
par les équations de Navier-Stokes établies à partir du principe de conservation de la quantité de
mouvement. Ces équations s’écrivent en notation indicielle :

∂ui

∂ t
+

∂uiu j

∂x j
=− 1

ρ

∂ p
∂xi

+
1
ρ

∂

∂x j

[
µ

(
∂ui

∂x j
+

∂u j

∂xi

)]
+gi (2.2)

où p est la pression statique, gi est la composante de la gravité suivant xi, ρ est la masse vo-
lumique du fluide (ici l’eau) et µ est la viscosité dynamique du fluide. Le terme de gauche
de l’équation (2.2) comporte la variation temporelle de la vitesse ui de l’écoulement ainsi que
l’advection de cette vitesse par l’écoulement. Le terme d’advection est un terme non-linéaire ca-
ractérisant l’inertie de l’écoulement. Dans le terme de droite, on retrouve les forces agissant sur
l’écoulement : force de pression, force visqueuse responsable de la diffusion de quantité de mou-
vement et force de gravité. Ces équations aux dérivées partielles possédant un terme non-linéaire,
il n’existe pas de solution analytique sauf dans des cas simples d’écoulements où les équations
de Navier-Stokes peuvent être simplifiées. La résolution des équations de Navier-Stokes passe
alors par la modélisation de certains termes et la résolution numérique comme cela sera présenté
à la section 2.2.
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Il existe une compétition entre les effets visqueux et les effets d’inertie qui est caractérisée
par le nombre de Reynolds, nombre sans dimension défini par :

Re =
Tν

Ti
=

DU
ν

(2.3)

avec Tν = D2/ν le temps caractéristique des efforts visqueux et Ti = D/U le temps caractéris-
tique des efforts d’inertie, U et D étant respectivement une vitesse et une dimension caractéris-
tique de l’écoulement et ν la viscosité cinématique du fluide. Ainsi lorsque les effets d’inertie
sont prépondérants devant les effets visqueux, c’est-à-dire qu’ils ont un temps caractéristique
plus faible, Re >> 1. Des perturbations peuvent alors se développer dans l’écoulement sans être
amorties par les effets visqueux et des mouvements complexes, tridimensionnels se développent
dans l’écoulement. On parle alors de régime turbulent de l’écoulement. Si, au contraire, les effets
visqueux sont suffisamment rapides pour amortir les perturbations, Re << 1, l’écoulement est
alors en régime laminaire.

Les équations (2.1) et (2.2) constituent le système d’équations à résoudre afin de pouvoir
prédire le comportement d’un écoulement. Dans le cas d’applications hydrauliques industrielles,
les dimensions et les vitesses mises en jeu conduisent à de très forts nombres de Reynolds (de
l’ordre de 106) de sorte que l’écoulement est fortement turbulent et instationnaire. La physique
de ces écoulements et notamment les échanges énergétiques qu’ils engendrent sont présentés à
la section suivante.

2.1.2 Mécanismes énergétiques dans un écoulement turbulent
La turbulence est un phénomène physique qui a été largement étudié et qui apparaît dans de

très nombreuses applications, que ce soit dans les écoulements naturels ou industriels. Malgré
cela, il n’existe pas de définition rigoureuse de la turbulence mais ce phénomène physique est
plutôt caractérisé par des propriétés établies. Ainsi l’équation de Navier-Stokes est déterministe
mais sa solution est très sensible aux perturbations et aux conditions initiales de l’écoulement.
Un écoulement turbulent est donc instationnaire, chaotique et imprévisible. Ainsi, de part la
prédominance des effets inertiels sur les effets visqueux, il s’y forme des mouvements secon-
daires, créés à partir d’instabilités non amorties de l’écoulement, qui s’ajoutent au mouvement
principal. Ces mouvements secondaires prennent la forme de tourbillons et de structures turbu-
lentes de tailles caractéristiques recouvrant une large gamme d’échelles. Par conséquent, un
écoulement turbulent présente des propriétés de mélange accrues par rapport à un écoulement
laminaire où les perturbations sont amorties par effet visqueux [64].

La figure 2.1 présente un signal temporel de vitesse en un point d’un écoulement turbulent. La
vitesse varie autour d’une valeur moyenne de manière fluctuante. Une vision statistique de la tur-
bulence consiste donc à voir un écoulement turbulent comme la superposition d’un écoulement
moyen (solution déterministe) et d’un écoulement fluctuant caractérisé par une forte sensibilité
de l’écoulement à des perturbations extérieures [99]. Les champs de vitesses et pression peuvent
donc être écrits comme la somme d’un champ moyen et d’une fluctuation. Il s’agit de la décom-
position de Reynolds :

ui(~x, t) = 〈ui〉(~x, t)+u′i(~x, t) (2.4)

p(~x, t) = 〈p〉(~x, t)+ p′(~x, t) (2.5)
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〈u〉

u’

FIGURE 2.1 – Signal temporel de vitesse en un point d’un écoulement turbulent

L’opérateur moyenne 〈.〉 est une moyenne statistique. Par définition, la moyenne des fluctuations
est nulle : 〈u′i〉(~x, t) = 0.

On peut ainsi définir l’énergie cinétique par unité de masse de l’écoulement moyen K =
1
2〈ui〉〈ui〉. L’équation pour l’énergie cinétique moyenne K est obtenue en appliquant l’opérateur
moyenne à l’équation de Navier-Stokes (2.2) et en multipliant l’équation ainsi obtenue par 〈ui〉 :

∂K
∂ t︸︷︷︸
I

+〈ui〉
∂K
∂xi︸ ︷︷ ︸

II

= 〈u′iu′j〉〈Si j〉︸ ︷︷ ︸
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− ∂

∂x j

(
〈ui〉〈u′iu′j〉+

1
ρ
〈p〉〈ui〉−2ν〈ui〉〈Si j〉

)
︸ ︷︷ ︸

IV

−2ν〈Si j〉〈Si j〉︸ ︷︷ ︸
V

(2.6)

avec 〈Si j〉 = 1
2

(
∂ 〈ui〉
∂x j

+
∂ 〈u j〉
∂xi

)
le tenseur des taux de déformation du champ moyen. Dans le

membre de gauche, (I) correspond à la variation temporelle de l’énergie cinétique moyenne et (II)
correspond à l’advection d’énergie cinétique moyenne par l’écoulement moyen. Le terme (III)
correspond au transfert d’énergie cinétique entre l’écoulement moyen et l’écoulement fluctuant.
Ce terme est le plus souvent négatif, il représente ainsi un puits d’énergie cinétique moyenne.
La production d’énergie cinétique turbulente est donc définie par P = −〈u′iu′j〉〈Si j〉. Le terme
(IV ) participe à la diffusion turbulente et moléculaire de l’énergie cinétique moyenne. Enfin, le
terme (V ) est responsable de la dissipation visqueuse −D d’énergie cinétique moyenne qui est
transformée en chaleur, avec D = 2ν〈Si j〉〈Si j〉.

De même, on peut définir l’énergie cinétique du mouvement turbulent (fluctuant) k = 1
2〈u
′
iu
′
i〉,

dont l’équation d’évolution s’écrit :
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où s′i j =
1
2

(
∂u′i
∂x j

+
∂u′j
∂xi

)
est le tenseur des taux de déformation du champ turbulent. On retrouve
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dans le membre de gauche la variation temporelle de l’énergie cinétique turbulente (I) ainsi
que l’advection de l’énergie cinétique turbulente par l’écoulement moyen (II). La production
d’énergie cinétique turbulente P dans le terme (III) est ici un terme source. Le terme (IV ) est la
diffusion turbulente et moléculaire de l’énergie cinétique turbulente. Le terme (V ) est égal à −ε

où ε = 2ν〈s′i js
′
i j〉 est la dissipation visqueuse d’énergie cinétique turbulente qui est transformée

en chaleur.

Les équations (2.6) et (2.7) sont très similaires et font apparaître un échange d’énergie entre
l’écoulement moyen et l’écoulement turbulent ainsi qu’une dissipation visqueuse de l’énergie ci-
nétique moyenne et turbulente. Ces échanges énergétiques sont représentés schématiquement sur
la figure 2.2. Les échanges d’énergie sont caractérisés par une cascade d’énergie aux différentes
échelles du mouvement, idée introduite par Richardson en 1922, puis complétée par Kolmo-
gorov en 1941 [100], pour un écoulement turbulent pleinement développé à très grand nombre
de Reynolds. La production turbulente P, identifiée dans les équations (2.6) et (2.7), permet de
générer de l’énergie cinétique turbulente à partir du mouvement moyen. L’énergie cinétique est
ainsi contenue dans les grandes échelles du mouvement, grandes structures turbulentes et grands
tourbillons, qui ne sentent pas l’effet de la viscosité du fluide. Ces grandes échelles sont caracté-
risées par la longueur lI , appelée échelle intégrale, qui est proche de l’échelle caractéristique de
l’écoulement moyen L. Cette énergie est ensuite transmise aux échelles de plus en plus petites
de l’écoulement à travers une gamme d’échelles dites inertielles. Les plus petites échelles de la
turbulence sont caractérisées par la longueur de Kolmogorov lK . Elles sont influencées par la
viscosité moléculaire et sont donc responsables de la dissipation visqueuse ε d’énergie cinétique
turbulente en chaleur qui est plus efficace que la dissipation visqueuse D induite par l’écoulement
moyen.

Énergie cinétique
moyenne K

Énergie cinétique
turbulente k

Production P

Dissipation εDissipation D

Chaleur

FIGURE 2.2 – Échanges énergétiques dans un écoulement turbulent

Cette cascade d’énergie est classiquement représentée par le spectre de Kolmogorov sur la fi-
gure 2.3 dans une vision spectrale de la turbulence. On définit E(κ), la densité spectrale d’énergie
cinétique turbulente, avec κ le nombre d’onde associé à une taille caractéristique l par κ = 2π/l.
Le transfert d’énergie des grandes échelles vers les échelles de Kolmogorov se fait dans une
zone inertielle selon une loi en κ−5/3. Les plus petites échelles responsables de la dissipation
visqueuse, l < lK (κ > κK), sont supposées isotropes et à dynamique universelle à très grand
nombre de Reynolds (contrairement aux grandes échelles qui sont affectées par les conditions
aux limites du domaine).
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FIGURE 2.3 – Schéma de la cascade d’énergie à haut nombre de Reynolds

Un écoulement turbulent fait donc intervenir un grand nombre d’échelles spatiales, de l’échelle
caractéristique de l’écoulement à l’échelle de Kolmogorov. La prédiction numérique d’un écou-
lement turbulent consiste en la résolution des équations de Navier-Stokes régissant l’écoulement
et les échanges énergétiques entre les échelles du mouvement. De part la nature complexe de ce
type d’écoulement, une modélisation de la turbulence est en général nécessaire et fait l’objet de
la section suivante.

2.2 Modélisation de la turbulence

2.2.1 De la nécessité d’une modélisation

Comme nous l’avons souligné à la section 2.1, le système d’équations représentant la phy-
sique d’un écoulement turbulent est non-linéaire de sorte qu’il n’existe pas de solution analy-
tique. Une solution approchée des équations de Navier-Stokes peut être obtenue par résolution
numérique. Ceci consiste en une discrétisation spatiale et temporelle des équations de Navier-
Stokes sur un maillage (une grille) puis en la résolution numérique de ces équations discrétisées.
Cette procédure est communément appelée Computational Fluid Dynamics (CFD).

La résolution numérique complète de ces équations discrétisées est appelée Simulation Nu-
mérique Directe (SND ou DNS pour Direct Numerical Simulation). Afin qu’une simulation soit
considérée comme une SND, les schémas de discrétisation et de résolution de l’équation de
Navier-Stokes doivent être d’ordres élevés pour limiter les erreurs numériques. De plus, les pas
de temps et d’espace doivent être suffisamment faibles pour pouvoir résoudre toutes les échelles
de la turbulence [64]. Cela signifie que la taille de grille sur laquelle sont discrétisées les équa-
tions doit être de l’ordre de l’échelle de Kolmogorov lK pour pouvoir résoudre les plus petites
échelles. On peut montrer que le rapport des échelles inertielles aux échelles de Kolmogorov est
proportionnel à Re3/4 (où le nombre de Reynolds est calculé avec l’échelle inertielle) [104]. Le
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nombre de points de résolution de la grille est donc de l’ordre de Re9/4 pour une simulation d’un
écoulement dans les trois dimensions de l’espace. Pour un nombre de Reynolds de l’ordre de
106, la grille devrait donc comporter de l’ordre de 1013 points, ce qui implique des capacités de
calcul et de stockage importantes. De plus, le pas de temps doit également être au moins aussi
faible que le temps caractéristique des plus petites échelles. Le ratio des temps caractéristiques
étant proportionnel à Re1/2 [104], le coût de calcul final d’une SND est donc de l’ordre de Re3.
La SND est donc abordable uniquement pour des écoulements en géométries simples et pour des
nombres de Reynolds modérés.

Pour des écoulements en géométries complexes à haut nombre de Reynolds, il est néces-
saire d’établir un modèle permettant de s’affranchir de la résolution de toutes ou d’une partie des
échelles de la turbulence. Il existe différents niveaux de modélisation correspondant chacun à un
compromis entre coût de calcul et niveau de précision de la physique résolue. On peut classer ces
approches en deux catégories qui sont présentées dans ce chapitre : la modélisation statistique
de la turbulence et la simulation des grandes échelles. Ces approches se distinguent par la part
de modélisation des échelles turbulentes de l’écoulement. Ainsi la modélisation statistique pro-
pose de ne résoudre que l’écoulement moyen et de modéliser toutes les échelles turbulentes alors
que la simulation des grandes échelles permet de résoudre une partie des échelles turbulentes.

2.2.2 Modélisation statistique des écoulements turbulents
La modélisation statistique ou RANS, pour Reynolds Averaged Navier-Stokes, consiste en la

résolution de l’écoulement moyen et l’utilisation d’un modèle pour prendre en compte les effets
de l’écoulement turbulent sur l’écoulement moyen. Il s’agit de l’outil le plus fréquemment utilisé
en ingénierie grâce à son bon compromis entre coût de calcul et précision du résultat [13].

2.2.2.1 Équations de Reynolds

La modélisation RANS est basée sur la décomposition de Reynolds, présentée à la section
2.1.2, qui décompose chaque champ de l’écoulement en un champ moyen et un champ turbulent.
L’application de l’opérateur moyenne statistique 〈.〉 aux équations de Navier-Stokes conduit aux
équations de Reynolds :

∂ 〈ui〉
∂xi

= 0 (2.8)
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+
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−ρ〈u′iu′j〉

]
+gi (2.9)

La méthode RANS consiste en la résolution de ces équations moyennées afin d’obtenir les
champs moyens de vitesse 〈~u〉(~x, t) et de pression statique 〈p〉(~x, t). Si l’écoulement est supposé
statistiquement stationnaire, la moyenne statistique peut être remplacée par la moyenne tempo-
relle et les grandeurs résolues sont indépendantes du temps : 〈~u〉(~x) et 〈p〉(~x). Ceci permet de
diminuer encore le coût de calcul.

Il est également possible de résoudre les termes instationnaires de l’équation de Reynolds,
il s’agit de l’approche URANS pour Unsteady Reynolds Averaged Navier-Stokes. L’approche
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URANS est adaptée aux situations de séparation d’échelles, c’est-à-dire lorsque les variations
temporelles macroscopiques de l’écoulement sont de fréquences bien plus faibles que celle des
fluctuations turbulentes [75]. Si un phénomène périodique est présent dans l’écoulement, la
moyenne statistique de la méthode RANS est substituée par une moyenne de phase de fréquence
égale à celle du mouvement périodique. Si une moyenne temporelle est utilisée, la fréquence de
moyennage doit être choisie plus faible que celle des mouvements turbulents mais plus grande
que celle des instationnarités macroscopiques afin de pouvoir les résoudre. Cependant, lorsque
la fréquence de moyennage utilisée est assez importante, des fluctuations turbulentes peuvent
être résolues, ce qui n’est pas dans la philosophie de l’approche RANS où tout le spectre turbu-
lent doit être modélisé. L’interprétation des résultats est dans ce cas difficile [104]. L’approche
URANS est donc plutôt adaptée pour la résolution des écoulements présentant des instation-
narités périodiques. Cette approche donne accès à plus d’informations sur l’écoulement que la
méthode RANS mais ne permet pas une description fine de la physique de l’écoulement.

2.2.2.2 Modélisation de la turbulence

L’équation (2.9) fait apparaître le terme Ri j = −ρ〈u′iu′j〉 (6 inconnues), issu du terme non-
linéaire d’advection de l’équation de Navier-Stokes, qui introduit un problème de fermeture des
équations puisque nous avons maintenant 10 inconnues pour 4 équations. Ce terme, qui s’ajoute
au tenseur des contraintes visqueuses, peut être interprété comme un tenseur des contraintes sup-
plémentaire induit par la turbulence. Il est donc appelé « contrainte de Reynolds » et représente
l’influence du champ turbulent sur l’écoulement moyen. La contrainte de Reynolds intervient no-
tamment dans la production d’énergie cinétique turbulente P = −〈u′iu′j〉〈Si j〉, identifiée dans les
bilans d’énergie (2.6) et (2.7). Une analogie peut être conduite entre les tenseurs des contraintes
visqueuses et de Reynolds : la contrainte de Reynolds permet de dissiper l’énergie cinétique
moyenne par production d’énergie cinétique turbulente tandis que la contrainte visqueuse dissipe
l’énergie cinétique par viscosité moléculaire. C’est le principe de l’hypothèse de Boussinesq qui
propose d’exprimer la contrainte de Reynolds en fonction d’une viscosité turbulente νt , par ana-
logie à l’expression de la contrainte visqueuse pour un fluide Newtonien :

−〈u′iu′j〉= 2νt〈Si j〉−
2
3

kδi j (2.10)

où δi j est le symbole de Kronecker et k est l’énergie cinétique turbulente définie à la section
2.1.2. La production d’énergie cinétique turbulente s’écrit alors P = 2νt〈Si j〉〈Si j〉. Contrairement
à la viscosité moléculaire, la viscosité turbulente n’est pas une propriété du fluide mais de l’écou-
lement, qui peut varier en temps et en espace : νt(~x, t). Cette modélisation permet de résoudre
les équations de Reynolds en remplaçant la détermination des 6 composantes du tenseur de Rey-
nolds par la détermination de la viscosité turbulente νt . L’équation de Reynolds s’écrit alors :
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avec 〈p∗〉= 〈p〉+ 2
3ρk la pression modifiée.

Une analyse dimensionnelle permet de montrer que la viscosité turbulente νt est proportion-
nelle au produit d’une longueur et d’une vitesse caractéristique. On obtient ainsi l’hypothèse de
longueur de mélange :

νt(~x, t) ∝ lmut (2.12)
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où lm est la longueur de mélange, autrement dit l’échelle caractéristique des structures turbu-
lentes, et ut est la vitesse typique d’agitation turbulente. Les modèles basés sur ce concept de
viscosité turbulente se distinguent alors par le nombre d’équations nécessaires pour déterminer
cette viscosité turbulente νt . Ces modèles sont présentés ici de manière succincte. Le lecteur est
renvoyé au livre de Pope [99] pour une revue des différents modèles et à l’article de Bradshaw
[11] qui donne une hiérarchie des modèles de turbulence RANS.

Ainsi les modèles à zéro-équation sont les modèles dits algébriques car basés sur une équa-
tion algébrique pour νt . On peut citer le modèle de longueur de mélange qui est notamment
utilisé pour l’étude des couches limites et des écoulements cisaillés quasi-parallèles. La viscosité
turbulente est alors calculée par :

νt = l2
m

∣∣∣∣∂ 〈u〉∂y

∣∣∣∣ (2.13)

où y est la direction normale à la paroi. lm est la longueur de mélange qui doit être spécifiée à
partir des grandeurs caractéristiques de l’écoulement, ce qui constitue le principal inconvénient
de ce modèle pour des géométries complexes. Les modèles à une équation proposent de résoudre
une équation de transport pour obtenir νt . Le plus connu est le modèle de Spalart-Allmaras qui
a été développé pour des applications dans le domaine de l’aérodynamique et fonctionne bien
pour la résolution d’écoulements externes. Ce modèle est moins utilisé pour des applications en
turbomachines où des modèles à deux équations sont privilégiés.

Les modèles à deux équations proposent de résoudre une équation de transport pour chaque
quantité composant la viscosité turbulente : échelle de longueur et de vitesse. La vitesse ut est
construite à partir de l’énergie cinétique turbulente telle que : ut ∝

√
k. L’équation de transport

pour k (équation (2.7)) doit donc être résolue en considérant l’hypothèse de Boussinesq (équation
(2.10)). Le modèle de turbulence dépend alors de la modélisation de la longueur de mélange lm et
la deuxième variable du modèle est de la forme kmln

m. Les modèles les plus couramment utilisés
sont les modèles k− ε et k−ω .

Modèle k− ε

Le modèle k− ε a été proposé par Jones et Launder [50] en 1972. Dans ce modèle, la longueur
de mélange est évaluée à partir de l’échelle intégrale, introduite à la section 2.1.2, qui peut s’ex-
primer en fonction de la vitesse caractéristique ut et de la dissipation turbulente ε :

lm ∝ lI =
u3

t
ε

∝
k3/2

ε
(2.14)

En utilisant l’hypothèse de longueur de mélange (2.12) avec ut ∝
√

k, la viscosité turbulente
s’exprime telle que :

νt(~x, t) =Cµ

k2

ε
(2.15)

où Cµ est une constante du modèle à déterminer. Le modèle k−ε est donc basé sur une équation
de transport pour l’énergie cinétique turbulente k et une autre pour la dissipation turbulente ε .
Ce modèle possède une très large gamme d’applications grâce à ses bonnes performances, sa
robustesse et sa facilité d’implémentation. Il est notamment l’un des plus utilisés pour l’étude
d’écoulements dans des configurations industrielles [13]. Cependant, l’une des principales li-
mites de ce modèle est son manque de sensibilité aux gradients de pression adverse. La contrainte
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de cisaillement prédite en proche paroi peut être trop élevée conduisant à un retardement voire
une suppression du décollement de couche limite. De plus, la résolution des équations dans la
sous-couche visqueuse est délicate et nécessite l’ajout de fonctions d’amortissement et de termes
supplémentaires dans l’équation de ε qui peuvent altérer la robustesse du modèle [74].

Modèle k−ω

Plutôt que de résoudre une équation de transport pour ε , Wilcox [118] propose de résoudre une
équation de transport pour une fréquence caractéristique de la turbulence ω telle que ω ∝ ε/k.
La viscosité turbulente s’exprime alors :

νt(~x, t) =
k
ω

(2.16)

Ce modèle donne de meilleurs résultats en proche paroi, notamment en présence de gradients de
pression adverse. De plus, la formulation de ce modèle en proche paroi est plus simple que celle
du modèle k− ε . Par contre, ce modèle présente une forte dépendance à la valeur de ω imposée
aux frontières du domaine de calcul. Une légère modification des conditions aux limites pour ω

peut conduire à une modification notable des résultats de simulation [74].

Modèle k−ω SST
Avec le modèle k−ω SST, Menter [74] propose d’allier la robustesse et la formulation simple
et précise du modèle k−ω de Wilcox en proche paroi avec l’indépendance aux conditions aux
limites du modèle k−ε de Jones et Launder dans les zones extérieures aux couches limites. Pour
cela, les équations du modèle k− ε sont réécrites selon une formulation en k−ω en considérant
ε ∝ ωk. Ceci a pour conséquence l’ajout d’un terme de diffusion croisée et une modification des
constantes du modèle original. La combinaison des deux modèles de turbulence se fait grâce à
une fonction de mélange F1 dépendante de la distance à la paroi du domaine telle que F1 = 1
en proche paroi et F1 = 0 loin des parois. Pour obtenir le système d’équation du modèle k−ω

SST, le système d’équations de modèle k−ω de Wilcox est alors multiplié par F1 tandis que
le système d’équation du modèle k− ε de Jones et Launder est multiplié par (1-F1) et les deux
systèmes sont additionnés.

Menter propose également d’améliorer la prédiction des points de séparation en prenant en
compte le transport de la contrainte de cisaillement turbulente (contrainte de Reynolds), d’où
le nom SST pour « Shear Stress Transport ». Les modèles de turbulence à deux équations sont
basés sur une hypothèse d’équilibre entre production P et dissipation turbulente ε . Cependant,
en présence d’un gradient adverse de pression, la production turbulente peut devenir bien supé-
rieure à la dissipation turbulente, conduisant alors à une surestimation du tenseur de Reynolds et
de la viscosité turbulente [74]. L’hypothèse de Bradshaw suppose que la contrainte de Reynolds
est proportionnelle à l’énergie cinétique turbulente dans une couche limite, ce qui se traduit en
terme de viscosité turbulente par :

νt =
a1k
S

(2.17)

où a1 est une constante et S =
√

2〈Si j〉〈Si j〉. Menter propose donc de limiter la viscosité turbu-
lente νt de la manière suivante :

νt =
a1k

max(a1ω,F2S)
(2.18)
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La fonction F2 est une deuxième fonction de mélange introduite afin de conditionner la limitation
de la viscosité turbulente aux zones de couches limites, elle vaut donc 1 dans la couche limite
et 0 en dehors (où l’on retrouve donc bien l’expression de νt du modèle de Wilcox). Dans les
couches limites où la production devient largement supérieure à la dissipation, ce qui se traduit
par S > a1ω , on retrouve la formulation de Bradshaw.

Les modèles de turbulence basés sur l’hypothèse de viscosité turbulente modélisent donc le
tenseur de Reynolds par un effet visqueux dissipatif en supposant une isotropie du tenseur des
contraintes de Reynolds. Ils peuvent donc faillir à la prédiction des écoulements fortement aniso-
tropes, tels que les écoulements en présence de forces extérieures ou les écoulements rotationnels.
En particulier, l’influence de la rotation et de la courbure des lignes de courant sur la production
turbulente P n’est pas prise en compte [108, 106]. Des corrections des modèles à deux équations
ont cependant été développées pour pallier ce problème. Menter [106] a notamment proposé une
correction du modèle k−ω SST qui consiste à multiplier le terme de production turbulente dans
les équations de k et ω par un limiteur permettant d’éviter la surproduction de viscosité turbu-
lente dans les zones fortement rotationnelles. Il faut noter qu’il est également possible d’établir
des équations de transport d’ordres plus élevés pour le tenseur de Reynolds et de fermer les équa-
tions par une modélisation au niveau de ces moments d’ordres plus élevés. Il s’agit des modèles
RSM, pour Reynolds Stress Model, qui permettent de prendre en compte l’anisotropie du tenseur
de Reynolds puisque les différentes composantes du tenseur de Reynolds sont résolues [46]. Les
effets de rotation et courbure des lignes de courant sur la production turbulente sont alors expli-
citement pris en compte [108, 98]. Cependant, ces modèles de turbulence sont complexes dans
leur mise en œuvre et sont plus rarement utilisés pour des géométries industrielles en raison de
problèmes de robustesse et de coût élevé de calcul.

Les modèles de turbulence RANS permettent de résoudre les équations de Reynolds pour les
grandeurs moyennes de l’écoulement et permettent donc de déterminer des quantités globales,
telles que les performances d’une machine hydraulique. Cependant, ils possèdent des constantes
ajustables qui sont généralement calibrées sur des écoulements en géométries simples, pour les-
quels il existe une solution analytique ou des mesures expérimentales très documentées. Ces
modèles ne sont donc pas universels et doivent être validés, voir calibrés, pour chaque applica-
tion [97]. Malgré tout, ils ont prouvé leur efficacité sur un grand nombre de cas de calculs et
grâce à leur robustesse et leur coût de calcul relativement faible, les méthodes RANS sont large-
ment utilisées dans le milieu industriel notamment dans les processus de design [13]. Le modèle
k−ω SST est celui utilisé pour les simulations RANS et URANS dans ce mémoire car, parmi
les modèles de turbulence à deux équations, il est le plus adapté pour prédire des écoulements
en présence de forts gradients de pression adverse, comme c’est le cas dans les aspirateurs de
turbines hydrauliques.

2.2.3 Simulation des grandes échelles
La modélisation statistique RANS de la turbulence permet dès lors d’avoir accès aux champs

moyens de vitesses et de pression. Cependant, la totalité des échelles turbulentes y est modélisée.
Si la dynamique des petites échelles de la turbulence peut effectivement être considérée comme
universelle, les grandes échelles de la turbulence sont sensibles aux conditions aux limites du
domaine et à la dynamique de l’écoulement moyen. Il est donc difficile de pouvoir représenter
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ces grandes échelles par un seul modèle applicable à tous les cas d’écoulements turbulents [97].
D’autre part, la prédiction correcte des performances d’un écoulement peut nécessiter la prise en
compte des instationnarités liées à la turbulence, notamment dans le cas d’écoulements très forte-
ment turbulents et certaines applications comme celles faisant intervenir du mélange turbulent ou
du bruit en aérodynamique. Ces instationnarités peuvent être résolues par une méthode URANS
dans des cas de séparation d’échelles, condition non satisfaite dans les écoulements fortement
turbulents qui présentent une gamme continue d’échelles [100]. De plus, lorsque les échelles tur-
bulentes sont du même ordre de grandeur que les échelles résolues en URANS, la surestimation
de viscosité turbulente des modèles peut amortir ces instationnarités, les modèles de viscosité tur-
bulente étant alors trop dissipatifs [77]. Enfin, si l’objectif est d’aboutir à une compréhension fine
de la physique de l’écoulement considéré, l’accès au champ moyen de l’écoulement uniquement
est insuffisant. Une SND étant inenvisageable pour des configurations d’écoulements industriels
à grands nombres de Reynolds, une solution intermédiaire entre une simulation RANS et une
SND est la Simulation des Grandes Échelles, SGE, ou LES pour Large Eddy Simulation en
anglais 1. Cette approche est basée sur le principe de la cascade d’énergie présentée à la section
2.1.2 et la figure 2.3. Ainsi les grandes échelles énergétiques de la turbulence y sont explicitement
résolues tandis que les petites échelles dissipatives (échelles de Kolmogorov) sont modélisées.

2.2.3.1 Équations filtrées

La séparation entre les échelles résolues et modélisées en LES est réalisée grâce à une opéra-
tion de filtrage des équations de Navier-Stokes. Soit G∆ un filtre passe bas de taille ∆, la vitesse
filtrée dans le domaine fluide D considéré est définie par :

ui(~x, t) =
∫∫∫
D

ui(~y, t)G∆(~x−~y)d~y = ui(~x, t)∗G∆ (2.19)

où ∗ représente un produit de convolution. ui(~x, t) correspond alors au champ de vitesse des
structures d’échelles caractéristiques supérieures à la taille de filtre ∆ qui sont explicitement
résolues en LES. Le champ de vitesse de l’écoulement s’écrit alors :

ui(~x, t) = ui(~x, t)+u′i(~x, t) (2.20)

où u′i(~x, t) correspond à la variation de vitesse dues aux échelles de tailles inférieures à la taille
de filtre et qui sont modélisées. Cette décomposition est semblable à la décomposition de Rey-
nolds définie par l’équation (2.4) mais à la différence notable que la fluctuation filtrée n’est pas
nécessairement nulle : u′i(~x, t) 6= 0 (contrairement à la moyenne statistique des fluctuations).

La taille de filtre ∆ définit la taille minimale des échelles résolues, elle est appelée échelle
de coupure. On définit ainsi le nombre d’onde de coupure κc (« cut-off wave-number » en an-
glais) par κc =

π

∆
qui représente le nombre d’onde au delà duquel les échelles sont modélisées

dans la cascade de Kolmogorov. Le plus souvent le filtrage utilisé est implicite, ce qui signifie
que l’échelle de coupure est proportionnelle à la taille de maille utilisée pour la discrétisation
numérique du domaine de calcul [39] (voir figure 2.4). Les échelles non résolues sont alors ap-
pelées échelles sous-maille. Il faut noter que l’opération de filtrage est spatiale mais implique un
filtrage temporel implicite car une échelle de temps caractéristique est associée à chaque échelle
de longueur caractéristique [104].

1. L’acronyme LES, plus couramment utilisé, sera privilégié dans ce mémoire
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FIGURE 2.4 – Représentation spatiale (a) et spectrale (b) de l’opération de filtrage en LES (image
adaptée de [104])

Le filtre utilisé doit être compact (doit avoir une fin) et normalisé :∫∫∫
D

G∆(~x)d~x = 1 (2.21)

Ce filtre est commutatif avec les dérivées spatiales et temporelles [39, 97]. Une liste des princi-
paux filtres utilisés et leurs caractéristiques peut être trouvée dans [100] et [104]. L’application
de ce filtre aux équations de Navier-Stokes conduit aux équations filtrées qui sont résolues dans
le cadre d’une simulation des grandes échelles :

∂ui

∂xi
= 0 (2.22)

∂ui

∂ t
+

∂ (uiu j)

∂x j
=− 1

ρ

∂ p
∂xi

+ν
∂ 2ui

∂x j∂x j
−

∂τi j

∂x j
+gi (2.23)

Le filtrage du terme non linéaire d’advection fait apparaître le terme τi j = uiu j−uiu j. De manière
analogue au tenseur de Reynolds, τi j est le tenseur sous-maille qui représente l’influence des
échelles sous-maille (non-résolues) sur les grandes échelles résolues de l’écoulement et qui doit
être modélisé.

2.2.3.2 Modélisation des échelles sous-maille

Pour définir un modèle sous-maille, on peut s’intéresser soit à la structure des échelles sous-
maille, il s’agit de la modélisation structurelle, soit à la nature de l’interaction inter-échelles,
interaction entre les échelles résolues (filtrées) et les échelles sous-maille, en considérant unique-
ment son effet, ce qui constitue la modélisation fonctionnelle [103, 104]. C’est cette dernière qui
est utilisée dans cette thèse. La modélisation fonctionnelle s’intéresse aux échanges énergétiques
entre les échelles, basés sur le concept de la cascade d’énergie de Kolmogorov (figure 2.3), qui
suffit à décrire l’action des échelles sous-maille : transfert d’énergie des échelles résolues vers les
échelles sous-maille dissipatives et transfert inverse, plus faible et donc rarement pris en compte
dans les modèles [97]. L’échelle de coupure imposée par le filtre doit donc se situer dans la
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gamme des échelles inertielles, de sorte qu’on puisse considérer les échelles sous-maille comme
isotropes et à dynamique universelle. Il est possible de montrer que pour un écoulement turbu-
lent pleinement développé, une LES est valide si au moins 80% de l’énergie cinétique turbulente
est explicitement résolue [100]. Un modèle sous-maille universel peut alors être défini, indépen-
damment de la configuration de l’écoulement. De plus, l’hypothèse de Kolmogorov d’isotropie
des petites échelles turbulentes justifie l’utilisation d’un modèle basé sur l’isotropie du tenseur
sous-maille τi j et donc réduit le nombre de paramètres du modèle.

Le rôle principal du modèle sous-maille est donc de fournir la bonne dissipation d’énergie
cinétique turbulente. Sur le même principe que les modèles RANS de viscosité turbulente, le
transfert d’énergie entre les échelles résolues et les échelles sous-maille peut être modélisé par
une dissipation visqueuse selon l’hypothèse de Boussinesq qui modélise le tenseur sous-maille
par une viscosité Sous-Maille (SM) νSM(~x, t), variable du temps et de l’espace :

τi j =−2νSM(~x, t)Si j +
1
3

τllδi j (2.24)

L’équation filtrée (2.23) s’écrit alors :

∂ui

∂ t
+

∂ (uiu j)

∂x j
=− 1

ρ

∂ p∗

∂xi
+

∂

∂x j

[
(ν +νSM)

(
∂ui

∂x j
+

∂u j

∂xi

)]
+gi (2.25)

où p∗ = p+ 1
3τll est la pression modifiée. La viscosité sous-maille est exprimée grâce à l’hypo-

thèse de longueur de mélange où la longueur caractéristique est prise égale à la taille de filtre
∆ :

νSM ∝ ∆u∗ (2.26)

Les modèles sous-maille se distinguent dès lors par la façon de déterminer la vitesse caractéris-
tique u∗.

Dans ce travail, le modèle de Smagorinsky dynamique, qui est le modèle le plus courant et
qui sert de base pour d’autres modèles plus avancés, est utilisé [99, 65, 104]. Dans ce modèle, la
viscosité sous-maille s’exprime :

νSM =Cs∆
2|S| (2.27)

où |S| =
√

2Si jSi j et Cs est une constante du modèle de Smagorinsky à déterminer. On obtient
l’expression suivante pour le tenseur des contraintes sous-maille :

τi j−
1
3

τllδi j =−2Cs∆
2|S|Si j (2.28)

Une procédure d’adaptation dynamique de Cs a été proposée par Germano et al [40] afin d’adap-
ter la dissipation induite par le modèle aux différentes zones de l’écoulement. Il s’agit du modèle
de Smagorinsky dynamique qui permet d’annuler la contrainte sous-maille sur une paroi solide
et donne un bon comportement du modèle en proche paroi [65].

2.2.4 Méthodes hybrides RANS - LES
La résolution des grandes échelles porteuses d’énergie dans un écoulement turbulent par LES

permet d’avoir accès à une description fine de la turbulence et de reproduire la complexité de la
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topologie des écoulements turbulents. Ainsi, la LES permet une meilleure compréhension de la
physique des écoulements qu’une résolution RANS, moyennant cependant un coût de calcul plus
important. Des méthodes hybrides alliant les avantages des méthodes RANS et LES ont donc été
proposées. Ainsi la LES y est utilisée pour résoudre l’écoulement dans certaines régions du do-
maine de calcul, où une description fine des phénomènes physiques est souhaitée, tandis que le
reste de l’écoulement est résolu par une méthode RANS afin de limiter le coût de calcul.

Le développement de méthodes hybrides RANS-LES est rendu possible grâce à la forte simi-
litude entre les deux méthodes. En effet, le formalisme des équations RANS et LES est le même,
seul l’outil mathématique de séparation des grandeurs résolues et modélisées diffère : la LES est
basée sur un filtrage spatial des échelles alors que l’approche RANS est basée sur une moyenne
statistique. De plus, les modèles RANS de viscosité turbulente et les modèles fonctionnels pour
la LES sont tous deux basés sur l’hypothèse de Boussinesq qui modélise les échelles non réso-
lues par un effet dissipatif d’énergie à l’aide d’une viscosité turbulente en RANS ou sous-maille
en LES. Cependant, la viscosité turbulente des modèles RANS modélise le transfert de l’énergie
moyenne vers l’énergie turbulente alors qu’en LES, la viscosité sous-maille modélise le trans-
fert de l’énergie contenue dans les grandes échelles énergétiques de la turbulence vers les plus
petites échelles non résolues. La part d’énergie transférée est donc plus faible en LES ce qui en-
traîne une différence importante d’ordre de grandeur entre la viscosité turbulente et la viscosité
sous-maille. De plus, l’échelle de coupure en LES étant basée sur la taille de maille, la part de
modélisation diminue avec la taille de maille. Ainsi une LES tend vers une DNS avec la diminu-
tion de la taille de maille alors qu’une résolution RANS possède une erreur finie de modélisation.

De nombreuses méthodes hybrides ont été développées dont une revue peut être trouvée dans
[75] et des exemples d’applications dans [94]. Les méthodes les plus courantes sont la DES, pour
Detached Eddy Simulation [107, 78], et le SAS, pour Scale Adaptive Simulation [77, 31, 30, 76].
Ces deux méthodes sont basées sur un principe commun qui est la diminution de la viscosité tur-
bulente du modèle RANS dans certaines zones de l’écoulement afin de permettre la résolution
d’échelles turbulentes, dans un fonctionnement similaire à la LES. Ceci est rendu possible par
une modification des termes sources dans les équations de transport des modèles de turbulence
RANS. Cependant, l’une des difficultés réside dans le traitement de l’interface entre les zones
résolues en RANS et en LES [24].

La figure 2.5 présente un schéma récapitulatif des caractéristiques en terme de coût de calcul
et de précision des modèles de turbulence présentés dans cette section. Le choix d’une méthode
de résolution et d’un modèle de turbulence doit être basé sur la définition de la précision néces-
saire pour l’application considérée ainsi que sur les moyens de calcul à disposition. La LES est
déjà utilisée ponctuellement dans des applications industrielles pour tenter de comprendre des
phénomènes complexes [90, 89]. D’après la loi de Moore, qui postule que la puissance de calcul
doublerait tous les 18 mois, la LES pourrait devenir un outil de design vers 2030, remplaçant les
calculs RANS dans ce domaine [41].

2.3 Résolution numérique des équations de conservation

Le système à résoudre, constitué des équations de conservation de la masse (2.1) et de la
quantité de mouvement (2.2), avec ou sans modélisation de la turbulence, est un système d’équa-
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FIGURE 2.5 – Schéma récapitulatif et classification des modèles de turbulence

tions aux dérivées partielles. Ces équations doivent être discrétisées afin d’obtenir un système
d’équations algébriques pouvant être résolues numériquement. Les méthodes de discrétisation et
résolution numérique sont abordées dans cette section.

2.3.1 Maillages

La discrétisation puis résolution des équations régissant l’écoulement nécessite la définition
de points de discrétisation dans le domaine de calcul fluide qui sont déterminés par la généra-
tion d’un maillage, tel que cela a déjà été évoqué à la section 2.2. Le maillage est composé de
volumes, appelés éléments, dont les sommets constituent les nœuds du maillage. Les maillages
peuvent être classés en deux catégories représentés sur la figure 2.6 : les maillages structurés et
non-structurés.

Un maillage structuré possède une topologie assez simple et une indexation relativement
facile d’un nœud de maillage par 3 indices (i,j,k) pour un maillage en trois dimensions. Les
lignes du maillage sont continues et la connectivité entre les cellules est définie grâce aux indices
(i,j,k). Cependant, la génération d’un tel maillage dans une géométrie complexe peut s’avérer
difficile. De plus, ces maillages ne permettent pas facilement un raffinement local. Les maillages
non-structurés présentent une meilleure flexibilité facilitant le maillage de géométries complexes
ainsi qu’un raffinement local tout en gardant une bonne qualité de maillage. En revanche, l’in-
dexation d’un nœud de maillage est plus complexe : les éléments et nœuds sont numérotés et
leur connectivité est stockée dans un tableau (voir figure 2.6b). Ceci rend la discrétisation plus
difficile et nécessite plus de mémoire pour le stockage des informations.

Pour les calculs RANS et URANS effectués dans ce mémoire, des maillages structurés com-
posés d’éléments hexaédriques sont utilisés en raison de la simplicité d’implémentation et de
l’efficacité des algorithmes de résolution associés. En revanche, les méthodes LES utilisant des
schémas d’ordres élevés, une très bonne qualité de maillage est nécessaire. Les calculs LES réa-
lisés dans ce mémoire sont donc basés sur des maillages non-structurés composés principalement
d’éléments tétraédriques dont la flexibilité permet un raffinement local dans les zones fortement
turbulentes.
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(a) maillage structuré (b) maillage non-structuré

FIGURE 2.6 – Représentation schématique et définition de la connectivité des nœuds des
maillages structurés (a) et non-structurés (b) (source : http ://ntl.bts.gov/DOCS/ch5.html)

2.3.2 Méthode des volumes finis
Le système d’équations aux dérivées partielles régissant la dynamique d’un écoulement est

discrétisé par la méthode des volumes finis. Cette méthode est privilégiée en mécanique des
fluides numérique car les équations algébriques ainsi obtenues respectent les lois de conserva-
tions (masse et quantité de mouvement dans notre cas). La méthode est abordée ici de manière
succincte, le lecteur intéressé est renvoyé au livre de Ferziger et Peric [33] pour plus de détails.

Les volumes de contrôles pour la méthode des volumes finis sont définis à partir du maillage
généré pour discrétiser le domaine fluide considéré. Ces volumes de contrôle correspondent soit
directement aux volumes définis par le maillage, approche dite centrée sur les cellules, soit à des
volumes de contrôle définis autour de chaque nœud du maillage, approche dite centrée sur les
nœuds. Les points de discrétisation de la méthode correspondent alors aux sommets de chaque
volume de contrôle. Les équations de conservation constituant le système à résoudre sont inté-
grées sur chaque volume de contrôle. Le théorème de flux-divergence permet de transformer les
intégrales volumiques ainsi obtenues en intégrales sur les surfaces des volumes de contrôle. Ces
flux aux interfaces sont alors calculés à l’aide de schémas de discrétisation spatiale. On obtient
ainsi un système matriciel à résoudre, comprenant les bilans sur chaque volume de contrôle.

Un schéma de discrétisation temporelle est également utilisé dans le cas de simulations ins-
tationnaires (URANS, LES, DNS) pour résoudre le terme instationnaire du membre de gauche
de l’équation de Navier-Stokes (équation (2.2)).

2.3.3 Schémas numériques et solveurs
2.3.3.1 Résolution RANS

Dans ce travail, les simulations RANS et URANS sont réalisées à l’aide du logiciel com-
mercial ANSYS CFX 2. ANSYS CFX est un logiciel de CFD généraliste mais particulièrement
adapté pour le calcul d’écoulements en turbomachines. La méthode des volumes finis implé-
mentée dans ANSYS CFX utilise une approche centrée sur les nœuds pour définir les volumes
de contrôle. ANSYS CFX possède un solveur dit « couplé », ce qui signifie que les équations
pour les 3 composantes de vitesses et la pression sont résolues simultanément. Cette méthode

2. http ://www.ansys.com/Products/Fluids/ANSYS-CFX
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a l’avantage d’être efficace, simple et robuste. Cependant, elle nécessite une grande capacité de
stockage pour tous les coefficients du système d’équations à résoudre [3]. La résolution du sys-
tème d’équations dans CFX ainsi que les différents schémas numériques disponibles sont décrits
dans le manuel d’utilisation [3] ainsi que dans la thèse de Beaubien [7].

Le schéma de discrétisation spatiale utilisé pour le terme d’advection des équations RANS et
URANS dans ce travail est nommé « High Resolution Scheme » : il s’agit d’un schéma décentré
(upwind) d’ordre variant entre 1 et 2 [3]. Un schéma upwind de premier ordre engendre de la
diffusion artificielle mais est stable. Le schéma « High Resolution Scheme » utilise un facteur de
mélange (« Blend Factor ») β calculé en chaque nœud. Lorsque β vaut 1, le schéma est d’ordre 2.
Le solveur donne une valeur de β aussi proche de 1 que possible mais diminue cette valeur voir
l’annule (schéma upwind d’ordre 1) pour assurer une solution bornée (éviter des oscillations non-
physiques). Le terme instationnaire de l’équation de Navier-Stokes est discrétisé en utilisant un
schéma d’Euler implicite d’ordre 2 (« Second order Backward Euler »). Pour les deux équations
de transport supplémentaires pour k et ω avec le modèle k−ω SST, un schéma spatial du premier
ordre pour le terme d’advection et le schéma d’Euler d’ordre 1 pour le terme instationnaire sont
utilisés.

