N

N

Vibrations sous chargement turbulent en géométrie
cylindrique avec admissions impactantes: Application a
un espace annulaire de cuve de réacteur a eau
pressurisée
Maud Kocher

» To cite this version:

Maud Kocher. Vibrations sous chargement turbulent en géométrie cylindrique avec admissions im-
pactantes: Application a un espace annulaire de cuve de réacteur a eau pressurisée. Mécanique des
fluides [physics.class-ph]. Institut Polytechnique de Paris, 2024. Frangais. NNT: 2024IPPAE020 .
tel-04952449

HAL Id: tel-04952449
https://theses.hal.science/tel-04952449v1
Submitted on 17 Feb 2025

HAL is a multi-disciplinary open access
archive for the deposit and dissemination of sci-
entific research documents, whether they are pub-
lished or not. The documents may come from
teaching and research institutions in France or
abroad, or from public or private research centers.

L’archive ouverte pluridisciplinaire HAL, est
destinée au dépot et a la diffusion de documents
scientifiques de niveau recherche, publiés ou non,
émanant des établissements d’enseignement et de
recherche francais ou étrangers, des laboratoires
publics ou privés.


https://theses.hal.science/tel-04952449v1
https://hal.archives-ouvertes.fr

4 ENSTA

INSTITUT
POLYTECHNIQUE gy
DE PARIS -@__lppAms

Vibrations sous chargement turbulent en
géomeétrie cylindrique avec admissions
impactantes - Application a un espace

annulaire de cuve de réacteur a eau
pressurisée

NNT : 2024IPPAE020

Theése de doctorat de I'Institut Polytechnique de Paris
préparée a |'Ecole nationale supérieure de techniques avancées

Ecole doctorale n°626 Ecole doctorale de I'Institut Polytechnique de Paris
(ED IP Paris)

Spécialité de doctorat : Mécanique des fluides et des solides, acoustique

Thése présentée et soutenue a Palaiseau, le 20/11/2024, par

Maud KOCHER

Composition du Jury :

Christophe Josserand
Directeur de recherche, Ecole polytechnique (LadHyX) Président

Jacques-André Astolfi
Professeur des universités, Ecole navale Rapporteur

Yannick Hoarau
Professeur des universités, Université de Strasbourg Rapporteur

Marianna Braza
Directrice de recherche, IMFT Examinatrice

Jean-Luc Dion

Professeur des universités, ISAE-SUPMECA Examinateur
Nicolas Jobert

Ingénieur, Alma Consulting Examinateur
Pierre Moussou

Directeur de recherche, EDF (IMSIA, UMR 9219) Directeur de thése
Romain Lagrange

Chargé de recherche, Université Paris-Saclay, CEA (SEMT) Co-encadrant

fo
-
o
O
O
e
©
e
©
V)
O
- -
I—




. INSTITUT b
MSIA OA DOLYIESCHNIOVE EsTa

W2 1P PARIS

iences de la Mécanique et Applications Industrielles

Cette these a été réalisée chez EDF R&D, en collaboration avec le CEA de Saclay. Le la-
boratoire associé est 'IMSIA, unité mixte de recherche EDF / CNRS / ENSTA Paris. L’école
doctorale est 1Ecole doctorale de I'Institut Polytechnique de Paris et 1'établissement associé
est ENSTA Paris.






Remerciements

S’il y a bien un enseignement majeur a tirer de ce travail de these, c’est que rien des travaux
présentés dans ce manuscrit n’aurait pu voir le jour sans le collectif. Ceci est vrai du point de

vue technique, mais aussi humain et organisationnel.

Je remercie tout d’abord les membres de mon jury de soutenance : Christophe Josserand,
Jacques-André Astolfi, Yannick Hoarau, Marianna Braza, Jean-Luc Dion, Nicolas Jobert, Pierre
Moussou et Romain Lagrange. Ce fut pour moi un immense honneur que de pouvoir bénéficier de
I’évaluation et des conseils des experts du domaine dans lequel j’ai travaillé. Merci en particulier
a Yannick d’avoir accepté a la derniére minute le role de rapporteur suite & quelques aventures
avec I’école doctorale, et & William Benguigui de ’avoir contacté pour ce réle. Bien qu’il n’ait pu
finalement participer a ma soutenance, je remercie tres chaleureusement Michael P. Paidoussis,
qui m’a accordé un échange privilégié durant lequel j’ai eu I'honneur de lui présenter mon
travail de these 1’été dernier lors d’une superbe conférence sur les interactions fluide-structure
au Brésil. Je remercie aussi Xavier Amandolese, qui, avec Christophe Josserand a fourni des
conseils précieux pour un meilleur cadrage de la thése en tant que membre du comité de suivi

individuel.

Nombreux ont été les interlocuteurs avec qui j’ai pu travailler techniquement sur cette thése,
au CEA, a EDF Saclay, & EDF Chatou, et lors de quelques échanges avec Framatome sur
des partages d’expérience passionnants avec notamment Nicolas Jobert et Vincent Fichet. Des
experts aux techniciens, en passant par les usineurs ou les fournisseurs, la diversité des domaines
de compétence et des méthodes de travail de mes différents collegues m’a offert une chance
inestimable de grandir. J’ai appris techniquement, mais aussi humainement. Je suis souvent
sortie de mes zones de confort, ce qui était parfois épuisant, mais aussi palpitant. Ma plus
grande fierté est d’avoir réussi a faire collaborer autour de ce sujet de these des personnalités

aussi diverses et d’avoir pu tirer le meilleur de chacun.

Merci a Philippe Piteau pour ses nombreux retours d’expérience sur des travaux qu’il avait
menés « quant il était plus jeune », merci a Thibaut Gay-Peiller d’avoir toujours fait en sorte
de simplifier des opérations pourtant complexes, merci a Pascal Jain de s’étre toujours plié en
quatre pour que les choses avancent, merci a Sofiane Benhamadouche de s’étre engagé dans
cette theése pour le volet numérique au moment ou la partie expérimentale battait de I’aile, ainsi
qu’a Vincent Stobiac pour son aide pour la création des maillages, merci a Tarik Plomion pour

sa conception du chéssis et du raccordement de la maquette a la boucle hydraulique du CEA,



merci & Lehsen Tarmoul et Florian Le bouquin pour leurs multiples opérations de branchement
de capteurs ou de manutention sur la maquette, merci & Domenico Panunzio et Romain Lagrange
pour leur conseils et leur aide dans ’exploitation des résultats et merci a Pierre Badel et Mathieu
Corus pour leur clairvoyance et leur pédagogie. Je ne pourrai pas citer tout le monde, mais j’ai de
chacun de mes interlocuteurs techniques au moins un instant particulier en mémoire, un moment
de travail en commun, qui me rappelle combien ils ont été importants pour le bon déroulement
de cette these. Car parmi ces profils aussi divers, un point commun est toujours ressorti dans
cette these : ils souhaitaient tous que cette theése fonctionne et ont tous fait preuve de bonne

volonté pour ¢a. Leur engagement commun a porté ses fruits.

Je souhaite avoir un mot en particulier pour les techniciens, dont le travail n’est que rarement
mis a ’honneur dans nos activités. Sans eux, les idées des ingénieurs chercheurs ne resteraient
que des idées. Leur réalisation ne peut se faire que grace a leur compétence et a leur travail. C’est
le cas pour ma maquette de these, CORVET, qui n’aurait pas pu voir le jour sans le précieux
travail des équipes techniques d’EDF et du CEA.

Je dois aussi mettre a I’honneur, parmi les différents interlocuteurs techniques que j’ai eus
dans cette these, Aurélien Joly et Pierre Moussou, mes encadrants directs, que j’ai cOtoyés
quotidiennement, qui ont su me conseiller, m’épauler, me soutenir et me rassurer du début a
la fin. Nous avons aussi appris & travailler ensemble, 1a ou Pierre disait lui-méme si bien en
début de these : « Je sais bien qu’on n’est pas cablés pareil ». En tant que directeur de these,
Pierre n’a cessé de me soumettre de nouvelles idées a explorer, qui rythmaient mon quotidien

et relancaient mes recherches de plus belle lorsqu’une piste n’aboutissait pas.

Plus largement que la collaboration technique, je veux aussi remercier tous ceux qui m’ont
humainement accompagnée. A commencer par mes co-bureaux, Taryk Belazzouz, Anthony Voi-
tus et Mehdi Ettaouchi. Dés le premier jour ou Anthony et moi avons emménagé dans le méme
bureau, il a su me faire prendre du recul sur ma these et sur des situations que je ne pouvais
pas maitriser. Tous nos échanges ont grandement participé a entretenir un quotidien plus 1é-
ger. J'espére a l'issue de cette thése pouvoir continuer a assister aux désormais célebres récits
des aventures diverses de Taryk qu’il prenait soin de schématiser sur notre tableau blanc entre
deux équations. J’en profite pour le remercier pour son aide pour le bon déroulement de ma

soutenance. Taryk est certainement la personne la plus avenante que j’aie jamais rencontrée.

En dehors des frontiéres de notre bureau, il y avait le fameux quartier habité par les membres
du groupe « Dynamique des Equipements », au sein duquel j’aurai la chance de rester a l’issue
de cette thése en tant qu’ingénieure chercheuse. Je souhaite aussi remercier les membres de ce
groupe pour leur convivialité, leur compassion et leur soutien. Merci en particulier & Antoine
Roussel qui a participé a l'organisation de ma soutenance. Merci aussi & Guillaume Drouet,
mon chef de groupe, qui m’a accordé sa confiance au regard de ma theése, pour poursuivre mon
chemin dans ce groupe, et merci & Jordan Curt, de prendre soin de bien organiser la transition

de mes activités de doctorante a ingénieure chercheuse.

Je souhaite aussi avoir un petit mot pour les différents enseignants, en particulier dans les



domaines scientifiques, qui m’ont formée et conseillée pour arriver jusqu’a cette thése. Certains
)
d’entre eux, jusqu’a ma professeure de mathématiques en classe de seconde, ont méme été
) )
présents a ma soutenance. J’ai pu faire des choix stratégiques et déterminants concernant mon

cursus grace a leurs précieux conseils.

Je termine par mes proches, que je ne saurai jamais remercier assez pour leur soutien quoti-
dien. On le sait, c’est parce qu’on est soutenus a la maison qu’on arrive a ses objectifs dans le
domaine professionnel. Merci & mon compagnon, Bastien, qui a quitté ses montagnes pour me
suivre dans cette aventure de la thése. Merci d’avoir supporté mes retours a la maison tardifs le
soir et de m’avoir concocté de bons petits plats quand je n’avais plus I’énergie de le faire. Merci
d’avoir supporté que mon esprit ait souvent été occupé par la theése. Merci de m’avoir rassurée
dans les moments de doute, et d’avoir trinqué avec moi a chaque nouvelle étape, de la livraison

de la maquette a 'attribution du grade de docteure.

Je termine par mes parents. Comme eux-mémes le disent souvent, ils n’ont pas de lien par-
ticulier avec le domaine de la recherche ou de l'ingénierie. Ils m’ont pourtant enseigné, sans le
savoir, en tant qu’instituteurs comme en tant que parents, des principes qui ne sont autres que les
valeurs directement reliées & mon domaine : ’honnéteté et I'intégrité scientifique, I’engagement,

ou I’humilité. Je m’efforce et m’efforcerai chaque jour encore de les entretenir.






Table des matieres

Remerciements

Contexte

1.1 La production électrique en France . . . . . . . . ... ... ... ... ... ..
1.2 Technologies des réacteurs a eau pressurisée . . . . . . . . . . . .. ... ... ..
1.3 La maitrise des vibrations de circuit primaire : un enjeu de stireté . . . . . . . ..
1.4 Sources d’excitation et interactions fluide-structure recensées dans la cuve . . . .
1.5 Méthode traditionnelle de joint acceptance et état de art . . . . . . . . ... ..
1.6 Objectifsde lathese . . . . . . . . . . .

1.7 Structure du manuscrit . . . . . . ...

Cas d’école : vibrations d’une cuve a 2 degrés de liberté
2.1 Interactions fluide-structure dans la cuve idéalisée . . . . . . . . .. ... ... ..
2.2 Amplitude vibratoire du cylindre mobile dans la cuve idéalisée . . . . . ... ..
2.2.1 Détermination des modes propres . . . . . . . . . ...
2.2.1.1 Calcul des matrices de masse et de raideur a sec . . . .. .. ..
2.2.1.2 Calcul de la matrice de masse ajoutée . . . . . .. ... ... ..

2.2.2  Projection des forces sur les modes de la structure : application de la joint

ACCEPLANCE . . . . . . o e e e e e e
2.2.2.1  Calcul des forces modales dans le domaine temporel . . . . . . .
2.2.2.2 Calcul des DSP des forces modales . . . . . . ... ... ... ..
2.2.2.3 Expressions du spectre de pression fluctuante . . . . . . ... ..
2.2.2.4  Expressions des longueurs de corrélation . . . ... .. ... ..

2.2.3 Calcul de la réponse du panier interne aux fluctuations de pression . . . .

11

13
13
15
16
16
18

20
21
21
24
28
30



TABLE DES MATIERES

2.2.3.1 DSP des amplitudes modales du panier interne . . . . . . .. .. 30
2.2.3.2 Amplitude totale en bas de panier interne . . . . . . ... .. .. 31

2.3 Méthode de détermination des parametres caractéristiques du modele traditionnel

de joint acceptance . . . . . .. L 32

3 Conception initiale d’un banc d’essai 35
3.1 Cabhier des charges et solutions retenues . . . . . . .. .. .. ... L. 35
3.1.1 Phénomenes a représenter . . . . . . . . ..o oo 36
3.1.2 Forme de la maquette . . . . .. .. ... ... ... ... 37
3.1.3 Modélisation du comportement du panier interne . . . . . . .. .. .. .. 38
3.1.4 Transposabilité des phénomenes physiques . . . . . . . . .. ... ... .. 39
3.1.5 Mesures envisagées . . . . . . . ..o o e e e e 41
3.1.6 Forcage de la trajectoire des jets entrant verslebas . . . . ... ... .. 42
3.1.7 Dispositif deréglage . . . . . . . . ... o 43
3.1.8 Matériaux utilisés . . . . . . . . 43
3.1.9 Format de lamaquette . . . . . . . . ... L 43

3.2 Dimensionnement . . . . . . ... Lo 44
3.2.1 Caractéristiques principales . . . . . . . . . ... . oo 44
3.2.2 Dimensionnement des admissions . . . . . . ... ..o 46
3.2.3 Dimensionnement des languettes . . . . . . .. ... 000 46
3.2.3.1 Fréquence propre et amplitude RMS visées . . . .. .. ... .. 47

3.2.3.2 Influence des dimensions des languettes . . . . . .. ... .. .. 48

3.2.4 Calcul des pertes de charge dans la maquette . . . . . .. ... ... ... 51
3.2.5 Epaisseur du panier interne . . . . . .. ... Lo oo 53
3.2.6 Dimensionnement du joint labyrinthe . . . . . . ... ..o 0000 57

3.3 Dessins . . . . ..o o8
3.4 Premieres cotations et issue de la conception . . . .. ... 0oL 59

4 Conception et fabrication du cas test de référence final : gros plan sur la

convection annulaire de la turbulence 61
4.1 Allégement du cahier des charges . . . . . . .. . ... .. 0. 61

4.2 Comportement dynamique des languettes . . . . . . . .. ... ... 62



TABLE DES MATIERES

4.2.1 Dimensionnement . . . . . . .. ... e e
4.2.2 Vérification du non flambement des languettes . . . . . . ... ... ...
4.3 Dispositifsde mesure . . . . . . . ...
4.3.1 Capteurs laser de déplacement . . . . . . .. ... ... ... .......
4.3.2 Capteurs de pression fluctuante . . . . . ... ... ... ... ... ...
4.3.3 Dispositif d’acquisition . . . . . . ... oL
4.3.4 Dispositifs de surveillance des essais . . . . . . .. ...
4.4 Vérification de la tenue sous pressionde lacuve . . . . .. .. ...
4.5 Dessinset plans . . . . . . . . .
4.6 Fabrication de la maquette CORVET . . . . . . ... ... ... ... ......

4.7 Mise en place des simulations numériques de I’écoulement : CFD (Computational

Fluid Dynamics) . . . . . . . .. ..
4.7.1 Configuration "espace annulaire infini" . . . . . .. .. .. .00 0L
4.7.2 Configuration maquette . . . . . .. .. .. L L oL o

4.8 Premiers essais d’appropriation . . . . ... ... L Lo
4.8.1 Analysemodale. . . . .. ...
4.8.2 Fonction de transfert de CORVET . . . . ... ... ... ... ... ...
4.8.2.1 Représentation simplifiée par un oscillateur & 1 DDL . . . . . . .

4.8.2.2 Expression de la fonction de transfert associée au premier mode

4.8.2.3 Identification de I’amortissement, la raideur et la masse équiva-

lente de la maquette . . . . . . . ... ... L.
4.8.3 Vérification de la cohérence des mesures . . . . . . . . . . ... ... ...

4.9 Installation de CORVET au CEA et insertion dans la boucle Gascogne . . . . . .

Caractérisation préliminaire de la boucle Gascogne
5.1 Dispositif expérimental . . . . . . ...
5.2 Intensimétrie acoustique dans les conduites d’eau . . . . . . .. ..o

5.2.1 Vérification de la qualité de la propagation acoustique dans le circuit . . .

85

96

5.2.2 Identification des conditions aux limites acoustiques d’une section de circuit 99

5.2.2.1 Identification des coefficients de réflexion acoustiques amont et

aval . .o

5.2.2.2 Identification des impédances amont et aval . . . . . . .. .. ..



TABLE DES MATIERES

5.2.3 Représentation de la source acoustique a basse fréquence. . . . . . . . .. 100
5.3 Identification expérimentale du comportement acoustique de la boucle . . . . . . 102
5.3.1 Bruit de fond acoustique de la boucle . . . . . ... ..o 103
5.3.2 Vérification de la qualité de la propagation acoustique . . . . . . . .. .. 104
5.4 Identification expérimentale des conditions aux limites de la zone d’essais . . . . 106
6 Chargement turbulent en espace annulaire 111
6.1 Configuration espace annulaire infini . . . . .. ... ... ... 00000 111
6.1.1 DSP de la pression fluctuante . . . . . . . .. ..o 111
6.1.2 Interspectres . . . . . . . . . L 114
6.1.3 Détermination de la vitesse de convection . . . . . . .. .. ... ... .. 118
6.1.4 Détermination des longueurs de corrélation . . . . . .. .. .. ... ... 122
6.1.5 Piste d’amélioration du modele : une représentation simplifiée combinant
spectres de pression et longueurs de corrélation . . . . . ... ... .. .. 123
6.2 Configuration de la maquette . . . . . . . . . ... ... 125
6.2.1 Cartographie globale de I’écoulement turbulent . . . . . .. .. ... ... 125
6.2.1.1 Inhomogénéité de la trajectoire de I’écoulement turbulent en CFD126
6.2.1.2 Distribution longitudinale et circonférentielle du champ de pres-
sion fluctuante . . . . .. ... L L L 129
6.2.1.2.1 Inhomogénéité longitudinale du champ de pression fluc-
tuante . . . . ..o oo oo 132
6.2.1.2.2  Inhomogénéité circonférentielle du champ de pression
fluctuante . . . . . ..o 137
6.2.1.3 Quasi-homogénéité radiale du champ de pression fluctuante . . . 139
6.2.2 Convection de la pression fluctuante . . . . . . ... ... 0oL 141

6.2.2.1 Une plage fréquentielle de confiance réduite pour le post-traitement 141

6.2.2.2 Valeurs de vitesses de convection identifiées dans la direction

longitudinale . . . . . .. .. . L L 142
6.2.2.3 Limites de compréhension . . . . . . . .. ... ... ... ... 147

6.2.2.4 Valeurs de vitesses de convection identifiées dans la direction

circonférentielle . . . . . . . . 150

6.2.2.5 Discussion : limites du modele de la littérature dans plusieurs

zones de lacuve . . . . ... 154



TABLE DES MATIERES

6.2.3 Cohérence de la pression fluctuante : longueurs de corrélation . . . . . . . 159
6.2.3.1 Valeurs de longueurs de corrélation identifiées . . . . . .. . .. 159
6.2.3.1.1  Direction longitudinale . . . .. ... ... ... .... 159

6.2.3.1.2  Direction circonférentielle . . . . . . .. ... ... ... 162

6.2.3.2 Comparaison entre LES et essais . . . . . .. .. ... ... ... 163

6.2.3.3 Longueurs de corrélation longitudinales supérieures aux longueurs

de corrélation circonférentielles . . . . . . . . ... ... ... .. 164
6.2.3.4 Inhomogénéité des longueurs de corrélation dans la cuve. . . . . 164
6.2.3.5 Comparaison aux lois de la littérature . . . . . . .. ... .. .. 165

6.2.4 Tentative d’identification d’une grandeur simplifiée : combinaison des spectres

et des longueurs de corrélation . . . . . .. ... o o oL 165
6.3 Conclusion sur le chargement turbulent en espace annulaire . . . . . .. .. ... 169
Réponse vibratoire de la structure 171
7.1 Mesure de réponse vibratoire sur CORVET . . ... ... .. ... ... ..... 171
7.2 Comparaison aux modeles de la littérature et au chargement issu de la CFD . . . 178
7.3 Identification expérimentale de la source acoustique de CORVET . . . . . .. .. 180
7.4 Effets de la réponse vibratoire de la structure sur le reste du circuit . . . . . . . . 183
Bilan 187
8.1 Conclusion . . . . . . .. 187
8.2 Perspectives . . . . . . .. L e 189

Différentes stratégies techniques pour diriger I’écoulement entrant vers 1’es-

pace annulaire pour la conception initiale - Avantages et inconvénients res-

pectifs 191
A.1 Membrane flexible avec colonne d’eau optionnelle . . . . . . . . ... ... .... 191
A.2 Soufflet flexible . . . . . .. L 191
A3 Vasque . . . . . e 192
A4 Joint droit . . . . .. 193
A5 Chicanes . . . . . . . . . 194

A.6 Joint labyrinthe a jeurallongé . . . . . . . . . . ... 195



TABLE DES MATIERES

B Caractéristiques techniques des systémes de mesure et acquisition utilisés 197

C Liasse de plans de CORVET 199

D Test de sensibilité au maillage pour les simulations CFD d’espace annulaire

avec jets impactants 221

E Identification des coefficients de masse et raideur a partir des mesures de

fonction de transfert a ’extrémité du panier - Approche de Rayleigh 225
E.1 Notations . . . . . . . . . . e e 225
E.2 Cinématique du cylindre . . . . . . . .. .. L oL o 225
E.3 Dynamique du cylindre . . . . . . . . ... 226
E.4 Déformation des languettes : cas d’un encastrement a leur base . . . . . .. . .. 226
E.5 Raideur de fleche sous sollicitation statiqueen C . . . . . .. .. ... ... ... 227
E.6 Réponse dynamique sous sollicitation haute fréquenceen C . . . . . . .. .. .. 228
E.7 Réponse au marteau en C avec languettes encastrées . . . . . . . ... ... ... 228
F Plans de la phase de caractérisation acoustique de la boucle d’essai 229

G Détail des calculs du spectre de force de pression dans I’épaisseur annulaire 233

H Identification du modéle équivalent de source de vitesse fluctuante associé au

diaphragme multi-trous : prise en main de la méthode 237

Bibliographie 237



Contexte

1.1 La production électrique en France

En 2023 sur le territoire Francais®, le nucléaire a représenté 65% de la production d’élec-
tricité avec 320.4 TWh. Il s’agit depuis plusieurs dizaines d’années de la premiere source de
production d’électricité en France. Ce choix stratégique, instauré dans les années 1970, a permis
a la France de se distinguer par son indépendance énergétique et son faible niveau d’émission
de COg par kilowatt-heure produit. Les centrales nucléaires frangaises sont reconnues pour leur
efficacité et leur fiabilité, offrant une production stable et continue qui joue un réle crucial dans
la sécurité d’approvisionnement du pays. En complément, ’hydroélectricité et les énergies re-
nouvelables, telles que 1’éolien et le solaire, gagnent en importance, mais le nucléaire demeure le
pilier central de la politique énergétique francaise. Grace a une expertise technique avancée et
des infrastructures robustes, la France peut compter sur son parc nucléaire pour maintenir un
colit de production de I’électricité compétitif et limiter son impact environnemental. L’engage-
ment continu dans la recherche et le développement de nouvelles technologies nucléaires, comme
les réacteurs de quatrieme génération, illustre la volonté de la France de renforcer encore cette
filiere stratégique pour ’avenir énergétique du pays. En parallele, il est également nécessaire de
maintenir le bon fonctionnement des centrales du parc nucléaire actuel ou en construction sur
le long terme, ce qui représente un défi majeur. Il est essentiel de garantir la stireté des ins-
tallations a travers des programmes rigoureux de maintenance et de modernisation, mais aussi
une maitrise de leur fonctionnement et une bonne compréhension d’éventuels phénomeénes non-
anticipés afin de prolonger leur durée de vie tout en respectant des normes de sécurité strictes,

voire d’anticiper d’éventuels dysfonctionnements.

1. https ://analysesetdonnees.rte-france.com/bilan-electrique-2023/production#Vuedensemble



2 CONTEXTE

1.2 Technologies des réacteurs a eau pressurisée

Le fonctionnement des centrales nucléaires, de méme que celui des barrages hydroélectriques,
des éoliennes, ou des centrales a charbon ou a gaz, repose sur la transformation d’une énergie
mécanique en une énergie électrique. La ou I’énergie mécanique utilisée par une éolienne est
directement issue de la rotation des pales sous l'effet de la force exercée par le vent sur leur
surface, les centrales thermiques (nucléaires, a gaz ou autre) utilisent le mouvement d’une turbine
par extraction d’une partie de I’énergie d’un fluide. Dans le cas d’une centrale nucléaire, le
fluide est chargé en chaleur au niveau du cceur du réacteur, ou se produit la réaction nucléaire

exothermique.

L’intégralité des réacteurs nucléaires actuellement en exploitation sur le territoire francais
sont des réacteurs a eau pressurisée (REP). C’est cette technologie de réacteurs qui est étudiée
et présentée dans ce document (figure 1.1). La réaction en chaine de fission de I'uranium a lieu
dans le coeur du réacteur (source chaude). La chaleur qui en est issue est transmise a l'eau
(fluide caloporteur) qui circule en continu dans le circuit primaire principal (CPP), dont la
température passe de 292.2 °C en entrée de coeur a 328.2 °C en sortie. Celle-ci transporte la
chaleur jusqu’au générateur de vapeur, dont la configuration et la géométrie visent a optimiser
I’échange thermique entre circuit primaire et circuit secondaire sans contact direct. L’eau liquide
du circuit secondaire entrant dans ce générateur de vapeur s’y transforme en vapeur sous 'effet
de son échauffement. L’eau du circuit primaire est quant a elle maintenue sous I'état liquide
par application d’une pression de consigne supérieure (155 bars contre 55 a 72 bars pour le
circuit secondaire), et retourne vers le coeur du réacteur. L’eau du circuit secondaire a 1’état de
vapeur pressurisée circule jusqu’a la turbine et I’entraine sous l'effet de sa détente. La turbine
est connectée a un alternateur relié au réseau électrique. L’eau du circuit secondaire retrouve
finalement intégralement son état liquide au niveau du condenseur, ou elle rencontre le circuit
de refroidissement (source froide), avant de retourner vers le générateur de vapeur. L’eau froide
du circuit de refroidissement est pompée dans un fleuve ou dans la mer selon la localisation
de la centrale. Elle est refroidie aprés son passage dans le condenseur au niveau de la tour
aéroréfrigérante ou elle est pulvérisée et évaporée suite au contact avec 'air ambiant plus froid.

On notera que les centrales de bord de mer peuvent se passer de la tour aéroréfrigérante.

1.3 La maitrise des vibrations de circuit primaire : un enjeu de

stireté

Lors de la mise en service des EPR (European Pressurized Reactor)(derniére génération ins-
tallée sur le parc), des vibrations inattendues ont été constatées au niveau du circuit primaire

principal [103, 65, 76], dont un modéle simplifié est représenté a gauche de la figure 1.2. L’expé-

2. https ://www.irsn.fr/FR/connaissances/Installations_ nucleaires/Les-centrales-nucleaires/reacteurs-
nucleaires-France/Pages/1-reacteurs-nucleaires-France-Fonctionnement.aspx#.Y2kTO0t_ jI18
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FIGURE 1.1 — Principe de fonctionnement d'une centrale nucléaire avec aéroréfrigérant 2.

rience montre que ce genre de phénomenes vibratoires non-anticipés peut entrainer des retards
de démarrage de l'installation [70, 47, 12]. Ces vibrations étaient parfaitement acceptables du
point de vue de la tenue mécanique des installations, elles ont cependant occasionné des études

complémentaires visant a analyser leur cause en profondeur.

Par ailleurs, les EPR2 (Evolutionary Power Reactor 2) sont une nouvelle génération de REP
en cours de déploiement, qui nécessite comme pour tout nouveau type de réacteur, un programme
visant a s’assurer de la bonne maitrise des vibrations des internes de cuve [75]. Cette procédure,
dictée dans les régles de bonne pratique du guide réglementaire de siireté nucléaire RG1.20 [109],
nécessite notamment, apres identification des critéres sur les valeurs limites acceptables pour les
vibrations des internes, la construction de modeles (numériques comme expérimentaux) utilisant
les connaissances de I’état de I’art pour anticiper au mieux les comportements vibratoires dans
la cuve et s’assurer que les critéres précédemment définis sont respectés [77]. C’est dans 1'objectif
de disposer de bons outils pour la génération de ces modeles que cette these intervient, dans une

démarche de caractérisation des interactions fluide-structure (IFS) dans la cuve.

En pratique, pour assurer les fonctions présentées en partie 1.2, le circuit primaire principal

est constitué des composants suivants :

— la cuve avec les internes de cuve (dont un modele simplifié est représenté en coupe a droite

de la figure 1.2), qui permettent :

- d’orienter la circulation de I’eau a travers le coeur, des entrées jusqu’aux sorties de la

cuve,
- de supporter et maintenir en position le cceur,

- de réguler la réaction nucléaire, via le degré d’insertion des barres de contrdle dans
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le ceeur.

— les boucles, généralement au nombre de 3 ou 4, avec pour chaque boucle :

une branche chaude, portion de tuyauterie qui transporte I’eau réchauffée par le coeur

directement vers. ..

le générateur de vapeur,

une branche en U, qui fait le lien avec. ..
la pompe primaire

une branche froide, qui fait le retour vers la cuve.

— le pressuriseur, qui permet de maintenir la pression a sa valeur cible dans I’ensemble du

circuit, et qui est relié & I'une des boucles par le biais d’'un tuyau (en orange a gauche

figure 1).

FIGURE 1.2 — Modele simplifié de réacteur 4 boucles (gauche), et vue en coupe du modele

simplifié de cuve (droite).

Au sein de ces composants, les vitesses d’écoulement peuvent atteindre 15-20 m/s, ce qui

induit, compte tenu de leurs dimensions, de la turbulence. De plus, la géométrie du CPP induit

des pertes de charge ponctuelles importantes a certains endroits.

Les IF'S ayant lieu dans le circuit primaire peuvent étre simplement décrites par une représen-

tation en trois composantes majeures [68]. A différents endroits du circuit peuvent étre identifiées

des sources locales d’excitation. Celles-ci sont ensuite propagées par le fluide (propagation acous-

tique). Finalement, le chargement est appliqué a la structure (couplage acousto-mécanique), en

une zone possiblement éloignée de la source locale ayant initié ’excitation.

Sur ’aspect acoustique, le CPP est un circuit tres court : quelques dizaines de meétres, soit le

méme ordre de grandeur que la longueur d’onde des ondes de pression aux fréquences pertinentes
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(par exemple, une quarantaine de meétres a 25 Hz, fréquence de rotation des pompes). Ainsi, si
des sources acoustiques sont présentes, elles peuvent avoir des effets ailleurs dans le circuit [6,
7]. En particulier la turbulence, dont la prédominance a basses fréquences (inférieures a 15 Hz),
est associée a des longueurs d’ondes supérieures a 70 m. Une source turbulente locale présente
dans la cuve peut donc avoir des conséquences structurelles sur ’ensemble de la tuyauterie
primaire. Il est donc pertinent d’étudier I'interaction entre les IF'S étudiées au sein de la cuve et
le reste du circuit, pour détecter d’éventuels phénomenes de couplage fluide-structure-acoustique

d’ensemble.

C’est dans cet optique qu'un modele numérique global de CPP avec prise en compte du
couplage fluide-structure est aujourd’hui en élaboration chez EDF. L’enjeu de notre étude est
d’apporter des éléments de compréhension concernant les IFS de cuve a implémenter dans ce
modele, ainsi qu’une validation expérimentale qui puisse permettre d’évaluer la pertinence des

lois disponibles & I’état de I’art pour une application a ce contexte industriel.

1.4 Sources d’excitation et interactions fluide-structure recen-

sées dans la cuve

Les causes possibles de vibrations propres a la cuve sont directement liées aux interactions
fluide-structure qui s’y produisent. Il est donc nécessaire de les recenser, et de retenir celles qui
se produisent dans une gamme de fréquences proche des premiers modes propres de la structure
(d’environ 3 Hz & une quinzaine de Hz). Les principaux constituants de la cuve d’intérét pour
notre sujet d’étude et le trajet global de I’écoulement dans la cuve sont représentés en figure 1.3
et 1.4.

La physique de la cuve est riche :

— Du point de vue du reste du circuit, il s’agit d’un objet acoustique avec 8 entrées/sorties
(pour un réacteur a 4 boucles). Les ondes de pression se propagent a travers l’espace
annulaire, le plenum inférieur, le dispositif de distribution des débits et les différentes
plaques des internes de cuve et les assemblages combustibles (non présents pendant les
essais de mise en service durant lesquels les phénomenes vibratoires que ’on veut étudier

sont présents), engendrant notamment de amortissement.

— Le couplage fluide-structure au niveau de ’enveloppe de coeur, se traduisant par une aug-
mentation de 1’énergie cinétique issue de I'apport d’une masse ajoutée par le fluide [21],
interagit avec le reste du circuit : il existe des modes de balancement, de coque et de poutre
pour I'ensemble interne du réacteur, a savoir I’enveloppe de ceeur, le réflecteur thermique,
les plaques inférieure et supérieure de cceur, les colonnes supérieures de support, et le
dispositif de distribution du débit permettant de diriger le fluide de fagon plus homogene

en limitant les tourbillons a I’entrée de la partie centrale du cceur, que I'on nommera par

3. https ://fr.wikipedia.org/wiki/Réacteur & eau_ pressurisée#/media/Fichier :Reactorvessel.gif
4. https ://en.wikipedia.org/wiki/EPR_ (nuclear reactor)
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FIGURE 1.3 — Schéma des internes d'un REP d’intérét pour cette étude?.

la suite panier interne de cceur. Cela engendre des mouvements oscillatoires du fluide qui
vont se propager dans les tuyauteries. Toute la difficulté réside dans le fait que l'on ne
peut aborder ce probléme du point de vue structurel seul (mécanique) ou du point de
vue fluidique seul (acoustique), et qu’il faudrait théoriquement le traiter de fagon couplée
(couplage acoustomécanique). Les modes acoustomécaniques associent inerties et raideurs
de la structure et du fluide. L’étude dynamique doit porter en premier lieu sur le calcul de
ces modes et fréquences propres associées. Une approche générale consiste ensuite en une
décomposition modale introduite par Powell[105] : les vibrations sont traditionnellement
décrites par un modele linéaire avec des déformations des éléments internes du réacteur
combinaisons linéaires de modes naturels de poutre et de coque. Cette méthode sera pré-
sentée en section 1.5 et appliquée en détail dans le cadre de notre étude en section 2.2.2,

puis appliquée numériquement en section 3.2.3.2.

L’écoulement turbulent (Re ~ 107) instationnaire joue aussi un réle important dans les
trongons comportant un changement de section ou de direction [16] : le jet de branche
froide impactant sur le haut de 'enveloppe de coeur, I’écoulement dans 1’espace annulaire,
le retournement dans le plenum inférieur, etc., vont a la fois produire des fluctuations de

pression et donc des efforts instationnaires et aléatoires sur les internes avec des spectres
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FIGURE 1.4 — Schéma du trajet global de I’écoulement dans la cuve?.

large-bande, et avoir un role amortissant sur la propagation d’ondes acoustiques.

1.5 Meéthode traditionnelle de joint acceptance et état de art

Concernant en particulier les vibrations induites par la turbulence en espace annulaire, La-
kis et Paidoussis [85] ont proposé une méthode mélant approche analytique et éléments finis
pour ’étude de coques avec possibilité de variations des propriétés axiales axi-symétriques. Plus
récemment, Esmailzadeh et al [63] et Esmailzadeh et Lakis [62] ont développé une approche dif-
férente, avec formulation par éléments finis conventionnelle applicable & des éléments de coque
de forme plus générale. Ces deux approches nécessitent par ailleurs l'utilisation de théories
continues classiques pour la modélisation du champ de pression turbulente. Du point de vue
industriel, ces méthodes imposeraient des modélisations intégralement couplées, qui meneraient

a une complexité importante et auxquelles les outils et moyens traditionnels ne sont pas adaptés.

Le chargement turbulent dans I’espace annulaire (entre la cuve et le panier interne du ré-
acteur) aujourd’hui implémenté dans le modele numérique dont on se propose de faire une
validation est décrit par les formules alternatives dictées par Powell [105], plus communément
nommeées approche de joint acceptance, historiquement élaborées pour la description des vibra-

tions d’ailes d’avion sujettes a des flux d’air turbulents. Cette approche est restée un outil de
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référence dans le domaine du génie éolien [57, 43| mais aussi de la mécanique [16, 41, 38, 22, 88,

87].

Il s’agit par ailleurs de la méthode aujourd’hui utilisée & des fins de licensing pour la défense
des dossiers aupres des autorités de siireté pour chaque nouvelle conception [29, 86, 134]. C’est

a cette approche que nous allons nous intéresser.

Cette méthode vise a déterminer la réponse globale d’une structure soumise a un écoulement
turbulent dont on ne peut connaitre les valeurs du champ de pression partout et a tout moment,

du fait du caractere erratique de la turbulence.

Elle consiste en une approche statistique associée a une projection des forces extérieures
sur les déformées modales de la structure. La structure agit comme une combinaison de filtres
passe-bande vis-a-vis du spectre large-bande correspondant a l’excitation turbulente, chacune

des fréquences passantes correspondant & une fréquence propre de la structure.

