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Moi, la canne, ça m’aide. . . Je visualise le caillou dans l’eau.
J’ai l’impression de faire partie d’un tout :

moi, le caillou, le fil, le lac, le ciel.
C’est entier, vous comprenez ? C’est bien fini. . .

C’est pour ça, moi je me dis :
"c’est dans ces moments là qu’on peut bien comprendre des trucs".

Vous me prenez pour un con, nan ?

Perceval, Kaamelott, livre IV, épisode 95 : L’inspiration.
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Introduction

Dans son rapport dédié à l’étude de l’atténuation du changement climatique (IPCC, 2022), le Groupe
d’experts Intergouvernemental sur l’Évolution du Climat (GIEC) conclut que le respect des accords
de Paris (United Nations, 2015) est conditionné à une inflexion rapide des émissions de gaz à effet de
serre (GES). Le rythme de la diminution devra accélérer jusqu’à atteindre l’objectif de net zero, i.e. la
situation où les émissions de GES planétaires seront compensées par les puits de carbone.

À l’échelle française, l’objectif de neutralité carbone est fixé pour 2050. RTE, le gestionnaire du réseau
de transport d’électricité, a fourni un rapport de faisabilité et de conséquences sur le mix énergétique d’un
tel objectif (RTE, 2022). Un des principaux leviers pour diminuer les émissions de GES est de remplacer
la consommation d’énergie fossile par l’électrification des usages, notamment dans les transports et les
procédés industriels. Cela entraînerait une hausse de la consommation d’électricité de 35% d’ici à 2050,
qui atteindrait 645TWh dans la trajectoire de référence. On note que la consommation totale d’énergie
serait amenée à baisser d’environ 40% du fait de l’amélioration de l’efficacité et des efforts en terme de
sobriété (Figure 1).

Figure 1 – Évolution de la consommation intérieure d’énergies de la France dans la trajectoire de
référence définie par RTE entre 2022 et 2050 (RTE, 2022).

Cette hausse de la consommation devra nécessairement s’accompagner d’une hausse de la production
d’électricité décarbonée. Différents scénarios sont envisagés avec notamment une part plus ou moins
importante de la production d’origine nucléaire. Une conclusion importante du rapport est que, dans
tous les cas, un développement significatif des énergies renouvelables est nécessaire.

Dans ce contexte, quelle pourrait être la place des hydroliennes dans le mix énergétique à l’horizon
2050 ? Le potentiel des courants de marée océanique représente 11GW de puissance disponible en Europe
dont 3.4GW en France (Nachtane et al., 2020), grâce notamment au site du Raz Blanchard, au large
du Cotentin, qui possède des amplitudes de marées parmi les plus importantes au monde. Le potentiel
fluvial est plus limité mais les hydroliennes fluviales pourraient être une solution intéressante dans les
pays et régions à l’économie émergente et/ou les sites non-raccordés au réseau. RTE (2022) prévoit entre
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1 et 3 GW de puissance installée pour les hydroliennes marines en France en 2050 dans les scénarios
menant à 100% d’énergie renouvelable (Figure 2).

Figure 2 – Évolution de la production d’énergie marine en France (RTE, 2022).

Cependant, dans certains de ses scénarios (scénarios N, Figure 2), RTE retient l’hypothèse prudente
d’une technologie hydrolienne qui ne serait toujours pas déployée à l’échelle industrielle en 2050 et donc
d’une puissance installée proche de zéro. Cela pose la question de la maturité de la filière hydrolienne.
La recherche et l’investissement publiques jouent un rôle encore déterminant pour le développement de
la filière. Plusieurs démonstrateurs ont été mis en service en Europe et en France au cours des dernières
années sur différents sites, comme le European Marine Energy Centre , EMEC, en Écosse ou les sites
bretons de Paimpol-Bréhat et Ria d’Etel gérés par BretagneOceanPower. Enfin, quelques entreprises
sont en phase de pré-industrialisation de leurs concepts d’hydrolienne avec par exemple Andritz Hydro
(Suisse), Sabella (France) ou HydroQuest (France).

Dans ce contexte d’une industrie naissante aux forts besoins en recherche et développement, le
Laboratoire des Écoulements Géophysiques et Industriels (LEGI) mène des recherches sur les hydro-
liennes à flux transverse (ANR HARVEST (2006), Maître et al. (2013)) et sur leur déploiement en parc
(Dominguez et al., 2016; Clary et al., 2020). Un projet Carnot en cours concerne le développement et le
test d’un prototype novateur d’hydrolienne à flux transverse, baptisée hydrolienne bi-axiale. L’objectif
de cette thèse est de mener une étude paramétrique et une analyse de la physique de l’hydrolienne
bi-axiale à l’aide de simulations numériques sous OpenFOAM.

Le premier chapitre dresse un état de l’art des turbines hydroliennes et positionne la turbine bi-axiale
dans cette classification. Une présentation des caractéristiques et du principe de fonctionnement de la
turbine bi-axiale est faite. Les paramètres adimensionnels influençant les performances de la turbine
sont listés.

Le second chapitre est consacré au procédé de simulation numérique. Une première partie est consa-
crée à la modélisation de l’écoulement, en partant des équations de Navier-Stokes jusqu’au modèle de
turbulence k−ω SST. La méthode de discrétisation par volumes finis est ensuite détaillée. Une comparai-
son des maillages dynamiques glissants et oversets dans OpenFOAM est réalisée. Un nouvel algorithme
de mise à jour du maillage overset entre chaque pas de temps est développé dans le but d’accélérer
les simulations. Le procédé de simulation numérique est finalement validé par des comparaisons à des
résultats expérimentaux issus de la littérature scientifique et des simulations numériques utilisant un
maillage glissant sur des configurations d’aile oscillante et de turbine Darrieus.
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Le troisième chapitre étudie les performances de la turbine bi-axiale à l’aide de simulations nu-
mériques. A cette fin, le calcul du rendement de la turbine est établi à partir d’un bilan des actions
mécaniques extérieures sur la pale. Cela permet notamment de distinguer les notions de puissance
hydraulique instantanée reçue par la pale et de la puissance transmise par la pale à la turbine, qui ne
sont pas identiques dans le cas particulier de la turbine bi-axiale. Les caractéristiques des simulations
de turbines bi-axiales sont détaillées. Les effets du nombre de Reynolds, de la vitesse spécifique, de
la solidité, du ratio entre la corde et le rayon des poulies et du rapport d’aspect de la turbine sont étudiés.

Le quatrième chapitre est consacré à l’analyse des effets de courbure de l’écoulement sur les pales
de turbines à flux transverse. Dans un premier temps, différentes méthodes d’estimation de l’angle
d’incidence et de la vitesse relative vus par la pale au cours d’un cycle à partir de résultats de simulations
numériques sont comparées. Les effets de courbure sont ensuite mis en évidence dans le cas de la turbine
bi-axiale. Ces effets se manifestent lorsque les lignes de courant dans le référentiel de la pale ne sont pas
rectilignes mais courbées. Les coefficients aérodynamiques qui agissent sur la pale sont alors différents de
ceux qui seraient obtenus dans un écoulement rectiligne. Pour les quantifier, une transformation conforme
permettant de redresser les lignes de courant est proposée. Cette transformation déforme la pale en une
« pale virtuelle » qui possède une cambrure virtuelle et un angle d’incidence virtuel supplémentaire
par rapport à la « pale réelle » avant transformation. L’influence des paramètres adimensionnels d’une
turbine Darrieus sur ces quantités virtuelles est étudiée. L’expression de la transformation conforme
permet également d’établir le lien entre les profils de coefficient de pression des pales virtuelles et réelles.
Dans la cas de la turbine Darrieus, le coefficient de couple obtenu par simulation numérique de la turbine
est comparé au couple recalculé à partir de polaires statiques avec et sans prise en compte des effets de
courbure. Enfin les conséquences des effets de courbure pour la turbine bi-axiale sont discutés.



Chapitre 1

État de l’art des turbines hydroliennes

Dans ce premier chapitre, une classification des différents concepts d’hydroliennes basée sur leurs
caractéristiques principales est proposée. Une synthèse des avantages et inconvénients de chaque
technologie permettra, dans un second temps, d’introduire le principe de la turbine bi-axiale, qui est le
sujet de cette thèse.

1.1 Classification

Une hydrolienne est un dispositif permettant de transformer l’énergie cinétique de l’eau en électricité.
Il existe de nombreux concepts (Khan et al., 2009). Une première approche pour classifier ces turbines
consiste à observer l’orientation de leur axe de rotation. On distinguera ainsi les turbines à axe vertical
(Figure 1.1a), à axe horizontal (Figure 1.1b) et à axe transverse (Figure 1.1d). Une autre catégorie de
turbine, les hydroliennes à aile oscillante, se distingue par le fait que leurs pales ne sont pas entraînées en
rotation autour d’un axe mais ont un mouvement périodique de translation et de rotation simultanées
(Figure 1.1d). A partir de ces 4 types de turbines, on peut redéfinir d’éventuelles sous-catégories
(Figure 1.2), elles seront abordées plus loin dans cette section.

(a) Axe vertical (b) Axe horizontal (c) Axe transverse (d) Aile oscillante

Figure 1.1 – Catégorie d’hydrolienne basée sur leur axe de rotation. (a) : Nachtane et al. (2020),
(b) : Sabella, (c) : Mcadam et al. (2009), (d) : Glynn (2006).

1.1.1 Turbines à axe horizontal

Les turbines à axe horizontal ont la particularité d’avoir un axe de rotation parallèle au vecteur
vitesse du fluide amont. Les pales se déplacent donc dans un plan perpendiculaire à la vitesse du fluide,
comme représenté Figure 1.3. Pour une section donnée de la pale, l’angle d’incidence, α, est défini
comme l’angle entre la corde de la section et la vitesse relative du fluide, W . La vitesse relative du
fluide W est elle même définie comme la différence entre la vitesse du fluide dans la zone du rotor U

19
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hydrolienne

axe horizontalaxe vertical axe transverse aile oscillante

portancetraînée

Savonius Darrieus (troposkine)

H-Darrieus (pale droite)

Gorlov (pale hélicoïdale)

roue à aube bi-axiale

portancetraînée

Figure 1.2 – Arbre de classification des turbines hydroliennes.

et la vitesse de la section de pale V = ωreθ : W = U − ωreθ. En supposant la vitesse du fluide, U ,
uniforme, chaque section de la pale voit une vitesse relative, et donc un angle d’incidence, constants au
cours d’une révolution. Cependant, comme la vitesse de la pale, V , dépend de la distance à l’axe de
rotation, la vitesse relative n’est pas uniforme le long de la pale. Pour conserver un angle d’incidence
optimal sur toute la longueur de la pale, l’angle de calage β varie avec la distance à l’axe de rotation : il
est élevé près de l’axe de rotor puis diminue le long de la pale. C’est pour cette raison que les pales de
turbines à axe horizontal sont vrillées. Cette optimisation de la géométrie des pales permet à ce type de
turbine d’atteindre des rendements élevés (Erich Hau, 2013).

Dans l’industrie éolienne, ce type de turbine constitue l’écrasante majorité de la puissance installée.
Il semble que pour les turbines hydroliennes, elles constituent également la majorité des prototypes
développés, comme montré par (Khan et al., 2009) et plus récemment par (Walker et Thies, 2021). La
Figure 1.4 montre trois exemples de turbine à axe horizontal en cours de pré-industrialisation.
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Figure 1.3 – Schéma du triangle des vitesses pour une section de pale de turbine à axe horizontal.
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(a) D10 (b) AR1500 (c) IR2000

Figure 1.4 – Exemples d’hydroliennes à axe horizontal. (a) : turbine D10 de Sabella 1MW, (b) :
turbine AR1500 de SIMEC Atlantis Ltd 1.5MW et (c) : turbine IR2000 de OrbitalMarinePower 2MW
(1MW par rotor).

1.1.2 Turbines à axe vertical

L’axe de rotation des turbines à axe vertical est à la fois perpendiculaire au vecteur vitesse du fluide
amont et perpendiculaire à la surface libre (Figure 1.5). Plusieurs sous-catégories de turbines peuvent
être définies. On distingue par exemple les turbines mues grâce à la force de traînée (Savonius, Figure
1.5a) de celles fonctionnant grâce à la force de portance (Darrieus et dérivées, Figures 1.5b, 1.5c et
1.5d). Le design du rotor de la turbine Savonius présente l’avantage de la simplicité. Dans sa version
basique, il est constitué de 2 demi-cylindres circulaires disposés de part et d’autre de l’axe de rotation
(Akwa et al., 2012). Son principe de fonctionnement repose sur le fait que le coefficient de traînée d’un
demi cylindre circulaire est plus grand lorsque sa partie concave est face au vent que lorsque c’est sa
partie convexe qui est face au vent. Un espace laissé entre les deux demi-cylindres au niveau de l’axe
du rotor peut également jouer sur la circulation du fluide dans la turbine et améliorer son efficacité.
Cependant, le rendement maximal de ce type de turbine reste relativement faible et se situe au alentour
de η = 25% (Akwa et al., 2012).

(a) Savonius (b) Darrieus (c) H-Darrieus (d) Gorlov

Figure 1.5 – Schéma de turbines à axe vertical (Khan et al., 2009).

Les turbines Darrieus fonctionnent, elles, grâce à la force de portance. Elles tirent leur nom de leur
inventeur, Georges Darrieus, qui déposa leur brevet en 1931 (Darrieus, 1931). Deux géométries de rotor
sont incluses dans ce brevet. La première, parfois appelé Darrieus troposkine, possède des pales courbées
dont les extrémités sont fixées à proximité de l’axe de rotation (Figure 1.5b). La seconde géométrie
de rotor est constituée de pales droites, obtenues en extrudant un profil d’aile 2D dans la direction
orthogonale au profil (Figure 1.5c). On parle alors de « rotor en H » ou de « H-Darrieus »(Khan et al.,
2009), en référence à la forme du rotor lorsque les pales sont reliées à l’axe de rotation par une barre
située à mi-envergure. La turbine Gorlov (Gorlov, 1995) est inspirée de la turbine Darrieus. Elle possède
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des pales hélicoïdales (Figure 1.5d) qui lui permettent de réduire les fluctuations de couple (Marsh
et al., 2015).

Contrairement aux turbines à axe horizontal, l’angle d’incidence perçu par une pale de turbine de
type Darrieus n’est pas constant au cours d’une révolution, comme l’illustre le triangle des vitesses pour
différentes positions de la pale sur la Figure 1.6. De plus, durant sa trajectoire aval (θ ∈ [180°, 360°]),
la pale traverse les sillages créés par le passage des pales dans la partie amont (θ ∈ [0°, 180°]), ce qui
complexifie la dynamique de l’écoulement.
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Figure 1.6 – Schéma d’une turbines Darrieus de type « H-Darrieus » (a) et triangle des vitesses dans
un plan de coupe pour différentes positions azimutales d’une pale (b).

Malgré cette complexité, les turbines de type Darrieus bénéficient d’un certain nombre d’avantages.
La surface projetée de l’aire balayée par les pales est rectangulaire, ce qui permet d’exploiter au mieux
les sections de rivière à faible profondeur. De plus, le fait de placer deux turbines à axe vertical à
proximité l’une de l’autre peut avoir un effet bénéfique sur leur rendement. La densité de puissance d’un
parc d’hydroliennes à axe vertical pourrait ainsi être supérieure à celle d’un parc d’hydroliennes à axe
horizontal. Cela à été suggéré par Dabiri (2011) dans le cas des éoliennes. D’autre part, les prototypes
d’hydroliennes à axe vertical sont souvent flottants ou arrimés à proximité de la surface (Khan et al.,
2009). Cela peut permettre de placer la génératrice hors d’eau, ce qui réduit son coût comparé à une
génératrice immergée qui doit être étanche. De plus, pour les turbines flottantes, les flotteurs peuvent
faire office de carénage et ainsi augmenter le rendement de la turbine (Khan et al., 2008).

Bien que moins nombreux que les turbines à axe horizontal, les prototypes de turbine à axe vertical
continuent d’être activement développés. Après avoir conçu une turbine de rivière flottante, la société
HydroQuest développe actuellement une turbine océanique, baptisée OceanQuest, arrimée au fond marin
(Figure 1.7). Elle est composée de deux colonnes de rotors en H contrarotatives. Chaque colonne est
reliée à une génératrice positionnée sur la partie supérieure de la turbine.

1.1.3 Turbines à axe transverse

L’axe de rotation d’une turbine à axe transverse est perpendiculaire à la vitesse du fluide amont et
parallèle à la surface libre. Leur fonctionnement est globalement le même que les turbines à axe vertical,
parfois les deux catégories sont regroupées sous le terme de « turbine à flux transverse ». Du point
de vue hydrodynamique, des différences apparaissent entre turbines à axe vertical et à axe transverse
lorsque les effets de la gravité, de la surface libre ou du gradient de profil de vitesse amont sont pris en
compte. Les roues à aubes sont un type particulier de turbine à axe transverse. Mues par la force de
traînée, les pales ne sont immergées que durant une fraction de leur révolution. Ainsi, la résistance de
l’air étant faible devant la force de traînée générée par l’écoulement d’eau, un couple positif est transmis
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Figure 1.7 – Exemples d’hydroliennes à axe vertical : turbine OceanQuest d’HydroQuest, 1MW
(250kW par rotor).

à l’arbre de la roue. Cependant, notamment du fait de leur faible rendement, à l’heure actuelle et à la
connaissance de l’auteur, il n’y a plus de développement de prototype d’hydrolienne à roue à aube. Les
turbines transverses mues par la portance sont, elles, totalement immergée. Elles sont particulièrement
adaptées aux rivières larges avec peu de fond, comme la turbine RiGen développée par ORCP ( 1.8a),
qui est constituée de rotors Gorlov montés « en série » sur un même arbre de transmission ou encore la
turbine de noa ( 1.8b) qui possède une génératrice centrale et un rotor en H de chaque coté.

(a) RiGen (b) idénergie

Figure 1.8 – Exemples d’hydroliennes à axe transverse. (a) : turbine RiGen de ORCP 80kW, (b) :
turbine de noa 0.5kW.

1.1.4 Turbines à aile oscillante

La turbine à aile oscillante est un concept radicalement différent des turbines vues dans les catégories
précédentes. En effet, les pales ne sont pas entraînées en rotation autour d’un axe. Comme pour les autres
types d’hydroliennes, le concept a été pensé pour une application à l’éolien (McKinney et DeLaurier,
1981). Plusieurs variantes de cinématique existent. Dans celle étudiée numériquement par Kinsey et
Dumas (2014), les pales ont un mouvement combiné de rotation et de translation dans un plan orthogonal
au vecteur vitesse amont (Figure 1.9a). Un mécanisme permet de transmettre la puissance captée
par l’aile à un arbre de transmission. Un prototype a été testé par cette même équipe de recherche
(Kinsey et al., 2011) (Figure 1.9b). La société EB Ltd (2005) a développé et construit un prototype de
150kW (Figure 1.9c) mais les tests non pas été jugés concluants. Les rendements des prototypes encore
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modestes et le coût élevé lié à la technologie nouvelle font que le modèle économique reste difficile à
trouver pour cette turbine innovante.

(a) Kinsey et Dumas (2008) (b) Kinsey et al. (2011) (c) Stingray

Figure 1.9 – Cinématique de l’aile oscillante étudiée par Kinsey et Dumas (2008) (a), prototype
testé par Kinsey et al. (2011) 2kW (b) et turbine Stingray de EB Ltd (2005) 150kW (c).

1.2 Synthèse

Quels enseignements peut-on tirer de l’étude des prototypes d’hydroliennes et de leur classification ?
Il apparaît que la large majorité des concepts d’hydroliennes sont directement inspirés des turbines
éoliennes, que ce soit les turbines à axe horizontal ou vertical. Les turbines mues par la force de traînée
ont l’avantage de la simplicité mais atteignent des rendements plus faibles que les turbines mues par la
force de portance. Quelques autres concepts existent à des stades plus préliminaires de développement
comme la turbine à aile oscillante.

Les hydroliennes à axe vertical présentent un certain nombre d’avantages :
• Une géométrie de pale simple, surtout pour le rotor en H, ce qui peut réduire les coûts de

fabrication.
• La puissance nominale de la turbine peut être augmentée facilement en augmentant l’envergure

des pales.
• Pour les turbines flottantes, la génératrice peut plus facilement être placée hors d’eau, ce qui

évite le surcoût d’une génératrice étanche.
Les hydroliennes à axe transverse possèdent les mêmes avantages que les turbines à axe vertical.

Elles sont particulièrement adaptées aux sections de rivières larges mais peu profondes. La génératrice
est en revanche le plus souvent immergée.

Les hydroliennes à axe horizontal ont comme point fort d’atteindre des rendements plus élevés. Cela
est lié à l’angle d’incidence constant au cours d’un cycle de pale, ce qui permet d’optimiser la géométrie
des pales pour maximiser le rendement.

1.3 La turbine bi-axiale

1.3.1 Présentation

La turbine bi-axiale, qui est étudiée dans le cadre de cette thèse a pour caractéristique de cumuler
des avantages d’une hydrolienne à axe vertical et d’une hydrolienne à axe horizontal. Le prototype
conçu et fabriqué au LEGI est montré Figure 1.10 et schématisé Figure 1.11. Il s’agit d’une turbine à
axe transverse, flottante et munie d’un carénage. Son appellation de turbine « bi-axiale » vient de sa
particularité de posséder deux axes de rotations parallèles, un axe supérieur et un axe inférieur. Les
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deux axes sont reliés par deux ensembles « chaîne-pignons », placés à proximité du carénage. Comme
dans le cas d’une turbine Darrieus avec un rotor en H, les pales sont droites, obtenues en extrudant
un profil d’aile 2D dans la direction orthogonale au profil. Les extrémités des pales sont en liaison
cinématique avec les chaînes. Au cours d’un cycle, les pales vont donc être successivement entraînées
dans une translation amont dirigée vers le bas, un demi tour inférieur, une translation aval dirigée vers
le haut puis un demi-tour supérieur. En supposant une vitesse de fluide uniforme, l’angle d’incidence au
cours des translations sera constant, ce qui est une propriété des turbines à axe horizontal.

Axe de rotation inférieur

Axe de rotation supérieur

Pales

Chaînes

Transmission génératrice
(située plus haut)

Carénage

Poulies

Figure 1.10 – Rotor du prototype de la turbine bi-axiale vu de face.
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Figure 1.11 – Schéma d’une turbine bi-axiale à 3 pales.

Le prototype fabriqué au LEGI a pu être testé dans le canal de la Romanche, au sud de Grenoble
(Figure 1.12). Pour ces essais, la turbine n’était pas équipée de son système de flottaison mais a été
maintenue à proximité de la surface à l’aide d’une grue et de cordages. La génératrice et le système de
contrôle commande sont situés dans la partie supérieure de la turbine, maintenue hors de l’eau.
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(a) (b) (c) (d)

Figure 1.12 – Journée d’essais de la turbine bi-axiale dans le canal de la Romanche, au sud de
Grenoble, juin 2022. Positionnement de la turbine au centre du canal à l’aide d’une grue et de cordages
(a-c). Mesure du profil de courant par ultrasons (d).

L’idée de fixer les pales d’une turbine sur une chaîne ou une courroie n’est pas une nouveauté. On peut
notamment citer l’exemple du prototype AN-150 développé par la société SIMEC Atlantis Energy Ltd
(Figure 1.13). Cette turbine pourrait être classifiée comme étant une turbine bi-axiale à axe horizontal.
Une version de la turbine bi-axiale à axe transverse a, elle, déjà été étudiée numériquement par McLean
(2017) et Naccache et Paraschivoiu (2017), au sein d’une même équipe de recherche. Une différence
dans la cinématique des pales liée à la liaison « pale-chaîne » engendre cependant une différence de
comportement par rapport à la turbine bi-axiale étudiée ici, comme on le verra dans la section 1.3.2.

Figure 1.13 – Une hydrolienne bi-axiale à axe horizontal : AN-150 de SIMEC Atlantis Energy Ltd,
150kW.

1.3.2 Cadrage de l’étude

Dans cette section, les spécificités de la turbine bi-axiale qui sera étudiée numériquement ainsi que
les différences ou simplifications par rapport au prototype seront détaillées.

Comme montré sur le schéma d’une turbine bi-axiale à 3 pales (Figure 1.11), chaque pale est en
liaison cinématique avec deux maillons de la chaîne aux points A et B (Figure 1.14a). Le lien cinématique
au point A, proche du bord d’attaque, est un pivot d’axe (A, ez). Le lien cinématique au point B est
plus proche du bord de fuite. Il permet une rotation d’axe z et une translation le long de la corde. Les
points A et B passeront par les mêmes points de l’espace au cours d’un cycle de turbine. Les pales sont
donc soit en translation (Figure 1.14b), soit en rotation (Figure 1.14c), soit dans un mouvement de
transition plus complexe entre ces deux états (Figure 1.14d). La transition a lieu lorsque les points
A et B ne sont pas simultanément en rotation ou en translation. Cette transition permet d’éviter une
discontinuité théorique de la vitesse de rotation de la pale. En effet, avec un point de liaison unique, la
vitesse de rotation de la pale serait une fonction échelon du temps, passant instantanément de 0 à ωp,
la vitesse de rotation des poulies. Et selon la mécanique des solides indéformables, cette accélération
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angulaire infinie impliquerait un couple infini. En pratique, la pale serait soumise à une forte contrainte
mécanique 4 fois par tour. Dans son étude numérique, McLean (2017) impose une cinématique avec un
seul point de liaison et donc une discontinuité de la vitesse de rotation. Ses résultats de simulations
numériques montrent effectivement des pics de forces au moment des passages de translation à rotation
et inversement (Figure 1.15). Une solution de liaison cinématique en deux points semble plus intéressante
pour la durabilité de la turbine.

Pour les simulations numériques qui seront réalisées, la cinématique des pales sea totalement imposée.
C’est une simplification par rapport à la cinématique des pales du prototype (Figure 1.10). En effet,
les pales du prototype sont effectivement liées à deux maillons de la chaîne avec une liaison pivot en A
mais la liaison en B permet un débattement angulaire de la pale sur une certaine plage. Ce sont donc
des pales semi-passives, au sens où la cinématique du point d’attache amont est imposé mais avec la
position angulaire de la pale qui est le résultat de l’interaction fluide-structure.

De plus, dans le cadre de l’étude de la turbine par simulation numérique, une autre simplification
par rapport à la physique de l’écoulement réel sera de faire l’hypothèse d’un écoulement 2D ( dans le
plan (ex, ey) de la Figure 1.11). Enfin, les effets du carénage et de la surface libre ne seront pas pris en
compte. La turbine sera placée dans un domaine très grand devant sa hauteur d pour rendre négligeable
les effets de blocage.

A B
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Ax  .c

Bx  .c

(a) (b)

O'

(c)

O

(d)

Figure 1.14 – Points A et B des liaisons cinématiques entre la pale et la chaîne et leur distance
adimensionnelle au bord d’attaque (a). Représentation des trois états cinématiques possible de la pale :
translation pure (b), rotation pure autour de l’axe de la poulie inférieure (c) et cinématique composée
de translation et de rotation (d).

Figure 1.15 – Force exercée par le fluide sur la pale au cours d’un cycle avec une cinématique à un
seul point de liaison (McLean, 2017).
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1.3.3 Principe de fonctionnement

1.3.3.1 Rappel sur les forces aérodynamiques

Lorsqu’un corps est plongé dans un écoulement de fluide visqueux, le fluide exerce une force
aérodynamique sur le corps. Cette force peut être décomposée comme la somme d’une force de traînée,
parallèle au vecteur vitesse du fluide à l’infini amont, et d’une force de portance, orthogonale à ce même
vecteur vitesse :

fD = fD
W

‖W ‖
(1.1)

fL = fL
ez ∧W
‖ez ∧W ‖

(1.2)

La Figure 1.16 représente ces forces dans le cas d’une aile formant un angle d’incidence α > 0 avec
l’écoulement.
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Figure 1.16 – Schéma d’une pale placée dans un écoulement uniforme de vitesseW et représentation
des forces aérodynamiques de portance, fL, et de traînée ,fD.

Les coefficients aérodynamiques de traînée, CD, et de portance, CL, sont obtenus en adimensionnant
les forces aérodynamiques par le produit de la pression dynamique de l’écoulement q = 1

2
ρW 2 par la

surface de l’aile S = cd, avec c, la longueur de corde et b, l’envergure de l’aile :

CD =
fD

1
2
ρcbW 2

(1.3)

CL =
fL

1
2
ρcbW 2

(1.4)

1.3.3.2 Modèle de la pale en translation

Dans son ouvrage intitulé Wind Turbine Design with Emphasis on Darrieus Concept, Paraschivoiu
(2002) considère le cas théorique d’une aile se déplaçant en translation orthogonale par rapport à un
écoulement à vitesse uniforme U∞, comme représenté Figure 1.17.

La vitesse de déplacement de l’aile est donnée par V = λU∞. La norme de la vitesse relative est donc
égale à W = U∞

√
1 + λ2. La puissance transmise par le fluide à la pale est le produit de la vitesse de la

pale par la force exercée par le fluide :

P = V · (fL + fD) = V (fL sin(α) + fD cos(α)) (1.5)
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Figure 1.17 – Aile en translation orthogonale par rapport à un écoulement à vitesse uniforme U∞.

En utilisant la définition des coefficients aérodynamiques (Équation 1.3 et Équation 1.4), la puissance
captée par l’aile se réécrit :

P =
1

2
ρcbU3

∞CL

[
1− CD

CL
λ

]
λ
√

1 + λ2 (1.6)

Finalement, conformément à ce que montre Paraschivoiu (2002), le coefficient de puissance reçue par
l’aile s’exprime en fonction du coefficient de portance, CL, du rapport « portance-traînée »CL

CD
et de la

vitesse spécifique de l’aile λ :

CP =
P

1
2
ρcbU3

∞
= CL

[
1− CD

CL
λ

]
λ
√

1 + λ2 (1.7)

Ce modèle permet de montrer qu’une pale en translation orthogonale par rapport à un écoulement va
capter de la puissance (CP > 0) tant que CL > λCD. Pour un profil de pale donné, il existe une valeur
de vitesse spécifique permettant de maximiser le coefficient de puissance. Il est a noter que ce modèle
n’est pas directement transposable à la puissance que développeraient les pales d’une turbine bi-axiale
se déplaçant à λ puisqu’il ne prend notamment pas en compte le ralentissement du fluide à proximité de
la turbine. Paraschivoiu (2002) montre que la translation orthogonale par rapport à la vitesse du fluide
est optimale du point de vue de l’extraction de puissance. C’est-à-dire que si l’angle entre la direction
de déplacement de la pale et le vecteur vitesse n’est pas égale à π/2 ou −π/2, le coefficient de puissance
maximal sera inférieur à celui obtenu avec une pale en translation orthogonale à l’écoulement. Or les
pales de la turbine bi-axiale sont justement en translation orthogonale à l’écoulement amont durant
une large partie de leur cycle (Figure 1.11). Il est donc a priori possible que le rendement de la turbine
bi-axiale soit élevé et surpasse ceux des autres catégories de turbine à flux transverse.

1.3.4 Paramètres et analyse dimensionnelle

Un certain nombre de paramètres dimensionnels interviennent dans la description de la turbine
bi-axiale. L’objectif de cette section est de déterminer une liste de paramètres adimensionnels suffisante
pour que la donnée d’un jeu de ces paramètres adimensionnels détermine la performance de la turbine.
Pour cela, les principes de l’analyse dimensionnelle tels que définis notamment par Delaplace et al.
(2014) sont appliqués. Par définition, l’objectif de la turbine est de capter une partie de la puissance
cinétique de l’écoulement pour la transformer en puissance électrique. On choisit donc la puissance
moyenne Ptot reçue par la turbine comme variable cible. Les grandeurs physiques indépendantes ayant
une influence sur la puissance reçue sont listées dans le Tableau 1.1. Il est à noter que les paramètres de



1.3. La turbine bi-axiale 30

ce tableau sont indépendants, c’est pour cette raison que la hauteur totale de la turbine d = h+ 2r n’est
par exemple pas incluse puisqu’elle s’écrit en fonction du rayon r et de la distance inter-axes h.

Tableau 1.1 – Listes des paramètres dimensionnels indépendants de la turbine bi-axiale

Catégorie Description Unité Grandeur

Géométrie

Rayon des poulies (r) m L

Distance inter-axes (h) m L

Corde des pales (c) m L

Envergure des pales (b) m L

Épaisseur des pales (lt) m L

Distance bord d’attaque / point A (lA) m L

Distance bord d’attaque / point B (lB) m L

Nombre de pales (Np) - -

Cinématique Vitesse à l’infini amont (U∞) m.s−1 LT−1

Vitesse de rotation des poulies (ωp) rad.s−1 T−1

Propriétés
du fluide

Masse volumique (ρ) kg.m−3 ML−3

Viscosité dynamique (µ) kg.m−1.s−1 M.L−1.T−1

Ptot est une fonction de ces 12 paramètres indépendants. Le système, en terme de grandeurs physiques
indépendantes, se ramène par conséquent à :

Ptot = f(r, h, c, b, lt, lA, lB, Np, U∞, ωp, ρ, µ) (1.8)

On compte 12 grandeurs physiques indépendantes. Trois dimensions fondamentales sont nécessaires
pour exprimer les dimensions de toutes ces grandeurs : M,L,T, comme montré par le Tableau 1.1.
Par application du théorème de Vaschy-Buckingham, le système peut donc être décrit par 9 nombres
adimensionnels, listés Tableau 1.2.

Tableau 1.2 – Liste des paramètres adimensionnels de la turbine bi-axiale

Dénomination Symbole

Nombre de Reynolds Re = U∞
√

1+λ2c
ν

Vitesse spécifique λ = ωpr

U∞

Rapport d’aspect des pales b/c

Rapport d’aspect de la turbine h/r

Epaisseur des pales t = lt/c

Distance relative du point d’attache amont xA = lA/c

Distance relative du point d’attache aval xB = lB/c

Solidité σ = Npc

h+2r

Ratio corde/rayon c/r
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Finalement, le coefficient de puissance total moyen de la turbine est donc une fonction de ces 9
paramètres adimensionnels :

CP,tot = F (Re, λ, b/c, h/r, t, xA, xB, σ, c/r) (1.9)

La théorie de la similitude permet de réduire l’espace paramétrique à explorer. En effet, dans le cas de
la turbine bi-axiale, elle permet de passer de 12 paramètres dimensionnels à 9 paramètres adimensionnels.
L’Équation 1.9 permet d’affirmer que deux turbines différentes, par exemple construites à des échelles
différentes mais ayant les mêmes valeurs de paramètres adimensionnels (on parle alors de similitude
complète) auront le même CP,tot.



Chapitre 2

Méthode numérique

2.1 Modélisation

2.1.1 Équations de Navier-Stokes

Dans le cas d’une hydrolienne, la turbine sera traversée par de l’eau salée dans le cas d’une turbine
marine ou de l’eau douce pour une turbine fluviale. Le fluide sera donc considéré newtonien et isochore.
Sous ces hypothèses et en l’absence de forces volumiques extérieures, les équations de Navier-Stokes sont
données sous leurs formes indicielles par l’Équation 2.1 pour la continuité et l’Équation 2.2 pour le bilan
de quantité de mouvement.