2.3.3.2 Résolution LES

Les simulations LES de ce mémoire sont réalisées à l’aide du solveur YALES2 3 développé
principalement au CORIA par V. Moureau et G. Lartigue [80]. Ce code est développé et utilisé
par plusieurs laboratoires au sein d’un groupement d’intérêt scientifique (GIS) nommé SUC-
CESS 4 dont le LEGI fait partie. Le code YALES2 permet de réaliser de manière efficace des
simulations LES et DNS de configurations académiques et semi-industrielles avec des maillages
non-structurés allant jusqu’à plusieurs milliards d’éléments [68, 43].

Tout comme ANSYS CFX, YALES2 utilise la méthode des volumes finis avec une approche
centrée sur les nœuds. Par contre, pression et vitesse ne sont pas résolues simultanément mais la
résolution des équations de Navier-Stokes est basée sur une méthode de projection permettant de
décomposer le champ de vitesse en une partie irrotationnelle et une partie solénoïdale (à diver-
gence nulle). Les étapes de résolution sont les suivantes :

— Étape de prédiction : détermination d’une vitesse fictive u∗, n’étant pas à divergence nulle,
à partir du champ de vitesse un et de la pression pn au temps précédent

— Résolution de l’équation de Poisson pour la pression : détermination de la pression pn+1

à partir de la vitesse u∗. L’équation de Poisson s’écrit :

∇
2
(

pn+1

ρ

)
=

∇u∗

∆t
(2.29)

— Étape de correction : à partir de la pression pn+1 et de la vitesse fictive u∗, calcul de la
vitesse un+1 vérifiant la condition d’incompressibilité

L’équation de Poisson (2.29) est résolue en utilisant une méthode du gradient conjugué pré-
conditionné avec déflation (voir [68] et [43] pour plus de détails sur la méthode de résolution

3. http ://www.coria-cfd.fr/index.php/YALES2
4. http ://success.coria-cfd.fr



2.3 Résolution numérique des équations de conservation 67

dans YALES2).

Le schéma de discrétisation spatiale est un schéma centré d’ordre 4. Le schéma temporel,
également d’ordre 4, est un schéma adapté du schéma de Runge-Kutta RK4, appelé TFV4A (des
détails peuvent être trouvés dans la thèse de Vantieghem [114]). Il s’agit d’un schéma explicite
de sorte que la condition de Courant–Friedrichs–Lewy (CFL) doit être respectée pour assurer la
stabilité du calcul. Cette condition stipule que le pas de temps de la simulation ∆t doit être plus
faible que le temps nécessaire à l’écoulement de vitesse u pour parcourir un volume du maillage
de longueur ∆x :

C =
u∆t
∆x

< 1 (2.30)

C est le nombre de CFL. Pour les simulations réalisées dans ce mémoire, le pas de temps est
calculé tel que C < 0.9.

2.3.4 Traitement de la paroi
Dans le cas d’un écoulement confiné, la région de l’écoulement située en proche paroi du do-

maine est de première importance car elle peut influencer la dynamique globale de l’écoulement.
La dynamique pariétale joue notamment un rôle important dans un écoulement turbulent puis-
qu’elle est une source d’énergie cinétique turbulente et de transfert de quantité de mouvement.

Les gradients de vitesses dans la direction perpendiculaire à la paroi deviennent particulière-
ment importants à cause de la condition de non-glissement. Tel qu’illustré sur la figure 2.7, ce
gradient de vitesse dépend du nombre de Reynolds et est plus important pour un fort nombre de
Reynolds. La hauteur de première maille à la paroi doit être suffisamment faible pour résoudre
correctement ce gradient. Ainsi, à haut nombre de Reynolds, un nombre conséquent de nœuds
de maillage dans la direction transverse à la paroi est nécessaire.

U U

vitesse vitesse

Distance

à la paroi

Distance

à la paroi

gradient 

correct

gradient 

sous-évalué
taille 

de première maille taille de première 

maille nécessaire

FIGURE 2.7 – Profils de vitesse en paroi pour un faible nombre de Reynolds (gauche) et un fort
nombre de Reynolds (droite) et illustration de la hauteur de maille à la paroi nécessaire à la
résolution correcte du gradient en paroi (image adaptée de [29])

La figure 2.8 présente différents types de maillages à la paroi. Tel qu’expliqué à la section
2.3.1, les maillages composés d’éléments hexaédriques sont privilégiés pour les calculs de type
RANS tandis que les maillages tétraédriques sont privilégiés pour les calculs LES. Dans un cal-
cul RANS, la dissipation due au modèle de turbulence (viscosité turbulente) est prédominante
de sorte qu’il n’est pas nécessaire de tenter de limiter la dissipation numérique en utilisant des
schémas numériques d’ordres élevés. Les schémas numériques implémentés dans ANSYS CFX
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autorisent donc l’utilisation de mailles avec de forts rapports d’aspects ce qui permet une bonne
discrétisation dans la direction transversale à la paroi sans nécessiter un nombre important de
mailles, comme le montre la figure 2.8a. En effet, les gradients dans la direction tangentielle à la
paroi étant faibles, la discrétisation est moins critique dans cette direction.

Au contraire, en LES la dissipation induite par le modèle de turbulence est plus faible et
la dissipation numérique devient prédominante. Il est donc nécessaire de limiter cette dissipa-
tion numérique en utilisant des schémas d’ordres élevés afin d’obtenir une solution précise. Or,
l’ordre élevé des schémas numériques dans YALES2 (ordre 4) est garanti sur des maillages de
bonne qualité et diminue avec la qualité du maillage. De même, la stabilité du calcul numérique
nécessite des maillages de bonne qualité. Ainsi le maillage doit contenir des éléments de faible
dissymétrie (faible skewness) et un faible facteur de grossissement depuis la paroi. La résolution
de la couche limite entraîne alors un nombre important de mailles comme le montre la figure
2.8b. Des couches de prismes avec un faible rapport d’aspect peuvent être utilisées afin d’avoir
une discrétisation correcte de l’écoulement dans la direction transverse à la paroi tout en conser-
vant un nombre de mailles raisonnable (figure 2.8c). La résolution du gradient de vitesse dans
la direction transversale à la paroi est donc particulièrement coûteuse en LES. Une alternative
à la résolution explicite de ce gradient est la modélisation de l’écoulement en proche paroi par
une loi empirique ce qui permet d’alléger la contrainte de maillage dans la direction normale à
la paroi et de faire des économies en temps de calcul et stockage.

Paroi

(a) hexaèdres

Paroi

(b) tétraèdres

Paroi

(c) tétraèdres + prismes

FIGURE 2.8 – Exemple de maillage de couches limites

L’écoulement en proche paroi peut être caractérisé par des grandeurs sans dimension. Pour
une couche limite en équilibre (sans effet de gradient de pression), on définit ainsi la distance y+

et la vitesse u+ adimensionnées à la paroi par :

y+ =
uτy
ν

(2.31)

u+ =
U
uτ

(2.32)

où uτ =
√

τw/ρ est la vitesse de frottement à la paroi (τw est le frottement pariétal), y est la
distance normale à la paroi et U est la vitesse moyenne dans la direction tangentielle à la paroi. Il
est alors possible d’établir des relations entre u+ et y+ pour une couche limite turbulente en équi-
libre (sans gradient de pression), qui sont vérifiées expérimentalement tel qu’illustré sur la figure
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2.9 [22]. A proximité de la paroi, pour y+ < 5, les effets visqueux dominent et le profil de vitesse
suit une loi linéaire : u+ = y+. Cette zone est appelée sous-couche visqueuse. Dans la région
turbulente de la couche limite, pour y+ > 30, le profil de vitesse u+ suit une loi logarithmique
telle que :

u+ = A ln(y+)+B (2.33)

où A et B sont des constantes déterminées expérimentalement. Cette zone est appelée zone loga-
rithmique. Une zone tampon fait le lien entre la sous-couche visqueuse et la zone logarithmique.
Une résolution explicite de l’écoulement pariétal nécessite un maillage tel que la distance du pre-
mier nœud à la paroi vérifie y+ ≤ 1. Si cette condition n’est pas vérifiée, les gradients de vitesse
moyenne en paroi peuvent être sous-évalués. Ainsi, des lois de modélisation sont établies per-
mettant de calculer le frottement pariétal τw au premier nœud en proche paroi même si celui-ci
ne vérifie pas y+ ≤ 1.

FIGURE 2.9 – Profil de vitesse moyenne en proche paroi pour plusieurs écoulements, représen-
tation en échelle logarithmique (source : [93])

2.3.4.1 Loi de paroi pour le calcul RANS

Dans ce travail, le modèle k−ω SST est utilisé pour les simulations RANS et URANS. Ainsi
le modèle k−ω est utilisé en paroi et permet une résolution de la couche limite, si le maillage
est assez raffiné, grâce à une loi analytique pour ω dans la sous-couche visqueuse. Le manuel
de modélisation de ANSYS CFX [2] recommande d’avoir un maillage tel que y+ ≤ 2 pour une
résolution correcte de la couche limite. La loi de paroi implémentée dans ANSYS CFX est une
loi logarithmique basée sur le travail de Launder et Spalding [60]. Le modèle k−ω SST implé-
menté dans CFX possède un traitement automatique de la paroi (« Automatic wall treatment »)
qui permet de passer d’une résolution complète de la couche limite si le maillage le permet à
l’utilisation de la loi de paroi logarithmique dans les zones où le raffinement en proche paroi
n’est pas suffisant [2, 93].

Il faut cependant noter que l’utilisation d’une loi de paroi basée sur l’hypothèse d’une couche
limite en équilibre peut empêcher la prédiction d’un décollement de couche limite, notamment
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pour des valeurs élevées de y+. Ceci a notamment été observé dans des cas d’études de diffuseurs
[93, 109].

2.3.4.2 Loi de paroi pour le calcul LES

Il est également possible d’utiliser une loi de paroi pour modéliser la dynamique pariétale en
LES, il s’agit de la WMLES (Wall Model Large Eddy Simulation). La modélisation de la paroi
telle que présentée à la figure 2.9 est basée sur l’hypothèse d’un équilibre local de la couche li-
mite où seul le frottement en paroi est supposé influencer la dynamique pariétale et est donc pris
en compte. Or, lorsque l’on considère des géométries complexes où les écoulements sont soumis
à de forts gradients de pression et des phénomènes de convection, cet équilibre de la couche
limite n’est pas garanti. Dans le cadre de leurs travaux sur les aspirateurs, Duprat et al. [28] ont
donc développé une loi de paroi prenant en compte les effets du gradient de pression longitudinal
et du tenseur de Reynolds (à travers une viscosité turbulente). Cette loi de paroi tend vers une
résolution directe si le maillage est assez raffiné en paroi mais permet de calculer la contrainte
pariétale même si le premier nœud de maillage ne se situe pas dans la sous-couche visqueuse.

L’utilisation d’une loi de paroi permet d’alléger la contrainte de maillage dans la direction
transversale à la paroi. Cependant, la résolution des grandes échelles en LES nécessite de conser-
ver une densité de maillage importante également dans la direction tangentielle à la paroi, comme
illustré sur la figure 2.8. Ceci est très limitant pour des simulations LES à haut nombre de Rey-
nolds. Une alternative, qui a été présentée à la section 2.2.4, est d’utiliser des méthodes hybrides
RANS - LES pour résoudre notamment l’écoulement en proche paroi à l’aide d’une méthode
RANS qui autorise un maillage plus lâche dans la direction tangentielle à la paroi dans laquelle
les gradients sont moins importants. Ainsi la DES est souvent utilisée pour résoudre l’écoulement
pariétal par une méthode RANS et l’écoulement loin des parois en LES.

2.4 Application aux turbomachines

Dans ce travail, les approches de résolution et modélisation des équations de Navier-Stokes
présentées dans ce chapitre sont appliquées à la prédiction des écoulements en turbomachines
qui comportent un élément tournant qu’est la roue. La prise en compte de cet élément en rotation
nécessite des techniques particulières qui sont présentées dans cette section.

2.4.1 Équations de Navier-Stokes en domaine tournant

La prédiction de l’écoulement dans la roue d’une turbine nécessite de prendre en compte la
rotation de la roue dans la résolution des équations de Navier-Stokes. Des techniques de résolu-
tion considérant des maillages mobiles peuvent être envisagées mais sont relativement coûteuses.
La méthode employée dans ce mémoire consiste donc à résoudre les équations de Navier-Stokes
dans le référentiel tournant de la roue. Cela signifie que les équations sont résolues pour la vi-
tesse relative ~W et non plus pour la vitesse absolue ~V (ces deux vitesses ont été définies à la
section 1.3.3). L’équation de Navier-Stokes est donc réécrite pour la vitesse relative en utilisant
la relation entre les deux vitesses :

~V = ~W +~Ω∧~r (2.34)
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où~r est le vecteur position et ~Ω est le vecteur vitesse angulaire de la turbine. Dans le cas d’une
vitesse de rotation angulaire Ω constante, l’équation de Navier-Stokes pour la vitesse relative ~W
est :

∂ ~W
∂ t

+(~W .~∇)~W =− 1
ρ

~∇p+ν∆~W +~g−2~Ω∧ ~W −~Ω∧ (~Ω∧~r) (2.35)

Cette équation fait apparaître deux termes supplémentaires qui représentent les accélérations
dues à la force centrifuge, −~Ω∧ (~Ω∧~r), et à la force de Coriolis, −2~Ω∧ ~W , qui agissent dans
un repère tournant. La vitesse absolue est alors calculée à partir de l’équation (2.34).

2.4.2 Interfaces rotor-stator en turbomachines
Le calcul de machines complètes ou d’une partie de la centrale composée d’éléments tour-

nants et fixes nécessite de pouvoir prendre en compte l’interaction entre domaine fixe et tournant
(par exemple entre la roue et l’aspirateur). Dans le cas où les deux domaines sont résolus dans des
repères différents, des techniques d’interfaces numériques ont été développées qui permettent de
calculer les flux entre la partie tournante (calculée dans le repère tournant) et la partie fixe. Parmi
elles, deux types d’interfaces, représentées sur la figure 2.10, sont généralement utilisées [2] :

— interface « stage » (aussi appelée « mixing plane ») (figure 2.10a) : effectue une moyenne
circonférentielle des flux à l’interface, les profils de vitesses et de pression sont alors
axisymétriques à l’interface. Ceci est basé sur l’hypothèse que le mélange généré par le
mouvement entre les parties tournante et fixe est suffisamment important pour que les
flux à l’interface puissent être considérés comme moyennés dans la direction azimutale.
Cette interface entraîne une perte d’informations due au moyennage des grandeurs ins-
tationnaires telles que les sillages de pales. Cette interface est utilisée pour les calculs
stationnaires.

— interface « transient rotor-stator » (aussi appelée « sliding mesh ») (figure 2.10b) : il s’agit
du modèle d’interface le plus complet qui permet de considérer les interactions instation-
naires entre domaines fixe et tournant. La position relative de chaque repère est calculée
à chaque pas de temps de sorte que le transport des flux d’un domaine à l’autre prend en
compte la rotation entre le domaine fixe et le domaine tournant.

Les nœuds de maillage des deux surfaces en contact à l’interface ne coïncident pas néces-
sairement, les maillages de part et d’autre de l’interface pouvant être différents. Dans ANSYS
CFX, l’algorithme de connexion de maillage General Grid Interface (GGI) [3] permet d’assurer
la connexion des maillages à l’interface et donc d’assurer la conservation des flux à l’interface.
Ces techniques d’interfaces sont notamment implémentées dans CFX et utilisées pour les calculs
de type RANS dans ce mémoire.

2.5 Conclusions et remarques
Nous avons présenté dans ce chapitre les différents éléments nécessaires à la simulation nu-

mérique d’un écoulement. Tout d’abord, les équations à résoudre doivent être identifiées. Les
écoulements dans une turbine hydraulique sont fortement turbulents et régis par les équations de
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stage interface

(a) Interface « stage » : les perturbations (en grisé)
provenant du stator sont moyennées circonférentiel-
lement à l’interface

transient rotor-stator interface

(b) Interface « transient rotor-stator » : les perturba-
tions (en grisé) provenant du stator sont transmises au
rotor

FIGURE 2.10 – Représentation schématique des interfaces « stage » et « transient rotor-stator »
(image adaptée de [56])

Navier-Stokes incompressibles. Les échanges énergétiques dans de tels écoulements se font à des
échelles très variées et jouent un rôle dans la génération de pertes de charge en aspirateur. La ré-
solution complète de toutes les échelles de la turbulence étant très coûteuse, une modélisation de
tout l’écoulement turbulent est utilisée dans les méthodes RANS tandis qu’une part des échelles
turbulentes est explicitement résolue en LES et seules les petites échelles sont modélisées. Les
méthodes de résolution numérique des équations ainsi définies utilisées dans ce mémoire ont fi-
nalement été présentées.

Les discussions menées dans ce chapitre mettent en évidence que plusieurs sources d’erreurs
peuvent impacter la prédiction d’un écoulement. D’après Gourdain et al. [41], il existe quatre
sources d’erreurs :

— erreur numérique liée à la discrétisation du domaine et à la précision des schémas numé-
riques utilisés

— erreur de modélisation de la turbulence
— erreur de définition des conditions aux limites
— erreur liée à une différence entre la géométrie calculée et la géométrie réelle

Ainsi, la partie turbulente de l’écoulement étant complètement modélisée dans une simulation
de type RANS, les erreurs liées à la modélisation de la turbulence sont de premier ordre et
peuvent avoir un effet significatif sur la prédiction de l’écoulement. Au contraire, en LES, la
part de modélisation de la turbulence étant plus faible, les erreurs liées à la définition de la
géométrie et des conditions aux limites, à la discrétisation ainsi qu’aux schémas numériques sont
plus critiques que les erreurs liées au modèle sous-maille utilisé [113].
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Ce travail vise à améliorer la prédiction numérique des pertes de charge dans un aspirateur
de turbine bulbe en poursuivant deux axes d’étude qui ont été présentés au chapitre 1 : influence
de la modélisation de la turbulence dans l’aspirateur et influence de la description des conditions
d’entrée. Les connaissances sur la compréhension et la prédiction numérique de l’écoulement
dans un aspirateur ont été largement enrichies par plusieurs projets menés au sein d’universités
et de consortiums impliquant plusieurs industriels. Tout d’abord, le projet Turbine-99 à l’univer-
sité de Lulea a fait l’objet de trois ateliers (« workshop ») en 1999, 2001 et 2005 et avait pour
objectif d’établir l’état de l’art de la simulation dans un aspirateur de turbine Kaplan [18, 37]. La
géométrie de l’aspirateur étudié ainsi que des mesures expérimentales étaient fournies aux parti-
cipants. Ainsi, la validité de différents modèles de turbulence pour prédire l’écoulement dans un
aspirateur de turbine Kaplan a été étudiée de même que l’influence des profils d’entrée d’aspira-
teur. Ensuite, en 2000, le projet FLINDT (Flow Investigation in Draft Tube) à l’EPFL visait une
meilleure compréhension de la physique des écoulements dans les aspirateurs de turbine Francis
ainsi que la création d’une base de données expérimentales pour plusieurs points de fonctionne-
ment, qui doit notamment servir à la validation des calculs CFD [6]. Enfin, en 2007, l’université
de Laval au Canada a créé un Consortium des Machines Hydrauliques qui a tout d’abord lancé le
projet AxialT dont l’objectif était d’améliorer la compréhension et la simulation numérique dans
une turbine axiale de basse chute de type hélice [27]. Ce projet a notamment permis le dévelop-
pement de techniques de mesures dans les turbines hydrauliques et fournit une base de données
expérimentales importante pour 9 points de fonctionnements sous différentes chutes et débits.
Le projet BulbT a ensuite démarré en 2011, au sein du même consortium, avec l’objectif d’amé-
liorer la conception des turbines bulbes grâce à une meilleure compréhension de la dynamique
de l’écoulement à l’intérieur de la machine pour une large gamme de points de fonctionnement.
Il s’agit d’une source importante d’informations sur les écoulements et la simulation numérique
dans une turbine bulbe. Outre ces projets, de nombreux travaux portent sur l’amélioration de la
prédiction numérique des performances d’un aspirateur. Notons qu’un état de l’art des méthodes
numériques appliquées aux machines hydrauliques a été récemment proposé par Trivedi, Cer-
vantes et Dahlhaug [112].

Les conclusions qui peuvent être tirées de ces études sont tout d’abord présentées dans ce
chapitre. Les outils d’analyse nécessaires aux travaux présentés dans ce mémoire sont ensuite
détaillés. La méthodologie choisie pour répondre à la problématique de cette thèse est finalement
exposée.

3.1 Modélisation de la turbulence dans les aspirateurs

La nature tournante et fortement turbulente de l’écoulement dans un aspirateur rend les cal-
culs numériques difficiles à mener dans ce composant de centrale hydraulique. Les approches
traditionnelles de simulation utilisées dans l’industrie se basent bien souvent sur des calculs sta-
tionnaires RANS avec des modèles de turbulence à deux équations. Ces modèles permettent le
design de machines hydrauliques en fournissant des grandeurs globales telles que les perfor-
mances de la machine.

Dans le cadre du projet Turbine-99, plusieurs études ont permis d’évaluer la validité des mo-
dèles de turbulence RANS pour la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur de turbine Kaplan
en un point de fonctionnement proche du point de meilleur rendement de la turbine (meilleur
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point de fonctionnement). Tout d’abord, Cervantes et Engström [16] ont comparé la prédiction
de l’écoulement dans cet aspirateur avec un modèle de turbulence algébrique et les modèles k−ε

et k−ω SST. Les modèles à deux équations prédisent une zone de recirculation sous la pointe de
roue qui n’est pas observée avec le modèle algébrique. Les trois modèles de turbulence prédisent
des coefficients de récupération et de pertes similaires dans l’aspirateur. Marjavaara et al. [69]
ont également confronté la prédiction avec différents modèles de turbulence RANS, à savoir le
modèle k− ε et le modèle k−ω SST avec et sans limiteur de viscosité turbulente. Les simula-
tions RANS stationnaires donnent des résultats très similaires malgré quelques différences sur le
coefficient de récupération prédit dans l’aspirateur. L’auteur souligne la nécessité d’avoir accès
à plus de mesures expérimentales pour la validation des simulations pour pouvoir conclure sur
le modèle de turbulence le plus adapté à la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur. Tokyay
et Constantinescu [110] ont comparé des résultats de calculs RANS k− ε et k−ω SST sans loi
de paroi, le maillage étant suffisamment fin pour résoudre la couche limite. Contrairement aux
conclusions précédentes, les deux modèles RANS donnent des résultats différents, notamment
pour les structures tourbillonnaires et les profils de vitesses sous la pointe de roue. Ainsi le co-
efficient de récupération obtenu avec le modèle k−ω SST est 20% plus grand que celui obtenu
avec le modèle k− ε . Les auteurs ont également voulu améliorer la prédiction de l’écoulement
turbulent dans l’aspirateur de Turbine-99 en réalisant un calcul LES mais à plus bas Reynolds
afin de limiter le coût de calcul et de réaliser un maillage suffisamment fin en paroi pour s’affran-
chir de l’utilisation d’une loi de paroi. Avec le calcul LES, un écoulement instationnaire, avec
la formation de tourbillons, est résolu, qui contraste avec la topologie de l’écoulement obtenue
en RANS. Cependant, à la publication de l’article, le calcul LES n’était pas terminé, de sorte
que les statistiques de l’écoulement n’étaient pas disponibles pour pouvoir les comparer avec les
résultats RANS.

Ainsi, les modèles de turbulence RANS k− ε et k−ω SST se comportent de manière simi-
laire pour des points de fonctionnement proches du meilleur point de fonctionnement de la tur-
bine. En revanche, comme expliqué à la section 2.2.2.2, le modèle k−ω SST est mieux adapté,
par construction, pour prédire les écoulements soumis à des gradients de pression adverses, ce
qui est le cas dans un aspirateur [74, 78]. Ainsi, le modèle k−ω SST permet de mieux prédire
les décollements de couche limite et les zones de recirculation dans l’aspirateur qui peuvent se
produire pour des points de fonctionnement différents du point de meilleur rendement [36]. Ceci
a également été vérifié par Payette qui a comparé le comportement des modèles k− ε et k−ω

SST pour prédire l’écoulement dans le diffuseur du cas test ERCOFTAC [93]. Il conclut que le
modèle k−ω SST permet de mieux résoudre l’écoulement en proche paroi tandis que le modèle
k−ε tend à retarder voire empêcher un décollement de couche limite. Pour ces raisons, le modèle
k−ω SST est le modèle RANS le plus couramment utilisé pour prédire les écoulements dans les
turbines hydrauliques.

Cependant, le fort gradient de pression adverse n’est pas la seule difficulté pour la simulation
numérique d’écoulements en aspirateur. En effet, comme noté à la section 1.2.3, l’écoulement
dans l’aspirateur est tournant et instationnaire. Ainsi, la prédiction de l’écoulement dans un aspi-
rateur par des méthodes RANS stationnaires utilisant des modèles de viscosité turbulente linéaire
est remise en cause par plusieurs auteurs. Lors du projet FLINDT, des calculs RANS k− ε de
l’écoulement dans l’aspirateur de turbine Francis ont mis en évidence la difficulté de prédic-
tion des profils de vitesses dans l’aspirateur, notamment dans la région centrale de l’écoulement.
Avellan [6] explique cela par le caractère stationnaire de la simulation et par l’utilisation du mo-
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dèle k− ε , qui n’est pas adapté à la prédiction des écoulements tournants (voir section 2.2.2.2).
Ceci met en évidence la nécessité d’améliorer la prédiction de la turbulence dans l’aspirateur
et d’avoir une base de données expérimentales complète pour la validation des simulations nu-
mériques. En 2002, Ruprecht et al. [102] soulignent l’incapacité du modèle k− ε à reproduire
le caractère instationnaire de l’écoulement dans un diffuseur par calcul URANS. Ce modèle est
trop dissipatif et conduit à un état stationnaire de l’écoulement. Un modèle de turbulence plus
avancé, le modèle « extended k− ε » de Kim & Chen qui contient un terme de production dans
l’équation de ε pour prendre en compte le taux de dissipation de grands tourbillons, a donc été
utilisé pour les calculs instationnaires. Ce modèle permet de prédire une torche instationnaire et
rotationnelle dans le diffuseur et dans un aspirateur coudé à charge partielle. Cependant, les fluc-
tuations de pression dans l’aspirateur sont atténuées par rapport aux mesures expérimentales. En
2004, Gehrer et al. [38] ont réalisé des simulations stationnaires et instationnaires d’une turbine
bulbe complète, directrice-roue-aspirateur, avec le modèle k−ω . Ils ont ainsi comparé la prédic-
tion du rendement pour plusieurs hélices partielles. Les simulations stationnaires reproduisent
bien la tendance générale du rendement sur une hélice partielle, mais la prédiction est mauvaise
pour certains points correspondant à une grande ouverture de pale. Les calculs instationnaires
permettent d’améliorer légèrement la prédiction du rendement pour ces points mais la prédiction
des profils de vitesses au centre de l’aspirateur doit encore être améliorée. De plus, les struc-
tures turbulentes qui peuvent se former au centre de l’aspirateur, telle que la torche, ne sont pas
prédites par des calculs RANS et URANS du fait de l’amortissement de ces structures par les
modèles de viscosité turbulente à deux équations. En effet, comme expliqué à la section 2.2.2.2,
ces modèles ne permettent pas de prendre en compte la production turbulente liée à la courbure
des lignes de courant. La modélisation de la turbulence dans l’aspirateur doit donc être améliorée.

Pour cela, des méthodes de résolution d’échelles, telle que la LES, ont commencé à être utili-
sées dans les aspirateurs dès les années 2000. En 2005, Paik, Sotiropoulos et Sale [91] ont réalisé
des simulations URANS et DES dans un aspirateur coudé, avec le modèle de Spalart-Allmaras.
Ils soulignent que les modèles URANS devraient être bien adaptés pour les écoulements dans
lesquels les structures cohérentes de basses fréquences contribuent pour une grande part à l’éner-
gie cinétique turbulente totale. En entrée d’aspirateur, un profil moyen de vitesse axisymétrique
est imposé sans instationnarité, celles-ci se développant d’elles-mêmes dans l’aspirateur. Les to-
pologies d’écoulements obtenues avec les calculs URANS et DES sont similaires et mettent en
évidence le caractère très complexe de l’écoulement qui présente de nombreux tourbillons et
poches de recirculation, qui apparaissent et disparaissent dans l’écoulement, ainsi qu’une torche
hélicoïdale. Toutefois, le calcul DES prédit un écoulement plus complexe et permet de résoudre
des structures tourbillonnaires de tailles plus petites que le calcul URANS, qui ne prédit pas
certaines instationnarités de l’écoulement. Les profils de vitesses sont assez bien reproduits dans
l’aspirateur, mais l’auteur souligne qu’une meilleure définition de la condition d’entrée est né-
cessaire pour améliorer les résultats de simulation. Dans la thèse de Bélanger-Vincent [8], sou-
tenue en 2010, une méthode DES a également été utilisée dans un aspirateur de turbine Francis
afin de mieux comprendre l’écoulement instationnaire s’y produisant et de pouvoir expliquer la
courbe de rendement obtenue expérimentalement, ce qui n’a pas été possible par calcul RANS.
La physique de l’écoulement est là encore mieux prédite par calcul DES que URANS. Cepen-
dant, l’utilisation de la méthode DES n’a pas permis d’améliorer la prédiction de la courbe de
rendement. L’auteur en conclut que la prédiction des performances est certainement majoritai-
rement gouvernée par la résolution RANS en paroi dans l’utilisation de la DES. En accord avec
Paik et al. [91], l’auteur souligne qu’une amélioration de la description de la condition d’entrée
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d’aspirateur pourrait également modifier les résultats.

La méthode LES a également été utilisée pour tenter de comprendre la chute de rendement
localisée près du meilleur point de fonctionnement de la turbine, qui caractérise l’ « accident »
(voir section 1.2.3). Ainsi, comme expliqué à la section 1.4.2, des simulations LES d’un aspira-
teur de turbine Francis présentant un accident ont été réalisées durant la thèse de Duprat [29],
soutenue en 2010. Des profils de vitesses axisymétriques, issus des mesures expérimentales réa-
lisées en parallèle dans la thèse de Tridon [111] sur le même aspirateur, ont été imposés en entrée
d’aspirateur. Un bruit blanc, avec une énergie cinétique correspondante à celle mesurée expéri-
mentalement, a été imposé. Les simulations LES ont permis de reproduire la chute de rendement
caractérisant l’ « accident ». Cette chute de rendement est associée à un décollement dans l’un
des pertuis de l’aspirateur, obstruant ainsi l’écoulement. Cependant, cette poche de recirculation
est retrouvée pour tous les points de fonctionnement simulés alors que les observations de Tridon
montrent que cette poche n’apparaît que pour le point de fonctionnement associé à la chute de
rendement. De plus, des écarts persistent entre les profils de vitesses expérimentaux et numé-
riques, le calcul LES doit donc être amélioré. Des simulations DES du même aspirateur ont été
réalisées par Beaubien [7] dans sa thèse soutenue en 2013. Ces simulations sont comparées à
des simulations RANS et URANS afin d’évaluer le gain obtenu par l’utilisation de la DES. Les
simulations URANS ont permis de reproduire la courbe de rendement, et donc l’ « accident »,
mais des écarts demeurent entre les résultats numériques et expérimentaux. Les simulations DES
n’ont pas permis d’améliorer la prédiction des performances par rapport à l’approche URANS
mais la dynamique de l’écoulement captée par la DES est beaucoup plus riche pour un coût de
calcul similaire.

L’influence du choix de modélisation RANS ou LES dans un aspirateur de turbine bulbe a
été étudiée par Brugière [12] durant sa thèse, soutenue en 2015. Tel qu’expliqué à la section
1.4.2, l’originalité de la thèse de Brugière consistait en la prise en compte d’incertitudes sur
le profil d’entrée d’aspirateur en faisant appel à une approche non-intrusive de quantification
d’incertitudes. Il a notamment étudié l’influence de l’épaisseur des couches limites des profils
axisymétriques de vitesses imposés en entrée d’aspirateur sur les résultats de simulations RANS
et LES. Ainsi, les profils de vitesses obtenus en RANS et LES avec des barres d’incertitudes ne
recoupent pas les profils expérimentaux. L’écart à l’expérience ne semble donc pas être dû à la
modélisation de la turbulence mais plutôt à une mauvaise description des profils d’entrée. Une
bonne description des profils d’entrée semble être un prérequis pour améliorer la prédiction de
l’écoulement dans un aspirateur (ceci fera l’objet de la section 3.2).

Des études plus récentes ont porté sur l’utilisation du modèle SAS [76] pour prédire l’écoule-
ment dans l’aspirateur. Le modèle SAS, moins coûteux que la LES ou DES, permet notamment
de prédire correctement la forme hélicoïdale de la torche de charge partielle, ce qui n’est pas le
cas avec une approche URANS [54, 58, 59, 73]. Les méthodes hybrides RANS-LES ont égale-
ment été testées par Jost et al. [53] sur la prédiction de l’écoulement dans une machine complète
Kaplan. Ils ont tout d’abord comparé la prédiction RANS de trois points on-cam avec les mo-
dèles k− ε , k−ω , k−ω SST et un modèle RSM, tous avec et sans correction de courbure et
limiteur de production turbulente. Tous les modèles sous-estiment le rendement de la roue même
si une légère amélioration est observée avec l’utilisation de la correction de courbure et limi-
teur de production turbulente. Le meilleur accord avec les mesures est obtenu avec le modèle
k−ω SST avec correction de courbure. Des calculs instationnaires ont ensuite été réalisés avec
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les modèles k−ω SST, SAS SST et une méthode hybride RANS-LES, dite « LES zonale », qui
consiste à définir explicitement les régions résolues en LES dans le domaine de calcul. La pré-
diction du rendement de la turbine est améliorée grâce aux calculs instationnaires, notamment en
LES zonale. Cependant, dans cette étude, seules des grandeurs globales de l’écoulement (pertes,
rendement) sont comparées à des mesures expérimentales. La comparaison de profils de vitesses
et une analyse plus fine de l’écoulement permettraient de mieux conclure sur l’apport d’une mé-
thode hybride RANS-LES.

En conclusion, parmi les modèles RANS de viscosité turbulente linéaire, le modèle k−ω

SST est le plus adapté pour prédire les écoulements en aspirateur. L’état de l’art montre la né-
cessité de réaliser des calculs instationnaires pour prédire ces écoulements, notamment pour des
points loin du point de meilleur rendement qui présentent des phénomènes fortement turbulents
et instationnaires, tels que des torches. Cependant, les calculs URANS utilisant des modèles de
viscosité turbulente linéaires tendent à dissiper les instationnarités dans l’aspirateur, ces modèles
n’étant pas adaptés à la résolution d’écoulements tournants. Cette prédiction peut être amélio-
rée avec des modèles plus avancés, tels que les modèles RSM, ou en utilisant des corrections
de courbures et des limiteurs de production turbulente dans les modèles de viscosité turbulente
linéaires. Toutefois, en utilisant ces méthodes statistiques de modélisation de la turbulence, la
partie turbulente de l’écoulement est toujours modélisée et seules les grandes échelles moyennes
de l’écoulement sont résolues explicitement. Or les modèles de turbulence RANS sont calibrés
sur des cas d’écoulements simples ce qui peut introduire des erreurs de modélisation de la tur-
bulence dans le cas plus complexe d’un aspirateur. Ainsi, la résolution explicite d’une partie des
échelles turbulentes en LES permet de limiter ces erreurs de modélisation et de mieux reproduire
les phénomènes hydrodynamiques pouvant contribuer aux pertes de charge dans l’aspirateur. Une
amélioration de la description des conditions d’entrée d’aspirateur prouve être nécessaire pour
aboutir à une prédiction fiable des performances d’un aspirateur.

3.2 Influence des conditions d’entrée d’aspirateur
La résolution des équations de Navier-Stokes dans l’aspirateur nécessite de définir des condi-

tions aux limites du domaine de calcul. La pression statique est généralement imposée en sor-
tie du domaine de calcul. Les trois composantes de la vitesse doivent être imposées en entrée
d’aspirateur. De plus, dans un calcul de type RANS, des conditions d’entrée pour les quantités
turbulentes doivent également être spécifiées. Or, l’entrée de l’aspirateur correspond à une région
de l’écoulement particulièrement complexe puisque l’écoulement en sortie de roue est tournant,
turbulent et instationnaire. La définition des conditions d’entrée d’aspirateur est donc complexe
et a fait l’objet de nombreuses études dont les principales conclusions sont présentées dans cette
section.

3.2.1 Influence des profils de vitesses en entrée d’aspirateur

La méthodologie classiquement utilisée dans l’industrie consiste à imposer les profils de
vitesses axiale, tangentielle et radiale en moyenne azimutale en entrée d’aspirateur. C’est notam-
ment le cas lorsque seuls des profils expérimentaux de vitesses sont disponibles qui fournissent
des profils moyens de vitesses en fonction du rayon et non les champs complets de vitesses sur le
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plan d’entrée d’aspirateur. L’hypothèse sous-jacente à cette technique est que le mélange induit
par la roue est suffisamment important pour considérer que l’écoulement est axisymétrique en
sortie de roue.

Dans le cadre du projet Turbine-99, les profils de vitesses axiale et tangentielle avaient été
mesurés expérimentalement en entrée d’aspirateur mais pas le profil de vitesse radiale. Plu-
sieurs méthodes ont été proposées pour évaluer cette vitesse à partir des autres composantes
[19, 37, 83]. La norme de la composante radiale de la vitesse étant très faible devant les deux
autres composantes, elle était souvent supposée nulle. Cervantes et Engström [17] ont réalisé une
étude numérique de l’influence de plusieurs paramètres qui correspondent à des conditions aux
limites du calcul RANS k− ε d’aspirateur qui peuvent être inconnues : la vitesse radiale, la lon-
gueur de turbulence et la rugosité des parois. Pour cela, ils utilisent une méthode dite « factorial
design » qui permet d’étudier l’influence de ces paramètres, et de leurs interactions, sur une quan-
tité d’intérêt, dans ce cas sur le coefficient de récupération de l’aspirateur du projet Turbine-99.
La vitesse radiale semble ainsi être le paramètre le plus influent sur la prédiction du coefficient
de récupération parmi les trois paramètres étudiés. En effet, l’absence de vitesse radiale en entrée
du cône de l’aspirateur entraîne un déficit de quantité de mouvement en paroi et favorise ainsi un
décollement de la couche limite soumise à un gradient de pression adverse. Les travaux de thèse
de Payette [93] ont également montré l’importance de la vitesse radiale en entrée d’aspirateur.
Avec une vitesse radiale nulle en entrée du diffuseur du cas test ERCOFTAC, un décollement
de couche limite est prédit par le modèle k−ω SST mais pas par le modèle k− ε qui utilise
une loi de paroi semblant empêcher le décollement de la couche limite. De même, l’absence de
vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur peut conduire à un décollement de couche limite et
augmenter considérablement les pertes de charge dans l’aspirateur. C’est pourquoi les roues de
turbines sont conçues pour conserver une légère vitesse tangentielle en sortie de roue même au
point de meilleur rendement. La description correcte des trois composantes de vitesses en entrée
d’aspirateur est donc essentielle pour la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur.

Une autre difficulté liée à l’utilisation de profils expérimentaux en entrée d’aspirateur réside
dans le fait que les couches limites sont généralement mal décrites par ces profils et le premier
point mesuré en proche paroi peut se situer en dehors de la couche limite. Brugière [12] a réalisé
une analyse de sensibilité du résultat de simulation RANS k−ω SST à l’épaisseur des couches
limites imposées en entrée d’un aspirateur de turbine bulbe. Des profils expérimentaux étaient
imposés en moyenne circonférentielle. En entrée d’aspirateur, les profils de vitesses présentent
deux couches limites : une sur la pointe de roue et une autre au niveau de la paroi extérieure
de l’aspirateur (voir figure 1.10). Ces profils de couches limites n’étant pas mesurés expérimen-
talement, ils peuvent être reconstruits de deux façons en entrée d’aspirateur. Ainsi un profil de
couche limite épaisse peut être défini entre le dernier point mesuré et la paroi par une loi en puis-
sance correspondant à un profil de couche limite turbulente. La couche limite peut également être
définie infiniment mince en reportant la vitesse du dernier point mesuré sur la paroi. Brugière a
imposé successivement un profil de couche limite épaisse pour chaque composante de la vitesse
et pour les 2 parois, les autres couches limites étant imposées infiniment minces. Il a ainsi été
observé que les couches limites pour la composante tangentielle sur la pointe de roue et pour
la composante axiale sur les deux parois sont les plus influentes sur la prédiction des profils de
vitesses dans le cône et sur l’évolution des pertes prédites dans l’aspirateur bulbe. L’épaisseur
de couche limite en entrée d’aspirateur influe donc sur la prédiction de l’écoulement au centre
de l’aspirateur. Cependant, le niveau d’incertitude obtenu est insuffisant pour expliquer la dif-
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férence entre les profils de vitesses expérimentaux et numériques dans le cône de l’aspirateur.
L’hypothèse d’un profil moyen axisymétrique en entrée d’aspirateur est donc remise en cause
notamment dans des cas de turbines bulbe ou Kaplan possédant un faible nombre de pales et
pour lesquelles l’écoulement peut être fortement non-homogène entre deux passages successifs
de pales.

Le champ complet bidimensionnel de vitesse sur le plan d’entrée d’aspirateur peut être ob-
tenu par un calcul préliminaire de roue. Il est alors utilisé comme condition d’entrée de l’aspi-
rateur en lui imposant une rotation à la vitesse angulaire de la roue afin de simuler la présence
de celle-ci en amont de l’aspirateur. Cette condition d’entrée instationnaire nécessite de réaliser
un calcul instationnaire d’aspirateur. Pour les calculs stationnaires, le champ issu du calcul de
roue est moyenné circonférentiellement avant d’être imposé en entrée d’aspirateur, comme pour
les profils expérimentaux, mais permet d’avoir une bonne description des couches limites. De
plus, les trois composantes du profil de vitesse sont ainsi disponibles. Toujours dans le cadre du
projet Turbine-99, Marjavaara et al. [69] ont comparé l’utilisation d’un profil axisymétrique et
d’un champ bidimensionnel instationnaire en condition d’entrée du calcul DES d’aspirateur. Le
pas de temps utilisé pour la simulation correspond à environ un demi tour de roue dans le cas
de l’entrée axisymétrique et à un centième de tour dans le cas de l’entrée bidimensionnelle. Les
topologies d’écoulements obtenues sont très similaires mais le coefficient de récupération est
plus proche de la mesure expérimentale avec l’entrée bidimensionnelle. Les profils de vitesses
obtenus dans l’aspirateur sont également sensiblement différents mais ne sont pas comparés à
des mesures expérimentales. En 2010, Cervantes, Andersson et Lövgren [15] ont réalisé un cal-
cul URANS avec le modèle k−ω SST de l’aspirateur du projet Turbine-99 avec des champs
de vitesses bidimensionnels en rotation en entrée d’aspirateur. Ils constatent que le raffinement
du maillage, jusqu’à 6 millions de nœuds, permet de mieux décrire la propagation des sillages
de pales imposés par le champ bidimensionnel dans l’aspirateur. Cependant, le raffinement ne
semble pas avoir d’effet sur la prédiction des profils moyens de vitesses.

En 2001, Ciocan et al. [21] ont réalisé une étude expérimentale du champ de vitesse insta-
tionnaire en sortie d’une roue de turbine Francis. Les trois composantes de la vitesse et les six
composantes du tenseur de Reynolds sont mesurées en sortie de roue par Laser Doppler Velo-
cimetry (LDV) grâce à un hublot rotulé. Le champ de vitesse (les trois composantes) et le taux
de turbulence ainsi mesurés ont été utilisés comme conditions d’entrée d’un calcul instation-
naire URANS k− ε de l’aspirateur du projet FLINDT. Le calcul, effectué sur un maillage de
330000 nœuds, montre une dissipation rapide des sillages de la roue dans l’aspirateur. Un cal-
cul est réalisé dans le cône uniquement de l’aspirateur en densifiant le maillage jusqu’à 675000
nœuds. Les profils de vitesses obtenus dans le calcul complet et le calcul du cône se distinguent
principalement au centre de l’aspirateur. Une décroissance très rapide du niveau de fluctuations
imposé par les sillages de la roue en entrée d’aspirateur est observée. Un calcul effectué avec
une vitesse de rotation de la roue 10 fois plus faible montre une dissipation moins importante des
sillages. L’auteur conclut qu’à la vitesse de rotation de la turbine, les phénomènes turbulents et
de transport ne sont pas suffisamment séparés pour être dans le domaine de validité d’un calcul
URANS. Ainsi, la prise en compte des sillages de roue en entrée d’aspirateur n’est pas suffisante
si le modèle de turbulence utilisé ne permet pas de les résoudre correctement dans l’aspirateur. Il
faut cependant noter que les maillages relativement lâches utilisés dans cette étude, certainement
pour des questions de coût de calcul, et l’utilisation du modèle k−ε peuvent également expliquer
la dissipation des sillages dans l’aspirateur.
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Ceci a également été observé par Bélanger-Vincent [8] dans ses calculs DES d’aspirateur. Il
conclut qu’une diminution de la viscosité turbulente dans le calcul est nécessaire pour conserver
les sillages de pales et observer leur effet sur la topologie et la prédiction des performances de
l’aspirateur. Beaubien [7] a également fait une étude de la discrétisation spatiale nécessaire à la
conservation des structures provenant de la roue, notamment les sillages de pales, dans le calcul
DES d’aspirateur. Cette étude a été réalisée sur une géométrie constituée uniquement du cône de
l’aspirateur et d’une extension afin de limiter le coût de calcul. L’observation des structures tour-
billonnaires provenant de la roue montre que sur un maillage de 3 millions de nœuds les sillages
se dissipent dès l’entrée du cône alors qu’ils sont résolus jusqu’à la fin du cône pour un maillage
de l’ordre de 10 millions de nœuds. Ceci correspond à un maillage de 31 millions de nœuds dans
l’aspirateur complet. La discrétisation temporelle a également un impact sur la résolution de ces
structures turbulentes. Toutefois, la comparaison des calculs réalisés sur ce maillage d’aspirateur
complet avec une entrée bidimensionnelle tournante et une entrée axisymétrique pour un point
proche du meilleur point de fonctionnement n’a pas montré de différences notables sur les résul-
tats de simulation. Cependant, ceci n’a pas été vérifié pour d’autres points de fonctionnement.

Dans le cadre du projet BulbT, la thèse de Taheri [109] portait sur l’étude de l’influence des
conditions d’entrée du calcul d’aspirateur bulbe. Des calculs DES de l’aspirateur ont été effectués
soit avec des profils de vitesses axisymétriques soit avec des champs bidimensionnels en entrée
d’aspirateur (issus d’un calcul RANS k− ε de la machine complète avec des interfaces de type
« stage »). Cependant, des écarts importants ont été observés entre ces profils numériques et les
profils expérimentaux mesurés en entrée d’aspirateur dans le cadre du projet, notamment sur les
composantes tangentielles et radiales de la vitesse. Ceci constitue une première source d’incerti-
tudes sur les résultats de calcul d’aspirateur. La correction des profils de vitesses numériques, et
notamment du niveau de vitesse tangentielle ramené au niveau mesuré expérimentalement, a per-
mis d’améliorer la prédiction des profils de vitesses dans l’aspirateur. L’utilisation d’une entrée
bidimensionnelle permet de résoudre correctement les structures provenant de la roue dans l’as-
pirateur et d’améliorer la prédiction des profils de vitesses au centre de l’aspirateur par rapport
au cas d’entrée axisymétrique. Cette étude montre bien, par contre, la sensibilité du résultat aux
profils de vitesses imposés en entrée d’aspirateur, notamment le niveau de vitesse tangentielle.