Pour remédier au fait qu’on ne connaisse pas les valeurs du champ de pression, et donc des
forces extérieures, a tout moment, 1’étude est réalisée dans le domaine fréquentiel par passage a
la densité spectrale de puissance des signaux d’intérét. Reste alors le probleme de notre mécon-
naissance du spectre fréquentiel du champ de pression en tout point de ’espace. A cet obstacle,
la méthode de joint acceptance propose une nouvelle fois une solution reposant sur une descrip-
tion de la turbulence par des caractéristiques simplifiées, inspirées de la théorie de la « frozen
turbulence » attribuée a Taylor [123, 93]. Elle est caractérisée par un spectre supposé identique
partout, et des longueurs de corrélation axiale et transverse, qui permettent de quantifier la perte
de cohérence de la pression turbulente entre deux points de I'espace annulaire. C’est pour cette
derniére démarche que I’hypothese d’une turbulence homogene et isotrope est nécessaire, et dont
cette these se propose entre autre de vérifier la pertinence pour une application dans le cadre de
la modélisation des interactions fluide-structure dans les REP. Une autre hypothese tres forte
est que la seule source d’excitation appliquée est due a la turbulence de couche limite (les effets

de champ lointain sont négligés), ce qui mérite d’étre étudié dans notre contexte industriel.

L’application des théories fondamentales, notamment celle de Powell [105] au sujet des vi-
brations couplées dans une cuve de réacteur dans la littérature a été portée a partir des années
70 par Au-Yang [17]. Le cas simple de mécanique des fluides correspondant & la problématique
industrielle a été identifié comme suit : un cylindre flexible a l'intérieur d’un cylindre rigide,
séparés par un écoulement descendant (figure 3). Les grandeurs propres a la méthode tradi-
tionnelle telles que le champ de pression et les longueurs de corrélation sont mesurées sur une
maquette avec 4 entrées réparties régulierement sur le pourtour du cylindre, et 1’écoulement
ressort par le bas. Elles sont ensuite exploitées pour prédire les amplitudes RMS (Root Mean
Square) des mouvements du cylindre intérieur, en utilisant la méthode proposée précédemment
par Powell, avant comparaison avec les amplitudes vibratoires RMS mesurées expérimentalement
sur la maquette. Au-Yang a poursuivi ce type de démarche jusque dans les années 2000, avec des
applications a la fois expérimentales et numériques [18, 14, 19, 15, 16] de la méthode de Powell.

Néanmoins, nous ne disposons pas a ce jour de 'intégralité des données brutes correspondantes
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dont nous aurions besoin pour valider ou corriger le modele de CPP, et aucune discrimination

des mesures effectuées en fonction des phénomenes sources n’est opérée.
Par ailleurs, 'interaction avec le reste du circuit n’est pas prise en compte.

On souligne que des essais de correction de la méthode homogene proposée originellement
par Powell ont été menés dans le cadre de I’étude de 'excitation turbulente dans les générateurs
de vapeur [10], mais aucune correction de ce type n’a été réalisée concernant I’espace annulaire

de cuve.

Du c6té des travaux plus proches de 'application industrielle, seules des maquettes a échelle
réduite visant a représenter de maniere fidele les caractéristiques de la structure industrielle
ont été réalisées [44, 61]. Ces maquettes ont pour principaux inconvénients, par rapport & une
maquette analytique, de ne pas pouvoir isoler les phénomenes principaux et en observer indé-
pendamment leur influence. Leur mise au point demande toujours de faire des compromis en
fonction des phénomeénes que 1'on souhaite reproduire [96]. Des mesures sur maquette a échelle
réduite de cuve de réacteur a eau pressurisée ont par exemple été effectuées en France au milieu
des années 2000 ([77] et figure 3). De méme que chez Au-Yang, des spectres de pression et des
longueurs de corrélation ont été identifiés, pour autant ceux-ci n’ont pas été exploités dans le
cadre d’'un modele prédictif comme nous voudrions le faire dans 'optique d’une validation du
modeéle numérique global du CPP. De plus, ces données n’ont pas été publiées. Cette exploitation
partielle des données mesurées dans ces maquettes, notre acces limité aux données brutes et le
manque de discrimination des différents parametres responsables de phénomenes vibratoires lors
de ces mises a I’échelle expliquent la nécessité de réaliser une maquette analytique simple dans
le cadre de notre projet. On souligne que des études bibliographiques détaillées sont fournies par
Paidoussis [102], Au-Yang [16], Axisa [21] ou encore Blake [37, 36].

1.6 Objectifs de la these

A la construction de modeles visant & anticiper le comportement vibratoire des installations
est associé un enjeu de validation des méthodes numériques employées. C’est dans ce cadre que

se place le projet proposé.

A Tinstar des cas simples de validation présentés dans la littérature pour les tuyauteries [35,
40] ou pour des pompes de circuit primaire de modele N4 (puissance de 1450 MW), proches
des nouveaux réacteurs actuels [39, 19], 'objectif est de disposer d'un modele fluide-structure-

acoustique fiable de cuve en interaction avec le reste du circuit primaire.

Parvenir & une modélisation adaptée et au juste niveau de l’ensemble de ces phénomeénes
représente un enjeu scientifique certain. En particulier, il s’agit de s’assurer que les approches
existant dans la littérature pour modéliser les mouvements d’enveloppe de coeur sous sollicitation
turbulente [105, 56, 17] sont adéquates, et restent pertinentes dans le cas d’un écoulement non

uniforme dans ’espace annulaire, comme c’est le cas dans la configuration industrielle avec jets



10 CONTEXTE

FIGURE 1.5 — Gauche : approche fondamentale pour les vibrations de panier de cuve [17].
Droite : maquette industrielle [77].

impactants en admission.

Pour parvenir a ces objectifs, une démarche de validation expérimentale est proposée. Une
maquette industrielle, ou la réalité est reproduite a échelle réduite, avec de nombreux détails,
permettrait en théorie, par transposition a 1’échelle réelle, d’obtenir des prédictions de niveau
vibratoire sur ’objet industriel. Cependant, la maitrise des conditions aux limites y est difficile et
risque d’avoir un impact sur la reproductibilité des résultats sans pouvoir en identifier 1’origine.
Les différentes sources d’IFS dans la cuve ne pourraient par ailleurs pas étre isolées et étudiées
indépendamment. C’est pour pallier ces difficultés que nous nous proposons plutét d’utiliser une
approche analytique. On choisit d’établir une maquette simple, pas nécessairement fidele a la
géométrie industrielle, mais représentative de la physique de base, dédiée a la compréhension du
phénomene d’IFS dans la cuve. Cette approche permet en effet d’avoir un nombre de parametres
variables limité, et de s’assurer qu’on a affaire a des phénomenes isolés afin de mieux pouvoir les

comprendre. L’aspect modulable de la maquette permettra également des études paramétriques.

En parallele de cette validation expérimentale élémentaire, des simulations numériques sont
menées en CFD (Computational Fluid Dynamics). La maquette fournit donc également un
cas de validation expérimentale pour les méthodes de CFD utilisées par EDF. Les simulations
permettent, outre la comparaison aux essais, d’apporter des éléments complémentaires tres bé-
néfiques pour l'exploitation de la maquette et la compréhension des phénomenes physiques d’in-

térét.
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1.7 Structure du manuscrit

De maniere trés condensée, ce travail de thése a pour questionnement majeur : dans quelle
mesure I’approche traditionnelle de joint acceptance, fondée sur une homogénéité de la turbulence

dans ’espace annulaire, est-elle adaptée a une configuration avec admissions impactantes 7

Ce manuscrit retrace le travail effectué durant ces trois années de recherche comprenant
appropriation du sujet et de la problématique industrielle, élaboration d’un concept de maquette,
conception, fabrication, puis exploitation du moyen d’essai ainsi qu’exploitation des résultats
numériques pour comparaison aux résultats expérimentaux et aux modeles de la littérature, et

proposition d’améliorations du modele pour son utilisation en contexte industriel.

Pour concevoir une maquette analytique, plusieurs parametres importants sont a répertorier
et & évaluer : phénomenes principaux a représenter dans la maquette, estimation des fluctuations
de pression auxquelles s’attendre a partir de la littérature scientifique et technique (par exemple
[21]), estimation des déplacements engendrés par utilisation de la méthode initiée par Powell

[105]. Ces points ont représenté la premiére partie du projet détaillée dans le chapitre 2.

Sur la base de ces données bibliographiques, la conception d’une maquette analytique a été
réalisée et présentée en chapitre 3. Cette premiere maquette se traduira finalement en moyen

d’essai pour le laboratoire.

Un ajustement du cahier des charges de départ, nécessaire a I’adéquation du moyen d’essai
avec les contraintes de cotit et de délai propres a un projet doctoral, a donné suite a une deuxieme
conception présentée en chapitre 4. La préparation des simulations numériques CFD menée en
parallele de la conception de la maquette est décrite. L’usinage de la maquette ainsi que de

premiers essais élémentaires sont également exposés.

Le chapitre 5 se concentre sur la caractérisation du comportement de la boucle hydraulique
dans laquelle a été insérée la maquette afin de pouvoir discriminer, lors des essais sur la maquette,
les contributions aux mesures turbulentes liées a la maquette elle-méme, et les composantes

autres intrinseques a la boucle qui ne nous intéressent pas particuliérement pour notre étude.

Les résultats expérimentaux et numériques sur la caractérisation du chargement turbulent en
espace annulaire sont finalement exposés en chapitre 6, avec confrontation aux modeéles de la lit-
térature. Une premiere configuration simplifiée d’espace annulaire avec conditions de périodicité
et écoulement pleinement développé est d’abord étudié purement numériquement pour la prise
en main de la méthode de caractérisation du chargement turbulent ainsi que pour partir d’un
cas de référence en turbulence homogéne. La configuration d’espace annulaire avec admissions
impactantes correspondant a la maquette congue et fabriquée a cette fin est ensuite analysée et

comparée a 1’écoulement pleinement développé.

Finalement, la réponse vibratoire de la structure sous chargement turbulent est analysée en
chapitre 7, avec comparaison des mesures sur maquette et des calculs d’amplitude vibratoire

issus des modeles de la littérature ou des chargements globaux calculés par CFD. Un modele
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acoustique équivalent de la maquette est également élaboré, afin d’évaluer son comportement
acoustique vis-a-vis du reste du circuit. Les effets de la réponse vibratoire de la structure sur le

champ de pression local, mais aussi dans le reste du circuit sont finalement présentés.



Cas d’école : vibrations d'une cuve a 2 degrés de
liberté

Ce chapitre recense les bases théoriques et physiques nécessaires au dimensionnement prélimi-

naire du cas test de référence pour les IFS en espace annulaire avec admissions impactantes.

Avant d’évoquer en détail le cahier des charges de la maquette analytique & concevoir et la
conception qui en découle qui seront traités dans les chapitres suivants, on se propose dans ce
chapitre préliminaire d’appliquer la méthode de la littérature [105] & un cas d’étude générique,
modele simplifié d’interactions fluide-structure dans la cuve (figure 2.1). Cette premiere étape
permet d’introduire cette méthode pas a pas de maniere synthétique, sans s’encombrer avec des
spécificités techniques propres a une géométrie réelle. On cherche ainsi a guider la conception

d’un cas test de référence tout en illustrant les méthodes de calculs traditionnelles.

Nous nous proposons de simplifier la géométrie de la cuve en la représentant par deux cy-
lindres concentriques : un cylindre interne de rayon R;,: représentant le panier interne défini
précédemment en section 1.4, et un cylindre externe représentant la cuve. On s’autorise ici a
utiliser des formules tres approchées a des fins de design, ou seuls des ordres de grandeur sont
recherchés. On pourrait avoir une approche plus précise en utilisant par exemple un calcul par

éléments finis.

2.1 Interactions fluide-structure dans la cuve idéalisée

On suppose que les vibrations de la structure générées par les fluctuations de pression sont
assez faibles pour ne pas générer de rétro-action sur ’excitation turbulente. On parle d’un
régime de couplage faible, ou encore de la catégorie que Naudascher et Rockwell [97] nomment
"extraneously induced excitation"'. On n’écarte pas en revanche I’hypothese de conséquences

hydroacoustiques de grande portée possibles issues des vibrations de structure.

La mécanique et la dynamique de la cuve sont également simplifiées. Les modes de coque

existant en réalité au niveau du panier interne comportent des fréquences propres bien supé-
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FIGURE 2.1 — Schémas 2D du modeéle simplifié de cuve étudié par application de la méthode de
la littérature [105]

rieures a la gamme de fréquence sur laquelle nous nous concentrons dans cette étude (d’environ
3Hz & une quinzaine de Hz), et seraient plus difficiles a caractériser : on fait le choix de ne
pas les représenter dans ce modeéle. Afin de s’assurer que seuls des modes simples du panier
sont représentés dans le modele, et pour pouvoir caractériser plus aisément son mouvement, on
choisit de représenter le panier par un corps rigide (ce vers quoi on tendra au maximum dans la
maquette) de hauteur H, et portant I'intégralité de la masse m,; du systeme. Celui-ci est relié a
la cuve fixe par un systéme de languettes flexibles de longueur L, et qui incarnent toute la flexi-
bilité nécessaire a un simple balancement du panier interne. Elles sont supposées parfaitement
encastrées a leurs extrémités, et de masse négligeable devant celle du panier. On soulignera que
ce mode de balancement simplifié entre pleinement dans la logique d’une approche analytique :
plus qu’un souci de représentativité des modes réels de structure dans la maquette, c’est bien
le phénomeéne physique d’interaction fluide-structure et sa compréhension qui nous intéressent
par application & un mode de structure simplifié (quel qu’il soit). Les languettes se déforment
en flexion selon la mécanique des poutres/plaques tandis que le cylindre oscille et se déplace
dans leur continuité. On se restreint a une représentation statique des déformées de languettes
pour se concentrer sur les premiers modes de la structure & basse fréquence. Les modes de plus
haute fréquence n’ayant pas d’intérét pour notre étude, il n’est pas nécessaire ici de faire I’étude

intégrale de tous les modes possibles en dynamique.

Le cylindre est alors simplement un solide indéformable, comportant 6 degrés de liberté
(DDL). Parmi ces 6 DDL, 4 sont bloqués du fait de la liaison aux languettes (torsion de languettes

et flexion dans leur largeur sont bloquées pour les rotations et seul le déplacement selon u (voir
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schéma 2.1) est autorisé). Le systéme résultant n’est autre qu'un systéme masse / ressort a 2
DDL. Il ne manque alors que 2 conditions aux limites (CL) pour fermer le systéme, qui sont

fournies par :

— la position latérale (ou déflexion) Uy, des languettes a la liaison sur le cylindre,

— l’angle 01, par rapport a la verticale des languettes a la liaison sur le cylindre.

L’approche présentée ici est une étude simplifiée, suivant la méthode de Rayleigh-Ritz [106,
114, 113]. Celle-ci consiste en un calcul variationnel de minimisation de I’énergie d’un systéme
linéaire décrit par un nombre fini de parametres et fournit une évaluation approchée des va-
leurs propres et vecteurs propres. L’utilisation d’une méthode plus traditionnelle de recherche
de toutes les solutions a une équation aux dérivées partielles est bien évidemment possible, mais
inutilement riche et lourde pour notre étude. Un stage lancé en parallele de la these visant a
explorer la méthode de joint acceptance avec des modes plus complexes et de maniére paramé-
trique a permis de vérifier que les deux approches fournissent bien les mémes ordres de grandeur

pour les résultats concernant les premiers modes [82].

Attention cependant, la méthode de Rayleigh-Ritz s’avére uniquement efficace pour les modes
de basse fréquence, et s’éloigne rapidement des solutions exactes lorsque les fréquences propres

augmentent.

2.2 Amplitude vibratoire du cylindre mobile dans la cuve idéa-

lisée

L’objectif qu’on se fixe dans le cadre de 1’étude de ce modele simplifié, est d’estimer I'am-
plitude vibratoire en extrémité de panier interne (hauteur a laquelle les amplitudes vibratoires
sont les plus importantes) a partir des caractéristiques physiques et mécaniques du systéme par
application de la méthode de joint acceptance. Cette étude permet d’une part de disposer d’une
méthode initiale nécessaire a la conception de la maquette et la réalisation d’un dimensionne-
ment, et d’autre part d’établir un cas de référence correspondant a ’application des données et
méthodes de la littérature pour comparaison avec les futurs résultats expérimentaux et numé-

riques.

On choisit donc de ne considérer comme source d’excitation, que la convection de la turbulence
le long de ’espace annulaire, et les fluctuations qui sont associées au caractere erratique de la
turbulence, traitées par I’approche de Powell. On fait a ce stade ’hypothése que la force locale
due aux jets impactants en entrée de cuve a une influence négligeable sur le mouvement du
panier interne, les branches d’admissions étant situées tres pres du point d’accroche du panier,

et ces forces étant bien plus symétriques que les fluctuations locales de la turbulence.
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2.2.1 Détermination des modes propres

Comme nous le verrons dans la suite des étapes, 'obtention des amplitudes vibratoires du
panier par application de la méthode initiée par Powell nécessite une projection des forces
de pression sur les modes propres du systéme. C’est pourquoi, dans cette partie, nous nous
proposons de chercher les modes propres de I'ensemble {languettes + panier interne} sous forme
de vecteurs propres de I’équation du mouvement du systéme. Nous calculerons également les
fréquences propres ainsi que les masses et raideurs modales associées en vue d’une utilisation

pour la suite du calcul.

2.2.1.1 Calcul des matrices de masse et de raideur a sec

Afin de trouver les modes propres du systeme, il est nécessaire d’étudier, dans un premier
temps, I’équation du mouvement de cet oscillateur sec (en absence de fluide dans la zone annu-
laire, seule la masse du cylindre interne est prise en compte) selon les deux degrés de liberté up,

et Lo, (exprimés sous cette forme pour s’assurer qu’ils sont de méme dimension) :

ﬂL ur, B 0
e () e (22 () -

et sous excitation, on pourrait théoriquement écrire
U, Uy, ur, F
M .|+ C S+ K = 2.2
- <L9L> - <L9L> - <L9L> (AL/[> 22

— Mgec la matrice de masse a sec;

Avec :

— Kgec la matrice de raideur a sec;

— Cgec la matrice d’amortissement visqueux a sec;

M

L
La matrice de dissipation Cgec représente l'effet de dissipation qui limite les amplitudes

F
- < ) = F(t) les forces appliquées a loscillateur (ici les forces de pression).

vibratoires. On vise un amortissement modal de quelques pourcents pour le modele, on néglige
cet amortissement dans la suite des calculs, puis on le réintégrera seulement en derniere étape.
Pour continuer notre étude, nous devons donc premierement exprimer les matrices de masse et
de raideur a sec du systéme. L’effet de la présence du fluide sera introduit et ajouté seulement

apres.

On peut calculer les matrices de masse et de raideur en utilisant les expressions théoriques
des énergies cinétique U, et élastique Ug;. En effet, les coefficients des matrices de masse et de
raideur sont les dérivées secondes des énergies par rapport aux composantes. Exprimons donc

ces deux énergies :



CAS D’ECOLE : VIBRATIONS D’'UNE CUVE A 2 DEGRES DE LIBERTE 17

L’énergie cinétique du cylindre rigide s’exprime a partir de la vitesse de son centre de gravité G

(dont la position ug est ur, + 6 L%) et de son inertie de rotation Jg :

Ja (61
Usin = 2 (36)2 + Q (2.3)
2 2
et
ET
Ue = / u”Q(z)dz (2.4)
2 languette

Pour intégrer analytiquement 1’expression de I’énergie élastique, on part de la relation de poutre

d’Euler-Bernoulli et des conditions aux limites suivantes :

u@ =0
u(0) =0
uW'(0)=0 (2.5)
u(L) =ur,
w' (L) =6p,
qui nous permettent d’arriver a :
u”(z) = 3ur — LOL, + % (—6ur + 3L61) (2.6)

On notera que I'approche d’Euler-Bernoulli utilisée ici se justifie par le faible rapport de
1.07 a la méthode de Timoshenko en termes de fleche & l'extrémité des languettes [116]. Le
faible élancement des languettes reste donc compatible avec I'approche d’Euler-Bernoulli. Par
ailleurs, I'utilisation d’un modele générique de poutres quel que soit ’élancement des languettes
(en considérant une longueur comprise entre 0.4 et 2.5 fois la largeur cumulée des languettes)
se justifie par un tres faible écart entre les valeurs des premieres fréquences propres de poutres
[84] ou de plaques [39] (pages 252-254) (inférieur a 10%).

L’énergie élastique des languettes déformées s’écrit alors ainsi :

2ET z 2 dz
Ug = —5 3uy — Lo — (-6 3L0 — 2.7
: L3 /languette ( e L L < L L)> L ( )
On aboutit finalement & I’expression suivante de I’énergie élastique :
_ 2FI 9 9
Ug = I3 (3uL —3ur Ll + (LOr) ) (2.8)
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associée a la matrice de raideur suivante :

2ET ( 6 -3
Keee = — 2.9
sec 13 (_3 9 > ( )
De méme :
Meyl [ . HLoy, 2 e (LQL)
Ucin = T ur, + oL + 972 (210)
H?(LO Jo (L6
e (o, HIG H(L00)) | Ja(L0L)
Ucin = uy, +ur I A2 + 92 (211)
Finalement :
1 H
Msec = Meyl \ g g2 2L Ja s (212)
oL A2 T w2
avec typiquement pour expression du moment d’inertie d’un cylindre creux [39] :
m
Ja = lc2yl (3 (Rzznt + (Rznt - eppanier)2> + Hz) s (213)

avec €Ppanier 1'épaisseur du panier interne.

Nous disposons donc des expressions des matrices de raideur et de masse a sec.

2.2.1.2 Calcul de la matrice de masse ajoutée

Avant de passer au calcul des vecteurs propres et valeurs propres du systéme qui nous four-
niront ses modes propres et fréquences propres, il ne faut pas oublier d’ajouter a nos équations
Ieffet du fluide présent dans ’espace annulaire entourant le cylindre interne sur son mouvement.
Ceci se traduit par 'ajout a la masse du cylindre a sec m.,; 'effet de masse ajoutée du fluide

[16, 21] confiné dans la zone annulaire que nous allons exprimer dans cette partie.

En premiere approximation, on peut raisonner sur une tranche de fluide, & une hauteur
donnée de l'espace annulaire, puis étendre ce résultat sur toute la hauteur de la cuve. Cette
approximation repose donc sur I’hypothese que la vitesse fluide générée par les oscillations du
panier n’a que des composantes horizontales au sein d’une méme tranche. On considére que cette
approximation est 1égitime au premier ordre pour cette étude de dimensionnement de maquette,
et il a également été vérifié au cours du stage lancé en parallele de la theése que 'utilisation d’un
modele plus complet de masse ajoutée avec prise en compte de la viscosité et de la variation

fréquentielle [83] n’a qu’une influence négligeable sur les résultats de cette étude modale [82].

En s’inspirant par exemple d’Axisa [21], on sait que I’énergie cinétique par unité de longueur
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d’une tranche de fluide sous l'effet du mouvement & du cylindre intérieur est :

pﬂ-]%int2 2 Rint2 + Re:r:t2

dUs = ——1 S —— 2.14
/ 2 g (Z) Rezt2 - Rint2 ( )

A chaque cote z, le mouvement combiné de déplacement et de rotation du cylindre conduit a

écrire :

AUy _ prRine’  Rint® + Reat®

- oo (i + (= = L)1) T B (2.15)
Reste a intégrer selon z sur toute la longueur du cylindre interne :
vy = Pt [ (i - i) (210
Pour obtenir :
vp="1 Mzi”f g:; i };Z? (Hu% + }faLLéL + ?{i (LéL)2> (2.17)

De la méme maniere que pour Mgec, les coefficients de la matrice de masse ajoutée sont les

dérivées secondes de ’énergie cinétique du fluide par rapport aux composantes :

Rini? + Reyi® (1 A
Madd = pﬂ'RmﬂH% H 12112’ (218)
Re:r;t - Rint 9L 312

Ainsi, la matrice de masse totale a prendre en compte dans la suite des calculs est :

M = Mgec + Madd (219)

La seule influence du fluide confiné se traduira par la suite par cette matrice de masse ajoutée
et par la valeur du coefficient d’amortissement inséré en fin de calcul. On fait I’hypothese que la
présence de fluide dans ’espace annuaire n’induit pas de changement significatif de la raideur,
et la raideur "mouillée" K est donc égale a Kgec. L’hypothese de I'absence de modification de
la raideur par le passage de l'air au fluide au repos s’explique facilement par comparaison des
longueurs d’ondes d’intérét avec la hauteur du panier. En effet, seul un effet de compressibilité du
fluide pourrait impliquer un changement de la raideur globale du systéme. Or la compressibilité
du fluide ne peut commencer a étre réellement visible que sur des distances minimales d’un
dixieme de longueur d’onde (en étant pénalisant), c’est & dire de 'ordre d’une dizaine de meétres
pour nos fréquences d’intérét de l'ordre de 10 m. Comme nous le verrons dans les chapitres
suivants, la hauteur totale de I’espace annulaire (hauteur du panier) dans la maquette est plutot

de l'ordre de 0.5 m, ce qui induit une compressibilité négligeable du fluide dans I’espace annulaire.



20 CAS D’ECOLE : VIBRATIONS D’'UNE CUVE A 2 DEGRES DE LIBERTE

Pour ce qui est de la modification de la rigidité par I’écoulement du fluide, une simple vérification
expérimentale que les fréquences propres de panier ne changent quasiment pas avec la vitesse

d’écoulement sur la maquette pourra permettre de justifier cette hypotheése. Par passage au

domaine fréquentiel, chaque mode X,, = < UQL ) doit alors vérifier :
L
(—wn2M + K) X, =0 (2.20)
Soit :
M 1KX, = w,?X, (2.21)

Les vecteurs propres de M~1K sont donc les modes propres (& un facteur de normalisation pres)
de ’équation du mouvement du panier interne mouillé, et le lien entre les valeurs propres A, de
cette équation et les pulsations w, modales est : A\, = w,? = (27 fn)Z. On exprime les valeurs

propres et vecteurs propres associés de M~1K sous cette forme :

A Xq= (O‘“>
a2 (2.22)

Ag; Xg = <a12>
a2

Afin de pouvoir remonter & ’amplitude des déplacements vibratoires du panier interne, il sera
nécessaire pour la suite de disposer des masses et raideurs modales. Profitons de cette étape pour
les calculer de suite. Les matrices des masses et raideurs généralisées rassemblent les masses et
raideurs modales m,, et k, (n =1 ou 2), qui s’obtiennent comme suit [94] :

{ XHIMXH = (2.23)
Xn KX, =k,

Elles sont liées par la relation k, = w,?my,, et sont entierement dépendantes de la normali-

sation choisie pour les vecteurs propres.

Nous disposons désormais de toutes les informations nécessaires a propos des modes propres
du panier interne mouillé pour procéder, par 'application de la joint acceptance, au reste des

calculs permettant d’évaluer 'amplitude des vibrations du systéme.

2.2.2 Projection des forces sur les modes de la structure : application de la
joint acceptance

Pour rappel, notre objectif est de déterminer ’amplitude du déplacement en un point donné de

la surface du cylindre interne soumise au chargement turbulent. Pour cela, nous allons chercher la
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Q
valeur RMS de ce déplacement. Nous avons pu déterminer précédemment une base X, = ( 1n>
A2n,
de modes mouillés.
En négligeant la composante verticale du déplacement au premier ordre, on obtient un déplace-

ment purement horizontal u,(z) correspondant & ces déformées modales :

L

un(2) = i + agy (2.24)

2.2.2.1 Calcul des forces modales dans le domaine temporel
Dans le domaine temporel, le calcul des forces modales F),(t) se fait par projection (produit

scalaire) [129] de la force locale f due aux efforts de pression sur les déformations modales uy,(2)

correspondant a chacun des modes propres 1 et 2 :

Fo(t) = // nf (2, £) dS (2.95)

- L
Fo(t) = // <a1n + Oégnz 7 > cos pp (2, p,t) dzRdy (2.26)

En 'absence de données sur le champ de pression en tout point et a tout moment, on ne peut
pas avancer davantage. C’est pour pallier cette limitation qu’on utilise la méthode spectrale de

joint acceptance de Powell.

2.2.2.2 Calcul des DSP des forces modales

Ne connaissant pas 'information sur le champ de pression a tout moment, on passe pour la
suite dans le domaine fréquentiel. En guise de spectre, on utilise, pour un signal aléatoire, la
densité spectrale de puissance (DSP) (ou autospectre)[90, 31]. L’autospectre est un cas parti-
culier de la notion d’interspectre notée (.|.) appliquée & un unique signal. L’interspectre entre
deux signaux Xj et Xo se définit comme la transformée de Fourier de leur intercorrélation

temporelle [8] :

(X1|X2)(w) = / o e T X (t — 1) Xo(t)dr, (2.27)

T=—00

la barre supérieure symbolisant, dans le cas des signaux ergodiques, la moyenne temporelle :

X(t) = lim 1 TX(t)dt. (2.28)

T—~+o00 T t=0
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La DSP de la force modale F}, en fonction de son signal temporel s’exprime alors :

+OO . .
(Fo|Fo)(w) = / e T F (t — 1) Fp(t)dr (2.29)

T=—00

On introduit I'expression de la force modale en fonction de la pression issue de la turbulence
2.26, dans la définition de la DSP de F;, 2.29 :

(Fp|Fp)(w) = / e_””// (aln + agnzL) cos pp (z,p,t) dzRdy

=—00

—L
// (aln + agnzL) cos'p (2, ¢t — 1) dz' Rdy'dr

On peut donc déduire une relation entre la DSP de la force modale F;, et l'interspectre de la

pression en deux points différents :

FulE) @) = [[[f 0GR b () @) (a1 + 0" ) coseo

o
Q1n + Q2p

> cos ¢'dzRdpdz' Rdy'

On remarque que le passage a cette expression d’interspectre de la pression ne nous permet plus
de séparer l'expression en produit de deux intégrales doubles sans hypothése particuliere sur

I'interspectre de la pression.

A ce stade, nous ne pouvons plus développer le calcul davantage sans de nouvelles hypotheses.
En effet, nous ne connaissons pas la valeur du champ de pression en tous points z et 2’ de I’espace.
L’approche de Powell [105] remédie & cette limitation en proposant une approche statistique de

la représentation de la turbulence.

Pour un déplacement donné de la surface du cylindre, la projection modale de la force peut étre
exprimée de manieére beaucoup simple en s’appuyant sur les hypotheses introduites par Corcos

[56], appliquées a I’étude d’un écoulement entre deux cylindres coaxiaux par Au-Yang [17] :

— le champ de pression turbulente est supposé homogene : la DSP de la pression est identique

en tout point;

— la cohérence de la pression entre deux positions est modélisée par une décroissance expo-
nentielle, selon deux parametres de décroissance supposés homogenes, nommés longueurs
de corrélation (A, dans la direction de I’écoulement et A, perpendiculaire a ’écoulement)

(hypothese dont la pertinence pour notre cadre d’étude sera étudiée dans la suite) : termes

[z=2'| _R, le=¢l d
- ¢ . . .
e X ete ™ M . On notera ici que le terme de "longueur de cohérence" est égale-

ment utilisé dans d’autres domaines comme ’hydroacoustique. Le terme de "longueur de
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corrélation” est choisi pour ce travail car il s’agit du terme couramment utilisé dans les

études de vibrations sous chargement turbulent.

— la convection dans la direction de I’écoulement est modélisée par un facteur exponentiel
/

3 zZ—2z
W, Ce terme

complexe ayant pour parametre la vitesse de convection U, : terme e
représente la convection des tranches de fluide par un retard, qui, en domaine fréquentiel,
se traduit en un déphasage. Il existe de nombreuses lois apparaissant dans la littérature
pour la vitesse de convection, fournissant des valeurs comprises entre 0.6 et 1 fois la vitesse
débitante moyenne [49, 38, 42, 19, 15, 28, 133, 69]. Pour la turbulence de couche limite,
deux lois relient la vitesse de convection a la fréquence. Selon Chen et Wambsganss [49]

(en adéquation avec les mesures de Schloemer [118]) :

U N
VC = 0.6+ 0.4~ 22w /V), (2.30)
avec 0* I’épaisseur de déplacement de la couche limite §* = %, ou Re = % est le

nombre de Reynolds fondé sur la distance x en aval du début de la couche limite. Dans la
géométrie et la complexité de ’écoulement de ce cas d’étude, il reste trés délicat d’évaluer
I’établissement éventuel d’'une couche limite et ses effets. La distance x peut donc étre
évaluée entre 0 et H. On n’entre pas ici dans I’étude exhaustive des détails de la turbulence
dans ’espace annulaire et de la structure de 1’écoulement. Des sources bibliographiques

associées sont disponibles dans les travaux de Bagheri [24].

Bull [42] fournit une équation légerement différente :

% = 0.59 4 0.3¢0-89W3"/V), (2.31)

Dans la gamme de fréquence majoritairement concernée par notre étude (autour de 10 Hz)
et dans la configuration qui sera étudiée dans la suite, la valeur de vitesse de convection
alors obtenue est comprise entre 1 et 0.8 fois la vitesse débitante moyenne. Pour les régimes
tres fortement turbulents générés par des impacts ou des bifurcations a 90 degrés, Au-
Yang et Jordan fournissent une valeur de vitesse de convection égale a la vitesse débitante
moyenne [19, 15]. On considérera dans un premier temps U, = 0.8V pour notre étude, la
majeure partie de I’écoulement observée étant relativement éloignée des jets impactants
des admissions. Cette hypothese est bien stir mise a I’épreuve dans les essais expérimentaux

et simulations numériques.

Ces hypotheses, sont souvent qualifiées de "modele de Corcos" et extrapolées a des géométries
complexes, bien qu’elles trouvent leur origine dans des études plutét fondamentales dédiées aux

propriétés de la turbulence homogene [56, 55, 51].

L’interspectre de la pression peut alors s’exprimer sous la forme :

(p(z,0)Ip (2, @) (w) = (PIP)(W)T (2,2, ¢, ¢, w) (2.32)
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— (p|p)(w) est la DSP de la pression en une position de référence quelconque;

- T'(2,2,p,¢',w) est une fonction de cohérence représentative de la statistique de la turbu-

lence : , s
— —Rint 5

Ue e Az e Ap (233)

iwzfz/ lz—=

F (Z’ Z,) SO7 ¢/7w) = 67

Attention, on signale ici que la norme |p — /| & utiliser doit étre comprise entre —7 et 7
pour garantir la cohérence de cette définition. A partir de la, on peut réduire le calcul de la force
modale dans le domaine spectral a un produit entre le spectre de turbulence et une quadruple

intégrale, nommée intégrale d’acceptance :

B} @) = W)@ ][ T e oo 0)

z—L

Z/

— L
<a1n + a9 ) Ccos <a1n + o > cos ¢'dzRdpdz Rdy'

Dans le cadre de notre étude, nous avons la chance de travailler avec des modes de structure
dont la dépendance en z et en ¢ peut étre factorisée en des termes indépendants. Il en est de
méme pour ’expression de la fonction de cohérence 2.33. Cela rend possible une séparation de
la quadruple intégrale d’acceptance en produit de deux intégrales doubles bien plus rapides a

calculer, dont toutes les informations sont désormais mesurables :

. z—2 - \zfz/|

—L 'L
(Bl Fa) @) = B lp) [[ T 5 (anntan™ 1) (amn +as ™) dea’

_Rint |50—9",| ’ /
//e 2o cospcospdedy’ (2.34)

2.2.2.3 Expressions du spectre de pression fluctuante

Pour évaluer la DSP des forces modales en amont d’éventuelles activités expérimentales, il

est donc nécessaire de disposer du spectre de pression (p|p)(w).

De nombreuses études ont été menées sur les spectres de pression fluctuante pour la turbulence
de couche limite avec des issues assez cohérentes, a la fois pour des écoulements internes en air
ou en eau [69, 28, 26, 53, 51, 52| (voir superposition proposée par Lakis et Paidoussis [85]) et
pour des géométries cylindriques [27, 21] ou des plaques planes [133, 120]. Chen et Wambsganss

[50] ont procédé au rassemblement de nombreuses de ces données en un méme graphe, présenté
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en figure 2.2 et fournissent une loi pour le fit correspondant :

m =5.25x 1077 S < 0.032
= (1.67 x 107%)5~! 0.032 < S < 0.56
= (5.20 x 1077)S73 S > 0.56

avec S = f%* et §* I’épaisseur de déplacement de la couche limite déja définie en section 2.2.2.2.
Une précision est apportée dans un graphe différent [48] pour les basses fréquences (reproduit
en figure 2.3), avec pour fit [48] (attention, avec facteur correctif 10~° appliqué aux formules de

la source pour que le fit corresponde effectivement au graphique présenté) :

{plp) (W) -6y @1—0.25

= (5.73 x 107%)8t™3 St > 0.2

avec Ry le rayon hydraulique égal au rapport de la section mouillée par le périmetre mouillé,
soit ici a la moitié de ’épaisseur de I’espace annulaire et St = fﬁ%. Il s’agit du fit le plus adapté

pour les basses fréquences d’intérét pour notre étude.
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FIGURE 2.3 — Spectres de pression turbulente en
FIGURE 2.2 — Spectres de pression turbulente en paroi rassemblés par Chen [48] pour les
paroi rassemblés par Chen et Wambsganss [50] écoulements pleinement développés a basse
pour les écoulements pleinement développés fréquence.

internes, sur des plaques ou des géométries
cylindriques, valables a haute fréquence.

Le méme genre de spectre est également proposé par Axisa [21] pour la pression en paroi
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d’un tube cylindrique, encore une fois en turbulence établie (reproduit en figure 2.4). Il a pour

loi correspondante :

;ZEZ(R?U; = (8.27 x 1076)5¢7025 St < 0.25
= (1.16 x 107)S¢ 3 0.25 < St <25
= (1.55 x 107°) St~ 4> St > 2.5.

Par ailleurs d’autres spectres en paroi proposés par Dryden [60], Von Karman [130, 131] ou
encore Taylor [122] ont été mesurés derriere des grilles visant & produire une turbulence aussi
homogene que possible et sont également utilisés comme donnée d’entrée pour les écoulements
pleinement développés. Cependant, aucune loi correspondant aux courbes fournies n’est dispo-
nible dans les sources étudiées, et le contexte de ces mesures est tres différent de notre cas
d’étude.

Bien plus proche de la configuration de notre étude, un spectre expérimental avec fit numérique
a été mesuré en espace annulaire avec admissions impactantes (figure 2.5) par Au-Yang [16]. La

loi correspondant au fit numérique proposé est :

;5'522”) =0.310e7 5% 0 < St <05
H

= 0.054e~ 2925t (0.5 < St <25,

Attention, Au-Yang définit lui Ry comme ’épaisseur annulaire. Son expression est ici corrigée

par le Ry usuel (égal a la moitié de 'épaisseur annulaire).

E+0

G/ PV Ry

S TR .‘.fr.={Dm? 4#.,'2 F=fReV
10 10 : 10
FIGURE 2.5 — Spectre de pression
FIGURE 2.4 — Spectre de pression adimensionnel avec fit numérique proposé par
adimensionnel en paroi d’un tube cylindrique Au-Yang [19] en espace annulaire avec jets
proposé par Axisa [19]. impactants.

Les mesures effectuées dans une configuration similaire en espace annulaire avec admissions
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impactantes réalisées sur la maquette HYDRAVIB [77] n’ont par ailleurs pas été publiées offi-

ciellement, et ne peuvent pas étre exploitées dans ce document.

Tous ces spectres sont adimensionnels, et peuvent donc étre redimensionnés par application

des parameétres de notre étude.