∂ui
∂xi

= 0 (2.1)

∂ui
∂t

+
∂uiuj
∂xj

= −1

ρ

∂p

∂xi
+ ν

∂2ui
∂xj∂xj

(2.2)

Ces équations sont exprimées dans un repère cartésien orthonormé direct R0 = (e1, e2, e3). ui
désigne la composante du champ vectoriel de vitesse u portée par ei :

u = u1e1 + u2e2 + u3e3

p désigne le champ scalaire de pression. Dans le cas d’un écoulement incompressible, seul son gradient
apparait dans les équations. Enfin la masse volumique ρ et la viscosité cinématique ν sont des propriétés
du fluide uniformes et constantes. Les équations de Navier-Stokes incompressibles tridimensionnelles
forment un système d’équations aux dérivées partielles non linéaire à 4 inconnues (u1, u2, u3, p) pour 4
équations (une pour l’équation de continuité et trois pour la quantité de mouvement). En définissant
les conditions aux limites pour les champs de pression et de vitesse, il est donc possible de résoudre
directement les équations de Navier-Stokes. C’est l’objet de la simulation numérique directe (ou DNS
pour Direct Numerical Simulation en anglais). L’avantage de cette approche est l’absence de modèle qui
permet d’avoir accès à toutes les structures tourbillonnaires. Cependant, la résolution numérique directe
de problèmes industriels de mécanique des fluides a un coût en temps de calcul qui reste prohibitif.

2.1.2 Équations URANS

Une autre approche introduite par Reynolds (1895) consiste à ne résoudre que les champs moyens,
au sens statistique, de vitesse et de pression. Les champs sont décomposés comme la somme du champ
moyen et du champ fluctuant (Équation 2.3).

u(x, t) = 〈u〉 (x, t) + u′(x, t) et p(x, t) = 〈p〉 (x, t) + p′(x, t) (2.3)

32
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Les champs moyens dépendent à priori du temps. En effet l’opérateur 〈.〉 n’est pas une moyenne
temporelle mais statistique. Expérimentalement, les valeurs des champs moyens s’obtiendraient en
menant un grand nombre de fois la même expérience et en réalisant une moyenne d’ensemble sur toutes
ces répétitions. L’Équation 2.4 donne la définition mathématique de l’opérateur 〈.〉.

〈φ〉 (x, t) = lim
N→∞

1

N

N∑
i=1

φi(x, t) (2.4)

En appliquant l’opérateur moyenne 〈.〉 aux équations de Navier-Stokes et en utilisant ses propriétés
de linéarité, de commutativité avec la dérivée et d’idempotence, les équations de Reynolds (ou URANS
pour Unsteady Reynolds-Averaged Navier-Stokes) apparaissent (Équations 2.5 et 2.6). Ces équations
décrivent l’évolution des champs moyens.

∂ 〈ui〉
∂xi

= 0 (2.5)

∂ 〈ui〉
∂t

+
∂ 〈ui〉 〈uj〉

∂xj
= −1

ρ

∂ 〈p〉
∂xi

+ ν
∂2 〈ui〉
∂xj∂xj

−
∂ 〈u′iu′j〉
∂xj

(2.6)

En faisant apparaître le tenseur des taux de déformation du champ moyen donné par l’Équation 2.7,
qui est la partie symétrique du tenseur gradient de vitesses moyennes, l’Équation 2.6 de quantité de
mouvement se ré-écrit sous la forme de l’Équation 2.8.

〈Sij〉 =
1

2

(
∂ 〈ui〉
∂xj

+
∂ 〈uj〉
∂xi

)
(2.7)

∂ 〈ui〉
∂t

+
∂ 〈ui〉 〈uj〉

∂xj
= −1

ρ

∂ 〈p〉
∂xi

+
∂

∂xj

[
2ν 〈Sij〉 − 〈u′iu′j〉

]
(2.8)

Comparativement aux équations de Navier-Stokes, les équations de Reynolds font apparaître un
terme supplémentaire de corrélation, nommé le tenseur des contraintes spécifiques de Reynolds :

Rij = −〈u′iu′j〉 (2.9)
Dans la suite, il sera désigné plus succinctement par tenseur de Reynolds. Il représente l’action du

champ fluctuant sur le champ moyen. Comme le tenseur de Reynolds est trivialement symétrique, le
système d’équation de Reynolds comprend 10 inconnues pour 4 équations. Pour faire face à ce problème
de fermeture, il est alors nécessaire d’émettre des hypothèses sur la forme du tenseur de Reynolds afin
de se ramener à un problème fermé.

2.1.3 Hypothèse de viscosité turbulente

La partie déviatoire du tenseur de Reynolds est donnée par :

aij = 〈u′iu′j〉 −
2

3
kδij (2.10)

où k représente l’énergie cinétique turbulente par unité de masse. C’est un champ scalaire défini à
partir de la trace du tenseur des contraintes de Reynolds :

k =
1

2
〈u′iu′i〉 (2.11)

Selon l’hypothèse de viscosité turbulente, cette partie déviatoire du tenseur de Reynolds est propor-
tionnelle au tenseur des taux de déformations du champ moyen :

−〈u′iu′j〉+
2

3
kδij = 2νT 〈Sij〉 (2.12)
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L’équation de quantité de mouvement moyen (Équation 2.8) devient alors :

∂ 〈ui〉
∂t

+
∂ 〈ui〉 〈uj〉

∂xj
= −∂ 〈p

∗〉
∂xi

+
∂

∂xj
[2(ν + νT ) 〈Sij〉] (2.13)

Avec la pression modifiée 〈p∗〉 = 〈p〉+ 2
3
k. La viscosité turbulente qui apparaît n’est pas une constante

mais un champ scalaire. Elle a un sens physique car d’un point de vue énergétique, le tenseur de Reynolds
participe au transfert de l’énergie cinétique du champ moyen vers le champ turbulent. La viscosité
turbulente νT traduit ce phénomène de perte énergétique du point de vue du champ moyen. A ce stade,
il reste à exprimer cette viscosité turbulente en fonction de grandeurs connues à fin de se ramener à un
système fermé. Ce sera l’objet des modèles de turbulence.

2.1.4 Modèles de turbulence

2.1.4.1 Modèle k − ε

Le modèle k − ε établit une relation entre la viscosité turbulente νt, l’énergie cinétique turbulente k
et la dissipation de cette énergie cinétique turbulente ε. Pour cela, la viscosité turbulente est vue comme
proportionnelle au produit de la longueur de mélange lm et d’une vitesse caractéristique de l’agitation
turbulente ut (Équation 2.14).

νT ∼ lmut (2.14)

Une seconde hypothèse est que la vitesse caractéristique de l’agitation turbulente ut peut se déduire
de l’énergie cinétique turbulente k (Équation 2.15).

ut ∼ k
1
2 (2.15)

Enfin, la longueur de mélange lm est liée à ε et ut par Équation 2.16.

lm ∼
u3
t

ε
(2.16)

Ainsi apparait la relation entre νT , k et ε :

νT = Cµ
k2

ε
(2.17)

Deux équations de transport, l’une pour k et l’autre pour ε, sont alors utilisées pour fermer le système.
L’équation exacte de transport de l’énergie cinétique turbulente est donnée par Équation 2.18.

∂k

∂t
+
∂ 〈uj〉 k
∂xj

= P − ε+
∂

∂xj

[
ν
∂k

∂xj
− 1

2
〈u′iu′iu′j〉 −

1

ρ
〈p′u′j〉

]
(2.18)

P est un terme de production. Il représente le transfert d’énergie cinétique de l’écoulement moyen
vers l’écoulement turbulent. Il est donné par Équation 2.19. La dissipation d’énergie cinétique turbulente
ε en énergie thermique est donnée par Équation 2.20.

P = −〈u′iu′j〉
∂ 〈ui〉
∂xj

(2.19)

ε = ν 〈∂u
′
i

∂xj

∂u′j
∂xi
〉 (2.20)

Le terme ν ∂k
∂xj

désigne la diffusion moléculaire de l’énergie cinétique turbulente. Enfin les deux termes
à droite de cette équation de transport peuvent être interprétés comme un phénomène de diffusion
turbulente.
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Pour fermer le système, il est nécessaire de faire disparaître les termes de corrélations des champs
turbulents. Pour le terme de production, en utilisant la propriété de symétrie du tenseur de Reynolds
et l’hypothèse de viscosité turbulente (Équation 2.12), on peut le ré-écrire sous une forme donnée par
l’Équation 2.21.

P = −〈u′iu′j〉 〈Sij〉 = 2νT 〈Sij〉 〈Sij〉 (2.21)

Les termes de diffusion turbulente sont modélisés par une loi du gradient donnée par l’Équation 2.22.
σk est un coefficient de fermeture du modèle.

−1

2
〈u′iu′iu′j〉 −

1

ρ
〈p′u′j〉 =

νT
σk

∂k

∂xj
(2.22)

Le terme de dissipation est résolu par le biais de son équation de transport. La forme exacte de
l’équation de transport de la dissipation est plus complexe que l’équation de transport de l’énergie
cinétique turbulente. Sa simplification fait appel à d’avantage de raisonnement empirique et amène 3
nouveaux coefficients de fermeture. Finalement, le modèle k − ε est donné par le système d’Équations
2.23. Les coefficients du modèle standard établi par Launder et Sharma (1974) sont donnés par l’Équation
2.24. 

∂ 〈ui〉
∂xi

= 0

∂ 〈ui〉
∂t

+
∂ 〈ui〉 〈uj〉

∂xj
= −∂ 〈p

∗〉
∂xi

+
∂

∂xi
[(ν + νT ) 〈Sij〉]

∂k

∂t
+
∂ 〈uj〉 k
∂xj

= P − ε+
∂

∂xj

[(
ν +

νT
σk

)
∂k

∂xj

]
∂ε

∂t
+
∂ 〈uj〉 ε
∂xj

=
ε

k
(Cε,1P − Cε,2ε) +

∂

∂xj

[(
ν +

νT
σε

)
∂ε

∂xj

]
P = 2νT 〈Sij〉 〈Sij〉

νT = Cµ
k2

ε

(2.23)

Cµ = 0.09; Cε,1 = 1.44; Cε,2 = 1.92; σk = 1.0; σε = 1.3 (2.24)

La relation entre νT , k et ε donnée par l’Équation 2.17, avec une valeur de constante Cµ = 0.09, est
valable dans les écoulements turbulents loin des parois où le rapport P/ε est proche de 1. En revanche,
dans les couches limites, cette relation n’est plus vérifiée, ce qui contraint à utiliser des fonctions
d’amortissement pour faire varier la valeur des coefficients proches des parois.

Il a été montré qu’en présence de gradient de pression externe, le modèle k− ε prédit mal la position
du point de décollement à la paroi. Hors dans cette étude, la prédiction de la position du point de
décollement sur l’extrados des pales de la turbine sera un critère important pour prédire correctement
les forces de traînée et de portance agissant sur ces dernières. D’autres approches dans la modélisation
des quantités turbulentes évitent ce problème, c’est notamment la cas du modèle k − ω.

2.1.4.2 Modèle k − ω

Le modèle k − ω est également un modèle à deux équations. Comme la plupart des modèles à deux
équations, une des équations de transport décrit l’évolution de l’énergie cinétique turbulente qui permet
d’estimer la vitesse caractéristique de l’agitation turbulente (Équation 2.15). La différence avec le modèle
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k− ε réside dans la seconde équation de transport qui porte non pas sur la dissipation d’énergie cinétique
ε mais sur la dissipation spécifique d’énergie cinétique ω (Équation 2.25).

ω ∼ ε

k
(2.25)

Kolmogorov (1941) a été le premier à utiliser un modèle de turbulence à 2 équations, la première
portant sur l’énergie cinétique turbulente, k, la seconde sur cette dissipation par unité d’énergie cinétique
turbulente. Plusieurs améliorations ont été apportées au cours de la deuxième moitié du XXe siècle.
Wilcox (1988) défini ω par l’Équation 2.26. Les équations de transport des quantités turbulentes sont
données par le système d’Équations 2.27 et la valeur des constantes par l’Équation 2.28.

ω =
ε

β∗k
(2.26)



∂k

∂t
+
∂ 〈uj〉 k
∂xj

= P − β∗ωk +
∂

∂xj

[
(ν + σ∗νT )

∂k

∂xj

]
∂ω

∂t
+
∂ 〈uj〉ω
∂xj

=
γ

νT
P − βω2 +

∂

∂xj

[
(ν + σνT )

∂ω

∂xj

]
νT =

k

ω

(2.27)

β = 3/40; β∗ = 9/100; γ = 5/9; σ = 1/2; σ∗ = 1/2 (2.28)

Le modèle k − ω de Wilcox donne de meilleurs résultats en couche limite en présence de gradient de
pression adverse que le modèle standard k − ε et n’a pas besoin de fonction d’amortissement (Wilcox
(1991)). Par contre, il a été montré, notamment par Menter (1992), une dépendance non physique des
résultats à la valeur de ω fixé à l’infini amont.

2.1.4.3 Modèle k − ω BSL

Menter (1994) décrit deux modèles de turbulence à deux équations qui entendent combiner les
avantages des modèles k − ε et k − ω. Le premier modèle k − ω BSL pour baseline, résout les équations
k − ω dans la couche limite proche des parois et les équations k − ε (ré-exprimés sous la forme k − ω)
dans le reste du domaine. Une fonction de pondération F1 est utilisée pour passer d’une formulation
à l’autre. F1 varie de façon continue de 0 à 1 en fonction de la proximité à la paroi. Les équations de
transport des quantités turbulentes sont données par le système d’Équations 2.29.



∂k

∂t
+
∂ 〈uj〉 k
∂xj

= P − β∗ωk +
∂

∂xj

[
(ν + σkνT )

∂k

∂xj

]
∂ω

∂t
+
∂ 〈uj〉 ε
∂xj

=
γ

νT
P − βω2 +

∂

∂xj

[
(ν + σωνT )

∂ε

∂xj

]
+ 2(1− F1)σω2

1

ω

∂k

∂xj

∂ω

∂xj

P = 2νT 〈Sij〉 〈Sij〉

νT =
k

ω

(2.29)

Chaque constante φ du modèle s’écrit comme la somme de sa valeur dans le modèle de Wilcox, φ1,
et de sa valeur dans le modèle k − ε, φ2, pondérées par la fonction F1 :

φ = F1φ1 + (1− F1)φ2 (2.30)
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Les constantes du modèle de Wilcox sont rappelées Équation 2.31.

σk1 = 0.5; σω1 = 0.5; β1 = 0.0750; β∗ = 0.09; K = 0.41; γ1 =
β1

β∗
− σω1K

2

√
β∗

(2.31)

Les constantes du modèle standard k − ε, sous sa forme k − ω, sont données par l’Équation 2.32.

σk2 = 1.0; σω2 = 0.856; β2 = 0.0828; β∗ = 0.09; K = 0.41; γ2 =
β2

β∗
− σω2K

2

√
β∗

(2.32)

La fonction de pondération F1 est définie par :

F1 = tanh(arg4
1) (2.33)

arg1 = min

[
max

( √
k

β∗ωy
,
500ν

y2ω

)
,

4ρσω2k

CDkωy2

]
(2.34)

y représente la distance à la paroi et CDkω est la partie positive du terme de diffusion croisé :

CDkω = max

(
2ρσω2

1

ω

∂k

∂xj

∂ω

∂xj
, 10−20

)
(2.35)

2.1.4.4 Modèle k − ω SST

Le deuxième modèle de turbulence introduit par Menter (1994) est le modèle k − ω SST pour Shear
Stress Transport qui se base sur le modèle BSL en introduisant une nouvelle définition de la viscosité
turbulente . La version du modèle k − ω SST implémentée dans OpenFOAM et décrite dans la suite est
celle de Menter et al. (2003). La viscosité turbulente est redéfinie par :

νT =
a1k

max(a1ω, SF2)
(2.36)

S est l’invariant du tenseur des taux de déformation :

S =
√

2 〈Sij〉 〈Sij〉 (2.37)

La fonction de pondération F2 est définie par :

F2 = tanh(arg2
2) (2.38)

arg2 = max

(
2
√
k

β∗ωy
,
500ν

y2ω

)
(2.39)

y représentant la distance à la paroi, F2 tend vers 0 hors de la couche limite. D’après l’Équation
2.36, La viscosité turbulente garde donc le même formulation que dans le modèle BSL loin des parois
νT = k/ω. En revanche, au cœur de la couche limite, son calcul est modifié en s’inspirant des modèles de
transport de contraintes de cisaillements turbulents (Johnson et King (1985)). Cela permet d’améliorer
le comportement du modèle, notamment en présence de gradient de pression adverse.
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Une limitation de la production l’énergie cinétique turbulente est également introduite dans la version
Menter et al. (2003). Le système d’Équation 2.40 résume l’écriture des équations de transport de k et ω.


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]
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= 2γ 〈Sij〉 〈Sij〉 − βω2 +
∂

∂xj

[
(ν + σωνT )
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∂xj

]
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1

ω

∂k

∂xj

∂ω

∂xj

P̃ = min (2νT 〈Sij〉 〈Sij〉 , 10β∗kω)

νT =
a1k

max(a1ω, SF2)

(2.40)

La fonction F1 est légèrement modifiée par rapport à la version 1994 à travers la redéfinition de la
partie positive du terme de diffusion croisée. La limite basse est augmentée, elle passe de 10−20 à 10−10 :

CDkω = max

(
2ρσω2

1

ω

∂k

∂xj

∂ω

∂xj
, 10−10

)
(2.41)

Les constantes sont définies de la même façon que pour le modèle k − ω BSL (Équation 2.30). Leurs
valeurs sont légèrement modifiées :

β∗ = 9/100; γ1 = 5/9; β1 = 3/40; σk1 = 0.85; σω1 = 1/2

γ2 = 0.44; β2 = 0.0828; σk2 = 1; σω2 = 0.856
(2.42)

Le modèle k − ω SST a été validé dans de nombreuses configurations d’écoulements externes,
notamment autour de profil d’aile statique ou oscillante (Martinat et al. (2008); Menter (2009); Siddiqui
et al. (2020)). C’est ce modèle qui sera employé dans l’étude de la turbine bi-axiale.

2.2 Méthode des volumes finis

La modélisation mathématique de l’écoulement amène à un système d’équations aux dérivées partielles
non linéaires. En l’absence de solution analytique à un tel problème, une approche classique en mécanique
des fluides consiste à discrétiser le domaine de simulation et les équations pour ensuite résoudre le
système matriciel. La méthode des volumes finis sera utilisée pour la discrétisation du système. De
nombreux ouvrages existent sur cette méthode, cette partie s’appuie notamment sur ceux de Jasak
(1996), Ferziger et Perić (2002), Moukalled et al. (2016).

2.2.1 Discrétisation du domaine

Le domaine de simulation D est une partie connexe et fermée de l’espace ou du plan. Des conditions
aux limites sont appliquées à ses frontières pour que le système d’équations soit bien défini (c.f. 2.2.3).
Le domaine est subdivisé en un nombre fini d’éléments polyédriques (ou polygonaux dans le cas 2D)
appelés cellules, représentés Figure 2.1a. Dans la méthode des volumes finis, ces cellules peuvent être
d’orientation, de forme et de nombre de coté quelconques.

Si {Ki}0≤i≤n désigne l’ensemble des cellules qui discrétisent le domaine D alors :

D =
⋃

0≤i≤n

Ki (2.43)

Contrairement à la méthode des éléments finis où les degrés de libertés se situent aux nœuds du
maillage, les champs sont calculés ici aux centroïdes des cellules, représentés Figure 2.1b . Si V désigne
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Figure 2.1 – Discrétisation d’un domaine plan délimité par 4 frontières (a) et vue d’une cellule de
centroïde C entourée par 6 cellules voisines (b).

le volume de la cellule, le centroïde, ou centre de masse, est le point C de coordonnées vectorielles xc
vérifiant l’Équation 2.44. ∫

V

(x− xc)dV = 0 (2.44)

Chaque cellule est définie par sa géométrie (son volume, ses faces, la position de son centroïde) et
par sa connectivité, i.e. la liste de ses voisines avec qui elle partage une face.

2.2.2 Discrétisation des équations

L’étape de modélisation a fait apparaître plusieurs équations de transport qu’il est nécessaire de
discrétiser. La forme générale vectorielle d’une équation de transport d’un champ φ est donnée par
l’Équation 2.45.

∂ρφ

∂t︸︷︷︸
variation temporelle

+ ∇ · (ρuφ)︸ ︷︷ ︸
terme d’advection

= ∇ · (Γφ∇φ)︸ ︷︷ ︸
terme de diffusion

+ Qφ︸︷︷︸
terme source

(2.45)

Pour discrétiser cette équation de transport, une intégration sur le volume V d’une cellule du maillage
est réalisée. En utilisant la propriété de linéarité de l’intégrale, il vient l’Équation 2.46 :∫

V

∂ρφ

∂t
dV +

∫
V

∇ · (ρuφ)dV =

∫
V

∇ · (Γφ∇φ)dV +

∫
V

QφdV (2.46)

Chaque terme de cette équation peut être traité indépendamment, leur procédé de discrétisation est
décrit succinctement dans la suite.

2.2.2.1 Terme source

Dans le cas de l’équation de transport de la quantité de mouvement, le terme source représente les
forces volumiques agissant sur le fluide. Il peut avoir différentes origines, notamment la force de gravité
ou des forces inertielles comme la force de Coriolis. Pour les champs turbulents, il regroupe les termes
de production et de dissipation.
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Ce terme source n’est à priori pas uniforme. En supposant une variation linéaire sur le volume de la
cellule et en utilisant la propriété du centroïde (Équation 2.44), l’intégrale du terme source peut s’écrire
en fonction du volume V de la cellule et sa valeur Qc au centroïde :∫

V

QφdV = QcV (2.47)

2.2.2.2 Terme de diffusion

Le traitement du terme de diffusion fait appel au théorème de Green-Ostrogradski pour transformer
l’intégrale volumique de la divergence en un flux surfacique. V désignant le volume de la cellule, ∂V
désigne la frontière de ce volume de contrôle, qui est donc une surface fermée. Le terme de diffusion
peut alors se réécrire : ∫

V

∇ · (Γφ∇φ)dV =

∮
∂V

(Γφ∇φ) · ndS (2.48)

n désigne le vecteur sortant. La cellule étant polyédrique, sa frontière peut être décomposée comme
la somme de ses faces fi qui sont chacune une partie d’un plan :∮

∂V

(Γφ∇φ) · ndS =
∑
i

∫
fi

(Γφ∇φ) · ndSi (2.49)

La Figure 2.2 représente une face fi séparant la cellule de centroïde C et sa voisine de centroïde
Ni. Ci est le centroïde de la face fi. Par définition, les coordonnées du centroïde Ci sont données par
l’Équation 2.50. ∫

fi

(x− xCi
)dSi = 0 (2.50)

Ni

fi

nC Ci

Figure 2.2 – Représentation de la face fi qui est la frontière entre la cellule de centroïde C et une de
ses cellules voisine de centroïde Ni ainsi que du centroïde de la face Ci et du vecteur normal sortant n.

Comme pour le terme source, l’intégrale dans le terme de droite de l’Équation 2.49 va être simplifiée
en supposant une variation linéaire de la quantité Γφ∇φ sur la face fi, ce qui amène à l’Équation 2.51.∫

fi

(Γφ∇φ) · ndSi = (Γφ∇φ)Ci · nSi (2.51)

Si désignant la surface de la face fi, ∇φCi le gradient de φ au centroïde de la face et ΓCi la valeur de
la diffusivité à ce même centroïde. Le produit (Γφ∇φ)Ci peut être interprété comme un vecteur de flux
de diffusion à travers la face fi :

Jdiffi = (Γφ∇φ)Ci (2.52)
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En combinant les Équations 2.48, 2.49, 2.51 et 2.52, le terme de diffusion s’écrit alors :∫
V

∇ · (Γφ∇φ)dV =
∑
i

(Γφ∇φ)Ci · nSi =
∑
i

Jdiffi · nSi (2.53)

Pour parvenir à un système algébrique, il faut linéariser le terme de flux surfacique de diffusion. Dans
le cas idéal, une face fi est orthogonale, c’est-à-dire que son vecteur normal n est colinéaire au vecteur
joignant les 2 centroïdes des cellules (i.e. ∃a ∈ R|n = aCNi) et n’a pas de distorsion (ou skewness en
anglais), c’est à dire que le centroïde de la face Ci appartient au segment joignant les centroïdes des 2
cellules. La Figure 2.2 représente une face dans le cas général qui ne respecte pas ces deux propriétés.
Dans le cas d’une face orthogonale et sans distorsion, le gradient au centroïde de la face se calcule à
partir de l’Équation 2.54.

∇φCi · n =
φNi − φC
‖CNi‖

(2.54)

La diffusivité, si elle n’est pas uniforme, peut être évaluée à partir de sa valeur aux centroïdes des
cellules (Équation 2.55), les coefficient α et β étant dépendant du schéma d’interpolation choisi.

ΓCi = αΓC + βΓNi (2.55)

Dans le cas d’un maillage idéal orthogonal et sans distorsion, le terme de diffusion (Équation 2.53)
s’écrit donc comme une combinaison linéaire des valeurs de φ au centroïde de la cellule et de ses voisines :∫

V

∇ · (Γφ∇φ)dV = acφC +
∑
i

aiφNi (2.56)

La prise en compte de la non-orthogonalité introduit un terme non linéaire, différentes méthodes
de correction existent (correction minimale, correction orthogonale, sur-relaxation), elles ne seront pas
détaillées ici. Dans le cas général, le terme de diffusion peut se mettre sous une forme algébrique donnée
par l’Équation 2.57. ∫

V

∇ · (Γφ∇φ)dV = acφC +
∑
i

aiφNi + bc (2.57)

2.2.2.3 Terme d’advection

En suivant la même méthodologie que pour le terme de diffusion (utilisation du théorème de Green-
Ostrogradski et hypothèse d’une variation linéaire des champs sur les faces), le terme d’advection se
réécrit comme une somme de flux advectifs sur les faces de la cellule :∫

V

∇ · (ρuφ)dV =
∑
i

(ρuφ)Ci · nSi =
∑
i

Jadvi · nSi (2.58)

Le calcul du flux advectif à travers une face fi nécessite d’estimer la valeur de ρ et u ainsi que φ au
centroïde de la face en fonction des valeurs aux centroïdes des cellules. Pour le calcul de φ plusieurs
schémas sont envisageables, notamment linéaire et amont. Avec un schéma linéaire, la valeur de φ au
centroïde de la face est donnée par l’Équation 2.59 et représentée Figure 2.3a.

φCi = (1− a)φC + aφNi avec a =
‖CCi‖
‖CNi‖

(2.59)
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Si un schéma amont est utilisé, la valeur de φ au centroïde de la face est fixée comme étant celle
au centroïde de la cellule amont. Pour déterminer laquelle des 2 cellules est en amont de la face, on
s’intéresse au signe du flux massique à travers la face ṁi défini par l’Équation 2.60.

ṁi = (ρu)CinSi (2.60)

Si le flux massique est positif, le fluide "sort" de la cellule de centroïde C par la face fi, c’est donc
cette cellule qui est considérée comme étant en amont. L’Équation 2.61 résume le calcul de φCi avec un
schéma amont qui est représenté 2.3b.

φCi =

{
φC si ṁi ≥ 0.
φNi sinon. (2.61)

C NiCi

Φc
Φci

ΦNi

(a)
C NiCi

Φc Φci

ΦNi

(b)

Figure 2.3 – Représentation de 2 schémas d’interpolations de φ au centroïde Ci d’une face séparant
une cellule de centroïde C et une de ces voisines de centroïde Ni : interpolation linéaire (a) et amont
avec ṁi > 0 (b).

Le flux total Ji à travers une face fi est la somme du flux advectif et du flux diffusif :

Ji = Jdiffi + Jadvi (2.62)

Par construction, la méthode des volumes finis est conservative. C’est-à-dire qu’il n’y a pas de
perte de flux à la frontière entre deux cellules voisines. Cette propriété est vrai pour des maillages
dont la connexité de chaque cellule est définie. Cependant, comme vu plus loin dans ce document, il
existe des méthodes de maillages dynamiques pour lesquelles la connexité de certaines cellules n’est pas
déterminée. Le calcul des flux surfaciques ou des valeurs de φ au centroïde de ces cellules fait appel à
des interpolations. Du choix de la méthode d’interpolation dépendra le caractère conservatif du calcul.

2.2.2.4 Variation temporelle

Il existe deux types de simulations numériques des fluides. D’une part, les simulations stationnaires
qui trouvent une solution approchée d’un système d’équations aux dérivées partielles (EDP) qui ne
dépend pas du temps. Les champs sont alors uniquement des fonctions de l’espace. En revanche, si le
problème à modéliser est par nature instationnaire, les équations de transport (Équation 2.45) possèdent
un terme de dérivée temporelle non nul. Dans ce cas, les simulations instationnaires sont utilisées. Les
champs φ sont alors des fonctions de l’espace et du temps :

φ :

∣∣∣∣ (D, [tO,+∞[) −→ R
(x, t) 7−→ φ(x, t)

(2.63)

De la même façon que le domaine de simulation est discrétisé spatialement pour ne résoudre les
champs qu’au centroïde des cellules, le temps est également discrétisé. En supposant connue la valeur des
champs à un temps initial t0, on cherche à déterminer la solution à un temps t1 = t0 + ∆t. ∆t désigne le
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pas de temps de la simulation. En itérant le procédé, une solution approchée du système d’EDP sera
déterminée pour tous les temps tn compris entre le temps t0 initial et un temps tN final tel que :

∃n ∈ [[1, N ]], tn = tn−1 + ∆t = t0 + n×∆t (2.64)

Le terme de variation temporelle de l’Équation 2.46 peut être réécrit en utilisant l’hypothèse d’une
variation linéaire de la dérivée dans le volume de contrôle :∫

v

∂ρφ

∂t
dV =

∂(ρφ)c
∂t

V (2.65)

En supposant la densité ρ constante et en utilisant les discrétisations des termes source, diffusif et
advectif, l’Équation 2.46 peut se mettre sous une nouvelle forme :

∂φc
∂t

(t) =
Qc

ρ
+

1

ρV

∑
i

(Jdiffi + Jadvi ) · nSi = L(φ(t), t) (2.66)

Où L désigne l’opérateur donnant la somme des termes source, diffusif et advectif au temps t.
L’intégration dans le temps de l’Équation 2.66 entre tn et tn+1 donne l’Équation 2.67.∫ tn+1

tn

∂φc
∂t

(t)dt = φn+1
c − φnc =

∫ tn+1

tn

L(φ(t), t)dt (2.67)

La notation φnc = φ(xc, tn) est utilisée à des fins de concision. Connaître la valeur de l’intégrale de
l’opérateur L (terme de droite de l’Équation 2.67 et représentée Figure 2.4a) permettrait de réaliser
une intégration exacte en temps. Cependant, comme cette valeur n’est pas accessible, il est nécessaire
de l’approximer par un schéma de discrétisation. De nombreux schémas d’avancement en temps sont
disponibles dans la littérature. Parmi les plus classiques, Euler-explicite approxime l’intégrale en temps
à partir de la valeur de L au temps tn :

φn+1
c = φnc + L(φn, tn)∆t (2.68)

L’approximation de l’intégrale est représentée Figure 2.4b. Un tel schéma est qualifié d’explicite
puisqu’en connaissant les valeurs de φ au temps tn, il permet de calculer directement la valeur de φ au
temps tn+1. Il est donc peu coûteux en temps de calcul et simple à implémenter dans un code. Cependant
il a été montré que ce schéma peut amener de l’instabilité si le ∆t est choisi trop grand. Un tel schéma
est qualifié de conditionnellement stable.

Une autre approche consiste à approximer l’intégrale en fonction de la valeur finale de L. De tels
schémas sont qualifiés d’implicite avec notamment le schéma Euler-implicite ( représenté Figure 2.4c) :

φn+1
c = φnc + L(φn+1, tn+1)∆t (2.69)

Cranck-Nicolson est un autre schéma implicite qui réalise une approximation trapézoïdale de l’intégrale
en temps (Figure 2.4d) :

φn+1
c = φnc +

1

2
(L(φn, tn) + L(φn+1, tn+1))∆t (2.70)

Ces schémas implicites sont inconditionnellement stables. Ils permettent donc d’utiliser des pas de
temps plus grands que les méthodes explicites. En revanche, étant donné que la valeur de L(φn+1, tn+1)
n’est pas connue à priori, chaque avancement en temps revient à résoudre un système matriciel, ce qui
est plus coûteux en temps de calcul qu’une méthode explicite. Cependant, au global, le gain engendré
par l’utilisation de pas de temps plus importants rendent les schémas implicites plus efficaces.
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Figure 2.4 – Représentation de la valeur exacte de l’intégrale de l’opérateur L entre tn et tn+1 (a) et
de sa valeur approchée par un schéma Euler-explicite (b), Euler-implicite (c) et de Cranck-Nicolson (d).

2.2.3 Conditions aux limites

Comme vu précédemment, une des étapes de la discrétisation d’une équation de transport consiste à
calculer les flux diffusifs et advectifs traversant les faces de chaque cellule. Pour les cellules internes au
maillage, c’est-à-dire les cellules entièrement entourées de cellules voisines, le calcul de ces flux se fait en
estimant la valeur du champ φ au centroïde de la face à partir des valeurs de φ au centroïde des deux
cellules qui partagent cette face. Un traitement spécial doit donc être réservé aux faces appartenant à la
limite externe du domaine de simulation (Figure 2.5).

Mathématiquement, pour que le système d’EDP soit correctement défini il est nécessaire que des
conditions aux limites soient imposées sur la frontière du domaine de simulation ∂D. En général, ces
conditions sont de Dirichlet ou de Neumann.

2.2.3.1 Condition de Dirichlet

Une condition de Dirichlet revient à imposer la valeur de φ sur les points situés à la frontière du
domaine. L’Équation 2.71 donne la formulation continue de Dirichlet et L’Équation 2.72 la version
discrétisée qui impose la valeur de φ au centroïde des faces à la frontière du domaine.

∀c ∈ ∂D, ∀t > t0, φtc = gD(xc, t) (2.71)

∀fi ∈ ∂D, ∀n > 0, φnci = gD(xci , tn) (2.72)

Physiquement, une condition de Dirichlet permet par exemple de modéliser le contact sans glissement
d’un fluide sur une paroi en imposant une vitesse nulle.

2.2.3.2 Condition de Neumann

Une condition de Newmann n’impose pas la valeur de φ à la limite du domaine mais son flux
(Équation 2.73). Sa version discrétisée est donnée par l’Équation 2.74. Physiquement, elle permet
notamment d’imposer une condition de symétrie en stipulant un flux nul à travers une paroi ou encore
une condition de paroi imperméable si le flux nul est imposé au champ de vitesses.

∀c ∈ ∂D, ∀t > t0, ∇φtc · n = gN(xc, t) (2.73)

∀fi ∈ ∂D, ∀n > 0, ∇φnci · n = gN(xc, t) (2.74)
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C
fb

Cb

n

Figure 2.5 – Représentation d’une cellule au bord du domaine de simulation D. La cellule possède
une face fb, de centroïde Cb et de vecteur normal sortant n, qui appartient à la limite externe du
domaine ∂D.

2.3 Cas des maillages dynamiques : maillage glissant

2.3.0.1 Principe

La partie 2.2 présente les grands principes de la méthode des volumes finis dans le cas particulier
d’un domaine et d’un maillage statiques. Cependant, il arrive fréquemment, notamment dans le cas des
machines tournantes, que la frontière du domaine de simulation se déplace au cours du temps. Il est
alors nécessaire d’employer une méthode de maillage dynamique. Lorsque la trajectoire du corps plongé
dans le domaine de simulation est circulaire, par exemple un rotor de turbine, il est possible d’utiliser
un maillage glissant (exemple Figure 2.6). Dans cette méthode, le domaine est divisé en deux zones :
le stator qui contient un maillage fixe et le rotor qui contient un maillage en rotation. La position des
cellules du rotor varie donc d’un pas de temps à l’autre. Le calcul des flux advectif et convectif circulant
entre les deux zones du domaine se fait grâce à l’utilisation d’une interface.