Afin de définir le champ complet instationnaire de vitesse en entrée d’aspirateur, il est égale-
ment possible de réaliser des calculs couplés de plusieurs éléments de la turbine. Ainsi des calculs
complets allant de la bâche spirale à l’aspirateur peuvent être réalisés pour reproduire une plate-
forme numérique d’essais moyennant des coûts de calcul très élevés [59, 115]. Pour prendre en
compte l’interaction entre la roue et l’aspirateur, une interface de type « transient rotor-stator »
doit être utilisée (voir section 2.4.2). Avec cette méthode, le couplage entre la roue et l’aspira-
teur est pris en compte en temps réel [52, 81] contrairement au cas d’un champ tournant imposé
en entrée d’aspirateur où le couplage est unidirectionnel (« one-way coupling »), l’information
n’étant transmise que de la roue vers l’aspirateur. Cependant, dans le cas où le calcul de roue ne
permet pas de prédire correctement les profils de vitesses en entrée d’aspirateur, l’erreur en sortie
de roue est propagée dans l’aspirateur. Le découplage des calculs de roue et d’aspirateur permet
alors de mieux contrôler les conditions d’entrée de l’aspirateur, notamment de les corriger le cas
échéant.

En conclusion, les études précédentes montrent l’importance d’une description correcte des
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trois composantes du profil de vitesse en entrée d’aspirateur. En particulier, les profils de couches
limites doivent être correctement décrits. Une telle description peut être obtenue par des mesures
expérimentales précises mais aussi par un calcul préliminaire de roue donnant le champ complet
de vitesse en entrée d’aspirateur. L’utilisation de ce champ complet comme condition d’entrée
de l’aspirateur, soit par une méthode d’entrée tournante soit par un calcul de roue et aspirateur
couplés par une interface de type « transient rotor-stator », permet de prendre en compte les
instationnarités provenant de la roue, telles que les sillages de pales. Ceci doit cependant être
associé à des méthodes précises de résolution et des maillages suffisamment fins pour propager
ces instationnarités dans l’aspirateur.

3.2.2 Influence des conditions d’entrée turbulentes
L’utilisation de la méthode RANS impose la prescription de conditions d’entrée turbulentes

pour résoudre les équations de transport qui permettent de déterminer la viscosité turbulente.
Dans le cas des modèles de viscosité turbulente à deux équations, des conditions d’entrée pour
k et ε (ou ω) doivent être spécifiées. Ces grandeurs peuvent être soit imposées directement, soit
calculées à partir d’autres grandeurs ayant un sens plus physique, telles que l’intensité turbulente
It et la longueur de turbulence Lt . L’intensité turbulente It est définie comme le rapport entre les
fluctuations de vitesse u′ et la vitesse moyenne 〈u〉 au sens de la décomposition de Reynolds
(équation (2.4)) :

It(
→
x ) =

u′(
→
x )

〈u〉(→x )
(3.1)

Cette grandeur, exprimée en pour cent, est représentative du caractère turbulent de l’écoulement.
Pour des écoulements très turbulents, tels que des écoulements à fort débit dans des géométries
complexes, It varie entre 5% et 20%. Pour des écoulements à faible nombre de Reynolds, It varie
entre 1% et 5%. It peut être inférieur à 1% pour des écoulements très peu turbulents. Cette gran-
deur peut être mesurée expérimentalement dès lors que l’on a accès aux fluctuations turbulentes
de vitesse comme dans le cas d’une campagne de mesures LDV (Laser Doppler Velocimetry). La
longueur de turbulence Lt est l’échelle de longueur caractéristique des fluctuations turbulentes.
Cette grandeur est plus difficile à mesurer expérimentalement. Cela nécessite d’avoir un ordre
d’idée de la taille des plus gros tourbillons présents dans l’écoulement. Elle est en général es-
timée comme étant égale à 10% d’une longueur caractéristique de la géométrie, par exemple le
diamètre hydraulique d’une conduite [13]. Les grandeurs k et ε sont alors calculées de la manière
suivante sur la surface d’entrée du domaine de calcul [3] :

k(
→
x ) =

3
2

I2
t (
→
x )〈u〉2(→x ) (3.2)

ε(
→
x ) =

k
3
2 (
→
x )

Lt
(3.3)

où
→
x correspond au vecteur position et 〈u〉(→x ) est la vitesse moyenne au sens de la décomposi-

tion de Reynolds. La difficulté consiste donc à évaluer l’intensité turbulente It et la longueur de
turbulence Lt sur la surface d’entrée du domaine de calcul.

L’étude de Payette [93] a montré une forte sensibilité des résultats de simulations aux condi-
tions turbulentes imposées en entrée d’un calcul RANS d’aspirateur. Une surestimation de la vis-
cosité turbulente en entrée d’aspirateur entraîne une forte dissipation des structures turbulentes.
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Brugière [12] a quantifié l’incertitude obtenue sur les profils de vitesses prédits par calcul RANS
k−ω SST dans l’aspirateur liée aux incertitudes sur les valeurs de It et Lt imposées uniformes
en entrée d’aspirateur. L’incertitude est plus importante sous la pointe de roue et en proche paroi
du cône d’aspirateur. L’intensité turbulente semble être plus influente que la longueur de turbu-
lence. L’utilisation de méthodes hybrides RANS-LES, telle que la DES, nécessite également la
prescription de conditions d’entrée turbulentes. Ainsi, Taheri [109] a étudié l’influence de ces
conditions dans le calcul DES d’aspirateur. Il a montré que la viscosité turbulente imposée dans
la région de proche paroi en entrée d’aspirateur (région résolue en RANS) doit être ajustée dans
un calcul DES par rapport à celle obtenue par le calcul RANS de roue afin d’obtenir une bonne
comparaison entre expérience et résultats numériques.

La méthode LES ne nécessite pas formellement de conditions d’entrée turbulentes puisqu’il
n’y pas d’équation de transport de quantité turbulente à résoudre. Cependant, la prescription de
fluctuations de vitesses en entrée d’aspirateur peut être nécessaire pour représenter correctement
l’écoulement provenant de la roue et donc le niveau d’énergie cinétique turbulente en entrée d’as-
pirateur. Taheri [109] a étudié l’influence de l’ajout de fluctuations turbulentes en entrée du calcul
DES d’aspirateur. Le niveau de fluctuations imposé était déterminé par les mesures LDV et PIV
(Particle Image Velocimetry). L’ajout de fluctuations n’est presque pas perçu par les quantités
globales et moyennes de l’écoulement (profils de vitesses moyennes, coefficient de récupéra-
tion). Schlüter, Pitsch et Moin [105] se sont également intéressés au problème des conditions
d’entrée turbulentes d’un calcul LES lorsque les profils d’entrée sont issus d’un calcul RANS.
Sur un cas de calcul de jet confiné, ils ont notamment observé que, dans le cas d’une condition
d’entrée avec swirl, l’ajout de fluctuations n’est pas nécessaire, les structures turbulentes se dé-
veloppant d’elles-mêmes dans l’écoulement.

Ces différentes études montrent l’importance d’une bonne description des profils de vitesses
en entrée d’aspirateur et du niveau de turbulence imposé dans les calculs de type RANS. Les
calculs instationnaires d’aspirateur avec entrée bidimensionnelle tournante issue d’un calcul pré-
liminaire de roue ou encore des calculs de directrice-roue-aspirateur couplés sont de plus en plus
fréquents dans la littérature grâce aux moyens de calcul actuels. Ceci permet la prise en compte
des instationnarités provenant de la roue en entrée d’aspirateur et définit une condition d’entrée
réaliste de l’aspirateur. Le niveau de turbulence nécessaire pour un calcul de type RANS d’aspi-
rateur peut alors être défini à partir du calcul RANS de roue mais doit être validé par des mesures
expérimentales. D’autre part, l’état de l’art montre qu’une discrétisation importante dans l’aspi-
rateur est alors nécessaire pour éviter la diffusion numérique des structures turbulentes provenant
de la roue. Enfin, une modélisation avancée de la turbulence, de type LES, permet d’éviter la dis-
sipation de ces structures par viscosité turbulente comme dans le cas d’une simulation de type
RANS.

3.3 Cas des turbines de double réglage : Bulbe et Kaplan

Comme présenté au chapitre 1, les turbines à double réglage fonctionnant sous de basses
chutes, les pertes de charge dans l’aspirateur peuvent représenter une grande part de la chute
nette de la centrale. Ainsi, Vu et al. [116] ont mis en évidence que la forme de la colline de ren-
dement de l’hélice du projet AxialT est gouvernée par les pertes de charge dans l’aspirateur. Il est
donc d’autant plus important de pouvoir prédire ces pertes. D’autre part, ces turbines possèdent
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un faible nombre de pales, ce qui peut mettre à mal l’hypothèse d’axisymétrie de l’écoulement
en entrée d’aspirateur classiquement utilisée dans les calculs RANS d’aspirateur. Enfin, la parti-
cularité des turbines double réglage réside dans leurs pales orientables (voir section 1.3.2). Afin
de permettre cette rotation, il existe un jeu entre les pales et la paroi extérieure, appelée ceinture,
et entre les pales et le moyeu sur lequel elles sont fixées. Ces jeux sont représentés sur la figure
3.1. L’existence de ces jeux conduit à la formation de tourbillons qui sont ensuite propagés dans
l’aspirateur et peuvent donc influencer l’écoulement dans l’aspirateur. Ce phénomène a donc été
étudié expérimentalement et numériquement, notamment dans le cadre du projet BulbT.

FIGURE 3.1 – Roue de la turbine bulbe du cas bulbT et description des jeux ; le cas RNG (runner
with no gap) correspond à une roue fictive sans jeux, RHG (runner hub gap) correspond aux jeux
entre le moyeu (en rouge) et les pales (en vert), RTG (runner tip gap) correspond aux jeux de
bouts de pales entre les pales et la ceinture (en gris) (source : [45])

3.3.1 Caractérisation expérimentale de l’écoulement en entrée d’aspira-
teur

Le projet BulbT est une source importante de données expérimentales permettant de mieux
comprendre l’écoulement dans une turbine bulbe afin d’améliorer et valider les calculs numé-
riques. La figure 3.2 présente le modèle de turbine étudié dans le projet BulbT, qui est caracté-
ristique des turbines bulbes.

Ainsi Lemay et al. [61, 62] ont étudié l’écoulement dans la roue de BulbT par LDV et PIV
(les détails sur ces mesures peuvent être trouvés dans [63]). Ils ont ainsi observé des traces du
passage des directrices dans l’écoulement inter-aube. Les fluctuations de vitesses augmentent de
1,5 à 2,5 fois dans un passage de directrice. Cet effet est présent en entrée de la roue et se dissipe
rapidement à la sortie de la roue, où il est 1,5 à 2 fois plus faible qu’en entrée. Ils ont également
observé les tourbillons générés dans les jeux de bouts de pales : il s’agit de deux tourbillons
contra-rotatifs à forte charge qui sont moins visibles voir inexistants à faible charge. De plus, ils
ont mis en évidence l’existence à faible charge d’un tourbillon de cavitation généré sur le bord
d’attaque de la pale. Ces différents phénomènes sont résumés sur la figure 3.3 qui permet de
mieux visualiser la nature de l’écoulement entrant dans l’aspirateur.

D’autre part, Vuillemard et al. [117] ont étudié l’écoulement en entrée d’aspirateur de BulbT
par mesures LDV. Ils ont réalisé des mesures de profils de vitesses en moyenne temporelle et en
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FIGURE 3.2 – Vue en coupe du modèle réduit de turbine bulbe de BulbT (source : [109])

FIGURE 3.3 – Schéma des phénomènes d’écoulement observés par Lemay et al. [62] dans la roue
de BulbT (source : [62])

moyenne de phase dans deux sections de mesures sous la roue, l’une correspondant à la section
d’entrée d’aspirateur et l’autre située juste sous la pointe de roue. Les mesures ont été réalisées
pour 5 points de fonctionnement sur une hélice partielle à forte charge. Les profils de vitesses
en moyenne de phase permettent notamment de visualiser la topologie de l’écoulement en entrée
d’aspirateur, qui est schématisée sur la figure 3.4. Celle-ci est caractérisée par la présence des
sillages de pales, de directrice et les tourbillons de bouts de pales. Les sillages de pales sont au
nombre de quatre, la turbine possédant 4 pales. Entre chaque sillage, les traces de deux directrices
sont observées conformément à la représentation de la figure 3.3. Les tourbillons de bouts de
pales sont contra-rotatifs, en accord avec les observations de Lemay et al. [61, 62]. L’auteur
précise que ces tourbillons n’ont pas été observés sur l’axe A à cause de la technique de mesure
optique qui nécessite une modification locale de la géométrie du cône dans cette section et qui
impacte donc localement l’écoulement. Tous ces phénomènes induisent des gradients de vitesse
et des fluctuations qui peuvent participer aux pertes de charge dans l’aspirateur. Toutefois, tel
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que noté par Lemay et al. [62], les fluctuations induites par les directrices sont faibles en entrée
d’aspirateur.

FIGURE 3.4 – Schéma de la topologie d’écoulement en moyenne de phase en entrée d’aspirateur
(Axis A) et sous la pointe de roue (Axis B) (source : [117])

3.3.2 Caractérisation numérique de l’écoulement dans les turbines de double
réglage

Des études numériques ont été réalisées afin d’identifier les effets des tourbillons de jeux de
pales et des sillages de pales sur l’écoulement dans l’aspirateur et notamment leur importance
dans la prédiction de l’écoulement.

Lors du projet AxialT, la géométrie exacte du modèle expérimental de la roue a été mesurée
par système optique CMM (Coordinated Measuring Machine). De légères différences ont été
observées entre les géométries des différentes pales [27, 116]. Ainsi, la longueur des pales varie
légèrement d’une pale à l’autre ce qui conduit à des jeux de bouts de pales variant de 0,1 à 0,45
mm [85]. Ortiz, Gagnon et Deschênes [88] ont réalisé en 2010 une étude de l’effet du jeu de bout
de pale sur les performances de la roue de turbine AxialT. Pour cela, ils ont effectué des calculs
RANS k−ω SST avec ANSYS CFX de trois géométries de roue : l’une sans jeux et les deux
autres avec des jeux mesurés sur le modèle. Ces jeux sont responsables de la formation d’un
tourbillon de bout de pale et d’un débit de fuite correspondant à une perte pour la roue. Ainsi,
l’absence de jeux conduit à une surestimation des performances de la roue car cela augmente la
surface de la pale et annule le débit de fuite. De même, la taille des jeux influence la taille et
l’intensité du tourbillon créé et par conséquent le couple récupéré par la roue. De plus, il a été
observé qu’une variation de la taille des jeux de bouts de pales entraîne une modification des pro-
fils de vitesses sur toute la surface d’entrée d’aspirateur. Même si cela n’a pas été étudié dans cet
article, la taille des jeux en ceinture influe donc certainement sur la prédiction de l’écoulement
dans l’aspirateur. Nicolle et al. [85] en sont arrivés aux mêmes conclusions en réalisant des cal-
culs de roue et d’aspirateur couplés (avec une interface « stage ») de la turbine du projet AxialT
avec des jeux variants de 0 à 0,6 mm. Ils ont également comparés les courbes de performances
de la roue, les profils de vitesses sous la pointe de roue et les pertes volumiques dans l’aspirateur
pour chaque pale individuellement. Les différences de géométrie entre les pales affectent ainsi le
rendement de la roue mais également les pertes de charge dans l’aspirateur, les profils à l’entrée
de l’aspirateur étant différents pour chaque pale.
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En 2012, Guenette [45] a étudié l’influence des jeux de bouts de pales et de moyeu sur les
performances de la turbine bulbe du projet BulbT. Pour cela, il a réalisé des calculs RANS k− ε

de la machine complète, avec des interfaces « stage », pour les différentes géométries de jeux
présentées sur la figure 3.1. Malheureusement, aucune mesure expérimentale n’était disponible
pour la validation des calculs numériques. Des conclusions générales peuvent quand même être
tirées. Ainsi la formation d’un tourbillon dans le jeu de bout de pale a été observée. L’existence
de ce jeu diminue les performances de la roue et modifie le profil de pression sur la pale comparé
à un cas sans jeu de bout de pale. L’influence des jeux au moyeu a été étudiée séparément et leur
influence a été jugée moindre que celle du jeu de bout de pale. Cependant, l’effet sur les per-
formances dans l’aspirateur ne peut pas être estimé correctement à cause de l’interface « stage »
entre la roue et l’aspirateur, bien que la présence du tourbillon de bout de pale modifie le profil
en entrée d’aspirateur. Vu et al. [115] ont également observé que le jeu de bout de pale influence
le couple de la roue de BulbT. La surestimation de la taille de ce jeu transfère de l’énergie à
l’écoulement en proche paroi, pouvant alors empêcher la prédiction de la séparation ayant lieu
dans l’aspirateur BulbT à forte charge.

Nilson et Cervantes [86] ont étudié l’influence de la description de l’écoulement en proche
paroi en entrée d’un calcul RANS k−ω SST de l’aspirateur de Turbine-99. Pour cela, ils ont
tout d’abord imposé en entrée d’aspirateur des profils de vitesses issus de mesures expérimen-
tales LDV pour lesquelles les couches limites n’étaient pas correctement décrites et ont obtenu
une mauvaise comparaison des profils numériques et expérimentaux. Ils ont ensuite imposé des
profils issus de calcul numérique de roue avec ou sans couche limite raffinée. Les profils étaient
soit imposés en moyenne axisymétrique, soit le champ bidimensionnel était imposé tournant à
la vitesse de la roue. Les deux approches ont mené à des profils de vitesses très similaires dans
le cas où les couches limites étaient raffinées et donc où l’écoulement dans les jeux était bien
discrétisé. Cela laisse présumer qu’un profil d’entrée d’aspirateur en moyenne axisymétrique est
suffisant pour la prédiction dans l’aspirateur si l’écoulement dans les jeux est bien décrit. Ce-
pendant, l’influence sur les pertes de charge dans l’aspirateur n’a pas été vérifiée. De plus, il
faudrait vérifier si cela reste vrai lors de l’utilisation d’un modèle de turbulence plus avancé. En
effet, comme le suggérait Bélanger-Vincent [8] (voir section 3.2.1), les structures instationnaires,
telles que les sillages et les tourbillons de jeux, peuvent être dissipées trop rapidement par visco-
sité turbulente dans le cas de calculs de type RANS, ce qui pourrait expliquer leur faible impact
observé sur l’écoulement dans l’aspirateur.

Plus récemment, en 2015, Mulu et al. [81] ont étudié l’effet de l’écoulement dans les jeux
dans un calcul URANS de directrice-roue-aspirateur de turbine Kaplan avec des interfaces « tran-
sient rotor-stator ». L’auteur souligne l’importance de l’utilisation d’une interface « transient
rotor-stator » entre la roue et l’aspirateur qui permet de propager les tourbillons de jeux dans
l’aspirateur et ainsi d’obtenir un écoulement plus proche de la réalité. Ils ont comparé la prédic-
tion des modèles k−ε , RNG k−ε , k−ω SST et SAS-SST dans ANSYS CFX. Tous les modèles
prédisent une évolution similaire du coefficient de récupération de pression en paroi Cpw le long
de l’aspirateur et en accord avec les mesures expérimentales. Les modèles se distinguent par
la prédiction des profils de vitesses au centre de l’aspirateur, région particulièrement difficile à
prédire d’autant plus que l’on s’éloigne de l’entrée de l’aspirateur. En particulier, la prédiction
de l’écoulement provenant des jeux au moyeu est difficile alors que l’auteur souligne que cette
région est d’une grande importance pour l’écoulement dans l’aspirateur de ce type de turbine.
Le modèle k−ω SST semble mieux prédire l’écoulement provenant des jeux de bouts de pales
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notamment car il est plus adapté pour prédire les écoulements soumis à de forts gradients de
pression adverses. Au contraire, le modèle SAS-SST ne prédit pas correctement les profils de
vitesses dans le cône de l’aspirateur. La prédiction de l’écoulement dans les jeux de bouts de
pales semble être dépendante du modèle de turbulence utilisé et a une influence sur l’écoulement
dans l’aspirateur.

Ces différentes études montrent l’importance de la prise en compte de l’écoulement prove-
nant des jeux de la roue pour la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur. Le jeu de bout de
pale semble être plus influent que le jeu au moyeu avec notamment une influence sur les profils
de vitesses sur toute la surface d’entrée d’aspirateur. Afin de prendre en compte les écoulements
provenant de ces jeux en entrée d’aspirateur, des calculs de roue et d’aspirateur couplés avec une
interface « transient rotor-stator » ou un calcul d’aspirateur avec un champ d’entrée bidimension-
nel de vitesse peuvent être réalisés.

3.4 Notion de perte de charge
La perte de charge est la grandeur d’intérêt qui caractérise les performances de l’aspirateur.

Elle a été définie par l’équation (1.23) à la section 1.2.2 à partir de la différence de pression totale
entre l’entrée et la sortie de l’aspirateur. Le lien est fait ici entre la définition de cette perte de
charge et les équations de Navier-Stokes afin de mieux comprendre les phénomènes physiques à
l’origine des pertes de charge.

3.4.1 Lien entre la charge et l’équation de Navier-Stokes
Tel qu’expliqué à la section 1.2.1, le rôle de l’aspirateur est de convertir l’énergie cinétique

résiduelle en sortie de roue en pression statique afin de maximiser le rendement de la centrale
hydraulique. La charge H0 à la localisation 0 a été définie à la section 1.1.3 par l’équation (1.1)
qui est rappelée ici :

H0 =
Ptot,0

ρg
=

p0

ρg
+ z0 +

Ec,0

g
(3.4)

où Ptot,0 est la pression totale, p0 est la pression statique et Ec,0 =
1
2ui,0ui,0 est l’énergie cinétique

par unité de masse à la localisation 0. Ainsi la perte de charge dans l’aspirateur correspond à une
part d’énergie cinétique non transformée en pression statique mais transformée en chaleur par
dissipation visqueuse.

L’écoulement dans l’aspirateur est régi par les équations de Navier-Stokes décrites à la sec-
tion 2.1.1. L’équation pour l’énergie cinétique par unité de masse Ec =

1
2uiui est obtenue en

multipliant l’équation (2.2) par la vitesse ui :

∂Ec

∂ t
+

∂Ecu j

∂x j
=− 1

ρ

∂

∂xi
((p+ρgz)ui)+2ν

∂

∂x j
(uiSi j)−2νSi jSi j (3.5)

avec Si j =
1
2

(
∂ui
∂x j

+
∂u j
∂xi

)
le tenseur des taux de déformation.

La perte de charge étant une grandeur intégrée sur un volume, l’équation (3.5) est intégrée sur
un volume V de section variable et de surface extérieure S tel que celui représenté sur la figure



3.4 Notion de perte de charge 89

3.5. On désigne par n j la je composante de la normale sortante à S. En utilisant le théorème de
flux-divergence, le bilan d’énergie cinétique sur le volume V pour un fluide de masse volumique
constante s’écrit :

∫∫∫
V

∂Ec

∂ t
dV +

∫∫
S

(
Ec +

p
ρ
+gz

)
uinidS = 2ν

∫∫
S

uiSi jn jdS−
∫∫∫

V

Si jSi jdV

 (3.6)

On reconnaît l’expression de la charge H, multipliée par g, dans l’intégrale surfacique du membre
de gauche de l’équation (3.6). Cette intégrale surfacique constitue alors le flux de charge gH à
travers les surfaces du volume V considéré. Ce flux est nul sur les parois fixes du volume. Le
terme de gauche de l’équation (3.6) contient également le taux de variation temporelle de l’éner-
gie cinétique dans le volume V .

~ne ~ns

Sl

Ss
Se

V

z

FIGURE 3.5 – Conduite de section variable

Si l’on suppose un écoulement stationnaire de débit Q dans le volume V , dont la paroi Sl est
fixe, et si on suppose que la charge H est uniforme dans les sections d’entrée Se et de sortie Ss,
le terme de gauche de l’équation (3.6) donne :

∫∫
Ss

(
Ec +

p
ρ
+gz

)
uzdS−

∫∫
Se

(
Ec +

p
ρ
+gz

)
uzdS =−gQ(He−Hs) (3.7)

où uz est la vitesse axiale dans la conduite telle que Q =
∫∫
Ss

uzdS =
∫∫
Se

uzdS. On obtient ainsi

l’expression pour la perte de charge :

∆He,s = He−Hs =
1

gQ

∫∫
Se

(
Ec +

p
ρ
+gz

)
uzdS−

∫∫
Ss

(
Ec +

p
ρ
+gz

)
uzdS

 (3.8)

Dans le cas d’un écoulement instationnaire, les valeurs moyennes temporelles de pression et
vitesse sont utilisées pour calculer la perte de charge dans l’écoulement. L’opérateur 〈a〉 est ici
utilisé pour désigner la moyenne temporelle de a sur un temps donné. La charge est donc calculée
telle que :

H0 =
〈p0〉
ρg

+ z0 +
〈ui,0〉〈ui,0〉

2g
(3.9)

De la même manière que précédemment, on peut écrire l’équation pour l’énergie cinétique
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moyenne 1
2〈ui〉〈ui〉 et on obtient :

∂

∂x j

(
〈p〉
ρ

+gz+
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈u j〉

= 2ν
∂

∂x j
(〈ui〉〈Si j〉)︸ ︷︷ ︸

I

− ∂

∂x j

(
〈ui〉〈u′iu′j〉

)
︸ ︷︷ ︸

II

−2ν〈Si j〉〈Si j〉︸ ︷︷ ︸
III

+〈u′iu′j〉〈Si j〉︸ ︷︷ ︸
IV

(3.10)

où u′i est la variation temporelle de la vitesse par rapport à la valeur moyenne telle que ui =
〈ui〉+u′i. Cette équation est très similaire à l’équation (2.6) pour l’énergie cinétique moyenne K
au sens de la décomposition de Reynolds présentée à la section 2.1.2. Dans le cas où la moyenne
de Reynolds est une moyenne temporelle et que l’on néglige les effets de gravité, ces équations
sont identiques. Ainsi on retrouve dans les termes (I) et (II) la diffusion d’énergie cinétique
moyenne. Le terme (III) est la dissipation visqueuse d’énergie cinétique moyenne D tandis que
le terme (IV ) est responsable du transfert d’énergie cinétique moyenne vers l’énergie cinétique
turbulente : il s’agit de la production d’énergie cinétique turbulente P. On retrouve ainsi les
échanges d’énergie illustrés sur la figure 2.2.

Le bilan d’énergie sur le volume V s’écrit alors :∫∫
S

(
〈p〉
ρ

+gz+
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈u j〉n jdS

= 2ν

∫∫
S

(〈ui〉〈Si j〉)n jdS−
∫∫
S

(
〈ui〉〈u′iu′j〉

)
n jdS

−2ν

∫∫∫
V

〈Si j〉〈Si j〉dV +
∫∫∫

V

〈u′iu′j〉〈Si j〉dV

(3.11)

On retrouve le flux de charge moyenne dans le terme de gauche de l’équation (3.11). La perte de
charge moyenne s’exprime alors :

∆He,s =
1

gQ

∫∫
Se

(
〈p〉
ρ

+gz+
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈uz〉dS−

∫∫
Ss

(
〈p〉
ρ

+gz+
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈uz〉dS


(3.12)

3.4.2 Phénomènes physiques responsables des pertes de charge
D’après les équations (3.11) et (3.12), les pertes de charge sont influencées par 4 termes :

gQ∆He,s =−2ν

∫∫
S

(〈ui〉〈Si j〉)n jdS

︸ ︷︷ ︸
I

+
∫∫
S

(
〈ui〉〈u′iu′j〉

)
n jdS

︸ ︷︷ ︸
II

+2ν

∫∫∫
V

〈Si j〉〈Si j〉dV

︸ ︷︷ ︸
III

+
∫∫∫

V

−〈u′iu′j〉〈Si j〉dV

︸ ︷︷ ︸
IV

(3.13)
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Les termes (I) et (II) correspondent à la diffusion d’énergie cinétique moyenne. Les termes (III)
et (IV ) contribuent aux pertes de charge par dissipation visqueuse d’énergie cinétique moyenne
soit directement par l’écoulement moyen (intégrale de D dans le terme (III)) ou indirectement
après production d’énergie cinétique turbulente (intégrale de P dans le terme (IV )).

3.4.3 Pertes de charge et modélisation de la turbulence

Dans le cadre de simulations numériques faisant intervenir un modèle de turbulence LES ou
RANS, seules les valeurs filtrées ou moyennes (au sens de la moyenne de Reynolds) de pression
et vitesse sont respectivement résolues. Le modèle de turbulence permet alors de tenir compte
de l’influence de la part non résolue de l’écoulement sur la part résolue. On désigne par a la
moyenne de Reynolds de a dans une modélisation RANS (ou URANS) et la valeur filtrée de
a dans une modélisation LES. L’application de l’opérateur moyenne de Reynolds ou du filtre
LES à l’équation (3.13) permet d’obtenir l’expression de la perte de charge dans le cadre d’une
simulation LES ou RANS :

gQ∆He,s =∫∫
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ρ
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2
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(3.14)

où 〈p∗〉 est la pression modifiée définie au chapitre 2 dans le cadre de la modélisation de la
turbulence. νt est la viscosité turbulente dans le cadre d’une modélisation RANS ou la viscosité
sous-maille dans le cadre d’une LES. Les termes faisant intervenir la viscosité νt sont dépendants
du modèle de turbulence utilisé pour la simulation. Les termes (I) and (II) correspondent à la dif-
fusion d’énergie cinétique moyenne. On retrouve dans le terme (III) la dissipation visqueuse
d’énergie cinétique moyenne. La production d’énergie cinétique turbulente se décompose main-
tenant en deux termes : la production explicitement résolue (IV ) et la production modélisée (V )
dépendante de la viscosité turbulente ou sous-maille νt .

Il est donc possible d’étudier la contribution de chaque terme aux pertes d’énergie cinétique
dans un écoulement. MacIsaac et al. [67] ont ainsi étudié expérimentalement la contribution de
chaque terme de l’équation de l’énergie cinétique moyenne aux pertes de pression totale dans
une turbine à gaz. Cui et al. [23] ont réalisé la même étude numériquement. Les deux études
ont montré que la production turbulente est la cause principale de pertes de pression totale dans
un écoulement turbulent. Les pertes dues à la dissipation visqueuse par l’écoulement moyen
semblent négligeables devant la production turbulente. Une part de cette production, ou la tota-
lité, étant modélisée dans un calcul numérique LES ou RANS, la qualité de la modélisation aura
un effet direct sur la prédiction des pertes de charge.
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3.5 Évaluation de la fiabilité des simulations

La présentation des méthodes numériques et de la modélisation de la turbulence au chapitre
2 a souligné l’existence d’erreurs numériques et de modélisation pouvant altérer la prédiction
des simulations numériques. La validité d’une simulation numérique peut donc être mise à mal
si ces erreurs sont trop importantes. Ainsi, des étapes de vérification et validation des calculs nu-
mériques existent pour évaluer la fiabilité des simulations. Elles sont décrites de manière précise
dans la thèse de Brugière [12] et dans le guide de l’ERCOFTAC [13]. Nous présentons ici les
outils mis en œuvre dans cette thèse pour vérifier et valider les simulations numériques RANS et
LES réalisées.

3.5.1 Outils de vérification des calculs numériques

L’étape de vérification consiste à identifier et évaluer les erreurs numériques et les erreurs de
modélisation d’un calcul numérique afin de les réduire au maximum. La vérification des codes
de calcul utilisés dans cette thèse, à savoir ANSYS CFX et YALES2, a déjà été réalisée et est
considérée comme acquise. Les étapes de vérification effectuées dans ce mémoire portent sur les
erreurs numériques liées à la convergence des calculs et à la discrétisation spatiale et temporelle.
Ces étapes diffèrent légèrement dans le cadre d’une simulation de type RANS ou LES.

3.5.1.1 Convergence du calcul numérique

Les calculs RANS et LES font tous deux intervenir des méthodes numériques itératives dont
la convergence doit être vérifiée. L’erreur de convergence d’une méthode itérative est caractéri-
sée par son résidu. Ainsi, un calcul RANS est considéré convergé lorsque les résidus sont plus
faibles qu’une valeur seuil fixée par l’utilisateur ou qu’ils ne varient plus. Dans un calcul LES,
la résolution de l’équation de Poisson par la méthode du gradient conjugué préconditionné est
itérative et sa convergence doit donc être vérifiée. Pour cela, un résidu est également défini qui
doit atteindre une valeur seuil fixée par l’utilisateur.

En plus de la vérification de la convergence numérique du calcul, la stabilité de la solution
obtenue est vérifiée. Pour vérifier la stabilité du calcul RANS stationnaire, on observe l’évolu-
tion au cours du calcul d’une grandeur intégrale, telle que la perte de charge dans notre cas, ou
de la vitesse en des points donnés. Lorsque toutes ces grandeurs sont stables, on estime que le
calcul RANS est convergé vers une solution stable. Les calculs URANS et LES sont par nature
instationnaires de sorte qu’il n’existe pas de convergence de la solution de calcul, celle-ci étant
variable dans le temps. Si le phénomène étudié tend vers une solution stable et que l’on ne consi-
dère pas des régimes transitoires (tels que la mise en route d’une machine, l’ouverture/fermeture
des directrices), comme c’est le cas dans ce mémoire, alors les grandeurs de l’écoulement doivent
se stabiliser autour d’une valeur moyenne. On peut ainsi observer l’évolution temporelle de la
vitesse en des points donnés du calcul jusqu’à observer une stabilisation. La stabilisation de gran-
deurs plus globales telles que la norme L2 de la vitesse dans le domaine de calcul ou la perte de
charge instationnaire (équation (3.8)) est également observée. Lorsque ces grandeurs sont stabi-
lisées, il est possible de collecter des statistiques pour les grandeurs de l’écoulement, notamment
les valeurs moyennes de vitesses et pression. La stabilité de ces valeurs moyennes est alors le
critère d’arrêt du calcul. La figure 3.6 présente un exemple de l’évolution de la convergence d’un



3.5 Évaluation de la fiabilité des simulations 93

calcul LES.

FIGURE 3.6 – Exemple de convergence au cours d’un calcul LES de la norme L2, de la vitesse
résolue en un point du calcul u(t) et de la moyenne temporelle de cette vitesse 〈u〉

Cette étape de vérification de la convergence du calcul est réalisée systématiquement pour
tous les calculs réalisés dans ce mémoire.

3.5.1.2 Discrétisation spatiale et temporelle

La discrétisation du système d’équations aux dérivées partielles (2.1) et (2.2) sur un maillage
entraîne une erreur inévitable de discrétisation des gradients. Un calcul RANS ou URANS doit
donner une solution unique pour un maillage suffisamment raffiné, c’est-à-dire avec une erreur
de discrétisation minimale. Ainsi, il est nécessaire de réaliser une convergence en maillage en
réalisant la simulation RANS (ou URANS) sur un maillage de plus en plus raffiné afin d’obser-
ver une convergence de grandeurs caractéristiques de l’écoulement à partir d’un certain niveau
de raffinement. Ce niveau de raffinement doit ensuite être utilisé pour réaliser des calculs fiables.
Les grandeurs caractéristiques observées dans notre cas sont la perte de charge et les profils
de vitesses à des stations données. La même procédure doit être appliquée concernant le pas de
temps d’une simulation URANS pour s’assurer de la convergence de la discrétisation temporelle.

Au contraire d’un calcul de type RANS, la solution d’un calcul LES est dépendante du
maillage utilisé pour la simulation puisque la part de modélisation dépend de la taille de filtre et
donc de la taille de maille utilisée pour le calcul LES. Ainsi une simulation LES tend vers une
DNS avec le raffinement du maillage (voir section 2.2.3). La notion de convergence en maillage
ne peut donc pas être appliquée à un calcul LES. La définition d’un maillage correct pour une
LES en géométrie complexe est une question difficile traitée dans plusieurs travaux [14, 95]. Une
stratégie a été récemment développée par Benard et al. [9] pour évaluer la qualité d’une LES sur
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un maillage donné et adapter ce maillage pour améliorer la résolution LES. Cette stratégie est
utilisée pour la génération des maillages pour les calculs LES dans ce mémoire et est présentée
ici. En se basant sur le principe qu’à la fois les erreurs de discrétisation et de modélisation dé-
pendent de la taille de maille en LES, deux critères d’adaptation de maillage ont été proposés par
Benard et al. [9]. Une procédure numérique a ainsi été mise en place pour adapter un maillage
LES en fonction de ces critères en couplant le solveur YALES2 avec le remailleur MMG3D 1.
Le premier critère est défini afin de minimiser l’erreur de discrétisation des gradients moyens
de vitesses, tout comme dans un calcul RANS. Cette erreur de discrétisation est estimée par le
critère Qc1 qui correspond à l’erreur d’interpolation u∗ de la vitesse u sur un maillage de taille
∆ :

Qc1 = ∆
2 max

i, j

(∣∣∣∣∣∂ 2u∗j
∂x2

i

∣∣∣∣∣
)

(3.15)

La taille de maille ∆ doit donc être définie de sorte à minimiser l’erreur Qc1 dans le domaine de
calcul. Il n’existe pas de seuil à atteindre pour ce critère. En pratique, la valeur de Qc1 visée pour
un maillage adapté est calculée en fonction du nombre d’éléments souhaité dans le maillage final
et de manière à homogénéiser l’erreur de discrétisation dans le maillage adapté. Ce critère n’est
pas réservé à la LES mais peut aussi être utilisé pour évaluer l’erreur de discrétisation dans un
calcul RANS.
Le second critère d’adaptation est défini pour assurer une résolution suffisante des échelles turbu-
lentes en LES. Ainsi le critère Qc2 est défini comme le rapport de l’énergie cinétique turbulente
modélisée kSGS sur l’énergie cinétique turbulente totale :

Qc2 =
kSGS

kSGS + kR
(3.16)

où kR est l’énergie cinétique turbulente explicitement résolue dans le calcul LES. Pour un écoule-
ment turbulent homogène isotrope à haut nombre de Reynolds, on peut considérer que l’échelle
de coupure d’une LES est dans la région inertielle si au moins 80% de l’énergie cinétique turbu-
lente est résolue [100]. Ainsi pour qu’une LES soit valide, il faut vérifier Qc2 < 0.2 dans tout le
domaine de calcul. L’énergie cinétique turbulente modélisée kSGS est dépendante de la taille de
maille ∆ de sorte que ∆ peut être calculée et adaptée localement pour vérifier ce deuxième critère
dans tout le domaine de calcul.
Les critères Qc1 et Qc2 sont calculés à partir des grandeurs statistiques obtenues dans un calcul
LES. Ils permettent ainsi de vérifier la qualité des maillages utilisés pour les simulations LES
dans ce mémoire et d’optimiser le maillage pour un calcul LES en terme de précision et de coût
de calcul.

3.5.2 Mesures expérimentales pour la validation des calculs numériques
L’étape de vérification ne garantit pas la fiabilité de la solution. L’étape de validation d’un

calcul numérique consiste en la comparaison des résultats de simulation avec des mesures expéri-
mentales afin de vérifier la bonne représentation du phénomène physique réel par le calcul. Pour
la validation des calculs numériques réalisés dans ce mémoire, une campagne de mesures expé-
rimentales a été menée par les ingénieurs de GE Hydro au sein de leur laboratoire d’essais sur
modèles réduits. Ainsi des mesures de profils de vitesses et de pertes de charge ont été réalisées
sur le modèle de turbine bulbe étudié dans cette thèse.

1. http ://www.math.u-bordeaux1.fr/ dobrzyns/logiciels/mmg3d.php
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3.5.2.1 Points de fonctionnement considérés

Les mesures expérimentales ont été réalisées pour quatre points de fonctionnement de la
turbine dont les caractéristiques sont présentées dans le tableau 3.1. Le point OP2 est le point
on-cam de meilleur rendement η de la turbine (point de meilleur fonctionnement). Les points
OP1 et OP3 sont des points off-cam sur l’hélice partielle de OP2, respectivement à faible et fort
débit Q. Ils correspondent donc au même angle de pale α que OP2 mais avec des angles de
directrices γ différents. Le point OP4 est un point on-cam à forte charge de la turbine. Tous les
points de fonctionnement ont la même chute nette Hn et la vitesse de rotation n de la turbine est
fixe. Pour chaque point de fonctionnement, le nombre de Reynolds Re est défini à partir de la
vitesse débitante et du rayon maximal de la surface d’entrée d’aspirateur. Le nombre de Swirl S
est défini par :

S =
1

R2−R1

∫∫
Se

VzVurdS∫∫
Se

V 2
z dS

(3.17)

où Vz et Vu sont respectivement les vitesses axiale et tangentielle, r, R1 et R2 sont respectivement
le rayon courant, minimum et maximum de la surface d’entrée Se de l’aspirateur.

TABLE 3.1 – Définition des points de fonctionnement considérés

Operating point γ/γOP2 α/αOP2 Q/QOP2 Re S η/ηOP2

OP1 0.94 1.00 0.954 2.3.106 0.34 0.95
OP2 1.00 1.00 1.000 2.4.106 0.23 1.00
OP3 1.27 1.00 1.122 2.7.106 −0.4.10−3 0.94
OP4 1.26 1.58 1.635 4.106 0.16 0.98

L’étude des points de fonctionnement OP1, OP2 et OP3 doit permettre de mieux comprendre
l’évolution de l’écoulement sur une hélice partielle. La comparaison des points OP2 et OP4 doit
permettre d’étudier l’effet d’une prise de charge sur l’écoulement dans l’aspirateur.

3.5.2.2 Mesures de profils de vitesses par LDV

Des profils de vitesses dans l’aspirateur ont été mesurés par LDV (Laser Doppler Velocime-
try) qui est une technique de mesure optique instationnaire non-intrusive de la vitesse de parti-
cules dans un écoulement. La technique de mesure LDV est présentée sur la figure 3.7. Deux
faisceaux lasers sont focalisés en un point de l’écoulement, l’intersection des deux faisceaux
lasers créant ainsi un volume de mesure de quelques millimètres où l’on souhaite mesurer la
vitesse. Les particules passant dans ce volume de mesure diffusent la lumière du laser à une fré-
quence différente de la fréquence du faisceau laser à cause de l’effet Doppler lié au mouvement
de la particule. Il est alors possible de calculer la vitesse de la particule à partir de la différence
entre la fréquence du faisceau laser et la fréquence émise par la particule. La technique de me-
sure LDV est donc une technique de mesure indirecte de la vitesse d’un écoulement puisqu’elle
mesure la vitesse de particules supposées suivre parfaitement l’écoulement. L’écoulement doit
donc être ensemencé de particules. Plus de précisions sur la technique de mesure LDV peuvent
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être trouvées dans le livre de Boutier [10]. Cette technique de mesure est connue pour donner des
profils de vitesses avec une bonne précision, l’incertitude pouvant varier de 1 % à 10 % selon la
qualité de l’acquisition. L’un des inconvénients est qu’elle nécessite une surface plane en paroi
de la section à mesurer. La géométrie conique de l’aspirateur est donc modifiée localement sur
quelques millimètres pour permettre la mesure LDV, ce qui peut modifier localement l’écoule-
ment, notamment dans la couche limite.

FIGURE 3.7 – Schéma du principe de fonctionnement de la technique de mesure LDV (La-
ser Doppler Velocimetry) (source : http ://www.dantecdynamics.com/measurement-principles-
of-lda)

Des profils de vitesses ont été mesurés par LDV (Laser Doppler Velocimetry) dans l’aspira-
teur étudié dans ce travail en trois stations définies sur la figure 3.8 : stations A et B dans le cône
de l’aspirateur et station C dans la trompette. Les mesures LDV sont réalisées dans un plan et
permettent de mesurer les composantes axiale Vz (suivant l’axe z de l’aspirateur) et tangentielle
Vu de la vitesse, mais pas la composante radiale Vr. La composante axiale Vz de la vitesse est
définie positive dans le sens de l’écoulement et la composante tangentielle Vu est définie positive
dans le sens de rotation de la roue indiqué en rouge sur la figure 3.8.

Pour des raisons environnementales, il n’est pas possible d’ensemencer l’eau passant dans
la turbine pour réaliser les mesures LDV dans le laboratoire d’essais de General Electric. Les
vitesses mesurées sont donc celles de particules ou de bulles présentes naturellement dans l’eau.
La mesure optique est réalisée le long d’un diamètre selon une grille d’acquisition raffinée dans
les couches limites et au centre de l’aspirateur. L’acquisition en chaque point est limitée soit par
le temps d’acquisition, fixé à 20 secondes (400 tours de roue), soit par le nombre maximal de par-
ticules acquises, fixé à 5000. Les vitesses moyennes en chaque point du diamètre sont obtenues
par la moyenne des vitesses de chaque particule acquise. A titre d’exemple, le taux d’acquisition
de particules pour le point de fonctionnement OP2 dans la station A est présenté sur la figure
3.9a qui permet également d’observer la grille d’acquisition en fonction du rayon. Tout comme
pour le calcul numérique, la convergence de la moyenne de la vitesse en fonction du temps d’ac-
quisition a été vérifiée. La figure 3.9 présente cette convergence pour les deux composantes de
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Station CStation A Station B

entrée d'aspirateur plan CEI

z

x

y

FIGURE 3.8 – Stations de mesures expérimentales pour les profils de vitesses et les pertes de
charge dans l’aspirateur

vitesse mesurées dans la station A pour le point de fonctionnement OP2 en un point au centre
de l’aspirateur et un point dans la couche limite. La convergence de la mesure au centre de l’as-
pirateur est correcte. De manière générale, il a été observé que les moyennes de vitesses sont
fiables au dixième de la vitesse mais pas nécessairement au centième. Dans la couche limite, le
taux d’acquisition de particules est faible, les mesures sont donc moins fiables dans cette région
de l’écoulement.

(a) Taux d’acquisition (b) centre de l’aspirateur (c) couche limite

FIGURE 3.9 – Taux d’acquisition (a) et exemple de convergence des composantes de vitesses
mesurées par LDV dans la station A en un point au centre de l’aspirateur (b) et dans la couche
limite (c)

Les mesures LDV étant des mesures instationnaires de vitesse, elles donnent également accès
aux fluctuations de vitesses par rapport à cette valeur moyenne permettant de calculer l’énergie
cinétique turbulente k telle que :

k =
1
2
〈u′iu′i〉=

1
2
(〈V ′zV ′z 〉+ 〈V ′uV ′u〉+ 〈V ′rV ′r 〉) (3.18)

Les fluctuations de vitesses axiale V ′z et tangentielle V ′u sont obtenues par LDV. La vitesse radiale
n’étant pas mesurée, V ′r est inconnue. Pour calculer l’énergie cinétique k nous nous basons sur
l’hypothèse d’isotropie des composantes du tenseur de Reynolds :



98 3 Etat de l’art de la simulation dans un aspirateur et outils d’analyse

〈V ′rV ′r 〉=
1
2
(〈V ′zV ′z 〉+ 〈V ′uV ′u〉) (3.19)

Cette hypothèse d’isotropie est assez forte mais nous permet d’avoir une idée des profils d’éner-
gie cinétique turbulente dans l’aspirateur. D’autre part, nous pouvons déterminer explicitement
trois composantes du tenseur de Reynolds à partir des mesures LDV, à savoir <V ′uV ′u >, <V ′zV ′z >
et <V ′uV ′z >.