On superpose les tracés de ces lois adimensionnelles (figure 2.6), en prenant soin d’adapter les
formules & une adimensionnalisation unique, en divisant le spectre de pression par p?V3Rp et
la fréquence par %. Tous ces spectres sont composés d’une premiere portion a basse fréquence
ou 'amplitude de la DSP est la plus importante et diminue lentement avec 'augmentation de la
fréquence, puis une deuxiéme portion ou I’amplitude chute fortement a partir d’une fréquence
de coupure, ce qui est caractéristique des spectres turbulents. Alors que les spectres d’Axisa
et de Chen sont treés proches, celui de Au-Yang se trouve a une amplitude bien plus élevée,
de 4 ordres de grandeurs a 2 ordres de grandeurs selon la fréquence. Ceci n’est pas étonnant,
puisqu’on rappelle que les spectres de Chen et d’Axisa correspondent a une turbulence établie,
tandis que le spectre de Au-Yang est mesuré en espace annulaire avec admissions impactantes.
Ces spectres correspondent donc a deux physiques nettement différentes. La grande disparité
observée entre ces spectres fournis dans la littérature souligne la nécessité d’établir de nouvelles

mesures de pression afin de mieux définir le cadre physique dans lequel se situe notre étude.

1071 E

)

1072

(plp)
Rup?V/3

1073

DSP adimensionnelle de la pression :

10‘3-5 — Au-Yang, 2001
{ — Chen, 1985
1079 { = Axisa, 2001

1072 107! 10°
Nombre de Strouhal = f5% (-)

FIGURE 2.6 — Lois issues de fits numériques de la littérature : DSP adimensionnelle de la
pression en paroi [16, 48, 21].
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2.2.2.4 Expressions des longueurs de corrélation

Les derniéres données d’entrée nécessaires a une évaluation des forces modales avant toute
activité expérimentale pour notre étude sont enfin les longueurs de corrélation longitudinale A,

et transverse A, qui interviennent dans la formule analytique 2.34.

Comme évoqué précédemment, toutes les lois proposées aujourd’hui dans la littérature sont des
expressions homogenes des longueurs de corrélation. Celles-ci sont supposées indépendantes des
coordonnées dans 'espace, donc de z et de ¢ dans le cadre de notre étude. C’est, entre autres,
la validité de cette hypothese dans le contexte d’étude d’'un REP que nous nous proposerons

d’étudier expérimentalement et numériquement.

De nombreuses études expérimentales ont mené & des mesures de longueurs de corrélation [28,

133, 54, 25, 69, 132], qui ont elles-mémes donné lieu & des lois issues de fits numériques.

La loi implémentée aujourd’hui dans le modele numérique global de circuit primaire que nous
cherchons a valider ou ajuster est issue des courbes proposées par Bakewell [28] et reprises par
de nombreux auteurs comme Reavis [107]. Chen et Wambsganss [50] ont rassemblé les courbes
de corrélation de Bakewell et Willmarth et Wooldridge [133] pour en proposer une loi commune

(voir superposition des interspectres correspondants en figure 2.7), qui s’exprime comme suit :

Az — 1.6
N TR (2.35)
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FIGURE 2.7 — Juxtaposition de 1’évolution adimensionnelle des interspectres avec la fréquence
adimensionnelle proposée par Bakewell [28] et Willmarth et Wooldridge [133] et loi proposée
par Chen et Wambsganss [50]. Gauche : dans la direction de I’écoulement . Droite : dans la
direction transverse a l’écoulement.

On souligne que les formules de longueurs de corrélation fournies dans la littérature citant
pour source les travaux de Bakewell présentent de nombreuses incohérences d’une source bi-
bliographique a l'autre, avec des coefficients tres variables. Elles sont donc & prendre avec des
pincettes, ce qui suggere l'existence de grandeurs d’influence liées aux expériences dont 1'effet

reste a quantifier.
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Au-Yang [16], lui, ne propose qu'une loi indépendante de la fréquence et similaire pour les
deux longueurs de corrélation longitudinale et transverse, malgré des points expérimentaux
dont Dallure est trés similaire & celle de Chen et Wambsganss (figure 2.8), avec des longueurs de

corrélation tres élevées a basse fréquence.

Les courbes correspondant a ces différentes lois sont juxtaposées dans un graphique commun

en figure 2.9.

Contrairement aux deux fits précédents qui portent sur I'intégralité des points expérimentaux, y
compris & basse fréquence, Au-Yang choisit de ne faire un fit que sur la zone asymptotique a plus
haute fréquence, considérant que les points expérimentaux a basse fréquence sont probablement
pollués par des phénomenes acoustiques en tout genre (vibrations dans le reste de la boucle,
imperfections de la maquette, etc), autres que la cohérence des structures turbulentes locales

proprement étudiée :
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FIGURE 2.8 — Evolution adimensionnelle ] o
avec la fréquence dans la littérature [16, 50].

des longueurs de corrélation mesurées par
Au-Yang [16] avec la fréquence
adimensionnelle.

Il paraitrait donc plus raisonnable, pour obtenir des valeurs de longueurs de corrélation
maitrisées et peu influencées par des phénomenes acoustiques extérieurs, de viser des fréquences

caractéristiques supérieures a la zone de changement drastique de courbure observée dans toutes
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ces courbes.

2.2.3 Calcul de la réponse du panier interne aux fluctuations de pression

2.2.3.1 DSP des amplitudes modales du panier interne

La DSP des forces modales étant désormais connue, il est nécessaire de la relier au déplacement

du panier interne pour en déterminer I’amplitude vibratoire.

Aln

Qon
le déplacement total du panier interne recherché sous la forme :

La base X, = < ) de modes mouillés déterminée en section 2.2.1.2 nous permet d’écrire

2
w(z,t) = Z Yo (t)un(2) (2.37)

n=1

avec Yy (t) les amplitudes modales que nous devons donc évaluer et, u,(2) le déplacement hori-

zontal correspondant aux déformées modales déterminé précédemment dans ’équation 2.24.

La base modale ayant été bien choisie, elle permet, par projection de I’équation du mouvement
du cylindre sur les modes, de retrouver n = 2 équations découplées d’oscillateurs a 1 degré de
liberté :

mnYn<t> + knYn(t) = Fn(t) (2'38)

On rappelle que ce raisonnement a été réalisé sans prise en compte de 'amortissement. Il est
maintenant temps d’intégrer cet amortissement qu’on ne sait précisément évaluer, et qu’on

résumera a un coefficient d’amortissement modal D,, de 5 pourcents [77] :

MY (t) + 2Dy kpmn Yo (t) + kYo (1) = Fp(t) (2.39)

Cette équation nous permet de faire le lien entre forces modales et amplitudes modales.

Afin d’intégrer I'expression 2.34 de la DSP des forces modales déterminée précédemment a ce
raisonnement, on prend le produit scalaire de I’équation 2.39 a droite avec Y,, dans le domaine

fréquentiel :

(—w?mn + iw2Dp Bt + n ) (Yal Vo) = (B[ Vo) (2.40)
Répéter I'opération avec cette fois le produit scalaire a gauche par F,, donne :

(~w?nn + iw2Dn v/ Tt + kin ) (Bl Ya) = (Fu| Fy) (2.41)
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D’ou, en combinant les deux :

(YalVs) = ! (FalF) (2.42)

| — w?my, + iw2Dp\kymy, + kn\z

ou on retrouve bien I'idée d’une fonction de transfert entre la force modale et le déplacement

modal.

En incluant finalement la pulsation propre modale w;,, = /" k” , on obtient :

1

anH + Z%w —
n

<Yn|Yn> = Fn‘Fn> (2.43)

w22<
w2

On obtient donc la DSP des amplitudes modales Y,,.

2.2.3.2 Amplitude totale en bas de panier interne

Nous cherchons désormais a remonter a la DSP du déplacement total du panier interne en

un point donné de sa surface, en particulier en extrémité de panier.

Conformément a 1’équation 2.37, la DSP du déplacement en une hauteur z donnée du panier
se décompose en un ensemble de termes quadratiques et un ensemble de termes croisés ou deux

modes interviennent a chaque fois :

2
(w(z)|w Z (Yo | V) (w).un?(2) + Z 2(Y, Y ) (W) un (2)um(2) (2.44)

n#m

Au-Yang [17] précise que, dans le cas ou les fréquences propres sont bien disjointes, ces termes
croisés peuvent étre ignorés. On suppose que c’est le cas dans notre cas d’étude et on prendra soin
de le vérifier numériquement par application des caractéristiques géométriques et mécaniques de

la configuration étudiée :

2
(w(z)|w Z (Yo | Vi) (w)un?(2) (2.45)

On aboutit donc & la DSP du déplacement total du panier interne a une hauteur z donnée.

Enfin, puisque l'intégrale de la DSP sur toutes les fréquences donne le carré de la valeur RMS
du signal temporel, nous pouvons alors remonter a l’amplitude des déplacements vibratoires du

panier recherchée :

+oo 2
wRMS J/ Z Yn|Yn>(w),un2(z)dw (2.46)

0 n=1
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L’application de 'approche de Powell permet donc, en supposant une turbulence homogene,
d’estimer 'amplitude vibratoire RMS d’un cylindre interne sous l'effet d’un chargement turbu-

lent dans ’espace annulaire qui I’entoure.

2.3 Meéthode de détermination des parametres caractéristiques

du modele traditionnel de joint acceptance

Considérons un ensemble de signaux temporels de pression p(z, p, t), enregistrés en différents
points du domaine fluide de coordonnées variables (z, ), avec z la position dans la hauteur de
I’espace annulaire (coordonnée longitudinale) et ¢ dans sa circonférence (coordonnée transverse).
On ne prend pas en compte la variation des positions dans ’épaisseur annulaire. Ces signaux

peuvent étre issus de mesures expérimentales, ou de simulations numériques.

On souhaite établir une méthode pour déterminer, a partir de ces signaux, les parametres
caractéristiques du modele de joint acceptance mentionné en partie 2.2.2 (spectres de pression,

vitesse de convection, longueurs de corrélation).

On considére un couple de points de coordonnées (z, ) et (2/,¢’)., dont on calcule les autos-
pectres (ou DSP) (p(z,¢)|p(z, ¢))(w) et (p(2', " )|p(', ¢"))(w), nombres réels, ainsi que l'inter-
spectre (p(z, ¢)|p(7, ¢"))(w), nombre complexe.

La formule analytique pour le calcul de I'interspectre est fournie en équation 2.27, mais en pra-
tique, son évaluation numérique peut se faire avec Python grace a la fonction matplotlib.mlab.csd

(psd pour I'autospectre).

La fonction de cohérence introduite par Au-Yang [16] se calcule alors comme le quotient de

I'interspectre par la racine du produit des autospectres :

(p(z, 0)Ip(#', ")) (W)
p(2,9)[p(2, ) (W) (P, ¢")p(2, ")) (W)

(2.47)

r (Za Z,a @, ()Olaw) =
VA

L’application de l’approche de Powell et les hypothéses qui 'accompagnent (présentés en
partie 2.2.2.2) fournissent par ailleurs en équation 2.33 une loi pour la fonction de cohérence
dépendant de longueurs de corrélation longitudinale et transverse et d’une vitesse de convection.
Isoler le module et la phase de la fonction de cohérence nous permet finalement d’arriver a une

identification de la vitesse de convection et des longueurs de corrélation :

Arg (T (2,2, 0,9 ,w)) = —w%’z/ pour l'identification de la vitesse de convection
|z—2/] _ ¢ /s . . R . .
— ln(g(z]zl’wf’w)‘) = A (w) pour l'identification de la longueur de corrélation longitudinale
int|P—P _ /3 . . ’ .
7ln(|r(;7z’%w,7w)‘) = Ap(w) pour l'identification de la longueur de corrélation transverse

(2.48)

La vitesse de convection étant par ailleurs directement liée a un retard entre deux points
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dans le domaine temporel, celle-ci peut également étre déduite du tracé des intercorrélations
temporelles entre chaque couple de points considéré (fonction signal.correlate sous Python).
On identifie alors I’écart temporel At entre le maximum de l'autocorrélation de p(z,¢)(t) et
le maximum de lintercorrélation entre p(z,¢)(t) et p(z’,¢)(t). La vitesse de convection est

finalement égale au rapport 5

/_
7 -






Conception initiale d'un banc d’essai

Ce chapitre a vocation a tracer les idées et solutions imaginées pour une premiére version de

banc d’essai, et pourrait se révéler utile pour un projet futur. La conception proposée n’a pas été

menée a son terme et la version finalement retenue est décrite dans le chapitre suivant.

Sur la base de I’état de ’art, on se propose dans cette partie de concevoir un banc d’essai
représentant expérimentalement les interactions fluide-structure ayant lieu dans la cuve. Ce banc
d’essai a pour objectif de valider ou de montrer d’éventuelles limites des modeles de la littérature
présentés en chapitre 2 et qui sont aujourd’hui implémentés dans le modeéle numérique global
de circuit primaire développé par EDF. On souligne que la conception initiale présentée dans ce
chapitre (voir figure 3.1) n’a pas été finalement retenue dans le cadre de la theése. On 'expose
tout de méme en détail dans ce chapitre puisqu’elle a servi de base pour la conception finalement
retenue pour la theése, et correspondra a un banc d’essai futur a I'issue de la these par adaptation
du premier moyen d’essai détaillé en chapitre 4. Par ailleurs, cette conception pourra servir de
maniere plus générale de support a la réalisation d’'une future maquette pour I’étude d’IFS en
espace annulaire, possiblement plus éloignée du cahier des charges considéré ici, en apportant

des briques élémentaires de design.

3.1 Cahier des charges et solutions retenues

Le recensement des phénomeénes principalement responsables des vibrations du panier interne
des REP au sein de la cuve nous permet désormais d’établir un cahier des charges de la maquette
analytique a réaliser. Les dimensions de la maquette doivent étre conformes aux criteres qui le

composent.
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Evacuation <+— Languettes flexibles

= —

Cylindre externe
modélisant la cuve
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T T ™ Cylindre interne

Plaque trouée modélisant modélisant le panier
I‘effet du dispositif de interne
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ceeur sur I'écoulement N~ -

FIGURE 3.1 — Schéma de principe du banc d’essai : pieces principales et trajectoire de
I’écoulement.

3.1.1 Phénomenes a représenter

Cette maquette analytique vise idéalement a représenter les deux phénomenes d’interaction
fluide-structure majeurs identifiés précédemment : un ou des jets impactants en entrée (repré-
sentation de ’écoulement a l’embranchement des branches froides dans la cuve) suivis d’une
convection de la turbulence dans une couche mince d’eau (représentation de la convection dans
le downcomer / I’espace annulaire de la cuve), ainsi qu’un retournement en extrémité de la couche
mince d’eau (représentation du retournement en plenum inférieur) (figure 3.1). Seuls ces deux
phénomenes sont conservés parmi tous les éléments recensés dans une cuve réelle, car confor-
mément a la tradition, ceux-ci constituent des sources d’excitation dans la plage de fréquences

vibratoires du circuit primaire (d’environ 3 Hz a une quinzaine de Hz).

L’influence de la turbulence de ’écoulement entre les différents internes de cuve autres que
I’enveloppe de cceur sur les vibrations du panier interne est supposée faible sur cette plage de
fréquence [16]. Nous modélisons donc la totalité des internes par un simple panier interne. Nous
ne modélisons pas les assemblages combustibles puisque ceux-ci ne sont pas présents dans la cuve
pendant les essais de mise en service (essais a chaud) durant lesquels les phénomenes vibratoires

que l'on veut étudier sont mesurés [77].
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3.1.2 Forme de la maquette

Le deuxieme critére porte sur la forme de la maquette.

Bien que la géométrie réelle d’'un panier interne dans une cuve consiste en deux cylindres
coaxiaux séparés par une mince zone annulaire, rien ne nous empéche d’envisager une géométrie
différente. En effet, nous pourrions tout a fait, dans le cadre d’une approximation de courbure
négligeable [16] qui peut étre appliquée ici sur une portion orthoradiale de notre cuve, choisir
de modéliser notre systeme par deux parallélépipedes intriqués. La zone annulaire serait alors
modélisée par 'espace mince entre les faces planes du parallélépipede extérieur (cuve) et intérieur
(panier interne). Cela permettrait de faciliter la visualisation de ’écoulement, mais la présence
de singularités d’écoulement dues aux arétes ne permettrait pas une représentation fidele de la
réalité. Nous choisissons donc de conserver la géométrie cylindrique plus réaliste. La maquette
est alors constituée de deux cylindres concentriques séparés par une mince partie annulaire dans
laquelle la turbulence est convectée : le cylindre externe rigide et fixe représente la cuve, tandis

que le cylindre interne représente le panier interne (figure 3.1).

Le fond du cylindre externe (cuve) est fermé et celui du cylindre interne (panier) est composé
d’une plaque avec des trous de taille plus ou moins importante, susceptible d’étre modifiée au
cours des différentes mesures, modélisant 1’effet de perte de charge de la plaque inférieure de
coeur et du dispositif de distribution du débit sur 1’écoulement [16]. Cet effet de perte de charge
a pour objectif de casser d’éventuelles structures turbulentes en entrée de panier qui pourraient
perturber son mouvement. Ainsi, le retournement de 1’écoulement au niveau du plenum inférieur
serait bien représenté dans la maquette. Le retournement en plenum inférieur n’est pris en compte
dans le modele numérique que par la géométrie du circuit et non implémenté en tant que source
d’excitation a part entiere comme 1’est le chargement turbulent dii a la convection dans 1’espace
annulaire. C’est pourquoi le fond de cuve est représenté par la forme la plus simple possible
et un fond plat est privilégié au fond arrondi de la géométrie réelle. Comme toujours pour une
maquette analytique, les représentations doivent étre les plus simples possibles tout en s’assurant
de ne pas introduire d’artefacts. On suppose que la forme plate du fond de cuve de la maquette
ne génere pas de perturbations de I’écoulement au niveau de la zone annulaire ou sont présents
les points de mesure du fait de leur éloignement. Cette hypothese pourrait étre vérifiée par
des modélisations numériques d’écoulement en CFD, et le fond de cuve de la maquette devrait
pouvoir étre remplacé par un fond de cuve de forme différente si ce besoin était identifié au cours

des essais.

En ce qui concerne ’admission du fluide, le choix est fait de conserver la méme géométrie que
I’embranchement de branches froides des REP a taille réelle afin d’obtenir la méme singularité
d’écoulement, en placant I'admission en haut de la cuve, avec un axe & environ 1/6°"¢ de
sa hauteur. De plus, afin d’éviter une asymétrie de chargement stationnaire sur la surface du
cylindre interne, et donc d’éviter une flexion statique du panier d’un coté de la cuve, il est
nécessaire d’équiper la cuve d’au moins deux entrées, de positions symétriques par rapport a

I’axe des cylindres pour que la résultante des chargements statiques provoqués par les deux
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admissions s’annule. On se contente de deux entrées par souci de simplicité.

La question de la géométrie de sortie de I’écoulement une fois celui-ci arrivé en haut du
cylindre interne apres retournement en fond de cuve ne doit quant a elle pas étre traitée a partir
des contraintes liées a la géométrie de cuve réelle, mais a partir des contraintes propres a la
maquette, sa conception et son exploitation, et directement issue des choix de représentation du
mouvement du panier. Comme on le verra par la suite, le panier doit avoir la possibilité de se
mouvoir a I'intérieur de la cuve sans étre géné par des branches d’évacuation qui le relieraient a
la cuve (comme c’est le cas dans la géométrie de cuve réelle). On se propose donc de privilégier
une évacuation par le haut du panier interne et de la cuve, avec une trajectoire dirigée par un
guide-flux dans le prolongement du panier interne sans contact direct avec celui-ci pour ne pas
introduire de perturbation dans son mouvement. Le jeu entre le haut du panier interne et le bas
du guide-flux pourrait étre calculé pour que le panier puisse atteindre une amplitude vibratoire
maximale (cas le plus pénalisant ou le bas du panier interne entrerait en contact avec les parois
de la cuve) sans entrer en contact avec celui-ci. En réalité, étant donné les dimensions de la
maquette (voir section 3.2.1), les contraintes liées au réglage imposent un jeu minimal supérieur

au jeu optimal : ce sont donc les contraintes de réglage qui fixent ce jeu a 0.5 mm.

3.1.3 Modélisation du comportement du panier interne

Nous nous intéressons ensuite au mouvement du panier interne a représenter. Nous avons
identifié, dans la configuration réelle, des modes de vibration de balancement, de coque et de
poutre [16]. De tels modes sont difficilement caractérisables dynamiquement pour une étude
analytique, et il serait peine perdue de chercher a les reproduire puisqu’aucune transposition
ne pourrait étre faite entre les modes de la maquette et ceux du panier interne réel. Afin de
pouvoir caractériser précisément la dynamique du systéme (critére majeur d’une maquette ana-
lytique) nous choisissons de modéliser le panier interne réel encastré a son extrémité supérieure
et déformable, par un pendule composé d’un cylindre rigide dont la liaison "pivot" en son ex-
trémité supérieure permettrait une oscillation avec un minimum de perturbations (notamment
par frottement). Etant donné la difficulté d’obtenir une liaison pivot parfaite dans le cadre d’un
pendule rigide oscillant autour d’'un axe et donc d’en maitriser et caractériser la dynamique,
nous préférons réaliser un cylindre rigide fixé & son extrémité supérieure a deux languettes
flexibles, elles-mémes encastrées en haut de la cuve. Le cylindre oscille dans le plan formé par
I’axe vertical de la cuve et la direction de flexion des languettes. Toute la dynamique du systeme
est alors portée par les languettes flexibles, dont le cylindre rigide ne représente alors qu’une
prolongation parfaitement droite (figure 3.1). L’avantage du pendule a languettes flexibles par
rapport a un pendule a axe réside également dans le nombre de modes représentables (seule-
ment un mode pour le pendule & axe contre plusieurs pour le pendule & languettes flexibles). On
notera la possibilité de rigidifier les languettes de support pour mesurer les sources d’excitation

indépendamment de toute réponse de la part de la structure.

Afin de pouvoir jouer sur la rigidité du systéme, il est nécessaire de faire varier les dimensions
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des languettes en les remplagant au cours des essais. C’est pourquoi la maquette doit étre congue
de maniere a étre la plus modulable possible. Cela permet également de modifier d’autres parties
comme la plaque trouée en fond de panier interne ou la forme du fond de cuve si ce besoin est

identifié au cours des essais.

La pertinence du cas d’étude proposé en chapitre 2 pour le dimensionnement de cette ma-
quette se manifeste ici : on retrouve le systéme de languettes flexibles reliées & un corps rigide.
On choisit d’en utiliser deux pour la maquette, réparties de chaque c6té du panier interne, et
non une seule languette centrale, afin d’éviter toute perturbation de I’écoulement en sortie de
maquette. De plus, ces deux languettes permettent de limiter le risque de torsion possible pour
une languette unique, et donc d’assurer un mouvement du panier dans le plan choisi. Le compor-
tement en flexion de deux languettes de longueur, largeur, et d’épaisseur données est similaire a
celui d’une seule languette de méme longueur et épaisseur, et de largeur double (on parlera de

"largeur cumulée").

On remarque particulierement ici que I’approche analytique prend tout son sens : au vu des
difficultés qu’aurait une maquette industrielle mise & 1’échelle & représenter fidelement les modes
de la cuve réelle, on choisit ici d’étudier le couplage fluide-structure et I'effet du chargement
turbulent sur une structure de géométrie proche du probléme industriel mais dont la réponse est
différente. On cherche ici a valider ou a remettre en cause la méthode utilisée pour modéliser
I'interaction fluide-structure, et non a transposer la réponse de la structure au cas réel. Le type
de réponse de la structure peut étre choisi en fonction de sa praticité pour la maquette, tant
qu’elle est engendrée par le phénomeéne d’TFS que 'on souhaite caractériser, et tant qu’elle peut

étre observée sans engendrer de conséquences irréalistes sur ’écoulement.

3.1.4 Transposabilité des phénomenes physiques

Le premier critere de transposabilité des phénomenes physiques étudiés de la maquette a la
réalité réside dans la valeur du nombre de Reynolds. Celui-ci étant particulierement élevé au sein
de la cuve des REP 4 taille réelle (~ 3.6 x 107 dans la zone annulaire), il est essentiel de garder
un nombre de Reynolds assez élevé dans la maquette pour se situer dans un régime clairement
turbulent. On vise ainsi une valeur minimale de Reynolds annulaire de 20000. Il est également
important de conserver un rapport de masse volumique du fluide et de la structure assez réaliste

pour que les interactions fluide-structure soient similaires.

Nous devons également nous pencher sur le choix du fluide a faire circuler dans la maquette.
Obtenir une valeur élevée du nombre de Reynolds serait plus aisé avec de 'air qu’avec de 'eau
(pas besoin d’une pompe & haut débit, moins de contraintes matérielles) mais il faudrait alors une
structure beaucoup plus souple pour observer des vibrations, tellement souple que la maquette
n’aurait pas une géométrie fixe bien définie (il faudrait envisager d’utiliser des parois de rigidité
similaire & celle d’une feuille de plastique) et le rapport des masses volumiques du fluide et de la
structure serait alors extrémement peu représentatif de la réalité. On choisit donc de conserver

I’eau comme fluide s’écoulant dans la maquette.
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De plus, pour que le nombre de Reynolds soit assez élevé pour respecter le cahier des charges
tout en conservant les dimensions choisies pour la maquette, il est nécessaire de disposer de
débits importants (voir section 3.2.1). C’est pour cette raison qu’il a été décidé bien en amont
de la these d’installer la maquette sur la boucle Gascogne (figure 3.2), au CEA de Saclay, dont
la pompe est capable de fournir un débit assez élevé pour ce projet. Il s’agit d’une boucle
hydraulique équipée d’une pompe centrifuge a palier variable, permettant de balayer des débits
de 2 & plus de 80 L/s, des vitesses de tuyauteries entre 0.3 et 2.5 m/s et d’atteindre des nombres
de Reynolds de I'ordre de 10° dans le cadre de nos utilisations. Toutes les tuyauteries sont
rigides et la longueur totale de la boucle est de 'ordre de 50 m. Il faut cependant s’assurer que
les pertes de charge susceptibles d’apparaitre dans la maquette restent sous le seuil maximal de
5 bars admis par la boucle Gascogne (voir section 3.2.4). Soulignons ici le mode de travail qui a
été décidé pour la collaboration entre EDF et le CEA : le CEA se charge de la conception et de
I'installation du raccordement de la maquette a la boucle Gascogne, tandis qu’EDF se concentre
sur la maquette et la représentation des phénomenes physiques d’intérét en son sein. Un apercu
de l'inclusion de la maquette dans I’environnement du CEA avec raccordement & la boucle est

donné en section 3.3.

FIGURE 3.2 — Haut : photo de la zone d’essais au CEA avec futur emplacement de la maquette
entouré en rouge. Bas : schéma et tableau de pilotage de la boucle Gascogne.
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3.1.5 Mesures envisagées

L’objectif de cette maquette est de mettre a 1’épreuve les lois d’interactions fluide-structure
dans la cuve en interaction avec le reste du circuit implémentées dans le modéle numérique

global de circuit primaire a valider.

On se propose donc dans un premier temps de caractériser 1’écoulement en disposant des
capteurs de pression fluctuante au niveau de I’espace annulaire. La question de leur disposition
sur le cylindre interne ou sur le cylindre externe n’a pas été clairement tranchée durant la
conception de ce banc d’essai ni intégrée aux dessins correspondants. Cependant, il est & noter
qu’un percage pour disposer ces capteurs a 'affleurement de I’écoulement peut s’avérer tres
risqué s’il est opéré dans du PMMA (plus couramment nommé plexiglass) avec un risque de
fissuration important. Nous verrons dans le chapitre 4 comment cette contrainte peut étre prise

en compte, de méme que la question de la répartition des capteurs sur la surface de mesure.

Une fois ce chargement turbulent caractérisé, intervient 1’étude de la réponse de la structure.
Les degrés de liberté permis pour le mouvement du panier interne permettent de pouvoir carac-
tériser la réponse du panier interne a ’aide d’une simple zone de mesure en PMMA en extrémité
de panier. Cette zone transparente a pour objectif de permettre le passage de faisceaux laser
pour une mesure de déplacement du panier. Il a été identifié techniquement qu’une couronne

transparente serait plus simple a installer et moins cofiteuse que d’éventuels hublots.

Un des objectifs de I’étude est également d’étudier les interactions de la cuve avec le reste
du circuit. Pour cela, des capteurs de pression fluctuante sont disposés en amont et en aval
de 'emplacement de la maquette, afin d’en ériger une caractérisation sous forme de fonction de
transfert. Cette méthode est utilisée dans I'optique de représenter la cuve vue du reste du circuit
comme une boite noire acoustique dont toutes les caractéristiques physiques et le comportement

intrinseque seraient rassemblés en une fonction de transfert générique.

Afin de s’assurer que le débit en entrée de maquette est assez équitablement réparti entre
les deux branches d’admission pour ne pas générer d’asymétrie dans I’écoulement et la réponse
de la structure, un capteur différentiel de pression est installé. Une prise de mesure est faite
sur chacune des deux branches d’admission, et la distribution de la pression statique entre les

branches permet d’obtenir une idée de la distribution du débit.

Enfin, parce que la boucle Gascogne est une boucle de géométrie complexe (nombreux coudes,
vannes, ramifications, etc...) et est équipée d’une pompe, d’installations expérimentales, et de
toute sorte d’éléments ayant un comportement acoustique propre, il est nécessaire de caractériser
sa signature acoustique. En effet, lors des mesures effectuées sur la maquette, il n’est pas exclu
que du bruit 1ié au comportement de la boucle (non pertinent pour la validation expérimentale)
soit ajouté aux mesures propres a la turbulence locale en elle-méme (objet de 1’étude). Ces
capteurs de pression fluctuante en amont et aval de la maquette doivent donc également étre
utilisés pour une premieére phase de caractérisation de la boucle avant mise en place de la

maquette, puis comparaison apres sa mise en place. Cette phase expérimentale préliminaire est
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détaillée en chapitre 5.

On souligne par ailleurs que ces essais peuvent se dérouler dans deux configurations de boucle
différentes, représentées schématiquement en figure 3.3. La boucle Gascogne est exploitable en
configuration fermée, avec piquage rempli d’eau dont la surface est asservie & une hauteur de
10 m pour assurer une pression de référence de 1 bar dans la boucle. Une autre configuration de
boucle est possible, qu’on nommera configuration ouverte, en faisant passer ’eau par un grand
réservoir a surface libre, qui joue cette fois le réle de référence de pression. La pression statique

est inférieure en configuration ouverte a celle dans la configuration fermée.

Réservoir
a surface
libre de
hauteur
asservie

ANCE

Configuration fermée
Configuration ouverte

Pompe a
vitesse variable

FIGURE 3.3 — Schéma des deux configurations possibles d’exploitation de la boucle Gascogne.
En orange : configuration fermée. En vert : configuration ouverte.

3.1.6 Forcage de la trajectoire des jets entrant vers le bas

Une autre contrainte directement liée aux choix de représentation faits dans la maquette
concerne le forcage de la trajectoire des jets entrants. On constate en effet sur la figure 3.1 que,
telle que congue jusqu’a présent, la géométrie de la maquette n’incite en rien les jets entrants a
se diriger vers le bas, le long de I'espace annulaire, avant d’effectuer un retournement en fond de
cuve et d’étre évacués par le haut de la cuve. Le trajet le plus immédiat pour 1’écoulement, c’est-
a-dire, le trajet dont la perte de charge totale est la plus faible, est celui qui relie directement les
entrées au haut de la cuve de maniere ascendante. Pour faire en sorte que I’écoulement privilégie
le chemin descendant par l’espace annulaire, il faut donc trouver un moyen de I’empécher de
passer par le haut, et donc de rendre ce chemin plus contraignant en matiere de perte de charge.

Dans la configuration industrielle, le panier interne est directement fixé a la cuve par un anneau
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supérieur qui obstrue ce chemin ascendant. Probleme : notre maquette est congue de maniere a
ce que le panier interne ne soit relié a la cuve que par les languettes et ne voie pas son mouvement
géné par toute autre liaison avec la cuve en d’autres points. Dans cette optique, plusieurs pistes
ont été explorées pour trouver un moyen de forcer la direction des jets entrants vers le bas. Leur
liste exhaustive, avec leurs points forts et points faibles respectifs, est fournie en annexe A. La
solution privilégiée est un joint labyrinthe a jeu rallongé pour sa simplicité d’usinage, de réglage

et de montage ainsi que son faible encombrement.

3.1.7 Dispositif de réglage

La fixation du panier interne dans la cuve par les languettes flexibles, la faible épaisseur de
I’espace annulaire (voir section 3.2.1) et le faible jeu entre le panier interne et le joint labyrinthe
(voir section 3.2.6) nécessitent un réglage tres fin. Le point de fixation des languettes a la cuve
est situé au beau milieu d’un troncon dans lequel circule ’écoulement. Il faut donc prévoir des
trappes d’acces dans la partie haute de le maquette pour pouvoir passer les mains et effectuer le
montage / réglage en air. Les trappes en PMMA permettent également un acces visuel a cette

partie de la maquette (voir dessins correspondant a la conception finalisée en section 3.3).

3.1.8 Matériaux utilisés

La majeure partie de la maquette est congue en inox. L’utilisation d’aluminium pour les pieces
dont le poids est & minimiser (notamment le panier interne pour faciliter la manutention) aurait
pu étre pertinente, mais s’aveére inadaptée pour une installation sur la boucle Gascogne dans
laquelle I'eau qui circule est tres agressive pour les surfaces en aluminium (retour d’expérience
CEA).

Les zones ou une transparence est nécessaire ou privilégiée (couronne pour les mesures de
déplacement de panier interne par capteurs laser et trappes de la boite de réglage) sont congues

en PMMA qualité optique.

Enfin, le joint labyrinthe est en laiton, matiére moins rigide que I'inox, afin d’assurer une
fonction de fusible mécanique dans le cas (peu probable mais possible) ou le panier interne
entrerait en contact avec le joint. Cela permet de s’assurer que la piece endommagée en cas de
contact soit le joint en lui-méme et non le panier interne (piece plus cotiteuse et plus longue a
approvisionner). La modulabilité de la maquette doit donc inclure un remplacement de ce joint
si jamais celui-ci venait a étre endommagé lors des essais ou si des dimensions variables de joint

doivent étre testées.

3.1.9 Format de la maquette

Se pose enfin la question des dimensions de la maquette. Celles-ci doivent étre assez impor-

tantes pour représenter convenablement la physique (distance de convection de la turbulence
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dans la zone annulaire assez grande devant la taille de la zone d’impact des admissions etc) et
permettre les mesures et le réglage (il faut pouvoir se permettre d’avoir une précision de 0.5 mm
maximum en réglage, et il faut que les vibrations du panier interne, tout en restant faibles devant
I’épaisseur annulaire, soient mesurables par les capteurs lasers). Cependant, plus la maquette

est grande, plus I'approvisionnement de la turbulence est difficile. En effet, on a dans la zone

annulaire (& condition que e << Rey) Re = Regw avec @ le débit, v la viscosité cinématique
e I'épaisseur de I'espace annulaire et Rq;: le rayon du cylindre externe. Ainsi, plus la maquette
est grande, plus le débit doit étre important pour garantir une valeur fixée du nombre de Rey-
nolds. Il s’agit donc ici de trouver un compromis en adéquation avec les objectifs et les moyens
correspondant a une these. Il a été jugé qu'un diametre interne (fonctionnel) de cylindre externe
d’environ 300 mm comme fourchette de départ pourrait étre adapté, avec une détermination
des autres dimensions par I’application d’un facteur d’échelle similaire (environ 1/16°7¢). 1l a
été vérifié que ce facteur d’échelle permet en effet d’aboutir & une représentation adaptée des
phénomenes d’intérét pour ce sujet en adéquation avec les moyens dédiés a la these (voir section

3.2.1).

3.2 Dimensionnement

3.2.1 Caractéristiques principales

Sur la base du coefficient de mise & I’échelle de 1/16°™¢ évoqué en section 3.1.9, les ca-
ractéristiques principales de la maquette ont pu étre déterminées, et leur adéquation avec les
phénomeénes physiques a représenter a pu étre vérifiée et assurée en sélectionnant des parametres
de fonctionnement adaptés a I’issue de différents tests de calculs numériques. Les caractéristiques

principales sont résumées dans le tableau 3.1.
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Grandeur Symbole Valeur Unité
Diametre interne du cylindre externe Dyt 300 mm
Diametre externe du panier interne Dt 264 mim
Epaisseur du panier interne \ 4 mm
Hauteur du panier interne H 515 mm
Masse du panier interne a sec / rempli d’eau Myl 13/40 kg
Epaisseur annulaire e 18 mm
Longueur languettes L 50 mm
Epaisseur languettes ep 14.5 mm
Largeur de chaque languette l 50 mm
Module d’Young panier, languettes et cuve E 2.1 x 10! Pa
Distance fond de panier / fond de cuve \ 150 mm
Débit total nominal Q 150 m3/h
Reynolds annulaire nominal Re 94000 \
Vitesse annulaire nominal v 2.6 m/s
Distance axe admissions / haut de panier interne \ 87 mm
Diametre interne admissions visé / standard choisi | Dgygy/Dads 67.7/70.3 mm
Nombre d’admissions \ 2 \
Vitesse nominale admissions / standard choisi Vadv/ Vads 5.79/5.37 m/s
Reynolds nominal admissions visé / standard choisi \ 392000/377000 \
Amplitude vibratoire nominale visée \ entre 50 et 500 | pm

TABLE 3.1 — Caractéristiques principales du banc d’essai.

Le diametre interne visé des admissions a été déterminé par un raisonnement en diametre
équivalent (voir section 3.2.2). Une précision élevée n’est cependant pas nécessaire pour ce para-
metre qui n’entre pas directement en jeu pour la représentation des phénomenes physiques qui
nous intéressent. Nous pouvons donc nous permettre, par simplicité technique, de sélectionner
la dimension standard la plus proche de ce diameétre pour la réalisation de la maquette. Il s’agira
donc du DN65, PN16, conforme aux normes de la boucle du CEA.

Les dimensions des languettes ont été fixées en premiere approximation par application de
la méthode traditionnelle de joint acceptance détaillée en chapitre 2. L’application de cette
méthode a la maquette et ses caractéristiques propres ainsi que la sélection des dimensions des
languettes adéquates sont explicitées en section 3.2.3. Ces dimensions sont celles qui semblent
convenir au mieux pour 'amplitude vibratoire et les fréquences propres visées, mais il faut
prévoir que les approximations et les hypotheses faites dans ces calculs fournissent des résultats
légerement différents de la réalité. Il est donc prévu que différentes languettes puissent étre mises
en place pour adapter leurs dimensions aux résultats obtenus pour pouvoir réaliser des mesures

convenables.

L’épaisseur du panier interne a quant a elle été déterminée de maniére & s’assurer que la
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majeure partie du déplacement en extrémité de panier interne soit due a la flexion des languettes,
et que le panier se comporte ainsi comme un corps rigide. Le détail de ce raisonnement est donné

en section 3.2.5.