Stator

(a)

Rotor

Cylindre

(b)

Interface 

ex

ey

ω

(c)

Figure 2.6 – Exemple d’utilisation d’un maillage glissant : simulation de l’écoulement autour d’un
cylindre en rotation. Le domaine est divisé en 2 zones : une zone de maillage statique appelé stator
représentée en gris (a), une zone de maillage en rotation de vecteur vitesse de rotation ω = ωez qui
contient le cylindre (b). La communication entre les deux zones se fait par l’intermédiaire d’une interface
(c).

Pour les cellules internes du rotor, le déplacement du maillage modifie le calcul du flux advectif. En
effet, c’est la vitesse relative du fluide par rapport au maillage ur qui intervient dans le calcul du flux
advectif.

ur = u− ωreθ (2.75)
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Avec u la vitesse du fluide par rapport au référentiel fixe, ω la vitesse de rotation du rotor, r =
‖x− xO‖ la distance au centre de rotation du rotor O et eθ le vecteur de la base cylindrique (er, eθ, ez),
illustrés Figure 2.7.

r

fi

O

u

-ωreθ ur

Figure 2.7 – Représentation de la vitesse absolue u et de la vitesse relative ur du fluide par rapport
au centroïde d’une face fi d’une cellule du rotor en rotation autour de l’axe (O, ez).

L’expression du flux advectif traversant une face de centroïde Ci appartenant au maillage tournant
est donnée par l’Équation 2.76.

Jadvi = (ρurφ)Ci · n = (ρ(u− ωreθ)φ)Ci · n (2.76)

2.3.0.2 Condition d’interface

Comme évoqué précédemment, la communication entre les deux zones du maillage se fait à travers
une interface (Figure 2.6). La jonction entre ces deux parties délimite une surface I. Les ensembles
{fSi }i∈[[0,n]] et {fRj }j∈[[0,m]] désignent respectivement les faces du maillage statique et du maillage tournant
formant cette interface : ⋃

i

fSi =
⋃
j

fRj = I (2.77)

A priori, les sommets des faces des deux maillages ne coïncident pas (Figure 2.8a). On parle
alors d’interface non conforme, ou d’AMI pour Arbitrary Mesh Interface en anglais. Une méthode
d’interpolation doit donc être utilisée pour calculer les flux advectif et diffusif traversant chaque face
appartenant à l’interface. Pour garder la propriété de conservation de la méthode des volumes finis, il
est nécessaire de choisir une méthode garantissant l’égalité des flux entre les deux zones du maillage,
comme exprimé Équation 2.78 et Équation 2.79.∑

i

Jadv,Si · nS = −
∑
j

Jadv,Rj · nR (2.78)

∑
i

Jdiff,Si · nS = −
∑
j

Jdiff,Rj · nR (2.79)

Avec Jadv,Si et Jdiff,Si les vecteurs de flux advectif et de flux diffusif à travers la face fSi de normale
sortante nS appartenant au maillage statique. Jadv,Rj et Jdiff,Rj les vecteurs de flux à travers la face
fRj de normale sortante nR appartenant au maillage tournant, représentés Figure 2.8a.

Aguerre et al. (2017) décrit une méthode d’interpolation conservative pour une interface non conforme
qui repose sur la méthode dite du pseudo-maillage. Cela revient à redéfinir, de manière fictive, d’où la
notion de pseudo-maillage, les faces de l’interface de sorte à rendre la connexion entre les deux zones
du maillage conforme. A chaque pas de temps et pour chaque cellule ayant une face appartenant à
l’interface :
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Figure 2.8 – Schéma des cellules à proximité d’une interface non conforme séparant un maillage
stationnaire d’un maillage tournant. Représentation d’une face de chaque zone de maillage avec leur
vecteur normal sortant (a) et faces du pseudo-maillage en bleu, avec leur centroïde en noir, rendant
l’interface conforme (b).

1. La liste des cellules jointives est dressée (exemple Figure 2.8b, la cellule de centroïde C possède 2
cellules voisines appartenant au maillage statique.)

2. L’intersection de 2 faces jointives forme une face de pseudo-maillage (Figure 2.8b : l’intersection
des cellules de centroïde C et N1 forme une face du pseudo-maillage en pointillés bleus).

3. Les flux advectif et diffusif sont calculés sur les faces du pseudo-maillage. Le caractère conforme
de ce pseudo-maillage garantit la conservation des flux.

4. Les flux traversant la face d’origine sont la somme des flux sur les pseudo-faces qui la composent
(Figure 2.8b : Les flux traversant la face appartenant à la cellule de centroïde C sont la somme
des flux traversant les pseudo-faces qu’elle partage avec N1 et N2).

2.4 Cas des maillages dynamiques : maillage overset

2.4.1 Principe

Le maillage glissant décrit précédemment est adapté lorsque les corps en mouvement ont des
trajectoires simples, i.e. translation pure ou rotation pure, et sont suffisamment éloignés des parois ou
des autres corps en mouvement. Lorsque les trajectoires sont complexes ou inconnues à priori, dans le
cas d’un solveur d’interaction fluide/structure à 6 degrés de liberté par exemple, ou bien lorsque les
corps se déplacent dans un espace exigu une autre méthode de maillage dite chimère ou overset peut
être plus adaptée. Cette méthode utilise à nouveau deux types de maillages. D’une part un maillage de
fond, fixe, couvrant tout le domaine de simulation et aux frontières duquel sont imposées les conditions
aux limites. D’autre part, chaque objet en mouvement est entouré par un maillage dit overset qui se
superpose au maillage de fond et se déplace en mouvement de corps rigide avec l’objet qu’il contient
(Figure 2.9). L’échange d’information entre les différentes zones du maillage se fait par interpolation. On
distingue en effet trois types de cellules (Figure 2.10) :

1. Les cellules calculées : les plus nombreuses, la valeur des champs au centroïde de ces cellules est
calculée classiquement au sens de la méthode des volumes finis.

2. Les cellules interpolées : les valeurs des champs au centroïde de ces cellules sont calculés par
interpolation des cellules les plus proches appartenant à l’autre zone du maillage. Les cellules
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interpolées de l’overset lisent donc les cellules du maillage de fond et inversement. Les schémas
d’interpolation seront détaillés dans la partie 2.4.2.

3. Les cellules désactivées : elles ne sont ni interpolées ni calculées, tout se passe comme si elles
n’existaient pas. Les cellules du maillage de fond qui se superposent à un solide sont désactivées.
Cela peut également concerner des cellules du maillage overset si il y a juxtaposition de deux
maillages overset ou si certaines cellules sortent des limites du maillage de fond.

Si les corps se déplacent avec le temps, le type de chaque cellule est susceptible de changer d’un pas
de temps à l’autre. Dans un cas simple, i.e. les maillages overset restent à l’intérieur du maillage de
fond et sans collision entre overset, l’attribution des types de cellules se fait selon la logique suivante :

1. Pour la zone overset : les cellules à la frontière de la zone sont de type interpolé, les autres sont
calculées (Figure 2.10a).

2. Pour la zone de fond : les cellules qui sont superposées à un solide sont désactivées. Les cellules
voisines à une cellules désactivées sont interpolées (Figure 2.10b). À noter qu’il existe une zone
de recouvrement des cellules actives du maillage de fond et de l’overset, l’écoulement y est donc
résolu deux fois. La minimisation de cette zone de recouvrement permet de gagner en temps de
calcul. Elle est implémentée dans certains solveurs (Ansys fluent, star CCM+, foam-extend) mais
pas dans OpenFOAM v2112.

(a) (b) (c)

Figure 2.9 – Représentation des cellules d’un maillage overset permettant la simulation de l’écoulement
autour d’un cylindre. Maillage overset autour du cylindre (a), maillage de fond (b) et superposition des
deux (c).

2.4.2 Schéma d’interpolation

Pour chaque cellule interpolée (par exemple la cellule de centroïde C de la Figure 2.11a), il est
nécessaire de dresser la liste des cellules proches appartenant à l’autre zone de maillage. Par exemple,
on peut sélectionner l’ensemble des cellules qui intersectent la cellule à interpoler (Figure 2.11b). La
valeur d’un champ φ au centroïde C est alors la somme pondérée des valeurs de ce champ sur chacune
des cellules sélectionnées pour réaliser l’interpolation (Équation 2.80).

φc =
∑
i

wiφNi (2.80)

La somme des coefficients de pondération est égale à 1 :∑
i

wi = 1 (2.81)
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(a) (b) (c)

Figure 2.10 – Représentation des différents types de cellules. En bleu, les cellules calculées clas-
siquement, en vert les cellules interpolées et en rouge les cellules désactivées pour le maillage overset
autour du cylindre (a), le maillage de fond (b) et la superposition des deux (c). Les cellules désactivées
du maillage de fond ne sont pas représentées sur la superposition en (c) pour plus de lisibilité.

C

(a)

C

Ni

di

(b)

Figure 2.11 – Schéma d’une cellule de type interpolé de centroïde C appartenant à l’overset (a) et
les 4 cellules du maillage de fond qu’elle utilise pour réaliser l’interpolation (b).

La valeur du coefficient de pondération attribuée à chaque cellule dépend du schéma d’interpolation
utilisé. Par exemple, ce coefficient peut être basé sur l’inverse de la distance di entre les centroïdes C et
Ni (Figure 2.11b). Les poids sont alors donnés par l’Équation 2.82.

wi =
1
di∑
j

1
dj

(2.82)

2.4.3 Temps de calcul et scalabilité

Cette partie est consacrée spécifiquement à la rapidité d’exécution de simulation overset par le
solveur OpenFOAM v2112. Les simulations sont exécutées sur un nœud du cluster de calcul interne au
LEGI équipée de 20 cœurs Intel Xeon CPU E5-2650 v3 @ 2.30GHz.

2.4.3.1 Méthode inverseDistance

Pour tester la rapidité des simulations, un cas test d’un cylindre en rotation autour d’un axe situé
hors du cylindre est choisi, présenté Figure 2.12. Le maillage comprend 1.63×105 cellules dont 2.73×104

pour l’overset. On choisi la méthode inverseDistance disponible dans OpenFOAM v2112. En plus
d’attribuer, comme son nom l’indique, des poids en fonction de l’inverse de la distance à chaque cellule
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donneuse, elle attribue un type à chaque cellule et trouve les cellules donneuses pour chaque cellule
interpolée.
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Maillage overset

Cylindre

Axe de rotation

Figure 2.12 – Schéma du cas de simulation avec overset d’un cylindre en rotation servant aux tests
de rapidité (le schéma n’est pas à l’échelle).

La simulation est lancée en parallèle sur 4 cœurs avec un processus, i.e. la résolution d’une fraction
du domaine de simulation, attribuée à chaque cœur. A chaque pas de temps, le maillage est mis à jour
en suivant chronologiquement 3 grandes étapes :

1. Désactivation : Recherche et désactive les cellules de fond qui sont superposées à un corps solide
contenu dans un overset (Figures 2.13a & 2.13b ).

2. Recherche de donneuses : Concerne toutes les cellules superposées à une cellule active, i.e.
les cellules des maillages overset superposées à une cellule de fond active et les cellules de
fond recouvertes par un overset. Pour chacune de ces cellules (les réceptrices), on détermine la
cellule donneuse comme étant celle contenant le centroïde de la réceptrice. Sont ainsi formés des
couples réceptrice-donneuse de cellules appartenant l’une à l’overset et l’autre au background ou
inversement (Figures 2.13c & 2.13d ).

3. Détermination du type Final : Enfin, le type définitif est attribué aux cellules (désactivée, calculée
ou interpolée, représentées Figures 2.13e & 2.13f) conformément aux règles d’attribution décrites
dans la section 2.4.1. Les cellules interpolées utilisent leur cellule donneuse et les voisines de leur
cellule donneuse en leur attribuant un poids pour réaliser l’interpolation.

Pour étudier la rapidité de la mise à jour du maillage, des modifications sont apportées au code afin de
connaître le temps passé dans les différentes étapes de mise à jour. Le temps de calcul par pas de temps
est tracé sur une révolution du cylindre pour la simulation parallèle sur 4 cœurs et la même simulation
en séquentiel Figure 2.14 en distinguant le temps nécessaire à la mise à jour du maillage. Dans cet
exemple, la mise à jour du maillage en parallèle représente 50% de la durée totale de la simulation. Elle
est en moyenne 30% plus lente qu’en séquentiel. D’autre part, la durée de mise à jour n’est pas constante
mais dépend notamment du pourcentage de couple donneuse-réceptrice local, c’est à dire localisé sur le
même processus. Plus ce pourcentage est faible, plus le temps de mise à jour est élevé. Cette variation
n’est pas observé en séquentiel puisque nécessairement tout les couples donneuse-réceptrice sont locaux.
Dans le cas de la simulation parallèle, on peut supposer que c’est l’augmentation des communications
inter-processus qui augmente le temps de mise à jour.

Afin de diminuer ce temps de mise à jour, une étude plus détaillée de l’activité des processeurs au
cours de la mise à jour du maillage pour un pas de temps donné est réalisée. Les résultats sont affichés
Figure 2.15 pour la mise à jour à t/T = 0.2. Ils sont représentatifs de ce qui est observé pour toutes
les autres mises à jour au cours de la simulation. La très large majorité du temps de mise à jour est
consacrée à la recherche des cellules donneuses. C’est donc cette étape qu’il faut améliorer pour réduire
le temps de simulation. L’activité de chaque processus est détaillée pour cette étape de recherche de
donneuses Figure 2.16. On distingue deux sous-étapes : les cellules réceptrices de fond (en orange Figure
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(a) (b)

(c) (d)

(e) (f)

Figure 2.13 – Représentation des 3 principales étapes de mise à jour de maillage avec la méthode
inverseDistance d’OpenFOAM v2112. Pour chaque étape, les cellules de l’overset sont représentées
à droite et celle de fond sont représentées à gauche. Les cercles en pointillés sur le maillage de fond
représentent la position du cylindre et la limite de l’overset. Étape 1 : Désactivation (a & b), les cellules
désactivées sont représentées en rouge. Étape 2 : Recherche de donneuses (c & d), en oranges les cellules
réceptrices. Étape 3 : Type Final (e & f), en bleu les cellules calculées, en vert les cellules interpolées et
en rouge les cellules désactivées.

2.13c) vont trouver leur cellules donneuses de l’overset (i.e. la cellule contenant leur centroïde), puis les
cellules réceptrices de l’overset (en orange Figure 2.13d) vont trouver leur cellules donneuses parmi les
cellules de fond. Pour chacune des 2 étapes, un processus :
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Figure 2.14 – Temps de calcul de la méthode inverseDistance d’OpenFOAM pour une simulation
avec un maillage overset à 1.63× 105 cellules sur 4 processus (a) et en séquentiel sur 1 processus (b).
L’overset contient un cylindre en rotation. Le pourcentage de couples donneuse/réceptrice local, i.e.
lorsque les cellules donneuse et réceptrice sont sur le même processus, est également renseigné.

1. Recherche, pour toutes ses cellules réceptrices, la cellule donneuse localement, c’est à dire parmi
les cellules que le processus possède. Étant donné que le domaine de calcul est distribué sur
plusieurs processus, il se peut que la cellule donneuse appartienne à un autre processus et que
donc la recherche locale échoue. Dans ce cas, il envoie la position du centroïde de la cellule (cc) à
tous les processus dont le rectangle de délimitation (bounding box en anglais) contient la cellule.

2. Réceptionne la liste des centroïdes de cellules provenant des autres processus. Pour chaque
centroïde, il détermine si une de ses cellules contient ce point et, le cas échéant, il renvoie
l’identifiant de cette cellule donneuse.
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Figure 2.15 – Détail de l’activité de chaque processeur lors de la mise à jour du maillage à t/T = 0.2
avec la méthode inverseDistance d’OpenFOAM.

La Figure 2.16, détaillant la mise à jour à t/T=0.2 mais qualitativement représentative de toutes les
autres mises à jour, apporte plusieurs éléments :

— Premièrement, il semble que la recherche de donneuses parmi les cellules de fond (flèche bleue)
prenne plus de temps que la recherche de donneuses parmi les cellules de l’overset (flèche rouge).

— D’autre part, l’étape de réception des centroïdes, recherche et renvoi des donneuses occupe la
majorité du temps de mise à jour.

— La parallélisation n’est pas optimale car les processus sont souvent en état d’attente. Étant donné
que le maillage est dynamique, les cellules de l’overset se superposent à des processus différents
au cours de la simulation. La figure 2.16 représente la mise à jour du maillage à un instant où
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Figure 2.16 – Détail de l’activité des processus lors d’une étape de recherche de donneuses avec la
méthode inverseDistance d’OpenFOAM à t/T = 0.2. La flèche rouge correspond à l’attribution d’une
cellule donneuse de l’overset aux cellules réceptrices de fond ; la flèche bleue correspond à l’attribution
d’une cellule de fond pour chaque cellule réceptrice de l’overset.

la majorité des cellules de l’overset survolent la zone de maillage attribuée au processus 1, c’est
donc le processus limitant dans le temps de mise à jour. Il sera à priori difficile d’obtenir une
répartition homogène de temps de recherche sur chaque processus. Pour les mêmes raisons, il est
difficile de toujours garder un haut pourcentage de couples donneuse-réceptrice locales, sauf en
englobant les oversets et la zone de fond qu’ils traversent dans le même processus. Mais dans la
plupart des cas, la répartition des cellules entre processus ne sera alors plus homogène et c’est le
temps de calcul qui deviendra limitant.

2.4.3.2 Méthode inverseDistanceFaster

À la lumière de ces informations, une nouvelle méthode de mise à jour du maillage est développée
par l’auteur : inverseDistanceFaster. Comme son nom l’indique, c’est une méthode qui donne les mêmes
résultats que inverseDistance mais susceptible d’être plus rapide. Deux axes d’amélioration sont explorés :

1. Limiter le nombre de cellules réceptrices. Les Figures 2.13c & 2.13d montrent en orange
l’ensemble des cellules réceptrices pour lesquelles la méthode inverseDistance attribue une cellule
donneuse. Or, c’est uniquement les cellules interpolées, beaucoup moins nombreuses (en vert
Figures 2.13e & 2.13f), qui auront réellement besoin de donneuses. Les recherches de cellules
donneuses pour des cellules réceptrices qui ne seront finalement pas interpolées sont donc une
perte de temps de calcul. Si les oversets ne rentrent pas en contact les uns avec les autres et ne
sortent pas du domaine, les cellules interpolées seront celles à la périphérie du domaine overset.
La nouvelle méthode inverseDistanceFaster ne considère comme réceptrices que les cellules
représentées Figure 2.17.

2. Accélérer la recherche de donneuses pour les cellules réceptrices restantes. À partir de l’information
de la position du centroïde de la cellule, la recherche de donneuse de inverseDistance est
une méthode naïve et linéaire : le processus teste l’appartenance du point à chacune de ses
cellules l’une après l’autre jusqu’à ce qu’il trouve, ou non, la cellule donneuse (Figure 2.18a).
inverseDistanceFaster débute sa recherche par la cellule qui était donneuse au pas de temps
précédent puis parcourt le chemin qui diminue la distance entre les centroïdes des cellules testées
et le point recherché (Figure 2.18b).

Dans le cas test choisi, la durée moyenne de mise à jour du maillage a été divisée par un facteur
4. Le temps de mise à jour ne semble plus dépendre du pourcentage de couples donneuse-réceptrice
locales (Figure 2.19a). Une étude de scalabilité est également réalisée et présentée Figure 2.20. Les
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(a) (b)

Figure 2.17 – Représentation des cellules réceptrices du background (a) et de l’overset (b) dans le
cas de l’utilisation de la méthode inverseDistanceFaster développée par l’auteur.

Id=0, Id=1, etc.

(a) (b)

Figure 2.18 – Stratégie de recherche de la cellule contenant le centroïde (point rouge) avec la
méthode naïve d’inverseDistance (a) et en partant de la cellule donneuse qui contenait le centroïde au
pas de temps précédent comme le fait inverseDistanceFaster (b).

temps moyens de calcul par pas de temps de inverseDistance et inverseDistanceFaster y sont comparés.
On note qu’en séquentiel (calcul sur un cœur), les performances sont sensiblement identiques, ce qui
est attendu étant donné que l’étape de recherche locale de cellules donneuses n’a pas été modifiée sur
inverseDistanceFaster. Contrairement à inverseDistanceFaster, sur 2 et 4 cœurs, l’étape de recherche de
donneuses de inverseDistance est pénalisante et la mise à jour du maillage est plus lente qu’en séquentiel.

Pour aller plus loin dans la réduction du temps de mise à jour, d’autres pistes sont envisageables.
L’une d’entres elles serait de limiter le nombre de cellules de fond réceptrices comme cela a été fait pour
l’overset (Figure 2.17). D’autre part, l’étape de recherche locale occupe désormais une partie significative
de la mise à jour (Figure 2.19b). Lui appliquer la méthode de recherche avec mémoire (Figure 2.18b)
pourrait permettre de réduire également la durée de cette étape.

2.5 Validation overset

Dans cette section, un cas d’aile oscillante et un cas de turbine Darrieus servent à valider l’utilisation
de maillage overset et de la méthode d’interpolation inverseDistanceFaster dans OpenFOAM.
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Figure 2.19 – Performance de la méthode inverseDistanceFaster comparé à inverseDistance. Com-
paraison des temps de mise à jour du maillage sur un cycle de rotation du cylindre (cas test présenté
Figure 2.12) (a) et détail de l’activité des processus lors de la recherche de donneuses pour un pas de
temps donné (t/T = 0.2, 12% de couples réceptrice-donneuse locales). (b) Les barres vides représentent
le temps supplémentaire pris par inverseDistance pour effectuer cette mise à jour.
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Figure 2.20 – Comparaison du temps moyen de calcul par pas de temps (trait plein), dont mise à
jour du maillage (trait pointillé), entre les méthodes inverseDistance et inverseDistanceFaster.
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2.5.1 Aile oscillante

2.5.1.1 Description

Lee et Gerontakos (2004) étudient expérimentalement un profil d’aile NACA 0012 oscillant sinusoï-
dalement autour d’un axe de rotation situé au quart de corde (c/4) de son bord d’attaque. Les pales de
turbine à axe transverse voient également l’angle d’incidence varier au cours de leur révolution, d’où
l’intérêt de cette configuration pour la validation du procédé de simulation numérique. La valeur de
l’angle d’incidence au cours du temps est donné par l’Équation 2.83.

α(t) = a0 + ∆α sin (ωt) (2.83)

a0 représente l’angle d’incidence moyen et ∆α l’amplitude des variations. Les coefficients aérodyna-
miques de portance (CL) et de traînée (CD) au cours du temps sont également mesurés expérimentalement.
Seule la contribution de la pression est prise en compte dans cette mesure, il en sera donc de même
pour les coefficients issus des simulations numériques présentés dans la suite. La fréquence réduite des
oscillations, k, est définie par l’Équation 2.84.

k =
ωc

2U∞
(2.84)

Avec c, la corde de l’aile, U∞, la vitesse à l’infini amont, et ω, la pulsation. Cette fréquence réduite
représente le rapport entre le temps caractéristique d’advection d’une particule de fluide du bord
d’attaque vers le bord de fuite et la période d’oscillation de l’aile. Une fréquence réduite proche de
0 correspond donc à un écoulement quasi-statique où les coefficients de traînée et de portance en
fonction de l’angle d’incidence s’appliquant sur l’aile sont proches de ceux mesurés lors d’essais statiques.
Au contraire, avec une fréquence réduite élevée, les effets dynamiques deviennent importants avec
notamment l’apparition de larges hystérésis dans les signaux de CL et CD (McCroskey, 1981). Les
paramètres d’intérêt de cette étude sont résumés dans le Tableau 2.1.

Tableau 2.1 – Liste des paramètres dimensionnels et adimensionnels qui interviennent dans l’étude
de l’aile oscillante.

Géométrie
Longueur de corde [m] c

Envergure de l’aile [m] d

Profil d’aile [.] NACA 0012

Cinématique
Vitesse infinie amont [m/s] U∞

Pulsation [rad/s] ω

Angle d’incidence [°] α(t) = a0 + ∆α sin (ωt)

Propriétés
du fluide

Masse volumique [kg/m3] ρ

Viscosité cinématique [m2/s] ν

Paramètres
adimensionnels

Nombre de Reynolds Re = cU∞
ν

Fréquence réduite k = ωc
2U∞

Coefficients aérodynamiques CD,L =
fD,L

0.5ρU2
∞cd

La configuration expérimentale de Lee et Gerontakos (2004) a été également étudiée numériquement
par Gharali et Johnson (2013) et Delafin et al. (2017). Gharali et Johnson (2013) utilisent une modélisation
URANS avec un modèle de turbulence k − ω SST avec un modèle de correction à faible Re. Le maillage
entier, qui possède une topologie "en U", oscille en mouvement de corps rigide au même rythme que
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l’aile. Delafin et al. (2017) utilise un modèle k − ω SST avec une technique de déformation de maillage
pour permettre l’oscillation de l’aile.

2.5.1.2 Caractéristiques de la simulation

Une simulation 2D avec une modélisation URANS et un modèle de turbulence k−ω SST sont choisis.
La méthode inverseDistanceFaster est utilisée pour l’interpolation entre l’overset et le maillage de fond.
Des schémas de discrétisation spatiale et temporelle du second ordre sont utilisés et résumés dans le
Tableau 2.2.

Le domaine de simulation est représenté Figure 2.21. Il s’étend sur 20c en amont du profil, 40c en
aval et sur une hauteur totale de 40c, afin de limiter les effets de blocages. Le maillage overset qui
contient le profil d’aile est circulaire avec un diamètre de 2c.

Des conditions aux limites (C.L.) de symétrie sont imposées sur les parois supérieure et inférieure du
domaine. A l’entrée du domaine, un gradient de pression nul et une vitesse constante et uniforme sont
imposés. En sortie, ce sont une pression et un gradient de vitesse nuls qui sont spécifiés.

Le maillage, composé de cellules quadrangulaire, est représenté Figure 2.22. Le maillage overset
est structuré avec une topologie en O-grid. Le maillage de fond est constitué de cellules carrées, donc
parfaitement orthogonales et sans déformation. Des zones de raffinement successives permettent de
limiter le nombre de cellules de fond. Un total de 6.7× 104 cellules discrétisent le domaine, dont 4.0× 104

pour le maillage de fond et 2.7× 104 pour le maillage overset. Le profil d’aile est discrétisé par 364 faces
et l’épaisseur de la première maille est choisie de sorte à avoir un y+

max ∼ 1. Une période d’oscillation est
discrétisée en 3200 pas de temps. Ces valeurs ont été déterminées à la suite d’études de convergences
spatiale et temporelle.

Tableau 2.2 – Schémas de discrétisation OpenFOAM pour la simulation d’aile oscillante.

Temporel default backward

Gradient grad(k) & grad(ω) cellLimited Gauss linear 1

default Gauss linear

Divergence

div(phi,U) Gauss linearUpwindV grad(U)

div(phi,k) & div(phi,ω) Gauss limitedLinear 1

div((nuEff*dev2(T(grad(U))))) Gauss linear

default linear

Laplacian default Gauss linear limited corrected 0.5

2.5.1.3 Résultats

Les coefficients de portance et de traînée instantanés obtenus dans cette étude sont comparés à ceux
de la littérature Figure 2.23. Dans cette configuration, le nombre de Reynolds vaut Re = 1.35× 105 et
l’angle d’incidence varie entre α = −5◦ à α = 25◦, ce qui est largement supérieur à l’angle de décrochage
du profil NACA 0012 au Re considéré (Abbott, 1959). Dans l’étude ci-présente utilisant un maillage
overset, le coefficient de portance est correctement prédit entre α = 0◦ à α = 20◦ durant la phase de
montée. Le pic de CL est prédit avec une précision similaire à celle des autres études numériques. En
général, les résultats de simulation présentés Figure 2.23 ne rendent pas compte avec précision du CL
dans la phase descendante et nos résultats ont tendance à sous-estimer un peu plus le CL dans cette
phase. En ce qui concerne le coefficient de traînée, l’étude ci-présente donne des résultats similaires à
l’expérience près du pic de CD. En dehors de ce pic, le coefficient de traînée est prédit avec une précision
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Figure 2.21 – Schéma du domaine pour la simulation d’aile oscillante.

(a) (b)

Figure 2.22 – Représentation du maillage pour les simulations d’aile oscillante. Vue globale du
maillage et zoom sur la partie contenant l’overset et sur la frontière de l’overset (a). Vue du maillage
overset seul (b).

similaire à celle des autres études numériques (aucune d’entre elles n’étant parfaite). La simulation de
Delafin et al. (2017) ainsi que celle de l’étude ci-présente utilisent un modèle de turbulence standard k-ω
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SST. Il suppose une couche limite entièrement turbulente, ce qui n’est pas le cas dans les conditions
expérimentales en raison du faible nombre de Reynolds. Cela peut expliquer certaines des différences
entre les données expérimentales et les résultats de simulation (comme l’hystérésis de CL à faible angle
d’incidence). Les simulations de Gharali et Johnson (2013) utilisent un modèle k-ω SST avec une
correction au faible nombre de Reynolds qui tient compte du régime transitoire et peut donc expliquer
la légère hystérésis observée à faible angle d’incidence. Delafin et al. (2017) retrouve également cette
hystérésis avec un autre modèle de transition de couche limite γ −Reθ.

Les résultats présentés montrent que le procédé de simulation numérique utilisé dans notre étude
donne un niveau de précision similaire à d’autres résultats de simulation publiés. L’accord relativement
faible avec les données expérimentales observées dans la phase descendante semble indiquer la difficulté
rencontrer par les simulation URANS pour rendre compte de la physique de l’écoulement en cas de
décrochage profond de l’aile.
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Figure 2.23 – Comparaison des coefficients de forces aérodynamiques expérimentaux de Lee et
Gerontakos (2004), numériques de Gharali et Johnson (2013), Delafin et al. (2017) et de l’étude ci-
présente avec maillage overset. La loi d’angle d’incidence est donnée par α(t) = 10° + 15° sin(ωt) avec
k = ωc/2U∞ = 0.1 et Re = 1.35× 105. Une ligne continue correspond à un angle d’incidence croissant,
une ligne en pointillé correspond à un angle d’incidence décroissant.

2.5.2 Turbine Darrieus

Cette seconde étude de validation portera sur la simulation d’une turbine à axe vertical de type
Darrieus. Li et al. (2016) ont publié des résultats expérimentaux et numériques sur une turbine décrite
ci-dessous. En plus du coefficient de couple instantané, la distribution du coefficient de pression le long
du profil d’une pale a été mesurée. Ces résultats ont été reproduits numériquement par Elsakka et al.
(2019). Le choix de cette géométrie de turbine est donc motivé par les possibilités intéressantes de
validation du procédé de simulation numérique. Deux méthodes de maillage dynamique seront testées,
l’une utilisant un maillage overset l’autre un maillage glissant avec interface non-conforme (AMI). Ainsi,
la comparaison aux résultats expérimentaux et numériques publiés permettront de valider l’utilisation
d’un maillage overset pour la simulation de turbine à axe verticale. De plus, toutes choses égales par
ailleurs, les résultats de simulations overset et AMI pourront être comparés.

2.5.2.1 Description de la turbine

Les caractéristiques de la turbine, représentée Figure 2.24, sont résumées dans le Tableau 2.3. Il s’agit
d’une turbine Darrieus bi-pale avec un rotor dit « en H ». Cela signifie que les pales sont droites, obtenues
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par extrusion dans la direction perpendiculaire à leur profil 2D. Les pales ont un profil symétrique
NACA 0015 avec un point d’attache situé à un quart de corde (1/4c) du bord d’attaque. Un angle
de calage fixe β = 6◦ est imposé entre la tangente à la trajectoire et la corde, représenté Figure 2.25.
Cette turbine possède une vitesse spécifique optimale λ = 2.29 qui correspond à un angle d’incidence
géométrique maximal αg,max = 20°.

ω

h

θ

U∞ 

Figure 2.24 – Représentation 3D de la turbine Darrieus de Li et al. (2016).
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Figure 2.25 – Schéma de la turbine Darrieus dans un plan de coupe horizontal, vue du dessus, avec
les Pales 1 et 2 dans une position azimutale θ = 0◦ (a). Angle de calage β défini comme l’angle entre la
tangente à la trajectoire du point d’attache de la corde de la pale. (b).

2.5.2.2 Caractéristiques de la simulation

Paramètres numériques et domaine de simulation La physique de l’écoulement est modélisée par
les équations 2D URANS avec un modèle de turbulence k−ω SST (Menter et al., 2003). Les schémas de
discrétisation sont les mêmes que ceux utilisés pour la simulation d’aile oscillante et résumés Tableau 2.2.

Les domaines de simulations sont schématisés Figure 2.26. L’arbre de rotation de la turbine n’est
pas inclus dans cette étude, les détails sur ses dimensions n’étant pas fournis dans l’article de Li et al.



2.5. Validation overset 61

Tableau 2.3 – Géométrie de la turbine et paramètres du point de fonctionnement optimal, Li et al.
(2016)

Géométrie

Type H-rotor

Diamètre (D = 2R) [m] 1.7

Nombre de pale (Np) 2

Profil des pales NACA 0015

Corde des pales (c) [m] 0.225

Envergure des pales (h) [m] 1.02

Position du point d’attache (xc = x/c) 1/4

Angle de calage (β) [°] 6

Cinématique Vitesse infinie amont (U∞) [m/s] 7

Vitesse de rotation optimale (ωopt) [rad/s] 18.86

Propriétés
du fluide

Masse volumique (ρ) [kg/m3] 1.225

Viscosité cinématique (ν) [m2/s] 15.6× 10−6

Paramètres
adimensionnels

Vitesse spécifique optimale (λopt) 2.29

Reynolds basé sur la corde (Re) à λopt 2.52× 105

Ratio corde-rayon (c/R) 0.265

Solidité (σ = Nc
D
) 0.265

Rapport d’aspect des pales (AR = h/c) 4.53

(2016), l’auteur n’ayant pas non plus répondu à nos sollicitations. Dans toutes les simulations mises en
œuvre, les domaines 2D s’étendent sur 30 diamètres de turbine en amont et en aval de cette dernière et
sur une largeur de 60 diamètres. Des conditions aux limites de symétrie sont imposées sur les parois
latérales. En entrée du domaine, ce sont une vitesse constante et uniforme et un gradient de pression nul
qui sont imposés. En sortie, le champ de pression et le gradient de vitesse sont fixés à zéro. Les profils
de pales sont considérés comme des murs imperméables sans glissement. Dans le cas du maillage avec
interfaces AMI, la zone du maillage qui est en rotation avec les pales, représentée en gris sur la Figure
2.26a, est annulaire. Il y a donc deux interfaces non-conformes, l’une externe, entre le maillage glissant
et le reste du domaine, et l’autre interne, entre le maillage glissant et la zone de maillage fixe circulaire
au centre du rotor. Cela permet notamment d’utiliser un maillage structuré tout en garantissant une
très bonne qualité de cellules. L’interpolation des champs aux interfaces se fait par la méthode décrite
dans la partie 2.3.0.2. Pour la simulation avec oversets, la mise à jour du maillage et l’interpolation
sont réalisées par la méthode inverseDistanceFaster, développée par l’auteur et présentée dans la partie
2.4.3.2.

Discrétisation spatiale Les cellules du maillage avec interfaces non-conformes sont représentées
Figure 2.27 dans la zone du rotor. Il s’agit d’un maillage structuré avec une topologie O-grid autour des
pales. Le maillage avec oversets est lui représenté Figure 2.28. Le maillage de fond n’est pas structuré,
il est composé de cellules carrées de dimension comparable à celle des cellules à la frontière externe
des overset. En partant du rotor, des zones de « dé-raffinement »successives permettent de limiter le
nombre total de cellules dans le domaine. Afin de s’assurer que les écarts éventuels entre les méthodes
de maillage AMI et overset ne proviennent pas de différences de qualité des cellules autour du la pale,
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Figure 2.26 – Domaines de simulation de turbine Darrieus avec AMI (a) et overset (b).

les cellules composant l’overset sont identiques à celles entourant les pales de la simulation AMI. Ainsi
l’étude de convergence en maillage présentée ci-dessous porte uniquement sur la simulation AMI car les
résultats seraient identiques pour la simulation overset.