3.5.2.3 Mesures de vitesses et pression par sonde Pitot

Il n’a pas été possible techniquement de réaliser des mesures LDV en entrée d’aspirateur.
Dans cette section, des mesures stationnaires ont donc été réalisées grâce à une sonde Pitot
à cinq trous permettant de mesurer les trois composantes de la vitesse et la pression statique.
Contrairement à la technique de mesure LDV, la mesure par sonde Pitot est intrusive et impose
une discrétisation spatiale des points de mesure plus lâche à cause du diamètre de la sonde de
plusieurs millimètres. De ce fait, il est également impossible de réaliser des mesures à une dis-
tance à la paroi plus faible que le diamètre de la sonde, la couche limite n’est donc pas décrite
dans ces mesures.

Des mesures avec sonde Pitot ont également été réalisées dans la station A ce qui permet
d’avoir notamment accès au profil de pression statique en station A. De plus, la comparaison
des sondages par LDV et par sonde Pitot en cette station a permis de vérifier la cohérence des
mesures par ces deux techniques.

3.5.2.4 Mesure de la perte de charge dans l’aspirateur

Expérimentalement, la perte de charge est mesurée selon le code CEI 2 [1], qui fixe une norme
pour les mesures expérimentales, et est donc nommée perte CEI. La perte CEI dans l’aspirateur
est mesurée entre le plan d’entrée d’aspirateur (e) et un plan proche de la section de sortie de
l’aspirateur, appelé plan CEI et défini sur la figure 3.8. La perte CEI est définie par la formule
suivante :

∆HCEI =
1

gQ

∫∫
Se

(
〈p〉
ρ

+
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈uz〉dS− 1

ρg

(
1
2

ρ

(
Q

SCEI

)2

+ 〈pCEI〉

)
(3.20)

où 〈pCEI〉 est la pression statique moyennée sur 8 capteurs affleurant la paroi dans le plan CEI
(représentés par les points rouges sur la figure 3.8). Ainsi, la pression dans le plan CEI est sup-
posée uniforme et est donc évaluée à partir de la pression pariétale. De plus, l’écoulement est
supposé uniforme et axial dans le plan CEI de sorte que l’énergie cinétique y est évaluée à partir
de la vitesse débitante Q

SCEI
. Les effets de gravité sont négligés dans l’aspirateur.

Les profils moyens de pression statique et vitesses dans le plan d’entrée d’aspirateur sont
fournis par la mesure par sonde Pitot. Il faut noter que les mesures Pitot sont entachées d’une
erreur estimée à 10% pour la vitesse et 20% pour la pression, de sorte que l’incertitude sur la
mesure expérimentale de la perte CEI est de l’ordre de 20% de la valeur mesurée.

2. Commission Électrotechnique Internationale
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La perte CEI peut être différente de la perte de charge réelle qui a été définie à la section
3.4.1 et est exprimée ici entre l’entrée et le plan CEI de l’aspirateur en négligeant les forces de
gravité :

∆H =
1

gQ

∫∫
Se

(
〈p〉
ρ

+
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈uz〉dS−

∫∫
SCEI

(
〈p〉
ρ

+
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈uz〉dS

 (3.21)

Dans le cas où l’écoulement est non-uniforme et conserve une composante tangentielle dans
le plan CEI, les deux expressions de perte conduisent à des résultats différents. Cependant, la
perte CEI est la quantité d’intérêt d’un point de vue industriel pour les aspirateurs de turbine
hydraulique et permet la comparaison entre mesures expérimentales et résultats de calculs nu-
mériques.

Des mesures Pitot étant également disponibles en station A, la perte CEI entre la station A
et le plan CEI est également mesurée et permet une décomposition des pertes de charge dans
l’aspirateur.

3.6 Méthodologie choisie pour répondre à la problématique
La présente thèse s’attache à prédire numériquement les pertes de charge dans un aspirateur

de turbine bulbe pour plusieurs points de fonctionnement. Deux volets constituent la thèse : la
prédiction numérique de l’écoulement et l’analyse physique des pertes de charge. Pour chaque
volet, des outils de validation et d’analyse sont disponibles. La méthodologie utilisée dans cette
thèse pour répondre à la problématique est explicitée dans cette section.

3.6.1 Prédiction numérique des pertes de charge dans l’aspirateur

L’état de l’art de la prédiction numérique de l’écoulement dans un aspirateur de turbine hy-
draulique a mis en évidence la nécessité de réaliser des calculs instationnaires afin de pouvoir
prédire les instabilités se créant dans l’aspirateur et ainsi d’améliorer la prédiction des pertes
de charge dans l’aspirateur. D’autre part, les travaux précédents soulignent l’importance d’une
bonne description des profils de vitesses en entrée d’aspirateur. Ceci est d’autant plus vrai dans
le cas des turbines bulbes à double réglage qui possèdent un faible nombre de pales et pour
lesquelles l’hypothèse classiquement utilisée d’axisymétrie du profil de vitesse en entrée d’aspi-
rateur est potentiellement mise à mal. De plus, les tourbillons se formant dans les jeux de roue
de turbine bulbe doivent également être pris en compte dans la définition de la condition d’entrée
d’aspirateur. Nous nous attacherons donc dans un premier temps à réaliser un calcul RANS ins-
tationnaire (URANS) d’aspirateur en prenant en compte les instationnarités provenant de la roue
(sillages, tourbillons de jeux, ...) soit par un calcul de roue et aspirateur couplés par une interface
de type « transient rotor-stator », soit en imposant des champs de vitesses tournants issus d’un
calcul préliminaire de roue. Le modèle k−ω SST classiquement utilisé par General Electric
pour prédire l’écoulement dans une turbine hydraulique est celui utilisé pour les calculs URANS
présentés dans ce mémoire.
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Cependant, il a également été mis en évidence que la nature très complexe de l’écoulement
dans un aspirateur, à savoir la présence d’un fort swirl, notamment pour les points différents
du point de meilleur fonctionnement, et de structures turbulentes et tourbillonnaires, n’est pas
correctement prédite par calculs URANS utilisant des modèles linéaires de viscosité turbulente.
L’utilisation de modèles de turbulence avancés tels que des méthodes hybrides RANS-LES ou
directement une méthode LES a permis d’obtenir une meilleure prédiction de la physique de
l’écoulement dans un aspirateur en résolvant explicitement une partie des échelles turbulentes
dans l’aspirateur. Notamment les travaux de Bélanger-Vincent [8] et Beaubien [7] ont montré que
l’approche DES permet d’obtenir une meilleure description de la physique de l’écoulement dans
un aspirateur par rapport à une approche URANS. Cependant, la prédiction des performances
de l’aspirateur n’était pas améliorée avec une méthode DES. La prédiction de l’écoulement en
proche paroi par une méthode RANS pourrait en être la cause. Afin d’améliorer la prédiction de
l’écoulement turbulent dans l’aspirateur et ainsi la prédiction de ses performances, des calculs
LES de l’aspirateur sont réalisés dans ce mémoire. Pour cela, le modèle de Smagorinsky dyna-
mique est utilisé. La comparaison des calculs URANS et LES permettra ainsi d’évaluer l’impact
de la modélisation de la turbulence sur la prédiction des performances de l’aspirateur.

La part de modélisation de la turbulence étant plus faible en LES qu’avec une approche
URANS, la description des conditions aux limites en LES est de première importance pour la
prédiction de l’écoulement et est donc particulièrement étudiée. En particulier, l’influence de la
condition de sortie et de l’état de surface des parois est analysée.

Enfin, la revue de la littérature a mis en évidence la nécessité d’avoir des mesures expé-
rimentales riches et précises afin de pouvoir valider les simulations numériques. L’accès à des
mesures à la fois locales (profils de vitesses) et globales (pertes de charge) nous permet d’évaluer
la fiabilité des simulations réalisées dans ce mémoire. Les étapes de vérification et validation des
calculs URANS et LES sont tout d’abord mises en œuvre pour le meilleur point de fonctionne-
ment de la turbine. Les conclusions ainsi tirées sont ensuite utilisées pour prédire l’écoulement
dans l’aspirateur pour les points de fonctionnement off-cam et le point on-cam à forte charge de
la turbine.

3.6.2 Analyse physique des pertes de charge dans l’aspirateur
L’amélioration de la prédiction des pertes de charge dans un aspirateur de turbine hydraulique

passe également par la compréhension et la localisation des phénomènes hydrodynamiques à
l’origine de ces pertes de charge. Pour cela, les différents termes du bilan d’énergie présentés
à la section 3.4.3 (équation (3.14)) sont étudiés dans les simulations numériques réalisées dans
ce mémoire. En effet, ceci permet de déterminer les paramètres numériques pouvant influer sur
la prédiction des pertes de charge et d’identifier les facteurs numériques permettant d’améliorer
cette prédiction. D’autre part, la localisation des pertes de charge permet de mieux comprendre
l’évolution des performances entre les différents points de fonctionnement étudiés.
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Dans ce chapitre, les étapes de vérification et de validation d’une simulation de type RANS
sont appliquées au calcul URANS d’aspirateur pour le meilleur point de fonctionnement OP2
de la turbine. Nous rappelons que les calculs RANS et URANS présentés dans ce mémoire sont
réalisés avec le logiciel CFX et en utilisant le modèle de turbulence k−ω SST. L’objectif est
d’évaluer si la description correcte des profils de vitesses en entrée d’aspirateur dans le calcul
URANS permet d’aboutir à une prédiction fiable des profils de vitesses et de la perte CEI dans
l’aspirateur. La première étape, présentée en section 4.1, consiste à définir le domaine de calcul
d’aspirateur et les conditions aux limites du calcul. Une attention particulière est accordée à la
définition de la condition d’entrée d’aspirateur. L’étape de vérification du calcul URANS à la
section 4.2 permet de déterminer la taille du maillage nécessaire pour cette simulation. La fiabi-
lité de la simulation est ensuite évaluée à la section 4.3 par comparaison des résultats numériques
avec les mesures expérimentales disponibles et présentées au chapitre précédent. Cette étape de
validation du calcul fait apparaître des écarts entre calcul et expérience ce qui nécessite de reve-
nir sur la définition de la condition d’entrée du calcul. Une modification de la condition d’entrée
est donc proposée en section 4.4 afin d’améliorer la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur.
Nous mettons également en œuvre dans cette dernière section une méthode de quantification des
incertitudes, telle que celle utilisée par Brugière [12], afin d’évaluer les incertitudes sur la condi-
tion d’entrée du calcul d’aspirateur.

Dans ce chapitre et dans la suite de ce mémoire, les vitesses dans l’aspirateur sont adimen-
sionnées par la vitesse débitante au point de fonctionnement OP2, notée Vb,OP2, et les rayons sont
adimensionnés soit par le rayon maximal d’entrée d’aspirateur, R2, soit par le rayon maximal en
station C, RC.

4.1 Mise en place du calcul URANS

4.1.1 Domaine de calcul d’aspirateur

Le domaine de calcul étudié, constitué de l’aspirateur de la turbine bulbe considérée, est pré-
senté sur la figure 4.1. L’entrée d’aspirateur correspond à une section située en sortie de roue.
Une partie de la pointe est donc incluse dans la géométrie étudiée. L’aspirateur est composé d’un
diffuseur conique axisymétrique, le cône, suivi de la trompette de géométrie plus complexe et
non-axisymétrique. Une extension droite est ajoutée en sortie du domaine de calcul, qui consiste
en un prolongement de la section de sortie de l’aspirateur, afin d’aider à la convergence du calcul
et d’éviter une influence de la condition de sortie numérique du calcul sur la sortie réelle de l’as-
pirateur. Sur le modèle expérimental, la sortie de l’aspirateur est reliée à une cuve créant ainsi
une extension brusque et large. Le calcul de cette cuve en sortie d’aspirateur est coûteux c’est
pourquoi plusieurs auteurs se sont intéressés à l’influence de la forme de l’extension numérique
sur la prédiction des performances d’un aspirateur. Mauri [72] a ainsi comparé des calculs RANS
d’un aspirateur coudé sans extension, avec une extension droite, et avec une extension brusque en
forme de cuve. Il a observé très peu de différences sur les profils d’écoulements et le coefficient
de récupération dans l’aspirateur entre les trois cas en l’absence de recirculation localisée dans la
section de sortie réelle de l’aspirateur. Si par contre une telle recirculation existe, le cas de calcul
sans extension donne des résultats différents des autres cas. L’ajout d’une extension semble donc
tout de même nécessaire. Payette [93] a également étudié l’influence de la forme de l’extension
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et des conditions aux limites imposées sur ses parois dans le cas du diffuseur conique du cas
test ERCOFTAC, calculé par méthode RANS avec le modèle k−ω SST (voir figure 4.2). Il a
montré que l’extension aval n’avait qu’un rôle secondaire sur la prédiction numérique des pro-
fils de vitesses dans le diffuseur mais peut influencer le profil de pression en sortie du diffuseur.
L’auteur note cependant que l’influence de cette condition de sortie est bien moindre que celle
de la condition d’entrée. Une extension droite de longueur égale à la longueur de la trompette est
donc utilisée pour les calculs URANS dans ce mémoire.

pointe
cône trompette extension

entrée

sortie

z

y x

FIGURE 4.1 – Domaine de calcul

FIGURE 4.2 – Différentes formes d’extensions testées par Payette [93] pour le diffuseur conique
du cas test ERCOFTAC

La pression statique sur le plan de sortie du domaine de calcul (sortie de l’extension) est
imposée nulle en moyenne. Une condition de non-glissement est imposée aux parois fixes du
domaine, à savoir les parois du cône, de la trompette et de l’extension. La pointe de roue est
définie comme une paroi tournante, d’axe de rotation z, à la vitesse et dans le sens de rotation
de la roue. Le traitement automatique de la paroi implémenté dans CFX est utilisé (voir section
2.3.4.1).
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4.1.2 Détermination de la condition d’entrée d’aspirateur

4.1.2.1 Calcul préliminaire directrice-roue

Les conditions d’entrée du calcul d’aspirateur sont obtenues à partir d’un calcul RANS k−ω

SST d’un passage de directrice-roue dont le domaine de calcul est représenté sur la figure 4.3.
La turbine étudiée possède 16 directrices et 4 pales, le domaine de calcul comporte donc un
seizième du distributeur et un quart de la roue en supposant une périodicité de l’écoulement.
Le maillage de ce domaine est structuré hexaédrique et composé de 2 millions de nœuds (1.3
millions dans la roue et 0.7 million dans le distributeur). Le débit correspondant à chaque point
de fonctionnement est imposé en entrée du domaine du distributeur avec un angle fluide sup-
posant un écoulement parallèle au canal du distributeur. Les conditions turbulentes en entrée du
distributeur sont imposées selon les pratiques courantes chez General Electric : 5% d’intensité
turbulente et une longueur de turbulence égale à 10% de l’épaisseur du domaine distributeur. Des
conditions aux limites périodiques sont imposées aux limites angulaires de chaque domaine. Une
interface de type « stage » est utilisée pour calculer les flux entre le distributeur (domaine fixe)
et la roue (domaine tournant). Tel qu’expliqué à la section 2.4.2, les flux à l’interface sont ainsi
moyennés dans la direction azimutale, de sorte que les profils de vitesses sont axisymétriques
en entrée du domaine de la roue mais varient dans la direction radiale. Ceci permet de prendre
en compte la direction de l’écoulement imposée par les directrices en entrée de roue mais pas
de considérer l’effet du sillage des directrices, qui est supposé négligeable sur la prédiction des
profils d’entrée d’aspirateur.

faces périodiques roue

faces périodiques distributeur

Domaine fixe (distributeur)

Domaine tournant (roue)

interface stage

plan d’entrée aspirateur

FIGURE 4.3 – Définition du calcul RANS d’un passage directrice-roue

Le plan d’entrée d’aspirateur est contenu dans le domaine de calcul directrice-roue, on peut
donc en extraire les champs en moyenne de phase de chaque composante de vitesse sur un quart
de l’entrée d’aspirateur. Selon les pratiques courantes présentées au chapitre précédent (section
3.2.1), dans un calcul stationnaire RANS d’aspirateur, ou dans un calcul de machine complète
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directrice-roue-aspirateur utilisant une interface « stage » entre la roue et l’aspirateur, le mélange
en sortie de roue est supposé suffisant pour que l’écoulement y soit axisymétrique. Une moyenne
azimutale de ces champs de vitesses est donc réalisée pour définir les profils de vitesses axi-
symétriques stationnaires en entrée d’aspirateur tel qu’illustré sur la figure 4.4a. Il s’agit d’une
hypothèse forte pour les turbines de type bulbe qui possèdent un faible nombre de pales et donc
pour lesquelles l’écoulement peut être fortement inhomogène dans la direction azimutale entre
chaque passage de pales. Le champ de vitesse en moyenne de phase présenté sur la figure 4.4b
est obtenu en dupliquant trois fois le champ issu du calcul RANS directrice-roue, puisque la
roue comporte 4 pales. Ce champ de vitesse en moyenne de phase, comportant notamment les
sillages de pales et les tourbillons de jeux, constitue une condition d’entrée du calcul d’aspira-
teur plus complète et réaliste que le profil en moyenne axisymétrique. L’importance de définir
une telle condition d’entrée d’aspirateur réaliste a été mise en évidence par l’état de l’art présenté
au chapitre 3.

(a) Moyenne axisymétrique (b) Moyenne de phase

FIGURE 4.4 – Profil de vitesse totale adimensionné en entrée d’aspirateur en moyenne axisymé-
trique (a) et en moyenne de phase (b)

4.1.2.2 Calcul directrice-roue-aspirateur couplés

Afin de définir une condition d’entrée complète d’aspirateur, un calcul URANS de directrice-
roue-aspirateur couplés par des interfaces est réalisé. Pour cela, le domaine de calcul, représenté
sur la figure 4.5, est composé d’un passage de directrice, de la roue complète et de l’aspirateur.
Une interface « stage » est utilisée entre la directrice et la roue comme expliqué à la section précé-
dente. Le domaine de calcul de la roue s’arrête à l’entrée d’aspirateur et une interface « transient
rotor-stator » permet de prendre en compte les interactions entre la roue et l’aspirateur (voir sec-
tion 2.4.2). Les conditions d’entrée du calcul directrice-roue sont les mêmes que pour le calcul
RANS présenté à la section précédente. Le maillage hexaédrique du domaine complet comprend
7 millions de nœuds dont 5 millions dans le domaine directrice-roue et 2 millions dans l’aspira-
teur.

Le calcul instationnaire URANS est conduit durant un temps physique correspondant à 4
passages de l’écoulement dans le domaine complet jusqu’à stabilisation des grandeurs d’intérêts
(voir section 3.5.1.1). Les statistiques des grandeurs de l’écoulement (moyenne temporelle et
écart-type) sont alors collectées jusqu’à stabilisation des valeurs moyennes, ce qui correspond
à 2 passages dans l’aspirateur. Les profils de vitesses en différentes stations de l’aspirateur sont
alors obtenus par moyenne axisymétrique des moyennes temporelles de vitesses. De même, les
valeurs moyennes temporelles de pression statique et de vitesses sont utilisées pour calculer la



106 4 Simulations URANS au meilleur point de fonctionnement

Domaine fixe
distributeur

Domaine tournant
roue

Domaine fixe aspirateur

interface
stage

interface
transient rotor-stator

FIGURE 4.5 – Définition du calcul directrice-roue-aspirateur couplés

perte de charge dans l’aspirateur.

L’influence du pas de temps utilisé pour la simulation URANS est étudiée en réalisant trois
calculs au meilleur point de fonctionnement OP2 de la turbine avec des pas de temps décroissants
correspondant à 10◦, 5◦ et 1◦ de tour de roue. Ces pas de temps correspondent respectivement
à 2.5, 4.5 et 22.5 itérations nécessaires pour un passage de la roue devant le domaine de la di-
rectrice. Les profils de vitesses obtenus en entrée d’aspirateur pour les trois pas de temps sont
présentés sur la figure 4.6 et comparés aux profils de vitesses obtenus avec le calcul RANS d’un
passage de directrice-roue. Ces profils de vitesses sont très faiblement dépendants du pas de
temps utilisé pour le calcul. De plus, ces profils sont très proches de ceux obtenus par calcul
RANS d’un passage de directrice-roue, à l’exception de faibles variations sur les vitesses axiale
et tangentielle à proximité du moyeu de la roue (R/R2 proche de 0.3). Nous avons vérifié qu’il en
est de même pour les champs de vitesses en moyenne de phase (non présentés ici). Cela signifie
qu’il n’est pas nécessaire de réaliser un calcul instationnaire de la roue pour prédire les profils
de vitesses moyennes en entrée d’aspirateur. En outre, le couplage de l’aspirateur à la sortie de
la roue ne modifie pas les profils de vitesses prédits sur le plan d’entrée d’aspirateur par rapport
au cas de calcul de roue seule.

La prédiction des profils de vitesses dans l’aspirateur par le calcul directrice-roue-aspirateur
pour les trois pas de temps considérés est présentée sur la figure 4.7. Les résultats obtenus avec
le pas de temps correspondant à 10◦ de tour de roue s’écartent de façon sensible des deux autres
cas, notamment au centre de l’aspirateur (R/RC entre 0 et 0.1) sur les stations A et B (les stations
sont définies sur la figure 3.8). Les écarts entre les profils de vitesses prédits avec des pas de
temps correspondant à 1◦ et 5◦ de tour de roue sont faibles et localisés et sont supposés négli-
geables pour notre étude.

L’influence du pas de temps sur la prédiction de la perte CEI dans l’aspirateur a également
été évaluée. L’écart entre la perte CEI calculée avec un pas de temps correspondant à 5◦ et 1◦ de
tour de roue est inférieur à 10% de la valeur expérimentale. L’incertitude de mesure sur la perte
de charge CEI expérimentale étant de 20%, la précision obtenue avec le pas de temps de 5◦ est
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FIGURE 4.6 – Profils de vitesses axiale (Vz), tangentielle (Vu) et radiale (Vr) sur le plan d’entrée
d’aspirateur obtenus par calcul directrice-roue-aspirateur couplés avec trois pas de temps corres-
pondant à 10◦, 5◦ et 1◦ de tour de roue et par le calcul RANS d’un passage de directrice-roue
pour le point de fonctionnement OP2

suffisante pour l’étude réalisée ici. Le calcul URANS d’aspirateur est donc considéré convergé
en pas de temps sur les grandeurs d’intérêt (profils de vitesses moyennes et pertes CEI) pour un
pas de temps correspondant à 5◦ de tour de roue. Notons que le même résultat a été trouvé par
Beaubien [7].

4.1.2.3 Calcul d’aspirateur avec entrée tournante

L’étude précédente a montré que le calcul RANS d’un passage de directrice-roue permet de
prédire des profils moyens de vitesses en entrée d’aspirateur très proches de ceux obtenus par
le calcul de directrice-roue-aspirateur couplés. Nous réalisons donc un calcul d’aspirateur seul
avec les champs de vitesses en moyenne de phase obtenus par le calcul RANS d’un passage de
directrice-roue comme conditions d’entrée. Ces champs de vitesses sont mis en rotation à la vi-
tesse de rotation de la roue afin de simuler la présence de la roue en amont de l’aspirateur et de
conserver l’instationnarité des champs d’entrée. Les champs d’entrée en moyenne de phase pour
k et ω sont également extraits du calcul RANS de directrice-roue et imposés en rotation en en-
trée d’aspirateur pour simuler l’effet de la turbulence imposée par la roue en entrée d’aspirateur.
Nous avons également vérifié que ces champs de k et ω obtenus en entrée d’aspirateur par calcul
de directrice-roue-aspirateur couplés et par calcul RANS de directrice-roue sont très proches.

Contrairement au calcul directrice-roue-aspirateur couplés, le couplage est ici unidirection-
nel puisque l’on ne considère pas d’influence de l’écoulement dans l’aspirateur sur l’écoulement
dans la roue. De plus, seules les vitesses et grandeurs turbulentes sont imposées en entrée d’aspi-
rateur, la pression y étant résolue et non transmise depuis la roue. Le même maillage d’aspirateur
que précédemment, composé de 2 millions de nœuds, est utilisé et le pas de temps est fixé cor-
respondant à 5◦ de tour de roue.

La figure 4.8 montre que les profils moyens de vitesses obtenus dans les trois stations de
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FIGURE 4.7 – Profils de vitesses axiale (Vz), tangentielle (Vu) et radiale (Vr) prédits dans les trois
stations de l’aspirateur par le calcul directrice-roue-aspirateur couplés avec trois pas de temps
correspondant à 10◦, 5◦ et 1◦ de tour de roue pour le point de fonctionnement OP2

l’aspirateur par ce calcul avec entrée tournante sont presque identiques à ceux obtenus avec le
calcul directrice-roue-aspirateur couplés. De plus, la différence entre les pertes CEI prédites par
les deux calculs est inférieure à 5% de la perte CEI mesurée expérimentalement.

La très forte similitude entre le calcul de machine complète et le calcul d’aspirateur avec en-
trée tournante permet de conclure que les calculs de directrice-roue et d’aspirateur peuvent être
découplés. Ceci permet d’alléger le coût et le temps de calcul de l’écoulement dans l’aspirateur.
Dans la suite de ce manuscrit, les calculs URANS d’aspirateur sont donc réalisés avec une condi-
tion d’entrée tournante obtenue par un calcul préliminaire RANS d’un passage de directrice-roue.
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calcul couplé

entrée tournante

(a) Station A

calcul couplé

entrée tournante

(b) Station B

calcul couplé

entrée tournante

(c) Station C

FIGURE 4.8 – Profils de vitesses axiale (Vz), tangentielle (Vu) et radiale (Vr) prédits dans les trois
stations de l’aspirateur par le calcul directrice-roue-aspirateur couplés (trait plein) et par le calcul
d’aspirateur avec entrée tournante (trait pointillé) pour le point de fonctionnement OP2

4.2 Vérification des calculs URANS

Tel qu’expliqué à la section 3.5.1, l’étape de vérification consiste à s’assurer de l’indépen-
dance des résultats de simulation à la discrétisation spatiale et temporelle. La vérification de la
discrétisation temporelle à la section précédente nous conduit à utiliser un pas de temps corres-
pondant à 5◦ de tour de roue. La convergence en maillage est vérifiée dans cette section.

Un maillage hexaédrique est réalisé pour discrétiser la géométrie de l’aspirateur. En proche
paroi, le maillage est raffiné dans la direction radiale pour la résolution des couches limites. Ainsi
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un premier maillage, maillage A, est composé de 2 millions de nœuds et conduit à une valeur de
y+ moyenne de 5, variant de 10 sur la pointe de roue à 1 dans l’extension (voir figure 4.9). La
figure 4.10 présente plusieurs coupes de ce maillage. Une étude de convergence en maillage est
réalisée par raffinement progressif de ce maillage. Tout d’abord, deux maillages avec une valeur
moyenne identique de y+ égale à 5 sont considérés : maillage B avec 4 millions de nœuds et
maillage C avec 10 millions de nœuds. Ensuite, un quatrième maillage, maillage D, est consi-
déré, composé de 2.5 millions de nœuds mais avec une valeur moyenne de y+ inférieure à 2 sur
toutes les parois du domaine, tel que recommandé par ANSYS CFX pour résoudre la couche
limite turbulente avec le modèle k−ω [2, 93].

FIGURE 4.9 – Contours de y+ dans le calcul URANS sur le maillage A composé de 2 millions
de nœuds

(a) Coupe médiane (b) entrée (c) Station C

FIGURE 4.10 – Coupes du maillage hexaédrique A composé de 2 millions de nœuds

La comparaison des profils de vitesses moyennes obtenus dans les trois stations de l’aspira-
teur pour le point OP2 avec les 4 maillages considérés est présentée sur la figure 4.11. Les profils
de vitesses moyennes obtenus dans les trois stations de l’aspirateur sont très proches. De plus,
l’écart maximal de perte CEI entre le maillage A et le maillage D est égal à 2.5% de la perte CEI
expérimentale. Le maillage A est donc suffisant pour les calculs au meilleur point de fonction-
nement OP2. Cette convergence en maillage a également été vérifiée pour les autres points de
fonctionnement et conduit à des résultats très similaires.

Les calculs URANS réalisés dans ce mémoire sont donc basés sur le maillage A et réalisés
avec un pas de temps correspondant à 5◦ de tour de roue.
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Maillage A

Maillage B

Maillage C

Maillage D

(a) Station A

Maillage A

Maillage B
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(b) Station B

Maillage A
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FIGURE 4.11 – Profils de vitesses axiale (Vz), tangentielle (Vu) et radiale (Vr) prédits dans les
trois stations de l’aspirateur avec les maillages A à D par calcul URANS pour le point de fonc-
tionnement OP2

4.3 Validation des calculs URANS

Dans cette section, les résultats de calcul URANS d’aspirateur pour le point de fonction-
nement OP2 sont comparés aux mesures expérimentales pour vérifier la capacité prédictive du
calcul et identifier si nécessaire les pistes d’amélioration. Dans un premier temps, les profils
de vitesses d’entrée sont comparés aux mesures expérimentales pour évaluer l’erreur pouvant
être introduite par la condition d’entrée. La topologie de l’écoulement dans l’aspirateur est en-
suite présentée pour mieux comprendre l’écoulement s’y produisant. La prédiction des grandeurs
d’intérêt dans l’aspirateur est alors évaluée.
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4.3.1 Profils d’entrée d’aspirateur

Les profils de vitesses en entrée d’aspirateur, obtenus par calcul RANS de directrice-roue,
sont comparés avec les mesures expérimentales effectuées par sonde Pitot sur la figure 4.12 pour
le meilleur point de fonctionnement OP2. La vitesse axiale a un profil relativement uniforme en
entrée d’aspirateur qui est assez bien prédit par calcul RANS. Par contre, on observe un écart
entre le profil numérique et le profil expérimental de vitesse tangentielle. Tel qu’expliqué à la
section 1.3.3, les roues sont conçues pour conserver une légère vitesse tangentielle en entrée
d’aspirateur au meilleur point de fonctionnement permettant ainsi d’éviter un décollement dans
le cône de l’aspirateur. Ainsi, le point OP2 présente un profil de vitesse tangentielle croissant avec
le rayon. Cette vitesse est sous-estimée par le calcul RANS par rapport à la mesure expérimentale,
avec un écart en moyenne de 27% de la valeur mesurée par la sonde Pitot. Il existe également
un écart sur la vitesse radiale. Cette composante étant cependant très faible comparée aux autres
composantes de la vitesse, l’erreur de mesure avec la sonde Pitot peut être assez importante, les
vitesses mesurées étant alors en limite de la plage d’acquisition de la sonde. Nous considérons
dans un premier temps les champs de vitesses obtenus par le calcul RANS de directrice-roue,
sans modification, comme condition d’entrée du calcul numérique d’aspirateur. Nous souhaitons
observer la prédiction numérique en aval de la roue, dans l’aspirateur, obtenue avec ces champs.

4.3.2 Topologie de l’écoulement dans l’aspirateur

Afin de mieux comprendre la physique de l’écoulement dans l’aspirateur et la comparaison
des résultats numériques et expérimentaux, nous donnons ici une vision globale de la topologie
de l’écoulement dans l’aspirateur. La figure 4.13a présente les structures tourbillonnaires dans
l’aspirateur, colorées par la vorticité selon l’axe z, à l’aide d’une iso-surface de critère Q qui
identifie les zones de haute vorticité et faible déformation [65]. Notons qu’une vorticité axiale
négative correspond à une structure tournant dans le même sens de rotation que la roue. Deux
régions principales de structures tourbillonnaires se distinguent. La première est localisée en pé-
riphérie de l’aspirateur et correspond aux tourbillons générés dans les jeux de bouts de pales qui
se propagent dans l’aspirateur. Ces tourbillons tournent dans le même sens que la roue. Notons
que ces tourbillons sont imposés en entrée d’aspirateur grâce à l’entrée imposée en moyenne de
phase et ne seraient pas pris en compte avec une entrée en moyenne axisymétrique. La seconde
structure tourbillonnaire est générée sur la pointe de roue et s’évase dans l’aspirateur. Il s’agit
de la torche qui crée une zone de forte vorticité au centre de l’aspirateur. Cette torche ayant une
vorticité négative, elle tourne dans le même sens que la roue.

Les figures 4.13b et 4.13c présentent les contours de moyenne temporelle de vitesse axiale
sur deux plans médians de l’aspirateur (les axes x, y et z sont définis sur la figure 4.1). Notons tout
d’abord que la géométrie de l’aspirateur n’est pas la même dans les plans xz et yz, notamment
l’évasement en amont de l’extension est plus important dans le plan xz. La vitesse axiale diminue
le long de l’aspirateur mais pas de manière uniforme.

4.3.3 Prédiction des profils de vitesses

La figure 4.14 présente la comparaison des profils de vitesses numériques, obtenus par cal-
cul URANS, et expérimentaux, mesurés par LDV (voir section 3.5.2.2), sur les trois stations de
mesures dans l’aspirateur pour OP2. Les profils expérimentaux de vitesses présentent une zone
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FIGURE 4.12 – Profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour le point OP2 ; les lignes corres-
pondent aux résultats de calcul RANS directrice-roue et les points aux mesures expérimentales
par sonde Pitot

de faible vitesse axiale au centre de l’aspirateur (R/RC proche de 0) dans les stations A et B,
associée à une augmentation importante de la vitesse tangentielle du centre de l’aspirateur jus-
qu’à R/RC = 0.1. Ces profils de vitesses sont caractéristiques de la torche centrale générée sous
la pointe de roue, observée sur la figure 4.13a, et ont également été observés expérimentalement
par Mulu et al. [82] pour un meilleur point de fonctionnement de turbine Kaplan [82]. En station
C, la zone de faible vitesse axiale est plus large et la vitesse tangentielle ne présente plus de pic.
Ceci caractérise un évasement et une dissipation de la torche dans l’aspirateur.

La vitesse axiale au centre de l’aspirateur est fortement surestimée par calcul URANS dans
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FIGURE 4.13 – (a) Structures tourbillonnaires prédites dans l’aspirateur par calcul URANS (vi-
sualisées par une iso-surface de critère Q colorée par la vorticité selon l’axe z) et (b) (c) contours
de moyenne temporelle de vitesse axiale sur deux plans médians dans l’aspirateur

les trois stations. De plus, la vitesse tangentielle est sous-estimée par calcul sur la majorité des
stations A et B tandis qu’elle est surestimée en station C. Ceci indique une mauvaise prédiction
de la torche par calcul URANS dès l’entrée d’aspirateur. D’autre part, les gradients de vitesse
axiale en proche paroi sont mal prédits, particulièrement en station C où la vitesse axiale est
sous-estimée en paroi (R/RC proche de 1). D’autres validations du calcul URANS par comparai-
son aux mesures expérimentales sont nécessaires pour comprendre ces écarts.
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(b) Vitesse tangentielle

FIGURE 4.14 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul URANS (trait plein) avec les mesures expérimentales LDV (symboles) dans
les trois stations de l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP2
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4.3.4 Prédiction de l’énergie cinétique turbulente
Le calcul URANS d’aspirateur fournit l’énergie cinétique turbulente modélisée en tous points

de l’aspirateur grâce à la résolution de l’équation de transport pour k dans le modèle k−ω SST.
De plus, les fluctuations de vitesses dues aux phénomènes instationnaires de basses fréquences,
tels que les sillages ou les tourbillons de jeux de pales, sont explicitement résolues par le calcul
URANS. L’énergie cinétique turbulente associée peut donc être calculée explicitement selon
l’équation (3.18). On peut ainsi calculer l’énergie cinétique turbulente totale comme la somme
de l’énergie cinétique turbulente k modélisée et de l’énergie cinétique turbulente résolue. Celle-ci
est comparée sur la figure 4.15 à l’énergie cinétique turbulente calculée à partir des mesures LDV,
tel qu’expliqué à la section 3.5.2.2. Nous pouvons remarquer que la forme des profils de k est
correctement reproduite dans les stations A et B par le calcul URANS avec des maxima locaux
au centre de l’aspirateur et à proximité de la paroi. Il s’agit en effet des régions de forts gradients
de vitesses et donc de production d’énergie cinétique turbulente. Cependant, le niveau d’énergie
cinétique turbulente prédit par calcul URANS est sous-estimé par-rapport aux mesures LDV.
Notons cependant que le calcul de l’énergie cinétique turbulente par mesure LDV fait intervenir
une hypothèse d’isotropie des fluctuations de vitesses qui peut introduire une erreur sur le profil
de k expérimental. D’autre part, le taux d’acquisition des mesures LDV étant relativement faible,
les statistiques de deuxième ordre permettant de calculer l’énergie cinétique turbulente moyenne
peuvent être entachées d’une erreur plus importante que les statistiques de premier ordre. Cette
comparaison est cependant intéressante car elle permet de voir que le calcul URANS prédit
correctement les régions de production turbulente dans l’aspirateur.

URANS

Exp.

Station A

Station B

Station C

FIGURE 4.15 – Comparaison des profils d’énergie cinétique turbulente k prédit par calcul
URANS (trait plein) et calculés à partir des mesures LDV (symboles) dans les trois stations de
l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP2 ; < ke > est la moyenne de l’énergie cinétique
turbulente sur la surface d’entrée d’aspirateur obtenue par le calcul RANS de directrice-roue

4.3.5 Prédiction de la perte CEI dans l’aspirateur
La perte de charge CEI obtenue par calcul URANS est comparée à la perte CEI mesurée

expérimentalement sur la figure 4.16, entre l’entrée et le plan CEI et entre la station A et le plan
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CEI. Notons tout d’abord que la perte expérimentale entre la station A et le plan CEI représente
50% de la perte totale dans l’aspirateur. Cela signifie également que 50% de la perte se fait entre
l’entrée d’aspirateur et la station A. La perte entre la station A et le plan CEI est surestimée de
73% par calcul URANS tandis que la perte entre l’entrée et le plan CEI semble bien prédite. La
perte entre l’entrée et la station A est par conséquent largement sous-estimée et la répartition des
pertes dans l’aspirateur est incorrecte par calcul URANS. De plus, la comparaison des profils
de vitesses numériques et expérimentaux à la section précédente semble montrer que le calcul
URANS ne reproduit pas correctement l’écoulement dans l’aspirateur. Il est donc difficile de
comprendre comment la perte entre l’entrée et le plan CEI peut être correctement prédite par ce
calcul URANS.

expe data
URANS

FIGURE 4.16 – Comparaison des pertes CEI prédites par calcul URANS avec les mesures expé-
rimentales entre la station A et le plan CEI (abscisse |zA− zCEI|) et entre l’entrée d’aspirateur et
le plan CEI (abscisse |ze− zCEI|) pour le point de fonctionnement OP2

Pour mieux comprendre la prédiction de ces pertes, la perte de charge est décomposée en la
contribution de la différence de pression statique ∆Hstat et dynamique ∆Hdyn à partir de l’équation
(3.20) :

∆HCEI = ∆Hstat +∆Hdyn (4.1)

où

∆Hstat =
1

gQ

∫∫
Se

(
〈p〉
ρ

)
〈uz〉dS− 1

ρg
〈pCEI〉 (4.2)

et

∆Hdyn =
1

gQ

∫∫
Se

(
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈uz〉dS− 1

ρg

(
1
2

ρ

(
Q

SCEI

)2
)

(4.3)

La contribution ∆Hstat est négative puisque la pression augmente dans l’aspirateur et −∆Hstat
représente la récupération de pression dans l’aspirateur. La figure 4.17 présente la répartition
de −∆Hstat et ∆Hdyn entre l’entrée et le plan CEI et entre la station A et le plan CEI. Avec
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cette représentation, la perte CEI de la figure 4.16 correspond alors à la distance entre les points
donnant −∆Hstat et ∆Hdyn. Entre la station A et le plan CEI, la surestimation de ∆Hdyn et la
sous-estimation de −∆Hstat conduisent à la surestimation de la perte CEI. Entre l’entrée et le
plan CEI, la bonne prédiction de la perte CEI par calcul URANS est due à la compensation de
la sous-prédiction de ∆Hdyn par la sous-prédiction de −∆Hstat . La bonne prédiction de la perte
CEI par calcul URANS est en fait due à une compensation d’erreurs sur les différents termes
composant cette perte. Ces termes sont maintenant étudiés plus en détail.

expe data
URANS

FIGURE 4.17 – Décomposition des pertes CEI numériques et expérimentales en la contribution
de la différence de pression statique ∆Hstat et dynamique ∆Hdyn entre la station A et le plan CEI
(abscisse |zA− zCEI|) et entre l’entrée d’aspirateur et le plan CEI (abscisse |ze− zCEI|) pour le
point de fonctionnement OP2

Les sondages par sonde Pitot en entrée d’aspirateur et en station A donnent accès au profil
de pression moyenne 〈p(r)〉 dans ces stations relativement à la pression dans le plan CEI. On a
ainsi accès au profil de −dHstat(r) en fonction du rayon r de la section de mesure Pitot tel que :

dHstat(r) =
〈p(r)〉

ρg
− 〈pCEI〉

ρg
(4.4)

et ∆Hstat =
1
Q
∫∫
S

dHstat〈uz〉dS. Les profils de −dHstat(r) prédits par calcul URANS sont com-

parés avec les profils mesurés expérimentalement sur la figure 4.18. Notons tout d’abord que
l’allure des profils de −dHstat(r), et donc des profils de pression statique, est bien reproduite
par le calcul URANS en entrée et en station A. −dHstat est sous-estimé par calcul URANS sur
toute la surface d’entrée et également la station A, ce qui est en accord avec les valeurs intégrales
−∆Hstat présentées sur la figure 4.17. L’expression de dHstat comprend le terme de pression dans
le plan considéré (entrée ou station A) mesurée relativement à la pression dans le plan CEI. Nous
ne pouvons donc pas évaluer si cette sous-estimation vient de la prédiction de la pression dans le
plan considéré ou de la pression dans le plan CEI, ou les deux, les termes de pression n’étant pas
mesurés séparément.
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URANS

expe data

entrée

Station A

FIGURE 4.18 – Comparaison des profils numériques URANS (trait plein) et expérimentaux (sym-
boles) de −dHstat en fonction du rayon entre l’entrée et le plan CEI et entre la station A et le
plan CEI pour le point de fonctionnement OP2

Si l’on s’intéresse maintenant plus précisément à l’expression de ∆Hdyn dans l’équation (4.3),
on remarque que le débit de la simulation étant le même que celui de l’expérience, l’erreur sur
∆Hdyn s’explique par une erreur sur les profils de vitesses dans l’intégrale surfacique du premier
membre de ∆Hdyn. Ainsi, l’erreur sur ∆Hdyn entre la station A et le plan CEI s’explique par la
mauvaise prédiction des profils de vitesses en station A. De même, l’erreur sur ∆Hdyn entre l’en-
trée et le plan CEI provient d’une erreur sur l’énergie cinétique imposée en entrée d’aspirateur.
Cette erreur peut s’expliquer par les écarts observés sur les profils d’entrée d’aspirateur entre
calcul et expérience sur la figure 4.12.

Les écarts entre les profils de vitesses numériques utilisés comme condition d’entrée du calcul
URANS d’aspirateur et les profils expérimentaux en entrée d’aspirateur semblent donc respon-
sables, au moins en partie, de l’erreur sur la prédiction de la perte CEI. D’autre part, les vitesses
tangentielles prédites en stations A et B sont sous-estimées par rapport aux mesures expérimen-
tales LDV. Ceci pourrait être expliqué par la sous-estimation du niveau de vitesse tangentielle
dès l’entrée d’aspirateur que semble suggérer la comparaison des profils numériques issus du
calcul de directrice-roue et des profils expérimentaux mesurés par sonde Pitot. Ceci indique que
la prédiction des profils de vitesses en entrée d’aspirateur doit être améliorée.

4.4 Retour sur la condition d’entrée d’aspirateur

Les profils de vitesses d’entrée d’aspirateur sont obtenus par un calcul RANS de directrice-
roue, réalisé selon le savoir-faire de GE Renewable Energy Hydro. Cependant, ce calcul semble
sous-estimer le niveau de vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur. Nous revenons dans cette
section sur les étapes de vérification et validation du calcul RANS de directrice-roue afin d’iden-
tifier l’origine possible des erreurs de prédiction des profils d’entrée d’aspirateur.
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4.4.1 Modification du profil d’entrée

Nous souhaitons vérifier si la sous-estimation de la vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur
est bien à l’origine de la sous-estimation de vitesse tangentielle dans l’aspirateur mais aussi de
la mauvaise prédiction de la vitesse axiale au centre de l’aspirateur. Ces deux vitesses sont en
effet liées par l’équation de continuité. Notons que dans la thèse de Taheri [109], des écarts si-
milaires ont été observés en entrée d’aspirateur entre les profils numériques et expérimentaux de
vitesse tangentielle et radiale. Il a notamment observé que l’augmentation artificielle de vitesse
tangentielle, pour retrouver le niveau obtenu par la mesure expérimentale, a permis d’améliorer
la prédiction des profils de vitesses dans l’aspirateur du projet BulbT (voir section 3.2.1).

Afin d’accroître le niveau de vitesse tangentielle prédit en entrée d’aspirateur, nous réalisons
un calcul RANS de directrice-roue avec une vitesse de rotation n de la roue augmentée de 2%.
Les profils de vitesses ainsi obtenus en entrée d’aspirateur sont présentés sur la figure 4.19. En
augmentant la vitesse angulaire de la roue, la vitesse tangentielle est augmentée en entrée d’as-
pirateur et l’écart avec le profil expérimental est réduit à 7% (contre 27% précédemment). La
vitesse tangentielle numérique se trouve donc maintenant dans l’intervalle d’incertitude de la
mesure expérimentale qui est de 10%. Les autres profils de vitesses restent pratiquement inchan-
gés, mise à part une légère modification du profil de vitesse axiale proche du moyeu (R/R2 =
0.3). Cette modification est un moyen d’augmenter et ainsi de corriger la vitesse tangentielle en
entrée d’aspirateur sans modifier le débit de la simulation.

Ces profils sont maintenant utilisés comme condition d’entrée d’un nouveau calcul URANS
d’aspirateur. Les profils de vitesses ainsi obtenus dans les stations A, B et C de l’aspirateur sont
présentés sur la figure 4.20. Nous pouvons observer que non seulement le niveau de vitesse tan-
gentielle est maintenant bien prédit dans les stations A et B mais aussi la prédiction de la zone de
faible vitesse axiale au centre de l’aspirateur est améliorée par ce nouveau calcul. Cependant, la
vitesse axiale est toujours surestimée au centre de l’aspirateur. En station C, la prédiction du pro-
fil de vitesse axiale est améliorée, avec notamment plus de vitesse axiale vers la paroi extérieure
de l’aspirateur (R/RC proche de 1). Cependant, des écarts importants entre les profils numériques
et expérimentaux subsistent dans cette station proche de la sortie de l’aspirateur.