3.2.2 Dimensionnement des admissions

Le détermination du diameétre interne des admissions est un raisonnement en deux temps.
On peut en effet choisir de procéder d’abord a une simple application du facteur d’échelle de
1/ 16°™¢ au diametre des admissions de la géométrie réelle, pour obtenir le diametre visé pour
une maquette similaire a la maquette congue, mais avec quatre branches d’admission. Une fois
ce diametre obtenu, puisque seules deux branches d’admission équiperont la maquette contre
quatre dans la géométrie réelle, il est nécessaire de passer a un diametre équivalent qui permette
de conserver la méme vitesse d’écoulement a débit fixé par passage de quatre branches a deux
branches. On obtient ce diameétre équivalent par égalisation de la section totale d’admission dans

les configurations a quatre et deux branches.

Ce choix permet de conserver le méme rapport entre vitesse dans les branches d’admission et
vitesse dans ’espace annulaire que dans la géométrie réelle. On conserve également le rapport
de pressions d’arrét dans les admissions P,q4, et dans I'espace annulaire P,,. Ce compromis a été

jugé le meilleur en termes de représentativité d’une géométrie a deux branches.

En effet :
Vido ngthiQnt
4 maquette Dady maquette
= =0.99 3.1
(Vadv ) Dgzt_DiQnt ( )
V' ) réalité Dadu o
réalité
Et : )
(5) ()
ea / maquette maquette —0.98 3.2
(P(Ldv> (Vadv> ’ ( ) )
Pea ) péalité V') réatité

On n’obtient pas exactement un rapport égal a 1 car on a arrondi les dimensions obtenues par
application du rapport d’échelle pour la fabrication de la maquette. On obtient exactement 1 en

appliquant le méme calcul aux dimensions exactes calculées.

En appliquant ces calculs avec le diametre d’admission standard proche choisi, on obtient
respectivement pour rapport de vitesses et pour rapport de pressions d’arrét 0.94 et 0.88. Ces
résultats sont satisfaisants puisqu’ils restent sous les 10 % d’écart pour les vitesses, et sous les

15% pour les pressions d’arrét.

3.2.3 Dimensionnement des languettes

Comme souligné précédemment, toute la dynamique du panier interne est portée par la

flexibilité des languettes. Il s’agit donc de composants dont le dimensionnement n’influence
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pas la tenue mécanique de la maquette, au contraire de 1’épaisseur de la cuve par exemple,
mais sa physique. Pour évaluer un premier ordre de grandeur des dimensions de languettes a
tester, il est nécessaire de partir des données dont on dispose dans la bibliographie, a savoir la
méthode traditionnelle de joint acceptance explicitée précédemment. On définira ensuite un jeu
de languettes de dimensions proches pour pouvoir les échanger dans la maquette et se rapprocher

au mieux de la physique a représenter.

3.2.3.1 Fréquence propre et amplitude RMS visées

Comme vu au chapitre 2, les caractéristiques de la maquette sur lesquelles les dimensions
des languettes ont une influence sont les fréquences propres du panier interne ainsi que son
amplitude vibratoire. Ce sont donc ces criteres de représentation de la physique d’intérét qui
vont permettre de déterminer les dimensions de languettes optimales en premiere approche par

la méthode initiée par Powell.

Pour ce qui concerne 'amplitude vibratoire & viser en bas de panier (la ou 'amplitude est
la plus importante), 'objectif est de pouvoir mesurer un mouvement de panier assez important
pour dépasser le bruit de mesure (notamment lié a I’état de surface de la cible). Pour autant,
cette amplitude vibratoire ne doit pas étre trop importante pour ne pas engendrer d’effets non-
linéaires fluides. Elle doit donc étre négligeable devant ’épaisseur annulaire. On estime donc
qu’une amplitude vibratoire RMS de bas de panier interne raisonnable serait située entre 50 et
500 pm.

En ce qui concerne la gamme de fréquences propres a viser, & partir des dimensions de la
maquette fixées en section 3.2.1, on peut définir a quelle fréquence se situe le point d’inflexion
de I'évolution des longueurs de corrélation tracées en figure 2.9, ainsi que celui du spectre de

pression.

On souhaite éviter la partie gauche verticale de la courbe des longueurs de corrélation qui
est soupconnée, dans la littérature, de ne pas refléter uniquement la turbulence locale, mais plus
largement des phénomenes acoustiques en tout genre issus de la boucle. On souhaite donc se

placer a droite du point d’inflexion des courbes de longueurs de corrélation.

Cependant, une fréquence trop élevée nous placerait trop a droite du spectre de pression,
dans la zone ou la valeur RMS de la pression fluctuante diminue tres vite avec la fréquence. Il
est donc nécessaire de s’assurer que la fréquence choisie nous permette de rester dans une zone

ou lexcitation turbulente reste efficace (autour du point d’inflexion du spectre).

Au vu de ces deux contraintes, on estime qu’une premiere fréquence propre du panier interne

autour de 10 Hz serait pertinente.

On va donc dimensionner les languettes de maniére & obtenir une premieére fréquence propre
du panier interne autour de 10 Hz et une valeur RMS de 'amplitude vibratoire entre 50 et 500

pam.
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3.2.3.2 Influence des dimensions des languettes

Pour déterminer quel jeu de dimensions {longueur, épaisseur, largeur} de languettes sélection-
ner pour la maquette, il faut déterminer I'amplitude vibratoire et la premiere fréquence propre
du panier interne obtenues pour un lot de parametres donné. Pour cela, il suffit d’utiliser la mé-
thode expliquée en section 2.2, appliquée a un modele simplifié qui correspond a la conception
de la maquette choisie. On souligne ici que la méthode présentée auparavant est appliquée, pour
la détermination des modes en eau et la réponse vibratoire sous écoulement turbulent, avec une
masse de panier interne m,; égale a la somme de la masse structurelle du panier (13 kg) et de la
masse d’eau qu'il contient (27 kg). Cette prise en compte de I’eau contenue dans le panier aurait
dd, pour une application plus minutieuse, étre accompagnée d’une modification de I’expression
du moment d’inertie du panier qui n’est valable, telle que présentée, que pour un cylindre creux

et non pour une masse répartie dans son volume.

Apres plusieurs tests sur des jeux de parameétres de languettes différents, on peut établir
un tableau (tableau 3.2) représentant les jeux de parametres de languettes testés et les RMS
d’amplitudes vibratoires en bas de panier et premieres fréquences propres du panier interne cor-
respondantes. Pour faire ces calculs, on utilise les lois de spectre de pression données par Au-Yang
[16] combinées aux expressions des longueurs de corrélation de Chen [48] (telles qu’implémentées

dans le modele global de circuit primaire).

RMS
Premiere Premiere amplitude
. Largeur . ) . .
Longueur Epaisseur ) fréquence fréquence vibratoire
cumulée
languettes languettes propre propre en bas de
languettes R . .
(mm) (mm) () panier a sec | panier en panier
mm
(Hz) eau (Hz) calculée
(pm)
80 10 100 10.5 4.2 656
100 10 100 9.2 3.6 917
100 15 100 16.8 6.7 219
100 15 50 11.9 4.7 479
50 14.5 100 24 9.6 94

TABLE 3.2 — Amplitudes vibratoires RMS et premieres fréquences propres de panier interne
calculées pour différentes dimensions de languettes.

On constate que, parmi ces jeux de dimensions de languettes testés, le dernier correspond
aux criteres de RMS d’amplitude vibratoire en bas de panier et de premiere fréquence propre
énoncés en section 3.2.3.1, en faisant toujours I’hypothese d’une turbulence homogene. C’est donc
ce jeu de parametres qu’on sélectionne comme dimensions de languettes pour notre maquette :
longueur de languettes de 50 mm, épaisseur de 14.5 mm et largeur pour chaque languette de

50 mm (soit une largeur équivalente pour une languette simple de 100 mm).
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En particulier, on peut donner les résultats intermédiaires obtenus pour ces dimensions. On

a, pour matrices de raideur K, de masse ajoutée Myqq et de masse totale mouillée M :

—2.6e+08 1.7¢+08

9298 1209
M,qyq = k 33
add (1209 8546) g (3:3)

M — 268 1421 i
1421 10180

En faisant un rapport terme a terme de la matrice de masse ajoutée sur la matrice de masse

1 —9.
<5e+08 66+%>Nﬂn

mouillée M, on obtient un rapport entre chaque coefficient d’environ 0.85. Ainsi, la masse ajoutée
due au fluide confiné dans la zone annulaire représente environ 85 % de la masse totale du
systeme cylindre mouillé. Attention cependant, nous avons appliqué ici le calcul de masse ajoutée
correspondant & un fluide confiné dans une zone totalement close tandis que, en réalité, celui-ci
peut circuler en haut (branches d’admission) et en bas du cylindre (plenum inférieur). Nous
devrions donc en réalité obtenir une masse ajoutée plus faible par limitation du confinement (cf.
théoréme de Kelvin) [106].

Le calcul des vecteurs propres et valeurs propres de MK nous donne pour modes mouillés

et fréquences propres correspondantes :

0.46
fl=96Hz X;=[")= m
a1 0.89

0.99
fo=462Hz Xo =) = m
21 —0.14

Selon 'expression 2.24 du déplacement horizontal final correspondant aux coefficients «; ;

(3.4)

obtenus, prise a l'extrémité haute du panier interne, on obtient un premier mode largement
dominé par la rotation (rapport de 5 % entre la composante liée au déplacement de I'extrémité
des languettes a1 et la composante liée a leur rotation %agjl). Le deuxieéme mode est quant a
lui la somme d’une contribution plutot équilibrée du déplacement de I'extrémité des languettes
et de leur rotation (rapport 0.66 entre la composante liée au déplacement de l'extrémité des
languettes a1 2 et la composante liée a leur rotation %agg). Ces prédominances / équilibres se
retrouvent bien dans les tracés des déformées modales de languettes correspondant a ces deux

modes exposés en figure 3.4.

On observe par ailleurs que la fréquence propre du deuxieme mode, en plus d’étre tres su-
périeure a la gamme de fréquence d’intérét, est tres supérieure a celle du premier. La condition
pour pouvoir négliger les termes croisés dans l'application de la joint acceptance (exposés en
section 2.2.3.2) est donc bien vérifiée. De plus, conformément a la cascade de Kolmogorov [80],
les structures turbulentes de haute fréquence ayant une énergie bien plus faible que les basses

fréquences, on peut considérer que le premier mode est le seul a réellement induire une réponse
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FI1GURE 3.4 — Tracés des déformées modales des languettes. Gauche : mode 1. Droite : mode 2.

du panier. On le vérifie en retirant la contribution du deuxiéme mode dans le calcul de la ré-
ponse totale du panier : la valeur RMS de 'amplitude vibratoire en extrémité de panier ne subit
qu’une modification de l'ordre de 0.0001 %. On aurait donc finalement tres bien pu utiliser pour
modele équivalent de la maquette un oscillateur & 1 DDL en rotation sur la base des déformées

statiques des languettes, et I’'ajout du deuxieme DDL est superflu pour caractériser le 1¢” mode.

On obtient par ailleurs pour masses et raideurs modales les valeurs suivantes :

my = 9279 kg

mg = 68 kg

k1 = 33890534 N/m
ko = 577059161 N/m

(3.5)

Les DSP de forces modales obtenues & partir des expressions du spectre de pression de Au-
Yang et des longueurs de corrélation de Chen sont fournies en figure 3.5. La aussi, on constate
que la structure est en majorité excitée selon son premier mode, avec un facteur 10 entre les

valeurs RMS des deux forces modales (191 N pour le 1¢" mode contre 17 N pour le 2%7€),

La DSP du déplacement total en bas de panier finalement obtenue est représentée en figure

3.6, avec un pic a la premiere fréquence propre du panier interne.

On notera également les données concernant les vecteurs propres et valeurs propres de

Migec 'K obtenues pour les modes & sec et fréquences propres correspondantes :

fi=241Hz X;= (a”)

<o.45> m; = 1475 kg
m;
21

0.89 k1 = 33903420 N/m

0.99 my = 12 kg
m:
—0.13) 7 ko= 573348509 N/m

fo=1087Hz X = (0”2)
Q22



CONCEPTION INITIALE D’UN BANC D’ESSAI 51

10?

104 {

=
o

DSP de la force modale 1 (N*/Hz)
b
2

DSP de la force modale 2 (N*/Hz)

=
o
E)

=
o
<]

- - - T T T T . T T T T T T T T T T
0.0 25 5.0 7.5 10.0 12.5 15.0 17.5 20.0 0.0 2.5 5.0 7.5 10.0 12.5 15.0 17.5 20.0
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)

FIGURE 3.5 — DSP des forces modales calculées pour le banc d’essai a partir des données de
Au-Yang [16] et Chen [48]. Gauche : pour le mode 1. Droite : pour le mode 2.

10-9 4

1010 4

10-11 4

10-12 4

DSP du déplacement total en bas de panier (m?/Hz)

T T T T T T v T T
0.0 2.5 5.0 7.5 10.0 12.5 15.0 17.5 20.0
Fréquence (Hz)

FIGURE 3.6 — DSP du déplacement total en bas de panier calculée pour le banc d’essai a partir
des données de Au-Yang [16] et de Chen [48].

3.2.4 Calcul des pertes de charge dans la maquette

Afin de s’assurer de 'adéquation de la maquette telle que congue jusqu’a maintenant avec
les caractéristiques de fonctionnement de la boucle, il est nécessaire de s’assurer que la perte
de charge totale de la maquette pour le débit d’écoulement choisi ne dépasse pas la pression de

consigne maximale de la boucle (environ 5 bars).

De plus, I’évaluation des pertes de charge entre les admissions et 1’évacuation en haut du
panier en passant par l’espace annulaire nous permet de déterminer la perte de charge minimale
que le joint labyrinthe devrait générer dans la maquette pour s’assurer que 1’écoulement privilégie
bien la direction descendante par ’espace annulaire a une direction ascendante qu’on souhaite

éviter. Ceci est le critere de dimensionnement du joint.

Enfin, évaluer la perte de charge que générerait une plaque inférieure de coeur et un dispositif
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de distribution de débit a 1’échelle de la maquette nous permet de connaitre la perte de charge
que devrait générer la plaque trouée disposée en fond de panier dans la maquette pour son

dimensionnement.

Pour effectuer ces calculs, nous nous appuyons sur 1’étude d’une maquette de géométrie
similaire [100] dont ’objectif était, en un minimum de mesures possibles, de remonter notamment
au coefficient K de perte de charge au niveau des embranchements des admissions et au niveau

du plenum inférieur.

En effet, de maniere générale, la perte de charge totale entre deux points A et B de ’espace
est égale a la différence entre les sommes H4 et Hp de leur pression Py et Pp et de ’équivalent
en Pascal de leurs énergies cinétiques respectives %pVA2 et %pVB2 (si 'on considére que leur

différence d’énergie potentielle est négligeable devant ces énergies) [21] :

HA = .HB + pdctot (37)

Cette perte de charge totale est égale a la somme des différentes pertes de charge partielles

rencontrées sur le chemin entre A et B :

1 1
Py + ipVA2 = Pp + EPVBQ + Zpdcpartielle (38)

Toute perte de charge (totale ou partielle) s’exprime de facon similaire & une pression, &
partir d’'une vitesse caractéristique (vitesse équivalente pour une perte de charge totale ou vitesse
physique pour une perte de charge partielle) et par application d’un facteur K nommé coefficient

de perte de charge lié a la vitesse considérée :

1 1
pdciot = §pKeq‘/eq2 = ip;Kz‘/ZQ (39)

Ainsi, en ne mesurant les pressions dans la maquette qu’en 3 zones différentes, cette étude
aboutit aux pertes de charge propres a 5 parties différentes d’une géométrie typique de cuve.
Elle fournit finalement les coefficients de pertes de charge adimensionnels de chacune des zones
principales d’une cuve de REP. Pour déduire les pertes de charge dans la maquette, il suffit d’ap-
pliquer ces coeflicients de perte de charge adimensionnels aux caractéristiques de la maquette
(vitesse dans la zone annulaire et dans les admissions, masse volumique de l'eau & tempéra-
ture ambiante, etc). On ne retranscrira que les pertes de charge qui nous importent pour notre
probléme, & savoir AP, gmissions (Propre a la zone d’impact a ’embranchement des admissions),
APypnulaire (propre a la convection de la turbulence dans la zone annulaire), APpenum in féricur
(propre au retournement de I’écoulement dans le plenum inférieur et & son passage par le dis-
positif de distribution du débit) et APpyaque inférieure de coeur (Propre a la plaque inférieure de

ceeur) : on ne s’intéresse qu'aux pertes de charge majeures comprises entre I’embranchement des



CONCEPTION INITIALE D’UN BANC D’ESSAI 93

admissions et le coeur.

1 2
APadm'issions = §pKadmissionsVadmissions

1 2
APonnulaire = §pKannulaireVannulai7"e (3 10)
1 2 :
A-Pplenum inférieur = §prlenum inférieur Vannulaire

1
A-Pplaque inférieure de coeur — §prlaque inférieure de coeur Varmulaire

On obtient alors, par application numérique avec les dimensions sélectionnées de la maquette

et indiquées en section 3.2.1 :

Unité AP(;Ldnn'sm'ons APannulaire A‘Pplenum inférieur A‘Pplmque in férieure de coeur APi&otale maquette

kPa 31 0.48 5.8 12 49

bar 0.31 0.0048 0.058 0.12 0.49

TABLE 3.3 — Pertes de charge calculées dans la maquette.

On en déduit que la somme totale des pertes de charge majeures de la maquette (0.5 bar
environ) reste largement inférieure au seuil de perte de charge maximale admise par la boucle
Gascogne (5 bars) : la maquette est compatible avec cette boucle en termes de pertes de charge.
Par ailleurs, on détient désormais un ordre de grandeur de la perte de charge totale entre le
haut de I’espace annulaire et I'évacuation de la maquette (APunnutaire + APpienum inférieur +
APylaque inférieure de coeur = 0.18 bar), qui peut permettre de dimensionner le joint labyrinthe a

disposer dans la maquette pour forcer la trajectoire des jets impactants vers I’espace annulaire.

3.2.5 Epaisseur du panier interne

Parmi les caractéristiques de la maquette fournies dans le tableau 3.1, I’épaisseur du panier est
fixée a 4 mm. On détaille dans cette partie la méthode utilisée pour déterminer cette épaisseur.
Les seules contraintes au sujet de I’épaisseur du panier interne sont le poids et la raideur. Le
panier interne doit étre le plus fin possible pour étre le plus léger possible (simplification de la
manutention, meilleure tenue mécanique de la maquette, etc), mais doit tout de méme étre assez
épais pour respecter les contraintes de fabrication et d’usinage, ainsi que pour avoir une raideur
tres supérieure a celle des languettes (la maquette étant congue de maniére a ce que toute la
flexibilité du panier interne soit portée par les languettes et que le cylindre interne soit un corps

rigide).

Dans un premier temps, les contraintes d’usinage (soudage, etc) conduisent assez naturel-
lement vers une épaisseur minimale d’environ 4 mm. Une telle épaisseur conduit a une masse
structurelle du cylindre interne d’environ 13 kg, ce qui parait raisonnable du point de vue ma-

nutention.

Pour s’assurer qu’une telle épaisseur est suffisante pour que le panier se comporte comme
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un corps rigide, on évalue le rapport des valeurs du déplacement a l'extrémité du panier entre
une configuration idéale avec panier infiniment rigide, donc un moment d’inertie tendant vers
I’infini, et la configuration décrite et dimensionnée par le tableau 3.1. L’objectif est de vérifier que
I’épaisseur de 4 mm conduit bien a un rapport entre déplacement de panier réel et déplacement

d’un panier idéal infiniment rigide inférieur a un seuil critique que nous fixons a 10%.

Pour exprimer le déplacement de I'extrémité de panier x5 en fonction d’une force extérieure
ponctuelle horizontale de norme F5 qui lui est appliquée, on utilise un modele simplifié de poutre
(représenté sur le schéma 3.7), dont la premiere partie (en bleu sur le schéma) représente les

languettes, et la deuxieéme (en vert sur le schéma) le panier.

Panier

Languettes

FIGURE 3.7 — Schéma du modele de poutres composées utilisé pour le calcul du déplacement
en extrémité de panier en fonction de son moment d’inertie.

En tout point de la structure (languettes comme panier), on peut exprimer la variation
linéaire du moment fléchissant M avec la force F3 et la hauteur z, ainsi que son lien avec ’effort

tranchant F' :

M=FL+H-=z
{ o j&_F ) (3.11)
= T dz T P2
avec, pour rappel H la hauteur du panier et L la longueur des languettes.
On ajoute a ces expressions les lois de déformation vérifiées dans toute la structure :
M = EI%%
{ dz. (3.12)
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avec F le module d’Young et I le moment d’inertie, définis par secteurs, passant respectivement
de (Ejqn et Lian) pour les languettes (0 < z < L), a (Eey et Ioy) pour le cylindre (L <z < L+H)

a la frontiére entre languettes et panier en z = L.

Le moment fléchissant M étant linéaire en z, I’expression de la courbure en fonction de
M fournie ci-dessus nous permet d’ores-et-déja d’identifier une loi polynomiale cubique pour
I’expression du déplacement x en fonction de la hauteur z. Partout dans la structure, on a donc,

par morceaux :

z=a+bz+cz? +d? (3.13)

ou a, b, c et d sont des coeflicients définis par morceaux a déterminer.

La détermination de d peut se faire directement a partir des équations fournies ci-dessus :

Fy
_ 14
d 6FE1 (3 )

L’identification de ¢, elle, peut s’effectuer en combinant I’expression polynomiale de z et les

lois de déformations fournies précédemment :

d*x { 2c— £z 2
e A = c=—2(L+H) (3.15)
dz? M=L(L+H-2) 2E]

Les languettes étant supposées parfaitement encastrées a la cuve, z et © = ‘;—i doivent étre
nuls en z = 0. Ainsi, on a ¢ = b = 0 dans la partie languette. Finalement, a Pextrémité des

languettes en z = L, on a :

F L2
{ o1 = o (b DL = g i L = gy (2L 4 5H) (3.16)
L :
@1 Elanllan (L + H)L o 2Elan1lan L2 - 2Elai,[lun (L + 2H)
avec
ez=L)=a1  _ [aetbl=ai— gL+ L+ gL (3.17)
O(z=1L) =6, b=01 - Z(L+H)L+ 212

Reste a isoler a et b dans I’équation ci-dessus pour en déterminer les expressions dans tout

le domaine :

— B ra2/L 1 1
{ a= _JL (7 +H)(Elanllan o ﬁ) (318)

b B F2 L(L + 2H)(Ela7LIlan EL)

On vérifie bien que 'expression ci-dessus nous fournit des valeurs de a et b nulles dans les

languettes (E et I valent alors Eju, et Ijq,).
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Finalement, on a pour expression générique du déplacement x a hauteur z donnée dans la

structure :
2 R i H) (———— - =) 4 L(L +2H)(——— — — .
7(2) =5 GG ——gp) L2 g = g2~ T 3Er”

(3.19)

En particulier, a 'extrémité du panier en z =L + H, on a :

(L+H)3_|_H3< 1 1 )] (3.20)

Ilan Icyl Ilan

F
xgzx(z:L—i—H):g—;

On calcule le rapport des fleches xo obtenues dans le cas d’un cylindre idéal infiniment rigide
(Iey tend alors vers 'infini), et dans le cas de notre cylindre réel d’épaisseur 4 mm. On utilise
les propriétés fournies dans le tableau 3.1, et pour moment d’inertie du panier dans le cas réel,

la formule du moment d’inertie d’un cylindre creux [39] :

m
Loy = Jg = 2 (3 (Row + (Rint — eppanier)”) + H?) (3.21)

On obtient alors un rapport de fleches de 0.997, et donc un rapport de rigidités globales de
structure de 1.003, soit un écart entre cylindre idéal de rigidité infinie et cylindre réel d’épaisseur
4 mm de seulement 0.3 %. Finalement, le critére seuil de 10 % d’écart maximal de raideur globale
est largement respecté. L’épaisseur de 4 mm sélectionnée permet bien de considérer le panier
interne comme un corps rigide, et d’assurer que toute la flexibilité du systeme est bien portée

par les languettes.

On notera que le raisonnement ci-dessus peut également étre conduit avec une approche

énergétique, en utilisant le théoreme de Castigliano [45].

Il est par ailleurs nécessaire d’identifier la fréquence propre du premier mode de coque du
panier, afin de s’assurer que celle-ci soit bien supérieure a la gamme de fréquences de balancement
de panier qui nous intéresse (autour de 10 Hz). En appliquant les formules génériques de premiére
fréquence propre de coque d’un cylindre de longueur finie [39], on obtient avec les dimensions
du panier interne telles que définies dans le tableau 3.1 une premiere fréquence propre de coque
pour le panier de 840 Hz. Cette fréquence étant bien supérieure a notre gamme d’étude, on peut
considérer que le panier se comporte bien comme un corps rigide également du point de vue

coque.

On notera que ces calculs sont plus pénalisants que pour la géométrie réelle puisqu’ils ne
concernent que la partie cylindrique du panier sans les brides pleines qui lui servent de couvercles
a chacune de ses extrémités. Le panier est donc en réalité plus rigide que les géométries simplifiées

considérées.
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3.2.6 Dimensionnement du joint labyrinthe

Afin de s’assurer que ’écoulement entrant privilégie la trajectoire suivant I’espace annulaire
puis le retournement en fond de cuve, et non une trajectoire directe ascendante vers I’évacuation
de la maquette, il a été décidé en section 3.1.6 que I'utilisation d’un joint labyrinthe a jeu rallongé
serait une piste judicieuse. On s’intéresse plus en détail dans cette partie au dimensionnement
de ce joint. On signale que cette section est tres spécifique a la conception initiale traitée dans

ce chapitre, et ne sera pas réutilisée dans la conception finale en chapitre suivant.

Pour s’assurer que le joint remplisse sa fonction directrice sur ’écoulement, il faut vérifier
que celui-ci génere une perte de charge APy, supérieure a la perte de charge cumulée AP
du chemin {espace annulaire / retournement en fond de cuve / passage par le fond du panier}.
Il s’agit plus précisément de dimensionner le joint de maniere a ce que le débit de fuite soit
négligeable par rapport au débit total d’écoulement entrant dans la cuve. Pour cela, des calculs
ont été menés a partir des formules de perte de charge propres a un tel joint fournies dans le
référentiel de pertes de charge d’Idel’cik [74].

En égalisant cette perte de charge totale AP et la perte de charge APjyn: rencontrée par
I’écoulement de fuite qui prendrait une direction ascendante par le joint, on peut, griace aux

formules données dans le manuel, remonter a la vitesse de fuite dans le joint.

D’apres le manuel, la perte de charge APj,,; occasionnée par un joint de telle géométrie

vérifie :
AP;pint
# =1+ 4z (a1 + b1+ ¢5) (3.22)
2
avec

— 2 le nombre de chambres du joint;

— Wy la vitesse de fuite dans le jeu (interstice entre le cylindre interne et la tranche des

parois) ;

— (' un coefficient de perte de charge qu’on peut estimer & environ 0.5 ;

- (= zng’ A= RS;L pour Re < 2000 et A = % pour Re > 4000, I la longueur
eu jeu

cumulée du jeu et Dy le diametre hydraulique du jeu;

— ay et by sont fonctions de % avec S la longueur de chaque chambre et Jy la largeur du jeu.

Finalement, on peut trouver une relation entre la vitesse de fuite dans le joint et les dimensions
du probléme, en égalisant la perte de charge du joint APy, et la perte de charge cumulée AP

du chemin descendant :

2AP
Wo? = (3.23)

P (1.5 + z (a1 4+ 0.5b1) + ﬁ < QP%S;O%OQS + ng/%ao ))

(#52%2) e
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On peut donc appliquer cette relation a différents jeux de parametres de joint choisis pour

déduire la vitesse de fuite correspondante.

On obtient en particulier avec :

- z=5
— [ =5 =5 mm la longueur des jeux et la longueur des chambres compatibles avec I'espa-

cement entre le haut du panier et le haut des admissions;

— 0o = 0.5 mm, jeu minimal réalisable expérimentalement, limité par la précision du réglage

de la maquette;

— AP = 0.18 bars, trouvé en section 3.2.4;

une vitesse de fuite Wy = 3.3 m/s environ, soit un débit de fuite 1.37 L /s dans la configuration de
maquette choisie, c’est-a-dire un rapport entre débit total dans la maquette et débit de fuite de
30 environ, ce qu’on considere acceptable pour I'expérience. On sélectionne donc ces dimensions

pour le joint labyrinthe dans la maquette.

3.3 Dessins

Le dimensionnement des piéces majeures de la maquette terminé, les plans et la CAO peuvent

étre élaborés (voir figure 3.8).

Fi1GURE 3.8 — CAO du banc d’essai analytique modélisant les interactions fluide-structure dans
la cuve aux fréquences d’intérét. Gauche : vue entiere. Milieu : coupe verticale dans le plan des
admissions. Droite : coupe verticale de biais.

On reconnait sur ces dessins les deux branches d’admissions des deux cotés de la structure, les
deux cylindres concentriques en partie inférieure, la boite de réglage avec ses trappes en PMMA

dans la partie supérieure et le guide flux en PMMA en son centre. Les languettes sont fixées de
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part et d’autre du haut du panier interne par des oreilles. Le joint labyrinthe de couleur jaune
est situé sur la partie haute du panier interne. Un divergent de sortie (ouverture de 7° optimale
pour pour limiter les perturbations de ’écoulement) a été ajouté dans le prolongement de la
boite de réglage pour relier le diametre de sortie de la maquette au diameétre des tuyaux du
CEA.

Une CAO d’insertion de la maquette dans I'environnement du CEA (présentée sur la photo

en figure 3.2) a également été réalisée par le bureau d’étude du CEA (figure 3.9).

FIGURE 3.9 — CAO d’insertion du banc d’essai dans ’environnement du CEA

On identifie sur cette CAO la structure qui entoure la maquette au rez-de-chaussée, ainsi
que deux grandes branches d’admission (en jaune), qui permettent de relier la boucle Gascogne
aux deux admissions latérales de la maquette a I'aide d’une bifurcation en Y située au sous-sol
en amont de la maquette. La maquette est fixée sur un bloc de béton déja présent au CEA,

par l'intermédiaire d’un support en acier (représenté en orange) congu par le bureau d’étude du
CEA.

3.4 Premieres cotations et issue de la conception

A Tissue de cette premiere conception des premieres demandes de devis ont pu étre réalisées
environ 8 mois apres le début de la these. La complexité de la maquette et le besoin de précision
dans l'usinage se sont traduits par des contraintes importantes en matiere de fabrication. Pour
exemple, le faible espacement entre ’embranchement des admissions, le haut du panier et la

boite de réglage nécessite une fabrication de la partie supérieure de la maquette dans une piéce
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monobloc, et non par soudage de plusieurs pieces simples.

Les premiers chiffrages obtenus ont permis d’estimer le cotit de I'intégralité de la maquette a

plus de 100 k€ (hors systémes de mesure).

9 mois apres le début de la these, suite a ces premiéres cotations, la réalisation de cette

maquette et les colits et délais associés ont été jugés trop ambitieux pour le cadre d’une these.

Il a alors été décidé que cette premiére maquette, représentant analytiquement 'intégralité
des phénomenes d’interaction fluide-structure référencés comme pouvant avoir un lien avec les
problemes de vibrations de circuit primaires posés, prendrait finalement ’envergure de banc
d’essai du département d’EDF accueillant la theése. Cette premiere conception marque donc un
premier chapitre de la theése. S’en est suivi la recherche d’une solution alternative pour la suite de
la these, qui a débouché sur la conception d’une maquette différente avec un cahier des charges
allégé. Cette conception fait I’objet du chapitre 4. L’alternative a considérer pour la suite de la
these doit respecter une fourchette maximale de cotit d’environ 50 k€ (hors systeémes de mesure).
Elle doit permettre, par une conception modulable, de revenir & la conception initiale & I’issue
de la these pour des études des IFS d’intérét dans la cuve incluant le retournement en plenum

inférieur.



Conception et fabrication du cas test de référence
final : gros plan sur la convection annulaire de la
turbulence

Ce chapitre décrit une étape clef du travail de thése : la finalisation d’un nouveau cas de référence
répondant au besoin, incluant les plans et la réalisation du banc d’essai ainsi que la mise en

place des simulations CFD. Des essais préliminaires incluant l'analyse modale de la maquette

sont également présentés.

L’alternative identifiée pour la suite de la theése en matiere d’études expérimentales s’est
tres vite dirigée vers une simplification de la maquette. Ce chapitre détaille les modifications
du cahier des charges sélectionnées ainsi que les vérifications que celles-ci nécessitent dans le
dimensionnement. Les dispositifs de mesure équipant la maquette ainsi que les dessins et plans de
cette nouvelle conception sont présentés, avant de laisser place a la fabrication et a des premiers
essais d’appropriation de la maquette a sa réception, impliquant notamment une analyse modale
a sec et en eau stagnante. La mise en place des simulations CFD menée en parallele de la

conception et la fabrication de la maquette est également présentée.

4.1 Allégement du cahier des charges

Pour simplifier la maquette, pas d’autre choix que d’en alléger le cahier des charges. La
complexité de la conception précédente s’est avérée étre liée en particulier a la représentation du
retournement en plenum inférieur. C’est en effet parce que le fluide passe a la fois a ’extérieur
et a l'intérieur du cylindre interne, tout en ne devant pas géner son mouvement, qu'une grande
précision était nécessaire en haut de la cuve, avec une boite de réglage et un joint dans un espace

tres réduit.

Le retournement en plenum inférieur est aujourd’hui implémenté dans le modéele numérique
global de circuit primaire de la R&D d’EDF comme une simple géométrie du circuit, mais
aucune source d’excitation particuliere liée & ce retournement n’est introduite, au contraire de

la convection de la turbulence dans ’espace annulaire, qui induit une excitation de la structure
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a part entiere, bien plus qu’une simple trajectoire d’écoulement, et dont la loi nécessite une

validation.

On choisit donc pour la suite de se concentrer sur la conception d’une maquette ne représentant,
parmi les deux sources d’interactions fluide-structure identifiées au chapitre 2, que les jets im-
pactants suivis de la convection de la turbulence dans I’espace annulaire. On renonce a 1’étude
du retournement en plenum inférieur dans le cadre de la these, et celui ne sera intégré a la

maquette qu’a l'issue de la theése, dans une version future de la maquette.

Le cahier des charges reste finalement tres similaire a celui de la maquette précédente pour ce qui
est du mouvement du panier interne et des composants principaux de la maquette. L’évacuation
au CEA se situant au-dessus de la zone d’insertion de la maquette, et le retournement en plenum
inférieur ayant disparu, on choisit cette fois de retourner la géométrie globale de la maquette et
de disposer les admissions en partie basse (figure 4.1). L’écoulement entre donc désormais par le
bas de la maquette, circule le long de I’espace annulaire de maniere ascendante, puis est évacué
directement en extrémité de panier interne par un convergent de sortie. Le panier interne est
toujours un corps rigide fixé a la cuve par deux languettes, qui se retrouvent donc en dessous
du cylindre. Elles servent a la fois de support et d’élément flexible dans la représentation du

mouvement du panier.

Cette fois, plus besoin de faire passer 1’écoulement au beau milieu de la zone de fixation du
panier : les languettes sont directement fixées a un bouchon amovible en bas de maquette. Le
panier interne est cette fois rendu étanche : ’eau n’y circule plus, offrant la possibilité d’alléger
le panier en le remplissant d’air, et de le fermer pour éviter toute recirculation d’eau en son
sein qui pourrait perturber son mouvement. La zone située entre le bas du panier interne et le
bouchon amovible constitue une zone d’eau morte dans laquelle on suppose que les recirculations
éventuelles ont une influence négligeable sur le mouvement du panier. Cette hypothese est vérifiée

a l'occasion de simulations fluide en CFD, présentées en section 4.7.

Gros changement : plus besoin ici de boite de réglage ni de joint labyrinthe, puisque I’écoulement
n’aura cette fois pas d’autre choix que de se diriger dans I'espace annulaire! C’est dans cette
modification du cahier des charge que réside la simplification de 1'usinage, et donc la réduction

drastique des cofits et délais associés.

4.2 Comportement dynamique des languettes

4.2.1 Dimensionnement

Le passage de la premiere configuration décrite en chapitre 3 a cette nouvelle configuration

engendre quelques différences a prendre en compte dans le dimensionnement des languettes.

Premiérement, celles-ci ne se retrouvent plus au-dessus du panier interne mais en dessous. Le

poids du panier interne est alors exercé comme force de compression sur les languettes, et non
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: trajectoire écoulement Evacuation Gascogne
: mouvement panier interne

A >
Couronne PMMA —» Laser
Panier interne rigide A A
Cylindre extérieur
acier rigide avec
\A [ .
capteurs de pression
fluctuante
Admlss<:1 Gascogne Admission Gascogne
|: ' <
L ’ |
| /| J

Bouchon support amovible
Support rigide (version 1) puis
languettes flexibles (version 2)

FIGURE 4.1 — Schéma de principe de la maquette apres adaptation du cahier des charges.

plus en traction. Une seconde force verticale, qui n’était pas présente dans la premiére conception,
s’ajoute au panier : la poussée d’Archimeéde due au fait que le panier contient cette fois de lair.
Cette premiere différence n’implique cependant aucune modification notable du comportement
dynamique des languettes, le poids et la poussée d’Archimede s’exercant verticalement, tandis
que les languettes n’oscillent quasiment que dans la direction horizontale du fait de leurs faibles
amplitudes vibratoires. Ceci est vrai a condition que les languettes ne flambent pas, hypothese

qui sera vérifiée au paragraphe suivant.

La deuxieme différence avec la premiere configuration est la configuration du panier interne
et son effet possible sur la masse du cylindre m,,; et son moment d’inertie J; a prendre en
compte dans ’étude dynamique des languettes. En effet, le cylindre n’étant cette fois plus rem-
pli d’eau, mais d’air, la masse totale a prendre en compte ne comprend plus les 27 kg d’eau
contenus dans le panier. En revanche, le fait que le cylindre soit désormais fermé a chacune de
ses extrémités par des brides pleines engendre un nouvel apport de masse a considérer dans la
masse totale my;, qui passe a 30 kg environ. L’ajout de ces brides pleines modifie également le
moment d’inertie Jg a prendre en compte au centre d’inertie du cylindre. Une meilleure prise

en compte de la géométrie réelle du panier avec ses couvercles inférieur et supérieur est effectuée
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par remplacement de la formule de moment d’inertie d’un cylindre creux par une différence de
moments d’inertie de deux cylindres pleins :

R2 H an_ anier 2 H_hcouverc es 2 2
Jg =Bt (32 4 ) omBin = cpanier) ) (3 (Rint — eppanier)” + (H — heouvercies)”)
[39],

avec eppanier = 0.004 m I'épaisseur du panier interne, et heoyvercies = 0.039 m I'épaisseur cumulée

des couvercles supérieur et inférieur du panier. On vérifie cependant que ces faibles changements
de masse et de moment d’inertie engendrent peu d’écart dans le comportement du panier in-
terne. La premieére fréquence propre reste bien aux alentours de 10 Hz, et 'amplitude vibratoire
prédite dans la plage de 50 um a 500 pm visée avec les mémes dimensions de languettes que

celles spécifiées dans le tableau 3.1.