(a) (b)

Figure 2.27 – Vue du maillage avec AMI de la turbine Darrieus dans la zone du rotor (a) et autour
d’une pale avec zooms sur le bord d’attaque et le bord de fuite (b).

La hauteur des cellules attenantes aux profils est choisie de sorte à ce que la distance adimensionnelle
de leur centroïde à la paroi soit telle que y+ ∼ 1, comme recommandé par Menter et al. (2003) et Maître
et al. (2013). La Figure 2.29 montre que cette condition est toujours vérifiée au cours d’une révolution.
Le rapport de taille entre deux cellules successives dans la direction normale au profil est fixé à 1.15. Ces
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Figure 2.28 – Vue du maillage avec overset de la turbine Darrieus dans la zone du rotor (gauche) et
vues du maillage overset recouvrant le maillage de fond et du maillage overset seul (droite).

conditions permettent de garantir que plusieurs cellules sont présentes dans la sous couche visqueuse de
la couche limite.Étant donné qu’aucune loi de paroi n’est utilisée, cela est nécessaire pour prédire avec
précision les gradients de vitesse proches de la paroi, ce qui joue sur la prédiction du décollement. L’étude
de convergence en maillage se fait en conservant ces propriétés dans la couche limite. Le coefficient
de couple d’une pale est tracé pour trois niveaux de finesse de maillage Figure 2.30. Le pas de temps
utilisé correspond à une variation d’azimut ∆θ = 1°. La variation sur la valeur moyenne de CQ entre le
maillage de référence (représenté Figure 2.30) et un maillage comprenant deux fois moins de cellules est
inférieure à 0.07%. La précision du maillage de référence est donc jugée suffisante, il est adopté pour la
suite de l’étude pour la simulation AMI. Comme dit précédemment, pour les simulations avec overset, le
maillage des oversets est obtenu en copiant les cellules à proximité de la pale de la simulation avec AMI.
Dans la zone du rotor, le rapport entre les surfaces des cellules de fond et des cellules à la frontière de
l’overset est égal à 1.03. Les caractéristiques des maillages sélectionnés sont résumés dans le Tableau 2.4.

Discrétisation temporelle La discrétisation temporelle doit être suffisamment fine pour prendre en
compte les modifications des conditions d’écoulement perçues par la pale, notamment lorsque celle-ci
traverse la zone de sillage dans la partie aval de sa trajectoire. Une étude de convergence en pas de temps
est donc réalisée sur les simulations avec AMI. Les pas de temps utilisés sont ramenés à l’incrément
azimutal correspondant :

∆θ = ∆t× ω (2.85)

Pour juger de la convergence en temps, comme pour l’étude de convergence en maillage, la grandeur
d’intérêt considérée est la valeur du coefficient de couple moyen de la Pale 1, CQ, qui est mesurée pour
trois niveaux de discrétisation. Le Tableau 2.5 donne les coefficients moyens obtenus et leurs valeurs
instantanées sont représentées Figure 2.31. Il semble qu’un pas azimutal ∆θ = 2° soit suffisant pour
obtenir une très bonne convergence puisqu’un ∆θ deux fois plus petit ne modifie CQ que de 0,05%.
Cependant, la valeur instantanée du coefficient de couple (Figure 2.31) montre que cette faible variation
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Figure 2.29 – Valeurs de y+ maximale, moyenne et minimale le long du profil de la Pale 1 au cours
d’une révolution de la turbine Darrieus.
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Figure 2.30 – Coefficient de couple reçu par la Pale 1 au cours d’une révolution de turbine pour
trois niveaux de raffinements de maillage avec AMI. La référence est celui présenté Figure 2.27. Il est
comparé à des maillages deux fois et quatre fois plus grossiers. On veille à conserver une valeur de
y+ ∼ 1 dans les trois cas. Le pas de temps correspond à un incrément azimutal ∆θ = 1°.

s’explique en partie par une compensation des écarts entre les parties amont et aval de la trajectoire de
la pale. En réalité, un incrément de ∆θ = 1° est nécessaire pour prendre en compte les variations les
plus rapides des forces perçues par les pales. Cette valeur est adoptée pour la suite de l’étude.

Convergence cycle-à-cycle Le coefficient de puissance moyen de la Pale 1 au cours d’un cycle et
sa variation entre deux cycles successifs sont mesurés et représentés Figure 2.32 pour des simulations
avec le maillage de référence et un pas de temps correspondant à ∆θ = 1°. Pour toutes les simulations,
y compris les études de convergences spatiale et temporelle présentées précédemment, un critère de
convergence minimale de 0.1% de variation cycle-à-cycle est utilisé, atteint au 30ème cycle à λopt = 2.29,
comme recommandé par Balduzzi et al. (2015). Il apparaît qu’un critère de convergence de 1% de
variation, atteint au 8ème cycle, n’est pas suffisamment strict. En effet, ce choix conduit à une valeur de
Cp qui diffère de 7% par rapport à sa valeur asymptotique.

2.5.2.3 Résultats

Comme mentionné précédemment, les résultats expérimentaux de Li et al. (2016) seront utilisés
comme données de validation. Leur étude expérimentale a été menée dans la section ouverte d’une
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Tableau 2.4 – Résumé des caractéristiques des maillages utilisés pour les simulations de turbine
Darrieus.

Type AMI Overset

Nombre de cellules 1.98× 105

(dont 1.02× 105 rotor)
2.74× 105

(dont 28× 104 par overset)

Structuré ? oui oui (dans l’overset)

Type de cellules quadratique

Zone des
pales

discrétisation
des pales

356 faces

δy/c 8.9× 10−5

facteur d’expansion 1.15

Critère de
qualité

non-orthogonalité max : 57.6, moy. : 8.0 max : 31.0 ; moy. : 4.7

déformation (skew-
ness) max.

0.56 0.45

Tableau 2.5 – Convergence en incrément azimutal du coefficient de couple moyen de la Pale 1.
Les variations, indiquées en pourcentage, sont relatives au pas azimutal 2 fois plus grand.

Cycle complet : θ ∈ [0◦, 360◦]

∆θ CQ variation (%)
2° 0.09442 -
1° 0.09438 -0.05
0.5° 0.09426 -0.13

Demi cycle aval : θ ∈ [180◦, 360◦]

2° 0.0429 -
1° 0.0464 8.2
0.5° 0.0477 2.8

soufflerie, ce qui limite les effets de blocage. Une des pales de la turbine a été instrumentée avec 32
prises de pression à mi-envergure. Cela permet de connaître la distribution de pression le long du profil à
différentes positions azimutales et de calculer le coefficient de couple en fonction de la position azimutale
par intégration de ces valeurs de pression. De plus, les capteurs sont situés à mi-envergure, ce qui rend les
résultats moins dépendants des phénomènes 3D et permet une bonne comparaison avec les simulations
2D. Cependant, le coefficient de couple expérimental ne tient pas compte de la contribution des forces
visqueuses. Pour la comparaison avec ces valeurs expérimentales, le post-traitement des simulations
numériques se fait de la même façon. En parallèle, Li et al. (2016) ont réalisé des simulations CFD 3D
avec un modèle URANS k − ε SST sur Ansys FLUENT v14.5. Le coefficient de couple a été calculé de
la même manière qu’expérimentalement. Cette turbine a également été simulée par Elsakka et al. (2019)
sur Ansys FLUENT, cette fois avec un modèle k − ω SST. Pour leurs simulations numériques, Li et al.
(2016) et Elsakka et al. (2019) ont utilisé un maillage glissant avec interface non-conforme. Les résultats
sont comparés dans la Figure 2.33.

Dans la partie amont, θ ∈ [0◦, 180◦], les simulations CFD prédisent toutes le coefficient de couple
avec un retard d’environ 5° à 10° par rapport aux résultats expérimentaux et ont tendance à surestimer
la valeur maximale de couple, ce qui est un comportement classique (Delafin et al., 2016; Roa et al.,
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Figure 2.31 – Coefficient de couple reçu par la Pale 1 au cours de la 38ème révolution de turbine pour
trois niveaux de discrétisation temporelle. Le maillage utilisé est celui de référence, présenté Figure 2.27.
La vitesse spécifique est fixée à λopt = 2.29.
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Figure 2.32 – Évolution du coefficient de puissance moyen Cp reçu par la Pale 1 et sa variation
cycle-à-cycle pour des simulations avec AMI et avec overset. Le critère de convergence de 0.1% de
variation est atteint au 30ème cycle. La vitesse spécifique est fixée à λopt = 2.29.

2010). Les simulations 2D surestiment le coefficient de puissance moyen par rapport aux résultats
expérimentaux, ce qui est à nouveau un comportement classique (Howell et al., 2010; Balduzzi et al.,
2017). Bien que la pression soit mesurée expérimentalement à mi-envergure, le faible rapport d’aspect
des pales (AR=4.5) suggère que les pertes en bout de pale peuvent affecter la distribution de pression et
que l’approximation 2D d’une pale à envergure infinie pourrait être une hypothèse trop forte (Li et al.,
2017; Zanforlin et Deluca, 2018).

En revanche, les coefficients de couple prédits par Elsakka et al. (2019) et l’étude ci-présente sont
proches les uns des autres, ce qui est attendu puisque la même modélisation est utilisée. La différence
principale se situe dans la prédiction du pic de CQ aux alentours de θ = 100°. Cela s’explique en partie
par le critère de convergence de 1% choisi par Elsakka et al. (2019). Il est d’un ordre de grandeur
supérieur à celui utilisé dans cette étude et recommandé dans la littérature (Balduzzi et al., 2015). La
Figure 2.34 montre que dans le cas de notre étude, un critère de convergence cycle-à-cycle de 1% de
variation conduit à une surestimation de la valeur de ce pic.

D’autre part, les coefficients de couple obtenus avec les méthodes de maillages dynamiques AMI
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et overset sont remarquablement proches. Pour plus de lisibilité, la Figure 2.35 représente le signal de
CQ uniquement pour ces deux configurations. Dans la partie amont, θ ∈ [0◦, 180◦], la correspondance
est excellente. Dans la partie aval, θ ∈ [180◦, 360◦], la correspondance est toujours très bonne, avec
notamment une même prédiction des deux pics rapides de couple aux alentours de θ = 315° et θ = 330°.
La différence principale réside dans le bruit qui accompagne le couple obtenu avec la méthode overset.
Si ce bruit semble être plus présent dans la partie aval, il est en réalité présent tout le long du cycle,
comme le montre la Figure 2.36. La fréquence caractéristique de ce bruit, fb, est de l’ordre de celle de la
mise à jour du maillage :

fb ∼
1

∆t
(2.86)

L’application d’un filtre passe-bas sur le signal de CQ avec une fréquence de coupure fc < fb permet
de supprimer ce bruit. La Figure 2.36 représente le couple obtenu avec une fréquence de coupure
fc = 250Hz, ce qui permet de supprimer les oscillations dont la « période azimutale »caractéristique
est inférieure à ∆θ = 4°. La valeur moyenne du coefficient de couple avant et après filtrage du signal
est strictement identique. Dans la suite de l’étude, notamment dans le cas des coefficient de puissance
des turbines bi-axiales, un filtrage des hautes fréquences fb ∼ 1

∆t
sera appliqué afin de retirer ce bruit

d’origine numérique.
Ces oscillations de CQ sont la conséquences des oscillations du champ de pression qui se produisent

dans l’ensemble du domaine de simulation. Elles sont un problème récurant lors de l’utilisation de
maillage overset (Völkner et al., 2017; Chandar, 2019). L’interpolation des champs entre les cellules de
l’overset et les cellules de fond n’assure pas à priori l’égalité des flux, d’où les oscillations de pression.
Les interfaces AMI, en revanche, ont la propriété de respecter la continuité, ce qui permet ainsi d’éviter
ces problèmes d’oscillation.
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Figure 2.33 – Coefficients de couple de la Pale 1 au cours d’un cycle à λopt = 2.29. Comparaison des
résultats expérimentaux et CFD-3D de Li et al. (2016), les résultats CFD-2D de Elsakka et al. (2019) et
les résultats CFD-2D de l’étude ci-présente avec maillage AMI et maillage overset.

De manière plus locale, la Figure 2.38 compare les coefficients de pression, définis par l’Équation
2.87, le long du profil de la pale obtenus expérimentalement et numériquement avec AMI et avec overset
pour 3 positions azimutales.

Cpr =
p− p∞
1
2
ρU2
∞

(2.87)
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Figure 2.34 – Coefficients de couple de la Pale 1 au cours d’un cycle à λopt = 2.29. Comparaison des
résultats CFD-2D de Elsakka et al. (2019) et les résultats CFD-2D de l’étude ci-présente avec maillage
AMI pour un niveau de convergence cycle-à-cyle de 1% (atteint au 8ème cycle) et de 0.05% (atteint au
38ème cycle).
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Figure 2.35 – Comparaison des coefficients de couple de la Pale 1 au cours d’un cycle (a) et
uniquement sur la partie aval (b) à λopt = 2.29 obtenus avec les méthodes de maillage dynamique AMI
et overset.

A nouveau, on remarque une très bonne concordance des résultats entre AMI et overset. Les profils
de pression numériques et expérimentaux sont également très proches. La pression la plus faible prédite
proche du bord d’attaque est cependant surestimée par la CFD, comme l’ont également observée Li
et al. (2016) et Elsakka et al. (2019).

La proximité avec les résultats de Elsakka et al. (2019) utilisant le même modèle d’écoulement et les
différences modérées et classiquement observées entre la simulation URANS de la turbine Darrieus et les
données expérimentales donnent confiance dans les procédés de simulation numérique utilisés dans cette
étude. Malgré la présence d’un bruit sur le coefficient de couple instantané, les résultats des simulations
overset sont très proches de ceux obtenus avec AMI . Cela conforte le choix de l’utilisation des overset
comme technique de maillage dynamique pour les prochaines simulations de turbines bi-axiales.
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Figure 2.36 – Différence entre les coefficients de couple obtenus avec maillage AMI et overset.
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Figure 2.37 – Comparaison des coefficients de couple de la Pale 1 au cours d’un cycle à λopt = 2.29
avec utilisation d’un maillage AMI et overset. Le coefficient de couple obtenu avec la méthode overset
est également représenté après application d’un filtre passe-bas.
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Figure 2.38 – Distribution des coefficients de pression Cpr le long de la Pale 1 aux positions azimutales
θ = 0◦ (a), θ = 90◦ (b) and θ = 210◦ (c). Li et al. (2016) sont des résultats expérimentaux.



Chapitre 3

Performances de la turbine bi-axiale

Le chapitre 2 a permis de mettre en place et de valider le procédé de simulation numérique qui
sera ici appliqué au cas de la turbine bi-axiale. Dans une première section de ce chapitre, le calcul du
rendement hydraulique de la turbine bi-axiale sera détaillé. Les spécificités des simulations de turbine
bi-axiale seront ensuite décrites. Enfin, une étude de l’effet de différents paramètres adimensionnels,
définis section 1.3.4, sera présentée.

3.1 Calcul du rendement hydraulique

Les pales des turbines à axe vertical ou horizontal classiques sont en rotation à vitesse constante
autour de l’axe de la turbine. Cette propriété simplifie le calcul de la puissance hydraulique instantanée
Pi reçue par une pale i. Il suffit en effet de multiplier la vitesse de rotation ω par le moment exercé par
le fluide sur la pale, calculé en un point O de l’axe de rotation (illustré Figure 3.1) et projeté selon cet
axe :

Pi(t) = ω ·MO,f�p(t) = ω ×MOz,f�p(t) (3.1)

avec ω = ωez le vecteur vitesse de rotation par rapport au référentiel fixe R0 = (O, ex, ey, ez) et
MO,f�p = MOx,f�pex+MOy,f�pey +MOz,f�pez le moment exercé par le fluide sur la pale exprimé en
O.

ω

O

U∞

ey

exez

(a)

ey

exez

U∞

Oω

(b)

Figure 3.1 – Schémas du rotor de turbines à axe horizontal (a) et à axe vertical (b) et représentation
de la base B = (ex, ey, ez). L’axe de rotation des turbines est l’axe (O, ez).
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Or, les pales de la turbine bi-axiale ont une cinématique plus complexe puisqu’elles alternent les
phases de rotation, de translation et de transition entre les deux. Dans cette section, après quelques
rappels sur la mécaniques du solide indéformable, le calcul de la puissance hydraulique instantanée reçue
par une pale de turbine bi-axiale est détaillé.

3.1.1 Rappels sur la mécanique du solide indéformable

Soit S un solide considéré indéformable en mouvement dans un référentiel galiléenR = (O, ex, ey, ez).

3.1.1.1 Torseur cinématique

Un torseur cinématique est un outil mathématique qui concatène les informations permettant de
décrire la cinématique d’un solide. Le mouvement du solide S relativement au référentiel R est décrit
par la vitesse de translation d’un point A lui appartenant et par sa vitesse de rotation. Par convention,
le torseur cinématique s’écrit alors :

VS/R =

{
ΩS/R
V A∈S/R

}
A

(3.2)

Avec ΩS/R la vitesse de rotation du solide S par rapport à R et V A∈S/R la vitesse du point A
appartenant à S par rapport à R. Étant donné que le solide est considéré indéformable, ces deux
informations sont suffisantes pour connaître la vitesse de tous les points appartenant au solide. La vitesse
d’un point B appartenant à S par rapport à R est donné par l’Équation 3.3 :

V B∈S/R = V A∈S/R +BA ∧Ω
S/R (3.3)

L’Équation 3.3 permet de changer le point d’application du torseur cinématique :

VS/R =

{
ΩS/R
V B∈S/R

}
B

=

{
ΩS/R

V A∈S/R +BA ∧Ω
S/R

}
B

(3.4)

3.1.1.2 Torseur d’action mécanique

Le torseur d’action mécanique est propre à chaque action extérieure agissant sur le solide S. Il peut
s’agir d’une action volumique (pesanteur, Coriolis, etc.), surfacique (pression, cisaillement), linéique ou
encore ponctuel dans le cas des liaisons mécaniques idéalisées entre solides.

Soit g une action mécanique extérieure agissant sur S. Le torseur d’action mécanique de g sur S
exprimé en A concatène f g�S, la force exercée par g sur S, et MAg�S le moment calculé au point A
exercé par g sur S :

Tg�S =

{
f g�S
MAg�S

}
A

(3.5)

De même que pour le torseur cinématique, l’expression du torseur d’action mécanique change avec le
point d’application. Son expression en un point B est donnée par :

Tg�S =

{
f g�S
MBg�S

}
B

=

{
f g�S

MAg�S +BA ∧ f g�S

}
B

(3.6)
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3.1.1.3 Puissance transmise par une action mécanique extérieure

La puissance transmise par une action mécanique extérieure g à un solide S est une grandeur scalaire.
Elle est égale au co-moment du torseur cinématique de S par rapport à R et du torseur d’action
mécanique de g sur S :

Pg�S = VS/R ⊗ Tg�S = V A∈S/R · f g�S + ΩS/R ·MAg�S (3.7)

Les deux torseurs doivent nécessairement être exprimés au même point. Cependant, la puissance
calculée est invariante par rapport au choix du point d’application.

3.1.1.4 Théorème de l’énergie cinétique

La somme des puissances extérieures est reliée à l’énergie cinétique du solide par le théorème de
l’énergie cinétique. On commence par exprimer l’énergie cinétique d’un solide dans son mouvement par
rapport à R = (O, ex, ey, ez) dans le cas général. Soit m la masse du solide, définie par l’Équation 3.8.

m =

∫
M∈S

ρ(M)dv =

∫
M∈S

dm (3.8)

Soit G le centre d’inertie du solide. Ce point est défini comme l’unique point de l’espace vérifiant
l’Équation 3.9. ∫

M∈S
GMdm = 0 (3.9)

Soit (x, y, z) les coordonnées du vecteur de position d’un point quelconque M de S dans le repère centré
en G RG = (G, ex, ey, ez). La matrice d’inertie du solide S calculée en G dans la base B = (ex, ey, ez)
est alors donnée par :

IG,S =

 IGx −PG,xy −PG,xz
−PG,xy IGy −PG,yz
−PG,xz −PG,yz IGz


B

=

∫ (y2 + z2)dm −
∫
xydm −

∫
xzdm

−
∫
xydm

∫
(x2 + z2)dm −

∫
yzdm

−
∫
xzdm −

∫
yzdm

∫
(x2 + y2)dm


B

(3.10)

L’énergie cinétique du solide S dans son mouvement par rapport à R est donnée par :

EC,S/R =
1

2
m
∥∥V G∈S/R

∥∥2
+

1

2

(
IG,S ·ΩS/R

)
·ΩS/R (3.11)

Soit Pext�S la somme des puissances des actions mécaniques extérieures agissant sur S. Le théorème
de l’énergie cinétique (TEC), donné par l’Équation 3.12, affirme que la dérivée temporelle de l’énergie
cinétique est égale à cette somme des puissances des actions mécaniques extérieures.

d

dt
EC,S/R = Pext�S (3.12)

3.1.2 Torseur cinématique d’une pale

Afin de calculer le rendement hydraulique de la turbine bi-axiale, le théorème de l’énergie cinétique
va être appliqué aux pales de la turbine. La cinématique des pales étant imposée, le torseur cinématique
de la pale au cours de sa rotation peut être déterminé a priori, à partir des grandeurs caractérisant la
turbine. Cinq grandeurs dimensionnelles caractérisent la trajectoire de la pale : la hauteur de translation
h, le rayon des poulies r, la vitesse de rotation des poulies ωp et les distances lA et lB entre le bord
d’attaque et respectivement les points de liaison A et B le long de la corde. Ces grandeurs sont définies
dans la section 1.3.4. Les paramètres adimensionnels déterminant les positions et vitesses relatives de la
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pale sont les ratios corde-rayon et hauteur de translation-rayon, c/r et h/r, les positions relatives des
points de fixations A et B, xA = lA/c et xB = lA/c ainsi que la vitesse spécifique λ = V/U∞ = ωpr/U∞.

Pour localiser la pale le long de la trajectoire, on utilise un paramètre de position, noté « s », variant
entre 0 et 1 au cours d’un cycle. Par convention de l’auteur, s = 0 correspond à l’instant où le point de
liaison amont A termine sa rotation supérieure et va entamer la translation amont dirigée vers le bas.
La Figure 3.2 illustre le positionnement de la pale pour différentes valeurs de ce paramètre de positon s.
Dans la suite de cette section, on détermine la vitesse du point A appartenant à la pale par rapport à
RO = (O, ex, ey, ez) et la vitesse de rotation de la pale par rapport à RO en fonction du paramètre de
position s.

O
          s=0
(x,y)=(-r,0)

          s=h/l
(x,y)=(-r,-h)

s=0.5
(x,y)=(r,-h)

ey

exez

s=0.5 + h/l
(x,y)=(r,0)

Figure 3.2 – Représentation du positionnement de la pale d’une turbine bi-axiale pour différentes
valeurs du paramètre de position s et coordonnées du point de liaison A associées, dans le repère
RO = (O, ex, ey, ez). l désigne la longueur de la trajectoire des points d’attache de la pale sur un
cycle : l = 2πr + 2h.

La Figure 3.3 illustre l’évolution de la position des points de liaison A et B au cours du temps pour
une configuration de turbine donnée. La trajectoire du point A dépend uniquement des paramètres c/r
et h/r, il se déplace à vitesse constante le long de cette trajectoire. En connaissant la position du point
A, on déduit la position du point B grâce à deux propriétés : le point B suit la même trajectoire que
A et la distance entre les point A et B est fixe, dAB = ‖AB‖ = (xB − xA)× c. Le point B est donc le
point situé à une distance dAB de A et appartenant à la trajectoire des points de liaison.

Comme illustré par les bandes de couleurs de la figure Figure 3.3, la pale est en translation lorsque
ses deux points de liaison A et B sont simultanément en translation, idem pour la rotation. Lorsqu’un
des points A ou B est en rotation et que l’autre est en translation, la pale n’est ni en translation pure ni
en rotation pure mais dans une cinématique plus complexe, les deux termes de son tenseur cinématique
étant non-nuls, quelque soit le point d’application.

Le vecteur vitesse du point A est illustré Figure 3.4 pour un jeu de paramètres donné. Sa norme est
constante au cours du cycle. Ses composantes dans le repère RO sont constantes lorsque le point A est
en translation et elles suivent des évolutions sinusoïdales lors des rotations.

Pour finir, la position angulaire de la pale, θ, définie Figure 3.5, est déduite des positions des points A
et B. La vitesse angulaire de la pale, ω = ω · ez = dθ

dt
, est la dérivée temporelle de la position angulaire.

Les évolutions de θ et ω sont représentées Figure 3.6 pour un jeu de paramètres donné. Il apparaît que
les zones de transition entre rotation et translation (bandes blanches), induites par l’utilisation de deux
points de liaisons distincts A et B, permettent à la vitesse de rotation de le pale ω de rester une fonction
continue du temps.

À ce stade, le torseur cinématique de la pale est connu au point A (on pourrait l’exprimer en
n’importe quel point en utilisant l’Équation 3.4). La prochaine étape consiste à déterminer le torseur
d’action mécanique du fluide sur la pale.
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Figure 3.3 – Coordonnées des points de liaison A et B d’une pale au cours d’un cycle dans le repère
RO = (O, ex, ey) (défini Figure 3.2) à gauche et trajectoire des points de liaison à droite. Les bandes
de couleurs en arrière plan correspondent aux différents états cinématiques de la pale : bandes rouges
lorsqu’elle est en translation, bandes bleues pour les rotations et bandes blanches pour les transitions
entre ces deux états. Paramètres de cette turbine : c/r = 0.4, h/r = 4, xA = 1/8, xB = 7/8.
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Figure 3.4 – Évolution de la vitesse du point A et de ses composantes dans le repère RO =
(O, ex, ey, ez) (défini Figure 3.2) au cours d’un cycle. Paramètre de la turbine influençant l’allure des
courbes : c/r = 0.4, h/r = 4, λ = 5.

3.1.3 Action mécanique du fluide sur une pale

L’action qu’exerce le fluide sur la pale est une force surfacique. La contrainte s’exerçant sur un
élément de surface dS de la pale (Figure 3.7) comprend la contrainte de pression et, pour un fluide
visqueux, la contrainte de cisaillement qui est proportionnelle au gradient de vitesse si le fluide est
newtonien. La force infinitésimale df s’exerçant sur un élément de surface dS centré au point M s’écrit
alors :

df = −p(M)ndS + µ
∂ut
∂n

∣∣∣∣
M

tdS (3.13)

où p(M) désigne la pression en M, µ la viscosité dynamique du fluide et ∂ut
∂n

∣∣
M

la dérivée dans la
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Figure 3.5 – Position angulaire de la pale, θ, définie comme l’angle entre l’axe ex et le vecteur BA.
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Figure 3.6 – Évolution de θ, la position angulaire de la pale par rapport à l’axe ex (défini Figure 3.2).
La vitesse de rotation ω = dθ

dt
adimensionnée par la vitesse de rotation des poulies ωp = U∞λ

r
est également

représentée. Paramètres de cette turbine : c/r = 0.4, h/r = 4, xA = 1/8, xB = 7/8, λ = 5.

direction normale à l’élément de surface dS de la vitesse tangentielle du fluide, évaluée en M.

t

n

dS

Figure 3.7 – Représentation des vecteurs normal, n, et tangentiel, t, d’un élément de surface dS de
la pale.

La force exercée par le fluide sur la pale est l’intégrale des contraintes sur sa surface S :

f f�p =

∫
S

df =

∫
S

(−p(M)n+ µ
∂ut
∂n

∣∣∣∣
M

t)dS (3.14)

Le moment exercé par le fluide sur la pale en un point A est donné par l’intégrale des moments
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infinitésimaux :

MAf�p =

∫
M∈S

AM ∧ df (3.15)

3.1.4 Coefficient de puissance hydraulique

Comme décrit dans la section 3.1.1.3, la puissance hydraulique captée par la ième pale à l’instant t
est égale au co-moment de son torseur cinématique par rapport au référentiel RO et du torseur d’action
mécanique du fluide sur la pale :

Pf�pi(t) = Vpi/RO(t)⊗ Tf�pi(t) = V A∈pi/RO(t) · f f�pi(t) + ω(t) ·MAf�pi(t) (3.16)

On définit le coefficient de puissance instantanée de la pale i par :

CP,i(t) =
Pf�pi(t)
1
2
ρU3
∞db

(3.17)

où ρ désigne la masse volumique du fluide, U∞ la vitesse du fluide à l’infini amont, d la hauteur totale
de l’aire balayée par les pales et b, l’envergure des pales. Le coefficient de puissance totale instantanée,
CP,tot , est la somme des contributions des N pales de la turbine :

CP,tot(t) =
∑
i∈[1,N ]

CP,i(t) (3.18)

Le coefficient de puissance hydraulique de la turbine est la moyenne temporelle du coefficient de
puissance totale :

CP,tot =
1

T

∫ T

0

CP,tot(t)dt (3.19)

avec T la durée d’un cycle.

3.1.5 Puissance reçue par la turbine

Les pales des turbines classiques à axe vertical ou horizontal sont entraînées en rotation à vitesse
constante, leur énergie cinétique est donc également constante. Comme vue précédemment ce n’est pas
le cas de la turbine bi-axiale, l’énergie cinétique des pales de la turbine bi-axiale est donc susceptible de
varier au cours d’un cycle. L’objet de cette section est de montrer que cela a pour conséquence que le
coefficient de puissance hydraulique captée par la pale CP,i n’est pas égal à chaque instant au coefficient
de puissance transmise sur l’arbre de rotation de la turbine.

De plus, comme pour les turbines à axe horizontal, la prise en compte de la force de flottabilité est
susceptible de creuser cet écart entre puissance hydraulique instantanée captée par la pale et puissance
transmise sur l’arbre de la turbine.

3.1.5.1 Bilan des actions mécaniques sur la pale

En isolant le système {pale}, la liste des actions mécaniques extérieures qui s’exercent sur elle est la
suivante :

Action du fluide La section 3.1.3 détaille l’obtention de ce tenseur d’action mécanique :

Tf�p =

{
f f�p
MAf�p

}
A

(3.20)



3.1. Calcul du rendement hydraulique 77

Action de la flottabilité La flottabilité est la somme du poids et de la poussée d’Archimède. En
supposant les pales constituées d’un matériaux homogène de densité ρp et en notant vp le volume d’une
pale et G leur centre d’inertie, le torseur d’action mécanique de flottabilité s’écrit :

Tg�p =

{
f g�p = vpρ(1− ρp

ρ
)g

MGg�p = 0

}
G

(3.21)

La puissance transmise à la pale par l’action de la gravité s’écrit donc :

Pg�p = V G∈p/RO · f g�p = vpρ(1− ρp
ρ

)g · V G∈p/RO = −vpρ(1− ρp
ρ

)gVGy (3.22)

Action de la turbine Dans cette section, on désigne par turbine l’ensemble chaînes-poulies ainsi que
l’arbre de transmission vers la génératrice située sur la poulie supérieure, en excluant la pale. L’action
mécanique de la turbine sur la pale se fait par l’intermédiaire des liaisons cinématiques aux points A et
B :

Tt�p =

{
f t�p
MAt�p

}
A

(3.23)

L’inconnue que l’on cherche à déterminer est la puissance transmise par la pale à la turbine, Pp�t
par l’intermédiaire de la liaison entre la pale et la chaîne. Le principe des actions réciproques stipule que
cette puissance est l’opposée de la puissance transmise par la turbine à la pale :

Pp�t = −Pt�p = −VA/RO ⊗ Tt�p (3.24)

Cette puissance transmise par la turbine à la pale sera déterminée en appliquant le théorème de
l’énergie cinétique à la pale. Ainsi il ne sera pas nécessaire d’expliciter les composantes du torseur
d’action mécanique Tt�p qui sont a priori inconnues.

Toutes les liaisons de la turbine sont supposées énergétiquement parfaites, i.e. les frottements sont
négligés, il n’y a donc pas de dissipation interne de puissance. Les poulies sont entraînées à vitesse de
rotation constante. Dans ces conditions, la puissance transmise par la pale à la turbine est bien égale à
la puissance transmise par la turbine à la génératrice par l’intermédiaire de son arbre de transmission.

3.1.5.2 Énergie cinétique de la pale

L’énergie cinétique de la pale à un instant t dans son mouvement par rapport à RO est donnée par :

EC,p/R0(t) =
1

2
mp

∥∥V G∈p/RO(t)
∥∥2︸ ︷︷ ︸

translation

+
1

2
IGzω(t)2︸ ︷︷ ︸
rotation

(3.25)

mp et IGz sont des constantes, désignant respectivement la masse de la pale, en kg, et le moment
d’inertie par à rapport à l’axe (G, ez), en kg.m2. En supposant la masse volumique de la pale uniforme
égale à ρp, sa masse est trivialement donnée par :

mp =

∫
vp

ρpdv = ρp

∫
vp

dv = ρpvp (3.26)

Comme détaillé dans la section 3.1.1.4, le calcul du moment d’inertie de la pale par rapport à l’axe
(G, ez) est donné par :

IGz =

∫
vp

(x2 + y2)dm =

∫
vp

(x2 + y2)ρpdv = ρpb

∫
Sp

(x2 + y2)dS (3.27)

où Sp désigne la section du profil de pale et b son envergure. On considère en effet une pale droite
de corde constante. (x, y) sont les coordonnées d’un point de la pale dans le repère centrée en G,
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RG = (G, ex, ey, ez). La position du centre d’inertie G est connue grâce à l’Équation 3.9. Il est situé
sur la ligne de corde, puisque le profil est symétrique, à une distance relative au bord d’attaque de
xG = lG/c = 0.421.

Pour évaluer l’importance de cette énergie cinétique et de ses variations relativement à l’énergie
captée par la turbine, on introduit l’énergie cinétique adimensionnelle E∗C,p/R0

définit comme le ratio
entre l’énergie cinétique de le pale est l’énergie cinétique du fluide qui traverserait l’aire balayée par
la turbine durant la période de révolution T si l’écoulement n’était pas perturbé par la présence de la
turbine :

E∗C,p =
EC,p/R0

1
2
ρU3
∞dbT

(3.28)

L’évolution de l’énergie cinétique de la pale est représentée Figure 3.8. L’énergie cinétique totale est
la somme des contributions de translation et de rotation définies Équation 3.25. L’énergie cinétique de
rotation est nulle lors des phases de translation (bandes rouges). L’énergie cinétique de translation reste
en revanche non-nulle même en phase de rotation (bandes bleues). Cela est simplement lié au fait que
l’énergie cinétique est calculée au centre d’inertie G et non pas sur les axes des poulies.

L’énergie de translation n’est pas constante pour autant car la vitesse du centre d’inertie est plus
faible dans les virages que dans les zones de translation. En effet, comme l’illustre la Figure 3.9, lorsque
la pale est en rotation, le centre d’inertie est plus proche de l’axe de la poulie que ne le sont les points de
liaison A et B : rG < r. La norme de la vitesse du centre d’inertie est donc inférieure à celle du point de
liaison A. Or, lorsque la pale est en translation, par définition, le centre d’inertie a bien la même vitesse
que le point A, qui est lui entraîné à vitesse constante tout au long du cycle. Cette diminution de la
vitesse de G explique la diminution de l’énergie de translation dans les virages. Il est a noter que la
condition rG < r est vérifiée si et seulement si xA < xG < xB. Sinon, le centre d’inertie serait en dehors
du segment [AB] et l’énergie cinétique de translation serait alors plus importante lors des virages que
lors des translations.