La prédiction des profils d’énergie cinétique turbulente, présentée sur la figure 4.21, est éga-
lement améliorée grâce à la correction du niveau de vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur,
notamment dans la région de la torche centrale. Le niveau d’énergie cinétique turbulente est par
contre toujours sous-estimé par rapport aux mesures expérimentales.

Les pertes CEI prédites par calcul URANS avec ces nouveaux profils d’entrée correspondant
à n+ 2% sont présentées sur la figure 4.22. Les pertes CEI sont maintenant sous-estimées à la
fois entre la station A et le plan CEI et entre l’entrée et le plan CEI. La prédiction de la perte
CEI entre la station A et le plan CEI est correcte puisqu’elle se situe dans l’erreur de mesure de
la perte CEI. La sous-estimation de cette perte est principalement due à une sur-estimation de
−∆Hstat , ce qui correspond à une récupération de pression trop importante. Ceci peut également
s’observer sur les profils de−dHstat présentés sur la figure 4.23. Notons que la prédiction du pro-
fil de −dHstat en station A est améliorée au centre de l’aspirateur (R/RA < 0.3) avec ce nouveau
profil d’entrée par rapport au cas précédent. La prédiction du profil −dHstat est aussi améliorée
sur toute la surface d’entrée d’aspirateur ce qui induit une meilleure prédiction de −∆Hstat entre



120 4 Simulations URANS au meilleur point de fonctionnement

Exp.

(a) Vitesse axiale

Exp.

(b) Vitesse tangentielle

Exp.

(c) Vitesse radiale

FIGURE 4.19 – Profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour le point OP2 obtenus par le cal-
cul original RANS de directrice-roue avec la vitesse de rotation réelle n de la roue et avec la
vitesse de rotation augmentée n+2%; les lignes correspondent aux résultats de calcul RANS de
directrice-roue et les points aux mesures expérimentales par sonde Pitot

l’entrée et le plan CEI. La modification du profil d’entrée d’aspirateur permet donc non seule-
ment d’améliorer la prédiction des profils de vitesses mais également des profils de pression.

D’après la figure 4.22b, la sous-estimation des pertes entre l’entrée et le plan CEI est prin-
cipalement due à la sous-estimation de ∆Hdyn et donc à une mauvaise prédiction de l’énergie
cinétique en entrée d’aspirateur d’après l’équation (4.3). La comparaison des figures 4.17 et
4.22b montre que l’amélioration de la condition d’entrée d’aspirateur n’a que légèrement dimi-
nué l’écart entre ∆Hdyn prédit numériquement et mesuré expérimentalement entre l’entrée et le
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(a) Vitesse axiale
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(b) Vitesse tangentielle

FIGURE 4.20 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul URANS avec des profils d’entrée correspondant à une vitesse de rotation de
n+ 2% (trait plein) avec les mesures expérimentales LDV (symboles) dans les trois stations de
l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP2

URANS
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Station A
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FIGURE 4.21 – Comparaison des profils d’énergie cinétique turbulente k prédits par calcul
URANS avec des profils d’entrée correspondant à une vitesse de rotation de n+2% (trait plein)
et calculé à partir des mesures LDV (symboles) dans les trois stations de l’aspirateur pour le
point de fonctionnement OP2 ; < ke > est la moyenne de l’énergie cinétique turbulente sur la
surface d’entrée d’aspirateur obtenue par le calcul RANS de directrice-roue

plan CEI. En effet, l’énergie cinétique d’entrée est principalement due à la vitesse axiale qui est
quasi-identique dans les deux cas (n et n+2%). L’erreur sur ∆Hdyn est donc due aux écarts entre
la vitesse axiale imposée en entrée du calcul d’aspirateur et la vitesse axiale mesurée par sonde
Pitot. Ces écarts sont observables sur la figure 4.19a pour R/R2 compris entre 0.6 et 0.9. Le calcul
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du débit à partir du profil de vitesse axiale mesurée par sonde Pitot donne un débit surestimé par
rapport au débit mesuré expérimentalement lors de l’essai, signifiant que l’écart entre la vitesse
axiale numérique et expérimentale est dû à des erreurs de mesure par sonde Pitot. Cet écart est
indépendant de la prédiction numérique de l’écoulement et ne peut être réduit. Il entraîne donc
un écart systématique entre la perte CEI numérique et expérimentale entre l’entrée et le plan CEI.
Il parait donc plus judicieux de s’intéresser à la perte CEI entre la station A et le plan CEI.

expe data
URANS

(a) ∆HCEI

expe data
URANS

(b) ∆HCEI = ∆Hstat +∆Hdyn

FIGURE 4.22 – (a) Comparaison des pertes CEI prédites par calcul URANS avec des profils
d’entrée correspondant à une vitesse de rotation de n + 2% avec les mesures expérimentales
entre la station A et le plan CEI (abscisse |zA− zCEI|) et entre l’entrée d’aspirateur et le plan CEI
(abscisse |ze− zCEI|) pour le point de fonctionnement OP2 et (b) décomposition de ces pertes en
la contribution de la différence de pression statique et dynamique

La prédiction numérique de l’écoulement dans l’aspirateur est améliorée en augmentant arti-
ficiellement la vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur par augmentation de la vitesse angulaire
de la roue. Cependant, la vitesse de rotation de la roue est une grandeur fiable et une incertitude
de 2% sur cette vitesse n’est pas réaliste. Il est donc nécessaire de revenir sur le calcul RANS
de directrice-roue afin de comprendre l’origine de la mauvaise prédiction du niveau de vitesse
tangentielle en entrée d’aspirateur.

4.4.2 Étude du calcul RANS de directrice-roue

L’objectif de cette section est d’étudier plus spécifiquement la prédiction des profils d’entrée
d’aspirateur par le calcul RANS k−ω SST de directrice-roue. Pour cela, l’étape de convergence
en maillage du calcul est d’abord réalisée afin de définir le maillage nécessaire au calcul de
roue. Nous cherchons ensuite à évaluer l’impact de paramètres incertains du calcul RANS k−ω

SST de directrice-roue sur la prédiction des profils d’entrée d’aspirateur. Notons que dans cette
section, la vitesse de rotation de la roue dans les calculs RANS est la vitesse réelle n.
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FIGURE 4.23 – Comparaison des profils numériques (trait plein) et expérimentaux (symboles)
de −dHstat en fonction du rayon entre l’entrée et le plan CEI et entre la station A et le plan CEI
pour le point de fonctionnement OP2 avec des profils d’entrée correspondant à une vitesse de
rotation de n+2%

4.4.2.1 Convergence en maillage

Le maillage initial pour le calcul RANS de directrice-roue a été fourni par GE Hydro. Pour
le cas étudié dans ce mémoire, nous revenons sur l’étape de convergence en maillage de ce cal-
cul RANS de directrice-roue. Une étude de convergence en maillage classique a été réalisée par
raffinement progressif du maillage initial, notamment en proche paroi et sur la pale afin d’y di-
minuer la valeur de y+. Ainsi cinq maillages sont considérés dont les caractéristiques principales
sont présentées dans le tableau 4.1. Le maillage a correspond au maillage initial qui a été utilisé
pour définir les profils de vitesses d’entrée d’aspirateur dans les sections précédentes. La valeur
de y+ sur la pale est élevée ce qui peut expliquer la mauvaise prédiction des profils de vitesses
en entrée d’aspirateur.

Les profils de vitesses obtenus en entrée d’aspirateur sur les différents maillages sont présen-
tés sur la figure 4.24. La vitesse axiale est légèrement modifiée au niveau du moyeu de la roue
(R/R2 proche de 0.3) par raffinement de maillage. Ceci est certainement dû à la modification
du maillage dans les jeux entre le moyeu et la pale de roue. La vitesse radiale est par contre
inchangée. Le maillage influence principalement la composante tangentielle de la vitesse qui est
liée à la récupération de la chute interne Hi dans la roue et donc au couple exercé sur les pales
de roue d’après la théorie d’Euler (voir section 1.1.3). Au cours du raffinement de maillage, la
valeur de y+ sur la pale est largement diminuée améliorant ainsi la prédiction du couple exercé
par le fluide sur la pale. Ceci conduit à une diminution du niveau de vitesse tangentielle en sortie
de roue signalant un couple plus important récupéré sur la pale lorsque l’écoulement est mieux
résolu. Ce niveau est fixe à partir du maillage c. Notons également que le maximum local de
vitesse tangentielle proche de la paroi extérieure (en R/R2 proche de 0.9) est déplacé lors du
raffinement de maillage. Ceci est dû à une meilleure discrétisation des jeux de bouts de pales et
donc une meilleure résolution des tourbillons s’y formant. Notons que pour le profil expérimen-
tal, ce maximum est plus éloigné de la paroi, en R/R2 = 0.85. De même, les différents maillages
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TABLE 4.1 – Définition des maillages et de la valeur de y+ correspondante (moyenne sur la
surface considérée) pour le calcul RANS de directrice-roue

Maillage Maillage a Maillage b Maillage c Maillage d Maillage e

nombre
d’éléments 1.8 3.6 6.4 11.4 21.1
(en million)

nombre
de nœuds 1.9 3.7 6.6 11.6 21.5

(en million)

y+ directrice 6.3 3 1.2 1.2 0.6
y+ pale 38 17 8.5 5.7 3.2

conduisent à une modification du profil de vitesse tangentielle proche du moyeu. Les différences
sont faibles à partir du maillage d.

La chute interne Hi récupérée par la roue dans le calcul RANS est présentée sur la figure
4.25 pour les différents maillages. Cette chute varie très peu à partir du niveau de raffinement du
maillage c ce qui est en accord avec la convergence en maillage sur les profils de vitesses en sortie
de roue. Le maillage d, de meilleure qualité et plus robuste que le maillage c mais plus léger que
le maillage e est donc choisi pour les calculs RANS de directrice-roue dans la suite de ce chapitre.

La chute interne pour le maillage d est plus importante que la chute interne mesurée expé-
rimentalement (Hi/Hi,exp. > 1). Ceci est cohérent avec la sous-estimation de vitesse tangentielle
en entrée d’aspirateur, ce qui signifie que la récupération de moment cinétique est trop impor-
tante dans le calcul numérique RANS de roue. Ceci peut être dû à des erreurs introduites dans
la définition du modèle géométrique de la roue pour le calcul numérique et est étudié dans la
section suivante.

4.4.2.2 Étude paramétrique

Le calcul RANS de directrice-roue possède des paramètres incertains dont l’influence sur la
prédiction des profils de vitesses en entrée d’aspirateur est étudiée dans cette section. Notons
qu’il a été vérifié que la prédiction des profils de vitesses en sortie de roue n’est pas influencée
par une modification des quantités turbulentes imposées en entrée du domaine de la directrice, en
accord avec les résultats de la littérature [26, 44]. Les incertitudes portent plutôt sur la géométrie
de la roue utilisée pour les calculs numériques.

Dans le calcul RANS de directrice-roue, les angles d’ouverture de directrice et de pale sont
identiques à ceux imposés pour les mesures expérimentales. Cependant, il existe des jeux dans
le mécanisme de réglage de ces angles. Selon le couple exercé sur la pale ou la directrice, l’angle
d’ouverture peut être légèrement modifié. On peut également envisager qu’il y ait une erreur de
réglage de cet angle sur la plateforme de mesure. Nous voulons observer l’effet d’une modifica-
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(a) Vitesse axiale (b) Vitesse tangentielle

(c) Vitesse radiale

FIGURE 4.24 – Profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour le point OP2 obtenus par calcul
RANS de directrice-roue sur les maillages a à e

tion de plus ou moins un degré de ces angles dans le calcul RANS de directrice-roue. Cette étude
a été réalisée sur le maillage initial a afin d’obtenir des tendances rapidement.

La figure 4.26 présente la variation des profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour une
variation de l’angle de pale αOP2 de ±1◦ et ±0.1◦ pour le point OP2. La variation de l’angle de
pale conduit à une modification du niveau global de vitesse tangentielle en sortie de roue. Ceci
est normal puisque le niveau de vitesse tangentielle en sortie de roue est directement lié au tri-
angle des vitesses dans la roue et donc à l’angle de pale (voir section 1.3.3). Une modification de
±1◦ d’angle de pale conduit à une variation moyenne de±34% de la vitesse tangentielle obtenue
sur le maillage a contre ±3.3% pour une variation de ±0.1◦ d’angle de pale. Cette variation est
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FIGURE 4.25 – Chute interne récupérée dans la roue calculée à partir du couple prédit par le
calcul RANS sur la pale de roue pour OP2 en fonction du nombre de nœuds du maillage

plus importante proche du moyeu (R/R2 proche de 0.3). En effet, la modification de l’angle de
pale entraîne une modification de la taille du jeu au moyeu, puisque celui-ci est directement lié
à l’angle de pale comme ceci sera expliqué ci-après. Ainsi, la vitesse axiale au moyeu est égale-
ment légèrement modifiée par variation de l’angle de pale de ±1◦. Par contre, on constate que la
vitesse radiale reste inchangée.

L’influence de l’angle de directrice γOP2 est également étudiée pour le point OP2. La figure
4.27 montre qu’une variation de ±1◦ d’angle de directrice conduit à une différence de ±3.4%
de la vitesse tangentielle d’origine. Ceci est négligeable devant la variation induite par l’angle
de pale pour une même variation d’angle. De plus, une erreur de ±1◦ sur l’angle de directrice
est peu probable, cette erreur est plutôt estimée à ±0.3◦ par les ingénieurs de GE Hydro ce qui
induirait alors très peu de modifications des profils d’entrée d’aspirateur.

Une autre source connue d’incertitude, notamment signalée dans l’état de l’art à la section
3.3, est la modélisation des jeux dans le calcul directrice-roue. Nous avons signalé qu’il existe
des jeux en bouts de pales et au moyeu pour les turbines de type bulbe qui permettent la varia-
tion de l’angle de pale. Les jeux de bouts de pales, appelés ici jeux en ceinture, sont des jeux
fonctionnels dont la largeur dceinture dépend de la distance entre la ceinture et la pale (voir figure
4.28). Au moyeu, les jeux sont composés d’un jeu fonctionnel et d’un jeu dû au détalonnage.
Le détalonnage est la découpe de la pale au niveau du moyeu à l’angle maximum qu’elle peut
prendre. Ce jeu dépend donc de l’angle de pale et est d’autant plus grand que l’angle de pale est
petit. Le jeu fonctionnel associé permet la rotation de la pale et est défini par la distance dmoyeu
sur la figure 4.28. Les jeux fonctionnels dmoyeu et dceinture sont connus et pris en compte dans
le modèle géométrique de la roue pour le calcul numérique, de même que les jeux dus au dé-
talonnage. Cependant, la méthode de réalisation du maillage hexaédrique dans la roue nécessite
une simplification de la forme réelle du jeu au moyeu dans le modèle numérique. D’autre part,
tel qu’expliqué à la section 3.3, ces jeux peuvent varier légèrement entre les différentes pales du
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(a) Vitesse axiale (b) Vitesse tangentielle

(c) Vitesse radiale

FIGURE 4.26 – Influence de variations de l’angle de pale αOP2 dans le calcul RANS de directrice-
roue avec le maillage a sur les profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour le point OP2

modèle utilisé pour les mesures expérimentales [85]. De plus, au cours de l’essai, la taille de ces
jeux peut varier à cause de la déformation mécanique de la pale [55]. Or, la prise en compte de
l’effet de ces jeux et la bonne description des tourbillons s’y formant sont nécessaires pour la
prédiction des profils de vitesses en entrée d’aspirateur.

Les paramètres incertains influant dans le calcul RANS directrice-roue sont donc l’angle de
pale α et les tailles de jeux fonctionnels au moyeu dmoyeu et en ceinture dceinture. Afin d’estimer
l’influence des incertitudes sur ces paramètres, une méthode de quantification des incertitudes a
été utilisée.
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(a) Vitesse axiale (b) Vitesse tangentielle

(c) Vitesse radiale

FIGURE 4.27 – Influence de variations de l’angle de directrice γOP2 dans le calcul RANS de
directrice-roue avec le maillage a sur les profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour le point
OP2

4.4.2.3 Quantification des incertitudes

Une méthode de quantification des incertitudes est utilisée afin d’évaluer l’influence des pa-
ramètres incertains définis à la section précédente sur la prédiction des profils de vitesses en
entrée d’aspirateur dans le calcul RANS de directrice-roue. Nous présentons ici la méthode de
quantification d’incertitudes utilisée de manière très succincte et appliquée. Pour plus de dé-
tails, le lecteur est renvoyé aux thèses de Brugière [12] et Monmarson [79]. La méthode consiste
à résoudre l’équation de Navier-Stokes en propageant ces incertitudes dans la simulation. Les
paramètres incertains sont alors des variables stochastiques définies à partir de leur densité de
probabilité. Le problème déterministe RANS est ainsi transformé en un problème stochastique



4.4 Retour sur la condition d’entrée d’aspirateur 129

dmoyeu

dceinture

FIGURE 4.28 – Définition des jeux fonctionnels au moyeu dmoyeu et en ceinture dceinture dans la
roue

permettant d’obtenir une surface de réponse du problème prenant en compte toutes ces incerti-
tudes. Une description complète de la loi de probabilité de la solution peut ainsi être obtenue ou
au moins les premiers moments, moyenne et variance, de grandeurs d’intérêts.

L’équation à résoudre dans notre cas RANS stationnaire est alors :

L (xi,ξ ,Φ(xi,ξ )) = S (xi,ξ ) (4.5)

où L et S sont respectivement l’opérateur différentiel et le terme source du système non-linéaire
RANS à résoudre. Ils dépendent à présent du vecteur des variables aléatoires ξ , définis à partir
des incertitudes considérées. Φ(xi,ξ ) est la solution de cette nouvelle expression du système
RANS (vitesse et pression) qui dépend par conséquent du vecteur des variables stochastiques
ξ . Afin de résoudre ce système, il existe plusieurs méthodes dont une revue peut être trouvée
dans Iaccarino [48]. Nous utiliserons ici la méthode spectrale NISP (pour Non Instrusive Poly-
nomial Chaos) qui a déjà été appliquée au cas de l’aspirateur bulbe dans la thèse de Brugière [12].

Le principe de la méthode NISP est de décomposer la solution recherchée Φ(xi,ξ ) dans une
base connue de polynômes Ψ(ξ ) telle que :

Φ(xi,ξ ) =
∞

∑
j=0

a j(xi)Ψ(ξ ) (4.6)

où a j sont les coefficients que l’on cherche à déterminer. En pratique, la somme est finie et
comprend N termes où N dépend de l’ordre p des polynômes utilisés. Nous utilisons ici des po-
lynômes du chaos. Les coefficients a j sont calculés à partir de solutions déterministes du calcul
RANS de directrice-roue pour des valeurs données des paramètres incertains considérés. Ainsi,
pour un nombre d de paramètres incertains, le nombre de calculs déterministes nécessaires à la
détermination des coefficients a j est (p+1)d . Les premiers moments (moyenne et variance) de
la solution peuvent alors être calculés à partir des coefficients a j.
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Nous considérons trois paramètres incertains dans le calcul RANS de directrice-roue : α ,
dmoyeu et dceinture. Le maillage d issu de l’étape de convergence en maillage est utilisé. Avec un
ordre 2 pour les polynômes du chaos, le nombre de simulations déterministes à réaliser s’élève
donc à 27. Avec un ordre 3, ce nombre s’élève à 64, ce qui représente un coût de calcul excessif
avec des calculs RANS de directrice-roue avec près de 12 millions de nœuds. Nous choisissons
donc un ordre 2.

Les plages de variations des incertitudes ont été définies avec les ingénieurs de General Elec-
tric en se basant sur leur retour d’expérience. Une plage de variation réaliste pour l’angle de
pale est de ±0.5◦ de la valeur nominale. Les plages de variations des jeux fonctionnels ont été
définies à partir des tolérances indiquées sur les plans du modèle de roue étudié. Ainsi, le jeu
en ceinture dceinture varie entre 0.05%Rroue et 0.16%Rroue où Rroue est le rayon de la roue. Le
jeu fonctionnel au moyeu varie entre 0.11%Rroue et 0.16%Rroue. Sans connaissance à priori de
la répartition des incertitudes, nous choisissons une répartition uniforme de chaque paramètre
incertain dans sa plage de variation. Ceci permet de définir le plan d’expérience composé des
27 triplets de valeurs (α , dmoyeu, dceinture) pour lesquels les simulations RANS de directrice-roue
sont réalisées sur le maillage d.

Les profils de vitesses associés de leur barres d’erreur liées aux incertitudes sur les para-
mètres (α , dmoyeu, dceinture), obtenus par la méthode NISP, sont présentés sur la figure 4.29. Les
barres d’erreur (± l’écart type) les plus importantes sont observées sur la vitesse tangentielle.
Une légère incertitude sur la vitesse axiale est observée au niveau du moyeu mais l’écart type
est très faible pour la vitesse axiale et quasi-nul pour la vitesse radiale. Le niveau de vitesse tan-
gentielle qui permet une simulation correcte de l’écoulement dans l’aspirateur est représenté sur
la figure 4.29b par le profil de Vu obtenu par le calcul RANS de directrice-roue sur le maillage
a avec une vitesse de rotation n+ 2% (voir section 4.4.1). La vitesse tangentielle obtenue sur
le maillage a avec une vitesse de rotation n est également représentée sur la figure 4.29b pour
signaler le niveau de Vu trop faible en entrée d’aspirateur et qui conduit à une mauvaise prédic-
tion des profils de vitesses dans l’aspirateur (voir section 4.3.3). Ainsi, même en considérant les
incertitudes géométriques dans le calcul de roue, le niveau de vitesse tangentielle reste inférieur
au niveau obtenu sur le maillage a avec une vitesse de rotation n. La prise en compte des incer-
titudes géométriques de la roue ne permet donc pas d’expliquer la sous-estimation du profil de
vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur par le calcul RANS de directrice-roue.

La décomposition de la solution sur une base de polynôme du chaos permet également d’uti-
liser l’approche ANOVA (pour ANalysis Of Variance) dans laquelle la contribution de chaque
paramètre incertain (et les contributions croisées de plusieurs paramètres) à la variance d’une
grandeur d’intérêt peut être analysée. La figure 4.30 présente la contribution à la variance de la
vitesse tangentielle de chacun des paramètres incertains étudiés. La variance est donc largement
influencée par l’angle de pale α tandis que les tailles de jeux fonctionnels ne contribuent que
localement à la variance. Ainsi, afin d’atteindre le niveau de Vu obtenu par le calcul avec une vi-
tesse de rotation de n+2%, il faudrait augmenter l’angle de pale d’environ 1◦ ce qui ne constitue
pas une incertitude réaliste sur ce paramètre.

L’étude de quantification d’incertitudes réalisée n’a pas permis de comprendre l’origine de la
mauvaise prédiction du niveau de vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur par le calcul RANS
de directrice-roue. Comme cela a déjà été évoqué précédemment (section 4.4.1), des écarts entre
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(a) Vitesse axiale (b) Vitesse tangentielle

(c) Vitesse radiale

FIGURE 4.29 – Résultats de la quantification des incertitudes géométriques de la roue sur la
prédiction des profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour le point OP2 : profils de vitesses
moyennes et barres d’erreur associées

profils numériques et expérimentaux de vitesse radiale et tangentielle ont également été obser-
vés par Taheri [109]. Cela laisse penser que l’erreur sur la prédiction de ces profils ne provient
pas d’une différence entre la configuration expérimentale et numérique dans le cas présent. Les
méthodologies de calcul étant très similaires entre le présent travail et celui de Taheri, le calcul
RANS de directrice-roue peut être remis en cause. Les pertes d’énergie dans la roue peuvent être
sous-estimées par le calcul RANS, notamment les frottements visqueux, ce qui expliquerait la
surestimation de la récupération de vitesse tangentielle dans l’aspirateur. Une amélioration de la
modélisation de la turbulence, par calcul LES, pourrait améliorer ce point. D’autre part, l’hy-
pothèse d’uniformité du profil de vitesse en amont de la directrice peut être mise à mal par la
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FIGURE 4.30 – Variance σ2 de Vu et contribution à la variance de chaque paramètre incertain α ,
dmoyeu et dceinture, obtenue par l’approche ANOVA

présence des avant-directrices non considérées dans le calcul. Enfin, l’utilisation de l’interface
« stage » entre la directrice et la roue ne permet pas de prendre en compte les traces de directrices
qui pourraient influer sur l’écoulement dans la roue. La vérification de ces hypothèses néces-
site d’avoir accès à plus de données expérimentales dans la roue pour pouvoir valider le calcul
numérique.

4.5 Conclusions du chapitre

Dans ce chapitre, la méthodologie de mise en œuvre d’un calcul URANS d’aspirateur a été
définie. Les conditions d’entrée du calcul consistent en des champs en moyenne de phase pour
les trois composantes de vitesse et pour les quantités turbulentes, obtenus par un calcul préli-
minaire RANS de directrice-roue. Ces champs sont imposés en rotation en entrée d’aspirateur
pour reproduire la présence de la roue et conserver l’instationnarité des champs. Il a été véri-
fié que cette procédure conduit aux mêmes résultats qu’un calcul de directrice-roue-aspirateur
couplés en étant moins coûteuse en temps et en ressources de calcul. L’étape de vérification a
permis de définir la discrétisation spatiale et temporelle nécessaire au calcul URANS d’aspira-
teur. Le maillage nécessaire pour ce calcul est relativement léger puisqu’il comprend 2 millions
de nœuds. L’étape de validation a ensuite mis en évidence des écarts importants entre les profils
de vitesses prédits dans l’aspirateur et les profils mesurés par LDV. Ces écarts sont expliqués en
partie par la sous-estimation du niveau de vitesse tangentielle imposé en entrée d’aspirateur et
obtenu par calcul RANS de directrice-roue. Ainsi, ce niveau de vitesse tangentielle a été aug-
menté en incrémentant la vitesse angulaire de la roue dans le calcul RANS directrice-roue de
2%. Ceci a permis d’améliorer la prédiction des profils de vitesses et de pression statique dans
l’aspirateur. Cependant, la modification de la vitesse de rotation de la roue n’est qu’une stratégie
pour corriger le niveau de vitesse tangentielle du champ bidimensionnel en entrée d’aspirateur
mais n’est pas une incertitude réaliste du calcul de roue. La prise en compte d’incertitudes liées
à la géométrie de la roue n’a pas permis de comprendre l’origine de la sous-estimation de vitesse
tangentielle sur le plan d’entrée d’aspirateur. Une étude plus approfondie du calcul de roue, et
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notamment l’étude de l’influence de la modélisation de la turbulence dans la roue, pourrait per-
mettre de mieux comprendre l’origine de la mauvaise prédiction de l’écoulement dans la roue
par le calcul RANS.

La prédiction des profils de vitesses par calcul URANS d’aspirateur, avec la correction de
la vitesse tangentielle d’entrée (cas n+2%), nécessite d’être améliorée au centre de l’aspirateur
et plus particulièrement en station C. Les stations B et C étant très éloignées, la prédiction de
l’écoulement ne peut être validée sur une large partie de l’aspirateur. Ainsi les écarts importants
entre profils expérimentaux et numériques à la station C peuvent être la conséquence d’une accu-
mulation d’erreurs entre la station B et la station C. La surestimation de la vitesse axiale au centre
de l’aspirateur par calcul URANS peut être expliquée par la difficulté du modèle RANS k−ω

SST à prédire l’écoulement fortement turbulent et swirlé dans la torche qui se forme au centre de
l’aspirateur. La mauvaise prédiction de cette torche et des pertes associées pourrait expliquer la
sous-estimation de la perte CEI par le calcul URANS k−ω SST. Ainsi, l’utilisation de la LES
pour prédire l’écoulement dans l’aspirateur pourrait améliorer ce point et est mis en pratique au
chapitre suivant.

En conclusion, l’analyse présentée dans ce chapitre a permis de mettre en évidence une pre-
mière difficulté de prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur liée à la définition de conditions
d’entrée correctes de l’aspirateur. D’autre part, la procédure de validation du calcul numérique
d’aspirateur a été mise en place. Ceci est particulièrement critique pour la validation de la prédic-
tion de la perte CEI pour laquelle nous avons montré qu’il est nécessaire de valider chaque terme
composant cette perte. Ceci est en effet nécessaire pour mieux comprendre les écarts entre calcul
et expérience mais permet également d’identifier les compensations d’erreurs pouvant fausser
l’interprétation des résultats de simulation.
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La simulation URANS k−ω SST de l’écoulement dans l’aspirateur pour le meilleur point de
fonctionnement OP2, présentée au chapitre précédent, a mis en évidence des écarts entre calcul
et expérience, notamment au niveau de la prédiction des profils de vitesses au centre de l’aspira-
teur. Une approche LES pour le meilleur point de fonctionnement OP2 est mise en œuvre dans
ce chapitre afin de limiter les erreurs de modélisation de la turbulence en résolvant explicitement
une large part de l’écoulement turbulent. Ceci doit permettre de mieux résoudre l’écoulement
tournant dans l’aspirateur et la production turbulente associée. Nous rappelons que les calculs
LES présentés dans ce mémoire sont réalisés avec le solveur YALES2 en utilisant le modèle
sous-maille de Smagorinsky dynamique.

La mise en place du calcul LES est présentée à la section 5.1. La section 5.2 s’intéresse spé-
cifiquement à la définition d’une condition d’entrée correcte pour la LES d’aspirateur. L’étape
de vérification du maillage est présentée en section 5.3. La comparaison des résultats de simula-
tions URANS et LES pour OP2 en section 5.4 permet une première conclusion sur l’apport de
l’utilisation de l’approche LES pour la prédiction des profils de vitesses et de la perte CEI dans
l’aspirateur. Une analyse physique de l’écoulement dans l’aspirateur est développée en section
5.5 qui permet d’aller plus loin dans la comparaison des résultats URANS et LES. Finalement,
les sections 5.6 et 5.7 portent sur l’analyse de l’influence des conditions aux limites en sortie et
en paroi de l’aspirateur sur les résultats LES.

5.1 Mise en place du calcul LES

Le domaine de calcul pour la simulation LES est le même que pour le calcul URANS tel
que défini sur la figure 4.1. Les conditions aux limites sur les parois fixes du domaine sont tou-
jours des conditions de non-glissement et la pointe de roue est une paroi tournante à la vitesse
de rotation de la roue. En sortie de l’extension droite, la viscosité du fluide est augmentée sur
quelques couches de mailles en amont de la section de sortie (« sponge layer ») afin de dissiper
les gradients avant la condition de sortie. Dans le plan de sortie du domaine de calcul, la condi-
tion de sortie convective dans YALES2 tente d’imposer un profil de vitesse plat afin d’éviter les
recirculations dans le plan de sortie.

Les profils de vitesses d’entrée d’aspirateur sont les mêmes que ceux utilisés pour les cal-
culs URANS, à savoir les profils de vitesses en moyenne de phase exportés du calcul RANS de
directrice-roue présenté à la section 4.1.2.1. Notons qu’une méthodologie plus précise consiste-
rait à imposer des profils de vitesses en entrée d’aspirateur issus d’un calcul LES de roue, voir
de réaliser un calcul LES de roue et d’aspirateur couplés. Cependant, le domaine de la roue est
complexe et les exigences de maillage très importantes, notamment dans les jeux de la roue,
rendent le calcul de roue en LES très coûteux (voir annexe A).

Aucune turbulence n’est imposée en entrée d’aspirateur. En effet, aucune condition d’entrée
turbulente n’est nécessaire pour la résolution du système d’équations en LES, contrairement à la
résolution RANS où des conditions aux limites pour résoudre les équations pour k et ω sont né-
cessaires. Pour cet écoulement tournant, les instabilités se développent dès l’entrée d’aspirateur
sans ajout de perturbations d’entrée, en accord avec les observations de Schlüter et al. [105] (voir
section 3.2.2). De plus, l’étude de Taheri [109] n’a pas montré d’influence marquée de l’ajout de
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fluctuations de vitesses en entrée d’aspirateur dans un calcul DES.

Le maillage utilisé pour la LES est un maillage hybride composé d’éléments tétraédriques
et de couches de prismes en proche paroi afin d’assurer une faible valeur de y+ avec un nombre
raisonnable d’éléments. Les maillages pour la LES sont définis à partir des critères de qualité
de maillage Qc1 et Qc2 présentés à la section 3.5.1.2. Un maillage, noté maillage 0, est défini
afin de respecter le critère Qc2 < 0.2 sur une large majorité des cellules du maillage en conser-
vant l’erreur de discrétisation Qc1 la plus homogène possible sur le maillage. Le maillage 0 est
ainsi composé de 4.7 millions de nœuds, soit 16 millions d’éléments. La figure 5.1 présente des
coupes de ce maillage qui est en particulier raffiné dans la région centrale de l’aspirateur afin de
résoudre correctement les structures tourbillonnaires se formant sous la pointe de roue. La valeur
moyenne de y+ est de 10 sur les parois de l’aspirateur et sa répartition est présentée sur la figure
5.2 (la valeur de y+ dans l’extension de sortie n’a que peu d’importance puisqu’on ne souhaite
pas y résoudre correctement l’écoulement). Aucune loi de paroi n’est utilisée dans un premier
temps.

(a) Coupe médiane (b) entrée (c) Station C

FIGURE 5.1 – Coupes du maillage 0, maillage hybride tétraèdres-prismes pour les simulations
LES

FIGURE 5.2 – Contours de y+ dans le calcul LES sur le maillage 0

Le pas de temps de la simulation LES est calculé tel que la condition CFL, C < 0.9, soit
respectée (voir section 2.3.3.2). Il est donc légèrement variable au cours du calcul, puisqu’il dé-
pend de la vitesse prédite dans le domaine de calcul, et correspond en moyenne à une rotation
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de la roue de 0.2◦. Notons que ce pas de temps est 25 fois plus petit que celui utilisé pour les
simulations URANS. La simulation est conduite jusqu’à la stabilisation de grandeurs d’intérêt,
tel qu’expliqué à la section 3.5.1.1. Cette étape nécessite un temps physique de calcul corres-
pondant à environ 4 passages de l’écoulement dans l’aspirateur. Les statistiques des grandeurs
de l’écoulement (vitesse et pression) sont ensuite calculées sur une période correspondant à 4
passages supplémentaires de l’écoulement dans l’aspirateur.

5.2 Influence de la condition d’entrée d’aspirateur

5.2.1 Influence de la vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur

Les profils de vitesses d’entrée du calcul LES d’aspirateur étant les mêmes que pour le cal-
cul URANS, l’écart observé entre calcul et expérience sur la figure 4.12 sur le niveau de vitesse
tangentielle d’entrée peut également poser problème pour la prédiction de l’écoulement dans
l’aspirateur. Nous souhaitons vérifier si la correction apportée à ce niveau de vitesse tangentielle
à la section 4.4.1 en augmentant de 2% la vitesse de rotation de la roue est également nécessaire
et valable en LES. Les profils de vitesses prédits dans l’aspirateur par calcul LES avec les deux
conditions d’entrée, la condition originale et la condition corrigée, sont présentés sur la figure
5.3. Tout comme pour le calcul URANS, la prédiction des profils de vitesses est améliorée avec
la correction du niveau de vitesse tangentielle d’entrée. La région de faible vitesse axiale pour
R/RC entre 0 et 0.1 est particulièrement bien prédite par le calcul LES avec l’entrée correspon-
dant à n+ 2% dans les stations A et B. Il est important de noter que la prédiction de la vitesse
axiale est également améliorée à la station C pour R/RC < 0.4 mais des écarts entre calcul et
expérience persistent. Le niveau de vitesse tangentielle est également mieux prédit par l’utili-
sation de l’entrée à n+ 2%. Nous pouvons cependant remarquer que même si le niveau global
de vitesse tangentielle est correct dans les stations A et B, la forme des profils de Vu dans ces
stations n’est pas correctement reproduite. Ceci souligne la nécessité d’améliorer la prédiction
des profils de vitesses en entrée d’aspirateur. En station C, la vitesse tangentielle avec l’entrée à
n+2% présente encore un maximum local dans la région centrale qui est plus marqué que dans
la mesure expérimentale mais qui est mieux localisé qu’avec l’entrée à n.

Tout comme dans le calcul URANS, la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur en LES
est améliorée par correction de la vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur. Les profils d’entrée
exportés à partir du calcul RANS de directrice-roue sur le maillage a avec une vitesse de rotation
de n+ 2% sont donc utilisés pour les calculs URANS et LES au point OP2 présentés dans la
suite de ce chapitre.

5.2.2 Influence de la description des profils d’entrée d’aspirateur

Nous souhaitons vérifier l’apport de l’utilisation d’une condition d’entrée en moyenne de
phase par rapport à l’utilisation de profils de vitesses en moyenne axisymétrique en entrée du cal-
cul d’aspirateur en LES. En effet, contrairement au calcul URANS, des instationnarités peuvent
se développer en LES grâce au swirl imposé par la vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur,
sans nécessairement ajouter les instationnarités liées aux profils tournants en sortie de roue (voir
les travaux de Brugière [12]). Ainsi, nous souhaitons évaluer l’apport des tourbillons de jeux et
de la non-uniformité des champs de vitesses imposés en entrée d’aspirateur sur la prédiction de
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FIGURE 5.3 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul LES avec des profils d’entrée correspondant à une vitesse de rotation de n (trait
plein) et n+2% (trait pointillé) avec les mesures expérimentales LDV (symboles) dans les trois
stations de l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP2

l’écoulement dans l’aspirateur en LES. Les champs de vitesses en moyenne de phase en entrée
d’aspirateur, et les profils de vitesses en moyenne axisymétrique associés, sont obtenus à partir
du calcul RANS de directrice-roue avec une vitesse de rotation de n+2%.

Les profils de vitesses prédits dans l’aspirateur avec des champs d’entrée de vitesses en
moyenne de phase ou avec des profils d’entrée en moyenne axisymétrique sont présentés sur
la figure 5.4. Avec l’utilisation d’une entrée axisymétrique, la vitesse axiale au centre de l’aspi-
rateur est fortement sous-estimée dans les stations A et B. De plus, le calcul prédit une région
centrale de faible vitesse axiale plus large que dans le cas de l’entrée bidimensionnelle et que
celle donnée par la mesure expérimentale. Ceci est associé à une sous-estimation de la vitesse
tangentielle au centre de l’aspirateur, notamment en station B. Des résultats similaires ont été ob-
servés par Mulu et al. [81] en comparant des calculs URANS d’un aspirateur de turbine Kaplan
couplé avec la roue par une interface « transient rotor-stator » et par une interface « stage ». Ils
ont notamment attribué la formation d’un minimum local de vitesse axiale entre R/RC = 0.1 et
R/RC = 0.2 en station A dans le cas de l’entrée bidimensionnelle (voir figure 5.4a) aux sillages
générés par les tourbillons de jeux au moyeu et la non-uniformité du champ d’entrée. Ce phéno-
mène n’est effectivement pas observé dans le cas de l’entrée axisymétrique et peut expliquer la
différence de prédiction de l’écoulement dans la région centrale de l’aspirateur dans les stations
A et B. Un comportement similaire est observé sur les profils de vitesse tangentielle en stations
A et B qui présentent des minima locaux pour R/RC entre 0.1 et 0.2 et R/RC entre 0.5 et 0.6 dans
le cas de l’entrée bidimensionnelle. Ce comportement est certainement la trace des tourbillons
créés dans les jeux au moyeu et en ceinture et n’est pas observé dans le cas de l’entrée axisymé-
trique. Ceci met en évidence l’effet des tourbillons de jeux provenant de la roue sur l’écoulement
dans l’aspirateur.
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FIGURE 5.4 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul LES avec des champs d’entrée de vitesses en moyenne de phase (entrée 2D) ou
des profils d’entrée en moyenne axisymétrique (entrée axi.) dans les trois stations de l’aspirateur
pour le point de fonctionnement OP2

L’utilisation de l’entrée axisymétrique entraîne une plus forte dissipation des vitesses axiale
et tangentielle au centre de l’aspirateur dans les stations A et B que dans le cas de l’entrée bi-
dimensionnelle. Cette dissipation conduit à des vitesses axiale et tangentielle plus faibles en
station C que dans le cas de l’entrée bidimensionnelle et qui sont plus proches des mesures ex-
périmentales. La bonne prédiction des profils de vitesses en station C dans le cas de l’entrée
axisymétrique est donc une conséquence de la sous-estimation des vitesses en stations A et B.
Ceci souligne d’autre part un manque de dissipation de la vitesse entre les stations B et C dans
le cas de l’entrée bidimensionnelle qui surestime les vitesses axiale et tangentielle en station C.

Pour mieux comprendre ces profils de vitesses, la figure 5.5 présente les structures tourbillon-
naires dans l’aspirateur avec des champs d’entrée en moyenne de phase ou en moyenne axisy-
métrique. Dans les deux cas, le calcul LES résout les structures turbulentes en paroi et prédit une
torche centrale. Avec des champs de vitesses d’entrée en moyenne de phase, les tourbillons de
jeux de bouts de pales et de moyeu sont propagés dans l’aspirateur. La forme de la torche prédite
dans les deux cas est différente. Le cas avec entrée axisymétrique prédit une torche hélicoïdale,
en « tire-bouchon », qui s’évase dans l’aspirateur, tandis que cette torche est plus droite dans le
cas de l’entrée bidimensionnelle. Ceci peut expliquer la prédiction d’une région plus large de
faible vitesse axiale dans la torche dans le cas d’entrée axisymétrique, qui n’est pas en accord
avec les mesures expérimentales en stations A et B. Dans le cas de l’entrée bidimensionnelle,
nous pouvons supposer un effet de confinement de la torche par les tourbillons de jeux au moyeu.

Cette étude met en évidence la nécessité d’une description précise de la topologie de l’écou-
lement en entrée d’aspirateur prenant en compte la non-uniformité du champ d’entrée et les tour-
billons de jeux. Les champs de vitesses en moyenne de phase sont donc utilisés comme condition
d’entrée des calculs LES d’aspirateur dans la suite de ce mémoire. La discrétisation spatiale doit
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FIGURE 5.5 – Structures tourbillonnaires prédites dans l’aspirateur par calcul LES avec des pro-
fils d’entrée en moyenne axisymétrique (a) ou des champs d’entrée de vitesses en moyenne de
phase (b) (visualisées par une iso-surface de critère Q colorée par la vorticité selon l’axe z)

cependant être suffisante dans l’aspirateur pour résoudre correctement la propagation des insta-
tionnarités d’entrée dans l’aspirateur. L’influence du maillage en LES est présentée à la section
suivante.

5.3 Influence du maillage en LES
Tout comme pour un calcul URANS, le maillage pour un calcul LES doit être suffisamment

fin pour limiter les erreurs de discrétisation des gradients moyens. De plus, comme expliqué à la
section 2.2.3, la taille de filtre en LES dépend de la taille de maille. La part de modélisation dans
le calcul diminue donc avec le raffinement de maillage. Ainsi, la définition d’un maillage correct
pour une LES en géométrie complexe est une question délicate. Nous considérons dans cette
section deux points importants : la résolution de l’écoulement en proche paroi et la discrétisation
de l’écoulement interne.

5.3.1 Vérification de la résolution en paroi
Comme expliqué à la section 2.3.4, la résolution correcte des gradients moyens de vitesses en

paroi nécessite un maillage dont la taille de première maille à la paroi vérifie y+ ≈ 1. Pour cela,
des couches de prismes sont utilisées en LES pour mailler la région de l’écoulement en proche
paroi comme illustré sur la figure 5.1.

Le rapport d’aspect des prismes dans ce mémoire est défini comme le rapport entre la taille
des prismes dans les directions tangentielles (direction principale de l’écoulement et profondeur)
et la direction perpendiculaire à la paroi. Selon [25], le rapport d’aspect entre la direction prin-
cipale de l’écoulement (« streamwise direction ») et la direction perpendiculaire à la paroi peut
être de 100 et le rapport d’aspect entre la profondeur (« spanwise direction ») et la direction per-
pendiculaire à la paroi de 30 pour une LES bien résolue. Pour le maillage 0 composé de 4.7
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millions de nœuds, utilisé dans la section précédente, le rapport d’aspect des prismes en paroi est
de 30 dans le cône et 80 dans la trompette de l’aspirateur. Le rapport d’aspect dans la trompette
est supérieur à 30 pour la profondeur mais reste inférieur à 100 et permet d’obtenir une valeur
moyenne de y+ de 10. Une diminution de la valeur de y+ nécessiterait une augmentation de ce
rapport d’aspect. Ceci n’est pas recommandé car, comme expliqué à la section 2.3.4, l’ordre 4
des schémas numériques pour la LES n’est pas garanti sur des mailles de forts rapports d’aspect
et cela peut également rendre le calcul numérique instable. De plus, la résolution des structures
turbulentes en paroi en LES nécessite une résolution suffisante dans la direction tangentielle à la
paroi et donc des rapports d’aspect des prismes n’excédant pas 100.

Afin de vérifier la prédiction des gradients moyens en paroi dans le calcul LES d’aspirateur,
la loi de paroi de Duprat et al. [28] a été utilisée sur le maillage 0. Les profils de vitesses obtenus
avec et sans loi de paroi sont comparés sur la figure 5.6. Notons que, pour cette comparaison uni-
quement, un schéma spatial d’ordre 2 est utilisé pour des raisons de convergence du calcul avec
loi de paroi dans les prismes. Les résultats obtenus avec et sans loi de paroi sont presque iden-
tiques. Le fait qu’une résolution relativement lâche à la paroi (y+ ≈ 10) puisse être utilisée sans
loi de paroi peut s’expliquer par la présence d’un gradient de pression adverse quasi-constant
dans la couche limite. En effet, une couche limite avec gradient de pression adverse est moins
contrôlée par le frottement en paroi qu’une couche limite à l’équilibre sans gradient de pres-
sion [84]. Ainsi, la couche limite en paroi de l’aspirateur ne suit pas nécessairement le profil de
couche limite en équilibre illustré sur la figure 2.9 et la valeur de y+ nécessaire pour résoudre
correctement le gradient de vitesse en paroi peut être légèrement modifiée.

LES

LES + loi de paroi
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(b) Vitesse tangentielle

FIGURE 5.6 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul LES avec (trait plein) et sans (trait pointillé) loi de paroi sur le maillage 0

Sur les figures 5.3 et 5.6, nous pouvons observer que des gradients très forts de vitesses sont
prédits par le calcul LES en paroi (R/RC = 1), notamment dans la station C, alors que les me-
sures expérimentales montrent une augmentation plus progressive des vitesses depuis la paroi.
Cela peut s’expliquer par l’utilisation des prismes de rapports d’aspect élevés entre la taille de
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maille dans la direction perpendiculaire à la paroi et la taille de maille dans la direction tangen-
tielle à la paroi. Le raffinement de maillage dans la direction tangentielle à la paroi est difficile
en utilisant des éléments de type prismes. Ainsi des maillages composés uniquement de tétra-
èdres ont été générés qui permettent un raffinement de maillage plus facile au niveau de la paroi.
Trois maillages ont ainsi été définis avec une valeur de y+ décroissante mais en conservant la
même taille de maille dans la région interne de l’écoulement (loin des parois). Les caractéris-
tiques de ces maillages sont présentées dans le tableau 5.1. Les caractéristiques du maillage avec
couches de prismes (maillage 0) sont également présentées dans ce tableau pour comparaison.
Dans le maillage 1, le raffinement dans la direction tangentielle à la paroi est le même que pour
le maillage 0. Cependant, les éléments tétraédriques étant réguliers, le raffinement est le même
dans les directions tangentielle et perpendiculaire à la paroi. Ainsi la valeur de y+ du maillage
1 est donc beaucoup plus élevée que celle du maillage 0 mais avec une meilleure qualité du
maillage en paroi. La taille des éléments tétraédriques en paroi est ensuite diminuée pour générer
les maillages 2 et 3, ce qui entraîne une augmentation importante de la taille du maillage. Malgré
le très grand nombre d’éléments que comprend le maillage 3, la valeur de y+ reste assez éle-
vée, proche de 50. Pour atteindre une valeur de y+ proche de 1 avec des éléments tétraédriques
symétriques (de bonne skewness), le maillage devrait comporter plusieurs centaines de millions
de nœuds (soit plusieurs milliards d’éléments). Ceci reste à l’heure actuelle difficile à calculer.
Les valeurs de y+ des maillages 1 à 3 étant élevées, la loi de paroi de Duprat et al. [28] est utilisée.