Il doit étre souligné que le modele considéré pour ces calculs analytiques n’est pas parfaite-
ment représentatif. En effet pour rappel, le modéle est constitué de deux languettes parfaitement
parallélépipédiques et d’un cylindre aux dimensions renseignées dans le tableau 3.1. Cette confi-
guration n’est cependant pas réaliste, puisque les languettes, pour des raisons de manutentions
de la maquette, ne sont finalement pas de simples plaques directement encastrées a la cuve a
une extrémité et au cylindre interne de l'autre. Celles-ci sont en réalité vissées a leur deux ex-
trémités, ce qui nécessite de leur donner une forme en I, avec deux supports a chaque extrémité
dans lesquels sont insérées les vis. L’ame conserve les dimensions des plaques considérées dans
le calcul analytique, mais I’épaisseur de 15 mm du support situé entre les languettes et le cy-
lindre interne est a ajouter a la longueur des plaques des languettes et du cylindre pour évaluer
I’amplitude vibratoire finale en extrémité supérieure de panier interne. La premiere fréquence
propre ainsi que ’amplitude vibratoire obtenues se voient tres peu modifiées par ces détails de
modélisation. On conserve donc le méme jeu de dimensions pour les languettes que celui défini

lors de la conception initiale.

4.2.2 Vérification du non flambement des languettes

Les languettes sont dimensionnées de maniere a obtenir un comportement vibratoire du panier
proche de nos attentes au premier ordre (entre 50 et 500 pm a environ 10 Hz). Mais il faut garder
en téte que, en plus de leur réle dans le mouvement du panier, les languettes ont également une
fonction de maintien et de support du panier. Les languettes se situant désormais sous le panier,
il est donc nécessaire de s’assurer que celles-ci ne risquent pas de flamber sous l'effet de son

poids.

Pour cela, il suffit de comparer le chargement auquel les languettes sont soumises a leur force

critique de flambage donnée par la formule d’Euler :

2
™ EIlanguettes

i (4.1)

Fflambage =

On déduit alors une force critique de flambage pour les languettes Flrigmpage = 5.3 X 105N,

ce qui est largement supérieur au chargement dii au poids du panier P = 127 N (sans compter
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la poussée d’Archimede qui agira contre le poids du panier une fois la maquette remplie d’eau).
On est donc assurés que les languettes ne risqueront aucun flambage sous leffet du poids du

panier.

4.3 Dispositifs de mesure

Les mesures envisagées dans cette maquette sont exactement les mémes que celles évoquées
en section 3.1.5 pour la maquette précédente. Les différents systémes de mesure utilisés sont
présentés dans les sections suivantes, et leurs caractéristiques techniques sont résumées en an-

nexe B.

4.3.1 Capteurs laser de déplacement

Cette maquette visant a étudier les interactions fluide-structure dans la cuve d’un REP; il est
nécessaire de pouvoir analyser la réponse vibratoire de la structure sous chargement turbulent.
Pour cela, nous utiliserons des capteurs de déplacement laser que nous placerons a l’extérieur
de la maquette, dont les faisceaux traverseront la couronne en PMMA située sur le cylindre

externe, pour viser la cible (plane) située sur la surface opaque du panier interne.

Le modele qui a été sélectionné pour ces capteurs de déplacement laser sont des modeles
de la marque Keyence couramment utilisés au CEA, avec une distance de fonctionnement de
150 mm +/ — 40 mm qui nous offrent une précision suffisante tout en étant placés a 'extérieur
de la maquette (ref. : LK-H150). La technologie utilisée est une mesure par triangulation, c’est-
a-dire par calcul angulaire. L’émetteur projette un point laser sur la surface de la cible. La
lumiere réfléchie depuis ce point atteint un élément récepteur avec un certain angle. La distance
par rapport a 'objet de mesure est calculée dans le capteur a partir de la position du point
lumineux sur 1’élément récepteur et a partir de la distance séparant ’émetteur du récepteur.

Ceci induit un écart angulaire entre le rayon émis et le rayon capté.

Nous nous sommes procuré 2 tétes de capteurs pour pouvoir observer le mouvement du panier
dans les deux directions horizontales (bien que celui-ci soit censé se déplacer uniquement dans
le plan choisi, pour vérification). Ces tétes de capteurs sont reliées & un controleur de méme
marque (ref. : LK-G5001PV) par deux cébles de 5 m (ref. : CB-Ab5). Le controleur fonctionne
avec un logiciel Keyence propre (ref. : LK-H2).

La détermination du réglage de la position des capteurs ainsi que la correction a la mesure de
déplacement renvoyée par les capteurs laser doivent se faire en prenant en compte la modification
de l'indice optique entre 'air, 'eau et le PMMA, qui induit une réfraction du rayon réfléchi.
L’utilisation des lois de Descartes pour effectuer ces calculs est présentée sur le schéma en figure
4.2. Les indices optiques de lair, de 'eau et du PMMA sont respectivement notés narr, ngay et
npayma- Ce schéma permet de remonter au déplacement réel X du panier a partir d’une mesure

X fournie par les lasers a travers l’eau et la couronne de PMMA. On obtient également la
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nouvelle distance focale de référence notée Ref distance des capteurs laser (a utiliser pour
leur positionnement) par prise en compte du décalage L généré par 'interface entre le PMMA
et lair et du décalage L' généré par 'interface entre I'eau et le PMMA. Ce calcul meéne & un

coefficient correctif X/Xj; & appliquer & la mesure laser de 1.36, et une distance focale de

référence Ref distance de 172 mm environ.

nar=1
npuma=1.492
npay=1.33
epmma=50 mm

egay=19 mm
Aprige=60 mm
Ajoint=20 mm
P . Naj
§#=17° - 0, = sin 1(sm@ A )
NpMMA.
PR . n,
- —0; = sin”?! (smB i) =11.37)

sin® npMMma NpMMA

sin@ n, - . n,
SS2 o Al L, g, = sin~! (sm@ i) =12,7°
sin® ngau NEAU

sin®y _ nair

tanB,

L=0"0=epyma (1 - tane) =17,319 mm
tanf;

L'=0"0"—egay (1 - T2) 4,996 mm
. tan®

X=220 % —1.3567-Xy

tanBz

Ref_distance = 150 + L + L' = 172, 315 mm
Yi=tan0;-(ewater+X)

Y,=tanB;-epyma

Yaz=tanB-Aprige

Y=Y;+Y,;+Y3; = 32,6 mm < 40 mm : ok
Yy=tan@;-(epmma-Ajomt)
Y'=Y;+Y,=11,04 mm < 32 mm : ok

Ajoim
—

BRIDE

Xu Bprige N €pmma

FIGURE 4.2 — Schéma du calcul du coefficient correctif a appliquer aux mesures laser, de la
distance focale dans la maquette et de la compatibilité des dimensions de la couronne PMMA
avec les mesures laser.

4.3.2 Capteurs de pression fluctuante

La deuxiéme composante majeure dans ’étude des interactions fluide-structure dans la ma-
quette est 'analyse du chargement turbulent. Pour ce faire, des capteurs de pression fluctuante
sont disposés sur le cylindre externe (praticité d’installation, d’acces pour modifier les empla-
cements si besoin ou pour les branchements, etc). On suppose que le chargement turbulent sur
la surface externe est statistiquement représentatif de celui sur la surface interne. Cette hypo-
these peut étre vérifiée, notamment pres des jets d’admission, via des simulations numériques
CFD. Par ailleurs, les évolutions futures de la maquette a I'issue de la these pourront également
comprendre une instrumentation en surface interne pour vérifier cette hypothese. Les capteurs
sont vissés dans des taraudages prévus a cet effet dans la partie en inox de la cuve (risque de
fissuration si percage dans le PMMA) par le biais d’embases qui resteront fixes sur la cuve tout
au long des essais. La couronne de PMMA est donc réduite & une longueur tres faible, juste
assez pour permettre le passage des faisceaux laser pour les mesures de déplacement du panier,
pour pouvoir placer des capteurs sur une zone la plus étendue possible de la cuve externe. On
vérifie pour cela que la hauteur Y entre rayon émis et rayon réfléchi a l'extrémité externe des
brides de la couronne PMMA reste bien inférieure a la hauteur de 40 mm séparant les brides

(voir schéma 4.2). On vérifie également que la hauteur Y’ entre rayon émis et rayon réfléchi a
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Iextrémité externe des joints de la couronne PMMA reste bien inférieure a la hauteur de 32 mm

séparant les joints.

6 capteurs de pression fluctuante sont également placés de part et d’autre de la zone ou est
placée la maquette (3 en amont, 3 en aval). Ceux-ci ont permis dans un premier temps d’effectuer
des mesures de caractérisation de la boucle avant montage de la maquette (voir chapitre 5). Ils
permettront ensuite, une fois la maquette montée, de comparer les mesures avec les précédentes

et de caractériser l'interaction de la cuve avec le reste du circuit.

On dispose pour ces différentes mesures de 32 capteurs de pression fluctuante, a disposer
sur 94 positions possibles sur la cuve. Comme pour les capteurs de mouvement laser, nous
avons choisi un modele utilisé par le CEA, de la marque PCB Piezotronics (ref. : S113B28).
Des bouchons (capteurs factices) qui viendront remplacer les capteurs sur les 62 positions non
utilisées lors d’une campagne d’essais ont été usinés par 'usineur de la maquette. Les capteurs
comme les bouchons, ainsi que les embases, sont montés sur la cuve en configuration affleurante,
afin de ne générer aucun obstacle ou aucune disjonction au niveau de la surface de la cuve

rencontrés par ’écoulement.

La répartition des capteurs sur le cylindre externe n’est pas évidente a déterminer a priori.
L’objectif est de les placer assez pres les uns des autres pour pouvoir capter des longueurs de
corrélation assez faibles, tout en ayant des zones de mesures assez nombreuses et réparties sur

la cuve.

La stratégie utilisée la plupart du temps dans la littérature est de disposer plusieurs croix
ou rangées de capteurs sur la surface de la cuve [101, 17, 19, 15]. Les rangées longitudinales
et transverses comportent plusieurs positions de capteurs (environ 5) de maniére a pouvoir
capter une plage de longueurs de corrélation assez large en croisant les signaux des capteurs par
couples plus ou moins éloignés. Les lois données dans la littérature pour I’évolution des longueurs
de corrélation avec la fréquence adimensionnée conduisent a des estimations tres variées pour
les longueurs de corrélation d’intérét dans la maquette. Le panier interne ayant une premiere
fréquence propre autour de 10 Hz, on souhaite en particulier analyser le chargement turbulent
a cette fréquence pour étudier le couplage fluide-structure. Or, pour une fréquence de 10 Hz
en appliquant les lois 2.35 correspondant au fit de Chen et Wambsganss [50] sur les données
de Bakewell [28] et de Willmarth et Wooldridge [133], on obtient des longueurs de corrélation
longitudinales et transversales de 33 et 6 cm, la ou la loi constante de Au-Yang [16] fournit des
longueurs de corrélation de 7.2 mm. Des simulations numériques préalables a I'usinage en CFD
ont par ailleurs été menées afin d’évaluer les gammes de longueurs de corrélation longitudinales
auxquelles s’attendre (voir section 4.7). Des valeurs assez disparates de longueurs de corrélation
sont déterminées a 'issue de ses simulations (de 10 a 300 mm environ a la paroi en fonction de
I’emplacement sur la cuve, voir section 6.2.3). La plage de longueurs de corrélation évaluée est
donc tres large. On peut considérer que la loi constante fournie par Au-Yang n’est pas pertinente
pour cette gamme de fréquence, qui correspond a un nombre de Strouhal de 0.03 environ, et qui

est donc située bien a gauche du graphique proposé par Au-Yang (figure 2.8), zone non prise
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en compte dans le fit numérique proposé. Une bonne pratique pour évaluer le plus précisément
possible une longueur de corrélation suggérée par retour d’expérience de 1’équipe de travail, est
d’espacer les capteurs d’environ un quart de la longueur de corrélation. On peut alors considérer
qu'un couple de capteurs pour chaque mesure de longueur de corrélation & 10 Hz doit étre espacé
de 0.25 & 8 c¢m environ. Comme nous souhaitons évaluer les longueurs de corrélation sur une
plage fréquentielle assez large autour de 10 Hz, on choisit de disposer deux capteurs successifs
de la maniére la plus proche possible en respectant les contraintes d’usinage (soit 5 mm de
bord & bord) pour capter les longueurs de corrélation les plus faibles, et de créer des rangées
de 5 capteurs successifs pour étaler la plage de mesure jusqu’a des longueurs de corrélation 4
fois plus élevées au sein d’une croix (voir figure 4.3). On obtient alors plusieurs croix (rangées
horizontales et verticales pour mesurer les longueurs de corrélation transverses et longitudinales)
disposées & des hauteurs et a des positions angulaires différentes. Il est également possible de
capter des longueurs de corrélation encore plus grandes entre des croix différentes. Entre les
croix sont ajoutés des capteurs isolés de maniere & paver de fagon homogene la surface de la
cuve, et a détecter d’éventuels phénomenes symétriques d’ensemble, qui ne doivent donc pas étre
interprétés comme propres a la turbulence locale qui nous intéresse (bruits de pompe, géométries

accidentées dans la boucle, etc).
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FIGURE 4.3 — Schéma de la répartition des capteurs de pression fluctuante sur la surface
externe de la cuve (structure ﬁxe) en vue développée. Les deuz gros cercles correspondent d la position
des branches d’admission. La cote de -87 mm correspond a l'extrémité basse du panier interne. La cote de
352 mm correspond au passage de la cuve inox a la couronne de PMMA, sur laquelle on ne peut pas disposer de
capteurs. Au sein de chaque croiz, les capteurs sont espacés de 15.7 mm verticalement, et 12° horizontalement.
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4.3.3 Dispositif d’acquisition

Pour pouvoir acquérir les données issues des capteurs de pression fluctuante et des capteurs
de déplacement laser, deux boitiers d’acquisition analyseurs / enregistreurs 16 voies ont été
commandés chez SAIS (ref. : DT 9857E-16). Un boitier supplémentaire du méme type a été

prété par le CEA pour permettre des campagnes d’essais avec davantage de voies.

Ceux-ci sont reliés a un ordinateur sur lequel est installé le logiciel d’acquisition QuickDAQ

correspondant pour enregistrer et exploiter les données expérimentales.

4.3.4 Dispositifs de surveillance des essais

En plus des dispositifs de mesures principaux présentés ci-dessus, différents capteurs sont
prévus pour la surveillance du bon déroulement des essais, comme des accélérometres disposés sur
la tuyauterie et la maquette, ou encore un capteur différentiel de pression disposé sur chacune des

admissions afin de vérifier le bon équilibre des débits dans les branches d’entrée de la maquette.

De méme, un débitmetre installé sur la boucle Gascogne permet de connaitre en temps réel
le débit total circulant dans la maquette. Des capteurs de pression statiques situés a ’admission
et au refoulement de la pompe permettent d’évaluer la perte de charge dans la boucle et un

thermometre permet de suivre ’évolution de la température de ’eau qui y circule.

4.4 Vérification de la tenue sous pression de la cuve

Bien que la pression statique d’exploitation ne devrait pas accéder 4 bars, la cuve est destinée
a composer la maquette qui est réglementairement considérée comme équipement sous pression.
On souhaite s’assurer que le dimensionnement de la cuve, avec tous les taraudages servant a
venir accueillir les capteurs de pression fluctuante, lui permet de conserver une bonne résistante
mécanique a la pression statique appliquée en son sein lors des essais. Pour cela, une étude de
tenue statique a la pression a été menée grace au code interne de mécanique des structures
code__aster (voir figure 4.4). Le maillage utilisé est tétraédrique et quadratique, et les pergages
destinés a accueillir les capteurs de pression sont représentés en détail. Le chargement imposé
a lintérieur de la cuve est une pression statique de 1 bar, et méne a une norme maximale de
Von Mises sur les contraintes d’environ 7 MPa. Une pression maximale de 4 bars appliquée a la
maquette ne meénera donc qu’a une contrainte maximale de 28 MPa environ, ce qui reste tres
faible devant la contrainte admissible fo de 132.30 MPa, calculée selon la méthode du document
de référence CODAP2020 [121] & une température ambiante de 20° C :

Ry R!
- pl‘O ™m
_ : 4.2
/> mm( 13 ’3.25) (4.2)

avec Rf,l.o la limite élastique et R!, la résistance a la traction a température de conception.
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La tenue a la pression statique de la cuve est donc bien assurée.
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FIGURE 4.4 — Visualisation du champ de contrainte de Von Mises (Pa) dans la cuve issu d’une
simulation de chargement en pression statique uniforme de 1 bar.

4.5 Dessins et plans

Un dessin de la nouvelle maquette en vue entiére et en vue en coupe est fourni en figure
4.5. Comme sur la premiere conception présentée en chapitre 3, on y retrouve les deux branches
d’admission et les deux cylindres concentriques séparés par un mince espace annulaire. La boite
de réglage qui n’a plus d’utilité pour cette nouvelle conception a disparu, de méme que le
joint labyrinthe qui nécessitait une haute précision d’usinage. Les languettes sont directement
fixées sur la bride pleine en partie basse de la maquette. 3 lots de languettes différents ont
été usinés : une paire de languettes rigides de 80 mm d’épaisseur permettra dans un premier
temps d’effectuer des essais sous écoulement sans réponse de la structure pour caractériser le
chargement turbulent, une deuxieme paire de 14.5 mm d’épaisseur permettra ensuite au panier
interne de répondre au chargement turbulent conformément au dimensionnement réalisé, et une
troisieme paire de languettes de 10 mm d’épaisseur permettra de jouer le méme roéle flexible en
modifiant 'amplitude vibratoire et la premiere fréquence propre du panier interne si besoin. Le

remplacement d’un lot de languettes par un autre peut étre effectué par descente de la bride
inférieure et de tout le contenu interne de la maquette.

L’intégralité des plans de la maquette est rassemblée en annexe C.
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FIGURE 4.5 — Dessin de la nouvelle maquette. Gauche : vue entiére. Droite : vue en coupe
verticale.

4.6 Fabrication de la maquette CORVET

La conception finale de la maquette, largement inspirée de l'initiale, a été terminée en mai
2023. L’usinage de la maquette CORVET (Cuve pour 1’Observation de Réponse Vibratoire sous
Ecoulement Turbulent) a été effectué par 'entreprise Mécanique Générale Stockman située a
Mantes-la-Ville. Un premier montage de CORVET a eu lieu directement chez 1'usineur, avec
reprise de certaines pieces pour permettre le montage et répondre au mieux aux besoins du
cahier des charges. Une épreuve hydraulique a également eu lieu chez I'usineur (voir figure 4.6),
pour vérifier la tenue sous pression de la structure inox (composants en PMMA non soumis a
réglementation), en appliquant une pression consigne de 8 bars (égale a deux fois la pression
maximale dans la maquette en fonctionnement lors des essais, du fait de la présence d’une

soupape réglée a 4 bars sur la boucle).

On signale que les contraintes liées a 'usinage rencontrées lors de la fabrication de CORVET
ont nécessité quelques changements par rapport aux caractéristiques prévues dans le tableau
théorique 3.2.1. En particulier, I’épaisseur de 4 mm prévue pour le panier interne aurait engendré
des risques de déformation lors de I'usinage du cylindre brut. Pour renforcer le panier interne sans
trop en modifier sa masse et en conservant une répartition de masse homogene sur sa hauteur, six
traverses longitudinales ont été soudées sur sa surface interne, dans sa circonférence (voir figure
4.7). Ces légers écarts aux plans lors de 'usinage ont finalement conduit & une modification de

la masse totale du panier interne mg, qui passe a une valeur de 40 kg. L’ajout de ces traverses
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est pris en compte par modification de ’épaisseur du panier eppgnier de 0.004 a 0.0077 m avec

un raisonnement par équivalence massique.

FIGURE 4.6 — Photo de I’épreuve hydraulique
réalisée sur CORVET.

FIGURE 4.7 — Photo des traverses pour
renforcer le panier interne.

Le diametre intérieur de la cuve externe, quant a lui, s’est vu également légerement varier
par rapport au dimensionnement initial. Les délais d’approvisionnement pour ce genre de pieces
et dans de telles dimensions étant élevés, nous avons utilisé une piece déja en stock chez le
fournisseur, de dimensions quasiment égales a celles définies lors du dimensionnement, et saisi
cette opportunité de s’affranchir de délais supplémentaires. En prenant en compte le besoin de
resurfacer l'intérieur de la piece, I'usineur n’a pu atteindre qu’'un diametre interne minimal de
302 mm, contre 300 mm pour la valeur initiale. Le diameétre externe du panier interne ayant
bien été usiné a la valeur consigne de 264 mm, ’épaisseur annulaire entre le panier et la cuve

est donc finalement augmentée de 1 mm, passant de 18 & 19 mm.

Les calculs analytiques d’évaluation de l'amplitude vibratoire du panier interne pour les
dimensions de languettes préalablement sélectionnées ne subissent qu’une faible modification

par prise en compte de ces légeres évolutions (voir tableau 4.1).

RMS
. Largeur Premiére | Premiére | amplitude
Longueur | Epaisseur ) ) ; ) )
cumulée | fréquence | fréquence | vibratoire
lan- lan-
lan- propre propre en bas de
guettes guettes . . .
guettes panier a | panier en panier
(mm) (mm) .
(mm) sec (Hz) | eau (Hz) calculée
(pm)
50 80 100 296 126 0.30
50 14.5 100 22.9 9.7 83
50 10 100 13.1 5.6 316
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TABLE 4.1 — Amplitudes vibratoires RMS et premiere fréquence propre de panier interne pour
les dimensions de languettes choisies avec prise en compte des aléas de fabrication.

On rappelle en particulier les matrices de masse et de raideur finalement obtenues avec les

languettes designées de 14.5 mm d’épaisseur (toutes les masses sont en kg et les raideurs en

N/m) :

K — 5.1e+08 —2.6e+ 08 N/m
—2.6e+08 1.7¢+08

40 212
Miec = k
> (212 1844) I

217 1150
Maaq = k
1150 8129
257 1362
M = kg
1362 9972

On notera également les données concernant les vecteurs propres et valeurs propres de

Migee 'K obtenues pour les modes & sec et fréquences propres correspondantes :

021 0.89 k1 = 33923991 N/m

0.99 m; = 15k
fo=965Hz;, Xg= ) m; ! J
Q21 —0.12 k1 = 567528917 N/m

0.45 my = 1643 k
tﬁ::229H2;iX1::<aH> - < >7n; ! J

(4.4)

Enfin, on releve les données concernant les vecteurs propres et valeurs propres de MK

obtenues pour les modes mouillés et fréquences propres correspondantes :

0.45 my; = 9065 k
f1=97THz, X;= a) m; ! g
21 0.89 ki = 33894428 N/m

0.99 my = 70 k
fo=458Hz Xa= 1) = m; g
s —0.14 ki = 575932666 N/m

(4.5)

Les caractéristiques techniques de la maquette mises a jour a l'issue de sa fabrication sont

rassemblées dans le tableau 4.2.

CORVET a finalement été installée courant novembre 2023 au CEA de Saclay et les essais
sous écoulement ont eu lieu durant la derniére année de these, aprés un rapide passage par les
locaux d’EDF pour des premiers essais d’appropriation de la maquette (analyse modale & sec
et en eau stagnante) et de fonctionnement des systémes d’acquisition (voir plus de détails en

section 4.8).
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Grandeur Symbole Valeur Unité
Diametre interne du cylindre externe Dyt 302 min
Diametre externe du panier interne Dy 264 mm
Epaisseur du panier interne équivalente (avec prise en
E€Ppanier 7.7 mm
compte des traverses)
Hauteur du panier interne H 515 mm
Masse du panier interne Myl 40 kg
Epaisseur annulaire e 19 mm
Longueur languettes L 50 mm
Epaisseur languettes ep 50 / 14.5 /10 | mm
Largeur de chaque languette l 50 mm
Module d’Young panier, languettes et cuve E 2.1 x 10! Pa
Débit nominal total Q 150 m3/h
Reynolds annulaire nominal Re 93731 \
Vitesse annulaire nominale V 2.5 m/s
Distance axe admissions / haut de panier interne \ 87 mm
Diametre interne admissions D4 70.3 mm
Nombre d’admissions \ 2 \
Vitesse admissions nominale Vads 5.37 m/s
Reynolds admissions nominal \ 377000 \
Amplitude vibratoire de panier interne nominale visée
. i \ entre 50 et 500 | um
en configuration flexible
Premiére fréquence propre de panier interne visée en
) ) \ 10 Hz
configuration flexible
Masse totale de la maquette & vide / en eau \ 415 / 445 kg

TABLE 4.2 — Caractéristiques principales du banc d’essai a I'issue de la fabrication.

4.7 Mise en place des simulations numériques de I’écoulement :
CFD (Computational Fluid Dynamics)

Concevoir une maquette nécessite d’appréhender en amont les phénomenes physiques qu’elle
représentera et permettra d’étudier. Une fois la conception aboutie et la maquette en fonctionne-
ment, 'analyse et I'interprétation des résultats s’appuient une nouvelle fois sur une connaissance
et une compréhension a priori des phénomenes d’intérét. C’est dans cette optique que la mo-
délisation numérique en CFD vient en complément du recensement de 1’état de I'art effectué en
chapitre 2. L’objectif de cette approche est en effet de mettre au profit de cette these la compré-
hension, I'expertise et le savoir-faire acquis au fur et a mesure des années par la R&D d’EDF et
implémentés dans des codes de calculs développés en interne. Cette démarche ne vise en aucun
cas a développer de nouvelles méthodes numériques, mais bien a utiliser des méthodes validées,

pour ajuster la conception dans un premier temps, puis pour mieux comprendre et compléter les
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résultats expérimentaux obtenus. On précise que cette section a été rédigée en collaboration avec
Sofiane Benhamadouche, expert du domaine CFD a EDF R&D, et qui a porté la compétence
concernant les choix de modélisation pour cette these. Ces simulations ont été utilisées comme
outils et données d’entrée dans le cadre du travail de these, qui a, lui, consisté a apporter un

regard critique sur les résultats des simulations (exposés en chapitre 6).

Plusieurs hypotheses de la littérature et présentées en chapitre 2 doivent étre vérifiées pour
caractériser I’écoulement dans la configuration étudiée, avec une turbulence générée au niveau de
jets impactants et convectée dans un espace annulaire. Par exemple, la pertinence de I’hypothese
de turbulence homogene dans les directions longitudinale et circonférentielle et sa représentation
par un unique spectre générique dans tout le domaine fluide doit probablement dépendre de la
configuration étudiée. Les simulations en CFD fournissent un premier aper¢u de 1’écoulement
dans la maquette et des limites de I’approche simplifiée de Powell. Elles fournissent également des
résultats supplémentaires dans d’autres configurations, parfois difficilement voire non réalisables
avec une approche expérimentale, qui peuvent aider & mieux décrire le chargement turbulent
dans la maquette, comme par exemple un espace annulaire infini idéalisé avec un écoulement
pleinement développé et une turbulence homogene. Afin d’appréhender 1’écoulement dans la ma-
quette et dans 'objectif d’enrichir la compréhension et les analyses des résultats expérimentaux,
des simulations numérique du domaine fluide utilisant la simulation des grandes échelles (LES
ou Large Eddy Simulation en anglais) avec modélisation de la paroi (communément appelée "loi
de paroi") sont réalisées avec code_saturne 7.2 (voir https ://www.code-saturne.org). La simu-
lation des grandes échelles consiste a résoudre les gros tourbillons et & modéliser les plus petits.
Elle nécessite des maillages plus fins que ceux qui sont utilisés avec les approches a moyenne
statistique (approches RANS ou Reynolds Averaged Navier-Stokes). Les simulations présentées
dans la présente these ont été réalisées pendant la conception et la fabrication de la maquette,

avant I’obtention de tout résultat expérimental.

Le code de calcul est un solveur open-source développé en interne par le département MFEE
(Mécanique des Fluides, Energie et Environnement) d’EDF Recherche et Développement et
utilise la méthode des volumes finis [13] pour la résolution des équations de Navier-Stokes pour
un écoulement incompressible ou faiblement compressible. Plusieurs modeles de turbulence et
options numériques sont disponibles. On se contente ici de donner les options utilisées par la
LES (Large Eddy Simulation) ou Simulation des Grandes Echelles en francais. Le modele de
sous-maille est un modele de Smagorinsky standard avec une constante de Smagorinsky égale a
0.065 et une correction de Van Driest a la paroi (cette correction devrait étre faible quand une loi
de paroi est utilisée). La taille du filtre est égale & 20173, Q) étant le volume de la cellule de calcul.
Les schémas en temps et en espace sont d’ordre 2. L’approche en temps est centrée a ’aide d’un
schéma de Cranck-Nicolson. Le schéma de convection est un schéma centré pour la vitesse et
lopérateur de diffusion est également centré aux faces (schéma a deux points). Enfin, I’algorithme
SIMPLEC (Semi-Implicit Method for Pressure Linked Equations — Consistent) est utilisé pour
le couplage vitesse-pression. L’option de sous-itérations pour le couplage vitesse-pression par

point fixe (algorithme de Picard) n’est pas activée. Cing et dix itérations maximales sur la
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non-orthogonalité sont imposées pour la pression et la vitesse, respectivement. Cette derniere
bénéficie également de ces sous-itérations pour rendre le terme de convection implicite (en effet,
on résout les équations de transport sur 'incrément de la variable avec une schéma upwind et
une diffusion "orthogonale" au premier membre, le schéma de convection souhaité ainsi que la
correction des gradients intervient ainsi au second membre). Le calcul des gradients utilise un
algorithme de Gauss implicite (reconstruction implicite), les non-orthogonalités étant faibles. La
tolérance des solveurs est égale & 1076 et 1075, pour la pression et la vitesse, respectivement.
On rappelle ici que toutes ces options de modélisation ont été déterminées par expérience, et

portées par Sofiane Benhamadouche, expert du domaine.

La LES (Large Eddy Simulation) utilisée pour ces simulations a été largement validée sur plu-
sieurs configurations académiques, semi-industrielles et industrielles. Des cas de turbulence iso-
trope homogene et d’écoulements en canal peuvent étre trouvés dans la validation de code__saturne.
La LES résolue en parois a été validée dans plusieurs cas tels que I’écoulement autour d’un cy-
lindre et de cylindres cote a cote [3] ou & travers un diaphragme [33]. La LES modélisée en paroi,
quant a elle, a été validée pour plusieurs écoulements; a travers une grille de mélange équipée
d’ailettes [66], & travers des cartes de guidage un guide discontinu [34],... Les maillages sont
hexaédrique conformes et ont été réalisés avec SALOME [110, 126]. On présente dans ce cha-
pitre la préparation (géométrie, maillage, mise en données) des calculs CFD qui ont été réalisés
pour la présente these. Les résultats qui en sont issus sont quant a eux analysés dans le chapitre

suivant.

4.7.1 Configuration "espace annulaire infini"

Une étude préliminaire est menée dans 1’objectif d’avoir une premiere idée et un cas de ré-
férence de turbulence en écoulement axial idéal en espace annulaire (Re ~ 9.4 x 10%) considéré
comme infini. Cette premiére configuration est un espace annulaire sans jets impactants et avec
conditions de périodicité dans la direction de 1’écoulement (gradient de pression imposé). Elle
simule un espace annulaire infini avec un écoulement turbulent pleinement développé. Il s’agit
du cas d’étude le plus proche des hypotheses idéalisées de turbulence homogene considérées dans
I’approche de Powell. Cette configuration d’écoulement turbulent statistiquement stationnaire et
résolu a la paroi est également utilisée pour déterminer le niveau de pression turbulente minimal
attendu en paroi dans la maquette. On cherche tout d’abord a s’exercer sur cette premiere confi-
guration dans laquelle I'identification des grandeurs caractéristiques du chargement turbulent
(vitesse de convection et longueur de corrélation) est censée étre la plus aisée possible. Ce cas
idéalisé est difficilement reproductible par des essais, qui s’accompagnent toujours du bruit des
équipements (pompe, coudes, admissions ponctuelles, etc) et de contraintes d’encombrement li-
mitant la longueur possible de I'espace annulaire & représenter (il faut en effet plusieurs dizaines

de diametres hydrauliques pour obtenir un écoulement turbulent pleinement développé).

Ce premier objet d’étude, présenté en figure 4.8 consiste en un espace annulaire de longueur

égale & 6Dp, Dy étant le diametre hydraulique (= 4Ry = 2e) (longueur de domaine minimale
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souvent utilisée pour assurer une décorrélation totale entre 'entrée et la sortie [24]). L’écoulement
est généré par un gradient de pression explicite a tous les points du calcul, et la turbulence
est déclenchée par une perturbation initiale. Le modele utilise des équations résolues avec un
maillage suffisamment fin a la paroi, que ce soit dans la direction normale a cette derniere
mais également dans la direction de I’écoulement et la direction azimutale. : cette LES est dite
"résolue en paroi". La vitesse débitante moyenne ainsi que les rayons des cylindres sont identiques
a ceux de la maquette. Des sondes sont disposées avec un espacement logarithmique a 7 positions
longitudinales différentes, sur 8 génératrices (& 45° 'une de lautre), et & 5 positions radiales
différentes (sur la paroi interne, a e/4, a e/2, a 3/4 et sur la paroi externe). Le volume fluide est
discrétisé avec un maillage hexaédrique conforme créé a l’aide du logiciel GMSH. Le maillage
résultant comporte 8 x 10® mailles (presquun milliard de cellules). On atteint ici les limites des
calculs aujourd’hui réalisables avec les moyens de calculs d’EDF R&D et avec un temps de retour
raisonnable. La taille des cellules est ajustée en fonction des consignes de bonnes pratiques pour
ces types de modeles d’écoulement et de turbulence. La demi-épaisseur de maille adimensionnelle
a la paroi dans la direction radiale y™ est de l’ordre de 0,9, I’épaisseur adimensionnelle de maille
dans la direction circonférentielle rAp™ est de 20 et 1'épaisseur adimensionnelle de maille dans
la direction longitudinale Az™ est de 40, avec un nombre de Courant moyen de 0.5. 1.0 s de
temps physique est simulé avec un total de 20000 pas de temps, apres avoir laissé suffisamment

de temps pour atteindre un régime d’écoulement établi.

1z
Volume fluide
—| \Y
BE ~ I\
N~ | | Sondes de pression
- + —lelongd’'une
= ; p(r, ¢,2) génératrice
N R
/ Z (p N . \‘\ {
TR, b
H N 1 '

FIGURE 4.8 — Schéma du cas d’étude d’espace annulaire infini et notations principales.
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4.7.2 Configuration maquette

Une premiere idée du chargement turbulent dans un espace annulaire avec écoulement ho-
mogene ainsi obtenue (voir résultats en section 6.1), on se propose de passer a ’étude de la

configuration maquette, avec jets impactants en admissions.

Les calculs ont été effectués a ’aveugle en parallele de la conception et de la fabrication de
la maquette et n’ont donc pas fait I’objet de recalage & partir des résultats expérimentaux. La
premieére étape consiste a vérifier 'adéquation entre les simulations et les résultats expérimen-
taux aux emplacements des capteurs (voir figure 4.3). L’approche analytique de la maquette a
alors apporté un cas de validation expérimentale pour code_saturne pour la caractérisation des
écoulement dans les downcomers (espaces annulaires de cuve). La deuxiéme étape, et qui revet
un intérét considérable, consiste a obtenir des sondes et des données complémentaires aux points
de mesures expérimentaux pour le chargement turbulent, avec notamment des sondes en surface

interne et a 3 positions radiales intermédiaires dans 1’épaisseur annulaire.

On réalise une LES du domaine fluide dans la configuration maquette avec les mémes carac-
téristiques que lors des essais. Seules les languettes de support du panier interne ne sont pas
représentées, leur présence étant supposée avoir un effet négligeable sur le chargement turbulent
global dans l'espace annulaire. Le maillage est hexaédrique conforme, ce qui est souhaitable
(mais pas toujours réalisable) pour l'approche LES. Le maillage est réalisé de telle sorte qu’un
nombre dominant de cellules & la paroi utilise une loi de paroi. On parle alors de WM-LES
ou Wall-Modeled LES [32]. Un calcul & de tels nombres de Reynolds (= 9.4 x 10* en espace
annulaire et ~ 3.9 x 10° dans les admissions) résolu en paroi reste impossible aujourd’hui et le
restera pour des décennies méme avec des moyens informatiques de pointe. Le concept de loi
de paroi consiste a supposer que le profil est logarithmique dans la premiere cellule de paroi.
Ceci évite de mailler finement les zones de proche paroi mais induit une erreur de calcul sur le

frottement a la paroi.

Le schéma de convection pour le cas de la maquette est un schéma centré a 98% plus 2%
d’un schéma amont (upwind) du premier ordre. Cette modification numérique est utilisée pour
limiter les oscillations de pression normales aux parois d’impact qui peuvent étre rencontrées.
La tolérance des solveurs est égale & 10~° pour la pression et la vitesse. Le calcul des gradients
utilise une estimation avec l'algorithme de Gauss pour la partie orthogonale et par moindres
carrés pour la correction. La loi de paroi est standard avec une transition entre la sous-couche
visqueuse et la zone logarithmique & une distance & la paroi adimensionnelle de y™ = 10, 88. On
souligne qu’aux deux entrées, I’écoulement est considéré comme entierement développé. Un calcul
de précurseur imbriqué (le calcul s’effectue en méme temps que le calcul principal) est effectué
a cette fin en imposant la vitesse débitante. Pour une premiere idée du domaine fluide et de la
configuration de I’écoulement simulé, les figures 4.9 et 4.10 montrent respectivement 'amplitude
du champ de vitesse instantanée et du champ de pression instantanée dans le domaine fluide en

coupe verticale. Leur analyse est fournie en section 6.2.1.

Le pas de temps est constant et égal & 5.107° s. Ceci donne un nombre de Courant moyen
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Amplitude vitesse instantanée (m/s)
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FIGURE 4.9 — LES : amplitude du champ de vitesse instantanée dans le domaine fluide, vue en coupe
verticale.

Pression fluctuante instantanée (Pa)
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FIGURE 4.10 — LES : amplitude du champ de pression instantanée dans le domaine fluide, vue en
coupe verticale.

de 2.2 et maximal de 3.1. Le maillage contient 40 millions de cellules de calcul et les calculs
sont effectués a l'aide du supercalculateur Gaia d’EDF R&D. Un pas de temps est effectué en
0.4 s en utilisant 96 nceuds et 35 coeurs par nceud. Calculer 1 s de temps physique nécessite ainsi
2,5 heures de temps de calcul. 300 s de temps physique ont été simulées, pour un cott total
d’environ 31 jours de temps de calcul. Les figures 4.11, 4.12, 4.13 et 4.14 montrent différentes
vues du maillage. Celui-ci a été construit sur la base d’estimations a priori de la taille de maille
a la paroi en visant Ayt ~ 60 & I’entrée et dans les régions annulaires, ce qui assure un maillage
relativement fin dans les régions centrales conformément aux bonnes pratiques [46]. Pour ordre
de grandeur, les dimensions longitudinales et circonférentielles moyennes des mailles associées

sont respectivement de Az = 1.02 mm et RAp = 2.53 mm. La figure 4.15 montre un apergu
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instantané de la distance adimensionnelle a la paroi adimensionnelle. La distance a la paroi
adimensionnelle maximale réelle est d’environ 300, ce qui reste raisonnable pour exploiter les

données d’écoulement dans la région logarithmique.