La diminution de l’énergie cinétique de translation dans les virages n’étant que partiellement
compensée par l’augmentation de l’énergie cinétique de rotation, l’énergie cinétique totale de la pale
fluctue au cours du cycle.

3.1.5.3 Application du TEC

L’application du théorème de l’énergie cinétique fait appel à la dérivée temporelle de l’énergie
cinétique de la pale, dEC,p

dt
. Pour adimensionner cette quantité, on introduit un temps adimensionnel

t∗ = t/T . Il vient ainsi la dérivée de E∗C,p par rapport à t∗ :

dE∗C,p
dt∗

=
dEC,p
dt
× 1

1
2
ρU3
∞db

(3.29)

Avec l’hypothèse d’une densité de pale uniforme ρp, on montre que cette fonction est proportionnelle
au paramètre adimensionnel ρp/ρ. L’évolution de la dérivée de l’énergie cinétique au cours d’un cycle
pour différentes valeurs de ρp/ρ est représentée Figure 3.10.

L’application du théorème de l’énergie cinétique à la pale d’une turbine bi-axiale amène à l’Équation 3.30.

dEC,p
dt

= Pf�p + Pt�p + Pg�p (3.30)

avec Pf�p, Pt�p et Pg�p les puissances transmises à la pale par les actions, respectivement, du fluide,
de la turbine et de la flottabilité, décrites dans la section 3.1.5.1. En divisant les termes de l’Équation 3.30
par la puissance cinétique de l’écoulement à travers la turbine P = 1

2
ρU3
∞db, il vient :

CP,t = CP + CP,g −
dE∗C,p
dt∗

(3.31)
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Figure 3.8 – Évolution de l’énergie cinétique adimensionnelle d’une pale au cours d’un cycle et
contribution des termes de translation et de rotation de l’Équation 3.25. Les paramètres de cette turbine
sont :ρp/ρ = 5 ; c/r = 0.4 ; h/r = 4 ; xA = 1/8 ; xB = 7/8 ; λ = 5.
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Figure 3.9 – Schéma d’une pale lors de sa rotation autour de l’axe de la poulie supérieure de rayon
r et position du centre d’inertie G situé à une distance rG du centre de rotation.

Avec :
— Le coefficient de puissance instantanée transmise par la pale à la turbine :

CP,t =
−Pt�p

1
2
ρU3
∞db

(3.32)

— Le coefficient de puissance instantanée transmise par la flottabilité à la pale :

CP,g =
Pg�p

1
2
ρU3
∞db

(3.33)

— Le coefficient de puissance hydraulique captée par la pale et la dérivée adimensionnelle de l’énergie
cinétique de la pale, CP et

dE∗C,p
dt∗

, déjà définis respectivement à l’Équation 3.17 et à l’Équation 3.29.
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Figure 3.10 – Dérivée adimensionnelle de l’énergie cinétique d’une pale au cours d’un cycle pour
différentes valeurs du ratio « densité de la pale »sur « densité du fluide », ρp/ρ. Les paramètres de cette
turbine sont : c/r = 0.4, h/r = 4, xA = 1/8, xB = 7/8, λ = 5.

À ce stade de l’étude, la valeur du coefficient de puissance hydraulique captée par la pale, CP (t), n’est
pas connu puisque sa détermination sera l’objet des simulations numériques. Pour évaluer l’influence des
autres termes de l’Équation 3.31, nous allons nous contenter de lui donner une valeur arbitraire constante :
∀t, CP (t) = 0.2. La Figure 3.11 montre des exemples d’évolutions des termes de l’Équation 3.31 pour
différentes valeurs du paramètre de densité ρp/ρ. Avec une pale ayant la même densité que le fluide,
ρp/ρ = 1, la force de flottabilité est nulle et n’intervient donc pas dans le bilan de puissance. Plus la
valeur de ρp/ρ sera élevée, plus la puissance instantanée reçue sur l’arbre de la turbine sera éloignée de
la valeur de la puissance hydraulique captée par la pale.

3.1.5.4 Contributions des actions mécaniques sur un cycle

Le rendement hydraulique de la turbine, η, peut être défini comme la valeur moyenne de la somme
des coefficients de puissance transmise par l’ensemble des Np pales à la turbine. Par linéarité, la valeur
moyenne de la somme est égale à la somme des valeurs moyennes :

η =
∑

i∈[0,Np]

CP,t,i =
∑

i∈[0,Np]

CP,t,i (3.34)

On peut se demander quel est le lien entre le rendement hydraulique η et le coefficient de puissance
hydraulique CP,tot, défini précédemment (section 3.1.4). En utilisant l’Équation 3.31, le rendement se
ré-écrit :

η =
∑

i∈[0,Np]

CP,t,i =
∑

i∈[0,Np]

(
CP,i + CP,g,i −

dE∗C,p,i
dt∗

)
(3.35)

Or, l’énergie cinétique de la pale i est périodique de période égale à la période de révolution de
la pale. L’intégrale de sa dérivée sur une période est donc nécessairement nulle, d’après le théorème
fondamental de l’analyse :

dE∗C,p,i
dt∗

= 0 (3.36)

La pale emmagasine, puis restitue de l’énergie qu’elle stocke sous forme cinétique. Mais sur un cycle
il n’y a ni création ni dissipation d’énergie par ce processus.



3.1. Calcul du rendement hydraulique 81

0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0
s : Paramètre de position

0.2

0.1

0.0

0.1

0.2

0.3

0.4

Co
ef

f. 
de

 p
ui

ss
an

ce
s

CP CP, g dE *
C, p/dt * CP, t = CP + CP, g dE *

C, p/dt *

(a)

0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0
s : Paramètre de position

0.2

0.1

0.0

0.1

0.2

0.3

0.4

Co
ef

f. 
de

 p
ui

ss
an

ce
s

CP CP, g dE *
C, p/dt * CP, t = CP + CP, g dE *

C, p/dt *

(b)

Figure 3.11 – Influence de la puissance hydraulique captée par la pale (CP ), de la puissance de
flottabilité (CP,g) et de la variation de l’énergie cinétique de la pale (

dE∗C,p
dt∗

) sur la puissance instantanée
réellement reçue par la turbine CP,t. Deux valeurs du paramètre de densité sont envisagées : ρp/ρ = 1
(a) et ρp/ρ = 2 (b). Le coefficient de puissance hydraulique est fixé arbitrairement constant à CP = 0.2.

D’autre part, la force de flottabilité étant conservative, l’intégrale de la puissance qu’elle transmet à
la pale sur un cycle est elle aussi égale à zéro :

CP,g,i = 0 (3.37)

Le rendement hydraulique de la turbine est donc égal à la somme des coefficients de puissances
hydrauliques captées par les pales et donc égal au coefficient de puissance hydraulique de la turbine
(défini par l’Équation 3.19) :

η =
∑

i∈[0,Np]

CP,t,i = CP,tot (3.38)

La prise en compte de la variation de l’énergie cinétique des pales et de la force de flottabilité
ne sont donc pas nécessaires dans le calcul du rendement de la turbine. Cependant, caractériser les
fluctuations qu’elles entraînent pourrait être intéressant du point de vue de la résistance des matériaux.
En effet, comme le montre la Figure 3.11, les pics de puissances, proportionnels à ρp/ρ, peuvent être
non négligeables devant un CP typiquement reçu par une pale de turbine. Ces pics de puissances vont
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engendrer des pics d’efforts qui pourraient diminuer le nombre de cycles que la turbine pourra effectuer
sans dommages structurels. S’il s’avère qu’un choix de matériaux pour la pale avec une masse volumique
proche de celle du fluide n’est pas envisageable pour des questions de tenue mécanique par exemple, une
solution pour limiter les pics d’efforts serait de chercher à obtenir une énergie cinétique constante. Pour
cela, on pourrait jouer sur la répartition de la densité de matière à l’intérieur de la pale et ainsi faire
varier la position du centre d’inertie et/ou le moment d’inertie pour obtenir une énergie cinétique la
plus constante possible (Équation 3.25).

3.2 Caractéristiques des simulations

L’obtention du coefficient de puissance instantanée reçue par les pales d’une turbine donnée requiert
la mise en place de simulations numériques. Afin d’étudier l’effet des paramètres adimensionnels sur
les performances de la turbine, des simulations avec différentes géométries, cinématiques et propriétés
du fluide devront être exécutées. Pour faciliter cette étude paramétrique, un code Python prenant en
entrée les valeurs des paramètres de la turbine et initialisant automatiquement les fichiers OpenFOAM
a été développé par l’auteur et est en accès libre (dépôt git). Cette section décrit les caractéristiques des
simulations de turbines bi-axiales.

3.2.1 Réglages numériques

Les réglages numériques sont conformes à ceux utilisés pour les simulations de l’aile oscillante (section
2.5.1) et de la turbine Darrieus (section 2.5.2) qui ont servi de cas de validation. L’écoulement du
fluide est modélisé par les équations 2D URANS incompressible avec un modèle de fermeture k − ω
SST (Menter et al., 2003). Les schémas de discrétisation du second ordre sont les mêmes que pour les
simulations de la turbine Darrieus et de l’aile oscillante, ils sont résumés dans le Tableau 2.2. Le solveur
utilisé est OpenFOAM dans sa version v2106. L’algorithme PIMPLE est utilisé pour résoudre le système
d’équations discrétisées.

Le mouvement des pales dans le domaine de simulation est rendu possible par l’utilisation de la
méthode de maillage overset avec la méthode de mise à jour du maillage inverseDistanceFaster, détaillée
dans la sous-section 2.4.3.2.

3.2.2 Domaine de simulation et conditions aux limites

Le domaine de simulation des turbines bi-axiales est représenté Figure 3.12. Les dimensions du
domaine sont fixées relativement à la hauteur totale de la turbine d = h+ 2r. Pour limiter les effets de
blocage, la hauteur du domaine est de 60d et s’étend sur 15d en amont de la turbine et 40d en aval.

Les conditions aux limites sont similaires à celles des simulations d’aile oscillante et de turbine
Darrieus. Le Tableau 3.1 détaille les conditions de Dirichlet ou de Neumann imposées sur les champs
aux centroïdes des faces appartenant à une frontière du domaine.

La valeur de l’énergie cinétique turbulente à l’infini amont, k∞ = 3
2
I2u2

∞, est choisie de sorte à avoir
une intensité turbulente en entrée de domaine I = 1%. La valeur de la dissipation spécifique d’énergie
cinétique en entrée de domaine ω∞ est fixée conformément aux préconisations de Menter (1994). Les
valeurs des champs turbulents sur les faces des pales kw et ωw ne sont pas constantes, elles dépendent des
conditions locale d’écoulement, notamment de la valeur de y+ au centroïde de la cellule. Leurs calculs,
reposant sur les préconisations de Menter et al. (2003), sont détaillés dans la documentation du solveur
OpenFOAM v2106.
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Figure 3.12 – Schéma du domaine de simulation d’une turbine bi-axiale à deux pales.

Tableau 3.1 – Conditions aux limites appliquées sur les différentes frontières du domaine de simulation
des turbines bi-axiales (n désigne la normale sortante du domaine, Figure 2.5).

Entrée Sortie Parois latérales Pales

U
fixedValue inletOutlet symmetryPlane movingWallVelocity

u = u∞ex

{
si u · n > 0 : ∂u

∂n
= 0

sinon : u = −u∞ex

{
u · n = 0

et ∂u
∂n

= 0
u = uw

p
zeroGradient fixedValue symmetryPlane zeroGradient

∂p
∂n

= 0 p = 0 ∂p
∂n

= 0 ∂p
∂n

= 0

k
fixedValue inletOutlet symmetryPlane kLowReWallFunction

k = k∞

{
si u · n > 0 : ∂k

∂n
= 0

sinon : k = k∞

∂k
∂n

= 0 k = kw

ω
fixedValue inletOutlet symmetryPlane omegaWallFunction

ω = ω∞

{
si u · n > 0 : ∂ω

∂n
= 0

sinon : ω = ω∞

∂ω
∂n

= 0 ω = ωw

3.2.3 Discrétisation spatiale

La méthode de maillage dynamique overset est employée pour les simulations de turbines bi-axiales.
Le maillage de fond et les maillages oversets sont représentés Figure 3.13. Le maillage de fond est
composé de cellules carrées de différentes dimensions. Les plus petites, au cœur de la zone du rotor, étant
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de taille similaire aux cellules à la frontière de l’overset. Des zones de raffinements successifs, visibles
sur le haut de la Figure 3.13, permettent de limiter le nombre totale de cellules du maillage de fond.
Les maillages oversets ont les mêmes caractéristiques que ceux utilisés pour la simulation de la turbine
Darrieus. Ils sont structurés, avec une topologie en O-grid. Dans la zone de couche limite, le ratio de
taille entre deux cellules successives est limité à 1.15 et la hauteur de la première cellule est choisie de
sorte à avoir un y+ ∼ 1 tout le long du profil et pour toutes les configurations de turbines testées par
la suite. La Figure 3.14 représente l’évolution de la valeur de y+ sur une pale de turbine bi-axiale à
Re = 2× 106, qui sera la valeur maximale de Reynolds testée dans cette étude. Même dans ce cas, le
valeur maximale de y+ reste toujours inférieure à 2.8. Les cellules attenantes au profil appartiennent
donc à la sous-couche visqueuse de la couche limite turbulente.

Figure 3.13 – Maillage proche du rotor d’une turbine bi-axiale à deux pales avec c/r = 0.4 et
h/r = 4. Les visualisations vectorisées sont générées par un outil développé par l’auteur et intégré à la
bibliothèque python FluidFoam (https ://github.com/fluiddyn/fluidfoam).
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Figure 3.14 – Évolution de y+ sur une pale de turbine bi-axiale au cours d’un cycle à Re = 2× 106.

3.2.4 Discrétisation temporelle

Dans le cas de la turbine Darrieus avec maillage AMI, le choix d’un pas de temps ∆t correspondant
à un incrément azimutal ∆θ = ω ×∆t = 1° permettait d’atteindre un niveau de convergence temporelle
satisfaisant. La simulation avec méthode overset utilisant ce même ∆θ = 1° donnait des résultats très
proches. Pour la turbine bi-axiale, le choix d’un pas de temps correspondant à une rotation de ∆θmax = 1°
autour des poulies lorsque la pale est en rotation semble donc adapté a priori. D’autre part, une bonne
pratique consiste à choisir un pas de temps suffisamment faible pour que le déplacement du maillage
overset soit inférieur à la dimension des cellules du fond, ∆xmax. Pour un maillage donné, le pas de
temps sélectionné sera celui respectant ces deux conditions :

∆t = min

(
∆xmax
V

,
∆θmax
ωp

)
(3.39)

Avec V la vitesse de déplacement des pales et donc des maillages overset (à noter que, lors des virage,
la vitesse de déplacement d’une cellule qui se situe sur la bordure extérieure du domaine overset sera
légèrement supérieure à V, ce qui est négligé ici) et ωp la vitesse de rotation des poulies.

Une étude de convergence spatiale et temporelle est réalisée avec 3 niveaux de raffinements en
maillage et 2 pas de temps. La quantité d’intérêt comparée entre les différentes configurations est le
coefficient de puissance moyen de la Pale 1 sur un cycle. Les résultats sont compilés dans le Tableau 3.2
pour un même niveau de convergence cycle-à-cycle, correspondant au 23ème cycle. Les configurations
2 et 3 possèdent respectivement 2 et 4 fois moins de cellules que la configuration de référence tout en
conservant un y+ ∼ 1 sur les pales. Dans les trois cas, une variation de moins de 0.1% dans le valeur du
coefficient de puissance moyen par rapport au maillage de référence permet de conclure à un bon niveau
de convergence dans la discrétisation spatiale.

La configuration 4 reprend le maillage de référence mais diminue le pas de temps d’un facteur 2. Le
nombre de pas de temps par cycle passe ainsi de bT/∆tc = 892 à 1785. À nouveau, une variation sur le
CP inférieure à 0.1% par rapport à la configuration de référence est constatée.

Dans la suite de cette étude, les caractéristiques de maillage et de pas de temps de la configuration
de référence seront utilisées. Ce pas de temps et ce maillage peuvent sembler plus fins que nécessaire.
Cependant, l’étude ayant été réalisée à λ = 3, ce choix permettra de conserver un bon niveau de
convergence à des λ plus faibles avec des écoulements potentiellement plus complexes. D’autre part,
comme dans le cas de la turbine Darrieus, un critère de convergence cycle-à-cycle correspondant à une
variation de CP inférieure à 0.1% sera visé (Figure 3.15). Pour certaines configurations, éloignées des
meilleures points de fonctionnement, un critère plus large, de 0.2%, sera considéré acceptable.
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Tableau 3.2 – Coefficient de puissance moyen d’une pale d’une turbine bi-axiale et variation par
rapport à la configuration de référence. Paramètres de la turbine : bi-pale, c/r = 0.4, h/r = 4, λ = 3,
xA = 1/7, xB = 7/8.

cell. fond cell./overset cell. total faces/pale ∆θmax bT/∆tc CP variation

référence 1.36× 105 2.98× 104 1.96× 105 364 1° 892 0.14012 -
config. 2 6.90× 104 1.73× 104 1.03× 105 255 1° 818 0.14023 0.08%
config. 3 3.40× 104 7.08× 104 4.81× 104 177 1° 818 0.14005 0.05%
config. 4 1.36× 105 2.98× 104 1.96× 105 364 0.5° 1785 0.14002 0.07%
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Figure 3.15 – Évolution du coefficient de puissance moyen d’une pale, CP , et sa variation cycle-à-cycle
avec un objectif de 0.1% de variation (bande verte) atteint au 38ème cycle. Paramètres de la turbine :
bi-pale, c/4 = 0.4, h/r = 4, λ = 3, xA = 1/7, xB = 7/8.

3.3 Effet des paramètres adimensionnels

Comme montré par l’étude dimensionnelle de la turbine bi-axiale (section 1.3.4), le coefficient
de puissance hydraulique moyen de la turbine est une fonction d’un certain nombre de paramètres
adimensionnels. Dans cette section, l’influence des paramètres jugés les plus pertinents pour ce type de
turbine sera étudiée.

3.3.1 Reynolds

Par convention de l’auteur, le calcul du nombre de Reynolds est basé sur la longueur de corde des
pales et sur la valeur de la vitesse géométrique du fluide relativement à la pale, Wg = U∞

√
1 + λ2,

durant les phases de translation :

Re =
U∞
√

1 + λ2c

ν
(3.40)

Avec U∞ la vitesse à l’infini amont, λ = V
U∞

la vitesse spécifique d’entraînement des pales, c la
longueur de corde et ν la viscosité cinématique du fluide. Il est à noter que, dans le cas des turbines
à axe transverse comme la turbine bi-axiale, le nombre de Reynolds instantané basé sur un triangle
des vitesses géométrique, Re(s), défini Équation 3.41, n’est pas constant au cours d’un cycle puisque
la norme de la vitesse relative géométrique, Wg = ‖Wg‖, varie dans les virages. Pour l’illustrer, la
Figure 3.16 schématise le triangle des vitesses permettant l’obtention de Wg pour différentes positions
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de la pale et donc l’obtention du Reynolds géométrique instantané Re(s).

Re(s) =
Wg(s)c

ν
=
‖U∞ − VA(s)‖ c

ν
(3.41)

O

ey

ex
U∞

w-V

A

s=0

s=h/l

Figure 3.16 – Schéma du triangle des vitesses géométriques pour différentes positions d’une pale de
turbine bi-axiale.

Le Reynolds instantané diffère du Reynolds global lors des rotations, comme illustré Figure 3.17,
et ce d’autant plus que la vitesse spécifique λ est faible. Le Reynolds instantané est plus faible que le
Reynolds global dans la rotation inférieure et plus élevé dans la rotation supérieure. On remarque un cas
limite à λ = 1. Dans ce cas, la vitesse d’entraînement de la pale ‖VA‖ est égale à la vitesse du fluide à
l’infini amont, si bien que la vitesse relative Wg(s) = ‖U∞ − VA(s)‖ et donc le Reynolds instantané sont
nuls lorsque la pale est dans sa position la plus basse, au milieu de la rotation inférieure. Les évolutions
de Wg et de ses composantes sont illustrées Figure 3.18 pour λ = 1 et λ = 3.

Pour étudier l’effet du nombre de Reynolds sur les performances de la turbine, des simulations avec
un nombre de Reynolds variant de Re = 1× 105 à Re = 2× 106 sont réalisées. Les autres paramètres
sont gardés constants, résumés dans le Tableau 3.3. Le modèle de turbulence k− ω SST étant utilisé sur
toute la plage de variation du nombre de Reynolds, les effets de transition de la couche limite ne seront
pas étudiés ici.

Tableau 3.3 – Paramètres adimensionnels utilisés pour l’étude de l’effet du nombre de Reynolds.

h/r 4

c/r 0.4

λ 5

σ 0.133 (Np = 2)

xA 1/8

xB 7/8
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Figure 3.17 – Évolution du ratio entre le nombre de Reynolds géométrique instantané (Équation 3.41)
et le Reynolds global défini Équation 3.40 pour différentes valeurs de vitesses spécifiques λ et pour un
ratio h/r = 4.
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Figure 3.18 – Évolution au cours d’un cycle de la norme de la vitesse relative géométrique du fluide
Wg et de ses composantes dans le référentiel RO = (O, ex, ey). Les vitesses spécifiques λ = 3 (a) et
λ = 1 (b) sont utilisées avec un ratio h/r = 4.

La Figure 3.19 montre l’évolution du coefficient de puissance moyen en fonction du nombre de
Reynolds. Le coefficient de puissance augmente avec le nombre de Reynolds et semble tendre vers
une asymptote, ce qui est un résultat classique pour un grand nombre de turbines (Akwa et al., 2012;
Bachant et Wosnik, 2016; Ge et al., 2016). Pour cette configuration de turbine, le coefficient de puissance
hydraulique totale varie de 15 points (7.5 points par pale) entre des Reynolds de Re = 1 × 105 et
Re = 2× 106. Pour tenter d’expliquer ces variations, le coefficient de puissance hydraulique instantanée
reçue par la Pale 1 est tracé en fonction du paramètre de position pour les différentes valeurs de Reynolds
testées sur la Figure 3.20. Les courbes ont des allures similaires. Pour tous les nombres de Reynolds, la
puissance captée est maximale au cours de la translation amont, puis diminue dans le demi tour inférieur
où elle atteint des valeurs négatives, la pale ne capte alors plus de puissance hydraulique mais transmet
de la puissance au fluide. Durant la translation aval, la puissance réaugmente pour atteindre un plateau
à une valeur positive mais inférieure à celle de la translation amont. Enfin, le virage supérieur voit la
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puissance redevenir négative avant de réaugmenter rapidement en fin de virage. L’analyse détaillée de
l’évolution du coefficient de puissance au cours du trajet de la pale sera l’objet du chapitre 4.
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Figure 3.19 – Coefficients de puissance moyens d’une pale et total en fonction du nombre de
Reynolds. Paramètres de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.4, λ = 5, σ = 0.133 (bi-pale), xA = 1/8 et
xB = 7/8.
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Figure 3.20 – Coefficient de puissance instantanée reçu par la Pale 1 en fonction de sa position
pour différentes valeurs de Reynolds. Paramètres de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.4, λ = 5, σ = 0.133
(bi-pale), xA = 1/8 et xB = 7/8.

On s’intéresse ici aux différences entre les coefficients de puissance liées à la variation du nombre
de Reynolds. Pour la configuration de turbine étudiée, c’est au moment de la translation amont que
l’écart entre les coefficients de puissance est le plus important. En dehors de cette translation amont,
augmenter le Reynolds au delà de Re = 5× 105 n’entraîne qu’une légère augmentation du CP (s). En
revanche, durant la translation amont, le CP (s) continue d’augmenter pour des Reynolds supérieurs à
Re = 1× 106.

Pour tenter d’expliquer ces différences, on peut revenir à la définition de l’action du fluide sur la
pale, détaillée dans la section 3.1.3. Le fluide exerce sur la pale une force surfacique qui est la somme
des contraintes visqueuse et de pression. Or, toutes choses égales par ailleurs, augmenter le nombre
de Reynolds tend à diminuer les contraintes visqueuses. Comme elles sont globalement résistives (elles
s’opposent au mouvement de la pale), augmenter le Reynolds revient à limiter la perte de puissance
liée aux contraintes visqueuses et donc tend à faire augmenter le CP (s). Pour quantifier cet effet, la
Figure 3.21 représente le coefficient de puissance hydraulique instantané obtenu en prenant seulement en
compte l’intégrale de la pression autour de la pale. En se débarrassant ainsi de la contribution des forces
visqueuses, l’écart de coefficient de puissance est largement réduit dans la seconde partie des demi-tours
et dans la translation aval. Dans ces zones, c’est donc bien la diminution de la contribution des forces
visqueuses qui explique l’augmentation du CP (s) lorsque le nombre de Reynolds augmente.
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Cependant, la Figure 3.21 montre également des différences qui subsistent durant la translation
amont et le début des virages, un autre phénomène est en jeu dans ces zones. Pour les paramètres
de positions s = 0.2 , s = 0.7 et s = 0.85 (indiqués par les points de couleur sur les Figure 3.20 et
Figure 3.21), les coefficients de pression le long de la pale sont représentés Figure 3.22 aux nombres de
Reynolds Re = 1×105 et Re = 2×106. À s = 0.7, i.e. dans la translation aval, les profils de coefficient de
pression sont proches, d’où la proximité dans les coefficients de puissance prenant uniquement en compte
la pression ( Figure 3.21). À s = 0.2 et s = 0.85, on constate par contre une différence significative dans
les valeurs de coefficient de pression à proximité du bord d’attaque. C’est cette différence de pression
qui explique les écarts de coefficient de puissance.

Cet écart de pression est lié au changement de nature d’écoulement autour de la pale. La Figure 3.23
montre le coefficient de frottement visqueux, défini Équation 3.42, le long de la pale.

Cf =
τw

1
2
ρU2
∞

(3.42)

Avec τw la contrainte visqueuse tangentielle à la paroi et 1
2
ρU2
∞ la pression dynamique à l’infini

amont. Pour un nombre de Reynolds Re = 1× 105, le coefficient de frottement est négatif à proximité
du bord d’attaque à s = 0.2, durant la translation amont et à s = 0.85, en début de virage supérieur.
Cela indique un changement de signe du gradient de vitesse dans la direction normale à la paroi et donc
une zone de décollement de la couche limite. En revanche, à Re = 2× 106, le coefficient de frottement
reste toujours positif, il y n’y a donc pas de décollement. Cette différence dans la nature de l’écoulement
est révélée par le tracé des lignes de courant à proximité du bord d’attaque de la pale Figure 3.24. La
Figure 3.24a laisse apparaître la cellule de recirculation de la zone de décollement à Re = 1× 105. La
Figure 3.23 montre que le décollement est également retardé au bord de fuite du fait de l’augmentation
du nombre de Reynolds.
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Figure 3.21 – Coefficient de puissance instantanée issu uniquement de la prise en compte de la
pression, reçu par la Pale 1 en fonction de sa position pour différentes valeurs de Reynolds. Paramètres
de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.4, λ = 5, σ = 0.133 (bi-pale), xA = 1/8 et xB = 7/8.

Le nombre de Reynolds influence donc les performances de la turbine de deux façons. D’une part,
son augmentation tend à faire diminuer les contraintes visqueuses et avec elles, la puissance dissipée
par frottement. D’autre part, une augmentation du nombre de Reynolds peut également jouer sur le
profil de pression le long de la pale puisqu’elle est susceptible de retarder le décollement de la couche
limite. Le coefficient de puissance hydraulique de la turbine tend à augmenter asymptotiquement avec le
nombre de Reynolds. Dans la suite de l’étude, un nombre de Reynolds de Re = 106, réaliste pour un
prototype de turbine, sera adopté pour toutes les simulations. Cela permettra d’isoler l’influence des
différents paramètres testés.
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Figure 3.22 – Valeur absolue du coefficient de pression, Cpr, le long de la pale pour différentes
valeurs du paramètre de position, s, à Re = 1× 105 et Re = 2× 106. Les zones bleutées correspondent à
des coefficients de pression négatifs, les zones rouges, à des coefficients positifs.
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Figure 3.23 – Coefficient de frottement visqueux le long de la pale à Re = 1× 105 et Re = 2× 106

pour différentes valeurs du paramètre de position.

(a) s = 0.85, Re = 1× 105 (b) s = 0.85, Re = 2× 106

Figure 3.24 – Champs de vitesse à proximité du bord d’attaque et ligne de courant sur l’extrados à
s=0.85 pour à Re = 1× 105 (a) et Re = 2× 106 (b).
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3.3.2 Vitesse spécifique

La vitesse spécifique, λ, désigne le ratio entre la vitesse d’entraînement de la pale et la vitesse du
fluide à l’infini amont :

λ =
V

U∞
(3.43)

Comme détaillé dans la section 1.3.3, pour une turbine bi-axiale donnée, il est attendu que l’allure du
coefficient de puissance hydraulique en fonction de la vitesse spécifique prenne une forme « en cloche ».
Il est en effet trivialement nul à λ = 0 et devrait augmenter jusqu’à atteindre son maximum pour une
vitesse spécifique λopt puis chuter jusqu’à atteindre des valeurs négatives. Pour une turbine dont les
paramètres sont résumés dans le Tableau 3.4, les coefficients de puissance hydraulique obtenus par
simulations sont représentés en fonction de la vitesse spécifique Figure 3.25. On retrouve effectivement
une forme en cloche avec un coefficient de puissance maximal Cp,tot,max = 0.55 atteint à λopt = 3. Les
points à λ < 2.5 ne sont pas présentés pour cause d’instabilités numériques.

La variation de vitesse spécifique est obtenue en changeant la vitesse d’entraînement des pales, V .
Afin de rester à iso-Reynolds pour les différentes vitesses spécifiques testées, la viscosité du fluide est
ajustée dans chaque simulation d’après l’Équation 3.40. La courbe de rendement en fonction de la vitesse
spécifique est classiquement réalisée expérimentalement pour de nombreuses catégories de turbines. Les
différents points de fonctionnent ne sont alors généralement pas à iso-Reynolds mais ils sont obtenus en
faisant varier la vitesse de rotation de la turbine pour une vitesse de fluide et une viscosité constantes.
La Figure 3.25 montre les rendements obtenus par ces deux méthodologies. Par construction, les points
de fonctionnement à viscosité cinématique ν constante ont un nombre de Reynolds Re > 106 pour λ > 4
et Re < 106 pour λ < 4. On constate que, conformément à ce qui a été vu dans la section 3.3.1, une
augmentation du nombre de Reynolds tend à augmenter le rendement. Tracer les courbes de Cp,tot, en
fonction de λ à iso-Reynolds est une possibilité offerte par la simulation numérique qui permet d’isoler
l’influence des paramètres.

Tableau 3.4 – Paramètres adimensionnels utilisés pour l’étude de l’effet de la vitesse spécifique.

h/r 4

c/r 0.4

Re 106

σ 0.133 (Np = 2)

xA 1/8

xB 7/8

La Figure 3.26 montre l’évolution du coefficient de puissance instantanée reçue par une pale au cours
d’un cycle pour différentes valeurs de vitesse spécifique à Reynolds constant. Pour cette configuration de
turbine, on remarque que le coefficient de puissance augmente avec λ dans la translation amont mais
que cette tendance s’inverse dans la translation aval.

Pour expliquer ce phénomène, partons du coefficient de puissance instantanée théorique développé
par une pale durant la phase de translation, dont l’obtention est détaillée section 1.3.4. En supposant
une vitesse de fluide portée par ex uniforme dans la direction y (U(x, y) = Ux(x)ex) et en négligeant
les effets transitoires de fin de virage, le coefficient de puissance de la pale est donné par l’Équation 3.44.

CP (a, λ) =
c

d
CL(α)[1− a]

[
1− CD(α)

CL(α)

λ

1− a

]
λ
√
λ2 + (1− a)2 (3.44)
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Figure 3.25 – Coefficient de puissance total d’une turbine bi-axiale en fonction de la vitesse spécifique
λ = V/U∞ à Reynolds constant (Re = 106) et viscosité constante (correspondant à Re = 106 à λ = 4).
Les autres paramètres de cette turbine sont : h/r = 4, c/r = 0.4, σ = 0.133 (bi-pale), xA = 1/8 et
xB = 7/8.
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Figure 3.26 – Coefficient de puissance instantané d’une pale de turbine-axiale en fonction du
paramètre de position pour différentes valeurs de vitesse spécifique λ. La trajectoire de la pale est
représentée à droite de la figure, le point vert montrant sa position à s = 0. Paramètres de la turbine :
h/r = 4, c/r = 0.4, Re = 106, σ = 0.133 (bi-pale), xA = 1/8 et xB = 7/8.

Avec a le facteur d’induction de la turbine défini Équation 3.45. Sa valeur est différente pour les
translations amont et aval.

Ux = (1− a)U∞ (3.45)

CD(α) et CL(α) sont les coefficients de traînée et de portance de la pale pour un angle d’incidence
α. Avec les hypothèses faites sur la vitesse du fluide (U(x, y) = Ux(x)ex), l’angle d’incidence est une
fonction de la vitesse spécifique et du facteur d’induction :

α = arctan

(
1− a
λ

)
(3.46)

Pour une géométrie de turbine donnée, et sous les hypothèses d’écoulement permanent et de vitesse
portée par ex et uniforme selon ey, le coefficient de puissance développée par la pale lors d’une translation
est donc constant et fonction de a et λ. Pour calculer les valeurs théoriques du coefficient de puissance
dans les translations, deux choses sont nécessaires. D’une part, connaître les courbes de coefficients
de traînée et de portance de la pale et, d’autre part, estimer les valeurs du facteur d’induction sur les
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translations amont et aval. Les polaires d’un profil d’aile NACA 0012 sont réalisées sur OpenFOAM
(Figure 3.27) avec des réglages similaires aux simulations de turbines bi-axiales. Une comparaison avec
les polaires obtenues par le logiciel libre xlfr5 sert de validation des résultats. Les courbes sont tracées à
Re = 106, qui correspond au nombre de Reynolds de la turbine. Cependant, en prenant en compte la
vitesse induite par la turbine, la vitesse relative du fluide par rapport à la pale est plus faible que la
vitesse géométrique Wg et donc le Reynolds réel est plus faible. On néglige cette différence dans cette
partie de l’étude.
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Figure 3.27 – Coefficient de portance (a) et de traînée (b) en fonction de l’angle d’incidence d’un
profil d’aile NACA 0012 pour un nombre de Reynolds Re = 106. Les valeurs sont obtenues par simulations
numériques par les logiciels OpenFOAM et xflr5.

Pour estimer les valeurs du facteur d’induction, des sondes de vitesses sont placées dans le domaine
de simulation. La Figure 3.28 montre leur positionnement par rapport à la trajectoire de la pale. On
distingue 4 sous-ensembles de sondes : E0, E1, E2 et E3. Les N points appartenant à un même sous-
ensemble sont placés de manière régulière sur une ligne à « x constant »(Équation 3.47). L’espacement
δx entre la trajectoire des points d’attache de la pale et la position des sondes correspond à deux fois
l’épaisseur de la pale, soit 24% de la corde.