TABLE 5.1 – Caractéristiques des maillages tétraédriques pour la LES

Maillage Maillage 0 Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3
(avec prismes)

nombre d’éléments 16 15 28 1400
(en million)

nombre de nœuds 4.7 3.2 5.7 239
(en million)

y+ cône 12 400 250 60
y+ trompette 8 300 150 40

Afin d’observer l’effet du raffinement de maillage en proche paroi sur la prédiction de la tur-
bulence pariétale, la figure 5.7 présente les structures tourbillonnaires résolues dans l’aspirateur
pour les maillages 0 à 3. Tous les maillages ayant la même résolution dans la région interne de
l’écoulement, la prédiction de la torche centrale est très similaire avec les quatre maillages. Avec
le maillage 0, les structures tourbillonnaires et les tourbillons de jeux sont bien résolus dans le
cône de l’aspirateur. Par contre, très peu de structures sont résolues en paroi de la trompette à
cause du fort rapport d’aspect des prismes dans cette région. Avec le maillage 1, la turbulence pa-
riétale est moins dense qu’avec le maillage 0 et les tourbillons de bouts de pales sont dissipés dès
l’entrée d’aspirateur. L’augmentation de la discrétisation pariétale des maillages 1 à 3 permet une
amélioration de la prédiction des structures turbulentes en paroi de la trompette. La turbulence
pariétale est particulièrement dense dans le maillage 3. La figure 5.8 présente un agrandissement
de la figure 5.7d dans le cône de l’aspirateur afin d’observer les structures tourbillonnaires s’y
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formant. Nous pouvons ainsi observer la propagation des tourbillons de jeux de bouts de pales
qui sont ensuite décomposés en plus petites structures. Ceci illustre bien la cascade d’énergie
dans l’aspirateur.

Les figures 5.9, 5.10 et 5.11 présentent les profils de vitesses prédits dans les trois stations de
mesures de l’aspirateur avec les maillages 0 à 3. Les différences sur les profils de vitesses prédits
dans les stations A et B sont faibles et n’entraînent pas de modification significative de la prédic-
tion de l’écoulement dans l’aspirateur. En station C, avec le maillage 3, le profil de vitesse axiale
en proche paroi est sensiblement mieux prédit et la vitesse axiale prédite au centre de l’aspirateur
est plus faible qu’avec les autres maillages. La prédiction du profil de vitesse tangentielle n’est
cependant pas améliorée sur le maillage 3.

La perte CEI entre la station A et le plan CEI, ainsi que la décomposition de cette perte en la
contribution des différences de pression statique ∆Hstat et dynamique ∆Hdyn (voir section 4.3.5),
obtenues avec les maillages 0 à 3 sont comparées avec les mesures expérimentales sur la figure
5.12. Nous pouvons noter qu’une perte plus forte est prédite sur le maillage 1 ce qui est certaine-
ment lié à la dissipation numérique plus importante que l’on a pu remarquer sur la figure 5.7 pour
ce maillage, notamment au niveau des tourbillons de bouts de pales. De plus, sur le maillage 1,
∆Hdyn est surestimée tout comme −∆Hstat . La perte diminue lorsque le maillage est raffiné entre
les cas 1 et 2. La prédiction de ∆Hdyn est améliorée avec le raffinement de maillage en paroi.
La prédiction de −∆Hstat est également améliorée avec le raffinement de maillage en paroi mais
reste surestimée, ce qui explique la sous-estimation de la perte CEI sur les différents maillages.
La prédiction de la perte CEI est améliorée avec le maillage 3 mais reste éloignée de la valeur
expérimentale à cause de la surestimation de −∆Hstat , ce qui correspond à une récupération de
pression trop importante dans l’aspirateur.

Les écarts entre les résultats numériques et les mesures expérimentales pour les profils de
vitesses et la perte CEI obtenus avec les maillages 0 à 3 restent importants. De plus, les écarts au
niveau de la prédiction de la perte CEI entre les maillages 2 et 3 sont faibles alors que la valeur
de y+ a été divisée par 4 entre ces deux maillages. La discrétisation en paroi ne semble donc pas
permettre d’expliquer l’écart à l’expérience. Les résultats obtenus sur le maillage 0 comprenant
des couches de prismes sont proches des résultats obtenus avec les maillages 1 à 3. Comme il
n’est pas envisageable de faire d’autres études sur le maillage 3 pour des raisons de coût et de
temps de calcul, le maillage 0 est un bon compromis pour faire d’autres analyses de paramètres
numériques en LES.
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FIGURE 5.7 – Structures tourbillonnaires prédites dans l’aspirateur par calcul LES pour les
maillages 0 à 3 (visualisées par une iso-surface de critère Q colorée par la vorticité selon l’axe z)
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FIGURE 5.8 – Structures tourbillonnaires prédites dans le cône de l’aspirateur par calcul LES sur
le maillage 3 (visualisées par une iso-surface de critère Q colorée par la vorticité selon l’axe z)
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FIGURE 5.9 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
au point OP2 prédits par calcul LES en station A pour les maillages 0 à 3
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FIGURE 5.10 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
au point OP2 prédits par calcul LES en station B pour les maillages 0 à 3
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FIGURE 5.11 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
au point OP2 prédits par calcul LES en station C pour les maillages 0 à 3
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FIGURE 5.12 – (a) Perte CEI entre la station A et le plan CEI prédite avec les maillages 0 à 3
et comparaison à la perte CEI expérimentale (Exp.) ; (b) décomposition de la perte CEI telle que
∆HA,CEI = ∆Hstat +∆Hdyn
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5.3.2 Discrétisation de l’écoulement interne

La qualité du maillage pour la LES dans l’aspirateur est maintenant évaluée en dehors des
couches limites. Pour cela, les critères présentés à la section 3.5.1.2 sont utilisés. Ainsi, le
maillage 0 a été défini afin de respecter le critère Qc2 < 0.2 sur une majorité de cellules du
maillage afin d’y résoudre explicitement 80% de l’énergie cinétique turbulente. De plus, la dis-
crétisation est définie pour que la valeur du critère Qc1, qui représente l’erreur de discrétisation
des gradients moyens, soit la plus homogène possible sur le maillage.

Pour étudier l’influence de la discrétisation de l’écoulement interne, la taille de maille locale
est adaptée en dehors des couches limites à partir du maillage 0 pour diminuer la valeur de Qc1 et
conserver Qc2 < 0.2. Deux nouveaux maillages sont ainsi obtenus : le maillage 4 composé de 9.4
millions de nœuds (32 millions d’éléments) et le maillage 5 composé de 25 millions de nœuds
(120 millions d’éléments). Ces maillages possèdent la même résolution en paroi que le maillage
0 avec les mêmes couches de prismes. La figure 5.13 présente les fonctions de répartition des
critères Qc1 et Qc2 dans les trois maillages considérés. La valeur de Qc1 est bien diminuée au
cours du processus d’adaptation avec 70% des cellules qui ont une valeur de Qc1 inférieure à
0.025 m/s dans le maillage 5. De même, la valeur de Qc2 est diminuée au cours de l’adaptation
avec la quasi-totalité des cellules ayant une valeur de Qc2 inférieure à 0.2 dans le maillage 5. Les
figures 5.14 et 5.15 permettent de visualiser localement les régions de fortes valeurs de Qc1 et
Qc2 sur le plan médian xz dans l’aspirateur au cours de l’adaptation. Ainsi, les fortes valeurs de
Qc1, et donc les erreurs de discrétisation des gradients moyens, sont localisées en proche paroi,
notamment dans le cône, et au centre de l’aspirateur, dans la torche. Les régions de fortes valeurs
de Qc2 représentent celles où la part de modélisation de la turbulence est la plus importante. Il
s’agit principalement de la région sous la pointe de roue où se forme la torche. Cette zone étant
bien raffinée dans le maillage 5, les valeurs de Qc2 y sont proches de 0.2.

Maillage 0

Maillage 4

Maillage 5

(a)

Maillage 0

Maillage 4

Maillage 5

(b)

FIGURE 5.13 – Distribution des valeurs de Qc1 et Qc2 pour les maillages 0, 4 et 5 au cours des
étapes d’adaptation ; N (%) représente le pourcentage de cellules ayant une valeur donnée du
critère dans le maillage
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FIGURE 5.14 – Répartition de Qc1 pour les trois maillages au cours de l’adaptation sur le plan
médian xz dans l’aspirateur

(a) Maillage 0 (b) Maillage 4 (c) Maillage 5

FIGURE 5.15 – Répartition de Qc2 pour les trois maillages au cours de l’adaptation sur le plan
médian xz dans l’aspirateur

Les structures tourbillonnaires prédites dans le cône de l’aspirateur avec les maillages 0, 4 et
5 sont présentées sur la figure 5.16. Le raffinement de maillage au centre de l’aspirateur permet
de résoudre plus de structures turbulentes autour de la torche et notamment de dissiper moins
rapidement les tourbillons de jeux au moyeu. Nous pouvons notamment observer la propagation
de ces tourbillons autour de la torche et leur décomposition en plus petites structures, tout comme
pour les tourbillons de bouts de pales sur la figure 5.8.

La figure 5.17 présente les profils de vitesses prédits avec les maillages 0, 4 et 5 dans les trois
stations de mesures de l’aspirateur. Les profils de vitesses axiale et tangentielle diffèrent légè-
rement au centre de l’aspirateur dans les stations A et B. En particulier, le maximum de vitesse
tangentielle proche du centre de l’aspirateur (R/RC proche de 0.1) est plus important avec les
maillages 4 et 5. Ceci est certainement dû aux tourbillons de jeux au moyeu qui sont moins dissi-
pés avec le raffinement de maillage. En station C, des différences sont observables sur la vitesse
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FIGURE 5.16 – Structures tourbillonnaires prédites dans l’aspirateur par calcul LES pour les
maillages 0, 4 et 5 (visualisées par une iso-surface de critère Q colorée par la vorticité selon l’axe
z)

axiale prédite par les trois maillages en proche paroi et au centre de l’aspirateur mais aussi sur la
vitesse tangentielle au centre de l’aspirateur. La prédiction de l’écoulement est ainsi légèrement
améliorée au centre de l’aspirateur avec le maillage 5 qui prédit des vitesses axiale et tangentielle
plus faibles qu’avec les autres maillages. Cependant, on observe que la vitesse axiale prédite en
proche paroi de la station C avec les maillages 4 et 5 est plus importante qu’avec le maillage 0.
Une étude du raffinement de maillage en paroi sur le maillage 5 pourrait permettre d’expliquer
cela mais est très coûteuse numériquement. De plus, les écarts entre les profils de vitesses numé-
riques et expérimentaux restent importants au centre de l’aspirateur avec le maillage 5. La bonne
discrétisation de l’écoulement interne sur le maillage 5 ne permet donc pas d’expliquer l’écart à
l’expérience.

La prédiction de la perte CEI avec les maillages 0, 4 et 5 est présentée sur la figure 5.18.
L’amélioration de la discrétisation de l’écoulement interne avec les maillages 4 et 5 conduit à
une légère augmentation de la perte CEI. Comme observé sur la figure 5.18b, ceci est dû à une
légère amélioration de la prédiction de ∆Hdyn et −∆Hstat avec les maillages 4 et 5 par rapport au
maillage 0. Cette prédiction est la même entre les maillages 4 et 5 signalant qu’un raffinement
supplémentaire ne permettrait certainement pas d’améliorer encore cette prédiction. De plus, les
écarts à l’expérience sur les profils de vitesses et la perte CEI restent importants avec le maillage
5. La meilleure discrétisation de l’écoulement interne ne semble donc pas permettre de réduire
sensiblement l’écart à l’expérience des résultats de calcul LES et le raffinement de maillage à
partir du maillage 0 ne modifie pas de manière significative la prédiction de l’écoulement dans
l’aspirateur.

En conclusion, l’analyse de la résolution du maillage en proche paroi et de la discrétisation de
l’écoulement interne présentée dans cette section montre que le raffinement de maillage à partir
du maillage 0 ne permet pas d’améliorer de manière significative la prédiction des profils de
vitesses et de la perte CEI dans l’aspirateur. Le raffinement de maillage ne semble donc pas être
l’élément déterminant dans l’amélioration de la prédiction de l’écoulement, et en particulier de
la perte CEI, dans l’aspirateur. Nous pouvons donc considérer que le maillage 0 est adapté pour
prédire les principales structures d’écoulement dans l’aspirateur et ainsi faire d’autres analyses
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FIGURE 5.17 – Profils de vitesses axiale (Vz), tangentielle (Vu) et radiale (Vr) prédits dans les
trois stations de l’aspirateur par les maillages 0, 4 et 5 en LES pour le point OP2

de paramètres numériques pouvant influer sur les résultats de calculs LES. Le maillage 0 est ainsi
celui utilisé pour les simulations LES dans la suite de ce mémoire sauf mention contraire.

5.4 Influence de la modélisation : comparaison URANS et LES

La prédiction de l’écoulement par calcul LES est comparée aux résultats obtenus par calcul
URANS présentés au chapitre précédent afin d’évaluer l’impact de la modélisation de la turbu-
lence sur la prédiction numérique dans l’aspirateur.
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FIGURE 5.18 – (a) Perte CEI entre la station A et le plan CEI prédite avec les maillages 0, 4 et 5
et comparaison à la perte CEI expérimentale (Exp.) ; (b) décomposition de la perte CEI telle que
∆HA,CEI = ∆Hstat +∆Hdyn

5.4.1 Topologie de l’écoulement dans l’aspirateur

Une idée de la topologie de l’écoulement dans l’aspirateur est donnée par une représentation
des structures tourbillonnaires s’y développant, visualisées par des iso-surfaces de critère Q sur la
figure 5.19 pour les calculs URANS et LES. Comme cela a déjà été mis en évidence à la section
4.3.2, deux régions de structures tourbillonnaires se distinguent : la région en proche paroi, avec
les tourbillons de jeux de ceinture, et la région centrale où se forme une torche. Cette comparaison
met en évidence le fait que plus de structures tourbillonnaires sont résolues dans le calcul LES
que dans le calcul URANS. En particulier, nous pouvons observer la résolution de structures
turbulentes pariétales dans le calcul LES. De plus, la topologie de la torche centrale semble
également plus physique en LES, où elle est composée de plusieurs structures tourbillonnaires,
alors que le calcul URANS montre une structure lisse et divergente. Enfin, les tourbillons de jeux
moyeu sont visibles sur la pointe de roue dans le cas LES. Le raffinement de maillage à la section
précédente a permis de mettre en évidence le phénomène de dissipation des tourbillons de jeux en
ceinture et au moyeu. Tel qu’illustré sur les figures 5.8 et 5.16c, ces tourbillons se décomposent
en effet en plus petites structures tourbillonnaires au cours de leur propagation dans l’aspirateur.
Ces petites structures sont ensuite dissipées par frottement visqueux dans l’aspirateur. La LES
permet donc de mieux reproduire la complexité des structures tourbillonnaires dans l’aspirateur
et rend possible une meilleure compréhension de la dynamique de l’écoulement.

5.4.2 Prédiction des profils de vitesses

Les profils de vitesses prédits par calcul URANS et LES (avec l’entrée correspondant à une
vitesse de rotation de n+2%) sont comparés aux mesures expérimentales sur la figure 5.20. Les
profils de vitesses obtenus par calcul URANS et LES présentent tous deux une zone de faible
vitesse axiale au centre de l’aspirateur associée à de forts gradients de vitesse tangentielle dans les
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FIGURE 5.19 – Structures tourbillonnaires prédites dans l’aspirateur par calcul URANS (a) et
LES (b) (visualisées par une iso-surface de critère Q colorée par la vorticité selon l’axe z)

stations A et B, ces profils sont caractéristiques de la torche comme expliqué à la section 4.3.3. La
région de faible vitesse axiale au centre de l’aspirateur et les gradients de vitesse axiale associés
sont particulièrement bien reproduits par le calcul LES. Ceci confirme que la LES permet de
mieux prédire la torche dans le cône de l’aspirateur. Les profils URANS et LES se différencient
en station C et sont tous deux différents des mesures expérimentales. Nous pouvons notamment
remarquer la différence de prédiction des gradients de vitesse axiale en paroi (R/RC proche de
1). Le calcul URANS est plus dissipatif que la LES en paroi et sous-prédit la vitesse axiale
en proche paroi tandis que la LES la surestime. D’autre part, le niveau de vitesse tangentielle
est mieux prédit par LES pour R/RC > 0.5 en station C mais la vitesse tangentielle est encore
trop importante pour R/RC entre 0 et 0.4. En particulier, le gradient de vitesse tangentielle du
centre de l’aspirateur à R/RC entre 0.2 et 0.4 est plus important en LES et en URANS que celui
fourni par la mesure expérimentale et est associé à une vitesse axiale sur-évaluée. Ceci laisse à
penser que le tourbillon central lié à la torche n’est pas assez dissipé dans le calcul numérique en
station C, comme cela a déjà été noté à la section 5.2.2. Ceci peut s’expliquer par un manque de
dissipation d’énergie dans l’aspirateur ou par une erreur liée à la prescription des conditions aux
limites dans le calcul numérique et sera discuté dans les sections suivantes.

5.4.3 Prédiction de l’énergie cinétique turbulente

L’approche LES permet de résoudre explicitement une partie de l’énergie cinétique turbu-
lente, notée kR, tandis qu’une partie reste modélisée, notée kSGS, comme souligné par les valeurs
de Qc2 sur la figure 5.15a. L’énergie cinétique turbulente totale en LES est donc calculée comme
la somme de ces deux contributions : k = kR + kSGS. kR = 1

2〈u
′
iu
′
i〉 est calculée à partir des fluc-

tuations de vitesses u′i explicitement résolues en LES. kSGS est évaluée à partir de la viscosité
sous-maille νSGS donnée par le modèle de Smagorinsky dynamique et de la taille de maille lo-
cale ∆ telle que :

kSGS =C
(

νSGS

∆

)2
(5.1)
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FIGURE 5.20 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul URANS (trait plein) et LES (trait pointillé) avec des profils d’entrée corres-
pondant à une vitesse de rotation de n+ 2% avec les mesures expérimentales LDV (symboles)
dans les trois stations de l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP2

où C ≈ 100 [9].

La figure 5.21 présente la comparaison de la prédiction de l’énergie cinétique turbulente en
calcul URANS et LES. Tout comme dans le calcul URANS, l’énergie cinétique turbulente est
sous-estimée en LES mais la forme des profils est bien reproduite, notamment en proche paroi
où la prédiction est meilleure qu’en calcul URANS aux stations A et B.

Rappelons que le calcul de k obtenu à partir des mesures LDV fait intervenir une hypothèse
d’isotropie des fluctuations turbulentes pour obtenir les fluctuations de vitesse radiale V ′r (voir
section 3.5.2.2). Une comparaison plus correcte est celle des profils des composantes <V ′uV ′u >,
<V ′zV ′z > et <V ′uV ′z > du tenseur de Reynolds. En effet, comme expliqué à la section 3.5.2.2, ces
composantes du tenseur de Reynolds ne faisant pas intervenir la vitesse radiale Vr peuvent être
déterminées sans hypothèse grâce aux mesures LDV. D’autre part, ces composantes peuvent éga-
lement être calculées à partir des fluctuations résolues de vitesses en LES, mais pas à partir des
résultats URANS où le tenseur de Reynolds est complètement modélisé. Une part de ces compo-
santes est modélisée par la viscosité sous-maille en LES mais cette part est supposée négligeable
puisque 80% de l’énergie cinétique turbulente est explicitement résolue dans la majorité du do-
maine de calcul en LES (voir section 5.3.2). La figure 5.22 présente donc la comparaison de ces
composantes en LES et LDV. Il est important de noter que la forme des tenseurs de Reynolds est
bien reproduite par LES avec des valeurs maximales en proche paroi et au centre de l’aspirateur.
Le niveau des composantes du tenseur de Reynolds semble toutefois toujours sous-estimé par
LES. Des mesures expérimentales plus précises, notamment en proche paroi, et une évaluation
de l’incertitude sur ces mesures sont nécessaires pour pouvoir conclure plus précisément sur cette
comparaison.
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FIGURE 5.21 – Comparaison des profils d’énergie cinétique turbulente k prédits par calcul
URANS (trait plein) et LES (trait pointillé) avec les mesures LDV (symboles) dans les trois
stations de l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP2 ; < ke > est la moyenne de l’énergie
cinétique turbulente sur la surface d’entrée d’aspirateur obtenue par le calcul RANS de directrice-
roue

5.4.4 Prédiction des pertes de charge

Les pertes CEI prédites par les calculs URANS et LES, ainsi que leur décomposition en la
différence de pression statique ∆Hstat et dynamique ∆Hdyn, sont comparées aux mesures expé-
rimentales sur la figure 5.23. Les pertes CEI sont sous-estimées par calcul, notamment en LES.
L’analyse des pertes CEI et de leur décomposition dans le cas URANS a été détaillée à la section
4.4.1. Par définition de la perte CEI, le terme ∆Hdyn dépend des profils de vitesses imposés en
entrée d’aspirateur et du débit de la simulation, mais pas des profils prédits dans le plan CEI. Le
terme ∆Hdyn est donc identique en URANS et LES puisque les profils d’entrée et le débit sont
les mêmes pour les deux calculs. ∆Hdyn est donc sous-estimée entre l’entrée et le plan CEI en
LES, tout comme en URANS, étant donné que les profils d’entrée d’aspirateur sont les mêmes
dans les deux cas, conservant ainsi l’erreur sur l’énergie cinétique d’entrée. D’autre part, les cal-
culs LES et URANS prédisent des valeurs proches de ∆Hdyn entre la station A et le plan CEI
puisque les profils de vitesses prédits en station A sont similaires. Le calcul LES conduit à une
sur-prédiction de −∆Hstat , ce qui correspond à une récupération de pression sur-évaluée dans
l’aspirateur, et donc une sous-estimation de la perte CEI. Ceci signifie qu’il n’y a pas assez de
dissipation d’énergie cinétique dans l’aspirateur en calcul LES. Cette sur-prédiction de −∆Hstat
est moindre en URANS qu’en LES alors que les profils de vitesses sont moins bien prédits en
URANS. Ceci est certainement dû à la nature plus dissipative du calcul URANS [77, 32], qui
pourrait également expliquer la difficulté de prédiction des zones à forts gradients de vitesse
axiale au centre de l’aspirateur. Cette dissipation a également été observée sur la prédiction du
profil de vitesse axiale en proche paroi de la station C. Les pertes plus importantes prédites en
URANS qu’en LES sont donc un artifice dû à la nature plus dissipative du calcul URANS.

La figure 5.24 présente les profils de −dHstat pour les calculs URANS et LES. Entre l’entrée
et le plan CEI, le profil de −dHstat est mieux prédit en LES qu’en calcul URANS. Ceci est en
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FIGURE 5.22 – Comparaison des composantes du tenseur de Reynolds explicitement résolues
dans le calcul LES (trait plein) et mesurées par LDV (symboles) pour le point OP2 ; < ke > est
la moyenne de l’énergie cinétique turbulente sur la surface d’entrée d’aspirateur obtenue par le
calcul RANS de directrice-roue

contradiction avec la valeur intégrale −∆Hstat présentée sur la figure 5.23b qui est moins bien
prédite en LES qu’en calcul URANS. La valeur intégrale expérimentale −∆Hstat est calculée à
partir du profil présenté sur la figure 5.24 dont les points en paroi (R/RA = 0.24 et R/RA = 0.87)
ne sont pas des points mesurés mais extrapolés à partir des dernières valeurs mesurées en paroi.
Ces deux points sont éloignés des points mesurés et peuvent expliquer la contradiction entre les
figures 5.23b et 5.24. Ceci souligne également que la comparaison seule de grandeurs globales
n’est pas suffisante pour évaluer la prédiction numérique de l’écoulement dans l’aspirateur.
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FIGURE 5.23 – (a) Comparaison des pertes CEI prédites par calcul URANS et LES (avec des
profils d’entrée correspondant à une vitesse de rotation de n+2%) avec les mesures expérimen-
tales entre la station A et le plan CEI (abscisse |zA−zCEI|) et entre l’entrée d’aspirateur et le plan
CEI (abscisse |ze−zCEI|) pour le point de fonctionnement OP2 et (b) et (c) décomposition de ces
pertes en la contribution de la différence de pression statique et dynamique

5.4.5 Conclusions sur l’influence de la modélisation

Les calculs URANS et LES pour le point de fonctionnement OP2 prédisent des structures
d’écoulement à grandes échelles très similaires. Cependant, le calcul LES permet de mieux
reproduire la complexité des structures tourbillonnaires de l’écoulement et rend possible une
meilleure compréhension de la dynamique de l’écoulement. La meilleure prédiction des profils
de vitesse axiale au centre du cône de l’aspirateur par LES témoigne d’une meilleure repro-
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FIGURE 5.24 – Comparaison des profils numériques URANS (trait plein) et LES (trait pointillé)
et expérimentaux (symboles) de −dHstat en fonction du rayon entre l’entrée et le plan CEI et
entre la station A et le plan CEI pour le point de fonctionnement OP2 avec des profils d’entrée
correspondant à une vitesse de rotation de n+2%

duction de la torche. Ceci peut s’expliquer par la résolution explicite d’une partie des échelles
turbulentes en LES et ainsi de la production et dissipation turbulente associée à la forte courbure
dans cette région de l’écoulement. Cependant, la prédiction des profils en station C et de la perte
CEI doit encore être améliorée. Les calculs URANS et LES sous-estiment tous deux la perte CEI
dans l’aspirateur bien que le calcul URANS prédise plus de pertes de part sa nature plus dissi-
pative. Nous avons en outre observé que les profils numériques de vitesse tangentielle en station
C semblent indiquer un manque de dissipation de la torche dans l’aspirateur. Ceci peut être dû à
un manque de dissipation d’énergie dans l’aspirateur et est cohérent avec la sous-estimation de
la perte CEI.

La perte CEI est la grandeur d’intérêt industrielle pour la caractérisation de la performance
d’un aspirateur et permet la comparaison entre mesures expérimentales et calculs numériques.
Cependant, cette comparaison fait apparaître des incohérences telle qu’une meilleure prédiction
de la perte CEI en URANS qu’en LES alors que la prédiction des profils de vitesses est moins
bonne par calcul URANS. Le calcul URANS pourrait donc être jugé prédictif si l’on se basait
sur la simple comparaison de la perte CEI numérique et expérimentale mais ne permet pas en
réalité de reproduire correctement l’écoulement dans l’aspirateur. De plus, l’analyse des pertes
de charge à partir de la grandeur globale qu’est la perte CEI ne permet pas de comprendre la
différence de perte de charge entre les cas URANS et LES. Une analyse plus approfondie des
pertes de charge dans l’aspirateur est donc nécessaire pour mieux évaluer la capacité prédictive
d’un calcul numérique.
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5.5 Analyse physique des pertes de charge dans l’aspirateur

Cette analyse a été présentée dans la publication [120].

Nous avons identifié à la section 3.4 les phénomènes physiques responsables des pertes de
charge pour un écoulement incompressible en section variable. Nous avons notamment établi
l’expression (3.14) de la perte de charge dans le cadre d’une simulation URANS ou LES. La
contribution des différents termes de cette expression aux pertes de charge est étudiée dans cette
section.

5.5.1 Comparaison des pertes « réelles » et CEI

Nous avons souligné à la section 3.5.2.4 que la perte de charge mesurée expérimentalement
selon la norme CEI peut différer de la perte de charge réelle dans l’aspirateur du fait des hypo-
thèses imposées par le code CEI. Cependant, l’analyse physique des pertes de charge utilisant
l’équation (3.14) nécessite de considérer les pertes de charge réelles. La décomposition de la
perte CEI en la contribution de la différence de charge statique et dynamique entre l’entrée d’as-
pirateur et le plan CEI a été définie par les équations (4.2) et (4.3). La même décomposition est
faite ici pour la perte réelle :

∆H = ∆Hstat +∆Hdyn (5.2)

où

∆Hstat =
1

gQ

∫∫
Se

(
〈p〉
ρ

)
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gQ

∫∫
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(
〈p〉
ρ

)
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et

∆Hdyn =
1

gQ
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Se

(
1
2
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)
〈uz〉dS− 1
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(
1
2
〈ui〉〈ui〉

)
〈uz〉dS (5.4)

La figure 5.25 compare les résultats obtenus pour les deux définitions de la perte de charge
dans les cas URANS et LES. L’écart de prédiction de la perte entre URANS et LES est réduit
lorsque l’on considère la perte réelle dans l’aspirateur. En effet, la décomposition de la perte CEI
en la contribution de la différence de charge statique et dynamique sur la figure 5.25b montre
que l’écart entre les calculs URANS et LES est dû à la différence de prédiction de ∆Hstat , la
valeur de ∆Hdyn étant identique en URANS et LES par définition de la perte CEI (voir section
5.4.4). Par contre, si on considère la définition réelle de la perte, alors les calculs URANS et LES
peuvent se distinguer à la fois par les termes de charge statique et dynamique comme le montre
la figure 5.25c. Ainsi la différence sur la récupération de pression statique ∆Hstat entre les calculs
URANS et LES est en partie compensée par la différence de charge dynamique ∆Hdyn prédite
par les deux approches. Ceci conduit à une différence de perte réelle entre les calculs URANS
et LES plus faible que la différence de perte CEI. La perte réelle dans le calcul URANS est plus
faible que la perte CEI mais reste plus importante qu’en LES. Dans la suite de l’analyse, nous
allons considérer uniquement la perte de charge réelle notée ∆H.
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FIGURE 5.25 – Comparaison des pertes CEI ∆HCEI et des pertes réelles ∆H en URANS et LES
(a) et décomposition de ces pertes en la contribution de la différence de charge statique et dyna-
mique pour la perte CEI (b) et la perte réelle (c)

5.5.2 Contribution des termes du bilan d’énergie à la perte de charge

Les termes de l’équation (3.14) sont évalués dans l’aspirateur pour les calculs URANS et
LES au point de fonctionnement OP2. Il est important de vérifier l’équilibre du bilan d’énergie
(3.14) pour évaluer l’erreur numérique respective des simulations URANS et LES. Les résultats
sont présentés dans le tableau 5.2. Les membres de droite (RHS) et de gauche (LHS) de l’équa-
tion (3.14) diffèrent de 4.8% en URANS contre 0.02% en LES. L’erreur numérique est donc très
faible en LES.
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D’autre part, la somme des termes de dissipation visqueuse (III) et de production turbulente
résolue (IV ) et modélisée (V ) représente une large majorité du membre de droite de l’équation
(3.14). La perte de charge est donc principalement due à ces trois contributions devant lesquelles
la contribution des intégrales surfaciques (I) et (II) est négligeable. La contribution des termes
(III), (IV ) et (V ) à la perte de charge prédite en URANS et LES est représentée sur la figure
5.26. Nous pouvons tout d’abord remarquer que la part de dissipation visqueuse (III) dans la
perte de charge est négligeable à la fois en URANS et LES. La production d’énergie cinétique
turbulente, (IV ) et (V ), constitue la contribution principale à la perte de charge dans l’aspirateur.
En effet, l’énergie cinétique turbulente ainsi produite est ensuite dissipée par les petites échelles
de la turbulence comme représenté sur la figure 2.2 au chapitre 2. Ces résultats sont en accord
avec les observations de MacIsaac et al. [67] et Cui et al. [23].

Dans les simulations URANS, l’écoulement turbulent est modélisé ce qui explique la prédo-
minance du terme de production turbulente modélisée (V ) dans la perte de charge. Au contraire,
en LES, une part importante des fluctuations turbulentes est résolue ce qui conduit à une contri-
bution dominante de la production turbulente résolue (IV ) aux pertes de charge. La modélisation
des échelles sous-maille conduit tout de même à une production turbulente modélisée (V ) non
nulle en LES. Ainsi la prédiction des pertes de charge est plus dépendante du modèle de turbu-
lence à travers la production turbulente modélisée (V ) en URANS qu’en LES. De plus, en LES,
cette part modélisée de la production turbulente peut être réduite par raffinement de maillage.

TABLE 5.2 – Bilan d’énergie (3.14) et erreur numérique pour OP2 ; tous les termes sont adimen-
sionnés par gQ∆HOP2,LES

URANS LES

gQ∆H (LHS de (3.14)) 1.2612 1.0000

I 0.0077 0.0188

II -0.0995 -0.0444

III 0.0618 0.0525

IV -0.0087 0.8300

V 1.2539 0.1809

RHS de (3.14) 1.1998 1.0002

erreur numérique (%) 4.8 0.02

5.5.3 Analyse locale des pertes de charge

Les pertes de charge dans l’aspirateur découlent principalement du transfert d’énergie ciné-
tique moyenne vers l’énergie cinétique turbulente, c’est-à-dire de la production d’énergie ciné-
tique turbulente, qui est modélisée en URANS et partiellement résolue en LES. Afin d’identifier
les phénomènes hydrodynamiques responsables de cette production turbulente, nous pouvons
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FIGURE 5.26 – Contribution des termes de dissipation visqueuse (III) et de production turbulente
résolue (IV ) et modélisée (V ) à la perte de charge (gQ∆H) pour OP2 en URANS et LES

observer la distribution spatiale de cette production et donc des pertes de charge dans l’aspira-
teur. On note PM = 2〈νtSi j〉〈Si j〉 la production turbulente modélisée, dépendante de la viscosité
νt turbulente en URANS ou sous-maille en LES, et PR =−〈ui

′u j
′〉〈Si j〉 la production turbulente

résolue, dépendante des fluctuations explicitement résolues. La figure 5.27 présente la distribu-
tion de PM pour la simulation URANS et de PM et PR pour la LES sur le plan xz dans l’aspirateur
pour OP2. Nous pouvons ainsi constater que la région centrale de l’aspirateur, où se forme la
torche, est une région propice à la production turbulente à la fois en URANS et LES. L’écoule-
ment en proche paroi est également responsable de production turbulente, localisée dans le cône
de l’aspirateur en LES et le long de l’aspirateur complet en URANS. En LES, PR prédomine,
en accord avec les valeurs intégrales présentées sur la figure 5.26, mais PM est tout de même
responsable d’une partie des pertes, notamment dans la région centrale de l’aspirateur.

Ces observations sont confirmées par les profils de PR et PM en stations A et C présentés sur
la figure 5.28 (la position des stations A et C est donnée à titre indicatif par les lignes pointillées
sur la figure 5.27). En station A, les valeurs maximales de PR et PM sont trouvées en proche paroi
(R/RC > 0,6) et dans la région centrale de l’écoulement (0 < R/RC < 0,2) en URANS et LES.
Ces régions correspondent aux régions de forts gradients de vitesses observés sur la figure 5.20
associés aux fortes valeurs de tenseur de Reynolds observées sur la figure 5.22 conduisant ainsi
à une production turbulente importante.

En LES, PR atteint des valeurs plus importantes que PM, notamment dans la région centrale.
Les valeurs négatives de PR en LES correspondent aux transferts d’énergie inverse (« backs-
catter »), c’est-à-dire de l’écoulement turbulent vers l’écoulement moyen [96]. En station C, la
production turbulente en LES est localisée au centre de l’aspirateur et est presque totalement
résolue. A proximité de la paroi, on retrouve la production turbulente en URANS observée sur
la figure 5.27 tandis que le calcul LES présente un fort pic de PR localisé en très proche paroi, de
sorte qu’il n’était pas visible sur la figure 5.27. Cette production turbulente à proximité de la pa-
roi de la trompette en URANS est attribuée aux gradients de vitesse axiale observés sur la figure
5.20 pour R/RC entre 0.8 et 1 qui sont plus importants que ceux mesurés expérimentalement. Au
contraire, en LES, ces gradients sont très forts à proximité immédiate de la paroi ce qui crée ce
pic de PR en paroi. En s’éloignant de la paroi, pour R/RC entre 0.8 et 1, le profil de vitesse axiale
prédit par LES sous-estime les gradients de vitesse axiale par rapport à la mesure expérimentale
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et la production turbulente est quasi-nulle. Autrement dit, cette perte à proximité de la paroi est
certainement sur-évaluée en URANS à cause de la sur-prédiction des gradients de vitesse axiale
dans cette région tandis qu’elle doit être sous-évaluée en LES.

(m²/s³)

(a) URANS

(m²/s³)
(m²/s³)

(b) LES

FIGURE 5.27 – Distributions de PM et PR prédites par calcul URANS et LES pour OP2 sur le
plan xz dans l’aspirateur ; les échelles de couleurs sont adaptées pour permettre de visualiser les
régions de forte production turbulente PM ou PR

URANS

LES

(a) Station A

URANS

LES

(b) Station C

FIGURE 5.28 – Profils de PM et PR prédit en URANS et LES pour le point OP2 en station A (a)
et station C (b)

5.5.4 Évolution des pertes dans l’aspirateur
En négligeant les intégrales surfaciques (I) et (II) dans l’équation (3.14), la perte de charge

s’exprime alors :

∆H =
1

gQ

∫∫∫
V

DdV +
∫∫∫

V

PRdV +
∫∫∫

V

PMdV

 (5.5)
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où D = 2ν〈Si j〉〈Si j〉 est la dissipation visqueuse induite par l’écoulement moyen. On peut ainsi
calculer les pertes de charge sur un volume V compris entre le plan d’entrée d’aspirateur (z = 0)
et un plan xy à une altitude z donnée croissante afin d’obtenir l’évolution des pertes dans l’aspi-
rateur. De plus, les intégrales volumiques peuvent être décomposées en l’intégrale sur un volume
recouvrant la région centrale de l’aspirateur, où les pertes se forment à cause de la torche, et
son complémentaire recouvrant la région de proche paroi. On obtient ainsi l’évolution des pertes
dans ces régions qui est représentée sur la figure 5.29. Il est clair, à partir de cette figure, que les
pertes de charge dans l’aspirateur sont gouvernées par les pertes dans la région de proche paroi.
Elles représentent 70% des pertes totales en URANS et 59% en LES. Ces pertes de proche paroi
augmentent fortement de l’entrée de l’aspirateur à la fin du cône (|ze− z|/|ze− zCEI| = 0,45).
En effet, comme montré sur la figure 5.28a, la production turbulente est plus faible à proximité
de la paroi que dans la région centrale de l’aspirateur mais elle se produit sur un volume plus
important que celui de la torche concentrée au centre de l’aspirateur. L’évolution de ces pertes
de proche paroi est similaire en URANS et LES jusqu’à la fin du cône, puis les pertes continuent
d’augmenter dans la trompette en URANS tandis qu’elles se stabilisent en LES. Ces pertes dans
la trompette en URANS sont dues à la production turbulente en proche paroi de la trompette
obtenue par calcul URANS mais pas par calcul LES (voir figure 5.27) et qui est liée à la mau-
vaise prédiction des gradients de vitesse axiale à proximité de la paroi. Inversement, les pertes
de charge dans la région centrale sont légèrement plus importantes en LES qu’en URANS. En
effet, les gradients de vitesses prédits par LES sont plus importants qu’en URANS au centre de
l’aspirateur en accord avec les mesures expérimentales (figure 5.20). Cependant, l’augmentation
des pertes dans la région centrale est plus faible que dans la région de proche paroi. Les pertes de
charge totales prédites par calcul URANS sont donc plus importantes que par LES. Ceci est une
indication de la nature plus dissipative du calcul URANS comparé à la simulation LES [32, 77].
Ceci peut également expliquer la prédiction de pertes CEI plus importantes en URANS qu’en
LES mais ne correspond cependant pas à une prédiction réaliste des pertes.

Malheureusement, nous ne disposons pas de mesure expérimentale de l’évolution de ces
pertes pour valider ces courbes numériques. Cependant, cette étude montre que les mécanismes
de génération des pertes sont différents dans le cône et la trompette de l’aspirateur. Cela démontre
qu’il est nécessaire d’étudier précisément la répartition de ces pertes dans l’aspirateur pour com-
prendre les différences de prédiction des pertes totales entre les calculs URANS et LES.

5.5.5 Conclusion sur l’analyse des pertes de charge
En utilisant le bilan d’énergie cinétique moyenne dans l’aspirateur, les phénomènes phy-

siques et hydrodynamiques responsables des pertes de charge sont identifiés. Les pertes de charge
sont principalement dues à la dissipation d’énergie cinétique turbulente et sont donc fortement
corrélées avec la production d’énergie cinétique turbulente.

Grâce à une analyse plus locale du bilan d’énergie dans l’aspirateur, nous avons observé que
les pertes de charge sont localisées dans la torche centrale et en proche paroi de l’aspirateur.
Nous avons ainsi pu faire le lien entre la prédiction des profils de vitesses dans l’aspirateur et
la prédiction des pertes de charge. Ainsi, la perte de charge plus importante obtenue par calcul
URANS est due à la nature dissipative du calcul URANS qui a été observée sur la mauvaise
prédiction des gradients de vitesses dans la zone de proche paroi de la trompette de l’aspirateur
et qui est liée à une forte production turbulente dans cette région. Au contraire, dans le calcul
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région centrale

région 

proche paroi
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URANS
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aspirateur complet
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région proche paroi

FIGURE 5.29 – Évolution des pertes de charge dans l’aspirateur en URANS et LES pour OP2

LES la production turbulente est très faible en proche paroi de la trompette. Cette analyse nous
a donc permis de mieux comprendre et interpréter les différences de prédiction entre le calcul
URANS et la LES.

La prédiction des pertes de charge par calcul URANS est fortement dépendante de la modéli-
sation de la turbulence. Ainsi, l’amélioration de la prédiction des pertes en URANS passe par une
adaptation spécifique du modèle de turbulence utilisé au cas de calcul d’aspirateur. Au contraire,
les pertes de charge sont principalement contrôlées par les structures turbulentes explicitement
résolues en LES et seule une faible part de ces pertes dépend du modèle sous-maille. Une amé-
lioration de la prédiction des pertes de charge en LES peut donc être envisagée par l’amélioration
de la prescription des conditions aux limites. Cela est étudié dans les sections suivantes.

5.6 Influence de la forme de l’extension

La prédiction des profils de vitesses en station C doit être améliorée dans le calcul LES. Ces
profils laissent penser que la torche n’est pas assez évasée et dissipée dans l’aspirateur. Cette
station étant proche de la sortie de l’aspirateur, il peut y avoir un effet de confinement lié à l’utili-
sation d’une extension droite de l’aspirateur. Rappelons que sur le modèle expérimental, la sortie
de l’aspirateur est reliée à une cuve créant ainsi une extension brusque et large. Comme expliqué
à la section 4.1.1, l’influence de la forme de cette extension a été étudiée pour des calculs de type
RANS et a montré une légère influence sur les profils de vitesses et de pression dans la section de
sortie de l’aspirateur, qui était cependant négligeable devant l’influence de la condition d’entrée.
Dans la mesure où nous avons amélioré la prédiction de l’écoulement dans le cône de l’aspirateur
en définissant une condition d’entrée correcte de l’aspirateur, l’amélioration de la prédiction de
l’écoulement passe certainement par l’étude de l’influence de la condition de sortie de l’aspira-
teur. De plus, la forme de l’extension est testée ici en LES qui est plus sensible à une variation
des conditions aux limites qu’un calcul de type RANS.
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Pour cette étude, des maillages composés uniquement de tétraèdres sont utilisés qui per-
mettent de mailler plus facilement les différentes géométries d’extensions qu’avec l’utilisation
de couches de prismes. Pour cela, le maillage de départ est le maillage 1 présenté à la section
5.3.1 qui conduit à des profils de vitesses très proches du maillage 0 et qui permet donc une étude
de l’influence des conditions aux limites. La loi de paroi de Duprat et al. [28] est utilisée.

5.6.1 Comparaison des extensions droite et brusque

La figure 5.30 présente la comparaison des résultats de simulation obtenus avec une extension
droite (résultats présentés jusqu’à maintenant) et avec une extension brusque en calcul URANS
et LES. L’extension brusque est une cuve définie par son diamètre Ds et sa longueur Ls (voir
figure 5.31). Pour ce cas, Ds = 1.8Hs, où Hs est la hauteur suivant y de la section de sortie d’as-
pirateur, et Ls est égale à la longueur de la trompette LT tout comme pour l’extension droite. On
peut ainsi remarquer que l’écoulement dans l’aspirateur dans le calcul URANS n’est pas modifié
par la présence d’une extension brusque plutôt que droite. Au contraire, en LES, l’écoulement
proche de la sortie d’aspirateur est modifié lors du changement d’extension, l’écoulement s’éva-
sant en sortie d’aspirateur dans le cas de l’extension brusque. Ceci peut également s’observer sur
l’évolution des profils de vitesses le long de l’aspirateur en LES sur les figures 5.32 et 5.33 (les
stations de sondages sont repérées sur la figure 5.30). Dans le cas de l’extension droite (figure
5.32), les profils de vitesses n’évoluent que très peu au centre de l’aspirateur en aval de la station
C. Au contraire, avec l’extension brusque (figure 5.33), les vitesses continuent de diminuer en
aval de la station C et signalent un évasement de la torche vers la sortie de l’aspirateur. C’est cet
évasement que nous souhaiterions retrouver au niveau de la station C. Notons que la même étude
a été réalisée pour le calcul URANS mais aucune différence notable n’a été observée entre les
cas d’extensions droite et brusque conformément aux observations faites sur la figure 5.30.

Extension droite Extension brusque

Vz/Vb,OP2 (-) Vz/Vb,OP2 (-)

z
x y

(a) URANS

Vz/Vb,OP2 (-) Vz/Vb,OP2 (-)

Extension droite Extension brusque
z

x y

(b) LES

FIGURE 5.30 – Contours de moyenne temporelle de vitesse axiale (sans dimension) sur le plan
xz dans l’aspirateur pour une extension droite ou une extension brusque en URANS (a) et LES
(b)
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FIGURE 5.31 – Définition de la géométrie de l’extension brusque

Il y a donc bien une influence de la forme de l’extension en LES sur la prédiction des profils
de vitesses dans la trompette de l’aspirateur. En revanche, avec l’extension brusque étudiée dans
cette section, la prédiction des profils de vitesses en station C n’est pas améliorée. L’influence de
la forme de l’extension sur la prédiction de l’écoulement en station C est donc étudiée dans les
sections suivantes.