On souligne par ailleurs qu’un test de sensibilité au maillage été réalisé en comparant les
résultats obtenus avec un maillage raffiné d’'un facteur 1.25 dans toutes les directions. Seule
une faible variation de la taille des mailles de cet ordre est possible pour conserver des valeurs
de AyT cohérentes. Le pas de temps est constant et, cette fois, égal & 4.107° s. Ceci donne
un nombre de Courant moyen de 2.3 et maximal de 3.4. Le maillage contient 109 millions de
cellules de calcul. Un pas de temps est effectué en 1.1 s en utilisant 96 nceuds et 35 coeurs par
noeud. Calculer 1 s de temps physique nécessite ainsi 7.7 heures de temps de calcul. 119 s de
temps physique ont été simulées, pour un cofit total d’environ 38 jours de temps de calcul. Les
résultats du test de sensibilité au maillage sont présentés en annexe D. On souligne qu’un test

de sensibilité au pas de temps a été suggéré lors de la soutenance. Cette piste sera explorée pour

une future publication a 'issue de la these.

FIGURE 4.11 — Vue du maillage : jonction entre FIGURE 4.12 — Vue du maillage : haut du
une admission et ’espace annulaire. domaine fluide.

FIGURE 4.13 — Vue du maillage : vue en coupe FIGURE 4.14 — Vue du maillage : bas du
d’une des admissions et de ’espace annulaire. domaine fluide.
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FIGURE 4.15 — Champ instantané de la distance & la paroi adimensionnelle Ay™.

«

4.8 Premiers essais d’appropriation

Avant de brancher CORVET a la boucle Gascogne du CEA pour des essais sous écoulement,
une premiere salve d’essais a été menée en air et en eau stagnante sur la maquette dans les
locaux d’EDF Lab Saclay. Son objectif était d’effectuer une analyse modale de la maquette en
air et en eau stagnante pour les différents lots de languettes flexibles usinés, ainsi que de vérifier
la cohérence des mesures effectuées par les capteurs de pression fluctuante et les capteurs de

déplacement laser.

4.8.1 Analyse modale

Une analyse modale de CORVET a été effectuée par excitation du panier a I’aide d’un mar-
teau de choc et par mesure de sa réponse via des accélérometres et des capteurs laser. Le
marteau de choc utilisé est de marque PCB Piezotronics, de référence 086B01 et de sensibilité
11.2 mV/N. Les capteurs de déplacement laser sont de la marque Keyence, et ont pour référence
LK-H150. Les accélérometres sont disposés sur la cuve ainsi que sur le panier, afin de pouvoir
mesurer son déplacement relatif par rapport a la cuve et différencier les modes de panier et les
modes d’ensemble de la maquette. En effet, pour ces premiers essais d’appropriation, la cuve
est simplement fixée sur des chevalets en acier, qui ne sont pas parfaitement fixes, ce qui rend
possibles des mouvements d’ensemble. Les mesures sont effectuées en air et en eau stagnante
par obstruction des deux manchons d’admission via des brides pleines et par remplissage de la
cuve jusqu’a immersion compléte du panier interne. Le premier mode de panier identifié en air
pour chacun des 3 lots de languettes est représenté sur la figure 4.17, avec la fréquence propre

et 'amortissement modal associés.
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FIGURE 4.16 — Photo des essais préliminaires réalisés a réception de CORVET dans les locaux
d’EDF. Gauche : en air. Droite : en eau.

On note que la premiere fréquence propre identifiée avec les languettes rigides (a gauche
de la figure) est plus faible que la fréquence propre théoriquement attendue du tableau 4.1
de 296 Hz. Le jeu de languettes en question étant particulierement rigide, on en déduit qu’un
élément moins rigide que les languettes apporte dans cette configuration une flexibilité supérieure
a la simple configuration idéale avec languettes parfaitement encastrées. On soupconne la bride
pleine, socle de fond de cuve, d’étre responsable de cette flexibilité ajoutée. Cette observation ne
remet cependant en aucun cas en question le bon fonctionnement de CORVET pour sa bonne
représentation des phénomenes d’intérét. Cette premiere fréquence propre reste en effet bien
supérieure a la plage de fréquences sur laquelle on souhaite éviter une réponse vibratoire du
panier (entre 1 et 30 Hz), méme par passage en eau stagnante. L’amortissement associé a ce
mode est par ailleurs bien supérieur a celui des premiers modes avec les deux jeux de languettes
flexibles de 10 mm et 14.5 mm d’épaisseur. On est donc assurés que le panier interne, équipé de
son jeu de languettes de 80 mm d’épaisseur, peut bien étre considéré comme rigide vis-a-vis des

configurations avec les deux autres jeux de languettes.

La premiere fréquence propre du panier identifiée en air en configuration flexible est de
11.46 Hz et de 18.62 Hz pour des épaisseurs respectives de languettes de 10 et 14.5 mm. La
premiere fréquence propre avec les languettes de 14.5 mm d’épaisseur passe a 11.04 Hz en eau
stagnante, ce qui est satisfaisant vis-a-vis de la premieére fréquence propre visée de 10 Hz sous
écoulement avec ce lot de languettes. On remarque par ailleurs que le panier interne est tres peu
amorti en air, avec des coefficients d’amortissement compris entre 0.01 et 0.1 %. Ce coefficient
d’amortissement passe & 0.5 % en eau stagnante avec les languettes de 14.5 mm d’épaisseur. On
s’attend a ce que cet amortissement soit largement accru sous écoulement, et croissant avec le

débit. Cela peut étre vérifié lors de mesures sous écoulement via la largeur fréquentielle des pics
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FIGURE 4.17 — Premier mode de panier identifié par analyse modale préliminaire, en air. 8 mesures
par accélérometres sont effectuées sur la cuve externe (en bleu), 4 sont effectuées sur 'extrémité haute
du panier interne (en rouge). Gauche : languettes rigides. Milieu : languettes d’épaisseur 14.5 mm.
Droite : languettes d’épaisseur 10 mm.

de réponse du panier interne.

4.8.2 Fonction de transfert de CORVET

Les écarts constatés dans la valeur des premieres fréquences propres mesurées et théorique-
ment attendues lors du design en chapitre 3 poussent a identifier, par la mesure, les coefficients
réels de la fonction de transfert de la maquette représentée comme simple oscillateur harmonique
amorti. Ici, on cherche a vérifier si on retrouve bien expérimentalement les raideurs et masses
/ inerties analytiques utilisées lors du design de la maquette, ou a les corriger. On rappelle par
ailleurs qu’a 'issue du design en section 3.2.3.2, le premier mode des languettes s’est révélé lar-
gement suffisant pour décrire le comportement oscillatoire du panier. On ne s’intéressera donc

ici qu’a un oscillateur équivalent 1 DDL.

Pour ce faire, le panier est excité par une percussion au marteau de choc a son extrémité haute,
dans la direction de flexion des languettes, et sa réponse est mesurée a la méme hauteur dans
la méme direction par des accélérometres. On raisonnera dans ce paragraphe sur les languettes

flexibles de 14.5 mm d’épaisseur (cible issue du dimensionnement).

4.8.2.1 Représentation simplifiée par un oscillateur a 1 DDL

On introduit ici le concept de masse et inertie modales effectives (cas particulier de norma-
lisation des masses et inerties modales), qui permettra d’analyser plus efficacement le systéme
a deux DDL, pour en déduire un systeme simplifié & 1 DDL, tout aussi représentatif dans la

gamme de fréquences d’intérét.

La masse modale effective correspond physiquement a la masse qui se déplacerait a la fré-
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quence propre du mode considéré comme un systeme masse-ressort. C’est la méme chose pour
I'inertie modale effective, bien que ce concept soit nettement moins souvent utilisé. Ces quantités
sont généralement introduites pour les études ou le chargement se fait par la base de la structure
d’intérét (séismes, lanceurs spatiaux, etc.), mais méme pour d’autres types d’études, permettent
de se raccrocher a des quantités physiques interprétables, contrairement aux concepts génériques

de masses et inerties modales, qui dépendent de la normalisation retenue pour les modes propres.
En effet, pour un systéme encastré a la base, on peut montrer que [67] :

— n’importe quel mode de corps rigide (mouvement d’ensemble) se décompose sur la base

des modes du systéme;

— la masse et I'inertie du systéme se calculent simplement en considérant un mode rigide soit
avec une translation unitaire, soit avec une rotation unitaire.
Le principe consiste a décomposer un mouvement de corps rigide ¢4 sur la base des modes
N
propres @y du systéme considéré : ¢.i; = > Yn@n. En écrivant Iénergie cinétique du systeme,
n=1
on identifie directement que :
o _ T M . . .d d 1 . . . .
Meyl = PiransM Ptrans S1 Ptrans €St un mouvement rigide de translation unitaire (vitesse

d’ensemble d’amplitude 1) ;

- Jg = gozotM Orot S1 @rot €st un mouvement rigide de rotation unitaire (rotation d’ensemble

de vitesse angulaire 1).

Une fois ces éléments posés, il suffit de développer pour faire apparaitre les masses et inerties

modales effectives, qui s’écrivent :

T 2
(Son M@tv‘ans) .
= Meffn = " oT3,— POUr un mouvement de translation ;
n n
2
. (‘PZMSOrot) t d t t
eff-n = ~oThig, ~ POUr un mouvement de rotation.

Ces quantités possedent chacune une propriété importante, puisqu’on montre avec la méme
N
décomposition que E Meffon = Mey €t Z Jeff—n = Ja. On notera qu’on peut appliquer

n=
le méme ralsonnement avec les termes de raldeur pour faire apparaitre des raideurs effectives

modales en rotation et en translation.

Compte tenu des propriétés géométriques et matériau de la maquette, il apparait que le
mode 1, situé autour de 23 Hz (en air), est le mode d’intérét prépondérant, qui correspond a la
cinématique recherchée. En effet, le mode 1 présente non seulement une masse effective modale
relative de presque 65 % de la masse totale du cylindre, mais surtout une inertie modale effective
relative de plus de 99,8 % de I'inertie totale du cylindre calculée autour du point en z = L. Cette
prédominance en inertie effective est de plus combinée au chargement turbulent appliqué a la
maquette, dont "amplitude attendue selon les spectres de la littérature devrait étre 10 a 1000
fois plus élevée a la fréquence du premier mode propre qu’a celle du deuxiéme. Le premier mode
peut donc étre considéré comme le seul des deux modes qui fasse penduler le cylindre sur les

languettes, qui est bien le comportement attendu.
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4.8.2.2 Expression de la fonction de transfert associée au premier mode

Si I'installation de la maquette pour la mesure était parfaite (encastrement de la face inférieure
de la cuve sur le massif d’essai), alors les mesures devraient refléter cet état de fait. Dans ce cas,

les fonctions de transfert en accélération et en déplacement devraient étre de la forme :

4 X
— En déplacement : % =

—w?X — —w? 1
F (=) pi2Ray)
n

wn

— En accélération :
avec X le déplacement obtenu via les mesures d’accélération au point d’application de la force

F.

La figure 4.18 montre les fonctions de transferts mesurées sur la maquette en déplacement (a

gauche) et en accélération (a droite).
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FIGURE 4.18 — Fonctions de transfert mesurées avec les accélérometres en eau et en air.
Gauche : en déplacement. Droite : en accélération.

On constate que 'allure de la fonction de transfert observée est essentiellement cohérente

2 en accélération

avec 'attendu pour la mesure en air, ou on a bien un comportement en w
a basse fréquence, avant le mode, puis une pente de —40 dB/décade en déplacement et une
asymptote horizontale en accélération apreés le mode. Pour le comportement en eau, ce n’est
pas aussi évident. En particulier, on n’observe pas ’asymptote horizontale juste aprés le mode
a 11 Hz en accélération. Il y a au moins 2 autres modes sur la réponse, et il faut monter au-dela

de 500 Hz pour qu’on puisse imaginer que la courbe devienne horizontale.

Pour obtenir le comportement de 'oscillateur 1 DDL en rotation équivalent au premier mode
observé sur les mesures, on reprend les relations établies au paragraphe 2.2.1.1 en ne considérant,

cette fois, que le premier mode de la structure. On rappelle que les matrices de masse et de raideur
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du systéeme a 2 DDL « sec » s’écrivent :

1 = 2ET (6 -3
Misec = Meyl | g g2 2k J, et Ksee = —5- (46)
3L A2 T monI? L2 \-3 2

e
La réponse de la structure s’effectuant uniquement sur le premier mode <1> (qu’on choisit
de normer par rapport & la composante L), pour un déplacement L des languettes, on a

o
directement u; = aLfr. La réponse dynamique projetée sur le premier mode <1> s’écrit alors :

"1 el 2FT "6 3 F
a 5T o . o — (6% (0%
Meyl L9L+7 LGL:
y(l) (52 ﬁimii"m) <1> L? <1> (—3 2><1> 1)\

soit apres simplification :

H\? Ja . AET /_ M
G )L — - 1), = aF + —. 4.
Meyl ((OJ-F 2L> + mcylL2> 9L+ 72 (304 3a + )QL ol + I ( 8)

Par ailleurs, le déplacement X en téte de cylindre s’écrit X = up + HOr. En considérant

toujours une réponse sur le premier mode uniquement, on peut alors approximer X par :

X = OzLeL + H@L = (H+ aL) HL, (49)

soit :
X

Lo, = +——.
t %4—04

(4.10)
L’effort F' appliqué par le marteau en téte de cylindre induit, au raccord entre les languettes
et le cylindre un moment M qui vaut F'H. Le chargement sur le premier mode s’écrit F'(a+ %)

La réponse de la structure prend alors la forme :

o () ) e
I ta R

L’analyse numérique donne une valeur de a ~ 0, 5095.
NB :

Cette démarche permet de justifier la conception, en vérifiant que les termes de raideur et
d’inertie sont effectivement dans les ordres de grandeur attendus. En revanche, les essais n’ont
pas été correctement menés pour quantifier précisément ’effet de masse ajoutée par I’eau. Pour

ce faire, il aurait fallu brider correctement le fond de la cuve sur le massif d’essai, afin de limiter
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autant que possible I'influence des conditions aux limites, et du comportement du reste de la

maquette.

L’interpolation de la courbe a l’aide d’un modeéle a un DDL permet de bien représenter le
comportement autour de la résonance du systéme (voir fits numériques effectués en air et en
eau sur la fonction de transfert mesurée en déplacement en figure 4.19). En revanche, dans
les deux cas, l'estimation en deca des fréquences de résonance montre des erreurs importantes,
qui risquent d’avoir une influence directe sur ’estimation retenue pour la raideur. Par ailleurs,
ce modele permet de bien reproduire 'asymptote hautes fréquences observée pour la mesure
en air, ce qui justifie la encore I’hypothese d’une réponse majoritaire sur le premier mode du
démonstrateur. Pour la mesure en eau, cette hypothése se vérifie moins bien, du fait de la
présence de deux modes autour de 25 et 60 Hz, et probablement d’un mode situé au-dela de

500 Hz qui induit le comportement asymptotiquement horizontal sur la bande [100 — 500 Hz].

—— Mesures en air
—=—- Fiten air

—— Mesures en eau
—-==- Fiten eau

10*4 4

,_.
2
&

H
2
4

abs(X/F) [m/N]

10*7 4

10° 10! 102
Frequence [Hz]

FIGURE 4.19 — Fonctions de transfert en déplacement mesurées avec les accélérometres en eau
et en air et fits numériques associés.

4.8.2.3 Identification de ’amortissement, la raideur et la masse équivalente de la

maquette

On constate que les amortissements obtenus & l'issue de ces fits numériques (0.1 % en air
et 0.5 % en eau stagnante) sont plus faibles que I'amortissement D,, de 5% considéré lors du
dimensionnement en section 2.2.3.1, mais il doit étre souligné que la source majeure d’amortis-
sement devrait étre liée & ’écoulement. La valeur réelle de I’amortissement de la maquette en
fonctionnement a comparer a la valeur prise pour le design devrait donc plutot étre identifiée a

partir des mesures sous écoulement en phase d’essai.

Les valeurs des coefficients de raideur en translation de la fonction de transfert varient lége-
rement en fonction de la courbe fittée, mais les ordres de grandeur restent identiques, de 1'ordre

de 1.6 x 10° N/m. Pour plus de robustesse dans 1’évaluation des masses et raideurs, un raison-
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nement similaire peut étre effectué en fittant la partie réelle de la fonction % mesurée avec un

polynome du premier degré en w?. Le fit doit coller une nouvelle fois au maximum & la courbe
mesurée a la fréquence propre du panier, soit dans la zone ou la partie réelle de % vaut 0. Les
courbes obtenues en eau et en air sont représentées sur la figure 4.20 avec les fits numériques

associés.

200000 A

~< —— Essai en air
S --- Fit
150000 - \ —— Essai en eau
------ AN -=-- Fit

100000 -

50000

Re(F/X) [N/m]

—50000 -

—100000 -

—150000 - T T T T T
0 5 10 15 20 25
Frequence [Hz]

FIGURE 4.20 — Fonctions de transfert {partie réelle de %} mesurées avec les accélérometres en
eau et en air et fits numériques associés.

Les valeurs de raideur, masse équivalente et amortissement identifiées via ces deux méthodes
sont tres proches, avec un écart au centieme. On vérifie que la valeur de la raideur k est quasiment
inchangée entre les mesures en eau et en air (la variation des valeurs peut étre incluse dans

I'imprécision des fits).

Pour avoir une idée de la plage dans laquelle peut se situer la valeur de la raideur en transla-
tion réelle en s’affranchissant des incertitudes des courbes mesurées a basse fréquence, on peut
également I’évaluer a partir de ’écart entre fréquences théorique et mesurée, en supposant que la
valeur de la masse utilisée pour le dimensionnement est assez fidele a la réalité (les écarts entre
dimensionnement et usinage n’engendrent qu’une tres faible modification de la masse, contrai-
rement a la raideur cf. section 4.6). L’écart relatif entre premiéres fréquences propres calculée
(22.9 Hz) et mesurée (18.6 Hz) étant de 81%, on remonte a une valeur réelle de raideur de
3.3 x 10° x 0.812 = 2.2 x 10° N/m.

Finalement, la raideur en translation identifiée via la mesure de la fonction de transfert de

CORVET est comprise entre 1.6 et 2.3 x 10> N/m. La raideur en rotation correspondante vaut
2

alors, par simple multiplication de la raideur en translation par le coefficient (H + %) prenant

en compte le bras de levier, entre 4.9 et 7.1 x 10% Nm /rad.

La raideur en translation mesurée peut étre comparée a la raideur statique théorique équiva-

lente en translation de l'oscillateur calculée lors du design avec une flexibilité uniquement portée
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par les languettes :

4ET1

(302 =30 +1) (4.12)

La valeur de cette raideur statique théorique en translation est de 3.3 x 10° N/m. La valeur
théorique de la raideur est plus élevée que la valeur mesurée, ce qui est souvent observé du fait

des conditions d’encastrement non-idéales de la structure réelle.

Pour finir, sur la base de la fonction de transfert établie, de I'identification de la premiere
fréquence propre, et de ’estimation de la raideur en rotation de l'oscillateur associé, on peut
remonter au terme de masse équivalent, puisque la masse m et la raideur k d’un oscillateur
de pulsation propre wy sont reliées par la relation m = UJLOQ L’identification de cette masse
équivalente en air a partir des courbes mesurées donne une valeur de l'ordre de 11,7 kg (comprise

entre 9,5 kg et 13,9 kg, suivant I'hypotheése de raideur considérée).

ette valeur mesurée est & comparer a la masse équivalente e l'oscillateur en air utilisée
Cett 1 t 1 lente Mg de I’ llat til

pour le design de la maquette, qui s’écrit :

m H\? J,
M, = HinQ <<a+ 2L) +— GL2> (4.13)
(f + a) eyl

On notera au passage que cette masse équivalente ne correspond pas a la masse du cylindre

Mey- 11 s’agit d’une inertie équivalente, adimensionnée par les parametres géométriques du mo-

2
dele. On reconnait, dans I’expression, le terme (%) + m‘]Cl;LQ qui correspond au transport du
cy
terme d’inertie du cylindre, pris en son centre de gravité, au centre de rotation de l'oscillateur,

situé en amont de la jonction entre les languettes et le cylindre.

En considérant les parameétres nominaux du modele numérique, cette masse équivalente vaut

16,77 kg.

La masse du cylindre, par ailleurs, a été mesurée, et vaut 40 kg. Le calcul réalisé a partir de
la différence de deux cylindres concentriques donne une masse de 39,24 kg, soit autour de 2%
d’erreur. L’erreur commise sur le terme de masse équivalent n’est donc que tres faiblement liée a
la mauvaise estimation de la masse, mais bien a sa répartition dans la maquette. Cette répartition
a une influence directe sur le terme d’inertie Jg. La position du centre de masse est également
un parametre important, puisqu’il influence directement le terme a + % Les languettes étant
significativement plus courtes que le cylindre, une petite erreur sur L sera largement amplifiée
dans le rapport H/L.

Finalement, le moment d’inertie de l'oscillateur Jg au centre d’inertie du systeme identifié

H\2
par la mesure en air vaut K(‘;‘;( f2)2) = 0.82 kg.m?, au lieu des 1.8 kg.m? calculés et utilisés lors

du design. Le moment d’inertie mesuré ramené au centre de rotation équivalent (en z = %) des

Ly2
languettes Jesure = % vaut alors 3.6 kg.m?.
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Un raisonnement identique & partir de la premiére fréquence propre (de 11.04 Hz) en eau
stagnante permet de remonter au moment d’inertie de ’oscillateur mesuré ramené au centre de

rotation équivalent des languettes Jpesurscau = 10.2 kg.m?.

On notera par ailleurs que ces raideur et masse équivalentes théoriques a comparer aux valeurs
mesurées sur la maquette peuvent également étre déterminées via 'approche simplifiée dictée par
Rayleigh (voir annexe E). Celle-ci fournit des valeurs similaires a approche complete détaillée
ci-dessus, justement parce que pour ce cas d’étude, « est trés proche de 0.5, qui correspond au

cas de la poutre console en statique, chargée uniquement avec un moment a l'extrémité.

4.8.3 Vérification de la cohérence des mesures

Afin de vérifier la cohérence des mesures avec les capteurs de déplacement laser, on trace
les fonctions de transfert mesurées avec les accélérometres et les capteurs laser. La figure 4.21
montre le tracé de ces mesures en air. Les deux courbes sont parfaitement superposables au
niveau du pic de résonance du panier & sa premiere fréquence propre, ce qui valide la cohérence

des mesures laser en air.

5 —— Mesures en air avec accélérométres
107 + —— Mesures en air avec lasers
10—3 4
z
£
— 10—4 4
w
=~
3
10—5 4
10—6 4

0 5 10 15 20 25
Frequence [Hz]

FIGURE 4.21 — Fonctions de transfert en déplacement mesurées en air par accélérometres et
capteurs de déplacement laser.

Afin de vérifier la cohérence des mesures par capteurs de déplacement laser a travers la cou-
ronne de PMMA et 'eau, on trace le rapport entre les déplacements issus des mesures par
accélérometres et par lasers a travers I'eau et le PMMA (voir figure 4.22) en fonction du dépla-
cement maximal issus des mesures par accélérometres a chaque oscillation. On trace différentes
courbes correspondant a des excitations de panier variables pour vérifier la robustesse des me-

sures. On cherche a vérifier qu’on obtient bien un coefficient entre les deux mesures égal au
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coeflicient correctif théorique calculé a partir de la figure 4.2, et ce, quelle que soit 'amplitude

des oscillations.

On note que le rapport entre mesures par accéléromeétres et mesures laser n’est pas constant
quelle que soit amplitude des oscillations. Il varie entre 1.2 et 1.9 tandis qu’on attendait un

coefficient constant de 1.36.

—— Acc. max 440.2 mmy/s?
Acc. max 764.5 mm/s?

2.01 —— Acc. max 987.8 mm/s?

—— Acc. max 1265.4 mmy/s?

—— Acc. max 2260.9 mm/s?

=
@
|

Rapport [-]
=
o

1.4+

1.2 4

0 50 100 150 200 250
Déplacement max. [um]

FIGURE 4.22 — Rapport d’amplitude entre les mesures via accélérometres et par capteurs de
déplacement lasers en fonction du déplacement maximal mesuré par les accélérometres.

On suspecte que cet écart a la théorie pourrait étre lié a un réglage trop approximatif de la
position des capteurs laser par rapport a la cuve et au panier. En effet, un positionnement des
lasers qui ne serait pas parfaitement vertical induirait par exemple des artefacts dans les angles
de réfraction des rayons générés par la courbure des interfaces eau / PMMA et PMMA / air. Pour
limiter une éventuelle imprécision de mesure liée a la position des lasers, un systéme de fixation
plus pérenne et plus précis a été installé sur CORVET a 'issue de ces premiers essais et avant son
exploitation sous écoulement. Une étude approfondie mériterait d’étre menée de nouveau avec le
nouveau systéme de fixation pour identifier ce coefficient correctif par comparaison entre mesures
en air et a travers la couronne PMMA et I'eau. Cette analyse n’a pas pu étre réalisée dans le
cadre de la theése pour des raisons de contraintes de temps. Le coefficient correctif théorique a été
appliqué aux mesures laser a travers la couronne PMMA et ’eau pour remonter au déplacement
réel du panier interne, tout en gardant en téte la plage d’imprécision qui y est associée. Seule une
valeur approchée de I’amplitude vibratoire du panier peut donc étre obtenue (& un facteur 1.5
pres) lors des essais, ce qui reste satisfaisant pour l'objectif de validation associé. La comparaison
des déplacements mesurés dans différentes configurations de la maquette peut, elle, étre effectuée
de manieére précise, puisque le réglage des capteurs lasers restera identique d’une campagne de

mesure a l'autre.
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4.9 Installation de CORVET au CEA et insertion dans la boucle

Gascogne

Une fois ces premiers essais effectués a réception dans les locaux d’EDF, la maquette COR-
VET a finalement été transférée au CEA, sa destination finale pour les essais sous écoulement,
et insérée dans la boucle hydraulique Gascogne en décembre 2023. La figure 4.23 montre la

maquette installée sur son support et un apercu plus global de son insertion dans la boucle

d’essais.

FIGURE 4.23 — Maquette CORVET installée au CEA sur son support et insérée dans la boucle
Gascogne.



Caractérisation préliminaire de la boucle Gascogne

Ce chapitre est le premier consacré aux résultats, et décrit la prise en main de l'installation, en
particulier sous l'angle des interactions avec le reste du circuit. On signale que ce chapitre est
une reproduction de l'article [79] réalisé d 'occasion de la communication sur ce travail de thése

lors de la conférence Flow-Induced Vibrations en juillet 2024. Il s’agit d’essais préliminaires

ayant eu liew sur la boucle Gascogne avant l'arrivée de la maquette.

La signature acoustique de la boucle d’essais dans laquelle CORVET a vocation & étre insérée
est présente dans les mesures de pression fluctuante effectuées sur la maquette. Il faut donc I’iden-
tifier en amont afin d’étre capable de discerner, dans les mesures ultérieures, les composantes
dues a la turbulence locale propres a la maquette qu’on souhaite étudier, et les composantes

dues a la signature de la boucle a ne pas interpréter comme phénomeénes locaux.

D’autre part, la turbulence générée dans la maquette est associée a des fluctuations de pression
locales, capables de se propager acoustiquement dans le fluide. L’objectif est alors d’identifier
les conséquences acoustiques générées a grande échelle dans le circuit par les interactions fluide-
structure locales dans la cuve. Pour ce faire, I’élaboration d’un modele acoustique équivalent
de la zone d’essai, finalement complété par les résultats de mesures acoustiques sur CORVET
en section 7.3, est nécessaire pour évaluer son comportement acoustique vis-a-vis du reste du

circuit.

L’étude de la génération de bruit acoustique par les écoulements turbulents a été historique-
ment menée par 1'aéroacoustique [89] depuis les années 50 pour des problémes liés a l’aéronau-
tique, avec des écoulements & nombre de Mach élevé. Elle a ensuite été appliquée aux problemes
vibratoires dans les conduites en eau, en particulier pour les composants présentant des singula-
rités d’écoulement typiques des réseaux industriels (pompes, vannes, membranes, etc.) [108, 37,
36].

Il est possible de simplifier la représentation du probleme en définissant une zone de test

turbulente dans laquelle la maquette est insérée, entourée de conditions aux limites amont et
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aval et dans laquelle sont générées des ondes planes se propageant dans le reste du circuit [68,
99, 4, 112].

Alors que les approches traditionnelles décrivent les sources acoustiques dans les écoulements
incompressibles par des discontinuités de pression fluctuante [81], on introduira et étudiera ici

un modele équivalent de source de vitesse fluctuante imposée.

Ce chapitre est divisé en 4 parties : une premiere section présente le dispositif expérimental
utilisé pour cette caractérisation de boucle. Une deuxieme partie présente les concepts d’inten-
simétrie acoustique nécessaires a I’étude. Une troisieme partie présente les tests préliminaires
pour caractériser la propagation acoustique dans la boucle, avec une mesure du bruit de fond
acoustique et une vérification de la qualité de la propagation acoustique dans la boucle. Une

derniére partie traite I’identification des conditions aux limites amont et aval de la zone d’essais.

5.1 Dispositif expérimental

Les essais préliminaires de cette étude sont effectués avant I'insertion de la maquette, en
remplagant la future zone d’essais par un simple tuyau droit (voir Fig. 5.1). Le tuyau droit est
ensuite remplacé par la maquette (rectangle bleu sur la configuration de droite du croquis) et ses
deux bras d’entrée (en jaune sur le croquis). Cette configuration permet de passer de la phase
de caractérisation de la boucle a la phase d’exploitation avec la maquette. Pour les deux phases,
3 capteurs de pression fluctuante en amont (pamom’l, Pamont,2 €t pamom,g) et 3 capteurs en aval

(Paval, 15 Paval,2 €t Pavar,3) sont conservés pour les comparaisons acoustiques.

Les premieres mesures du bruit de fond acoustique de la boucle sont effectuées uniquement
avec le tube droit. Les mesures suivantes, destinées a vérifier la qualité de la propagation acous-
tique et a identifier les conditions aux limites acoustiques de la section d’essai, sont effectuées en
insérant un diaphragme multi-trous dans le tube droit. Le diaphragme est utilisé pour générer
une perte de charge et exciter la boucle, sans pour autant induire de structures tourbillonnaires
a grande distance de 'obstacle. Le tube droit est composé de deux sections avec des rayons dif-
férents de 100 mm et 132, 5 mm et leur différence est prise en compte dans les résultats suivants.

Pour plus de précisions, les plans du dispositif de caractérisation sont fournis en annexe F.

La boucle est utilisée a des débits allant de 10 L/s & 80 L/s, et a des vitesses d’écoulement
comprises entre 0,3 m/s et 2,5 m/s dans les tuyaux. Les nombres de Reynolds sont de 'ordre de
10% 4 10°. La boucle est exploitée dans ses deux configurations possibles : ouverte et fermée (voir
figure 3.3). La longueur totale de la boucle étant d’environ 50 m, la pompe est trop éloignée de

la zone d’essais pour étre représentée sur la figure 5.1.

Le diaphragme servant de source de bruit dans le dispositif de caractérisation de la boucle doit
étre dimensionné pour créer une perte de charge d’environ 2 bars (de quoi exciter franchement
la boucle tout en restant dans les gammes de pression et débit acceptables pour la pompe), avec

une épaisseur de 'ordre de 5 mm.
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Phase de caractérisation Phase d’exploitation

Supports rigides

Paval 3
Paval,2
Zone aval

paval,l

i Diaphragme

| — optionnel . -t Maquette

/ .-/
|
« Supports rigides

pamontj
pamont,z

Zone amont
pamant,l

Supports rigides

FIGURE 5.1 — Schémas des configurations expérimentales pour la phase de caractérisation
acoustique (gauche) et d’exploitation de la maquette (droite). La zone représentée par un
rectangle bleu est la zone d’insertion de la maquette dans la boucle.

Pour effectuer ce dimensionnement, on utilise une nouvelle fois les formules du "grand réfé-

rentiel de pertes de charge" [74].

On applique plus précisément la formule de perte de charge pour une plaque trouée épaisse :

AH = 0.5pW?2 {(0.5 +ry/1— f) (1-7)+(1- ?)2 + Aep;:f’h] le (5.1)

avec :
— Wy la vitesse d’écoulement en amont de la plaque;
— AH la perte de charge générée par le diaphragme ;
~ ePdiaph I'épaisseur du diaphragme;
— dg le diametre hydraulique des trous;
— 7 parametre fonction de epj/’%;ph ;

— f le rapport de section entre les trous et le tuyau amont.

Cette formule nous permet d’établir un tableau de combinaisons {nombre de trous / taille de
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trous} correspondant & une perte de charge générée d’environ 2 bars :

Epaisseur plaque | Diamétres trous | Nombre de trous Perte de charge générée par le diaphragme
5 mm 1 cm 39 1.97 bars + 0,27 bars changement de section
5 mm 2 cm 10 2.01 bars + 0,27 bars changement de section
5 mm 7.5 mm 65 2.00 bars + 0,27 bars changement de section

TABLE 5.1 — Différentes combinaisons de nombre et de taille de trous et pertes de charges
associées pour la conception du diaphragme multi-trous.

A la perte de charge générée par le diaphragme s’ajoute la perte de charge tres faible due au

changement de section entre tuyau amont et tuyau aval du CEA (indiquée dans le tableau B.1).

Finalement, la combinaison sélectionnée par le bureau d’étude du CEA par commodité de
fabrication comporte 10 trous de 2 cm de diametre. La section cumulée des orifices du diaphragme
multi-trous représente alors 5,7 % de la section totale de la tuyauterie. Pour plus de précisions,

les plans du diaphragme multi-trous sont fournis en annexe F.

5.2 Intensimétrie acoustique dans les conduites d’eau

Une premiere étape essentielle avant la construction de tout modele acoustique consiste a
vérifier la qualité de la propagation des ondes acoustiques dans la boucle. Pour ce faire, la
vitesse du son est évaluée par des mesures de pression fluctuante en amont et en aval de la zone
d’essais, permettant d’identifier la présence éventuelle de phénomenes de cavitation indésirables
et de s’assurer de la faible influence de la turbulence locale. Une fois cette précaution prise,
les méthodes traditionnelles d’intensimétrie acoustique [58, 73, 2] avec des simplifications liées
au faible nombre de Mach des écoulements en eau peuvent étre utilisées. Le modeéle acoustique
de la zone d’essais délimitée peut étre réduit, en considérant un modele d’ondes planes, a la
génération de deux ondes de pression p™ et p~, qui peuvent étre mesurées par les capteurs de
pression fluctuante placés en amont et en aval de la zone d’essais. Une représentation équivalente
de I'acoustique de la zone d’essais peut étre réalisée & 1’aide d’une source de vitesse fluctuante

imposée. Les méthodes utilisées pour identifier chacun de ces éléments sont décrites ci-dessous.

5.2.1 Vérification de la qualité de la propagation acoustique dans le circuit

Avant de tenter de définir un modele acoustique de la zone d’essais, il est nécessaire de vérifier
la qualité de la propagation acoustique dans la boucle et la qualité des mesures de pression
acoustique. Une bonne pratique consiste a utiliser deux triplets de capteurs de pression, en
amont et en aval de la zone d’essais, pour déterminer la vitesse du son dans la boucle (voir
Fig. 5.2) [71]. Une vitesse du son inférieure a 100 m/s, par exemple, pourrait étre le signe d’un

phénomene de cavitation, qui rendrait tres délicat tout traitement des ondes acoustiques ainsi
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que l'interprétation des mesures. Cette vérification est réalisée en manipulant les fonctions de
transfert entre deux paires de capteurs au sein de chaque triplet & faible nombre de Mach, comme
détaillé dans les paragraphes qui suivent. Les capteurs doivent étre idéalement équidistants pour
faciliter le traitement des données. Ils doivent étre placés au minimum a 5 diametres hydrauliques
du dernier coude ou de la derniere vanne en amont et au minimum a 1 diametre hydraulique
de la prochaine vanne ou du prochain coude en aval pour limiter 'impact de ces changements
de direction de I’écoulement dans les mesures. Pour avoir les meilleures chances d’obtenir une
réponse acoustique franche et facilement mesurable, la boucle d’essai est excitée par une source
de bruit. Un diaphragme multi-trous est utilisé, car il offre le meilleur compromis entre génération

locale de bruit et limitation des perturbations de I’écoulement loin de la zone d’excitation.

-~

Paval,3 --iA
Paval,2 --i A§
Paval,1 =+

P

Diaphragme —a»

d

Pamont,3 --i Ax

pamont,z -T-
10x

Pamont1 T

FIGURE 5.2 — Schéma du dispositif d’évaluation de la vitesse du son dans la boucle.

L’équation d’onde, exprimée dans le cas d’ondes planes se propageant dans la direction x,

conduit & :

Pp 10% 0 10 o 10
S (22 ([ Z 2 ) p=0 5.2
0z2 2 Ot? (8:1: + c@t) (am c@t)p (5.2)
Deux fonctions progressive et régressive indépendantes, solutions de ’équation (5.2), sont

notées p* et p~, de sorte que partout dans le milieu & une position x et un temps ¢, la pression
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totale p, solution de 1’équation (5.2) peut étre exprimée comme suit :

p(z,t) = p* (t - ‘Z) +p <t n "Z) . (5.3)

La composante p™ de 'onde totale se propage vers les = positifs, tandis que 1'onde p~ se

propage vers les x négatifs (voir figure 5.2).

On souligne ici que le formalisme d’ondes planes peut tout a fait étre appliqué, puisqu’il y

1.84c
2ma

a propagation d’ondes planes en tuyauterie de section circulaire jusqu’a une fréquence de
avec a le rayon de la tuyauterie (au maximum de 132.5 mm pour notre cas d’étude) et c la
vitesse du son dans le circuit. En dehors de tout régime de cavitation, la vitesse du son est
nécessairement supérieure a 500 m/s. Le régime d’ondes planes est donc assuré jusqu’a au moins
1100 Hz, ce qui est bien supérieur aux fréquences d’intérét pour cette étude. On prendra soin

de vérifier les valeurs de vitesse du son dans la boucle expérimentalement (voir section 5.3.2).

La pression acoustique fluctuante mesurée au sein d’un triplet de capteurs peut alors s’écrire

en représentation harmonique :

pa(w) =pH(w)e’ c +p (w)e " -
pe(Ww) =p*(w) + pA(W) N (5.4)
po(w) = pHw)e ™5 +p~ (w)e' ™

avec :

— p4 Pamplitude complexe de la pression fluctuante mesurée au premier point du triplet (A

= amont, 1 ou aval,1);

— pp l'amplitude complexe de la pression fluctuante mesurée au point-milieu du triplet (B

= amont,2 ou aval,2);

— pc Pamplitude complexe de la pression fluctuante mesurée au dernier point du triplet (C

= amont, 3 ou aval, 3);
— pT Pamplitude complexe de ’onde plane de I'amont vers 'aval ;
— p~ l'amplitude complexe de 'onde plane de ’aval vers ’amont ;
— Ax I'espacement entre capteurs;
— w la pulsation;
— ¢ la vitesse du son a identifier.