E0 = {(x, y) avec x = −r − δx}
E1 = {(x, y) avec x = −r + δx}
E2 = {(x, y) avec x = r − δx}
E3 = {(x, y) avec x = r + δx}

(3.47)

La vitesse moyenne temporelle est calculée pour chaque point de sondage :

u(x, y) =
1

T

∫ T

0

u(x, y, t)dt (3.48)

Avec T correspondant à la période de révolution des pales. On déduit l’estimation de la vitesse
débitante Ui du sous-ensemble de sondes Ei :

Ui =
1

h

∫ y=0

y=−h
u(xi, y) · exdy ≈

1

N

∑
M∈Ei

u(xi, y) · ex (3.49)

Et finalement, les vitesses débitantes amont et aval sont déduites en moyennant les vitesses débitantes
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Figure 3.28 – Position des 13 × 4 sondes utilisées pour estimer la vitesse débitante du fluide Ux
durant les translations amont et aval de la pale.

des deux sous-ensembles de sondes les plus proches :
Ux(x = −r) =

1

2

(
U0 + U1

)
Ux(x = r) =

1

2

(
U2 + U3

) (3.50)

Cette mesure de la vitesse débitante Ux est mise en place pour deux vitesses spécifiques : λ = 3 et
λ = 6. On en déduit le facteur d’induction pour les translations amont et aval (Équation 3.45) et les angles
d’incidence associés (Équation 3.46). Grâce aux polaires du profil de pale NACA 0012 (Figure 3.27), on
déduit la valeur théorique du plateau de coefficient de puissance (Équation 3.44). Les résultats sont
présentés dans le Tableau 3.5 et les valeurs des plateaux sont comparés au CP instationnaires dans la
Figure 3.29. La méthodologie permet effectivement de trouver une bonne approximation des valeurs de
CP instationnaires. À λ = 3 et λ = 6, l’écart en début de translation aval semble être lié à un régime
transitoire entre la valeur de CP en fin de virage inférieur et la valeur plateau. Dans la partie amont,
l’écart entre le plateau et la valeur du CP instationnaire pourrait provenir de l’inhomogénéité de la
vitesse du fluide et notamment de sa composante selon ey. Cela expliquerait pourquoi le phénomène est
plus marqué à λ = 6 qu’à λ = 3, sachant que le blocage, et donc la composante ey, augmente avec λ.
Malgré ces écarts, le calcul du coefficient de puissance à partir de la vitesse débitante Ux permet de
retrouver les tendances des CP instationnaires. Durant la translation amont, la pale perçoit un angle
d’incidence plus élevé à λ = 3, α = 12.8◦ , qu’à λ = 6, α = 5.4◦. Le coefficient de portance et le ratio
portance-traînée sont donc plus élevés à λ = 3. Cependant, le déplacement de la pale étant plus rapide
à λ = 6, le coefficient de puissance extrait sur la translation amont est plus élevé pour cette vitesse
spécifique. La conséquence de cette extraction de puissance plus importante en amont est une plus fortes
diminution de la vitesse débitante en aval. La vitesse débitante au niveau de la translation aval est en
effet deux fois plus faible à λ = 6 qu’à λ = 3, ce qui creuse l’écart entre les angles d’incidence (α = 9.6◦

à λ = 3 et seulement α = 2.4◦ à λ = 6). À α = 2.4◦, la résultante des forces aérodynamiques projetées
sur la trajectoire de la turbine est proche de zéro (Figure 3.30), ce qui explique le plateau de puissance
nulle à λ = 6.

En conclusion, pour une géométrie de turbine donnée, la puissance extraite par la pale lors des
translations est au premier ordre fonction de la vitesse spécifique λ et du facteur d’induction a =
1− Ux/U∞. Ces deux paramètres déterminent la vitesse de la pale mais également l’angle d’incidence α
et la vitesse relative du fluide W , donc la force aérodynamique s’exerçant sur la pale. On constate qu’une
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augmentation de λ entraîne une augmentation du coefficient de puissance obtenu sur la translation
amont, ce qui donne lieu à une augmentation du blocage hydrodynamique et ainsi à une réduction de
la vitesse débitante pour la translation aval. Cela a pour effet de diminuer la norme et l’incidence de
la vitesse relative vue par les pales lors de la translation aval, dégradant ainsi significativement leurs
performances. C’est ce qui explique l’inversion de la tendance d’évolution du CP instantané avec λ entre
les parties amont et aval Figure 3.26. Un phénomène similaire est observé par Delafin et al. (2021) dans
le cas des turbine Darrieus en faisant varier non pas la vitesse spécifique mais l’angle d’incidence des
pales.

Tableau 3.5 – Coefficient de puissance théorique développée par une pale sur les translations amont
et aval à partir de la vitesse spécifique, λ, et du facteur d’induction, a (Équation 3.44).

Ux/U∞ a α[◦] CD CL CP

λ = 3
amont 0.68 0.32 12.8 0.023 1.25 0.45

aval 0.50 0.50 9.6 0.017 0.98 0.27

λ = 6
amont 0.57 0.43 5.4 0.012 0.57 0.61

aval 0.26 0.74 2.4 0.011 0.26 0.004
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Figure 3.29 – Coefficient de puissance instantanée d’une pale de turbine bi-axiale en fonction du
paramètre de position pour les vitesses spécifiques λ = 3 et λ = 6 et plateaux de puissance théoriques
basés sur λ et sur le facteur d’induction a (Équation 3.44).

3.3.3 Solidité

La solidité, notée σ, est définie par le ratio entre le nombre de pales (Np) multiplié par leur longueur
de corde (c) et la hauteur de la turbine (d = h+ 2r), définie par Équation 3.51.

σ =
Npc

d
=

Npc

h+ 2r
(3.51)

Pour un observateur placé en amont de la turbine, la solidité peut être interprétée comme la fraction
de la zone de la turbine obstruée par les pales. Dans cette étude, les variations de solidité sont obtenues en
faisant varier le nombre de pales, toutes choses égales par ailleurs. De cette façon, les autres paramètres
adimensionnels sont gardés constants. Le Tableau 3.6 résume les caractéristiques des configurations
utilisées.

La Figure 3.31 représente le coefficient de puissance total en fonction de la vitesse spécifique pour
différentes valeurs de solidité. Il apparaît que la solidité joue un rôle prépondérant dans la valeur de la
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Figure 3.30 – Projection des coefficients de forces aérodynamiques sur la trajectoire de la pale en
translation pour un profil NACA 0012 en fonction de l’angle d’incidence à Re = 106.

Tableau 3.6 – Jeux de paramètres adimensionnels utilisés pour l’étude de la solidité.

Np c/r h/r σ Re xA xB

config. 1 1 0.2 4 0.033 106 1/8 7/8
config. 2 2 0.2 4 0.066 106 1/8 7/8
config. 3 3 0.2 4 0.1 106 1/8 7/8

config. 4 1 0.4 4 0.066 106 1/8 7/8
config. 5 2 0.4 4 0.133 106 1/8 7/8

vitesse spécifique optimale (λopt), i.e. donnant le coefficient de puissance le plus élevé. En effet, augmenter
σ tend à faire diminuer λopt. Cela est bien la conséquence de l’augmentation de la solidité et non pas
de l’augmentation du nombre de pales en temps que tel. Pour l’illustrer, les 2 courbes de turbine à
σ = 0.066 bi-pales (Figure 3.31a) et mono-pale ( 3.31b) montrent un même λopt = 4.5. La solidité semble
également jouer sur les niveaux de coefficient de puissance atteints puisque sa diminution engendre une
diminution du CP,tot à λopt ainsi qu’un « aplatissement »de la courbe en cloche. Ce comportement est
classique pour des turbines à axe vertical, il est notamment décrit dans le cas des turbine Darrieus par
Paraschivoiu (2002) et étudié par simulation numériques par Sagharichi et al. (2018).

La solidité influence également la diminution de la vitesse du fluide lors de son passage à travers
la turbine. Pour constater cet effet, des sondes de vitesses sont placées sur une ligne passant par le
centre de la turbine, comme illustré Figure 3.32. La vitesse moyenne de l’écoulement est calculée sur
chacune de ces sondes. La Figure 3.33 représente l’évolution de la vitesse moyenne selon ex le long
de cette ligne à λ = 5. Comme attendu, on constate que les effets de blocages, qui se manifestent par
la diminution de la vitesse du fluide au cours de son passage dans la turbine, sont plus importants
lorsque la solidité augmente. A nouveau, cela est cohérent avec ce qui est observé dans le cas des turbine
Darrieus (Rezaeiha et al., 2018).

Il est a noter que dans le cas des configurations donnant des coefficients de puissance élevés, la
réduction de vitesse du fluide au cœur de la turbine et en aval de celle-ci est proche de ce que prédit
la théorie de Betz (1926) pour le meilleur point de fonctionnement possible d’une turbine. Dans le
cadre de cette théorie générale 1D et stationnaire, l’action de la turbine sur l’écoulement est modélisée
par un disque qui est un puits uniforme de quantité de mouvement. Betz démontre que le rendement
théorique maximal de cette turbine idéalisée est de η = 16/27 ≈ 0.59. Le facteur d’induction au cœur de
la turbine est alors de a = 1

3
soit Ux = (1− a)U∞ = 2

3
U∞ et il est de a = 2

3
en aval et donc Ux = 1

3
U∞.

La Figure 3.34 compare ces valeurs issues de la théorie de Betz avec les valeurs issues des simulations.
On remarque qu’à λopt pour σ = 0.1 et σ = 0.066, qui sont des configurations donnant des rendements
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Figure 3.31 – Coefficient de puissance total de turbines bi-axiales en fonction de la vitesse spécifique
λ = V/U∞ pour différentes solidités obtenues en faisant varier le nombre de pales. Paramètres des
turbines : h/r = 4, c/r = 0.2 (a) et c/r = 0.4 (b), Re = 106 , xA = 1/8 et xB = 7/8.
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Figure 3.32 – Position des sondes de vitesses par rapport à la turbine.
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Figure 3.33 – Évolution de la vitesse du fluide à travers la turbine pour différentes valeurs de solidité.
Paramètres de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.2, λ = 5, Re = 106 , xA = 1/8 et xB = 7/8.

relativement élevés (Figure 3.31), l’évolution de la vitesse moyenne est cohérente avec la théorie de Betz.
Pour la configuration avec le coefficient de puissance le plus élevé (CP,tot = 0.56 pour σ = 0.1, λopt = 3.5),
la correspondance est très bonne en aval mais la vitesse moyenne de la simulation est légèrement plus
faible à x = 0. Cela pourrait être lié à la dissymétrie de l’extraction de puissance qui est plus importante
au cours de la translation amont que de la translation aval.
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Figure 3.34 – Évolution de la vitesse du fluide à travers la turbine pour différentes valeurs de solidité
et de vitesse spécifique. Paramètres de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.2, Re = 106 , xA = 1/8 et xB = 7/8.
Les repères rouges correspondent à la vitesse optimale au sens de la théorie de Betz.

3.3.4 Ratio corde/rayon

Dans cette section, l’influence du ratio entre la longueur de corde et le rayon des poulies, c/r, sur
les performances de la turbine bi-axiale est étudiée. Différentes valeurs de ratio c/r seront testées, en
veillant à garder constants tous les autres paramètres adimensionnels. Le nombre de pale, Np, est modifié
pour garder une solidité constante entre chaque configuration. Le Tableau 3.7 résume les configurations
de turbines utilisées dans cette section.

Tableau 3.7 – Jeux de paramètres adimensionnels utilisés pour l’étude du ratio c/r.

Np c/r h/r σ Re xA xB

config. 1 3 0.133 4 0.066 106 1/8 7/8
config. 2 2 0.2 4 0.066 106 1/8 7/8
config. 3 1 0.4 4 0.066 106 1/8 7/8

Des simulations sont réalisées pour obtenir le coefficient de puissance total des turbines en fonction
de la vitesse spécifique. Les résultats sont présentés Figure 3.35. La vitesse spécifique optimale λopt se
situe aux alentours de λ = 4 et semble peu sensible à la valeur de c/r. Cela s’explique par la solidité qui
est, elle, gardée constante. Cela confirme que ce n’est pas le nombre de pales en tant que tel qui modifie
la vitesse spécifique optimale, mais bien la valeur de la solidité. Le nombre de pales joue cependant
un rôle important sur l’allure du coefficient de puissance instantanée total, représenté Figure 3.36. La
turbine mono-pale avec un c/r = 0.4 produit un coefficient de puissance momentanément négatif dans
les virages. Dans le cas de la turbine bi-pale, les pales effectuent leurs virages simultanément, si bien que
le coefficient de puissance total est également négatif sur une partie du cycle. Par contre, la configuration
à trois pales permet d’avoir à tout instant au moins une pale travaillant en translation, ce qui permet
de lisser l’allure du coefficient de puissance instantanée total qui reste toujours positif. On remarque
qu’à solidité constante, l’augmentation du nombre de pales tend à diminuer l’écart entre les valeurs
minimales et maximales atteintes par le coefficient de puissance instantanée total.

D’autre part, la Figure 3.35 montre que pour les configurations testées, si le ratio c/r n’influence
pas, ou que faiblement, la valeur de λopt, diminuer le c/r tend à augmenter le rendement, notamment
aux faibles λ. Pour comprendre l’origine de ces variations, le coefficient de puissance instantanée d’une
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Figure 3.35 – Coefficient de puissance total de turbines bi-axiales en fonction de la vitesse spécifique
λ = V/U∞ pour différents ratio c/r. Les autres paramètres des turbines sont : h/r = 4, σ = 0.066,
Re = 106 , xA = 1/8 et xB = 7/8.

pale est tracé pour les 3 valeurs de c/r à λ = 4 Figure 3.37a. Les valeurs des plateaux de coefficient de
puissance sont très différentes. Cela provient de la définition même du CP (Équation 3.17). En effet
la puissance captée par la pale est adimensionnée par des grandeurs caractéristiques de la turbine,
notamment sa hauteur d. Or, toutes choses égales par ailleurs, les forces aérodynamiques et donc la
puissance captée par la pale, sont proportionnelles, non pas à la hauteur de la turbine d, mais à la
longueur de corde c. Pour pouvoir comparer les performances de pales avec des longueurs de corde
différentes, un coefficient de puissance normalisé est introduit Équation 3.52. Cette fois, la puissance
captée est adimensionnée par des grandeurs caractéristiques relatives à la pale : la pression dynamique
1
2
ρW 2

g , sa vitesse V = U∞λ et sa surface S = cb. L’Équation 3.52 donne également la relation entre C∗P
et Cp (Équation 3.17).

C∗P =
P

1
2
ρW 2

g V cb
= CP ×

d

cλ(λ2 + 1)
(3.52)

L’évolution de ce coefficient de puissance normalisé pour les différentes valeurs de c/r est représentée
Figure 3.37b. Cette fois, les valeurs des plateaux de coefficient de puissance sont proches. En effet, étant
donné que les solidités σ et les vitesses spécifiques λ sont identiques, l’évolution de la vitesse débitante du
fluide doit être similaire dans les 3 configurations de turbine. Cela implique des vitesses relatives et des
angles d’incidences similaires et donc des coefficients de forces et un coefficient de puissance normalisé
similaire. Cependant, dans la seconde moitié du virage inférieur, on remarque que la valeur du coefficient
de puissance normalisé diminue lorsque le rapport c/r augmente. Pour comprendre ce phénomène, il
faut prendre en compte les effets de cambrure virtuelle, liés à la courbure de l’écoulement relatif à la
pale dans les virages. Ils seront étudiés spécifiquement dans la section 4.2. Durant la translation aval,
un régime transitoire fait passer le C∗P de sa valeur de fin de virage inférieur à une valeur plateau. Le
régime transitoire semble plus court lorsque le ratio c/r, et donc c/h, diminue. Cependant, l’écart entre
la valeur de coefficient en sortie de virage et sa valeur plateau n’est pas la même entre les différentes
configurations. L’étude du ratio h/r, section 3.3.5, permettra de conclure de manière plus rigoureuse sur
le lien entre longueur du transitoire, hauteur h et longueur de corde c.

3.3.5 Ratio hauteur/rayon

Un paramètre spécifique à la turbine bi-axiale est son ratio « hauteur de translation sur rayon de
poulie », h/r. Il définit ce que l’on pourrait nommer le rapport d’aspect de la turbine. Le cas limite
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Figure 3.36 – Coefficient de puissance instantanée total de turbines bi-axiale et contribution de
chaque pale sur un cycle. Les positions des points d’attaches amont des pales à l’instant t/T = 0 sont
représentées par un point sur leur trajectoire à droite des figures. Paramètres des turbines : h/r = 4,
λ = 4 , σ = 0.066, Re = 106 , xA = 1/8 et xB = 7/8.

h/r = 0 correspond à une turbine Darrieus classique. Dans les études paramétriques précédentes, les
turbines présentaient toutes un ratio h/r = 4. Ici, il variera de 1 à 10, comme illustré Figure 3.38.

Les autres paramètres adimensionnels sont constants d’une configuration à l’autre, leurs valeurs sont
résumées dans le Tableau 3.8. Avec ces paramètres et un h/r = 4, la vitesse spécifique λ = 4.5 est la
vitesse optimale, comme montré par la Figure 3.31. Pour garder la solidité constante, le nombre de pales
augmente avec la longueur de translation h.

Pour étudier l’effet du rapport d’aspect de la turbine sur ses performances, l’évolution du coefficient de
puissance total est représenté en fonction du ratio h/r Figure 3.39. Il apparaît qu’augmenter la longueur
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Figure 3.37 – Coefficient de puissance instantanée d’une pale de turbine bi-axiale à différentes
valeurs de c/r (a). Coefficient de puissance instantanée normalisé en (b). Les zones colorées en rouge et
bleu correspondent respectivement aux translations et rotations de la pale avec un c/r = 0.4. Autres
paramètres de la turbine : h/r = 4, λ = 4 , σ = 0.066, Re = 106 , xA = 1/8 et xB = 7/8.

Tableau 3.8 – Paramètres adimensionnels utilisés pour l’étude du ratio h/r.

c/r 0.2

λ 4.5

σ 0.066

Re 106

xA 1/8

xB 7/8

de translation par rapport au rayon des poulies fait augmenter le CP,tot de manière asymptotique. Avec
les paramètres adimensionnels choisis ici, l’asymptote pour un h/r qui tendrait vers l’infini est proche
de la limite de Betz (1926).

L’augmentation du ratio h/r a pour conséquence directe que les pales passent une plus grande
proportion de leur cycle en translation. Or c’est précisément durant les translations que les pales
atteignent leurs valeurs de coefficients de puissance les plus élevées. Cette augmentation de la proportion
de temps passé par les pales à leurs valeurs plateaux de production de puissance est illustrée Figure
3.40a. On notera que les valeurs de CP sur les plateaux varient entre les différentes configurations en
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Figure 3.38 – Représentation des pales et de leur trajectoire pour des turbines avec des ratios (de
gauche à droite) h/r = 1, h/r = 4, h/r = 7 et h/r = 10 comportant respectivement 1, 2, 3 et 4 pales.
Autres paramètres des turbines : c/r = 0.2, λ = 4.5 , σ = 0.066, Re = 106 , xA = 1/8 et xB = 7/8.
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Figure 3.39 – Coefficient de puissance total en fonction du ratio h/r. Autres paramètres des turbines :
c/r = 0.2, λ = 4.5 , σ = 0.066, Re = 106, xA = 1/8 et xB = 7/8. Le trait continu correspond à la limite
de Betz : CP,max = 0.59.

partie à cause du nombre de pales qui varie lui aussi (Figure 3.38). Pour ne pas prendre en compte cet
effet, on trace le coefficient de puissance normalisé sur la Figure 3.40b. On note que les valeurs des
plateaux de C∗P durant la translation amont augmente lorsque h/r diminue. Cela suggère que l’effet de
blocage et donc la vitesse débitante du fluide dépendent de h/r. D’autre part, la longueur du transitoire
au début de la translation aval, c’est à dire la distance parcourue par la pale pour atteindre son plateau
de puissance, semble indépendante de la hauteur de translation h, comme illustré par la Figure 3.41.
Par conséquent, lorsque h/r tend vers l’infini, le coefficient de puissance instantanée normalisé tend vers
le cas limite où il prendrait uniquement 2 valeurs : sa valeur plateau amont entre s = 0 et s = 0.5 et sa
valeur plateau aval entre s = 0.5 et s = 1. L’influence des virages et des transitoires sur le coefficient de
puissance moyen global devient négligeable. C’est ce qui explique l’augmentation asymptotique de CP,tot
en fonction de h/r de la Figure 3.39.
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Figure 3.40 – Coefficient de puissance instantanée (a) et coefficient de puissance instantanée
normalisé (b) d’une pale en fonction du paramètre de position pour différentes valeurs de h/r. Autres
paramètres des turbines : c/r = 0.2, λ = 4.5 , σ = 0.066, Re = 106, xA = 1/8 et xB = 7/8.
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Figure 3.41 – Coefficient de puissance instantanée normalisé (Équation 3.52) au cours de la translation
aval pour différentes valeurs de h/r. C∗P,0 correspond à la valeur du coefficient au début de la translation.
y/c est la distance parcourue par la pale au cours de la translation aval, adimensionnée par sa corde.
Autres paramètres des turbines : c/r = 0.2, λ = 4.5 , σ = 0.066, Re = 106 , xA = 1/8 et xB = 7/8.



Chapitre 4

Analyse des effets de courbure de l’écoulement

Le chapitre 3 consiste en une étude descriptive de l’influence des paramètres adimensionnels sur le
coefficient de puissance de la turbine bi-axiale. Ici, on se propose de chercher la cause de certaines de ces
variations à travers l’analyse de l’effet de la courbure de l’écoulement rencontrée par les pales lors des
virages et la modification que cette courbure induit sur les forces aérodynamiques. Les effets de courbure
influençant l’ensemble des turbines à flux transverse, cette étude ne sera pas spécifique à la turbine
bi-axiale mais appliquée également au cas d’une turbine Darrieus. Dans un premier temps, différentes
méthodes d’évaluation de l’angle d’incidence et de la vitesse relative à partir des résultats de simulations
CFD seront comparées. Les effets de courbure de l’écoulement seront ensuite mis en évidence sur la
turbine bi-axiale. Enfin, la théorie des écoulements potentiels et des transformations conformes sera
appliquée au cas d’une turbine Darrieus pour quantifier les effets de courbure de l’écoulement à travers
les notions de cambrure virtuelle et d’angle d’incidence virtuel.

4.1 Calcul de l’angle d’incidence et de la vitesse relative pour
une turbine à axe transverse

Afin de connaître les conditions d’écoulement locales rencontrées par une pale de turbine bi-axiale,
des estimations de la vitesse relative du fluide et de l’angle d’incidence instantanés sont nécessaires.
Dans le cas d’une aile fixe avec un écoulement amont uniforme et constant, les définitions de l’angle
d’incidence et de la vitesse relative sont triviales. Comme illustré Figure 4.1, l’angle d’incidence α est
alors l’angle entre la corde de l’aile et la vitesse à l’infini amont. Plus précisément et pour éviter toute
confusion de signe, l’angle d’incidence est l’angle formé entre le vecteur joignant le bord d’attaque et
le bord de fuite de l’aile et le vecteur vitesse du fluide à l’infini amont. D’autre part, l’aile étant fixe,
la vitesse relative du fluide par rapport à la pale est trivialement égale à la vitesse du fluide à l’infini
amont W = U∞.

U∞

Figure 4.1 – Représentation de l’angle d’incidence α dans le cas d’une aile fixe avec une vitesse à
l’infini amont U∞.

Dans le cas d’une pale de turbine à axe transverse, l’écoulement amont dans le référentiel de la
pale n’est pas uniforme. Même en considérant le cas idéalisé d’un écoulement géométrique, c’est-à-dire
avec une vitesse de fluide par rapport au référentiel fixe RO (défini Figure 3.2) uniforme U = U∞,

106
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la rotation de la turbine implique que chaque point de la pale voit une vitesse relative et un angle
d’incidence différents, comme montré par la Figure 4.2 tirée de Migliore et al. (1980). Dans un écoulement
non-uniforme, l’angle d’incidence et la vitesse relative ne sont donc définis que localement, par-rapport
à un point donné de la pale. Dans la suite de cette étude, on désignera par αloc et W l’angle d’incidence
et la vitesse relative du fluide par rapport au point situé au quart de corde, i.e. à une distance de un
quart de corde du bord d’attaque.

Figure 4.2 – Représentation du vecteur de vitesse relative W = U − ωreθ pour différents points de
la ligne de cambrure d’une pale de turbine Darrieus avec λ = 6, c/R = 0.26, β = 0°, θ = 180° et un
écoulement considéré géométrique U = U∞. Figure tirée de Migliore et al. (1980).

Dans le cas d’une turbine avec une cinématique de pale imposée, la vitesse du point au quart de
corde V et la position angulaire de la corde sont connues au cours d’une révolution de pale. Ainsi, pour
déterminer l’évolution de αloc et W il suffit de déterminer l’évolution de U , la vitesse du fluide au quart
de corde non-perturbée par la pale. On entend par « vitesse non-perturbée »la vitesse du fluide qui
serait atteinte si on soustrayait à l’écoulement réel l’écoulement induit par la présence de la pale. La
Figure 4.3 illustre ces grandeurs dans le cas des turbines transverses Darrieus et bi-axiale. Il est a noter
qu’avec les conventions utilisées par l’auteur et du fait que la turbine Darrieus tourne en sens opposé
aux poulies de la turbine bi-axiale, le signe de l’angle d’incidence est inversé entre les 2 turbines. Pour la
pale représentée dans la partie amont, l’angle d’incidence est ainsi positif pour la turbine Darrieus et
négatif pour la turbine bi-axiale.

Différentes méthodes d’estimation de la vitesse locale du fluide au quart de corde, U , à partir de
résultats de simulations CFD sont décrites dans la littérature. Edwards et al. (2012) calculent le champ
moyen de la vitesse du fluide u(x, y) à proximité du rotor en excluant de ce calcul la zone annulaire
balayée par les pales. L’estimation de U est ensuite réalisée par interpolation de ce champ moyen. Une
autre approche, notamment étudiée par Melani et al. (2020), consiste à positionner une ou plusieurs
sondes de vitesse à proximité de la pale. Les sondes se déplaçant avec la pale, il est possible d’estimer
la vitesse instantanée U à partir de celle mesurée sur les sondes, après y avoir apporté d’éventuelles
corrections. Dans la suite de cette section, ces deux approches seront détaillées et appliquées à la turbine
Darrieus présentée section 2.5.2, au point de fonctionnement optimal λopt = 2.29.

4.1.1 Méthode de la vitesse moyenne du fluide

Pour estimer la vitesse moyenne du fluide, 32 points de sondage de la vitesse sont disposés de part et
d’autre de la trajectoire de la pale, comme illustré Figure 4.4. Les sondes à l’extérieur de la trajectoire
sont réparties sur un cercle de rayon Rout = R + δr (R étant le rayon de la turbine) et les sondes à
l’intérieur de la trajectoire sont disposées sur le cercle de rayon Rin = R− δr. Le paramètre δr est choisi
de sorte à ce que les sondes soient positionnées à proximité du passage des pales pour augmenter la
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Figure 4.3 – Illustration de la vitesse locale du fluide U , de la vitesse du point au quart de corde V
et de la vitesse relative W = U − V ainsi que l’angle d’incidence local αloc pour différentes positions
d’une pale de turbine Darrieus (a) et bi-axiale (b).

précision de l’interpolation mais soient suffisamment éloignées pour toujours rester à l’extérieur des
pales. La moyenne temporelle de la vitesse du fluide est calculée pour chaque sonde. Pour une position
azimutale θ donnée sur le cercle décrit par la trajectoire du point d’attache des pales, la vitesse U(θ)
est déduite par interpolation bilinéaire de la vitesse moyenne sur les 4 sondes les plus proches du point
au quart de corde (Figure 4.4c).
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Figure 4.4 – Schéma représentant le paramètre δr de distance des sondes à la trajectoire des pales
(a). Position des sondes pour δr/R = 0.06 avec la vitesse moyenne du fluide qui y est mesurée (b) et
estimation de la vitesse U(θ) par interpolation bilinéaire des points de sondage (c) pour la turbine
Darrieus à λopt = 2.29.

Pour étudier la sensibilité des résultats au positionnement des sondes, 3 valeurs du paramètre de
distance sont testées : δr/R = 0.03, δr/R = 0.06 et δr/R = 0.26, représentés Figure 4.5. La distance
entre ces points de mesure de vitesse et la pale est représentée Figure 4.6.

L’angle d’incidence local et la vitesse relative locale calculés à partir de l’estimation de U(θ)
par la vitesse moyenne de fluide sur les sondes de vitesse sont représentés Figure 4.7. On remarque
qu’une distance des sondes δr/R = 0.26 induit une différence significative dans la prédiction de l’angle
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Figure 4.5 – Position des sondes et vitesse moyenne du fluide qui y est mesurée pour δr/R = 0.03
(a), δr/R = 0.06 (b) et δr/R = 0.26 (c).

Trajectoire de la pale
r/R = 0.03

r/R = 0.06
r/R = 0.26

Figure 4.6 – Positionnement par rapport à la pale des cercles intérieurs et extérieurs où sont disposées
les sondes de vitesse pour les paramètres δr/R testés.

d’incidence, notamment aux alentours de θ = 200°, comparativement à δr/R = 0.06 et δr/R = 0.03.
L’erreur entre U (θ) réel et U (θ) estimée par interpolation bilinéaire tend logiquement à augmenter avec
la distance des points de sondages à la trajectoire de la pale. En revanche, les angles d’incidence prédits
par les sondes disposées à δr/R = 0.06 et δr/R = 0.03 de la trajectoire de la pale sont proches. Les
vitesses relatives sont également similaires, avec cependant des écarts significatifs aux alentours de θ = 0°
et θ = 160°. Comme révélé par la Figure 4.6, le paramètre δr/R = 0.03 est un cas limite où les sondes
passent à proximité immédiate de la pale, à l’intérieur de la couche limite de l’écoulement. Dans la suite,
la valeur δr/R = 0.06 sera utilisée comme référence pour l’application de cette méthode.

4.1.2 Méthode de la vitesse instantanée du fluide

Une autre approche pour obtenir une estimation de l’angle d’incidence local et de la vitesse relative
locale consiste à utiliser des sondes de vitesse se déplaçant avec la pale et d’utiliser non pas la vitesse
moyenne mais la vitesse instantanée mesurée par ses sondes pour déduire une estimation de U (θ). Melani
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Figure 4.7 – Angle d’incidence et vitesse relative du fluide au quart de corde estimés à partir de la
vitesse moyenne du fluide obtenue pour différentes positions des sondes de vitesses (le paramètre δr est
représenté Figure 4.4a).

et al. (2020) présentent différentes méthodes de calcul de l’angle d’incidence en utilisant un ou plusieurs
points de sondage repartis aux alentours de la pale. La méthode la plus robuste, notamment en cas de
régime de décrochage, s’avère être celle utilisant une unique sonde placée sur la trajectoire amont de la
pale. C’est donc cette approche qui sera adoptée dans cette étude. Pour s’assurer de l’indépendance des
résultats vis-à-vis de la position de la sonde, 5 sondes de vitesse sont placées en amont de la pale, à
différentes distances ds du point d’attache, qui est situé au quart de corde (Figure 4.8).

ds=1.5c
ds=1.25c

ds=c

ds=2c
ds=0.75c

Figure 4.8 – Schéma des sondes de vitesse se déplaçant avec la pale et positionnées sur sa trajectoire
à différentes distances en amont du quart de corde.

La vitesse U est, pour rappel, la vitesse qui régnerait au quart de corde si on soustrayait à l’écoulement
la vitesse induite par la pale. Il est à noter que même avec cette définition, U n’est pas pour autant
égale à U∞. En effet l’écoulement n’est pas seulement influencé par une pale à un instant donné mais
par la turbine dans sa globalité et par l’historique des passages précédents des pales. Dans un premier
temps, aucune correction n’est apportée à la vitesse mesurée par la sonde amont. U est donc considérée
égale à la vitesse mesurée sur la sonde, us. À tout instant t, on considère donc :

U(t) = us(t) (4.1)

Cela revient à faire deux hypothèses. D’une part, on suppose que la vitesse mesurée par la sonde
n’est pas perturbée par la vitesse induite par la présence de la pale. D’autre part, la variation spatiale de
la vitesse est négligée puisque la vitesse mesurée à la sonde en amont de la pale est supposée être égale à
la vitesse au quart de corde. Les résultats du calcul de l’angle d’incidence et de la vitesse relative locale
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sous ces hypothèses sont présentés Figure 4.9. Les prédictions de l’angle d’incidence et de la vitesse
relative sont fortement dépendantes de la position de la sonde. Il apparaît donc nécessaire d’apporter
des corrections à la vitesse mesurée afin de rendre la méthode plus robuste.
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Figure 4.9 – Angle d’incidence et vitesse relative du fluide au quart de corde estimés à partir de
la vitesse instantanée du fluide obtenue pour différentes positions des sondes de vitesses amont en
considérant U(t) = us(t).

Dans un premier temps, l’erreur liée à la variation spatiale de la vitesse entre la sonde et la pale est
corrigée. La vitesse non-perturbée au quart de corde U(t) est maintenant approximée par :

U(t) = us

(
t− ds

ωR

)
(4.2)

avec ds la distance séparant la sonde du quart de corde de la pale en suivant la trajectoire, ω la vitesse
de rotation de la turbine et R, son rayon. t− ds

ωR
correspond donc à l’instant où la sonde était présente

à la position qu’occupe le point au quart de corde à l’instant t. Ainsi, on remplace l’hypothèse d’une
faible variation spatiale de la vitesse par l’hypothèse de sa faible variation temporelle. Les résultats sont
présentés Figure 4.10. La norme de la vitesse relative prédite est désormais moins sensible à la position de
la sonde (Figure 4.10b). La prédiction de l’angle d’incidence est également impactée, principalement sur
la partie aval, θ ∈ [180°, 360°]. L’allure des courbes semble plus cohérente puisque les oscillations d’angle
d’incidence sont prédites aux mêmes azimuts. Cependant, les valeurs atteintes restent dépendantes de la
position du point de sondage.

Pour obtenir une meilleure estimation de la vitesse non-perturbée, il semble donc nécessaire de
soustraire la vitesse induite par la présence de la pale à la vitesse mesurée par la sonde :

U(t) = us

(
t− ds

ωR

)
− uin

(
t− ds

ωR

)
(4.3)

Comme proposé par Bianchini et al. (2018), la vitesse induite par la pale est modélisée par un
tourbillon centré au quart de corde (Équation 4.4) dont la circulation Γ =

∫
cs
u · dl est obtenue à partir

de la force de portance agissant sur la pale par le théorème de Kutta-Joukovsky (Équation 4.5).

uin =
Γ

2πr
eθs (4.4)

FL = −ρbΓ(ez ∧W ) (4.5)
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Figure 4.10 – Angle d’incidence et vitesse relative du fluide au quart de corde estimés à partir
de la vitesse instantanée du fluide obtenue pour différentes positions des sondes de vitesses amont en
considérant U(t) = us

(
t− ds

ωR

)
.

Les grandeurs sont représentées Figure 4.11. On note que la vitesse relative W intervient dans le
calcul de la vitesse induite uin, elle-même calculée dans le but de corriger U et donc W . On applique
donc un processus de correction itératif. Les évolutions sur un cycle de l’angle d’incidence local et de
la vitesse relative locale sont montrées Figure 4.12. On constate que les deux corrections appliquées, à
savoir la prise en compte de la vitesse induite et de la distance séparant la sonde du quart de corde,
permettent de rendre les calculs de l’angle d’incidence et de la vitesse relative quasiment indépendants
de la position de la sonde. Dans la suite, la sonde placée à une distance ds = 1.25c du quart de corde,
soit environ 1c du bord d’attaque, sera utilisée comme référence.
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Figure 4.11 – Représentation de la vitesse induite par la pale uin au niveau de la sonde amont S.
Sur cette représentation, l’angle d’incidence est positif et donc la circulation Γ < 0.

4.1.3 Comparaison des deux approches

Dans cette section, les vitesses relatives et les angles d’incidences locaux obtenus par les deux
méthodes présentées section 4.1.1 et 4.1.2 seront comparés . Ces quantités seront également comparées
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Figure 4.12 – Angle d’incidence et vitesse relative du fluide au quart de corde estimés à partir
de la vitesse instantanée du fluide obtenue pour différentes positions des sondes de vitesses amont en
considérant U(t) = us

(
t− ds

ωR

)
− uin

(
t− ds

ωR

)
.