5.6.2 Influence des paramètres de l’extension brusque

Nous souhaitons vérifier l’influence du diamètre et de la longueur de l’extension sur la pré-
diction des profils de vitesses dans l’aspirateur et notamment sur l’évasement de la torche dans la
trompette de l’aspirateur. Différents cas sont étudiés dont les caractéristiques sont présentées dans
le tableau 5.3. Le cas d’extension droite est noté cas 0. Le cas 1 correspond au cas d’extension
brusque étudié dans la section précédente. Le diamètre de l’extension dans le cas 2 correspond
à celui de la cuve aval sur le modèle expérimental. Le cas 3 permet de vérifier que la condition
de sortie convective de l’extension n’a pas d’influence sur la prédiction de l’écoulement dans
l’aspirateur en éloignant la sortie du domaine de calcul de la sortie de l’aspirateur.

Les profils de vitesses obtenus pour les différents cas sont présentés sur la figure 5.34. Les
profils de vitesses pour les cas 0 à 3 sont presque identiques en stations A et B. De légères diffé-
rences sont observables sur les profils en station C, notamment au centre de l’aspirateur, qui ne
permettent cependant pas d’expliquer l’écart à l’expérience. La figure 5.35 montre que l’utilisa-
tion d’une extension brusque conduit à une augmentation de la perte CEI dans l’aspirateur mais
ne correspond pas nécessairement à une décomposition correcte de cette perte. En effet, le cas
3 présente la perte CEI la plus importante mais avec une prédiction des contributions ∆Hstat et
∆Hdyn moins bonne que dans les cas 1 et 2.

TABLE 5.3 – Caractéristiques de l’extension brusque

Cas Cas 1 Cas 2 Cas 3

Ds/Hs 1.8 2.7 2.7

Ls/LT 1 1 3
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FIGURE 5.32 – Évolution des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
dans l’aspirateur prédits par calcul LES avec l’extension droite (les stations de sondages sont
définies sur la figure 5.30)
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FIGURE 5.33 – Évolution des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
dans l’aspirateur prédits par calcul LES avec l’extension brusque (les stations de sondages sont
définies sur la figure 5.30)
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FIGURE 5.34 – Profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension) dans l’aspirateur
prédits par LES avec l’extension droite (Cas 0) et différentes formes d’extension brusque (Cas 1
à 3)

(a) ∆HA,CEI (b) ∆HA,CEI = ∆Hstat +∆Hdyn

FIGURE 5.35 – Pertes CEI entre la station A et le plan CEI pour les cas 0 à 3 et décomposition
des pertes CEI telle que ∆HA,CEI = ∆Hstat +∆Hdyn

5.6.3 Cas réel d’extension
La géométrie réelle de l’extension est plus complexe qu’une simple extension brusque mais

correspond à un évasement plus progressif tel que présenté sur la figure 5.36. Cette géométrie a
donc également été testée. Un premier maillage A0, composé de 5 millions de nœuds (25 mil-
lions d’éléments), est défini sur la base du maillage 1 du cas avec extension droite. Le maillage 1
possédant la même discrétisation interne que le maillage 0, il vérifie Qc2 < 0.2 sur une majorité
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de cellules du maillage. Le maillage A0 est raffiné entre la station C et la coordonnée z repérée
par la ligne pointillée sur la figure 5.36 par rapport au maillage 1 pour capter correctement l’éva-
sement lié à l’extension réelle. La procédure d’adaptation de maillage basée sur les critères Qc1
et Qc2 (voir section 3.5.1.2) est ensuite utilisée afin de définir une discrétisation correcte dans
l’aspirateur et plus particulièrement à l’entrée de l’extension. Ainsi le maillage A0 est adapté
en conservant le même nombre d’éléments mais en adaptant localement la taille de maille pour
homogénéiser l’erreur de discrétisation Qc1. Deux maillages A1 et A2 ont ensuite été générés en
respectant toujours le critère Qc2 < 0.2 et en divisant l’erreur de discrétisation Qc1 par deux. Les
caractéristiques de ces maillages sont présentées dans le tableau 5.4.

Les profils de vitesses obtenus avec les maillages A0, A1 et A2 sont comparés aux profils
obtenus dans le cas 0 d’extension droite sur la figure 5.37. Les différents maillages conduisent
à des profils de vitesses très similaires dans l’aspirateur mises à part quelques différences dues
au raffinement de maillage. Les profils de vitesses sont pratiquement inchangés par rapport à
l’extension droite (Cas 0). De même, nous avons vérifié que la différence sur les pertes de charge
est négligeable par rapport à l’écart à la valeur expérimentale.

z
x

y

FIGURE 5.36 – Définition de la géométrie de l’extension du modèle expérimental

TABLE 5.4 – Caractéristiques des maillages adaptés pour le cas réel d’extension

Cas A0 A1 A2

Qc1 0.11 0.054 0.026

nombre
d’éléments 25 42 80
(en million)

nombre
de nœuds 5 8.4 15.6

(en million)

L’utilisation d’une extension brusque de l’aspirateur modifie localement l’écoulement proche
de la sortie de l’aspirateur et permet un évasement de l’écoulement au centre de l’aspirateur.
Cependant, cette modification n’est pas suffisante pour améliorer la prédiction des profils de
vitesses dans la station C qui se situe en amont de la sortie d’aspirateur. Dans l’objectif d’aboutir
à une prédiction fiable de la perte de charge dans l’aspirateur, il peut donc être nécessaire de
considérer une extension brusque pour prédire précisément les profils de vitesses et de pression
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FIGURE 5.37 – Profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension) dans l’aspirateur
prédits par calcul LES avec l’extension droite (Cas 0) et l’extension réelle sur plusieurs maillages
adaptés (A0, A1, A2)

dans le plan CEI. Néanmoins, la géométrie de l’extension n’est pas le paramètre déterminant à
notre niveau de précision actuel.

5.7 Influence du frottement en paroi

L’analyse des pertes de charge dans l’aspirateur à partir du bilan d’énergie cinétique moyenne
à la section 5.5 montre qu’une large partie des pertes de charge est due à la production turbulente
en proche paroi de l’aspirateur. Cette production est très faible en paroi de la trompette en LES
ce qui pourrait expliquer la sous-estimation de la perte CEI par LES. L’étude de l’influence du
maillage en LES à la section 5.3.1 a montré que cette sous-estimation de la perte CEI n’est pas
due à une mauvaise discrétisation de l’écoulement en proche paroi. En effet, l’utilisation d’un
maillage entièrement tétraédrique, avec des mailles de faibles rapports d’aspect en paroi, permet
de résoudre plus de structures turbulentes en paroi notamment avec le maillage 3, composé de
239 millions de nœuds (voir section 5.3.1). Cependant, les pertes de charge prédites par le cal-
cul LES ne sont pas augmentées de manière significative par la résolution de ces structures. De
plus, les écarts entre calcul et expérience sur les profils de vitesses en station C en LES semblent
montrer que la torche n’est pas suffisamment dissipée en station C. Ces différents phénomènes
pourraient être expliqués par une mauvaise description de l’état de surface des parois de l’aspi-
rateur dans le calcul numérique.

En particulier, d’éventuels effets de rugosité en paroi de l’aspirateur, qui pourraient augmen-
ter le frottement en paroi, ne sont pas pris en compte. Ainsi Maruzewski et al. [70] ont montré
une diminution du rendement d’une turbine Francis et une augmentation des pertes dans les dif-
férents éléments de la turbine avec l’augmentation de la rugosité. Cervantes et Engström [17] ont
étudié les effets de rugosité dans un calcul RANS de l’aspirateur du projet Turbine-99 en faisant
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varier la rugosité entre 0 et 200µm en utilisant une loi de paroi basée sur l’existence d’une zone
logarithmique modifiée pour prendre en compte les effets de rugosité. Ils ont ainsi obtenu une
variation de 11% de la valeur moyenne du coefficient de récupération dans l’aspirateur. Les effets
de rugosité peuvent donc modifier les performances de l’aspirateur et doivent certainement être
pris en compte.

Cependant, l’état de surface de l’aspirateur étudié dans ce travail n’est pas connu précisé-
ment. Le frottement en paroi peut donc être considéré comme une incertitude du calcul LES.
Une quantification des incertitudes sur le résultat de la LES de l’aspirateur liées à l’incertitude
sur le frottement en paroi est donc réalisée dans cette section.

5.7.1 Lien entre rugosité et frottement pariétal
L’existence de rugosités peut altérer le profil de vitesse en paroi et ainsi modifier le coefficient

de frottement pariétal par rapport au frottement sur une paroi lisse. Les rugosités génèrent ainsi
plus de frottement et provoquent plus de dissipation turbulente en paroi. Ainsi, si la rugosité est
assez importante, elle peut avoir une influence sur l’écoulement turbulent global en modifiant la
production turbulente principalement générée en proche paroi [49].

Comme expliqué à la section 2.3.4, le profil de vitesse moyenne d’une couche limite à l’équi-
libre est composé d’une sous-couche visqueuse suivie d’une région logarithmique. Si les ru-
gosités sont assez importantes, elles peuvent altérer voir supprimer la sous-couche visqueuse,
modifiant ainsi le profil de la zone logarithmique [49]. Dans les modèles de loi de paroi basés
sur cette hypothèse d’équilibre, la constante B du modèle dans l’équation (2.33) est ainsi mo-
difiée pour prendre en compte les effets de rugosité. Cependant, l’utilisation d’une loi de paroi
basée sur une hypothèse d’équilibre de la couche limite, et donc l’existence d’une zone logarith-
mique, peut introduire des erreurs notamment dans des applications industrielles à haut nombre
de Reynolds en présence de forts gradients de pression adverses [84]. En LES, des méthodes
« Immersed boundaries » sont généralement utilisées pour reproduire l’effet de la rugosité en pa-
roi [122]. Dans notre cas, nous souhaitons pouvoir prendre en compte les effets de rugosité dans
la loi de paroi de Duprat et al. [28].

D’après le diagramme de Moody pour les écoulements en conduite, la rugosité peut conduire
à une augmentation du frottement en paroi d’un ordre de grandeur pour les écoulements forte-
ment turbulents [47]. Pour prendre en compte l’effet de la rugosité dans les calculs LES d’as-
pirateur dans ce mémoire, le frottement en paroi est donc donné par le frottement calculé par
la loi de paroi de Duprat et al. [28] multiplié par un coefficient correcteur dû à la rugosité. La
rugosité dans l’aspirateur étudié étant inconnue, ce coefficient correcteur est considéré comme
une incertitude dans ce travail. Dans cette étude, nous considérons le maillage 1 présenté à la
section 5.3.1, composé de 3.2 millions de nœuds.

5.7.2 Influence du frottement sur la topologie de l’écoulement
Un calcul LES d’aspirateur est réalisé sur le maillage 1 en multipliant par 10 le frottement

τw donné par la loi de paroi, ce qui correspond à un cas de très forte rugosité en se basant sur le
diagramme de Moody. La figure 5.38 présente la comparaison de la topologie de l’écoulement
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dans le cas lisse, de frottement τw en paroi, et le cas de frottement important en paroi, 10 ∗ τw.
Nous pouvons observer légèrement plus de structures turbulentes prédites en paroi, notamment
dans la trompette, dans le cas de forte rugosité (10∗ τw). La topologie de la torche centrale n’est
pas modifiée de manière significative. L’augmentation du frottement en paroi conduit à plus de
structures turbulentes en paroi.

z

(a) paroi lisse

z

(b) cas de forte rugosité

FIGURE 5.38 – Structures tourbillonnaires prédites dans l’aspirateur par calcul LES dans un cas
de paroi lisse (a) et un cas de forte rugosité (b)

Les profils de vitesses obtenus dans le cas de forte rugosité (10∗ τw) sont comparés avec les
profils de vitesses obtenus dans le cas de paroi lisse sur la figure 5.39. L’augmentation du frot-
tement en paroi tend à diminuer la vitesse en paroi à cause de la plus forte dissipation imposée
par le frottement pariétal. Ainsi, les profils de vitesses axiale et tangentielle sont mieux prédits
en stations A et B dans le cas 10∗ τw, en particulier les maxima de Vz et Vu en proche paroi sont
mieux localisés. En station C, la vitesse axiale est fortement dissipée en proche paroi et aug-
mentée au centre de l’aspirateur, ce qui accentue la surestimation de vitesse axiale au centre de
l’aspirateur.

L’augmentation du frottement en paroi conduit à une augmentation de la perte CEI, comme
observé sur la figure 5.40a. La perte CEI est triplée en multipliant le frottement en paroi par
10 par rapport au cas de paroi lisse, elle est alors surestimée par calcul numérique. L’étude des
pertes de charge à partir du bilan d’énergie, et notamment de l’évolution des pertes dans l’aspi-
rateur telle que présentée à la section 5.5, est utilisée ici pour mieux comprendre la variation des
pertes avec le frottement pariétal. L’évolution des pertes de charge est illustrée sur la figure 5.40b
et montre que l’augmentation des pertes en multipliant le frottement en paroi par 10 est due à
une augmentation notable des pertes dans la région de proche paroi. En effet, l’augmentation du
frottement pariétal a pour conséquence d’augmenter la production turbulente en proche paroi,
et donc la dissipation, comme observé sur la figure 5.38b. Les pertes de charge dans la région
centrale sont par contre quasi-inchangées par modification du frottement pariétal.

Cette étude montre une influence notable du frottement pariétal sur la prédiction des profils
de vitesses et de la perte CEI dans l’aspirateur. Il est donc intéressant de voir s’il est possible
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paroi lisse

Exp.

(a) Station A

paroi lisse

Exp.

(b) Station B

paroi lisse

Exp.

(c) Station C

FIGURE 5.39 – Profils de vitesses dans les trois stations de l’aspirateur pour le point OP2 prédits
par calcul LES dans un cas de paroi lisse et un cas de forte rugosité (10∗ τw)

de recouper les mesures expérimentales (profils de vitesses et pertes de charge) en prenant en
compte l’incertitude sur le frottement pariétal.

5.7.3 Quantification des incertitudes

La méthode de quantification des incertitudes présentée à la section 4.4.2.3 est utilisée ici
pour quantifier l’incertitude sur les profils de vitesses et les pertes de charge dans l’aspirateur
liée à l’incertitude sur le frottement pariétal dans l’aspirateur. Pour cela, la méthode NISP est
à nouveau utilisée en considérant un ordre 2 de polynômes du chaos. Le coefficient correcteur
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expe data
paroi lisse

(a) ∆HCEI

paroi lisse

aspirateur complet
région centrale
région proche paroi

(b) Évolution des pertes réelles

FIGURE 5.40 – (a) Pertes de charge CEI et (b) évolution des pertes réelles dans l’aspirateur
prédites par calcul LES dans un cas de paroi lisse et un cas de forte rugosité (10∗ τw)

de frottement, paramètre incertain, est supposé varier entre 1 (cas de paroi lisse) et 10 (cas de
forte rugosité) en suivant une loi de probabilité uniforme. Comme il n’y a qu’un seul paramètre
incertain, trois simulations sont nécessaires au calcul des moyennes et variances des grandeurs
d’intérêt et correspondent aux cas 2∗ τw, 5.5∗ τw et 8.98∗ τw.

Les profils moyens de vitesses associés des barres d’erreurs liées à l’incertitude sur le frot-
tement pariétal obtenus dans les trois stations de l’aspirateur sont présentés sur la figure 5.41
et comparés aux profils obtenus dans le cas de paroi lisse. Le frottement pariétal influence les
profils de vitesses en proche paroi mais aussi au centre de l’aspirateur. Cette influence augmente
le long de l’aspirateur et est la plus importante en station C sur le profil de vitesse axiale. Ceci
est confirmé par les profils de variance présentés sur la figure 5.42. Le frottement pariétal influe
fortement sur la prédiction des gradients de vitesses axiale et tangentielle en paroi à cause de
l’augmentation de la dissipation en proche paroi. Ainsi, les gradients de vitesses en proche paroi
de la station C se rapprochent des mesures expérimentales en prenant en compte l’incertitude
sur le frottement pariétal, notamment pour la vitesse tangentielle. Cependant, cette quantification
d’incertitude ne permet pas d’expliquer l’erreur de prédiction des profils de vitesses axiale et tan-
gentielle au centre de l’aspirateur en station C, les barres d’erreurs ne recoupant pas les profils
de vitesses expérimentaux.

La figure 5.43 compare la perte CEI prédite dans l’aspirateur, avec une barre d’incertitude
liée au frottement pariétal, à la perte expérimentale. Les pertes CEI prédites dans le cas de paroi
lisse et dans les trois cas de calcul réalisés pour la quantification d’incertitudes sont également
présentées à titre de comparaison. L’augmentation de la dissipation due au frottement pariétal
conduit à une augmentation de la perte CEI dans l’aspirateur, qui se rapproche ainsi de la mesure
expérimentale. La barre d’incertitude associée au frottement pariétal est assez large, signalant
une forte variation de la perte CEI avec le frottement pariétal, et recoupe les valeurs expérimen-
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LES paroi lisse

LES NISP

Exp.

Station A

Station B

Station C

(a) Vitesse axiale

LES paroi lisse

LES NISP

Exp.

Station A

Station B
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(b) Vitesse tangentielle

FIGURE 5.41 – Résultats de la quantification des incertitudes liées au frottement pariétal en LES
sur la prédiction des profils de vitesses dans les trois stations de l’aspirateur pour le point OP2 :
profils de vitesses moyennes et barres d’erreur associées ; comparaison au cas de paroi lisse

Station A

Station B

Station C

(a) Variance Vz

Station A

Station B

Station C

(b) Variance Vu

FIGURE 5.42 – Variances des profils de vitesses axiale et tangentielle liées au frottement pariétal
en LES dans l’aspirateur pour le point OP2

tales de pertes. La valeur expérimentale de perte CEI est approchée en multipliant le frottement
pariétal du cas de paroi lisse par 5. Il faut cependant noter que les barres d’erreur sur les profils de
vitesses ne recoupant pas les mesures expérimentales, la bonne prédiction de la perte CEI dans
le cas 5∗ τw ne correspond pas à une représentation correcte de l’écoulement dans l’aspirateur.

La figure 5.44 présente l’évolution des pertes dans l’aspirateur dans le cadre de la quantifica-
tion des incertitudes liées au frottement pariétal par rapport au cas de paroi lisse. Comme attendu,
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(a) entrée - plan CEI (b) station A - plan CEI

FIGURE 5.43 – Pertes CEI entre l’entrée et le plan CEI (a) et entre la station A et le plan CEI (b)
dans le cas LES de paroi lisse et de la quantification d’incertitudes liées au frottement pariétal
(LES NISP) ; les trois cas de calcul réalisés pour la quantification d’incertitudes, cas 2 ∗ τw,
5.5∗ τw et 8.98∗ τw, sont présentés à titre de comparaison

le frottement pariétal influence fortement la production turbulente en paroi et donc les pertes de
charge dans la région de proche paroi. Cette influence augmente le long de l’aspirateur, les pertes
de charge étant cumulées dans l’aspirateur. Les pertes de charge dans la région centrale ne sont
par contre pas influencées par la modification du frottement pariétal.

LES paroi lisse
LES NISP

région centrale
région proche paroi

FIGURE 5.44 – Évolutions des pertes de charge dans l’aspirateur dans la région centrale et la
région de proche paroi associées des barres d’erreur liées à l’incertitude sur le frottement pariétal
en LES; comparaison au cas de paroi lisse
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Cette étude montre une influence du frottement pariétal sur la prédiction des pertes de charge
en proche paroi dans l’aspirateur. Même si le frottement en paroi ne permet pas d’améliorer la
prédiction des profils de vitesses au centre de l’aspirateur, il conduit par contre à une amélioration
sensible de la prédiction des profils de vitesses en proche paroi et des pertes CEI. La prédiction
numérique fiable de la perte CEI dans l’aspirateur nécessite donc une meilleure connaissance
de l’état de surface de l’aspirateur. D’autre part, la loi de paroi de Duprat et al. [28] doit être
adaptée pour pouvoir prendre en compte des effets de rugosité de manière plus rigoureuse. La
multiplication du frottement par un coefficient correcteur lié à la rugosité dans cette étude permet
en effet d’obtenir une influence sur les résultats mais ne correspond pas à une prise en compte
correcte des effets de rugosité. Pour cela, des mesures précises des profils de vitesses et du
frottement en paroi sont nécessaires pour développer et valider la loi de paroi avec prise en
compte de la rugosité.

5.8 Conclusions du chapitre

Les calculs LES d’aspirateur pour le meilleur point de fonctionnement OP2 de la turbine ont
été présentés dans ce chapitre. Les profils de vitesses en entrée d’aspirateur sont définis de la
même manière que pour le calcul URANS. Ainsi, les champs en moyenne de phase de chaque
composante de la vitesse obtenus par un calcul préliminaire RANS de directrice-roue sont impo-
sés en rotation en entrée d’aspirateur. Ceci permet une comparaison pertinente des résultats de
simulation URANS et LES. Tout comme pour le calcul URANS, le niveau de vitesse tangentielle
fourni par le calcul de directrice-roue doit être corrigé pour obtenir une prédiction correcte des
profils de vitesses dans l’aspirateur. La rotation des champs d’entrée permet de définir une condi-
tion d’entrée instationnaire pour la LES et génère des fluctuations turbulentes dans l’aspirateur.
De plus, la prise en compte de la non-axisymétrie du profil de vitesse en entrée d’aspirateur, et
notamment des tourbillons de jeux générés dans la roue, est nécessaire pour prédire correctement
les profils de vitesses dans le cône de l’aspirateur.

L’étape de vérification en LES consiste à étudier l’influence de la résolution du maillage en
proche paroi et dans la région interne de l’écoulement sur la prédiction des grandeurs d’intérêts
(profils de vitesses et perte CEI) dans l’aspirateur. Ainsi, le raffinement de maillage jusqu’à 239
millions de nœuds permet de résoudre une large part des structures turbulentes et de comprendre
la dynamique de l’écoulement turbulent dans l’aspirateur. Toutefois, un maillage relativement
économique composé de 4.7 millions de nœuds s’est révélé suffisant pour résoudre les princi-
pales structures de l’écoulement.

L’utilisation de la LES a permis d’améliorer la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur
par rapport au calcul URANS k−ω SST, notamment dans la région centrale où se forme la
torche. Cependant, la prédiction numérique des profils de vitesses doit être améliorée en station
C proche de la sortie de l’aspirateur. De plus, la perte CEI est sous-estimée en LES. La compa-
raison des calculs URANS et LES basée sur la prédiction de la perte CEI semble montrer une
meilleure prédiction de la perte CEI par le calcul URANS. Ce n’est cependant pas cohérent avec
le fait que la LES permet de mieux prédire les profils de vitesses dans l’aspirateur. Ceci témoigne
de l’erreur d’interprétation qui peut être faite lorsque des calculs numériques sont validés en se
basant uniquement sur la comparaison de grandeurs intégrales.
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Une analyse physique de l’écoulement dans l’aspirateur, basée sur le bilan d’énergie ciné-
tique moyenne, a montré que les pertes de charge dans l’aspirateur sont dues principalement à la
production d’énergie cinétique turbulente à partir de l’écoulement moyen dans la torche et dans
la région de proche paroi. La prédiction des pertes de charge est ainsi fortement dépendante du
modèle de turbulence en calcul URANS tandis qu’elle est principalement contrôlée par les struc-
tures explicitement résolues en LES. En URANS, le modèle de turbulence doit donc être capable
de reproduire les différents mécanismes de dissipation dans l’aspirateur afin d’être prédictif pour
la grandeur globale de perte. Ceci est également le cas en LES mais dans une moindre mesure
puisque les principaux phénomènes de dissipation sont explicitement résolus. Ainsi, l’améliora-
tion de la prédiction de l’écoulement en LES par une meilleure description des conditions aux
limites du calcul devrait permettre d’améliorer la prédiction de la perte de charge.

La surestimation des vitesses axiale et tangentielle en station C par LES semble indiquer un
manque de dissipation de la torche dans l’aspirateur qui pourrait également expliquer la sous-
estimation de la perte CEI. La modification de la forme de l’extension droite de l’aspirateur en
extension brusque a montré une influence sur les profils de vitesses dans des sections proches de
la sortie de l’aspirateur. Cependant, la reproduction dans le modèle numérique de la forme réelle
d’extension en sortie d’aspirateur n’a que peu d’influence sur la prédiction des profils de vitesses
à la station C et de la perte CEI.

L’analyse des pertes de charge à partir du bilan d’énergie a montré que la majorité des pertes
de charge est due à la production turbulente dans la région de proche paroi de l’aspirateur. Nous
avons montré que la prise en compte de la rugosité de paroi joue un rôle majeur dans la prédic-
tion des pertes CEI. Ainsi, une meilleure connaissance du frottement en paroi de l’aspirateur et
du profil de couche limite est nécessaire pour améliorer la prédiction des pertes de charge dans
l’aspirateur.

En conclusion, l’utilisation de la LES a permis d’améliorer la prédiction des profils de vi-
tesses dans l’aspirateur. L’analyse détaillée des pertes de charge développée dans ce chapitre est
utile pour comprendre la prédiction numérique des pertes par les approches URANS et LES et
identifier les pistes d’amélioration de la prédiction de ces pertes. Ainsi la condition de sortie du
domaine de calcul d’aspirateur semble avoir une faible influence sur la prédiction des pertes de
charge dans l’aspirateur. Pour améliorer la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur par LES,
les pistes suivantes sont pertinentes :

— Améliorer la description des profils de vitesses en entrée d’aspirateur. Pour cela, un calcul
LES de roue, voire un calcul de roue et aspirateur couplés en LES peuvent être envisagés
mais sont très coûteux numériquement (voir annexe A). Dans tous les cas, des mesures
plus précises des profils de vitesses en entrée d’aspirateur sont nécessaires pour mieux
y comprendre la topologie de l’écoulement et valider les profils numériques dans cette
section.

— Améliorer la description de l’état de surface des parois de l’aspirateur dans le modèle
numérique. En effet, nous avons identifié le rôle important joué par la rugosité dans la
prédiction des pertes de charge dans l’aspirateur. Pour cela, l’état de surface réel de l’as-
pirateur doit être connu.
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Les études présentées dans les chapitres précédents ont permis de mettre en place la métho-
dologie de calcul URANS et LES dans l’aspirateur de turbine bulbe étudié pour le meilleur point
de fonctionnement OP2 de la turbine. Cette méthodologie est maintenant appliquée à d’autres
points de fonctionnement de la turbine pour lesquels des mesures expérimentales sont également
disponibles. L’objectif de ce chapitre est double. Le premier objectif est de vérifier la capacité
prédictive des approches URANS et LES, et de la méthodologie établie, pour des points de
fonctionnement différents du point de meilleur rendement de la turbine et qui présentent donc
des écoulements plus instables. Le second objectif est d’aboutir à une meilleure compréhension
de l’évolution des pertes de charge sur une colline de rendement d’une turbine bulbe grâce à
l’analyse physique des résultats de simulation. Ainsi, nous étudions en section 6.1 l’évolution de
l’écoulement sur l’hélice partielle dont le point on-cam est le point OP2. Le point on-cam OP2
est ensuite comparé avec un autre point on-cam mais à forte charge en section 6.2.

Il est important de noter que l’étape de vérification des calculs numériques, telle que présen-
tée dans les chapitres précédents, a également été effectuée pour les points de fonctionnement
considérés dans ce chapitre. Ainsi nous avons vérifié pour tous les points de fonctionnement que :

— les calculs URANS sont convergés en maillage pour les profils de vitesses et la perte CEI
sur le maillage A et avec un pas de temps correspondant à 5◦ de tour de roue

— en LES, le raffinement de maillage à partir du maillage 0 ne modifie pas de manière
significative la prédiction des profils de vitesses et de la perte CEI dans l’aspirateur

6.1 Étude d’une hélice partielle
Nous souhaitons tout d’abord comparer et évaluer la prédiction d’une hélice partielle (voir

section 1.3.2) par calcul URANS et LES. La prédiction pour les points off-cam OP1 et OP3, pré-
sentés dans le tableau 3.1 au chapitre 3, est évaluée. Ces points de fonctionnement correspondent
à de faibles variations de débit par rapport au point OP2. Il est intéressant de voir si les méthodes
numériques peuvent reproduire les effets de ces faibles variations de débit et leurs conséquences
sur l’écoulement. De plus, cela permet de vérifier la robustesse de notre méthodologie et des
modèles de turbulence pour prédire des points de fonctionnement off-cam.

Les résultats présentés dans cette section ont été exposés à la conférence THMT’15 [119] et
font l’objet de la publication [120].

6.1.1 Profils de vitesses en entrée d’aspirateur

Les profils de vitesses en entrée d’aspirateur, obtenus par calcul RANS de directrice-roue et
par mesure expérimentale, sont comparés pour les trois points de fonctionnement OP1, OP2 et
OP3 de l’hélice partielle étudiée sur la figure 6.1. Sur l’hélice partielle, le débit est croissant du
point de fonctionnement OP1 au point OP3 (voir tableau 3.1), par conséquent la vitesse axiale est
croissante de OP1 à OP3. La vitesse axiale a un profil relativement uniforme en entrée d’aspira-
teur. Le point de meilleur fonctionnement OP2 possède bien le niveau de vitesse tangentielle Vu
le plus faible en valeur absolue. Le point à faible débit OP1 présente une vitesse tangentielle plus
importante en sortie de roue que le point OP2 conformément au triangle des vitesses présenté sur
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la figure 1.9. Toujours en accord avec le triangle des vitesses, le point à fort débit OP3 présente
une vitesse tangentielle négative sur une grande partie de la surface d’entrée de l’aspirateur qui
redevient positive près de la paroi extérieure de l’aspirateur. Ceci correspond à un écoulement
tourbillonnaire dans le sens contraire de la rotation de la roue près de l’axe de rotation. Les trois
points de fonctionnement ont sensiblement le même profil de vitesse radiale.

Les profils de vitesses d’entrée d’aspirateur présentés sur la figure 6.1 correspondent aux
profils obtenus pour les conditions de fonctionnement expérimentales, c’est-à-dire avec une vi-
tesse de rotation n. La vitesse tangentielle correspondante au cas OP2 à n+ 2% est également
indiquée à titre de comparaison. L’écart entre la vitesse tangentielle expérimentale et numérique
pour le point OP2 a été discuté aux sections 4.3.1 et 4.4.1. Cet écart est responsable d’une mau-
vaise prédiction des profils de vitesses dans l’aspirateur et un profil correspondant à une vitesse
de rotation de la roue de n+ 2% a permis d’améliorer cette prédiction. Un écart similaire sur
la vitesse tangentielle est observé pour le point OP1. La vitesse tangentielle obtenue par cal-
cul RANS de directrice-roue pour OP1 est sous-estimée en moyenne de 15% par rapport à la
mesure expérimentale, cet écart étant de 27% pour le point OP2 avec une vitesse de rotation n.
Cet écart peut être dû à une mauvaise prédiction du profil de vitesse tangentielle dans le cal-
cul RANS de directrice-roue. Pour le point OP3, la vitesse tangentielle semble bien prédite par
le calcul RANS de directrice-roue. On observe cependant un écart plus important que pour les
autres points sur la vitesse axiale. Le calcul du débit à partir de la vitesse axiale expérimentale
donne une sur-estimation de 0.93% du débit mesuré sur plateforme. Cette vitesse axiale mesurée
est donc certainement entachée d’une erreur liée à la mesure par sonde Pitot qui peut en effet être
moins précise dans cette gamme de fonctionnement à fort débit.

6.1.2 Topologie de l’écoulement
La topologie de l’écoulement est visualisée à l’aide des structures tourbillonnaires, identifiées

par des iso-surfaces de critère Q, pour les trois points de fonctionnement sur l’hélice partielle sur
la figure 6.2. Rappelons qu’une vorticité négative correspond à une structure tourbillonnaire tour-
nant dans le même sens que la roue. La comparaison des topologies obtenues en URANS et LES
pour le point OP2 a été faite à la section 5.4.1. Nous pouvons encore une fois remarquer que plus
de structures tourbillonnaires sont résolues en LES puisqu’une partie de l’écoulement turbulent
est explicitement résolue. Tout comme pour le point OP2, les tourbillons de jeux en ceinture et
au moyeu sont propagés dans l’aspirateur pour les points OP1 et OP3. Nous pouvons remarquer
que les tourbillons de bouts de pales sont dissipés plus rapidement au point OP3 qui correspond
à un nombre de Reynolds plus importants que les autres points.

La forme de la torche centrale est différente pour les trois points de fonctionnement considé-
rés. Ainsi, au point de faible débit OP1, les approches URANS et LES prédisent toutes deux une
torche de vorticité axiale négative, c’est-à-dire tournant dans le même sens que la roue. La simu-
lation URANS prédit une torche stationnaire dont la structure est lisse et divergente tandis que
cette torche prend une forme hélicoïdale également divergente en LES. Cette torche hélicoïdale
est caractéristique des points de fonctionnement à faible charge et se forme à cause du moment
cinétique résiduel important en sortie de roue pour ce point (voir section 1.3.2). Elle se rapproche
du phénomène de torche de charge partielle observé dans les turbines Francis [87, 73, 89] ou en-
core observé par Lemay [63] pour un point on-cam à faible charge dans la turbine du projet
BulbT. La particularité ici est que l’on considère un point de fonctionnement off-cam à faible
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FIGURE 6.1 – Profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour 3 points de fonctionnement sur
l’hélice partielle ; les lignes correspondent aux résultats de calcul RANS de directrice-roue et les
points aux mesures expérimentales par sonde Pitot

charge. Notons que ce type de torche a été observé et étudié expérimentalement par Jonsson
et al [51] pour un point off-cam à faible débit d’une turbine Kaplan. Il est important de noter
que l’approche URANS utilisant le modèle de turbulence k−ω SST ne permet pas de prédire
la forme hélicoïdale de cette torche car ce modèle ne permet pas de résoudre correctement des
écoulements à forts swirl. Tel qu’expliqué à la section 2.2.2.2, des modèles de turbulence RANS
plus avancés, tels que les modèles RSM, ou encore l’utilisation de la correction de courbure,
pourraient permettre de mieux reproduire la topologie de cette torche, comme c’est le cas en
utilisant la LES. Cependant, tel que souligné par Foroutan et Yavuzkurt [35], les instabilités liées
à la torche sont atténuées en URANS car il n’y a pas de séparation claire d’échelles entre ces
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FIGURE 6.2 – Structures tourbillonnaires prédites dans l’aspirateur par calcul URANS (haut) et
LES (bas) pour les points de fonctionnement sur l’hélice partielle (visualisées par une iso-surface
de critère Q colorée par la vorticité selon l’axe z)

instabilités et les instationnarités liées à la turbulence. Le calcul URANS tend alors à prédire une
torche stationnaire. La LES permet donc, par la résolution explicite des structures turbulentes de
grandes échelles, de mieux prédire l’instationnarité et la complexité de la dynamique de cette
torche.

A fort débit (point OP3), la torche est contra-rotative par rapport à la rotation de la roue, la
vorticité axiale y étant positive. Ce phénomène est caractéristique des écoulements à forte charge
et a également été observé expérimentalement par Jonsson et al [51] pour un point off-cam à
fort débit d’une turbine Kaplan. Les calculs URANS et LES prédisent une topologie similaire de
cette torche qui semble avoir une structure de section quasiment constante.

6.1.3 Validation des simulations numériques

Les simulations numériques URANS et LES réalisées pour les points de fonctionnement off-
cam sont également validées par comparaison avec les mesures expérimentales dans l’aspirateur.
Les profils d’entrée obtenus avec la vitesse de rotation réelle n de la turbine dans le calcul RANS
de directrice-roue sont utilisés.

Les profils de vitesses obtenus dans l’aspirateur par calcul URANS et LES pour le point OP1
sont comparés aux mesures expérimentales sur la figure 6.3. La torche hélicoïdale est caracté-
risée par une large région centrale de faible vitesse axiale associée à une augmentation de la
vitesse tangentielle à partir du centre de l’aspirateur. La taille de cette région augmente le long
de l’aspirateur jusqu’à occuper la quasi-totalité de la section de la trompette en station C. Ceci
est en accord avec l’augmentation du rayon de la torche dans l’aspirateur observée sur la figure
6.2a et avec les observations de Jonsson et al [51]. Tout comme pour le point OP2, la région



186 6 Analyse des différents points de fonctionnement

centrale de faible vitesse axiale est mieux prédite par LES que par calcul URANS. Le calcul
URANS sous-estime la vitesse axiale au centre de l’aspirateur la rendant négative, signalant une
recirculation de l’écoulement non-mesurée expérimentalement. Ceci a également été observé par
Foroutan et Yavuzkurt [35] dans un aspirateur axisymétrique à charge partielle. Ils ont montré
que les méthodes RANS utilisant des modèles de turbulence linéaires à deux équations sous-
estiment l’énergie cinétique turbulente et ainsi la vitesse axiale dans la torche de charge partielle
car ils ne permettent pas de prédire correctement le fort cisaillement dans cette torche. Notons
également que malgré l’erreur apparente sur la vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur pour ce
point, la prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur est correcte sans devoir ajuster les profils
d’entrée comme pour le cas OP2. La vitesse tangentielle est plutôt surestimée par calcul au centre
de l’aspirateur dans les stations A et B. Ceci est certainement dû au fait que ce point de fonc-
tionnement présente de fortes instabilités et notamment une torche bien établie. La prédiction de
l’écoulement en aval de la condition d’entrée est donc moins sensible à de légères variations de
la condition d’entrée qu’au meilleur point de fonctionnement OP2.
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(a) Vitesse axiale

URANS

LES

Exp.
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Station B

Station C

(b) Vitesse tangentielle

FIGURE 6.3 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul URANS (trait plein) et LES (trait pointillé) avec les mesures expérimentales
LDV (symboles) dans les trois stations de l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP1

La figure 6.4 présente la comparaison des profils de vitesses obtenus dans l’aspirateur par
calculs URANS et LES pour le point OP3 avec les mesures expérimentales dans les trois stations
de mesures de l’aspirateur. La torche contra-rotative pour ce point de fonctionnement est carac-
térisée dans les stations A et B par une augmentation de la vitesse axiale de la paroi (R/RC = 1)
vers le centre de l’aspirateur (R/RC = 0) associée à une inversion du signe de la vitesse tangen-
tielle qui atteint un minimum proche du centre de l’aspirateur, en accord avec les observations
de Jonsson et al [51]. La prédiction des profils de vitesses en stations A et B diffère au centre
de l’aspirateur en URANS et LES. En particulier, la vitesse axiale dans la région centrale de
l’aspirateur (R/RC < 0.2) est difficilement prédite par URANS et LES. Le calcul LES présente
des oscillations de vitesse axiale dans cette région qui sont certainement liées aux tourbillons
de jeux au moyeu, comme observé pour le point OP2 (voir section 5.2.2). La vitesse axiale au
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centre de l’aspirateur est surestimée par LES en stations A et B tandis qu’elle est sous-estimée
par calcul URANS en station B. En station C, la vitesse axiale en proche paroi est fortement
sous-estimée par calcul URANS à cause de la nature dissipative de cette approche, comme cela a
déjà été observé pour le point OP2. D’autre part, le minimum de vitesse tangentielle au centre de
l’aspirateur est sous-estimé par LES dans les trois stations de mesure. La nature plus dissipative
du calcul URANS conduit à un niveau de vitesse tangentielle en station C plus proche de la me-
sure expérimentale qu’en LES. On peut noter qu’il existe un écart systématique entre les profils
de vitesse tangentielle numériques et expérimentaux dans les stations A et B, similairement au
cas OP2, bien que moindre. Ceci est certainement dû à une erreur sur la prédiction des profils
d’entrée bien que la figure 6.1 ne présente pas d’erreur notable sur la vitesse tangentielle pour ce
point.
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FIGURE 6.4 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul URANS (trait plein) et LES (trait pointillé) avec les mesures expérimentales
LDV (symboles) dans les trois stations de l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP3

La prédiction des pertes CEI entre l’entrée et le plan CEI par calculs URANS et LES pour
les trois points de fonctionnement sur l’hélice partielle est évaluée sur la figure 6.5. Les résul-
tats pour le point OP2 sont ceux obtenus pour l’entrée correspondante à n+ 2% et ont déjà été
discutés à la section 5.4.4. Nous pouvons tout d’abord noter que l’évolution des pertes CEI avec
le débit est bien reproduite par les calculs URANS et LES : les pertes CEI les plus faibles sont
obtenues pour OP2 tandis que les plus importantes sont trouvées à fort débit (OP3). Pour les trois
points de fonctionnement, les pertes CEI sont sous-prédites par calcul, notamment en LES. Sur
la décomposition des pertes sur la figure 6.5b, on peut remarquer que pour chaque point de fonc-
tionnement, les calculs URANS et LES prédisent la même valeur de ∆Hdyn qui est sous-estimée
par rapport à la mesure expérimentale. Ceci a déjà été expliqué à la section 4.4.1 et est dû aux
écarts entre la vitesse axiale mesurée par sonde Pitot (qui sert au calcul de la perte CEI) et prédite
par calcul RANS de directrice-roue. Les calculs URANS pour les trois points de fonctionnement
donnent des valeurs de récupération de pression dans l’aspirateur −∆Hstat proches des mesures
expérimentales alors qu’elles sont surestimées en LES. Ceci est en contradiction avec l’analyse
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de la prédiction des profils de vitesses qui montre que l’écoulement est moins bien reproduit en
URANS qu’en LES. En particulier pour le point OP1, le calcul URANS prédit une zone centrale
de recirculation qui conduit certainement à de fortes pertes de charge, limitant ainsi la récupéra-
tion de pression, mais qui n’est pas en accord avec les mesures expérimentales. De même, pour
le point OP3, une dissipation importante est observée sur les profils de vitesses en station C qui
créée artificiellement des pertes de charge et conduit donc à une faible récupération de pression.
En LES, la récupération de pression est surestimée pour les trois points de fonctionnement. Cette
surestimation associée à la sous-estimation de ∆Hdyn conduit à une forte sous-estimation des
pertes CEI.

expe data
URANS
LES

(a) ∆HCEI

expe data
URANS
LES

(b) ∆HCEI = ∆Hstat +∆Hdyn

FIGURE 6.5 – Comparaison des pertes CEI entre l’entrée et le plan CEI, et de leur décomposition
en la différence de pression statique et dynamique, prédites par calcul URANS et LES avec les
mesures expérimentales pour les trois points de fonctionnement sur l’hélice partielle : OP1, OP2
et OP3

La figure 6.6 présente la même comparaison pour les pertes CEI entre la station A et le plan
CEI. Les pertes CEI sont toujours sous-estimées par calcul LES. Au contraire, les pertes par
calcul URANS sont cette fois-ci surestimées, ce qui signifie qu’elles sont sous-estimées entre
l’entrée et la station A, certainement à cause de l’erreur sur l’énergie cinétique d’entrée. Ainsi,
la prédiction URANS de la perte CEI entre la section d’entrée et le plan CEI est bonne mais sa
répartition le long de l’aspirateur est incorrecte. Les profils de vitesses en station A prédits par
calcul URANS et LES étant très proches pour les trois points de fonctionnement, les contribu-
tions ∆Hdyn sont très proches par calcul URANS et LES et proches des mesures expérimentales.
Les différences se font sur la récupération de pression statique −∆Hstat qui est toujours suresti-
mée en LES. Ceci souligne un manque de dissipation d’énergie dans l’aspirateur par LES qui a
déjà été observé pour le point OP2 (voir section 5.5).

Cette étape de validation montre des tendances de prédiction par calcul URANS et LES
très similaires à ce qui a déjà été observé pour le point de fonctionnement OP2 aux chapitres
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FIGURE 6.6 – Comparaison des pertes CEI entre la station A et le plan CEI, et de leur décom-
position en la différence de pression statique et dynamique, prédites par calcul URANS et LES
avec les mesures expérimentales pour les trois points de fonctionnement sur l’hélice partielle :
OP1, OP2 et OP3

précédents. Ainsi la LES tend à mieux prédire les profils de vitesses dans l’aspirateur mais à
sous-estimer les pertes CEI. L’analyse physique des pertes de charge présentée au chapitre pré-
cédent est utilisée ici pour comprendre cette prédiction des pertes mais surtout pour appréhender
l’évolution des pertes de charge sur une hélice partielle.

6.1.4 Analyse physique des pertes de charge

L’analyse des pertes de charge dans l’aspirateur présentée à la section 5.5 pour le point OP2
est appliquée ici à l’étude des pertes de charge sur l’hélice partielle. Tel qu’expliqué à la sec-
tion 5.5, cette analyse fait intervenir les pertes de charge réelles dans l’aspirateur qui peuvent
être différentes des pertes CEI et qui sont représentées sur la figure 6.7. Comme déjà observé
et expliqué à la section 5.5.1, l’écart entre les pertes prédites en URANS et LES est plus faible
lorsqu’on considère les pertes réelles que lorsqu’on considère les pertes CEI. Il est important de
noter qu’avec cette définition des pertes de charge, les pertes les plus importantes sont trouvées
pour le point OP1 alors que les pertes CEI expérimentales et numériques sont les plus impor-
tantes pour OP3 (voir figure 6.5). La définition de la perte CEI ne semble donc pas permettre de
reproduire l’évolution réelle des pertes de charge sur une hélice partielle.

La figure 6.8 présente les évolutions de pertes de charge dans l’aspirateur prédites par cal-
cul URANS et LES pour les trois points de fonctionnement sur l’hélice partielle. Les calculs
URANS et LES prédisent les mêmes tendances pour l’évolution des pertes entre les différents
points de fonctionnement. Cependant, les calculs URANS prédisent une augmentation presque
linéaire des pertes dans l’aspirateur alors que dans le calcul LES l’évolution des pertes est plus
faible dans la seconde partie de l’aspirateur. Ceci a déjà été discuté à la section 5.5.4 et est dû
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URANS
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FIGURE 6.7 – Pertes de charge réelles entre l’entrée et le plan CEI dans l’aspirateur prédites par
calcul URANS et LES pour les points de fonctionnement OP1, OP2 et OP3

à la nature trop dissipative de la méthode URANS. Les pertes sont les plus faibles pour le point
de meilleur rendement OP2 et les plus importantes pour le point OP1, à faible débit. Pour OP2,
les pertes de charge augmentent de l’entrée d’aspirateur jusqu’à environ la mi-longueur de l’as-
pirateur, où elles stagnent. Pour les points off-cam OP1 et OP3, les pertes de charge augmentent
tout le long de l’aspirateur mais l’augmentation la plus importante est également dans le cône de
l’aspirateur, en particulier pour OP1.