En manipulant ces expressions, on peut constituer des fonctions de transfert entre couples de

capteurs au sein d’'un méme triplet, de la forme :

Py

-5 (5.5)

H,g

Dans les expériences, les signaux mesurés sont aléatoires et ne peuvent donc pas étre analysés

dans le domaine harmonique. En pratique, cette approche peut encore étre appliquée a des
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signaux stationnaires en utilisant les notations et les estimateurs de Bendat et Piersol [31]. Par
<p,8 |Pa)

(pslps)’
ou la notation entre crochets (.|.) représente ici encore une notation abrégée pour l'interspectre

exemple, H,g peut étre estimé a partir de mesures de pression par 'estimateur H; =

entre deux signaux temporels ou la DSP d’un seul signal. Dans chaque triplet de capteurs de
pression, la combinaison de ces fonctions de transfert permet d’identifier une fonction cosinus

de la fréquence angulaire et de la vitesse du son :

Hap+Hes <WA‘75) . (5.6)

2 c

A ce stade, la vitesse du son dans la boucle peut étre estimée en appliquant un fit numérique
en cosinus & la courbe résultante. Cette méthode a été populaire au CEA et une description en

est proposée par Hassis [71].

5.2.2 Identification des conditions aux limites acoustiques d’une section de
circuit

Une fois que la qualité de la propagation acoustique dans la boucle a été vérifiée, la zone
d’essais peut étre caractérisée acoustiquement. Outre la modélisation de la source de bruit elle-
méme, il est nécessaire de déterminer les conditions aux limites de la zone délimitée, afin de

réaliser un modeéle acoustique complet de la section d’essai.

5.2.2.1 Identification des coefficients de réflexion acoustiques amont et aval

La maquette a insérer dans la boucle peut étre simplement représentée par une source acous-
tique, générant des ondes planes p* et p~ respectivement vers ’aval et I’amont. Pour caractériser
la zone d’essais de maniere exhaustive, il est alors nécessaire d’étudier la facon dont les ondes
sont transmises ou réfléchies a chaque extrémité de la zone. Dans le domaine acoustique, les
extrémités amont et aval peuvent étre entierement décrites par des coefficients de réflexion équi-

valents.

Les fonctions de transfert p*/p~ et p~/p™ peuvent étre exprimées en fonction de pg/po (par
exemple), p, et pg étant les amplitudes complexes de deux mesures de pression fluctuante, en
amont ou en aval de la section d’essais. Elles représentent le rapport d’amplitude entre ’onde
réfléchie (p™ en amont et p~ en aval) et I'onde incidente (p~ en amont et p™ en aval). Pour

illustration, la premiere fonction de transfert s’écrit :

—2iwr Pa(w)
p+(LU) — l—e Pa (W) (5 7)
p*(w) ps(w) — e—2iwT ’ ’
pa(w)

avec T = %—g le demi-temps de vol entre les deux capteurs « et 3. Le coefficient de réflexion

acoustique peut donc étre déterminé a partir de la fonction de transfert pg/pa.
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5.2.2.2 Identification des impédances amont et aval

Une autre maniére possible d’identifier les conditions aux limites de la section d’essai consiste
a évaluer les impédances amont et aval Zymont €t Zgpar [104]. En désignant par p(x) et u(z) les
amplitudes complexes de la pression et de la vitesse fluctuantes & une position x dans le circuit,
I'impédance correspondante est Z(z) = %. L’évaluation de Zgmont €t Zgvar doit donc étre faite
a une position située en amont et en aval respectivement. Dans ’approximation basse fréquence
quasi-incompressible, la vitesse fluctuante u peut étre considérée comme uniforme en x sur
I’ensemble de la zone d’essais. La pression fluctuante est mesurée directement par les capteurs
de pression fluctuante situés en amont et en aval de la zone d’essais. La vitesse fluctuante, elle,
est calculée a partir d'un couple de mesures de pression fluctuante po(7) et pg(7). Un simple
équilibre des forces sur la tranche de fluide séparant les deux capteurs donne une différence de
pression divisée par la distance Ax séparant les deux points de mesure et la densité de 1'eau p

égale a l'accélération fluctuante, qui doit étre intégrée par rapport au temps 7 :

u(t) = /T : py(T)p; - o) g (5.8)

5.2.3 Représentation de la source acoustique a basse fréquence

En fonction du nombre de Mach considéré et de la nature des milieux environnants, différentes
analogies ont été proposées dans le passé pour décrire une source de bruit turbulent compacte.
En vibrations de tuyauteries et acoustique 1D, la représentation la plus répandue consiste en des
sources ponctuelles de discontinuités de pression et de discontinuités de débit [111, 128, 68, 4, 117]
encapsulant en termes uniques les contributions résultant des pressions et vitesses fluctuantes a

I'intérieur d’une singularité d’écoulement telle qu’une vanne ou un diaphragme [108, 125].

Le premier type de source est une différence de pression aléatoire Ap(t) & un point du circuit,
qui peut étre considérée comme une force aléatoire externe divisée par la section de passage
du fluide, exercée sur le domaine fluide. Une telle différence de pression est par construction
superposée aux ondes acoustiques qui traversent la singularité d’écoulement, et une description
pratique du comportement passif de la singularité d’écoulement est également nécessaire. Des
matrices de transfert [30] ou des matrices de diffusion [1, 20, 72] peuvent étre introduites a
cette fin et peuvent étre identifiées expérimentalement a ’aide de diverses méthodes, telles que
I'utilisation de deux sources sonores externes en amont et en aval de la zone d’essais, largement
documentées dans la littérature. L’analyse du comportement passif de la maquette n’est pas
I’'objet de cette étude, qui se concentre sur la caractérisation de la future maquette en tant que

source active de bruit.

Des discontinuités de vitesse acoustique peuvent également étre introduites, ce qui peut étre
décrit comme l’insertion d’un débit fluctuant supplémentaire provenant d’ailleurs. De telles

sources sont ’équivalent 1D d’une source monopolaire en acoustique traditionnelle.
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Avant de se concentrer sur la description la plus adaptée a I’étude actuelle, il peut étre
utile, pour la compréhension physique, de souligner le fait qu’une discontinuité de pression peut
étre considérée comme I’émission dans le domaine temporel d’une paire d’ondes de pression se
propageant, avec des amplitudes opposées dans les directions amont et aval. A I'inverse, une
discontinuité de vitesse peut étre considérée comme 1’émission d’une paire d’ondes se propa-
geant avec des amplitudes identiques dans les directions amont et aval. Une telle illustration
permet de mieux comprendre 1’équivalence de la représentation en pression propagative et de
la représentation en pression et vitesse fluctuantes. Les mémes phénomenes peuvent étre décrits

avec les deux, et le choix de I'une ou 'autre n’est qu’une question de commodité.

Pour en revenir aux spécificités de ’étude actuelle, on peut facilement observer que dans
la gamme des basses fréquences et dans les écoulements monophasiques, seules les sources de
fluctuation de pression doivent étre prises en compte. Les discontinuités de vitesse sont en effet,
par construction, incompatibles avec I'incompressibilité du fluide. Elles sont bien adaptées a une
description a haute fréquence, ou a des écoulements cavitants ou la génération de bulles pousse
vers amont et vers I'aval le volume de liquide. Combinées & une matrice de diffusion pour
décrire la transmission et la réflexion, les discontinuités de pression fournissent une représentation
basse fréquence des sources acoustiques. Une étape supplémentaire consiste a utiliser la relation
d’incompressibilité qui simplifie grandement les équations : on peut montrer qu’un seul terme
de différence de pression combiné a une impédance en série constitue une description adéquate

d’une singularité d’écoulement qui peut étre écrite en régime harmonique comme suit :

(pamont - paval)(w) = Ap(w) + ZGQ(W)U(W)’ (59)

OU Pamont €t Paval SONt respectivement les pressions directement en amont et en aval, ou Ap est
la source acoustique fluctuante, ou Z., est I'impédance interne de la singularité d’écoulement,
et o u est la vitesse d’écoulement fluctuante a travers la singularité d’écoulement. Une telle
représentation est trés proche dans son principe d’une source de tension avec sa résistance interne
en électronique [127]. L’ensemble des sections amont et aval de la boucle peut étre simplement
représenté par des impédances amont et aval équivalentes Zgmont €t Zavar telles que définies dans
la section 5.2.2.2.

En suivant le méme raisonnement que celui de Norton et Mayer [98, 91], une source de vitesse

imposée équivalente peut étre définie en parallele avec la méme impédance interne, c’est-a-dire,

(pamont - paval) (w)

ulw) = Zeg(w)

+ uimp(w). (510)

Une telle source de vitesse est équivalente, en vertu de la représentation de Thévenin-Norton,
a une source de discontinuité de pression. Les deux modeles équivalents sont présentés sur la
figure 5.3. Il ne faut pas confondre cette source de vitesse fluctuante imposée avec la source
de discontinuité de vitesse mentionnée précédemment, car elle décrit un écoulement purement

incompressible. Curieusement, cette derniére représentation ne semble pas avoir été largement
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utilisée dans le domaine des vibrations induites par 1’écoulement.

Pamont Paval Pamont @ Paval
Zeq
u u
Zeq

Zamont Zaval Zamont Zavall

FIGURE 5.3 — Schéma du modele hydroacoustique équivalent de Thévenin-Norton du circuit.

La vitesse fluctuante u et les pressions fluctuantes résultantes pamont and payar peuvent étre

exprimées pour chacun de ces modeles. Pour le modele de Thévenin :

u=— Ap
- Zeq+Za’Ual+Zamont
et Heer et (5.11)
Paval — Pamont = Zeq

14—
+ ZgvalTZamont

De méme, pour le modele de Norton :

U= — Hmp
T 1_ ZavaltZamont
Zeq
— (Zaval+Zamont)ui7er (512)
Paval — Pamont = — 1— ZavaltZamont
Zeq

Ainsi, dans le cas oU Zgmont + Zaval => Zeq, le modele de Thévenin induit payar — Pamont = Ap,
ce qui permet une caractérisation simple de la discontinuité de pression fluctuante équivalente a
partir d’'une mesure de pression fluctuante en amont et en aval de la zone d’essais. Dans le cas
contraire, le modele de Norton induit u ~ iy, permettant une évaluation simple du générateur
de vitesse fluctuante équivalent & partir d’une mesure de vitesse fluctuante en amont ou en aval

de la zone d’essais.

5.3 Identification expérimentale du comportement acoustique

de la boucle

La boucle d’essais, sans prendre en compte l'insertion de la maquette, représente déja un
objet acoustique a part entiere, composé d’une pompe, de vannes, de coudes, etc. L’objectif ici

est de caractériser la signature acoustique de la boucle "a vide", avant insertion de la maquette.
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5.3.1 Bruit de fond acoustique de la boucle

Tous les composants de la boucle géneérent un signal acoustique qui est directement mesuré
par les capteurs de pression fluctuante qui seront utilisés pour les mesures une fois la maquette
mise en place sur la boucle. Ce bruit de fond acoustique ne peut pas étre éliminé pour les
mesures futures, mais il peut étre identifié avec précision en mesurant les spectres de pression
fluctuante de la boucle "a vide", dans la configuration illustrée a gauche de la figure 5.1, sans
aucun diaphragme. Ces spectres de bruit de fond sont mesurés a 9 débits différents, de 0 L/s a
80 L/s par pas de 10 L/s, répartis autour du débit nominal de 42 L/s utilisé pour dimensionner
la maquette. Un exemple de spectres de bruit de fond obtenus pour un débit de 40 L/s et en
configuration de boucle ouverte est illustré en figure 5.4. Les mesures "Damont,1"s "Pamont,2" €t
"Pamont,3" correspondent au triplet amont des capteurs de pression, tandis que les points "payai1",
"Daval 2" €t "Pavar,g" correspondent au triplet aval. En particulier, un pic est clairement visible
autour de 8,75 Hz, correspondant a la raie de pompe. Ce pic n’a jamais posé de probléeme pour
les mesures ultérieures, car sa fréquence peut étre décalée par rapport aux fréquences d’intérét
de I’étude en modifiant la vitesse de la pompe. Cette modification de la vitesse de pompe est
alors compensée par une adaptation de I'ouverture des vannes pour conserver un débit constant.
Les valeurs RMS des spectres obtenus vont d’environ 130 Pa a 500 Pa entre 10 L/s et 80 L/s et

ne sont pratiquement pas affectées par ce pic.

10° 3
104
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?E 1035 \
’g [
S 102 3
7, E
o F
T [
o 101 g'
8 I —— Paval,3
I Paval, 2
ol ,
10 Paval, 1
: Pamont, 3
10-1E Pamont, 2
E— Pamont, 1
100 10! 102

Fréquence (Hz)

FIGURE 5.4 — Spectres de bruit de fond mesurés sur la boucle pour un débit de 40 L/s, en
configuration de boucle ouverte, sans maquette et sans diaphragme.
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5.3.2 Vérification de la qualité de la propagation acoustique

La qualité de la propagation acoustique dans la boucle est une condition nécessaire a 1’ob-
tention de mesures acoustiques exploitables, comme expliqué en 5.2. Pour évaluer la qualité de
la propagation acoustique dans la boucle, la vitesse du son est identifiée grace aux fonctions de
transfert au sein des triplets de capteurs de pression en amont et en aval de la zone d’essais,
comme présenté en section 5.2.1. Un diaphragme multi-trous est inséré dans le tuyau droit. Des
mesures de pression fluctuante en triplets amont et aval sont effectuées a 6 débits différents, de

0 L/s a 50 L/s par pas de 10 L/s, la mesure & 0 L/s servant de mesure de bruit de fond.

Un exemple de spectres obtenus pour un débit de 40 L/s est présenté en figure 5.5 aux mémes
points de mesure qu’en section 5.3.1. Pour la configuration de boucle ouverte (voir rappel des
deux configurations possibles en schéma 3.3), on remarque un écart prononcé a basse fréquence
(inférieures a 20 Hz) entre les spectres des triplets amont et aval. Plus précisément, dans cette
gamme de fréquences, les signaux du triplet aval sont étonnamment inférieurs de prés de deux
ordres de grandeur aux signaux amont, alors que ’on pourrait plutot s’attendre a ce que la zone
aval subisse une excitation locale importante apres la traversée du diaphragme multi-trous. Cet
écart est en outre robuste, car observé a tous les débits, et par répétition des essais. Aucune
explication n’a été trouvée pour cette observation. Il pourrait venir du fluide comme de la
tuyauterie. Pour plus de précisions, on pourrait étudier le comportement de la tuyauterie via
des accélérometres, mais par contrainte de temps, on fait le choix de ne pas s’attarder plus

longtemps sur ce détail.

8 8
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FIGURE 5.5 — Spectres de pression fluctuante mesurés avec diaphragme multi-trous a un débit
de 40 L/s. Gauche : en configuration boucle ouverte. Droite : en configuration boucle fermée.

La méme procédure a été appliquée en configuration de boucle fermée, afin d’obtenir des

mesures de caractérisation exhaustives dans les deux configurations de fonctionnement ainsi que
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de déterminer la dépendance des conditions aux limites a la configuration testée. Cette fois, les
spectres amont et aval sont beaucoup plus proches en amplitude & basse fréquence, a I’exception

des fréquences tres proches de 10 Hz ol un écart est encore présent.

Pour les deux configurations, les fluctuations de pression obtenues sont de I'ordre de 0.1 bar,
preuve d’une excitation de boucle prononcée par le diaphragme multi-trous. Enfin, on observe
un pic avec des harmoniques autour de 250 Hz & 10 L/s et 18 L/s, passant a 500 Hz & 30 L/s et
40 L/s, puis a 800 Hz & 50 L/s. Ces valeurs de fréquence et les débits associés correspondent a
des nombres de Strouhal (fréquence adimensionnée par 1’épaisseur du diaphragme et la vitesse
d’écoulement dans les trous) compris entre 0.2 et 0.4, caractéristiques d’un phénomene de siffle-
ment de diaphragme di & un détachement tourbillonnaire [125, 124]. Alors qu'une augmentation
linéaire du débit devrait modifier linéairement la fréquence du détachement tourbillonnaire, ces
sauts de fréquence clairement identifiables marquent la présence d’un phénomene de "lock-in" par
les fréquences acoustiques de la boucle (voir par exemple [92]). Ce phénomene a été clairement

percu par les opérateurs lors des essais avec une forte amplitude sonore.

La figure 5.6 montre une manipulation des fonctions de transfert dans chacun des triplets
amont et aval en utilisant la méthode décrite dans la section 5.2.1, pour les configurations de
boucle ouverte et fermée et pour un débit de 40 L/s. Des tendances cosinusoidales peuvent
étre clairement identifiées. Les fits numériques permettent d’identifier des valeurs de vitesse du
son de lordre de 1000 m/s en amont et 1100 m/s en aval du diaphragme multi-trous pour la
configuration en boucle ouverte. Des valeurs similaires de 1050 m/s en amont et 1100 m/s en
aval sont obtenues pour la configuration en boucle fermée. Enfin, les valeurs obtenues restent

analogues pour chacun des débits testés.

Ces valeurs doivent étre comparées a la vitesse du son prédite, en prenant en compte ’élasticité

de la tuyauterie, par la formule d’Allievi [5] :

(5.13)

avec :
— p la masse volumique du fluide (kg.m?)
— &k le module d’élasticité isostatique du fluide (Pa)
— D le diameétre interne de la tuyauterie (m)
— FE le module d’élasticité isostatique de la tuyauterie (Pa)
— e Iépaisseur de la tuyauterie (m).

Pour ordre d’idée, % vaut environ 4.5 x 10719 Pa~! tandis que le rapport E% vaut environ
9.5x 107 Pa~! en amont et 1.6 x 1071° Pa—! en aval. C’est le rapport entre ces deux termes qui
indique I'influence de 1’élasticité de la tuyauterie sur la valeur de la vitesse du son. Les vitesses
du son théoriques obtenues en amont et en aval de la zone d’essais sont alors respectivement de
1245 et 1140 m/s. Les valeurs de vitesse du son mesurées sont donc cohérentes avec les valeurs

théoriques.
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FIGURE 5.6 — Identification de la vitesse du son pour un débit de 40 L/s. Gauche : en
configuration boucle ouverte. Droite : en configuration boucle fermée.

Cette forme de cosinus identifiable et les valeurs de vitesse du son obtenues confirment la
bonne qualité de la propagation acoustique et I’absence de tout phénomeéne de cavitation notable
dans la boucle, tant dans la configuration en boucle ouverte que fermée. Elles garantissent donc
I’exploitabilité des mesures acoustiques pour déterminer les conditions aux limites amont et aval,

et plus généralement le modele acoustique équivalent de la zone d’essais.

5.4 Identification expérimentale des conditions aux limites de

la zone d’essais

Des lors que la qualité de la propagation acoustique dans la boucle a été vérifiée, il est possible
de déterminer les conditions aux limites acoustiques de la zone d’essais, afin d’obtenir un modele
acoustique global apres insertion de la maquette. L’identification des conditions aux limites est
réalisée selon la procédure décrite en section 5.2.2.1 via les coefficients de réflexion amont et aval.
La configuration illustrée a gauche de la figure 5.1 est conservée, avec insertion d’un diaphragme
multi-trous comme source de bruit acoustique. Des mesures de pression fluctuante dans les
triplets amont et aval sont effectuées & 6 débits différents, de 0 L/s a 50 L/s par pas de 10 L/s.

Les figures 5.7 et 5.8 montrent respectivement un exemple de coefficient de réflexion amont
et aval identifié pour un débit de 40 L/s, avec les positions de mesure de pression fluctuante
Pamont,1 €t Pamont,2 €t Paval,1 €t Paval,2 €n configurations de boucle ouverte et fermée. La gamme
de fréquence étudiée est limitée a 50 Hz, car nous nous intéressons au régime de basse fréquence.
Le résultat inattendu de ces courbes est l'identification d’une condition de pression quasi nulle
en amont comme en aval de la zone d’essais. Le module des coefficients de réflexion est en

effet sensiblement constant, égal a 1, et la phase constante égale a 7. Cela conduit a Z—t = -1,
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c’est-a-dire & une pression fluctuante totale p = p™ +p~ = 0. Des tendances trés similaires sont

obtenues avec des couples de capteurs et des débits différents.

Les mémes mesures ont par ailleurs été effectuées une fois la maquette introduite dans la
boucle d’essais, et sont présentées en figures 5.9 et 5.10. Les mémes observations peuvent étre
faites avec la présence de conditions de pression nulle en amont et en aval de la zone d’essais.
Les conditions aux limites sont par ailleurs trés peu modifiées avant et apres insertion de la

maquette dans la boucle, en particulier aux basses fréquences d’intérét pour cette étude.

Avec de telles conditions de pression aux limites, il peut étre délicat de caractériser la maquette
comme une discontinuité de pression fluctuante avec le modele de Thévenin présenté dans la
section 5.2.3. En revanche, une représentation par le modele équivalent de Norton est adaptée,
et la caractérisation de la maquette par un générateur équivalent de vitesse fluctuante peut étre

réalisée en mesurant la vitesse fluctuante en amont ou en aval de la maquette.
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FIGURE 5.7 — Identification du coefficient de réflexion acoustique amont dans les deux
configurations de boucle pour un débit de 40 L/s, en utilisant pamont,1 €t Damont,2, avec
diaphragme multi-trous. Gauche : module. Droite : phase.
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FIGURE 5.8 — Identification du coefficient de réflexion acoustique aval dans les deux
configurations de boucle pour un débit de 40 L/s, en utilisant pgyai,1 €t Pavai 2, avec
diaphragme multi-trous. Gauche : module. Droite : phase.



CARACTERISATION PRELIMINAIRE DE LA BOUCLE GASCOGNE 109

5
—— Boucle fermée 3F

) Boucle ouverte

3 :

g4 & 2
+n.||n. +°~_|I_°~ 1

§ 3l g

x

v Q L

2 I

g 2r ‘ 3

- = —1F

: | :

Q M | M L}\ ‘O

=) ‘ I | = L

% 1 L 'JMM/ L,,h ln«f_..w.f\(wmw ’“\/,”\y“«* ﬂ_JU W‘www‘ ““qo:J —2 ! ;‘

S O 1

v —3F M MKWJMU uﬁﬂ*ﬂ‘“"‘j

0 0 20 40 0 20 40
Frequence (Hz) Frequence (Hz)

FIGURE 5.9 — Identification du coefficient de réflexion acoustique amont dans les deux
configurations de boucle pour un débit de 42 L/s, en utilisant pamont,1 €t Damont,2, avec la
maquette CORVET. Gauche : module. Droite : phase.
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Chargement turbulent en espace annulaire

Ce chapitre présente les résultats expérimentaux comme numériques portant sur la caractéri-
sation du chargement turbulent en espace annulaire. Une premiére étape est l'analyse de la
trajectoire de l’écoulement et de la distribution globale des champs principaux de vitesse et de
pression. S’en suivent l'identification plus détaillée des paramétres caractéristiques intervenant
dans la description du chargement turbulent ; la vitesse de convection et les longueurs de corré-
lation via les interspectres et la cohérence. Une alternative a la démarche de joint acceptance est

proposée, via un spectre équivalent de forces surfacique, intégrant d la fois spectre de pression

fluctuante, longueurs de corrélation et vitesse de convection.

Ce chapitre comporte deux parties, dont la premiere porte sur ’espace annulaire infini, intro-
duit précédemment en section 4.7. La deuxieme partie porte quant a elle sur ’espace annulaire

avec jets impactants, correspondant a la configuration de CORVET.

6.1 Configuration espace annulaire infini

Afin de s’approprier la méthode d’identification des parameétres caractéristiques du charge-
ment turbulent en se rapprochant au maximum des hypotheses de turbulence homogéene fournies
dans la littérature, on procede tout d’abord a I’étude de ’espace annulaire pleinement développé.
Cette étude repose uniquement sur les simulations numériques dont la mise en données est pré-

sentée en section 4.7, car de telles conditions ne sont pas réalisables expérimentalement.

6.1.1 DSP de la pression fluctuante

La figure 6.1 montre une visualisation du champ de pression fluctuante instantané dans une

section orthogonale a ’axe des cylindres.

La visualisation du champ de pression fluctuante sur la section laisse bien apparaitre des micro-
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FIGURE 6.1 — Visualisation du champ de pression fluctuante dans une section de I’espace
annulaire orthogonale a I’axe des cylindres, en configuration infinie.

structures tourbillonnaires résolues aux parois, directement issues de la turbulence locale, sans
aucune excitation extérieure liée a des géométries accidentées ou des conditions de fonction-
nement variables qu’on ne pourrait éviter lors d’essais sur maquette. Ce premier cas d’étude
nous permet donc de partir de la situation la plus fidele a la turbulence idéale décrite par les
hypotheses du modele de Powell. On cherche alors dans un premier temps a vérifier la validité
du modele dans cette configuration et & en évaluer les parametres caractéristiques tels que la

vitesse de convection ou les longueurs de corrélation longitudinale et transverse.

Les spectres de pression fluctuantes obtenus sont présentés en figure 6.2, a différentes hauteurs
z le long d’une génératrice en surface interne (figure 6.2a), a différentes positions circonférentielles
¢ (figure 6.2b) et a différentes positions radiales r (figure 6.2c). Ces spectres présentent des profils
classiques de turbulence avec une valeur constante & basse fréquence, une fréquence de coupure,

puis une forte diminution aux fréquences supérieures.

On constate par ailleurs quatre ordres de grandeur de différence en amplitude avec le spectre
fourni dans la littérature par Au-Yang [16]. Aucune surprise puisque ce spectre, bien que sup-
posé représenter le spectre générique a utiliser dans un modele idéal d’espace annulaire avec
turbulence homogene, est directement issu d’un fit sur des mesures avec jets impactants en ad-
mission. En plus de I'excitation extérieure liée & la pompe ou aux composants de la boucle d’essai
(coudes, vannes, etc), les jets impactants représentent alors une source de perturbation majeure
pour I’écoulement, s’ajoutant aux effets directs de la turbulence locale qui nous intéresse. En
revanche, les spectres de la littérature fournis par Axisa [21] et Chen [48] se superposent quant
a eux bien mieux aux spectres simulés en termes d’amplitude. La encore, cette observation est
cohérente puisque ces deux spectres correspondent a des écoulements établis (turbulence homo-
gene). En revanche, les pentes et les fréquences de coupure ne correspondent pas parfaitement

aux caractéristiques des spectres mesurés.

Sur la base de ces premieres observations, on peut d’ores et déja conclure qu'’il existe une

grande différence entre le spectre de Au-Yang [16] fourni dans la littérature comme spectre de
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FIGURE 6.2 — Spectres de pression fluctuante dans I’espace annulaire en configuration infinie et
comparaison avec la littérature. (a) : le long d’une génératrice sur la surface interne (a
différentes hauteurs z, avec r et 6 fixés). (b) : sur la circonférence (& différents angles 6, avec z
et r fixés). (c) : dans I’épaisseur annulaire (a différents rayons r, avec z et 6 fixés).

référence a utiliser pour 'application du modele de Powell en espace annulaire, et le spectre
résultant directement des hypothéses mémes de turbulence homogene du modele. Malheureu-
sement, bien qu’une validation expérimentale serait nécessaire pour déterminer si les spectres
obtenus par simulation en configuration idéale sont réellement représentatifs de la turbulence lo-
cale correspondante, il est impossible de s’affranchir des sources de perturbations extérieures de
I’écoulement citées plus haut, et qui vont de pair avec les activités expérimentales. On identifie
a ce stade une grande marge de compréhension possible entre le cas idéal décrit par le modele
de Powell et les essais étudiés dans la littérature, et une grande dépendance a la configuration
étudiée.

Par ailleurs, on remarque que, si les spectres de la figure 6.2(a) et de la figure 6.2(b) sont par-
faitement superposés (signe d’une turbulence homogene), ceux de la figure 6.2(c) de droite ne le
sont pas. On peut donc déduire que la turbulence est bien homogene dans la direction longitudi-
nale et circonférentielle, mais pas dans ’épaisseur annulaire (direction radiale). L’amplitude des
spectres diminue avec la distance a la paroi, avec un écart entre paroi et milieu de I’épaisseur an-
nulaire entre un et deux ordres de grandeur, signe que des structures tourbillonnaires d’échelles
différentes sont générées au voisinage des parois et au milieu de ’espace annulaire. La valeur
RMS de la pression fluctuante est de 44 Pa environ aux parois, 24 Pa a un quart de I’épaisseur

annulaire, et 9 Pa au milieu de ’épaisseur annulaire. Ces valeurs sont en accord avec la pression
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de référence pU? ~ 7000 Pa, la valeur RMS de la pression fluctuante étant classiquement égale
a quelques pourcents du terme de référence. Méme dans la configuration d’espace annulaire la
plus idéale en termes d’homogénéité de la turbulence, ou seule la turbulence asymptotique est
observée, on ne peut donc parler de turbulence homogene dans tout le domaine fluide. On peut
néanmoins constater que les spectres en paroi interne et externe se superposent, ce qui est ras-
surant quant a notre capacité a réaliser des mesures en paroi externe qui soient statistiquement
représentatives du chargement turbulent appliqué sur la paroi du panier interne lors des essais

sur la maquette.

6.1.2 Interspectres

Poursuivons nos investigations sur le modele de Powell appliqué a ces simulations d’espace
annulaire infini idéal. On trace le module et la phase des interspectres pour des couples d’espa-
cement progressif, afin d’observer la perte progressive de cohérence des signaux avec la distance.
La figure 6.3 montre un exemple d’interspectres ainsi obtenus dans la direction longitudinale,
sur la surface interne, a différents espacements en hauteur entre les couples de signaux. Dans un
souci de clarté, la phase est présentée dans sa forme "déroulée", grace a l'utilisation de la fonc-
tion numpy.unwrap. Le module comme la phase sont par ailleurs moyennés sur les 8 positions
circonférentielles (homogénéité en ¢) afin d’augmenter artificiellement le temps de simulation et

obtenir ainsi des spectres moins bruités.

Le module de l'interspectre voit son amplitude diminuer progressivement avec la distance,
avec une courbe de plus en plus bruitée. La phase de l'interspectre, quant a elle, devrait varier
linéairement avec la fréquence selon I'expression 2.48. Alors que la phase est linéaire sur toute la
plage de fréquences jusqu’a 2000 Hz pour les espacements supérieurs a 1.14 mm, elle commence
a perdre sa linéarité a 850 Hz environ pour un espacement de 3.6 mm, a 400 Hz pour 11.38 mm,
et a 200 Hz pour 36 mm. Aucune plage fréquentielle ne présente de linéarité pour un espace-
ment de 113.76 mm. Il existe donc une fréquence seuil pour chaque espacement entre capteurs
considéré, au-dela de laquelle les phases deviennent aléatoires. L’expérience ayant montré que
la phase est un bon indicateur de la qualité d’une cohérence, cette observation indique la plage
fréquentielle de confiance sur laquelle peuvent étre réalisées les analyses des cohérences et phases
entre capteurs. On déduit également de ces fréquences seuils que les signaux sont totalement
décorrélés a 113.76 mm, et que la longueur de corrélation longitudinale vaut environ 36 mm a
200 Hz (passage de la zone linéaire & la zone non linéaire), 11 mm a 400 Hz et 4 mm a 850 Hz

prés de la paroi interne.

On peut alors comparer les interspectres ainsi obtenus a différentes positions radiales au sein
de l'espace annulaire. La figure 6.4 montre ainsi la comparaison des interspectres obtenus dans
la direction longitudinale, a différents espacements en hauteur entre les couples de signaux, pour
trois positions radiales différentes. En figure 6.4(a) se trouvent les interspectres en surface interne
(r = Rint), en figure 6.4(b) les interspectres & un quart de I’épaisseur annulaire (r = R+ +e/4),

et en figure 6.4(c) les interspectres au milieu de 'épaisseur annulaire (r = Rj,: +¢/2). On signale



CHARGEMENT TURBULENT EN ESPACE ANNULAIRE 115

5
100k
= 3
: . |
® O '
[a W e
<17 <
I Il
o [ —5 Il
aJ 2
> ) ©
i 5
£ : v -10F
o O
5 g
8_ 10—3 4l
0 g £ -15¢
% =
10—4 il Lol Lol L —-20 1 1
101 102 103 0 1000 2000 3000
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)

FIGURE 6.3 — Interspectres de pression fluctuante en surface interne en espace annulaire infini
pour des espacements longitudinaux Az entre sondes croissants (courbes moyennées sur la
circonférence). Gauche : module. Droite : phase.

par ailleurs que des interspectres symétriques par rapport au milieu de ’épaisseur annulaire sont
obtenus aux trois quarts de I’épaisseur annulaire (& r = Rj,; + 3e/4) et en surface externe (a
r = Rin + €). Les courbes correspondant aux espacements de 113.76 mm étant totalement
aléatoire sans portion de phase linéaire, elles ne sont cette fois pas représentées. Concernant le
module des interspectres, 'amplitude est divisée par 3 sur une distance de l'ordre de 0.3Dp
(Az = 11.38 mm) & la paroi (figure 6.4a), contre moins de 1.3 au milieu de I'espace annulaire
(figure 6.4c). Une situation intermédiaire est observée a un quart de I’épaisseur annulaire (figure
6.4b). Cette différence dans la diminution de l’amplitude du module des interspectres avec
I’espacement considéré entre la paroi et le milieu de I'espace annulaire indique une cohérence
plus élevée au milieu de ’espace annulaire qu’a la paroi a espacement longitudinal fixé. Cette
inhomogénéité dans la cohérence au sein de I’épaisseur annulaire est signe d’'un mécanisme de
génération et de dissipation des structures tourbillonnaires variant avec la position radiale. Cela
suggere des lors que les longueurs de corrélation a utiliser dans le modele de Powell devraient étre
déterminées sur la base d’une combinaison entre effets de longue et de courte portée. Concernant
la phase, on observe des pentes différentes en fonction de la position radiale. Les pentes sont
supérieures a la paroi, ce qui indique, conformément a la relation entre phase et vitesse de
convection fournie en équation 2.48, que la vitesse de convection résultante est inférieure a la

paroi.
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FIGURE 6.4 — Comparaison des interspectres de pression fluctuante en espace annulaire infini
pour des espacements longitudinaux Az entre sondes croissants (courbes moyennées sur la
circonférence) a différentes positions radiales r. (a) : surface interne (r = Rj,;). (b) : & un quart de
Iépaisseur annulaire (r = Rt + ¢/4). (c) : au milieu de l'espace annulaire (r = R;n: + ¢/2). Gauche :
module. Droite : phase.
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En appliquant les mémes tracés a espacements progressifs dans la circonférence, on attend
une phase des interspectres égale a 0 (seule la direction longitudinale est concernée par le fac-
teur de convection), et un module indiquant la longueur de corrélation circonférentielle. La figure
6.5 montre que les signaux sont totalement décorrélés dés un espacement circonférentiel de 45°
(espacement minimal entre deux sondes sur la circonférence), avec un amplitude tres faible du
module de l'interspectre et une phase totalement aléatoire. La longueur de corrélation circonfé-
rentielle est donc inférieure a la longueur de I'arc correspondant a I’écart circonférentiel de 45°

considéré, soit a 10 cm.

Pour finir, on élargit le modele a la direction radiale pour y appliquer le méme raisonnement.
La figure 6.6 portant sur les interspectres dans ’épaisseur annulaire, montre une phase nulle
(aucune convection) jusqu’a 400 Hz entre la paroi (r = Rint) et le quart de 1’épaisseur annulaire
(r = Rint +e/4) et jusqu’a 200 Hz entre la paroi (r = R;y,¢) et la moitié de ’épaisseur annulaire
(r = Rin + €/2). La phase est aléatoire sur quasiment toute la plage fréquentielle pour les
espacements supérieurs, de 3e/4 et e (non représentée sur la figure pour plus de lisibilité). On en
déduit une longueur de corrélation radiale équivalente aux longueurs de corrélation longitudinale
et circonférentielle de 'ordre de 9 mm a 200 Hz, et de 4.5 mm a 400 Hz entre la paroi et le coeur

de I'espace annulaire.
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FIGURE 6.5 — Interspectres de pression fluctuante sur la circonférence de I’espace annulaire en
configuration infinie tronqués a 1000 Hz pour des espacements A¢ entre sondes croissants.
Gauche : module. Droite : phase.

L’observation simple de la phase et du module des interspectres a espacement croissant nous
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FIGURE 6.6 — Interspectres de pression fluctuante au sein de I’épaisseur annulaire en
configuration infinie tronqués a 1000 Hz pour des espacements Ar entre sondes croissants.
Gauche : module. Droite : phase.

permet donc une premiere évaluation des longueurs de corrélation a différentes fréquences ainsi
qu’une comparaison des vitesses de convection a différentes positions dans le domaine fluide. Elle
nous permet également d’isoler les plages de fréquences sur lesquelles les signaux sont exploi-
tables pour chaque espacement de sondes, en vue de l'identification plus précise des différents

parameétres.

Afin de s’assurer que les signaux utilisés pour l'identification des parametres du modele de
Powell sont exploitables, on limite dans la suite du raisonnement la plage de fréquence étudiée
de 1 a 100 Hz, et on met de c6té les couples de sondes pour lesquels aucune portion de phase

linéaire n’a été identifiée.

6.1.3 Détermination de la vitesse de convection

On identifie dans un premier temps la vitesse de convection en tragant 1’évolution de la
phase entre des couples de sondes d’espacements longitudinaux Az progressifs, en fonction de
la fréquence ou de l'espacement adimensionnel(le) Fréquence x %. Selon I’expression 2.48, on
s’attend & ce que toutes les courbes se superposent (en supposant, comme dans la littérature, la
vitesse de convection indépendante de la fréquence et homogene dans tout le domaine fluide),

avec une pente égale a l'inverse de la vitesse de convection U,. La figure 6.7 montre un exemple
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du graphe obtenu a un quart de 1’épaisseur annulaire (r = R;,; + e/4), en ayant moyenné les
interspectres sur la circonférence. On observe bien un profil linéaire, avec des courbes quasiment
superposées. On identifie alors les couples de sondes fournissant des valeurs aberrantes de vitesse
de convection, comme ici le couple correspondant a ’espacement Az = 0.36 mm, dont la vitesse
de convection fittée vaut 3.34 m/s 1a ou tous les autres couples fournissent des valeurs tres
proches autour de 2.6 m/s. On exclut ces couples pour le recensement final des valeurs de vitesse
de convection. On reviendra en section 6.1.4 sur la cause de I'incohérence des valeurs fournies par
ces couples. L’identification de la pente moyenne de ces droites permet par exemple d’aboutir
a l'identification de la vitesse de convection a cette position radiale de ’espace annulaire, de
2.7 m/s.