à l’angle d’incidence géométrique, αg, et la vitesse relative géométrique, Wg, obtenus en supposant la
vitesse du fluide égale à sa vitesse à l’infini amont ( ∀θ,U (θ) = U∞ex). Les expressions de ces quantités
géométriques sont données Équation 4.6 et Équation 4.7.

αg(θ) = arctan

(
sin θ

cos θ + λ

)
− β (4.6)

|Wg|(θ) = U∞ ×
√
λ2 + 1 + 2λ cos θ (4.7)

Enfin, pour le calcul de la norme de la vitesse relative, les résultats seront comparés à une quatrième
approche basée sur le profil de pression entourant la pale. Un coefficient de pression normalisé C∗pr est
défini par l’Équation 4.8. La norme de la vitesse relative est alors obtenue en faisant en sorte que le
maximum du coefficient de pression normalisé soit égale à 1 (Équation 4.9). Un exemple de profil de
coefficient de pression normalisé est représenté Figure 4.13 pour une position azimutale θ = 10°.

C∗pr =
p

1
2
ρW 2

(4.8)

‖W ‖ =

√
2pmax
ρ

(4.9)

Les angles d’incidences et vitesses relatives obtenus avec les différentes méthodes sont comparés
Figure 4.14. L’approximation d’un écoulement géométrique ( ∀θ,U(θ) = U∞ex) mène à une erreur
importante sur l’angle d’incidence et la vitesse relative, notamment dans la partie aval de la trajectoire
(θ ∈ [180°, 360°]) où la vitesse du fluide est la plus éloignée de sa valeur à l’infini amont. En revanche, les
estimations obtenues à partir de l’interpolation de la vitesse moyenne du fluide d’une part et de la vitesse
instantanée corrigée d’autre part sont très proches. On note que dans la partie aval, des oscillations
de l’angle d’incidence sont prédites par la méthode instationnaire mais pas par l’approche basée sur la
vitesse moyenne. Ces oscillations pourraient être dues au passage de la pale dans le sillage créé par les
pales en amont et advecté par l’écoulement. La vitesse relative calculée à partir de la pression maximale
sur la pale comporte également des oscillations dans la partie θ ∈ [315°, 360°]. Cependant elle semble
globalement plus proche des valeurs obtenues à partir de la vitesse moyenne du fluide. Dans la suite,
on privilégiera la méthode de calcul à partir de la vitesse moyenne du fluide dont la mise en place
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Figure 4.13 – Coefficient de pression normalisé autour d’une pale de turbine Darrieus à θ = 10°. Les
zones bleutées correspondent à des coefficients de pression négatifs, les zones rouges à des coefficients de
pression positifs.

méthodologique est plus simple. Les comparaisons avec l’approche par la vitesse instationnaire et par la
pression maximale permettent de valider cette méthode.
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Figure 4.14 – Angle d’incidence et vitesse relative du fluide au quart de corde estimés à partir de
différentes méthodes pour une turbine Darrieus à λopt = 1.29.

4.2 Effet de la courbure de l’écoulement

Comme vu dans la section 4.1, chaque point d’une pale placée dans un écoulement courbe voit un
angle d’incidence et une vitesse relative différents. Il n’y a donc pas d’équivalence aérodynamique entre
une pale dans un écoulement uniforme et rectiligne avec un certain angle d’incidence α et la même pale
dans un écoulement courbe avec le même angle d’incidence α mesuré localement au quart de corde.
C’est cette différence que l’on appelle l’ effet de courbure de l’écoulement.

Les effets de courbure de l’écoulement sur les pales de turbine Darrieus ont été mis en évidence par
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Migliore et Wolfe (1979) ainsi que Migliore et al. (1980). Les auteurs effectuent des calculs analytiques en
2D avec l’hypothèse d’un écoulement géométrique, i.e. avec une vitesse absolue du fluide uniforme, égale
à la vitesse à l’infini amont, U∞. En se basant sur la théorie des écoulements potentiels, ils utilisent une
transformation conforme qui redresse les lignes de courant non-perturbées et transforme la géométrie de
la pale en une pale virtuelle, sur laquelle on peut lire un angle d’incidence équivalent et une cambrure
virtuelle (Figure 4.15). Un rappel sur la théorie des écoulements potentiels, des transformations conformes
et leurs applications aux pales de turbines transverses sera fait section 4.2.2.

Figure 4.15 – Représentation d’une pale de turbine Darrieus et des lignes de courant non-perturbées
avant (haut) et après (bas) application d’une transformation conforme. Figure tiré de Migliore et al.
(1980).

Migliore suppose que le caractère conforme de la transformation utilisée permet de conclure que
les ailes réelle et virtuelle ont le même comportement aérodynamique, en particulier elles auraient
donc les mêmes coefficients aérodynamiques. Une pale de turbine Darrieus se comporte donc comme
si elle possédait une cambrure virtuelle et comme si un angle d’incidence virtuel était ajouté à l’angle
d’incidence local calculé au quart de corde. Les valeurs d’angle d’incidence virtuel et de cambrure
virtuelle sont fonctions de la position azimutale θ, de la vitesse spécifique λ = ωR

U∞
et du rapport c/R.

Leur valeur moyenne est notamment une fonction croissante de c/R. La prise en compte des effets de
courbure de l’écoulement est donc d’autant plus important que le c/R est grand. Dans cette étude
l’angle de calage est nulle et le point d’attache est situé au quart de corde. Bien qu’ils ne soient pas
évoqués dans l’étude de Migliore, ces deux paramètres influencent également les grandeurs virtuelles,
comme on le verra dans la section 4.2.3.3. Cette approche théorique ne prend pas en compte la vitesse
induite par le rotor puisque les calculs se basent sur l’hypothèse d’un écoulement non ralenti par la
turbine. L’hypothèse d’un même comportement aérodynamique entre la pale réelle et sa transformée
virtuelle sera nuancée et précisée dans la section 4.2.3.4.

Akimoto et al. (2013) proposent une transformation conforme avec l’hypothèse simplificatrice d’une
vitesse amont nulle, les lignes de courant sont donc circulaires si les effets de sillage sont négligés. Les
coefficients de force et les profils de pression obtenus par CFD entre des pales symétriques NACA 0009
et NACA 0018 dans un écoulement circulaire et leurs pales transformées dans un écoulement rectiligne
sont comparés. Un rapport c/R = 0.2 et deux nombres de Reynolds de Re = 3.6× 105 et Re = 3.6× 106

sont utilisés. La bonne concordance des résultats sur les profils de pression notamment semble valider
l’utilisation des transformations conformes pour les fluides réels en l’absence de détachement de la
couche limite et pour des Re au moins du même ordre de grandeur. Cependant, l’hypothèse d’une vitesse
spécifique infinie, λ = ωR

U∞
, fait perdre la dépendance azimutale des quantités virtuelles calculées avec

cette transformation conforme. La vitesse induite par le rotor n’est pas non plus prise en compte.
Bianchini et al. (2015) utilisent également une transformation conforme qui suppose un λ infini. Ils



4.2. Effet de la courbure de l’écoulement 116

étudient des configurations de Darrieus avec des profils de pale NACA 0018 à c/R = 0.114 et c/R = 0.25.
Les distributions de pression (normalisées entre -1 et 1) extraites d’une simulation CFD de Darrieus
sont comparées aux distributions de pression obtenues expérimentalement et numériquement par Xfoil
sur la pale virtuelle. L’angle d’incidence effectif perçu par la pale de Darrieus a été considéré comme
égal à l’angle d’incidence de la polaire statique donnant la distribution de pression la plus proche. Cette
méthodologie a l’avantage de prendre en compte les effets instationnaires et de sillages puisqu’elle est
basée sur la distribution de pression réellement perçue par la pale. Par contre, elle ne permet pas d’isoler
les paramètres entre les effets dynamiques et les effets de courbure de l’écoulement. De plus, elle ne
prend pas en compte la variation azimutale de la cambrure virtuelle.

L’objectif de cette section est d’identifier les effets de la courbure de l’écoulement sur les forces
aérodynamiques agissant sur les pales d’une turbine à flux transverse sans les hypothèses simplificatrices
habituellement rencontrées dans la littérature. Dans un premier temps, les effets de la courbure de
l’écoulement seront mis en lumière dans le cas d’une turbine bi-axiale grâce à l’analyse des résultats
de simulations. Ensuite, un rappel sur la théorie des écoulements potentiels et des transformations
conformes permettra d’aboutir à l’expression d’une nouvelle transformation conforme. Elle prendra en
compte la vitesse locale réelle du fluide grâce à l’exploitation de résultats CFD. Les dépendances des
quantités virtuelles à la position azimutale de la pale et à la vitesse induite par le rotor seront ainsi
prises en compte. On discutera du lien entre les profils de coefficients de pression des pales réelles et
virtuelles ainsi que du lien entre leurs coefficients aérodynamiques.

Enfin, la méthodologie sera appliquée à la turbine Darrieus. À partir d’une base de donnée de profil
de pression sur des ailes dans un écoulement rectiligne correspondant aux transformations conformes de
la pale au cours d’un cycle, le coefficient de puissance de la turbine sera reconstitué. Les coefficients
aérodynamiques seront également comparés. Cela permettra de constater dans quelle mesure la prise
en compte des effets de courbure de l’écoulement permet d’expliquer les forces exercées sur les pales.
L’analyse sera effectuée pour différentes vitesses spécifiques, afin notamment de constater les influences
des effets dynamiques et de la plage de variation de l’angle d’incidence sur la pertinence de la méthode.

4.2.1 Mise en évidence dans le cas de la turbine bi-axiale

Dans cette section, le changement de comportement aérodynamique d’une pale lorsqu’elle est placée
dans un écoulement courbe, comparé à son comportement dans un écoulement rectiligne, sera mis en
évidence. La turbine bi-axiale est particulièrement adaptée pour observer ce phénomène puisque les pales
dans leurs phases de translation voient un écoulement globalement rectiligne mais durant les rotations,
les lignes de courant dans le référentiel de la pale deviennent courbées. Les paramètres adimensionnels
de la turbine bi-axiale utilisée sont résumés dans le Tableau 4.1. Ce point de fonctionnement a été étudié
dans la section 3.3.3, λ = 4.5 correspond à la vitesse spécifique optimale pour cette géométrie de turbine.
Le ratio c/r = 0.2 est proche de ceux utilisés dans la littérature pour la mise en évidence des effets de
courbure dans le cas des turbines Darrieus (Migliore et al., 1980; Akimoto et al., 2013; Bianchini et al.,
2015).

Dans un premier temps les conditions locales d’écoulements, à savoir l’angle d’incidence locale et la
vitesse relative locale mesurés au quart de corde, sont estimés par la méthode de la vitesse moyenne
du fluide présentée section 4.1.1. La position des sondes de vitesse ainsi que l’estimation de la vitesse
moyenne du fluide le long de la trajectoire de la pale par interpolation bilinéaire sont représentées
Figure 4.16.

L’angle d’incidence local et la vitesse relative locale obtenus à partir de l’estimation de la vitesse
moyenne du fluide sont montrés respectivement Figure 4.17 et Figure 4.18. Les valeurs issues de l’analyse
de simulation de la turbine sont comparées aux valeurs géométriques. Comme dans le cas de la turbine
Darrieus (section 4.1.3), on constate que l’approche géométrique (∀s,U(s) = U∞) surestime la valeur
de l’angle d’incidence, particulièrement durant la translation aval. Cela est lié à la diminution de la
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Tableau 4.1 – Paramètres adimensionnels de la turbine bi-axiale utilisée pour la mise en évidence
des effets de courbure de l’écoulement.

h/r 4

c/r 0.2

λ 4.5

σ 0.066 (Np = 2)

Re 106

xA 1/8

xB 7/8

1 0 1
x/r

5

4

3

2

1

0

1

y/
r

Trajectoire de la pale

(a)

1 0 1
x/r

5
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1

0

1
y/

r

0.4

0.5

0.6

0.7

0.8

0.9

1.0

1.1

U/U

(b)

Figure 4.16 – Position des sondes et vitesse moyenne mesurée sur ces points (a) et estimation de
la vitesse U(s) par interpolation bilinéaire des points de sondage (b) pour une turbine bi-axiale avec :
h/r = 4, c/r = 0.2, λ = 4.5, σ = 0.066 (bi-pale), Re = 106, xA = 1/8 et xB = 7/8.

vitesse débitante U à travers la turbine comme montré par la Figure 4.16. On constate également
que l’angle d’incidence estimé par CFD n’est pas constant durant les translations. Cela est lié à la
non-uniformité de la vitesse débitante au cours des translation, et notamment à sa composante selon
ey. Cette non-uniformité explique également la variation de la vitesse relative au cours des translations
(Figure 4.18).

À partir de ces estimations de l’angle d’incidence local, αloc, et de la vitesse relative locale W , il
est possible de retrouver les forces, et donc le coefficient de puissance, qui s’appliqueraient sur la pale
si l’écoulement était uniforme, rectiligne et permanent. La méthode est schématisée Figure 4.19. Pour
chaque valeur du paramètre de position s, les courbes de coefficients de portance, traînée et de moment
au quart de corde pour un profil fixe dans un écoulement uniforme sont interpolées pour obtenir leur
valeurs à αloc. Il est à noter que les polaires sont issues de simulations d’aile fixe à Reynolds Re = 106,
ce qui correspond au Reynolds de la turbine (Re = U∞

√
1+λ2c
ν

) mais pas au Reynolds instantané local
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Figure 4.17 – Angle d’incidence local, au quart de corde, estimé à partir du champ de vitesse moyen
du fluide obtenu par simulation CFD d’une turbine bi-axiale et comparaison à sa valeur géométrique.
Paramètres de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.2, λ = 4.5, σ = 0.066 (bi-pale), Re = 106, xA = 1/8 et
xB = 7/8.
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Figure 4.18 – Vitesse relative du fluide par rapport au point au quart de corde de la pale, estimé
à partir du champ de vitesse moyen du fluide obtenu par simulation CFD d’une turbine bi-axiale et
comparaison à sa valeur géométrique. Paramètres de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.2, λ = 4.5, σ = 0.066
(bi-pale), Re = 106, xA = 1/8 et xB = 7/8.

perçu par la pale (Re = Wc
ν
) qui est a priori plus faible (section 3.3.1). Cependant, l’angle d’incidence

maximale αloc,max = 11° est suffisamment éloigné de l’angle de décrochage pour pouvoir négliger cette
différence.

La connaissance de W et des coefficients de forces permet de calculer les forces de traînée, fD , de
portance, fL , et le moment aérodynamique au quart de corde, désigné par le point C, Mc. Enfin, le
coefficient de puissance estimé à partir des conditions locales de l’écoulement et des courbes polaires est
obtenu conformément à l’Équation 3.17.

Ainsi, les effets de courbure de l’écoulement et les effets dynamiques ne seront pas pris en compte
dans le calcul des coefficients de force et de puissance. Cela permettra de mesurer leur importance
en comparant les résultats aux valeurs issues de la simulation de la turbine, qui elle, rend compte
intrinsèquement de ces phénomènes.

Les coefficients de puissance obtenus par simulation de la turbine et reconstitués à partir des
polaires sont comparés sur la Figure 4.20. Sur les phases de translations, où l’effet de courbure de
l’écoulement est négligeable, on constate que les coefficients de puissance sont proches. La prise en
compte de la non-uniformité de la vitesse du fluide U au cours des translations permet notamment
d’expliquer l’augmentation du coefficient de puissance en fin de translation amont, ce qui n’était pas
le cas Figure 3.29. L’angle d’incidence variant peu au cours des translations, les effets dynamiques se
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Figure 4.19 – Schéma expliquant l’obtention du coefficient de puissance instantané à partir de
l’estimation de l’angle d’incidence αloc (représenté négatif sur la figure), de la vitesse relative W et
d’une polaire de NACA 0012.

traduisent essentiellement par des régimes transitoires en début de translations, le CP se rapprochant
asymptotiquement de sa valeur estimée par les polaires. En revanche, lors des rotations, le CP reconstitué
à partir des polaires statiques n’est pas en adéquation avec le CP effectivement mesuré sur la turbine.
Le coefficient de moment au quart de corde est représenté Figure 4.20. A nouveau, la correspondance
entre les valeurs mesurées sur la turbine et évaluées par les polaires est très bonne dans les translations.
Des pics de couples durant les transitions sont constatés sur la turbine, cela est lié à la discontinuités de
l’accélération angulaire de la pale. Durant les rotations, bien que l’évolution des coefficients de moment
soient similaires, un important décalage entre les courbes apparaît. Lorsque l’angle d’incidence locale
est nul, ce qui correspond à l’instant où le coefficient de moment issu des polaires est nul également, le
coefficient de couple mesuré sur la pale de la turbine est non-nul. Dans un écoulement rectiligne, ce
comportement serait celui d’une pale cambrée.

On peut donc conclure que pour cette configuration de turbine avec un c/r = 0.2 et λ = 4.5, les
effets de courbure de l’écoulement influencent le coefficient de puissance. Cependant, lors des rotations,
la variation d’angle d’incidence et de vitesse relative est plus rapide que lors des translations. Les effets
dynamiques peuvent donc également jouer un rôle. Dans la suite, la théorie des écoulements potentiels
sera utilisée pour quantifier les niveaux de cambrure virtuelle et l’angle d’incidence virtuel liés aux effets
de courbure de l’écoulement rencontré par les pales de turbines à flux transverse.
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Figure 4.20 – Coefficient de puissance instantanée reçu par la Pale 1 obtenu par simulation CFD
(« Turbine ») et recalculé à partir de l’angle d’incidence, de la vitesse relative au quart de corde et des
polaires de NACA 0012 (« Polaire »). Paramètres de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.2, λ = 4.5, σ = 0.066
(bi-pale), xA = 1/8 et xB = 7/8.
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Figure 4.21 – Coefficient de moment au quart de corde exercé par le fluide sur la Pale 1 obtenu par
simulation CFD (« Turbine ») et recalculé à partir de l’angle d’incidence et des polaires de NACA 0012
(« Polaire »). Paramètres de la turbine : h/r = 4, c/r = 0.2, λ = 4.5, σ = 0.066 (bi-pale), xA = 1/8 et
xB = 7/8.

4.2.2 Transformation conforme d’un écoulement potentiel

La méthode pour quantifier les effets de courbure de l’écoulement en terme de cambrure virtuelle et
d’angle d’incidence virtuel repose sur la théorie des écoulements potentiels. Les hypothèses d’application
et les définitions des différents concepts seront rappelés dans cette section. Ce rappel s’appuie notamment
sur les ouvrages deBrekhovskikh et Goncharov (1994) et Guyon et al. (2015).

4.2.2.1 Potentiel de vitesse, fonction de courant et vitesse complexe

On s’intéresse ici aux écoulements irrotationnels, 2D et stationnaires de fluides incompressibles.
u = uex + vey désigne le champ de vitesse avec ses deux composantes (u,v). Le caractère irrotationnel
d’un écoulement signifie que pour tout point de coordonnée x du domaine fluide D :

∇∧ u(x) = 0 (4.10)

En pratique, l’Équation 4.10 est vérifiée hors des régions tourbillonnaires (couche limite, sillage,
etc.). Cette propriété rend l’intégrale curviligne de la vitesse entre 2 points du domaine indépendant du
chemin parcouru. Cela permet de conclure à l’existence d’un champ scalaire ϕ, appelé le potentiel de
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vitesse, tel que :

∇ϕ = u (4.11)

Si le fluide est incompressible, l’équation de continuité implique que le potentiel de vitesse est une
fonction harmonique :

∆ϕ = 0 (4.12)

Dans le cas d’un écoulement plan, on défini également la fonction de courant ψ qui est un autre
champ scalaire vérifiant : 

∂ψ

∂y
= u

−∂ψ
∂x

= v

(4.13)

où u et v désignent les composantes du champ de vitesse. Par construction, comme l’écoulement est
irrotationnel, ψ est également une fonction harmonique :

∆ψ = (∇∧ u) · ez = 0 (4.14)

La fonction de courant est constante le long d’une ligne de courant de l’écoulement. Les lignes
équipotentielles, i.e. à ϕ constant, sont orthogonales aux lignes de courants. On pourra tracer ces deux
types de lignes pour représenter les écoulements potentiels présentés dans la suite.

Pour étudier les écoulements potentiels plans, le formalisme complexe est classiquement utilisé. Le
domaine fluide D peut en effet être vu comme une sous-partie du plan complexe C où chaque point
du domaine est associé à son affixe z = x + iy. On défini le potentiel complexe w comme la fonction
complexe ayant pour partie réelle le potentiel de vitesse et pour partie imaginaire la fonction de courant
d’un écoulement :

w(z = x+ iy) = ϕ(x, y) + iψ(x, y) (4.15)

On montre par les relations de Cauchy-Riemann que w est holomorphe, i.e. dérivable au sens
complexe. La dérivée du potentiel complexe est appelée la vitesse complexe, définie par :

dw

dz
= u− iv (4.16)

4.2.2.2 Exemples d’écoulements potentiels

Des exemples d’écoulements potentiels classiques sont représentés Figure 4.22. Leur champs de vitesse
et leur potentiel complexe sont résumés Tableau 4.2.

Tableau 4.2 – Définitions d’écoulements potentiels.

Vitesse Potentiel complexe

Uniforme u = U0

v = 0
w(z) = Uz

Vortex ur = 0

uθ = Γ
2πr

w(z) = − iΓ
2π

log z

Doublet w(z) = m
z
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(a) Uniforme (b) Vortex (c) Doublet

Figure 4.22 – Exemples d’écoulements potentiels avec les lignes de courant en noir et les lignes
d’iso-potentiel en pointillés bleus.

Il est clair que toute combinaison linéaire de potentiels complexes sera également un potentiel
complexe dont la partie réelle, i.e. son potentiel de vitesse, et la partie imaginaire, i.e. sa fonction de
courant, resteront des solutions de l’équation de Laplace. Par exemple, la perturbation d’un écoulement
uniforme U0 par un cylindre circulaire de rayon a entraîné en rotation autour de son axe central et
engendrant une circulation Γ est définie par :

w(z) = U0

(
z +

a2

z

)
− iΓ

2π
log z (4.17)

Pour un écoulement stationnaire, la connaissance du potentiel complexe et donc du champ de vitesse
(Équation 4.16) permet de déduire le champ de pression par application du théorème de Bernoulli le
long d’une ligne de courant (Équation 4.18).

p(z) +
1

2
ρu(z)2 = cste = p∞ +

1

2
ρU2
∞ (4.18)

Dans le cas du cylindre en rotation, une représentation de l’écoulement et du champ de pression est
donnée Figure 4.23. Le resserrement des lignes de courants sur la partie supérieure du cylindre traduit
une accélération du fluide et donc une diminution de la pression.

4.2.2.3 Transformation conforme

Une transformation conforme est une fonction complexe surjective et holomorphe qui établit une
correspondance entre les écoulements potentiels de deux domaines fluides. Soit D1 ⊂ C un domaine fluide
plan vu comme une sous partie du plan complexe où règne un écoulement potentiel de potentiel complexe
w1. Soit D2 ⊂ C un second domaine fluide avec un potentiel complexe w2. La transformation conforme
g associe chaque point z ∈ D1 à son image dans D2 ayant la même valeur de potentiel complexe :

g :

∣∣∣∣ D1 −→ D2

z 7−→ w−1
2 ◦ w1(z)

(4.19)

Par construction, les lignes de courant et les lignes iso-potentielles sont conservées par transformation
conforme. C’est-à-dire que l’image d’une ligne de courant dans l’écoulement d’origine par une transfor-
mation conforme définit une ligne de courant du nouvel écoulement potentiel. Ainsi, la connaissance
d’un écoulement potentiel initial et d’une transformée conforme permet de définir un nouvel écoulement
potentiel.
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Figure 4.23 – Lignes de courant (noires) et lignes iso-potentiels (pointillés bleues) et champ de
pression de l’écoulement autour d’un cylindre en rotation.

Le rapport entre les vitesses avant et après transformation peut également être déduit de la trans-
formation conforme. Soit z ∈ D1 et Z ∈ D2 tel que g(z) = Z. Soit u1(z) la vitesse au point z et
u2(Z) la vitesse non-nulle au point Z. On montre que le rapport des vitesses est égal à la dérivée de la
transformation conforme (Équation 4.20). La démonstration est fournie en Annexe A.∣∣∣∣∂g∂z (z)

∣∣∣∣ =
‖u1(z)‖
‖u2(Z)‖

(4.20)

4.2.2.4 Exemples de transformations conformes

Pour illustrer cette notion de transformation conforme, on s’intéresse à la transformation d’un
écoulement uniforme dirigé selon ex en un tourbillon centré en z = 0 et de circulation Γ. L’expression de
cette transformation conforme f est donnée Équation 4.21. Comme illustré par la Figure 4.24, l’image
de l’axe des réels par f est le cercle unité (i.e. de rayon r=1 centré en z = 0). L’origine du plan complexe
est envoyée en z = 1. 

w1(z) = Uz

w2(z) =
iΓ

2π
log z

f(z) = w−1
2 ◦ w1(z) = e−

2iπU
Γ

z

(4.21)

En composant f par d’autres transformations conformes, on va définir une nouvelle transformation
conforme, g, définie Équation 4.22. À l’image de f , on fait subir une homothétie de rapport R ∈ R,
une rotation de −π

2
et enfin une translation de +iR. Ainsi, l’image de l’écoulement uniforme par g est

un vortex centré en z = iR et le point z = 0 est invariant par cette transformation, comme illustré
Figure 4.25. De plus, la circulation du vortex est choisie de sorte à ce que la vitesse à une distance R de
centre du vortex soit égale, en norme, à la vitesse de l’écoulement uniforme : Γ = 2πRU .

g :

∣∣∣∣ C −→ C
z 7−→ −iRf(z) + iR = −iRe− i

R
z + iR

(4.22)

La transformation réciproque g−1 permettant de passer du vortex centré en z = iR à un écoulement
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Figure 4.24 – Transformation conforme d’un écoulement rectiligne en un tourbillon centré en z = 0.
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Figure 4.25 – Transformation conforme d’un écoulement rectiligne en un tourbillon centré en z = iR
laissant le point z = 0 invariant (g) et sa transformation réciproque (g−1).

uniforme est donnée Équation 4.23.

g−1 :

∣∣∣∣ C∗ −→ C
z 7−→ iR

(
log(z − iR)− iπ

2
− logR

) (4.23)

On retrouve ainsi la transformation conforme proposée par Akimoto et al. (2013). g−1 peut en effet
être interprétée comme la transformation conforme redressant les lignes de courant non perturbées vues
par une pale placée en z = 0 appartenant à une turbine de rayon R (comme représenté Figure 4.26)
avec une vitesse incidente nulle (U∞ = 0) .

4.2.3 Application à la turbine Darrieus

4.2.3.1 Écoulement potentiel autour d’une pale

Dans l’optique d’appliquer une transformation conforme aux lignes de courant dans le référentiel de
la pale sans l’hypothèse simplificatrice d’une vitesse U∞ = 0, la première étape consiste à déterminer
l’expression analytique de l’écoulement potentiel vu par la pale. La Figure 4.26 représente la pale dans
le plan complexe pour une position azimutale θ donnée.

La vitesse du fluide par rapport à la pale en un point du plan d’affixe z peut se décomposer selon
l’Équation 4.24.

w(z) = −v(z) + u(z) = ωreθ(z) +U(z) + uin(z) (4.24)

avec v = −ωreθ, la vitesse du point d’affixe z par rapport au référentiel fixe RO et u = U + uin la
vitesse du fluide en z par rapport à RO, vue comme la somme de la vitesse non-perturbée par la pale U
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Figure 4.26 – Pale représentée dans le plan complexe. Le point d’attache au quart de corde est
positionné à l’origine du plan complexe et l’axe de rotation de la turbine en z = iR.

et la vitesse induite par la pale uin. On souhaite déterminer les lignes de courant non-perturbées par la
présence de la pale. Le champs de vitesse non-perturbée est donné par l’Équation 4.25.

W (z) = ωreθ(z) +U(z) (4.25)

Afin d’obtenir une expression analytique d’un écoulement potentiel, deux approximations sont
nécessaires. Premièrement, U (z) est un champ a priori non-uniforme et inconnu. Cependant, à l’aide de
la simulation numérique de la turbine et de la méthodologie détaillée dans la section 4.1, sa valeur est
estimée au quart de corde pour toutes les positions azimutales. On fera l’approximation que la vitesse
non-perturbée du fluide est uniforme et égale à sa valeur estimée au quart de corde, i.e. ∀z,U (z) = U .
Cette approximation est valable pour les points à proximité de la pale. D’autre part, il apparaît que
l’Équation 4.25 n’est pas un champs de vitesse irrotationnel du fait du terme ωreθ. Comme le font
Akimoto et al. (2013), on cherche donc l’expression d’un écoulement irrotationnel qui soit une bonne
approximation de l’écoulement réel à proximité de la pale. Dans ce but, le terme ωreθ est approximé par
la vitesse produite par un vortex centré en z = iR, de circulation Γ = 2πωR2. Ces deux approximations
permettent d’aboutir à l’expression analytique de écoulement potentiel de la vitesse non-perturbée du
fluide dans le référentiel de la pale, Équation 4.26.

W (z) = ω
R2

r
eθ(z) +U (4.26)

Le potentiel complexe associé à cet écoulement est exprimé Équation 4.27. La quantité ξ représente
l’angle entre l’axe des réels et la vitesse U .

w1 :

∣∣∣∣ C_{iR} −→ C
z 7−→ −iωR2 log(z − iR) + Uze−iξ

(4.27)

4.2.3.2 Redressement des lignes de courant par transformation conforme

Pour redresser les lignes de courants, il faut passer du potentiel complexe w1 de l’Équation 4.27
au potentiel complexe d’un écoulement uniforme de vitesse W0, w2(z) = W0z. Cette transformation
conforme h0 est donnée par l’Équation 4.28.

h0 :

∣∣∣∣ C_{iR} −→ C
z 7−→ −iωR2

W0
log(z − iR) + U

W0
ze−iξ

(4.28)



4.2. Effet de la courbure de l’écoulement 126

Il est commode d’utiliser une transformation conforme qui laisse le point d’attache de la pale, z = 0,
invariant. À cette fin, h1 est définie par l’ Équation 4.29.

h1 :

∣∣∣∣ C_{iR} −→ C
z 7−→ h0(z)− h0(0) = −iωR2

W0

[
log(z − iR) + iπ

2
− log(R)

]
+ U

W0
ze−iξ

(4.29)

La Figure 4.27 illustre l’effet de la transformation conforme h1 sur les lignes de courants et sur la
géométrie de la pale pour une position azimutale θ donnée. À partir de la géométrie de la pale virtuelle,
i.e. l’image de la pale réelle par la transformation conforme h1, on déduit la valeur de la cambrure
équivalente et de l’angle d’incidence équivalent, αeq. La cambrure virtuelle peut être définie comme
la différence de cambrure entre la pale réelle et son image virtuelle. Étant donné que les pales de la
turbine Darrieus considérée dans cette étude sont des profils symétriques (NACA 0015), la cambrure
virtuelle est ici égale à la cambrure équivalente. De la même façon, l’angle d’incidence virtuel, αv, est
défini comme la différence entre l’angle d’incidence équivalent et l’angle d’incidence local mesuré au
quart de corde (Équation 4.30 et représentation Figure 4.28).

αv = αeq − αloc (4.30)

(a) Pale réelle (b) Pale virtuelle

Pale réelle Pale virtuelle

(c) Comparaison des pales réelles et virtuelles

Figure 4.27 – Lignes de courant / iso-potentiel non perturbées vues par la pale de la turbine Darrieus
à θ = 45° et λ = 2.29 (a) et pale virtuelle après redressement des lignes de courant par la transformation
conforme h1 (b). Comparaison de la pale réelle (NACA 0015) et de sa pale virtuelle (2.48% de cambrure)
(c).

4.2.3.3 Influence des paramètres adimensionnels sur la cambrure et l’incidence virtuelle

Dans cette section, on s’intéresse à l’influence de certains paramètres adimensionnels d’une turbine
Darrieus, à savoir le rapport c/R, la vitesse spécifique λ, la position du point d’attache xc et l’angle
de calage β, sur les valeurs de cambrure et d’angle d’incidence virtuels. Comme vu précédemment,
la transformation conforme h1 suppose qu’à proximité de la pale, la vitesse non perturbée du fluide
est uniforme et égale à la vitesse U déduite par simulation numérique. Dans cette section, l’effet de
blocage de la turbine sur l’écoulement sera négligé et la vitesse du fluide sera considérée égale à sa
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αloc

(a) Pale réelle

αeqαv

αloc

(b) Pale virtuelle

Figure 4.28 – Lignes de courant non-perturbées et profil de pale avant (a) et après (b) transformation
conforme. αloc est l’angle d’incidence locale au quart de corde. Comme la transformation conforme
préserve localement les angles, αloc se retrouve, après la transformation, entre la ligne de courant et la
tangente à l’image de la corde par h1 au point situé au quart de corde, qui est approximativement la
ligne moyenne du profil virtuel. αeq est l’angle d’incidence de la pale virtuelle. αv est la différence entre
αeq et αloc.

vitesse à l’infini amont : ∀θ,U(θ) = U∞. Sous cette hypothèse, la transformation conforme h1 devient
la transformation h2 donnée par l’Équation 4.31.

h2 :

∣∣∣∣ C_{iR} −→ C
z 7−→ −iR

W0

[
log(z − iR) + iπ

2
− log(R)

]
+ 1

λW0
ze−iθ

(4.31)

L’approximation de l’écoulement géométrique permet de mener une étude qualitative de l’influence
des paramètres adimensionnels de la turbine sur les effets de courbure de l’écoulement sans nécessiter de
simulations numériques. Pour valider le calcul de la cambrure virtuelle et de l’angle d’incidence virtuel,
leurs valeurs sont calculées et comparées à celles obtenues par Migliore et al. (1980) dans le configuration
de turbine étudiée par ces auteurs. La très bonne correspondance des résultats présentés Figure 4.29
permet de valider l’expression de la transformation conforme et de la déduction des valeurs de cambrure
virtuelle et d’angle incidence virtuel.
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Figure 4.29 – Comparaison de la cambrure virtuelle et de l’angle d’incidence virtuel obtenus par
la transformation conforme h2 (qui suppose U(θ) = U∞) avec les résultats de Migliore et al. (1980).
Paramètres de la turbine : NACA 0015, c/R=0.26, λ = 5.5, xc = 0.25, β = 0°.
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Une première observation classique, notamment faite par Migliore et al. (1980), consiste à remarquer
que les effets de courbure sont d’autant plus importants que le ratio c/R est grand, illustré Figure 4.30.
En effet, pour une courbure d’écoulement donnée, augmenter le ratio c/R augmente la différence entre
la valeur de l’angle d’incidence local mesuré au bord de fuite et sa valeur mesurée au bord d’attaque. Or
c’est précisément cette variation qui est responsable des effets de courbure.
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Figure 4.30 – Effet du ratio c/R sur les quantités virtuelles. Paramètres : NACA 0015, λ = 2.29,
xc = 0.25, β = 6◦

D’autre part, la vitesse spécifique λ influence également les quantités virtuelles. La Figure 4.31 illustre
l’effet de ce paramètre. Il apparaît que la vitesse spécifique ne modifie pas la moyenne des quantités
virtuelles mais modifie leurs variations azimutales. À λ élevé, l’approximation d’une cambrure et d’un
angle d’incidence virtuels constants devient acceptable. Cependant, pour des λ de turbine Darrieus
usuelles (la turbine étudiée ici à un λopt = 2.29), cette hypothèse semble très forte au vu des niveaux
de variations sur un cycle. Mathématiquement, on retrouve ce comportement dans l’expression de la
transformation conforme h2 (Équation 4.31) avec λ qui est au dénominateur du terme de droite rendant
h2 dépendant de θ.
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Figure 4.31 – Effet de la vitesse spécifique λ sur les quantités virtuelles. Paramètres : NACA 0015,
c/R = 0.265, xc = 0.25, β = 6◦.