OP1
OP2
OP3

(a) URANS

OP1
OP2
OP3

(b) LES

FIGURE 6.8 – Évolution des pertes de charge dans l’aspirateur pour les trois points sur l’hélice
partielle en URANS (a) et LES (b)

La décomposition des pertes dans les régions centrale et de proche paroi, telle qu’expliquée
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à la section 5.5.4, est présentée sur les figures 6.9 et 6.10 pour les calculs URANS et LES res-
pectivement. Les pertes de charge dans l’aspirateur sont principalement dues à la production
turbulente résolue PR en LES et modélisée PM en URANS (voir section 5.5). D’après l’équation
5.5, la perte de charge dépend de la production turbulente divisée par gQ, où g est l’accélération
de la pesanteur et Q est le débit dans l’aspirateur. Les trois points de fonctionnement corres-
pondant à des débits différents, l’analyse locale des pertes de charge nécessite de comparer les
termes PR/(gQ) en LES et PM/(gQ) en URANS. Les distributions de ces termes sont compa-
rées sur les figures 6.12 et 6.11. Les pertes de charge sont dues à la production turbulente dans
la région de proche paroi et induite par la torche au centre de l’aspirateur pour les trois points
de fonctionnement. En particulier pour OP1, la torche hélicoïdale observée sur la figure 6.2a est
responsable d’une large partie des pertes de charge, ce qui est confirmé par les figures 6.9 et 6.10.
C’est donc la formation de cette torche qui est responsable de l’augmentation des pertes lors de
la diminution du débit de OP2 à OP1. Au contraire, de OP2 à OP3, les pertes augmentent à la
fois dans la région centrale et dans la région de proche paroi. Ces pertes sont concentrées dans
le cône de l’aspirateur pour OP2, notamment celles en proche paroi, alors qu’elles persistent le
long de l’aspirateur complet pour OP3. De plus, pour les points OP2 et OP3, les pertes sont plus
importantes dans la région de proche paroi que dans la région centrale. Le contraire est observé
pour le point OP1 pour lequel les pertes de proche paroi sont d’ailleurs les plus faibles parmi les
trois points sur presque la totalité de la longueur de l’aspirateur, d’après les figures 6.9b et 6.10b.
Ces pertes augmentent à la fin de l’aspirateur à cause de l’élargissement de la torche jusqu’à la
région de proche paroi. Les pertes globales dans la région de proche paroi sont donc finalement
plus importantes à OP1 qu’à OP2. Ceci souligne la nécessité d’analyser finement l’évolution des
pertes afin de ne pas mal interpréter une valeur globale de perte.

La comparaison des figures 6.9 et 6.10 montre, comme souligné précédemment, que la pré-
diction de pertes plus importantes en URANS qu’en LES est principalement due à une plus forte
dissipation d’énergie cinétique moyenne dans la région de proche paroi en URANS qu’en LES
pour les trois points de fonctionnement. Ceci a déjà été discuté pour le point de fonctionnement
OP2 à la section 5.5.

L’évolution des pertes de charge le long d’une hélice partielle a été mise en évidence dans
cette section. Selon la variation de débit et les phénomènes hydrodynamiques qui en découlent,
l’évolution des pertes de charge n’a pas la même origine. Ainsi, l’augmentation des pertes lors
de la diminution du débit est principalement due à la formation de la torche hélicoïdale. Au
contraire, lors de l’augmentation de débit, la perte de charge augmente à la fois dans la torche et
en proche paroi. Au point on-cam de l’hélice partielle, les pertes de charge dans l’aspirateur sont
donc minimisées à la fois dans la région centrale et dans la région de proche paroi de l’écoule-
ment le long de l’aspirateur complet.

Concernant la prédiction numérique de la perte CEI, l’approche URANS conduit à une pré-
diction plus correcte des pertes CEI pour les trois points de fonctionnement que la LES. Ceci se
révèle cependant fortuit car nous avons montré que les calculs URANS sous-estiment les pertes
de charge entre l’entrée et la station A et les surestiment plus en aval dans l’aspirateur. La LES
met par contre en évidence un plafonnement des pertes de charge vers l’aval. Des mesures expé-
rimentales plus précises sont indispensables pour analyser plus finement ces pertes de charge.
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FIGURE 6.9 – Évolution des pertes de charge dans les régions centrale et proche paroi pour les
trois points sur l’hélice partielle en URANS; (a) pertes globales et (b) évolution des pertes le
long de l’aspirateur
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FIGURE 6.10 – Évolution des pertes de charge dans les régions centrale et proche paroi pour les
trois points sur l’hélice partielle en LES; (a) pertes globales et (b) évolution des pertes le long de
l’aspirateur
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(a) OP1 (b) OP2 (c) OP3

FIGURE 6.11 – Distribution de PM/(gQ) prédit par calcul URANS pour les trois points de fonc-
tionnement OP1, OP2 et OP3 sur le plan médian xz dans l’aspirateur ; l’échelle de couleurs est
adaptée pour permettre de visualiser les régions de forte production turbulente
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FIGURE 6.12 – Distribution de PR/(gQ) prédit par LES pour les trois points de fonctionnement
OP1, OP2 et OP3 sur le plan médian xz dans l’aspirateur ; l’échelle de couleurs est adaptée pour
permettre de visualiser les régions de forte production turbulente
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6.2 Comparaison des points On-cam : étude d’une prise de
charge

Nous avons étudié le point on-cam de meilleur rendement de la turbine ainsi que deux points
off-cam l’entourant, ce qui nous a permis de mieux comprendre les pertes pour ce point on-cam.
Nous étudions maintenant un autre point on-cam de la turbine afin de comprendre le mécanisme
d’une prise de charge. Nous considérons donc le point OP4 (voir tableau 3.1) que nous compa-
rons au point OP2. Outre le débit plus important au point OP4, l’angle de pale est également
différent. Le rendement pour ce point on-cam à forte charge est plus faible que pour le point OP2
mais plus important que pour les points off-cam.

Les résultats présentés dans cette section ont été exposés à la conférence IAHR 2016 [121].

6.2.1 Profils de vitesses en entrée d’aspirateur

Les profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour les points OP2 et OP4 sont présentés sur
la figure 6.13. La vitesse axiale pour le point OP4 est plus importante qu’au point OP2, puisque
le débit est plus important à OP4. Les points OP2 et OP4 présentent une valeur moyenne de
vitesse tangentielle similaire en entrée d’aspirateur mais l’écart-type est plus important pour le
point OP4 qui présente un gradient de vitesse tangentielle du moyeu (R/R2 = 0.28) vers la cein-
ture (R/R2 = 1) plus important qu’à OP2. Ainsi, la vitesse tangentielle à OP4 devient négative
proche du moyeu amorçant une torche contra-rotative dans l’aspirateur. De même, le point OP4
présente un gradient de vitesse radiale du moyeu vers la ceinture plus important qu’à OP2. Cette
différence sur la vitesse radiale est certainement liée à la différence sur l’angle de pale entre les
points OP2 et OP4. En effet, les points OP1, OP2 et OP3 qui possèdent le même angle de pale
présentent le même profil de vitesse radiale en entrée d’aspirateur.

Les profils de vitesses numériques présentés sur la figure 6.13 sont issus de calculs RANS de
directrice-roue pour le débit et la vitesse de rotation n mesurés expérimentalement. Le cas OP2 à
n+2% est présenté pour Vu à titre indicatif. La vitesse axiale pour le point OP4 présente un écart
entre le calcul RANS et la mesure expérimentale. Le débit calculé à partir du profil expérimental
de vitesse axiale pour OP4 sur-estime de 2.9% le débit mesuré expérimentalement signalant des
erreurs de mesure sur ce profil expérimental. Tout comme pour le point OP2, on observe un écart
entre calcul et expérience pour les composantes tangentielle et radiale de la vitesse au point OP4.
La vitesse tangentielle pour OP4 est sous-estimée de 11% par calcul RANS, notamment dans la
région centrale de la surface d’entrée (R/R2 entre 0.4 et 0.85). On peut noter que le calcul RANS
prédit une évolution similaire de vitesse radiale entre les points OP2 et OP4 que celle donnée par
les mesures mais avec un décalage sur les valeurs.

6.2.2 Topologie de l’écoulement

Les topologies d’écoulements présentées sur la figure 6.14 sont sensiblement différentes pour
les deux points on-cam considérés. Nous pouvons encore une fois remarquer que le calcul LES
permet de prédire plus de structures tourbillonnaires que le calcul URANS, conduisant ainsi à
une meilleure compréhension de la physique des structures tourbillonnaires dans l’aspirateur.
Les tourbillons de jeux de bouts de pales et de moyeu sont propagés dans l’aspirateur mais les
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(a) Vitesse axiale

OP2

OP4Exp.

(b) Vitesse tangentielle

OP2

OP4Exp.

(c) Vitesse radiale

FIGURE 6.13 – Profils de vitesses en entrée d’aspirateur pour une prise de charge : point OP2 et
OP4 ; les lignes correspondent aux résultats de calcul RANS de directrice-roue et les points aux
mesures expérimentales par sonde Pitot

tourbillons de bouts de pales sont dissipés plus rapidement au point OP4. Le point OP4 présente
une torche centrale contra-rotative relativement à la rotation de la roue et composée de structures
tourbillonnaires de tailles plus petites qu’au point OP2. Nous pouvons remarquer que la topologie
de cette torche contra-rotative est bien différente de celle obtenue pour le point off-cam OP3
(figure 6.2c).
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z

(a) OP2

z

(b) OP4

FIGURE 6.14 – Structures tourbillonnaires prédites dans l’aspirateur par calcul URANS (haut)
et LES (bas) pour les points de fonctionnement OP2 et OP4 visualisées par une iso-surface de
critère Q; les structures en proche paroi sont grisées pour permettre une meilleure visualisation
de la torche centrale colorée par la vorticité selon l’axe z

6.2.3 Validation des simulations numériques

Pour le calcul au point de fonctionnement OP4, les profils d’entrée issus du calcul RANS de
directrice-roue à la vitesse de rotation n sont utilisés. Les profils obtenus dans l’aspirateur sont
comparés aux mesures expérimentales LDV sur la figure 6.15. Tout comme pour le point OP2,
le point OP4 présente une région de faible vitesse axiale au centre de l’aspirateur mais qui est
cette fois-ci associée à des valeurs négatives de vitesse tangentielle. Cela correspond à la torche
centrale contra-rotative observée sur la figure 6.14b et pour laquelle les profils de vitesses en
stations A et B sont bien reproduits par calcul LES. Le calcul URANS tend quant à lui à prédire
une vitesse axiale trop faible au centre de l’aspirateur associée à une surestimation de la vitesse
tangentielle. Tout comme pour le point OP2, la prédiction des profils de vitesses doit être amé-
liorée dans la station C.

Les pertes CEI prédites par calcul URANS et LES sont comparées aux mesures expérimen-
tales sur la figure 6.16 entre la station A et le plan CEI pour s’affranchir de l’erreur liée aux
profils d’entrée (voir section 4.3.5). Les pertes pour les points off-cam OP1 et OP3 sont égale-
ment représentées à titre de comparaison. Ainsi, la prédiction numérique de l’augmentation de la
perte CEI du point OP2 au point OP4 est plus difficile que sur une hélice partielle en URANS et
LES. La décomposition des pertes sur la figure 6.16b montre que la sous-estimation de la perte
CEI au point OP4 est encore une fois due à une surestimation de la récupération de pression
−∆Hstat , particulièrement en LES. Les profils de vitesses prédits par calcul URANS montrent
une forte dissipation au centre de l’aspirateur où la vitesse axiale est sous-estimée et la vitesse
tangentielle est surestimée par rapport aux mesures expérimentales. Tout comme pour le point
OP2, cette dissipation conduit à une plus faible récupération de pression −∆Hstat qu’en LES. La



6.2 Comparaison des points On-cam : étude d’une prise de charge 197

URANS
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Exp.

Station A

Station B

Station C

(a) Vitesse axiale

URANS

LES

Exp.

Station A

Station B

Station C

(b) Vitesse tangentielle

FIGURE 6.15 – Comparaison des profils de vitesses axiale (a) et tangentielle (b) (sans dimension)
prédits par calcul URANS (trait plein) et LES (trait pointillé) avec les mesures expérimentales
LDV (symboles) dans les trois stations de l’aspirateur pour le point de fonctionnement OP4

meilleure prédiction apparente de la perte CEI par calcul URANS pour le point OP4 et encore
une fois due à la nature dissipative de cette méthode et non à une prédiction correcte de l’écou-
lement dans l’aspirateur.

expe data

URANS

LES

OP2

OP4

(a) ∆HA,CEI

1.63

expe data
URANS
LES

(b) ∆HA,CEI = ∆Hstat +∆Hdyn

FIGURE 6.16 – (a) Comparaison des pertes CEI entre la station A et le plan CEI pour OP2 et
OP4 (les pertes pour les points OP1 et OP3 sont représentées à titre de comparaison) et (b)
décomposition en la différence de pression statique et dynamique pour le point OP4
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6.2.4 Analyse physique des pertes de charge
L’analyse physique des pertes de charge à partir du bilan d’énergie cinétique moyenne dans

l’aspirateur est utilisée ici pour comparer les pertes de charge pour les deux points on-cam OP2
et OP4. Nous pouvons noter sur la figure 6.17 que les pertes de charge réelles prédites par calcul
numérique ne montrent pas non plus d’augmentation notable des pertes entre les points OP2 et
OP4. L’écart de prédiction de la perte CEI entre les calculs URANS et LES est plus important
que l’écart de prédiction de la perte réelle pour les deux points on-cam. Ceci a déjà été expliqué
pour le point OP2 à la section 5.5.1. Nous pouvons également l’expliquer pour le point OP4 par
comparaison des décompositions des pertes CEI et réelles en différences de charges statiques et
dynamiques sur les figures 6.16b et 6.17b. En effet, les contributions de la charge dynamique
∆Hdyn dans la perte CEI sur la figure 6.16b sont proches en URANS et LES puisque les profils
de vitesses prédits par les deux approches sont proches en station A et que la définition de ∆Hdyn
selon la norme CEI (équation (4.3)) ne prend pas en compte les différences de prédiction dans le
plan CEI. L’écart de prédiction de la perte CEI entre le calcul URANS et la LES est alors princi-
palement dû à l’écart sur la prédiction de −∆Hstat . Lorsque l’on considère la définition réelle de
la perte sur la figure 6.17b, les écarts sur la prédiction de ∆Hdyn entre le calcul URANS et la LES
sont en partie compensés par les écarts sur la prédiction de −∆Hstat . Par conséquent, les pertes
réelles prédites par calculs URANS et LES sont proches.

1 1.63

URANS
LES

expe data

(a) ∆H

1.63

URANS
LES

(b) ∆H = ∆Hstat +∆Hdyn

FIGURE 6.17 – (a) Comparaison des pertes de charge réelles ∆H et CEI ∆HCEI entre la station A
et le plan CEI dans l’aspirateur prédites par calculs URANS et LES pour les points de fonction-
nement OP2 et OP4 et (b) décomposition des pertes réelles en la différence de pression statique
et dynamique pour le point OP4

Les évolutions des pertes de charge le long de l’aspirateur prédites par calcul URANS et
LES sont présentées sur les figures 6.18 et 6.19. Nous pouvons constater que l’augmentation des
pertes entre les points OP2 et OP4 est due principalement à une augmentation des pertes dans la
région de proche paroi. Le calcul URANS prédit des pertes dans la région centrale de l’aspirateur
légèrement plus importantes pour le point OP2 qui sont dues à une augmentation plus rapide des
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pertes dès l’entrée de l’aspirateur pour ce point. Cependant, les profils de vitesses étant mal pré-
dits dans la région centrale de l’aspirateur par calcul URANS, cette prédiction n’est pas correcte.
En LES (figure 6.19b), ces pertes centrales sont plus faibles à OP4 à mi-longueur de l’aspirateur
puis augmentent à nouveau à la fin de l’aspirateur pour devenir plus importantes que les pertes
centrales à OP2. Ces résultats sont en accord avec les distributions de PM/(gQ) en URANS et
PR/(gQ) en LES présentées sur les figures 6.20 et 6.21. Tout comme déjà observé pour le point
OP2 à la section 5.5.3, le calcul URANS est plus dissipatif en proche paroi que le calcul LES,
notamment pour le point OP4. Tout comme pour le point OP2, la mauvaise prédiction en LES des
gradients de vitesse axiale en proche paroi de la station C (R/RC entre 0.8 et 1) sur la figure 6.15
peut être liée à une sous-estimation de la production turbulente en proche paroi de la trompette.
L’augmentation de pertes entre les points OP2 et OP4 étant principalement due aux pertes en
proche paroi, cette sous-estimation de PR en proche paroi peut expliquer la difficulté de la LES à
reproduire cette augmentation des pertes.

région centrale
région proche paroi

(a)

OP2

OP4

aspirateur complet

région centrale

région proche paroi

(b)

FIGURE 6.18 – Évolution des pertes de charge dans les régions centrale et proche paroi pour OP2
et OP4 par calcul URANS; (a) pertes globales et (b) évolution des pertes le long de l’aspirateur

Les conclusions des étapes de validation et d’analyse pour les deux points on-cam sont très
similaires. Ainsi les profils de vitesses dans la région centrale de l’aspirateur sont bien reproduits
par LES. Les pertes de charge sont sous-estimées par calcul et l’évolution des pertes lors de
l’augmentation de la charge semble difficile à prédire. Pour les deux points on-cam, les pertes
de charge sont principalement contrôlées par la production turbulente dans la région de proche
paroi. Or, la prédiction des gradients de vitesses dans cette région est difficile et a été discutée au
chapitre 5. L’amélioration de la prédiction des pertes de charge dans l’aspirateur pour les points
on-cam de la turbine passe donc par une amélioration de la description de l’écoulement en proche
paroi et en particulier par la prise en compte de la rugosité des parois.



200 6 Analyse des différents points de fonctionnement

région centrale
région proche paroi

(a)

OP2

OP4

aspirateur complet
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région proche paroi

(b)

FIGURE 6.19 – Évolution des pertes de charge dans les régions centrale et proche paroi pour OP2
et OP4 par calcul LES ; (a) pertes globales et (b) évolution des pertes le long de l’aspirateur

(a) OP2 (b) OP4

FIGURE 6.20 – Distribution de PM/(gQ) prédit par calcul URANS pour OP2 et OP4 sur le plan
médian xz dans l’aspirateur ; l’échelle de couleurs est adaptée pour permettre de visualiser les
régions de forte production turbulente

6.3 Conclusions du chapitre

Dans ce chapitre, les méthodes de calcul et d’analyse présentées aux chapitres 4 et 5 pour
le meilleur point de fonctionnement de la turbine OP2 ont été appliquées à l’étude de points de
fonctionnement off-cam et un point on-cam à forte charge de la turbine.

Des conclusions générales concernant la validation des calculs peuvent être tirées. Pour tous
les points de fonctionnement excepté OP2, les profils de vitesses d’entrée d’aspirateur ont été
définis à partir de calculs RANS de directrice-roue au débit et à la vitesse de rotation de la roue
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(a) OP2 (b) OP4

FIGURE 6.21 – Distribution de PR/(gQ) prédit par LES pour OP2 et OP4 sur le plan médian xz
dans l’aspirateur ; l’échelle de couleurs est adaptée pour permettre de visualiser les régions de
forte production turbulente

correspondant aux mesures expérimentales. En effet, il n’a pas été nécessaire de corriger les
profils d’entrée obtenus par calcul RANS de directrice-roue, notamment la vitesse tangentielle
comme cela a été fait pour le point OP2, pour obtenir des prédictions correctes dans les stations
A et B de l’aspirateur. Ces points de fonctionnement présentent de fortes instabilités et notam-
ment des torches bien établies générées sur la pointe de roue. La prédiction de l’écoulement dans
l’aspirateur est ainsi moins dépendante de faibles variations sur les profils d’entrée comme peut
l’être le point de meilleur fonctionnement OP2.

La prédiction des profils de vitesses est correcte en stations A et B, notamment par LES qui
permet de reproduire la complexité de l’écoulement dans la région centrale de l’aspirateur. La
prédiction doit cependant être améliorée en station C. Cette station se situe proche de la sortie
de l’aspirateur tandis que la station de validation précédente B se situe encore proche de l’entrée
d’aspirateur. La validation par une mesure expérimentale dans une station intermédiaire entre
B et C permettrait de mieux comprendre les erreurs observées en station C. La sous-estimation
des pertes CEI est due à une surestimation de la récupération de pression dans l’aspirateur, no-
tamment en LES, le calcul URANS étant par nature plus dissipatif. Ainsi, pour tous les points
de fonctionnement, les calculs numériques sous-estiment la dissipation d’énergie cinétique dans
l’aspirateur. Ceci pourrait s’expliquer par l’erreur de prédiction du frottement pariétal dû à une
rugosité de paroi non prise en compte comme expliqué à la section 5.7.

L’analyse physique des pertes de charge à partir du bilan d’énergie cinétique moyenne dans
l’aspirateur permet de mieux comprendre l’évolution des pertes entre les différents points de
fonctionnement. Pour les points off-cam, l’origine des pertes de charge dépend de la nature des
phénomènes hydrodynamiques se développant dans l’aspirateur, notamment de la topologie de
la torche pour chaque point de fonctionnement. Pour les points on-cam, la production turbulente
en paroi semble être responsable de la majorité des pertes de charge dans l’aspirateur. De ma-
nière générale, des mesures expérimentales plus complètes de l’évolution des pertes de charge
permettraient de confirmer les conclusions tirées de cette analyse.
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Chapitre 7

Conclusions et perspectives

L’écoulement dans un aspirateur de turbine hydraulique est un écoulement swirlé en géo-
métrie complexe, à haut nombre de Reynolds et soumis à un gradient adverse de pression. La
prédiction numérique d’un tel écoulement constitue un challenge en mécanique des fluides. Les
travaux effectués dans le cadre de cette thèse avaient pour objectif d’améliorer la prédiction
numérique de l’écoulement dans un aspirateur de turbine hydraulique de type bulbe ainsi que
d’aboutir à une meilleure compréhension de l’origine des pertes de charge dans l’aspirateur.

La prédiction des performances d’un aspirateur est classiquement réalisée en utilisant une ap-
proche stationnaire RANS au cours du processus de conception d’une centrale hydraulique. Ce-
pendant, du fait du caractère très turbulent de l’écoulement dans l’aspirateur, l’approche RANS
n’est pas adaptée pour prédire et comprendre les pertes de charge dans l’aspirateur. De plus, les
profils de vitesses en entrée d’aspirateur sont supposés axisymétriques, ce qui ne permet pas de
reproduire la complexité de l’écoulement en sortie de la roue.

Dans ce travail, des simulations URANS et LES ont été réalisées dans l’aspirateur considéré
pour plusieurs points de fonctionnement afin d’évaluer la validité de chacune de ces approches
numériques. Une attention particulière a été portée à la description des conditions d’entrée de
l’aspirateur prenant en compte les instationnarités provenant de la roue. Une analyse physique
des résultats de simulation obtenus a permis d’identifier les phénomènes hydrodynamiques à
l’origine des pertes de charge dans l’aspirateur.

Les principaux résultats de ce travail ainsi que les conclusions générales que l’on peut en
tirer sont présentés dans ce chapitre. Ils sont suivis des perspectives et recommandations pour les
travaux futurs.

7.1 Principaux résultats

La mise en place des simulations URANS et LES et l’étude de la description des conditions
d’entrée de l’aspirateur ont tout d’abord été effectuées au meilleur point de fonctionnement de la
turbine. La méthodologie mise en place a ensuite été appliquée à d’autres points de fonctionne-
ment.
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7.1.1 Analyse de la prédiction au meilleur point de fonctionnement de la
turbine

L’influence de la description des conditions d’entrée a tout d’abord été étudiée dans un calcul
URANS utilisant le modèle de turbulence k−ω SST. Ce type de calcul se rapproche de ceux
réalisés dans le processus de conception d’un aspirateur et qui peuvent être envisagés d’un point
de vue industriel. Pour prendre en compte les instationnarités provenant de la roue, un calcul de
directrice-roue-aspirateur, où une interface « transient rotor-stator » est utilisée entre la roue et
l’aspirateur, a été réalisé dans un premier temps. Les champs de vitesses et de quantités turbu-
lentes en moyenne de phase issus d’un calcul RANS de directrice-roue ont ensuite été utilisés
comme condition d’entrée tournante du calcul d’aspirateur. Les deux méthodologies de calcul
ont conduit aux mêmes résultats signalant que l’écoulement dans l’aspirateur a peu d’influence
sur l’écoulement dans la roue et que les deux calculs peuvent être découplés, ce qui permet de
réduire le coût de calcul. Ce découplage permet de tester différents paramètres numériques dans
l’aspirateur pour un même point de fonctionnement, voire de tester différents designs d’aspira-
teur, sans nécessiter un nouveau calcul de roue.

La comparaison des profils numériques de vitesses imposés en entrée d’aspirateur avec les
profils expérimentaux a mis en évidence un écart sur les composantes tangentielle et radiale de
la vitesse. La vitesse tangentielle est en particulier sous-estimée par le calcul numérique. Cette
sous-estimation est ensuite retrouvée dans la comparaison des résultats de simulation URANS
avec des mesures expérimentales par LDV des profils de vitesses dans l’aspirateur. De plus, la
région de faible vitesse axiale au centre de l’aspirateur est mal prédite par le calcul URANS.
Malgré cela, la perte CEI prédite par le calcul URANS est en accord avec la mesure expérimen-
tale. L’analyse plus détaillée de la décomposition de cette perte en la contribution des différences
de pressions statique et dynamique montre que cette bonne prédiction apparente de la perte CEI
est en fait due à une compensation des erreurs sur la prédiction de ces deux contributions. Ceci
souligne le risque de la validation d’un calcul numérique à l’aide uniquement d’une grandeur
globale telle que la perte CEI.

Une description précise du profil de vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur semble donc
essentielle pour une prédiction correcte de l’écoulement dans l’aspirateur. Ainsi une légère aug-
mentation du niveau de vitesse tangentielle exporté du calcul RANS de directrice-roue a permis
d’améliorer la prédiction des profils de vitesses dans l’aspirateur. Des écarts persistent cependant
sur la prédiction de l’écoulement au centre de l’aspirateur, dans la région où se forme la torche, et
dans la trompette. Une étude approfondie du calcul RANS de directrice-roue a été menée en uti-
lisant notamment le principe de Chaos Polynomial Non-Intrusif pour quantifier les incertitudes
sur les profils de vitesses en sortie de roue dues aux incertitudes sur les paramètres géométriques
de la roue, à savoir l’angle de pale et la taille des jeux dans la roue. Cependant, ces incertitudes
n’ont pas permis d’expliquer l’écart à l’expérience des profils en sortie de roue, signalant que le
calcul RANS de directrice-roue doit être amélioré.

L’approche LES a été utilisée afin d’améliorer la prédiction de l’écoulement turbulent dans
l’aspirateur. La définition correcte d’un maillage pour une LES est une tâche essentielle dans la
mesure où la part de modélisation de la turbulence dépend de la taille de maille utilisée. Ainsi, en
plus de minimiser l’erreur de discrétisation dans le calcul, la taille de maille doit permettre une
résolution suffisante des grandes échelles de la turbulence. L’étape de vérification de la discréti-
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sation spatiale en LES a mis en évidence qu’un maillage relativement économique composé de
4.7 millions de nœuds permet de résoudre les principales structures de l’écoulement dans l’aspi-
rateur. En effet, les profils de vitesses et la perte CEI sont très peu modifiés par raffinement de ce
maillage. Dans la mesure où la réalisation d’un calcul LES de roue n’est pas envisageable pour
des raisons de coût de calcul, les profils de vitesses exportés du calcul RANS de directrice-roue
ont également été utilisés comme condition d’entrée du calcul LES d’aspirateur. La correction
du niveau de vitesse tangentielle ainsi fourni, qui a été faite pour le calcul URANS d’aspirateur, a
également été nécessaire pour le calcul LES. De plus, il a été vérifié que la description du champ
complet de vitesse en entrée d’aspirateur, sans hypothèse d’axisymétrie, est nécessaire à la bonne
prédiction de la dynamique de l’écoulement dans l’aspirateur.

Les calculs URANS et LES prédisent des structures d’écoulement similaires dans l’aspira-
teur. Néanmoins, la LES est capable de reproduire la complexité des structures tourbillonnaires,
notamment de la torche, et permet une meilleure compréhension de la dynamique de l’écoule-
ment dans l’aspirateur. Ainsi, les profils de vitesses au centre de l’aspirateur sont mieux prédits
par LES. La prédiction de l’écoulement dans la trompette de l’aspirateur doit toutefois encore
être améliorée. En effet, les calculs URANS et LES semblent indiquer un défaut de dissipation
de la torche dans le calcul numérique, en accord avec la sous-estimation de la perte CEI.

Grâce à l’analyse du bilan d’énergie cinétique moyenne dans l’aspirateur, les phénomènes
hydrodynamiques responsables des pertes de charge ont été identifiés. Dans cet écoulement for-
tement turbulent, les pertes de charge sont ainsi principalement dues à la dissipation d’énergie
cinétique turbulente issue de la production d’énergie cinétique turbulente à partir de l’énergie
cinétique moyenne. La prédiction des pertes de charge dans les simulations URANS est ainsi
fortement dépendante de la modélisation de la turbulence. D’autre part, les pertes de charge sont
principalement contrôlées par les structures turbulentes explicitement résolues en LES et seule
une faible part des pertes est dépendante de l’écoulement sous-maille modélisé. Ainsi, il est en-
visageable d’améliorer la prédiction de la perte de charge en LES par une meilleure prescription
des conditions aux limites alors que ceci nécessiterait une calibration spécifique du modèle de
turbulence en URANS.

Une analyse fine de la distribution des différents termes du bilan d’énergie dans l’aspirateur
a permis de localiser les régions responsables de fortes pertes de charge : il s’agit notamment
de la région où se forme la torche et de la région de proche paroi. Ainsi, la sous-estimation
des pertes de charge en LES pourrait être expliquée par la mauvaise représentation de l’écou-
lement en proche paroi. La prise en compte de l’incertitude liée à l’état de surface et ainsi à la
détermination du frottement en paroi montre que celui-ci influence fortement la prédiction de
l’écoulement dans la trompette de l’aspirateur et également la prédiction de la perte globale. Des
mesures expérimentales précises du frottement en paroi et de l’évolution des pertes de charge
dans l’aspirateur sont ainsi nécessaires pour valider cette analyse.

7.1.2 Analyse de plusieurs points de fonctionnement
La procédure numérique de prédiction de l’écoulement dans l’aspirateur ainsi que la métho-

dologie d’analyse physique des pertes de charge mise en place pour le meilleur point de fonc-
tionnement de la turbine a ensuite été utilisée pour étudier le comportement de différents points
de fonctionnement.
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Ainsi l’étude de deux points off-cam sur l’hélice partielle du point de meilleur rendement de
la turbine a mis en évidence la supériorité de l’approche LES pour prédire la dynamique com-
plexe de l’écoulement turbulent pour ces points. Aucune correction des profils d’entrée n’a été
nécessaire pour ces points de fonctionnement à dynamique fortement instationnaire où la pré-
diction semble être moins sensible à une variation des conditions d’entrée. L’analyse du bilan
d’énergie pour ces deux points met en évidence les phénomènes hydrodynamiques responsables
des mauvaises performances de l’aspirateur dans ces conditions off-cam. A faible débit, la torche
hélicoïdale est responsable de la majorité de la production turbulente dans l’aspirateur et ainsi
de la dissipation d’énergie cinétique moyenne. Au contraire, à fort débit, la production turbu-
lente est plus importante dans la région de proche paroi que dans la région de la torche qui est
contra-rotative pour ce point. Les différences de pertes de charge entre le meilleur point de fonc-
tionnement et les points off-cam sont principalement dues à une production turbulente plus forte
dans la torche dans les conditions off-cam. Cette étude met en évidence l’importance des pertes
de charge dans l’aspirateur dans la loi de conjugaison d’une turbine bulbe.

Finalement, l’étude d’un autre point on-cam à forte charge a conduit à des conclusions très
proches de celles tirées de l’étude du point on-cam de meilleur rendement de la turbine. L’aug-
mentation des pertes entre le point de meilleur rendement et le point à forte charge est diffi-
cilement prédite en LES et légèrement mieux prédite en URANS en raison de la nature plus
dissipative de cette approche. L’analyse du bilan d’énergie à forte charge montre que les pertes
sont principalement dues à la production turbulente à proximité de la paroi. L’amélioration de
la description de l’écoulement en proche paroi devrait donc là aussi améliorer la prédiction des
pertes de charge.

7.1.3 Bilan général
Des conclusions générales, utiles en particulier pour l’ingénieur hydraulicien, peuvent être

tirées de ce travail. Tout d’abord, nous avons identifié que le paramètre le plus influant sur la
prédiction de l’écoulement dans un aspirateur, que ce soit par calcul URANS ou LES, est la dé-
finition des profils de vitesses imposés en entrée d’aspirateur, et notamment le niveau de swirl
imposé par la vitesse tangentielle. Au contraire, la condition de sortie d’aspirateur et en particu-
lier la forme de l’extension semble avoir une faible importance dans la prédiction des pertes de
charge dans l’aspirateur. Nous avons également mis en évidence l’importance d’une prédiction
correcte du frottement pariétal dans la prédiction des pertes de charge, qui peut en particulier être
influencé par la rugosité des parois de l’aspirateur.

D’autre part, nous avons observé à plusieurs reprises des compensations d’erreurs dans les
calculs URANS dans ce mémoire pouvant mener à des conclusions erronées. Ainsi, le calcul
URANS d’aspirateur peut conduire à une valeur de perte CEI globale en accord avec la mesure
expérimentale alors que la répartition des pertes dans l’aspirateur est erronée. Il est donc impor-
tant de valider les calculs numériques avec des mesures locales telles que des profils de vitesses
en plusieurs stations de l’aspirateur et une mesure de l’évolution des pertes de charge dans l’as-
pirateur. Cela nécessite d’avoir accès à des mesures expérimentales précises et complètes dans
l’aspirateur.
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Enfin, l’analyse physique des pertes de charge à partir du bilan d’énergie cinétique moyenne
dans l’aspirateur a permis de conclure que les modèles de turbulence utilisés doivent être ca-
pables de prédire à la fois la région centrale, où l’écoulement est fortement tournant, et la région
de proche paroi pour prédire correctement les pertes de charge dans l’aspirateur. En particulier,
les simulations utilisant l’approche LES dans ce travail ont permis une meilleure compréhen-
sion de la dynamique de l’écoulement dans l’aspirateur et des phénomènes à l’origine des pertes
de charge. Bien que cette approche reste encore trop onéreuse pour une utilisation routinière
par l’ingénieur hydraulicien dans le processus de conception d’une turbine, elle peut fournir des
voies d’amélioration précieuses des modèles de type RANS ou URANS.

7.2 Perspectives

Les simulations réalisées dans ce travail ont mis en évidence deux pistes principales d’amélio-
rations de la prédiction de l’écoulement, et en particulier des pertes de charge, dans un aspirateur.

La première concerne l’amélioration de la description des conditions d’entrée de l’aspi-
rateur. Dans ce travail, des écarts ont été observés entre les profils numériques issus d’un calcul
RANS de directrice-roue et les profils expérimentaux. Des écarts similaires ont été observés
dans d’autres travaux [7, 109]. Une étude approfondie du calcul de roue est donc indispensable
pour comprendre l’origine de ces écarts et définir plus précisément les conditions d’entrée du
calcul d’aspirateur. La revue de la littérature a montré qu’il peut exister des différences géomé-
triques entre les différentes pales d’une roue qui peuvent influer sur les profils de vitesses en
sortie de roue. Une quantification des incertitudes liées à ces différences géométriques permet-
trait d’en analyser l’effet sur la prédiction des profils de vitesses en entrée d’aspirateur. D’autre
part, les calculs RANS de directrice-roue réalisés dans ce mémoire semblent sous-prédire les
pertes d’énergie dans la roue. Ceci peut être dû à l’utilisation d’un modèle de turbulence RANS
à deux équations qui n’est pas adapté à la prédiction des écoulements en rotation. La résolution
explicite des grandes échelles de la turbulence dans la roue par un calcul LES permettrait de
conclure sur l’influence de la modélisation de la turbulence sur la prédiction des pertes dans la
roue. De plus, un calcul LES de roue fournirait un profil d’entrée plus adapté au calcul LES
d’aspirateur. Le calcul LES de roue est cependant très coûteux car il nécessite un raffinement
de maillage très important dans les jeux et sur les pales pour prédire correctement le couple ré-
cupéré par la roue. Ainsi, l’adaptation de la loi de paroi de Duprat et al. [28] au calcul de la
roue en domaine tournant, en considérant notamment les effets des forces centrifuge et de Corio-
lis, permettrait d’alléger ces contraintes de maillage. D’autre part, des travaux sont en cours au
sein de l’équipe MoST pour développer une méthode de calcul LES sur des maillages mobiles
dans YALES2. Ceci doit permettre de réaliser des calculs de roue et d’aspirateur couplés en LES
dans YALES2. La conclusion tirée du calcul URANS de directrice-roue-aspirateur selon laquelle
l’écoulement dans l’aspirateur n’influe pas sur la prédiction de l’écoulement dans la roue pourra
ainsi être vérifiée. Cette étude doit être accompagnée d’une caractérisation expérimentale précise
de l’écoulement dans la roue grâce à des mesures de type LDV ou PIV, sur l’exemple des travaux
réalisés au sein du projet BulbT. Ceci permettrait de valider précisément les calculs numériques
de l’écoulement dans la roue.

La deuxième piste d’amélioration de la prédiction des pertes de charge dans l’aspirateur
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concerne la prédiction de l’écoulement à proximité des parois, en particulier dans la trom-
pette. En effet, cette région de l’écoulement semble être responsable d’une large part des pertes
dans l’aspirateur. Tout d’abord, des mesures expérimentales de l’évolution des pertes dans l’as-
pirateur et du frottement pariétal sont nécessaires pour valider les conclusions tirées de l’analyse
physique des pertes dans l’aspirateur. D’autre part, ces mesures permettraient de valider, voire
de calibrer, le comportement de la loi de paroi de Duprat et al. [28] dans l’aspirateur. De plus,
comme l’avait déjà noté Duprat dans la conclusion de sa thèse [29], la loi de paroi développée ne
fournit qu’un frottement moyen en paroi alors que le calcul LES permet de résoudre des statis-
tiques d’ordres supérieurs. Il pourrait être intéressant de poursuivre le développement de cette loi
de paroi pour fournir également les moments d’ordre 2 du frottement pariétal. Enfin, il est néces-
saire de connaître précisément le niveau de rugosité et l’état de surface de l’aspirateur puisque
celui-ci semble jouer un rôle important dans la génération des pertes de charge. La loi de paroi
de Duprat et al. [28] devrait alors être adaptée à la prise en compte de la rugosité sur la prédiction
du frottement pariétal.

Ce travail fournit également des perspectives plus directes pour l’ingénieur hydraulicien.
Ainsi la méthode d’analyse des pertes de charge dans l’aspirateur à partir du bilan d’énergie ci-
nétique moyenne pourrait être utilisée dans le processus de conception d’un aspirateur. En effet,
cette méthode nécessite de définir les termes du bilan d’énergie dans l’étape de pré-traitement du
calcul mais consiste ensuite uniquement en un post-traitement supplémentaire des résultats de
calcul numérique. L’analyse de la localisation des pertes de charge peut ainsi être utilisée dans
un processus d’optimisation du dimensionnement d’un aspirateur. Nous pourrions également en-
visager d’utiliser cette analyse pour contrôler les pertes de charge par injection d’eau ou d’air
dans des régions dynamiquement importantes, comme la torche par exemple [92, 112].
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Annexe A

Calcul LES de roue

La réalisation d’un calcul LES de roue a un double intérêt au vu des résultats présentés dans
ce mémoire. Premièrement, le calcul LES de roue pourrait permettre de définir des profils de
vitesses en entrée du calcul LES d’aspirateur qui soient plus complets et adaptés que les pro-
fils issus du calcul RANS de directrice-roue. Ceci permettrait également d’avoir accès au profil
d’énergie cinétique turbulente en entrée d’aspirateur pour compléter la définition de la condi-
tion d’entrée du calcul LES d’aspirateur. Le but à terme serait de réaliser un calcul de roue et
d’aspirateur couplés en LES. Le deuxième intérêt de cette étude est de tenter de comprendre la
mauvaise prédiction du niveau de vitesse tangentielle en entrée d’aspirateur par le calcul RANS
de directrice-roue. En effet, nous avons vu à la section 4.4.2 que la prise en compte des incer-
titudes géométriques sur le modèle numérique du calcul de roue ne permettait pas d’expliquer
cette erreur. La réalisation d’un calcul LES de roue permettrait de vérifier si l’erreur de prédic-
tion de la vitesse tangentielle est liée à la modélisation de la turbulence dans le calcul RANS. Les
calculs LES de roue qui ont été réalisés au meilleur point de fonctionnement OP2 de la turbine
sont présentés dans cette annexe.

A.1 Influence du maillage

Le domaine de calcul est composé d’un quart de roue uniquement afin d’économiser le temps
et le coût de calcul, la géométrie étant périodique. Des conditions aux limites périodiques sont
imposées aux limites angulaires de la roue. La directrice n’est pas inclue dans le domaine de cal-
cul. Le calcul est ainsi résolu dans le domaine tournant de la roue. En entrée de roue, des profils
en moyenne axisymétrique de chaque composante de la vitesse sont imposés, qui sont exportés
du calcul RANS de directrice-roue. Ceci est équivalent à l’utilisation de l’interface « stage » entre
la directrice et la roue dans le calcul RANS. Une extension est rajoutée en sortie de roue pour
éloigner la sortie du domaine de calcul où une condition de sortie convective est utilisée.

Le maillage réalisé en LES doit permettre d’obtenir une valeur correcte de y+, notamment sur
la pale pour résoudre le couple récupéré par la pale. Mais ce maillage doit également permettre
de discrétiser correctement les jeux de bout de pale et de moyeu qui sont près de 1000 fois plus
petits que le rayon de la roue. Il est très difficile d’utiliser des couches de prismes pour mailler
les couches limites dans cette géométrie très complexe. Des maillages entièrement tétraédriques
sont donc utilisés ce qui rend le maillage de la couche limite très coûteux.
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Deux maillages sont présentés ici. Le premier est composé de 2.2 millions de nœuds (10 mil-
lions d’éléments) et conduit à une valeur moyenne de y+ de 50 sur la pale (voir figure A.1). Le
deuxième maillage est composé de 72 millions de nœuds (392 millions d’éléments) et donne un
y+ moyeu de 20 sur la pale (voir figure A.1).

(a) 2.2M (b) 72M

FIGURE A.1 – Contours de y+ pour le maillage de 2.2 millions de nœuds (2.2M) et le maillage
de 72 millions de nœuds (72M)

La figure A.2 présente les profils de vitesses prédits en entrée d’aspirateur par les deux cal-
culs LES de roue. Les profils obtenus par le calcul RANS convergé en maillage (maillage d,
voir section 4.4.2) sont donnés à titre de comparaison. De même, le profil de vitesse tangentielle
obtenu par le calcul RANS de directrice-roue à n+ 2% est donné comme indication du niveau
de vitesse tangentielle attendu en entrée d’aspirateur, noté Vu cible. Les profils de vitesses axiale
et radiale prédits sur les deux maillages en LES sont très proches et correspondent aux résultats
obtenus par calcul RANS. Le profil de vitesse tangentielle prédit par le maillage de 2.2 millions
de nœuds présente un profil en ceinture (R/R2 proche de 1) proche de Vu cible. Cependant la
vitesse tangentielle diminue très fortement de la ceinture vers le moyeu (R/R2 proche de 0.3)
et devient même négative proche du moyeu. Ceci n’est pas en accord avec les mesures expéri-
mentales et supposerait un écoulement contra-rotatif au moyeu, ce qui ne correspond pas à la
topologie d’un meilleur point de fonctionnement de la turbine. Cette prédiction est légèrement
améliorée par raffinement de maillage à 72 millions de nœuds mais reste incorrecte au moyeu.
Une meilleure discrétisation de l’écoulement proche du moyeu, et notamment dans les jeux au
moyeu est nécessaire.

La figure A.3 présente la topologie de l’écoulement dans la roue prédite par LES sur le
maillage de 72 millions de nœuds. Nous pouvons notamment observer les tourbillons de bout de
pale et de jeux au moyeu.

A.2 Test de la loi de paroi

Il est difficile de réaliser un maillage de bonne qualité pour le calcul LES de la roue avec une
faible valeur de y+. Afin d’améliorer la prédiction de l’écoulement en paroi, la loi de paroi de
Duprat et al. [28] a été utilisée. La figure A.4 montre les résultats obtenus avec et sans loi de paroi
sur le maillage de 2.2 millions de nœuds (les cas obtenus avec loi de paroi sont notés WM pour
« Wall Model »). Le calcul avec loi de paroi semble prédire un tourbillon de bout de pale plus
éloigné de la ceinture et qui crée des maxima de vitesses axiale et tangentielle plus éloignés de
la ceinture que dans le cas sans loi de paroi et les mesures expérimentales. Ceci crée également
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RANS maillage d

LES 2.2M

LES 72M

Exp.

(a) Vitesse axiale

RANS maillage d

Vu cible

Exp.

LES 2.2M

LES 72M

(b) Vitesse tangentielle

RANS maillage d

LES 2.2M

LES 72M

Exp.

(c) Vitesse radiale

FIGURE A.2 – Profils de vitesses sur le plan d’entrée d’aspirateur obtenus par calculs LES de
roue sur le maillage à 2.2 millions de nœuds (2.2M) et le maillage à 72 millions de nœuds (72M)

z

tourbillons de jeux moyeu

tourbillons de jeux ceinture

FIGURE A.3 – Structures tourbillonnaires prédites dans la roue par calcul LES (visualisées par
une iso-surface de critère Q coloré par la vitesse moyenne)

une augmentation de la vitesse tangentielle mais qui reste négative au moyeu.

La loi de paroi a également été appliquée au maillage de 72 millions de nœuds. Les résultats,
présentés sur la figure A.5, sont très similaires avec et sans loi de paroi pour ce maillage.

Notons que dans la loi de paroi de Duprat et al. [28] les termes d’accélérations de Coriolis et
centrifuge liés au calcul dans le domaine tournant ne sont pas pris en compte. Ceci peut avoir un
impact sur les résultats de simulations.

Le maillage pour le calcul LES de roue doit être raffiné, notamment au niveau du moyeu,
afin d’améliorer la prédiction des profils de vitesses. Un maillage conduisant à une valeur de
y+ proche de 1 et respectant le critère Qc2 < 0.2 (voir section 3.5.1.2) nécessiterait quelques
milliards de nœuds dans la roue.
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RANS maillage d

LES 2.2M

LES 2.2M WM

Exp.

(a) Vitesse axiale

RANS maillage d

Vu cible

Exp.

LES 2.2M

LES 2.2M WM

(b) Vitesse tangentielle

RANS maillage d

LES 2.2M

LES 2.2M WM

Exp.

(c) Vitesse radiale

FIGURE A.4 – Profils de vitesses sur le plan d’entrée d’aspirateur obtenus par calculs LES de
roue sur un maillage de 2.2 millions de nœuds avec (LES 2.2M WM) et sans (LES 2.2M) loi de
paroi

RANS maillage d

LES 72M

LES 72M WM

Exp.

(a) Vitesse axiale

RANS maillage d

Vu cible

Exp.

LES 72M

LES 72M WM

(b) Vitesse tangentielle

RANS maillage d

LES 72M

LES 72M WM

Exp.

(c) Vitesse radiale

FIGURE A.5 – Profils de vitesses sur le plan d’entrée d’aspirateur obtenus par calculs LES de
roue sur un maillage de 72 millions de nœuds avec (LES 72M WM) et sans (LES 72M) loi de
paroi