Les valeurs de λ et c/R modifient les lignes de courant et donc l’expression de la transformation
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conforme elle-même. En revanche, l’angle de calage β et la position du point de fixation xc ne modifient
pas l’expression de la transformation mais modifient la position de la pale dans le plan complexe avant
la transformation, ce qui modifie par conséquent la position et la forme du profil virtuel. Ceci est illustré
par la Figure 4.32. En particulier, il existe une forte dépendance de l’angle d’incidence virtuel par
rapport à la position du point de fixation. Une fixation à mi-corde (xc = 0, 5) réduit considérablement
les valeurs de l’angle d’incidence virtuel, comme le montre la Figure 4.33. D’autre part, même si l’angle
de calage modifie l’angle d’incidence local, il semble n’avoir qu’une influence de second ordre sur les
quantités virtuelles, comme le montre la Figure 4.34.
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(c) β = −6◦, xc = 0.25

Figure 4.32 – Position du profil réel (haut) et du profil virtuel obtenu par la transformation h2

(bas) pour différentes valeurs d’angle de calage et de point de fixation. Dans les trois cas, c/R = 0, 3,
λ = 2, 29 et θ = 45°.
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Figure 4.33 – Effet de la position du point d’attache xc sur les quantités virtuelles. Paramètres :
NACA 0015, λ = 2.29, c/R = 0.265, β = 6◦
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Figure 4.34 – Effet de l’angle de calage β sur les quantités virtuelles. Paramètres : NACA 0015,
λ = 2.29, c/R = 0.265, xc = 0.25.

4.2.3.4 Influence des effets de courbure sur le coefficient de couple

Dans cette section, il sera estimé dans quelle mesure la prise en compte des effets de courbure permet
d’expliquer l’évolution du coefficient de couple obtenu par simulations numériques de la turbine Darrieus.

Dans un premier temps, il est nécessaire de clarifier le lien entre la pale réelle et son image virtuelle par
la transformation conforme h1. Dans la littérature, notamment chez Migliore et al. (1980), l’expression
ambiguë de « même comportement » est souvent utilisée. Cela peut laisser penser que la pale subirait les
mêmes coefficients aérodynamiques que son image par la transformation conforme. Or cette idée serait
inexacte. Les pales réelle et virtuelle sont en réalité liées par leur profil de coefficient de pression. Soit z
un point de la pale réelle et soit Z = h1(z) un point de la pale virtuelle, image de z par la transformation
conforme h1. À partir du lien entre les vitesses avant et après transformation (Équation 4.20) et entre la
pression et la vitesse (Équation 4.18), l’Équation 4.32 établit le lien entre les coefficients de pression
normalisés (Équation 4.8) sur la pale réelle C∗pr(z) et la pale virtuelle C∗pr(Z).

C∗pr(z) =
(
C∗pr(Z)− 1

) ∣∣∣∣∂h1(z)

∂z

∣∣∣∣2 + 1 (4.32)

En connaissant le profil de coefficient de pression de la pale virtuelle placée dans un écoulement
rectiligne et l’expression de la dérivée de la transformation conforme, on peut donc en déduire le profil de
pression normalisé de la pale réelle. Cependant, ces deux profils de pression sont a priori différents. Pour
qu’ils soient égaux, il faudrait que pour tout point z de la pale, on ait ∂h1(z)

∂dz
= 1. D’autre part, même en

faisant l’hypothèse que les profils de coefficients de pression seraient identiques, les forces de pression
résultant de l’intégration de la pression ne seraient pas identiques étant donné que les géométries de la
pale réelle symétrique et de la pale virtuelle cambrée sont différentes. La similarité entre la pale réelle et
sa transformation conforme n’est donc pas à comprendre au sens des coefficients de force qui seraient
identiques mais au sens du lien qui existe entre leur profil de coefficient de pression normalisé, donné
par l’Équation 4.32.

Le coefficient de couple de la turbine Darrieus est recalculé à partir de polaires statiques en prenant
en compte les effets de la courbure de l’écoulement. La méthodologie est schématisée Figure 4.35. Pour
chaque position azimutale θ :

1. La vitesse de fluide U(θ) est estimée à partir des résultats d’une simulation numérique de la
turbine Darrieus et de la méthode de la vitesse moyenne, présentée dans la sous-section 4.1.1.
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2. La transformation conforme h1 (Équation 4.29) est alors utilisée pour connaître la géométrie de
la pale virtuelle et ainsi estimer l’angle d’incidence équivalent, αeq, et la cambrure virtuelle, ceq.

3. Une base de données de profils de coefficient de pression est obtenue grâce à des simulations
numériques d’ailes fixes sur OpenFOAM. Les cambrures, les nombres de Reynolds et les angles
d’incidences sont choisis pour correspondre aux plages de valeurs respectives observées sur les
pales virtuelles. Cette base de donnée est interpolée pour estimer le profil de coefficient de pression
correspondant à une aile positionnée à un angle d’incidence αeq et possédant une cambrure ceq.

4. Le lien entre le profil de coefficient de pression normalisé de la pale réelle et de sa pale virtuelle
(Équation 4.32) est utilisé pour déduire le profil de coefficient de pression normalisé de la pale
réelle.

5. Finalement, le coefficient de couple sur l’axe de la turbine est calculé en intégrant la contribution
de la pression le long de la pale.

Ce coefficient de couple calculé à partir de polaires statiques corrigées par les effets de courbure sera
comparé au coefficient de couple obtenu par simulation de la turbine Darrieus. Pour pouvoir comparer
les deux approches, seule la pression est prise en compte dans le calcul du couple obtenu par simulation
de la turbine Darrieus.

Dans un premier temps, les quantités virtuelles, en particulier l’angle d’incidence équivalent, αeq, et
le pourcentage de cambrure virtuelle, ceq, sont déduites de simulation numérique de la turbine Darrieus
à λ = 2.29 et λ = 2.8. Leurs évolutions sont présentées Figure 4.36. Comme attendu, il apparaît que
l’amplitude de variation de l’angle d’incidence local, αloc, diminue lorsque la vitesse spécifique augmente.
C’est également le cas pour l’angle d’incidence virtuel et la cambrure virtuelle, ce qui avait déjà été
observé section 4.2.3.3 avec l’hypothèse simplificatrice de U(θ) = U∞.

A partir des quantités virtuelles et de la méthodologie illustrée Figure 4.35, on déduit l’allure des
profils de coefficients de pression normalisés à partir des polaires statiques corrigées par les effets de
courbure. Ces profils de coefficient de pression normalisé sont comparés à ceux effectivement obtenus
par simulation numérique de la turbine sur les Figures 4.37 et 4.38. Il apparaît que les profils sont
similaires sur la majeure partie du cycle. Cependant, on constate un écart important entre θ = 90° et
θ = 180° pour la simulation à λ = 2.29 et entre θ = 135° et θ = 180° pour la simulation à λ = 2.8. Pour
tenter d’expliquer ces écarts, on peut revenir sur les hypothèses faites par la méthode de correction
des polaires statiques. Premièrement, les effets dynamiques ne sont pas pris en compte puisque les
profils de coefficients de pression sont issus de simulations d’ailes statiques. Or, c’est entre θ = 135°
et θ = 180° que la variation de l’angle d’incidence équivalent, αeq, est la plus rapide (Figure 4.36).
C’est donc également dans cet intervalle que les effets dynamiques sont susceptibles d’être les plus
importants, ce qui pourrait expliquer une partie des écarts constatés. D’autre part, les transformations
conformes reposent sur la théorie des écoulements potentiels qui supposent un écoulement à vorticité
nulle. En cas de décollement partiel ou total de la couche limite à l’extrados de la pale, une large zone
tourbillonnaire se forme et influence l’écoulement. On se situe alors dans un cas limite de l’application
de la théorie où l’écoulement s’éloigne du comportement d’un écoulement potentiel. Or, la Figure 4.36
indique qu’à λ = 2.29, l’angle d’incidence équivalent varie entre +16.6° et −13°. A ces extremums, il est
probable d’observer un décollement partiel de la couche limite. La Figure 4.39 confirme qu’à λ = 2.29
un décollement partiel de la couche limite a effectivement momentanément lieu aussi bien sur la face
interne que la face externe de la pale. La zone décollée représente jusqu’à 53% de la surface de la pale à
θ = 135°.

Les Figures 4.37 et 4.38 montrent que les profils de coefficients de pression normalisés sont globalement
mieux prédits à λ = 2.8 qu’à λ = 2.29, ce qui est visible à θ = 90° notamment. Cela est au moins en
partie lié aux deux sources d’erreurs soulignées précédemment. En effet, la plage de variation de αeq
et les extremums atteints étant moins grands qu’à λ = 2.29 (Figure 4.36), les effets dynamiques et
le décollement de la couche limite sont moins importants à λ = 2.8. La Figure 4.39 confirme que le
décollement de la couche limite ne dépasse pas les 24% de la longueur de la corde et n’a lieu que sur la
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Figure 4.35 – Schéma expliquant le calcul du coefficient de couple instantané pour une position
azimutale θ donnée en prenant en compte les effets de courbure de l’écoulement.

face interne.
Finalement, le coefficient de couple de la turbine est recalculé à partir de ces profils de pressions

corrigés par les effets de courbure. Cela correspond à la dernière étape de la méthodologie schématisée
Figure 4.35. La Figure 4.40 compare le coefficient de couple obtenu par simulation de la turbine au
coefficient de couple reconstitué à partir des polaires corrigées par les effets de courbure. Pour rendre
compte de l’importance des effets de courbure, le coefficient de couple est également recalculé à partir de
l’angle d’incidence local, αloc, de la vitesse relative W et de la polaire d’un NACA 0015 (méthodologie
équivalente à celle présentée Figure 4.19). Cette dernière approche ne prend donc pas en compte les
effets de courbure. Il apparaît que dans la portion de la trajectoire de la pale où l’angle d’incidence
équivalent varie peu (θ ∈ [225°, 360°], Figure 4.36) et que le décollement est limité voir nul (Figure 4.39),
la seule prise en compte des effets de courbure permet de retrouver quasiment parfaitement le coefficient
de couple de la turbine. Cela était prévisible au vu de la bonne concordance des profils de pression dans
cette zone (Figure 4.38). Dans la partie amont, durant la phase ascendante du coefficient de couple, la
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Figure 4.36 – Évolutions de l’angle d’incidence équivalent, αeq, de l’angle d’incidence virtuel, αv,
et de la cambrure virtuelle déduites par la transformation conforme h1. Paramètres : c/R = 0.265,
σ = 0.265 (bi-pale), β = 6°, xc = 0.25.

correction des polaires statiques par les effets de courbure donne à nouveau une évolution similaire au
coefficient de couple issu de la simulation de la turbine avec toutefois une avance azimutale du coefficient
de couple reconstitué. Cela est probablement un effet dynamique dû à la variation rapide de l’angle
d’incidence dans cette portion de trajectoire (Figure 4.36).

On remarque que le pic de coefficient de couple est sous-estimé par l’approche des polaires corrigées,
principalement à λ = 2.29. La Figure 4.39b montre que le décollement est important dans cette zone.
C’est une limite à l’analyse de l’écoulement par les effets de courbure. Comme déjà évoqué lors de
l’analyse des profils de coefficient de pression, lorsque les effets visqueux influencent l’écoulement par
le décollement de la couche limite, on sort du cadre d’application de la théorie. Cependant, dans des
configurations de turbine où le décollement reste limité, comme c’est le cas ici à λ = 2.8, l’erreur sur le
pic de couple est moins grand.

D’autre part, l’impact positif ou négatif des effets de courbure sur les performances de la turbine peut
se déduire de la Figure 4.40 en comparant les coefficients de couple recalculés avec (Polaire corrigée) et
sans prise en compte des effets de courbure (Polaire). Il apparaît que ces effets contribuent positivement
à générer du couple sur la partie amont de la trajectoire mais diminuent les performances sur la partie
aval. Pour tenter de l’interpréter, on peut regarder l’évolution du signe de l’angle d’incidence local, de
la cambrure virtuelle et de l’angle d’incidence virtuel (Figure 4.36). La cambrure virtuelle et l’angle
d’incidence virtuel sont positifs tout au long du cycle. Dans la partie aval, l’angle d’incidence local est
suffisamment négatif pour que la norme de l’angle incidence équivalent soit inférieure à la norme de
l’angle d’incidence local. Cela a pour effet de diminuer le coefficient de portance de la pale virtuelle.
Le fait que la cambrure soit de signe opposée à l’angle d’incidence équivalent contribue également à
cette diminution. Par opposition, sur une partie de la trajectoire amont, l’angle d’incidence équivalent
est positif et de même signe que la cambrure, les effets virtuels tendent alors à augmenter le coefficient
de portance sur la pale virtuelle. Comme vu au début de cette section, les pales réelle et virtuelle ne
perçoivent pas les mêmes coefficients de force mais leurs profils de coefficient de pression sont proches,
liés par l’Équation 4.32. Il est alors possible qu’une portance plus élevée sur la pale virtuelle (à αeq
et cambrure équivalente) que sur la pale sans effet de courbure (à αloc et sans cambrure) augmente le
coefficient de couple de la turbine.
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4.2.4 Conséquences pour la turbine bi-axiale

Après les avoir étudiés dans le cas de la turbine Darrieus, il est naturel de se demander quelles sont
les conséquences des effets de courbure de l’écoulement sur les performances de la turbine bi-axiale.
L’analyse de la contribution des effets de courbure à la puissance captée par la pale d’une turbine
Darrieus peut naturellement se prolonger au cas d’une pale de turbine bi-axiale en rotation. Une pale de
turbine bi-axiale devrait donc bénéficier des effets de courbure durant sa rotation amont, c’est à dire
la seconde moitié de son virage supérieur et la première moitié de son virage inférieur. Et en effet, la
Figure 4.20 montre que, sur ces deux quarts de tour, le coefficient de puissance obtenu par simulation de
la turbine est plus élevé que celui recalculé par polaire sans prise en compte des effets de courbure. De
même, sur la rotation aval (seconde moitié du virage inférieur et première moitié du virage supérieur),
les performances de la turbine sont dégradées par les effets de courbure.

De plus, les effets de courbure ne sont pas sans conséquence sur les performances des pales durant
leurs translations. En effet, en fin de virage supérieur, la puissance captée est « boostée » par les effets
de courbure et est donc supérieure à la valeur qu’elle prendra en régime permanent durant la translation
amont. C’est ce qui explique la présence d’un transitoire en début de translation amont (s = 0.01,
Figure 4.20) où la puissance est supérieure à celle prédite par les polaires statiques. De même, un
transitoire où la valeur de CP est inférieure à celle attendue apparaît en début de translation aval
(s = 0.51).
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Figure 4.37 – Profil de coefficient de pression normalisé sur une pale de turbine Darrieus (Turbine)
et recalculé à partir de polaires statiques en prenant en compte les effets de courbure de l’écoulement
(Polaire corrigée) pour différentes positions azimutales (θ ∈ [0°, 135°]) et vitesses spécifiques.
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Figure 4.38 – Profil de coefficient de pression normalisé sur une pale de turbine Darrieus (Turbine)
et recalculé à partir de polaires statiques en prenant en compte les effets de courbure de l’écoulement
(Polaire corrigée) pour différentes positions azimutales (θ ∈ [180°, 315°]) et vitesses spécifiques.
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(b) λ = 2.29, face interne
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(c) λ = 2.29, face externe
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(d) λ = 2.8, face interne
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Figure 4.39 – Évolution du décollement de la couche limite (zone grisée) sur les faces interne et
externe, définies en (a) à λ = 2.29 et en (b) à λ = 2.8. x/c=0 correspond au bord d’attaque et x/c=1
correspond au bord de fuite.
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Figure 4.40 – Comparaison du coefficient de couple obtenu par simulation de turbine Darrieus
(Turbine), recalculé à partir de αloc, W et une polaire NACA 0015 (Polaire) et recalculé à partir de
polaires en prenant en compte les effets de courbure de l’écoulement (Polaire corrigée).
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Résumé des principaux résultats

Dans cette thèse, une hydrolienne bi-axiale à flux transverse est étudiée par simulation numérique. Le
chapitre 1 dresse un état de l’art des turbines hydroliennes et présente les caractéristiques de la bi-axiale.
Sa particularité est de posséder deux axes de rotation et un système « chaîne-poulies » permettant
une cinématique innovante. En effet, les pales sont entraînées en translation perpendiculairement à
l’écoulement durant une partie de leur cycle. Durant ces translations, l’angle d’incidence formé entre la
pale et la vitesse relative de l’écoulement tend à être constant, ce qui est une caractéristique recherchée
mais difficile à obtenir pour les turbines classiques à flux transverse, de type Darrieus par exemple.

Le procédé de simulation numérique est détaillé dans le chapitre 2. La modélisation de l’écoulement
par les équations 2D URANS k − ω SST ainsi que la méthode de discrétisation par volumes finis
sont abordées. Une comparaison des méthodes de maillages dynamiques glissants et oversets dans
OpenFOAM est dressée. Dans le but d’accélérer les simulations, un nouvel algorithme de mise à jour
du maillage overset, baptisé InverseDistanceFaster, est développé à partir de la méthode InverseDis-
tance incluse dans OpenFOAM. Un gain de temps allant jusqu’à un facteur 4 est obtenu sur l’étape
de mise à jour du maillage. Le procédé de simulation numérique est validé par des comparaisons à
des résultats expérimentaux issus de la littérature scientifique, sur des configurations d’aile oscillante
et de turbine Darrieus. La turbine Darrieus est également simulée en utilisant un maillage glissant
à interface non-conforme (AMI). Les approches avec maillage overset et maillage AMI donnent des
résultats très similaires, tant sur l’évolution du coefficient de couple au cours d’un cycle que sur les
distributions de pression le long des pales. L’utilisation de maillage overset crée toutefois un bruit de
faible amplitude sur le coefficient de couple qui est lié aux fluctuations de pression dans le domaine
de simulation induites par des interpolations non-conservatives entre maillages overset et maillage de fond.

Le chapitre 3 est consacré aux résultats de l’étude de la turbine bi-axiale par simulation numérique.
A cette fin, le calcul du rendement de la turbine est établi à partir d’un bilan des actions mécaniques
extérieures sur la pale. Cela permet notamment de distinguer les notions de puissance hydraulique
instantanée reçue par la pale et de puissance transmise par la pale à la turbine. Ces deux quantités ne
sont pas identiques dans le cas particulier de la turbine bi-axiale du fait de la variation de l’énergie
cinétique de la pale au cours d’un cycle et de la prise en compte de la gravité dans le bilan des forces.
L’effet du nombre de Reynolds, de la vitesse spécifique, de la solidité, du ratio entre la corde et le rayon
des poulies et du rapport d’aspect de la turbine sont étudiés. Cela a permis de dégager un certain
nombre de tendances dont certaines sont classiques dans le cas des turbines à flux transverse de type
Darrieus :
• Le coefficient de puissance de la turbine augmente asymptotiquement avec le nombre de Reynolds.
• L’augmentation de la solidité tend à faire diminuer la vitesse spécifique optimale, λopt.
• Le ratio c/r n’influence pas λopt mais augmenter le ratio c/r peut tendre à diminuer les performances

de la turbine dans les virages.
• L’augmentation du ratio entre la distance inter-axes et le rayon des poulies, qui définit le rapport
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d’aspect de la turbine, tend à augmenter asymptotiquement le coefficient de puissance.

Enfin, dans le chapitre 4, les effets de courbure de l’écoulement sur une pale de turbine à flux transverse
sont analysés et évalués quantitativement. Dans un premier temps, deux méthodes d’estimation de
l’angle d’incidence et de la vitesse relative vus par la pale au cours d’un cycle à partir de résultats de
simulations numériques sont comparées. Les deux approches font appel à des sondes de vitesses placées
dans le domaine de simulation. Dans la première méthode, les sondes sont fixes, positionnées sur deux
cercles à proximité du passage des pales. La vitesse du fluide est approximée par sa vitesse moyenne.
Dans la seconde approche, une seule sonde, placée en amont de la pale et se déplaçant avec elle, est
nécessaire. La vitesse du fluide est considérée égale à la vitesse instantanée mesurée par la sonde après
avoir soustrait la vitesse induite par la pale et corrigé l’effet de la distance entre la sonde et le quart de
corde. Les deux méthodes donnent des résultats similaires sur l’estimation de l’angle d’incidence et la
vitesse relative. Les effets de courbure sont ensuite mis en évidence dans le cas de la turbine bi-axiale.
Les coefficients de puissance et de moment au quart de corde sont recalculés à partir de l’estimation de
l’angle d’incidence, de la vitesse relative et d’une polaire statique NACA 0012, correspondant au profil
des pales. Il apparaît que les coefficients recalculés par cette méthode coïncident avec ceux obtenus par
simulations numériques lorsque la pale est en translation mais qu’une différence importante apparaît
dans les virages. Pour quantifier les effets de courbure de l’écoulement, une transformation conforme,
h1, permettant de redresser les lignes de courant est proposée. h1 n’est pas basée sur l’hypothèse
simplificatrice d’une vitesse de fluide à proximité de la pale égale à la vitesse du fluide à l’infini amont,
U = U∞, comme le fait Migliore et al. (1980). Elle ne suppose pas non plus que les lignes de courant
sont circulaires, centrées sur l’axe de la turbine contrairement à Akimoto et al. (2013) ou Bianchini
et al. (2015). Elle se base sur la vitesse réelle du fluide à proximité de la pale, estimée par simulation
numérique de la turbine. Cette transformation déforme la pale en une « pale virtuelle » qui possède
une cambrure virtuelle et un angle d’incidence virtuel supplémentaire par rapport à la « pale réelle »
avant transformation. L’expression de la transformation conforme permet également d’établir le lien
entre les distributions de coefficient de pression des pales virtuelles et réelles. L’influence des paramètres
adimensionnels d’une turbine Darrieus sur ces quantités virtuelles est étudiée. Il apparaît que :
• Les valeurs moyennes d’angle d’incidence et de cambrure virtuels augmentent avec le ratio c/R
(résultat déjà montré par Migliore et al. (1980)).
• La vitesse spécifique n’influence pas les valeurs moyennes des quantités virtuelles mais influence
leur variation au cours d’un cycle. Plus λ est faible, plus les variations des quantités virtuelles
sont importantes.
• La position du point d’attache joue un rôle important sur la valeur de l’angle d’incidence virtuel.

Il est pratiquement nul lorsque la pale est attachée à mi-corde et augmente à mesure que le point
d’attache se rapproche du bord d’attaque.

Dans le cas de la turbine Darrieus, le coefficient de couple obtenu par simulation numérique de la
turbine est comparé au couple recalculé à partir de polaires statiques avec et sans prise en compte
des effets de courbure. Il apparaît que lorsque les effets instationnaires et le décollement de la couche
limite sont limités, la prise en compte des effets de courbure permet d’expliquer l’évolution du coefficient
de couple. D’autre part, les effets de courbure semblent contribuer positivement à générer du couple
sur la partie amont de la trajectoire mais diminuent les performances sur la partie aval. L’analyse des
effets de courbure sur une pale de turbine Darrieus serait valable pour une pale de turbine bi-axiale
dans un virage. Ils expliquent de plus les régimes transitoires observés en début de translation avec
une sous-performance en début de translation aval et une sur-performance en début de translation amont.

Finalement, quels pourraient être les enseignements à tirer de l’étude de la turbine bi-axiale pour la
construction d’un futur prototype ? Du point de vue hydrodynamique, il est avantageux de construire un
prototype avec un grand rapport d’aspect, h/r ∼ 10 (section 3.3.5). Si la hauteur de la turbine bi-axiale,
d = h+ 2r, est comparable à celle des turbines transverses classiques, d’un rayon typique R, alors le



Conclusion 141

rayon r des poulies sera petit devant le rayon typique R : r << R. La vitesse de rotation des poulies,
ωp = U∞λ/r, risque alors d’être élevée, ce qui pourrait poser des problèmes mécaniques notamment
de fatigue prématurée. On a donc intérêt à concevoir une turbine à faible λopt. Pour cela, il faut une
solidité importante, qui peut d’ailleurs aussi être susceptible d’améliorer les performances (section 3.3.3).
L’augmentation de la solidité peut se faire en augmentant le nombre de pales ou en augmentant la
longueur de corde. Augmenter la longueur de corde risque de dégrader les performances dans les virages
et en début de translation aval du fait des effets de courbure qui s’accroissent avec le rapport c/r
(sections 3.3.4, 4.2.3.3 et 4.2.4 ). Cependant, augmenter la longueur de corde va faire augmenter le
nombre de Reynolds, ce qui contribue cette fois à améliorer les performances (section 3.3.1). D’autre
part, avec un grand h/r, l’influence du coefficient de puissance dans les virages sur le coefficient de
puissance moyen tend à être négligeable (section 3.3.5). Si le Reynolds est faible Re ∼ 1×105 et si le h/r
est grand h/r ∼ 10 , il sera probablement plus avantageux d’avoir une solidité importante en adoptant
des pales avec une longueur de corde importante afin d’augmenter le nombre de Reynolds. Si le Reynolds
est élevé Re ∼ 2× 106 et si le h/r est petit h/r ∼ 1 , il sera en revanche probablement plus avantageux
d’avoir une solidité importante grâce à un grand nombre de pales ayant une longueur de corde réduite,
c/r ∼ 0.1. En plus de ces aspects principalement hydrodynamiques, d’autres problématiques sont à
considérer comme la tenue mécanique des composants (pales, chaînes, poulies, etc.) ou encore leur coût
de fabrication.

Perspectives

L’étude paramétrique pourrait être étendue aux autres paramètres de la turbine. La position des
points de liaison entre la pale et la chaîne joue notamment un rôle lors des transitions entre translation
et rotation. En effet, plus les points sont éloignés l’un de l’autre, plus la transition est douce et limite les
pics de force. La position des points d’attache joue également un rôle important dans les virages car elle
impose l’angle de calage. Cette étude a été commencée mais il a été choisi de ne pas la présenter dans le
manuscrit car elle a été effectuée sur une configuration de turbine avec un profil de pale et un Reynolds
différents du reste de l’étude paramétrique.

L’étude de l’effet du profil de pale pourrait également être intéressant. En effet, durant les translations,
l’Équation 3.44 suggère qu’une pale plus fine avec un ratio CL/CD plus élevé serait plus performante.
En revanche, une telle pale risquerait de décrocher plus facilement dans les virages, ce qui serait néfaste
pour le coefficient de puissance. Il y aurait donc un compromis à trouver, qui dépendrait notamment du
ratio h/r. En effet, avec un grand h/r, les pales ne passent qu’une faible fraction de leur temps dans les
virages, il devient donc avantageux de privilégier leur performance en translation.

Les rendements élevés obtenus doivent être nuancés par le caractère 2D des simulations, qui tend à
surestimer les rendements puisque les effets de bords de pales ne sont pas pris en compte. Pour avoir une
meilleure estimation des performances de la turbine, une étude 3D serait nécessaire. La prise en compte de
l’effet de la surface libre et/ou du carénage sur le comportement de la turbine serait également intéressante.

La cinématique des pales du prototype construit au LEGI est différente de celle utilisée dans cette
étude. Premièrement, les essais expérimentaux ont révélé que sous l’action de l’écoulement, les pales ne
suivent pas une ligne droite durant leur trajet entre les poulies mais ont une trajectoire courbée. Cela
est susceptible de modifier les angles d’incidences et donc les performances des pales. Cette déviation
pourrait être quantifiée à partir de l’analyse des images des essais expérimentaux et ajoutée comme
un paramètre de la cinématique des pale dans les simulations. D’autre part, sur le prototype, les pales
peuvent avoir un débattement angulaire sur une certaine plage délimitée par des butées. Cela permet aux
pales de prendre un angle de calage par rapport à la verticale dans les translations et ainsi de réduire la
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vitesse optimale de la turbine. Ce sont donc des pales semi-passives, au sens où la cinématique du point
d’attache amont est imposée mais que la position angulaire de la pale est le résultat de l’interaction
fluide-structure. Pour obtenir ce comportement par simulation numérique, il serait nécessaire de changer
le procédé de simulation pour un solveur fluide-structure, où la position du point d’attache amont serait
imposée mais où l’accélération angulaire de la pale dépendrait de son moment d’inertie et de la force
exercée par le fluide. Le débattement angulaire des pales du prototype étant limité par des butées, il
faudrait également inclure cette particularité dans le solveur.



Annexe A

Écoulement potentiel

L’équation Équation 4.20 établit le lien entre la dérivée d’une transformation conforme et le rapport
des vitesses avant et après transformation. Dans cette section, une démonstration de cette formule est
proposée.

Soit D1 ⊂ C un domaine fluide plan vu comme une sous partie du plan complexe où règne un
écoulement potentiel de potentiel complexe w1. Soit D2 ⊂ C un second domaine fluide avec un potentiel
complexe w2. Soit g la transformation conforme associant chaque point z ∈ D1 à son image dans D2

ayant la même valeur de potentiel complexe :

g :

∣∣∣∣ D1 −→ D2

z 7−→ w−1
2 ◦ w1(z)

(A.1)

Soit z ∈ D1 et Z ∈ D2 tel que g(z) = Z. Soit (u1, v1) les coordonnées du vecteur vitesse en z et
(u2, v2) les coordonnées du vecteur vitesse en Z. La dérivée de la transformation conforme en z s’écrit :

dg

dz
(z) =

d

dz

(
w−1

2 ◦ w1(z)
)

En utilisant la règle de dérivation d’une fonction composée, il vient :

dg

dz
(z) =

(
dw−1

2

dz
◦ w1

)
(z)× dw1

dz
(z)

En appliquant la règle de dérivation d’une fonction réciproque, on obtient :

dg

dz
(z) =

1
dw2

dz
(w−1

2 (w1(z)))
× dw1

dz
(z) =

dw1

dz
(z)

dw2

dz
(Z)

Finalement, en utilisant la propriété de la dérivée d’un potentiel complexe (dw
dz

(z) = u− iv), il vient :

dg

dz
(z) =

u1 − iv1

u2 − iv2

Ce qui implique bien, en passant à la norme, l’Équation 4.20 rappelée ci-dessous :∣∣∣∣∂g∂z (z)

∣∣∣∣ =
‖u1(z)‖
‖u2(Z)‖
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Résumé : Une turbine hydrolienne bi-axiale à flux transverse est étudiée par simulation numérique. La particularité de cette
hydrolienne est de posséder deux axes de rotation et un système « chaîne/poulies » permettant une translation des pales
perpendiculairement à l’écoulement durant une partie de leur cycle. Durant ces translations, l’angle d’incidence formé entre
la pale et la vitesse relative de l’écoulement tend à être constant, ce qui est une caractéristique recherchée mais difficile à
obtenir pour les turbines classiques à flux transverse, de type Darrieus par exemple. Cette innovation dans la cinématique
pourrait permettre d’atteindre voir de dépasser les meilleurs rendements des turbines à  flux transverse.
Le procédé de simulation numérique est détaillé. L’écoulement est  modélisé par les équations URANS  2D incompressibles
avec un modèle de turbulence k-omega SST. La discrétisation et la résolution sont assurées par le solveur de volumes finis
OpenFOAM v2012.  La méthode de maillage dynamique  overset  est utilisée.  Un nouvel algorithme de mise à jour du
maillage   est  développé pour   accélérer  des  simulations.  Le  procédé est  validé  par  des  comparaisons  à  des  résultats
expérimentaux  et des simulations numériques utilisant un maillage  glissant  sur des configurations d’aile oscillante et de
turbine Darrieus. 
Une étude de l’influence des paramètres adimensionnels caractérisant la turbine bi-axiale est réalisée.  Les effets du nombre
de Reynolds, de la vitesse spécifique, de la solidité, du ratio c/r et du rapport d’aspect de la turbine sont étudiés. 
Enfin,  les  effets  de   courbure  de  l’écoulement  sur  une  pale  de  turbine  à  flux  transverse  sont analysés  et  évalués
quantitativement. Pour les évaluer, il est nécessaire de connaître une estimation de l’évolution de l’angle d’incidence et de la
vitesse relative vus par la pale au cours d’un cycle. Deux méthodes de calcul à partir de résultats de simulations numériques
sont  comparées. Les effets de courbure sont ensuite mis en évidence dans le cas de la turbine bi-axiale.  Pour les quantifier,
une transformation conforme permettant de redresser les lignes de courant est proposée. Cette transformation  déforme la
pale en une « pale virtuelle » qui possède une cambrure virtuelle et un angle d’incidence virtuel supplémentaire par rapport
à la « pale réelle » avant transformation.  L’influence des paramètres adimensionnels sur ces quantités virtuelles est étudiée.
L’expression de la transformation conforme permet également d’établir le lien entre les profils de coefficient de pression des
pales virtuelles et réelles.  Dans le cas de la turbine Darrieus, le coefficient de couple obtenu par simulation numérique de la
turbine est comparé à celui recalculé à partir de polaires statiques avec et sans prise en compte des effets de courbure. Il
apparaît que lorsque les effets instationnaires et le décollement de la couche limite sont limités, la prise en compte des effets
de courbure permet de comprendre l’évolution du coefficient de couple.

Mots-clés : Hydrolienne à flux transverse, hydrolienne bi-axiale, maillage overset, effets de courbure, CFD

Abstract : A bi-axial cross-flow water turbine is studied by numerical simulation. The particularity of this  turbine is that it 
has two axes of rotation and a "chain/pulley" system allowing a translation of the blades perpendicular to the flow during a 
part of their cycle. During these translations, the angle of attack formed between the blade and the relative speed of the flow
tends to be constant, which is a desired characteristic but difficult to obtain for conventional cross-flow turbines, such as 
Darrieus. This innovation in the kinematics could allow to reach or even exceed the best efficiency of cross-flow turbines.
The numerical simulation process is detailed. The flow is modeled by the incompressible 2D URANS equations with a k-
omega SST turbulence model. The discretization and resolution are performed by the finite volume solver OpenFOAM 
v2012.  The dynamic overset meshing method is used. A new algorithm for updating the mesh is developed to accelerate 
simulations. The process is validated by comparisons with experimental results and numerical simulations using a sliding 
mesh on oscillating wing and Darrieus turbine configurations. 
A study of the influence of the dimensionless parameters characterizing the bi-axial turbine is performed.  The effects of 
Reynolds number, tip-speed, strength, c/r ratio and aspect ratio of the turbine are studied. 
Finally, the effects of flow curvature on a cross-flow turbine blade are analyzed and quantitatively evaluated. To evaluate 
them, it is necessary to know an estimate of the evolution of the angle of attack and the relative velocity seen by the blade 
during a cycle. Two methods of calculation from numerical simulations results are compared. The curvature effects are then 
highlighted in the case of the bi-axial turbine.  To quantify them, a conformal transformation allowing to straighten the 
streamlines is proposed. This transformation deforms the blade into a "virtual blade" which has a virtual camber and an 
additional virtual angle of attack compared to the "real blade" before transformation.  The influence of dimensionless 
parameters on these virtual quantities is studied.  The expression of the conformal transformation is also used to relate the 
pressure coefficient profiles of the virtual and real blades.  In the case of the Darrieus turbine, the torque coefficient 
obtained by numerical simulation of the turbine is compared to the one recalculated from static polars with and without 
taking into account the curvature effects. It appears that when unsteady effects and boundary layer separation are limited, 
taking into account the curvature effects allows to understand the evolution of the torque coefficient.

Keywords : Cross-flow hydrokinetic turbine, bi-axial  turbine, overset mesh, curvature effects, CFD
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