L’identification de cette vitesse de convection pour chaque espacement longitudinal entre
sondes considéré et pour différentes positions radiales peut également étre effectuée dans le do-
maine temporel a partir de I'intercorrélation temporelle de chaque couple de signaux, comme
détaillé en section 2.3. La figure 6.8 montre les intercorrélations ainsi obtenues, normalisées par
le carré de la valeur RMS du signal au point de référence (égal au maximum de I’autocorréla-
tion) & un quart de 'épaisseur annulaire (r = R;n:+e/4), en ayant moyenné les intercorrélations
sur la circonférence. Ce graphe est I’équivalent temporel de la figure 6.7. Alors que les maxima
des courbes d’autocorrélation du point de référence (Az = 0 mm) et d’intercorrélation corres-
pondant & un espacement Az = 0.36 mm sont quasiment confondus, le maximum de la courbe
d’intercorrélation correspondant a ’espacement Az = 36 mm en est bien plus éloigné. Cette dif-
férence d’écart temporel entre les maxima est liée a un retard croissant avec I’espacement entre
sondes Az. On vérifie que chacun de ces écarts temporel At mene a l'identification d’une valeur
de vitesse de convection % égale aux valeurs identifiées par fit en domaine fréquentiel sur la fi-
gure 6.7. Par exemple, ’écart temporel entre maxima correspondant a I’espacement Az = 3.6 mm
vaut At = 1.4 ms, ce qui conduit & une valeur de vitesse de convection U, = 2.57 m/s, valeur

cohérente avec I'identification fréquentielle.

On notera également que la figure 6.8 montre aussi 'atténuation progressive de I'amplitude
des maxima d’intercorrélation avec I’espacement Az, au profit d’un élargissement progressif des
pics. Cela est la conséquence de la diffusion progressive des structures tourbillonnaires au sein de

I’épaisseur annulaire, ainsi que des phénomenes de disparition / création de nouvelles structures.

En effectuant cette identification a différentes positions radiales dans 1’épaisseur annulaire,
on peut tracer I’évolution de la vitesse de convection au sein de I’épaisseur annulaire, pour des

espacements entre capteurs Az progressifs (voir figure 6.9).

Cette représentation permet de mettre en exergue un écart de valeurs identifiées pour la vitesse

de convection relativement faible entre les différents espacements entre sondes utilisées de 1.14

a 36 mm. Un profil caractéristique de vitesses de convection commun a tous les espacements

entre sondes utilisés est identifiable. La vitesse de convection est faible au niveau des parois,
. Lo . , , . N .

puis augmente symétriquement jusqu’au centre de ’espace annulaire ou elle atteint sa valeur

maximale. Une nouvelle fois, on souligne ici I'aspect inhomogene de la turbulence, avec notam-
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FIGURE 6.8 — Identification de la vitesse de
FIGURE 6.7 — Identification de la vitesse de convection en espace annulaire infini pour des
convection en espace annulaire infini pour des espacements Az entre sondes croissants a un
espacements Az entre sondes croissants a un quart de l’épajsseur annulaire
quart de ’épaisseur annulaire (r = Rint + €/4), en temporel via les
(7 = Rint + €/4), en fréquentiel via la phase intercorrélations moyennées sur la

moyennée sur la circonférence. circonférence.
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FIGURE 6.9 — Cartographie d’évolution de la vitesse de convection identifiée par fit au sein de

I’épaisseur annulaire pour des espacements Az entre sondes croissants.

ment une vitesse de convection non constante dans le domaine fluide. Les valeurs de vitesses de
convection au centre de I'espace annulaire sont en moyenne de 1.09V, variant de 1.06V a 1.13V
selon ’espacement entre sondes considéré, tandis que les valeurs a la paroi sont en moyenne de
0.87V, variant de 0.78V a 0.98V selon ’espacement entre sondes considéré. Cette observation
apparait légitime et physiquement interprétable par la présence de frottement aux parois. Le
profil de vitesse de convection au sein de I’épaisseur annulaire s’aplatit progressivement avec
I’augmentation de ’espacement entre sondes considéré. Ceci représente la diffusion progressive
des structures tourbillonnaires dans le canal entre les parois et le coeur de 'espace annulaire,
avec homogénéisation du profil de convection. La valeur de 0.87V en moyenne a la paroi est
par ailleurs parfaitement cohérente avec les valeurs typiques de vitesse de convection fournies
dans la littérature et présentées en section 2.2.2.2. On remarquera en revanche que la plage de
variabilité des vitesses de convection ainsi identifiées, de méme qu’entre les différentes valeurs
fournies dans la littérature est de 'ordre de 10 %. Une telle différence dans la valeur de vitesse
de convection induit probablement des différences dans le chargement turbulent lui-méme, ce

qui implique une précision limitée dans sa prédiction.
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6.1.4 Détermination des longueurs de corrélation

L’identification des longueurs de corrélation se fait en isolant, cette fois, le module de la
fonction de cohérence. Dans la direction longitudinale, selon ’expression 2.48, tracer la fonction

en fonction de la fréquence f, reviendrait a obtenir I’évolution de la longueur

Az
_ln(IF(sz_'_AZﬁOﬁD?f)D
de corrélation longitudinale avec la fréquence pour un couple de sondes d’espacement longitu-

dinal Az donné. Il est alors attendu, selon les lois fournies dans la littérature et présentées en
section 2.2.2.4 une dépendance en 1/f [50], ou constante [16]. La figure 6.10 montre les courbes
d’identification de la longueur de corrélation longitudinale ainsi obtenues pour des espacements
entre sondes Az croissants, moyennées sur la circonférence. Chacun des graphes correspond a
une position radiale différente, de la surface interne (r = R;,;) au milieu de ’épaisseur annulaire
(r = Rint +€/2).

r=Rint "_Rmt"'g r=Rint+3
0.8 0.8 ‘\ 0.8
: = Az = 0.36 mm Fl :
—Azi1.14mm
e 07F 0.7
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FI1GURE 6.10 — Courbes d’identification de la longueur de corrélation longitudinale en
configuration infinie pour des espacements Az entre sondes croissants, moyennées sur la
circonférence. (a) : surface interne (r = R;p¢). (b) : & un quart de I’épaisseur annulaire
(r = Rint + €/4). (¢) : au milieu de Iespace annulaire (r = R+ + €/2).

Le premier élément a constater est la disparité des amplitudes de longueurs de corrélation
au sein d’'un méme graphe entre les différents espacements entre sondes considérés. En réalité,
seules certaines de ces courbes sont exploitables, avec une valeur de longueur de corrélation
résultante de I’ordre de I’espacement entre sondes considéré. Les courbes dont 'amplitude differe
de plus de deux ordres de grandeurs de I’espacement entre sondes du couple considéré ne peuvent
étre traitées avec confiance. En effet, deux points d’espacement Az sont bien trop proches
pour mesurer de maniére fiable une longueur de corrélation supérieure a 100Az, et bien trop

éloignés pour mesurer une longueur de corrélation inférieure a 100 C’est la raison pour laquelle
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seules les courbes correspondant & un espacement entre sondes Az de I'ordre de la longueur de
corrélation mesurée se superposent assez bien, et dont les autres courbes non exploitables se
détachent completement. C’est par ailleurs pour cette méme raison que le couple d’espacement
Az = 0.36 mm a été ignoré dans la figure 6.9, avec un espacement de plus de deux ordres de

grandeur inférieur a la longueur de corrélation mesurée.

Ensuite, on observe que l'allure des courbes est constante sur cette plage de fréquence. Méme
si cette tendance correspond plutdt a la loi fournie par Au-yang [16], les amplitudes mesurées
lui sont 3 fois supérieures & la paroi (figure 6.10a), ou est appliqué le chargement turbulent
étudié (et plus de 15 fois supérieures en milieu d’espace annulaire). La loi fournie par Chen et

Wambsganss [50] quant a elle, ne se superpose pas aux courbes simulées.

Enfin, les longueurs de corrélation longitudinales mesurées sont environ 5 fois plus élevées au
centre de I'espace annulaire qu’a la paroi. Elles valent environ 23 mm a la paroi (r = Ry, figure
6.10a), 63 mm a un quart de I’épaisseur annulaire (r = R;n: + /4, figure 6.10b) et 120 mm au
centre de I'espace annulaire (r = Rj,; + e/2, figure 6.10c). Cette observation est cohérente avec
les frottements présents a la paroi, responsables d’une taille des structures tourbillonnaires plus
petite qu’au centre de I'espace annulaire, et donc a des longueurs de corrélation elles aussi plus
faibles.

Pour rappel, la phase présentée en figure 6.5 entre les deux sondes dont l’espacement cir-
conférentiel 7Ap est le plus faible dont on dispose est totalement aléatoire sur toute la plage
de fréquence. Ainsi, les deux signaux sont totalement décorrélés, et aucune portion linéaire de
phase ne nous permet d’analyser avec confiance la cohérence entre les signaux pour en déduire
une valeur de longueur de corrélation. Avec les espacements circonférentiels dont on dispose, on
peut seulement déduire que la longueur de corrélation transverse circonférentielle est inférieure
a RintAp =10 cm.

6.1.5 Piste d’amélioration du modeéle : une représentation simplifiée combi-
nant spectres de pression et longueurs de corrélation

Comme observé dans les sections précédentes, les fluctuations de pression sont fortement dé-
pendantes de la distance & la paroi dans la direction radiale, que ce soit en termes de spectre,
de vitesse de convection ou de longueur de corrélation. On propose ici une piste d’adaptation de
la représentation du chargement turbulent dans le domaine fluide qui permetterait d’englober
ces variations et qui serait ainsi plus homogene dans I’épaisseur annulaire. On notera que cette
section est un complément sur la représentation du chargement turbulent au sein de I’épaisseur
annulaire, mais n’est pas nécessaire a sa représentation a la paroi (a r constant) pour l’excitation
de la structure. En revanche, il s’agit également d’une nouvelle piste de représentation du char-
gement turbulent qui, méme limité & la paroi (& position radiale fixée), englobe & la fois spectre
de pression fluctuante, longueurs de corrélation et vitesse de convection. Ceci pourra permettre,
comme précisé en section 6.2.4, une représentation simplifiée qui s’affranchit de la complexité de

la joint acceptance, et un outil d’évaluation du chargement turbulent plus direct. Ces éléments de
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réflexion sont issus de travaux présentés a I'occasion de la conférence Flow-Induced Vibrations
2024 [95].

Considérons un volume fluide élémentaire comme représenté en figure 6.11, d’étendue radiale
comprise entre r et Ry, d’étendue circonférentielle comprise entre ¢ et ¢ + A, et d’étendue
longitudinale comprise entre z et z + H. Par homogénéité en z et en ¢ (vérifiée dans les sec-
tion précédentes), I’écoulement a lieu dans la direction z et dépend uniquement de la position
radiale r. On introduit alors un spectre de pression (p|p)(w,r) et des longueurs de corrélation
longitudinale A, (w,r) et circonférentielle A, (w, ) uniformes en z et en ¢, mais dépendants de la
position radiale r. En négligeant le flux de quantité de mouvement et les forces de cisaillement
le long des surfaces latérales, ’équilibre du volume fluide impose que les deux forces Fj,; et Feyy
appliquées sur les surfaces en R;,: et en r sont approximativement égales. La force de pression
est donc indépendante de la position radiale r de la surface sur laquelle elle est appliquée. A
I'image de la DSP des forces modales définies en équation 2.34, on peut alors exprimer la DSP

de la force de pression sur la surface, indépendante de la position radiale r :
|z—=z \ _ |4P*S"/|
(F|F)(w) = (plp)(w, T // ~WT e e dady! //e e rdprdy. (6.1)

Cette équation peut étre résolue analytiquement, et les détails du calcul sont fournis en
annexe G. A condition que la hauteur H du domaine fluide soit trés grande devant la longueur

de corrélation longitudinale \,(w,r),la premiére intégrale en z se réduit a :

|z— z| 2 2 , H
ﬁelw UC e Tz (wor) dZdZ % (62)
1 ()

De méme, a condition que la largeur circonférentielle du volume fluide rA¢p soit trés grande
devant la longueur de corrélation transverse circonférentielle A, (w,r), la deuxieme intégrale en

p se réduit a :

,Td
//e ) rdprde’ & 22, (w, 7)rAp. (6.3)

En combinant les équations 6.2 et 6.3 avec la définition de la DSP de la force de pression 6.1,

on obtient finalement :

(plp) (w,7)

(FIF)(w) = Lo (lan))? (M#@)Q

AN (w, ) Ap(w,r)HrAgp. (6.4)

Le premier terme du membre de droite de I’équation 6.4 est un filtre passe bas de la force de
pression, le deuxiéme terme peut étre considéré comme une surface équivalente de corrélation et
le troisieme terme est quant & lui la surface latérale réelle d’application de la force de pression.
Ainsi, l'intégrale de joint acceptance est une combinaison de la surface réelle HrAp et de la
surface de corrélation 4\, (w,r)A,(w, ). Ainsi, on vient de démontrer, sous condition que les

hypotheses sur la taille du volume fluide considéré soient vérifiées, que le produit de la DSP
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de pression fluctuante avec les longueurs de corrélation longitudinale et circonférentielle est
indépendant de la position radiale r. Ainsi, si la DSP de pression fluctuante diminue avec la
distance a la paroi, le produit des longueurs de corrélation est censé augmenter de sorte que le

spectre total de force de pression reste uniforme dans I’épaisseur annulaire.

Les sondes dont on dispose sur ce cas d’étude préliminaire d’espace annulaire infini étant trop
éloignées dans la direction circonférentielle pour permettre une identification de la longueur
de corrélation Ay, on ne peut hélas évaluer la DSP de cette force de pression en différentes
positions radiales r pour tester son homogénéité dans ’épaisseur annulaire. Ce concept de spectre
équivalent des "forces linéiques", qui encapsule les longueurs de corrélation, a par ailleurs été
utilisé pour l'excitation transverse de tubes de générateurs de vapeur par Axisa et al. [23], puis

étendu aux écoulements axiaux par Antunes et al. [9, 11].

z

Volume fluide

Profil radial de
I'écoulement
stationnaire

FIGURE 6.11 — Schéma d’un volume fluide élémentaire exercant des forces sur la paroi interne
et sur la surface de position radiale r.

6.2 Configuration de la maquette

Une premiere idée du chargement turbulent dans un espace annulaire avec écoulement ho-
mogene ainsi obtenue, on se propose de passer a I’étude de la configuration maquette, avec jets
impactants en admission. On présente ici les résultats obtenus a la fois & partir des simulations

numériques et des essais sur CORVET.

6.2.1 Cartographie globale de ’écoulement turbulent

Avant d’étudier les parametres caractéristiques de l'excitation turbulente (vitesse de convec-
tion et longueurs de corrélation), une premiere idée du comportement global de 1’écoulement

dans I'espace annulaire peut étre obtenue grace aux champs de vitesse moyenne et de pression
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fluctuante.

6.2.1.1 Inhomogénéité de la trajectoire de I’écoulement turbulent en CFD

La figure 6.12 montre 'amplitude du champ de vitesse instantanée dans le domaine fluide
obtenu a partir des simulations LES. En complément, la figure 6.13 montre le champ de vitesse
moyenne de ’écoulement a la surface du panier interne sous forme de lignes de courants, a 4

positions circonférentielles différentes, obtenu par LES.

Amplitude vitesse instantange (m/s)
8.0e+00

l?.ﬁ
70
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—&60
-55
-50
—4.5
—40

FIGURE 6.12 — LES : amplitude du champ de vitesse instantanée dans le domaine fluide.

Juste apres avoir impacté la surface interne, 1’écoulement se dirige directement vers le plan
perpendiculaire aux admissions a travers ce que 'on peut appeler une zone intermédiaire (voir
cartographie de la cuve en figure 6.15), avant d’étre convecté dans la direction longitudinale
jusqu’a lextrémité supérieure de la cuve. Une forte disparité est observée pour la valeur de la
vitesse ascendante avec un facteur 5 entre le plan des admissions (environ 0.7 m/s au milieu
de l'espace annulaire), et le plan perpendiculaire aux admissions (environ 3,5 m/s au milieu de
I’espace annulaire). On notera ici que les valeurs de vitesse ascendante varient peu entre la paroi
(environ 0.5 m/s dans le plan des admissions et environ 3.1 m/s dans le plan perpendiculaire
aux admissions) et le milieu de 1’épaisseur annulaire. La figure 6.14 montre l'amplitude du
champ de vitesse instantanée a quatre instants différents, chacun séparé d’environ 18 secondes de
temps physique. Celle-ci permet un apercu statistique de 1’étendue spatiale de la voie principale
de convection de I’écoulement au cours du temps. Bien qu’une légere fluctuation puisse étre
observée sur la frontiere de la bande principale de convection, les valeurs de la vitesse restent
statistiquement largement supérieures dans le plan perpendiculaire aux admissions que dans le

plan des admissions.

Les zones situées au-dessus des jets impactants en partie haute de la cuve sont alors bordées
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FI1GURE 6.13 — LES : lignes de courant du champ de vitesse moyenne sur la surface interne.
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FIGURE 6.14 — LES : amplitude du champ de vitesse instantanée sur la surface interne a
quatre instants différents (chacun séparés d’environ 18 secondes).

par deux voies principales de convection. La figure 6.16 permet de mieux comprendre la trajec-
toire de I’écoulement & partir du champ de pression moyenne. Dans le plan perpendiculaire aux
admissions, on observe un gradient de pression favorable, avec une pression moyenne qui diminue
de D'entrée vers ’évacuation de la cuve. Ceci engendre une convection naturelle de I’écoulement.
En revanche, dans le plan des admissions, on constate un gradient de pression inversé (plus
connu sous le nom de "adverse pressure gradient"), avec une pression moyenne plus faible pres
des admissions qu’en sortie de cuve. Ce gradient de pression agit a 1’encontre de la convection

ascendante, et induit une zone communément nommée en turbulence "sillage turbulent". Ce phé-
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nomene est similaire a la zone située directement en aval d’un cylindre en écoulement transverse,
apres les décollements de couches limites. Bien que la vitesse ascendante identifiée dans ces zones
soit tres faible, le régime d’écoulement qui s’y situe est lui aussi turbulent, avec des recirculations
et des fluctuations locales. La figure 6.17, dont le champ représente le rapport entre la vitesse
fluctuante et la vitesse moyenne locales, montre bien 'importance majeure des fluctuations dans
ces zones de sillage turbulent par rapport aux zones convectives. Une convection quasi-nulle ne
doit donc pas ici étre interprétée comme zone morte, mais plutét comme zone de turbulence et
de recirculations locales. On notera en revanche que la prépondérance de la vitesse fluctuante

sur la vitesse moyenne laisse peu de chances d’identifier une convection turbulente propre.

La trajectoire de 1’écoulement et les différentes zones ainsi identifiées dans la cuve sont ré-
sumées dans les croquis de la figure 6.15. Cette trajectoire de I’écoulement dont la convection
est largement favorisée dans le plan perpendiculaire aux admissions n’est pas intuitive car on
aurait pu s’attendre a une trajectoire plus directe privilégiant une convection dans le plan des
admissions. C’est pour cette raison que la majorité des croix de capteurs de pression sur la
cuve externe avait été disposée dans le plan des admissions lors du design de la maquette (cf.
figure 4.3). Ce comportement de I’écoulement est par ailleurs robuste puisqu’il a également été
observé lors de simulations préliminaires en RANS (Reynolds Averaged Navier-Stokes) classique
(kw-SST) et du second ordre (SSG). Une trajectoire similaire a 45° des admissions a été observée
sur des géométries industrielles & 4 boucles avec modélisation RANS ainsi que sur d’autres bancs
d’essais a 4 boucles I’EDF R&D, et ne semble donc pas dépendante du nombre d’admissions
(64, 119, 115, 100].

) bhérence
Cohérence L
élevée

faibl

1%

FIGURE 6.15 — Cartographie globale de 1’écoulement dans la cuve. Gauche : Trajectoire
principale de I’écoulement. Milieu : zones principales identifiées. Droite : cohérence entre points
opposés.
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FIGURE 6.17 — LES : champ représentant le

FIGURE 6.16 — LES : champ de pression rapport entre vitesse fluctuante et vitesse
moyenne sur la surface interne. moyenne locales sur la surface interne.

6.2.1.2 Distribution longitudinale et circonférentielle du champ de pression fluc-

tuante

La premiére hypothese du modele de la littérature a tester est I’homogénéité du champ de
pression fluctuante sur la surface du panier interne, dans les directions longitudinale et circon-
férentielle. La section 6.2.1.1 a montré que la trajectoire globale de ’écoulement est fortement
inhomogene dans I'espace annulaire, avec une convection longitudinale principalement présente
dans le plan perpendiculaire aux admissions. L’objectif ici est de voir si une telle inhomogénéité

est également observée dans le champ de pression fluctuante.

La figure 6.18 montre le champ de pression fluctuante instantanée sur la surface du panier

interne, a 4 positions circonférentielles différentes, obtenu avec LES.

Les deux impacts des jets d’admission apparaissent clairement avec une forte pression fluc-
tuante associée allant de —2 x 10* Pa & 2 x 10* Pa, selon le point ot I'on se situe. La zone
intermédiaire définie en section 6.2.1.1 peut étre identifiée entre les impacts des admissions, a
la hauteur des admissions, avec des valeurs élevées de pression fluctuante (de —1,5 x 10® Pa &
1,5 x 103 Pa). Sur la moitié supérieure de la surface du panier interne, les valeurs de la pression
fluctuante sont plus faibles dans le plan des admissions (de —2 x 10? Pa & 2 x 10? Pa) que dans

le plan perpendiculaire aux admissions (de —4 x 102 Pa & 4 x 10% Pa).

De méme qu’en figure 6.14 pour la vitesse instantanée, la figure 6.19 montre le champ de
pression fluctuante instantanée sur la surface interne a quatre instants différents, chacun séparés
d’environ 18 secondes de temps physique. Celle-ci permet également un apergu statistique de
I’étendue spatiale des zones principales de fluctuations de pression au cours du temps. Bien

qu'une légere fluctuation puisse étre observée sur la frontiere de ces zones, les valeurs de la
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FIGURE 6.18 — LES : champ de pression fluctuante instantanée autour de la surface interne.

pression fluctuante restent en moyenne stables dans chacune des zones définies en figure 6.15 .

Pression fluctuarte irsfanfanée (Pa)
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FIGURE 6.19 — LES : amplitude du champ de pression fluctuante instantanée sur la surface
interne a quatre instants différents (chacun séparés d’environ 18 secondes).

Le champ de pression RMS correspondant est représenté en figure 6.20. En dehors de la zone
de fluctuation majeure correspondant aux jets impactants des admissions dont la pression RMS
atteint 10* Pa, les valeurs maximales de la pression RMS en moitié supérieure de la cuve (environ

250 Pa) sont atteintes a 45° du plan des admissions. Le plan a 90° des admissions atteint quant
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a lui les 200 Pa en partie supérieure de la cuve, alors que la valeur RMS de la pression au-dessus

des admissions est d’environ 150 Pa.

RMS pression (Pa)

— 540

180

L

FIGURE 6.20 — LES : champ de pression RMS dans le domaine fluide (vue en coupe verticale).

Une fois encore, bien que les ordres de grandeur restent les mémes, le caractére inhomogene
du chargement turbulent est ainsi souligné avec des variations spatiales de 'ordre de 25 a 50%
du champ de pression fluctuante. Attention cependant & ne pas interpréter trop rapidement
ces valeurs globales. Celles-ci comportent lintégralité du contenu fréquentiel simulé (jusqu’a
10000 Hz), et ne sont pas nécessairement représentatives de la distribution de la pression fluc-
tuante sur une gamme de fréquence réduite, en particulier sur les basses fréquences qui nous
intéressent (jusqu’a environ 15 Hz). Ces observations globales sur le champ de pression fluctuant

peuvent maintenant étre précisées en analysant les spectres.
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6.2.1.2.1 Inhomogénéité longitudinale du champ de pression fluctuante

La figure 6.21 montre 1’évolution longitudinale de la DSP de pression fluctuante sur le cylindre
externe, du bas (z = 60.2 mm = 1.7Dy) au haut (z = 327 mm = 9Dp) de la cuve, obtenue par
LES et essais. Les graphes de la figure 6.21(a) montrent les résultats dans le plan des admissions
(= 0°), ceux de la figure 6.21(c) le plan perpendiculaire (¢ = 90°) et ceux de la figure 6.21(b)

la position intermédiaire (¢ = 45°).

Les courbes issues des simulations et des essais montrent de grandes similitudes, avec des
amplitudes comparables a basse fréquence, en particulier prés des admissions, et des pentes
comparables aux fréquences plus élevées. Les amplitudes de pression issues des simulations sont
en général un peu plus faibles que celles des essais. Ceci est tout a fait cohérent avec les mo-
deles LES, qui ne parviennent pas a représenter tous les détails des structures turbulentes,
avec une importante perte d’information liée aux lois de paroi. On remarque également un pic
aux alentours de 300 Hz sur les simulations, vraisemblablement un artefact numérique, mais
dont la fréquence est bien supérieure aux basses fréquences d’intérét pour notre étude et dont
I’amplitude est tres faible. Cette composante n’est donc pas de nature a exciter la structure.
L’adéquation des tendances spectrales globales des simulations avec les expériences est néan-
moins remarquable, et des positions de sondes complémentaires a celles des capteurs de pression
expérimentaux peuvent étre explorées avec les simulations en toute confiance. Dans la suite de
ce chapitre, on continuera & comparer systématiquement simulations et essais a des fins de vali-
dation de la CFD, mais également parce que les simulations nous affranchissent d’une éventuelle

perturbation des mesures locales par des composantes acoustiques.

L’inhomogénéité longitudinale de la pression fluctuante peut étre clairement observée dans le
plan des admissions (figure 6.21a, ¢ = 0°), avec deux tendances différentes de spectres. La pre-
miere, dans la moitié inférieure de la cuve (spectres violet et bleu), pres des jets impactants, est
caractérisée par des amplitudes de fluctuation de pression élevées, et des formes caractéristiques
de spectres en 2 parties : une amplitude quasi-constante en dessous de 85 Hz, et une ampli-
tude décroissante au-dessus. La seconde, dans la moitié supérieure de la cuve (des spectres verts
aux spectres rouges), est d’'une amplitude beaucoup plus faible, avec des spectres aux formes
plus arrondies. Cette fréquence de coupure peut étre adimensionnée en utilisant la vitesse du
jet impactant (Voqs = 5.37 m/s) et le rayon hydraulique des admissions(Dgqs/4 = 17.6 mm),
fournissant une fréquence adimensionnelle %ﬂ: = (0.28. On constate par ailleurs un facteur 7
entre les spectres en bas et en haut de la cuve a 5 Hz, et 3 ordres de grandeur a 50 Hz. Cette
inhomogénéité est cohérente avec les observations réalisées sur le champ de pression fluctuante

en figures 6.18 et 6.20.

Les spectres mesurés et simulés sont comparés aux spectres de la littérature, redimensionnés
avec les dimensions et avec la vitesse débitante moyenne de notre cas d’étude. Contrairement
a la configuration d’espace annulaire infini avec écoulement pleinement développé étudiée en
section 6.1, le spectre générique fourni par Au-Yang [16] dans la littérature se superpose ici

relativement bien aux spectres violet et bleu correspondant a la zone d’impact, en bas de cuve.
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FIGURE 6.21 — Evolution longitudinale de la pression fluctuante sur le cylindre externe (z = 60.2 mm
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w =45° (c) : ¢ =90°.
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En revanche, il ne correspond pas du tout aux spectres de la moitié supérieure de la cuve.

La ou les deux autres spectres de référence de la littérature [48, 21] correspondaient assez
bien aux amplitude mesurées en espace annulaire infini en écoulement pleinement développé
(voir figure 6.2), ils sont ici beaucoup plus faibles que tous les spectres mesurés et simulés,
en particulier aux basses fréquences qui nous intéressent dans cette étude (environ 10 Hz).
Méme si les pentes sont similaires, les spectres d’Axisa et de Chen sont inférieurs de plus de
trois ordres de grandeur aux résultats actuels & 10 Hz. Cela montre clairement que ’étude
actuelle et la turbulence pleinement établie sont deux physiques totalement différentes. Le spectre
fourni par Au-Yang correspond plutdt & la pression pres des jets dans un espace annulaire avec
jets impactant, la ou les spectres fournis par Chen et Axisa correspondent davantage a une
configuration homogene avec turbulence pleinement établie. Seul le spectre de référence d’Au-
Yang sera utilisé pour les prochaines comparaisons avec les spectres mesurés et simulés pour

I’espace annulaire avec jets impactants.

Toujours dans le plan des admissions (figure 6.21a, ¢ = 0°), du bruit peut étre remarqué
sur les spectres de plus faibles amplitudes (en particulier les spectres loin des admissions).
Il correspond a un bruit externe a grande échelle, avec des pics spécifiques qui apparaissent
également a 'extérieur de la cuve, comme on peut le voir sur la courbe noire correspondant a un
spectre de pression mesuré dans la boucle d’essai, en aval de la cuve. Méme si le profil turbulent
des spectres se dégage globalement bien de ce bruit, la présence de ce contenu haute fréquence,
qui n’est pas lié a la turbulence locale, doit étre gardée a l’esprit pour les post-traitements a

suivre.

Enfin, si une forte inhomogénéité est observée dans les amplitudes entre le bas et le haut de
la cuve a des fréquences élevées a 45° du plan des admissions (figure 6.21b), seule une différence
négligeable est observée aux fréquences plus basses qui nous intéressent dans cette étude (autour
de 10 Hz). Au contraire, la plus forte inhomogénéité dans les amplitudes pour les spectres a 90°

du plan des admissions (figure 6.21c) concerne les basses fréquences.

On notera que l'aspect longue portée du bruit observé sur les spectres turbulents dans le
plan des admissions en haut de cuve se retrouve dans la cohérence et la phase des signaux.
En effet, une différence claire apparait en comparant pour les essais (figure 6.22) comme pour
la LES (figure 6.23), la cohérence et la phase entre différents couples de points opposés. Entre
deux points opposés dans le plan des admissions en haut de cuve (figures a), la cohérence
est vite tres élevée, surtout pour les essais ou les phénomenes acoustiques sont importants. Il
en est de méme pour la phase, ou les phénomeénes grande portée ont pour effet de générer du
contenu simultanément dans les deux signaux opposés, induisant un déphasage nul excepté a tres
basse fréquence. En observant les mémes caractéristiques pour deux points opposés dans le plan
perpendiculaire aux admissions, cette fois, la cohérence est au contraire tres faible et la phase
aléatoire sur une majorité de la plage fréquentielle considérée. Seules les tres hautes fréquences
(au-dela de 500 Hz pour la LES et de 600 Hz pour les essais) commencent a voir leur cohérence

augmenter et leur déphasage s’annuler, avec les phénomeénes grande portée qui reprennent le
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dessus sur la turbulence locale. Les signaux en partie haute de la cuve sont donc fortement
influencés par les phénomenes grande portée dans le plan des admissions (tout particulierement
dans les essais), alors que c’est la turbulence locale qui prend largement le dessus sur les signaux

dans le plan perpendiculaire aux admissions.

1.0
V | T
0.8
_10 -
Q ©
2 < _20}f
(@ £ 2
9 ]
-g <
O 0.4 =
_30 -
0.2 W
_40 -
0 200 400 600 0 200 400 600
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)
100
0.8F
80
=06 _ 60r
o
3 o
2 =
g 2
(b) ¢ = 40f
S 0.4t =
20
0.2
0
0.0 1 I\ il —-20L 1 1 1
0 200 400 600 0 200 400 600
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)

FIGURE 6.22 — Cohérence et phase entre deux points opposés en haut de la cuve, & partir des essais.
(a) : deux points dans le plan des admissions. (b) : deux points perpendiculaires au plan des admissions.
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6.2.1.2.2 Inhomogénéité circonférentielle du champ de pression fluctuante

La figure 6.24 montre I’évolution circonférentielle de la DSP de pression fluctuante sur le
cylindre externe, du plan des admissions (¢ = 0°) a la direction perpendiculaire (p = 90°),
obtenue par LES et essais. Les graphes de la figure 6.24(a) montrent les résultats en haut de
cuve (z = 295.6 mm = 8Dy ), ceux de la figure 6.24(b) en milieu de cuve (z = 193.6 mm =
5Dpr), et ceux de la figure 6.24(c) en bas de cuve, au plus proche des jets (z = 91.6 mm =
2.5Dp).

Ces graphes montrent un nouveau type d’inhomogénéité du champ de pression fluctuante,

cette fois dans la direction circonférentielle.

En bas de cuve (figure 6.24c), le spectre dans le plan des admissions (¢ = 0°) est com-
posé de deux portions caractéristiques en deca et au-dela de 85 Hz, comme identifié au pa-
ragraphe 6.2.1.2.1. Finalement, les amplitudes sont plus faibles a 45 ° et 90 ° du plan des
admissions. Les amplitudes sont clairement plus élevées a 45 © (courbe verte) qu’a 90 ° (courbe

rouge) au-dela de 20 Hz, et assez similaires en dega.

Une situation inverse est observée dans la moitié supérieure de la cuve, du milieu au sommet
(figure 6.24b,a), avec des amplitudes plus élevées a 90 ° des admissions que dans le plan des
admissions, surtout a haute fréquence, ce qui explique I'inhomogénéité du champ de pression
fluctuante de la figure 6.18. Cette asymétrie est plus faible aux basses fréquences qui nous
intéressent dans le cadre de cette étude (environ 10 Hz). Les spectres & ¢ = 45° sont finalement
situés entre ceux du plan des admissions et ceux a ¢ = 90° au-dela de 20 Hz, et sont les plus

élevés en amplitude en deca de 20 Hz.

Toutes ces observations sur les spectres de pression fluctuante soulignent I'inhomogénéité du
chargement turbulent dans les directions longitudinale et circonférentielle. Cela va clairement a
I’encontre de la validité de I’hypothese forte d’homogénéité de la pression prise dans le modele

de la littérature.
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6.2.1.3 Quasi-homogénéité radiale du champ de pression fluctuante

Le chargement turbulent dans la maquette a été mesuré sur le cylindre externe, or la réponse
vibratoire de la structure se fera au niveau du cylindre interne. C’est donc le chargement interne
qui est d’intérét pour cette étude. On utilise donc dans cette section les simulations CFD pour
vérifier si le chargement externe est bien représentatif du chargement interne. La figure 6.25
montre ’évolution de la DSP de la pression fluctuante a différentes positions dans ’épaisseur
annulaire, de la surface intérieure (r = Rj,:) a la surface extérieure (r = Rjnt + € = Regt),

obtenue avec LES.

Les trois graphes de la figure 6.25(a) correspondent a trois hauteurs différentes (z = 91.6 mm,
z = 193.6 mm et z = 295.6 mm), dans le plan des admissions (¢ = 0°). Le graphe de gauche
correspond & la position la plus proche des jets impactants, et montre une asymétrie notable
entre les surfaces externe et interne seulement a haute fréquence (> 50 Hz). Les basses fréquences
qui nous intéressent dans cette étude (environ 10 Hz) montrent des spectres beaucoup plus
symétriques avec seulement un facteur 1.5 entre surface externe et interne. On notera tout de
méme une disparité assez importante des amplitudes au sein de I’épaisseur annulaire pres des
jets. A partir du milieu de la hauteur de la cuve et au-dela (graphes haut milieu et droit), les
spectres se superposent relativement bien et on retrouve une symétrie habituelle entre surfaces

externe et interne sur toute la plage de fréquences.

Les 3 graphes de la figure 6.25(b) correspondent a 3 positions circonférentielles différentes
¢ = 0°,45° et 90°. Le graphe de gauche est identique au graphe de gauche de la figure 6.25(a).
En se déplacant cette fois dans la direction circonférentielle (graphes milieu et droit), les spectres
se superposent de nouveau relativement bien et le rapport d’amplitude entre les surfaces inté-

rieure et extérieure ne dépasse jamais un facteur de 2.

Finalement, la figure 6.25 ne révele aucune asymétrie notable entre les spectres de pression
fluctuante des surfaces intérieure et extérieure du domaine fluide, sauf tres pres des jets impac-
tants et a des fréquences supérieures a celles qui nous intéressent dans cette étude (<10 Hz). La
localisation des capteurs sur le cylindre externe de la maquette permettra donc bien d’obtenir

des mesures représentatives du chargement turbulent sur le cylindre interne.



140 CHARGEMENT TURBULENT EN ESPACE ANNULAIRE

z=91.6 mm = 2.5Dy z=193.6 mm = 5Dy zZ = 295.6 mm = 8Dy

o 10%*E
[ E
s r
§ 0%
I E
KFU -
a 10%¢
(@ = ]
’g i
‘w» 10'E
)] F
v L
= r
= 10%
wn E
a) r
1071 3
10_2 0‘““ml1‘.“““|2.““ 0.“““”1‘.“““'2.““ 0.‘“““'1..“““'2.““
10 10 10 10 10 10 10 10 10
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)
¢=0° @ =45"° ®=90°
I 3 e L
A 10°F 1
0 e\ N T o RN SRYP
[ g
£ 10%¢ 1
€ E
° r
— 103 E E
o 3 E
[ r
N 102t
® F :
r?U 101 E E
e E ;
§ 100}
n E E E
n r [ [ === =R,
E B I [ == = Rinete/4
£ 107 e
o [ == =R +e
8 [ [ == Au-Yang, 2001
10—2 PPN | PPN | P PN | PPN | PP 1 1
100 10! 102 100 10! 102 100 10! 102

Fréquence (Hz) Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)
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6.2.2 Convection de la pression fluctuante

De méme qu’en section 6.1.3 pour la configuration d’espace annulaire infini, on étudie le
déphasage entre différents couples de signaux d’espacements progressifs. Dans la direction longi-
tudinale, en tracant la phase entre plusieurs couples d’espacements longitudinaux Az progressifs,
en fonction de la fréquence ou de 'espacement adimensionnel(le) Fréquence x %, on s’attend,
selon 'expression 2.48, & ce que toutes les courbes se superposent (en supposant, comme dans
la littérature, la vitesse de convection indépendante de la fréquence et homogeéne dans tout le

domaine fluide), avec une pente égale a U'inverse de la vitesse de convection Ul.

Par ailleurs, I'identification de la phase entre signaux doit étre réalisée avant ’analyse de
la cohérence pour l'identification des longueurs de corrélation (voir section 6.2.3), puisqu’elle

permet d’isoler la plage fréquentielle de confiance sur laquelle approfondir I’étude de la cohérence.

Attention, dans ce paragraphe, la formule de la fonction de cohérence complexe issue de la
littérature (traitant de la turbulence locale) est utilisée pour identifier les coefficients, mais il faut
garder a 'esprit que les spectres expérimentaux comportent également un contenu fréquentiel
propre au bruit externe de longue portée (notamment identifié dans la figure 6.21a), susceptible

de polluer le post-traitement.

L’identification de cette vitesse de convection pour chaque espacement entre sondes considéré
peut également étre effectuée dans le domaine temporel & partir de I'intercorrélation temporelle
de chaque couple de signaux, comme détaillé en section 2.3. Cette deuxieme méthode d’iden-
tification est systématiquement présentée en parallele de 'identification par la phase dans les
graphes suivants. On notera que toutes les intercorrélations temporelles sont calculées sur les
signaux filtrés au-dela de 30 Hz. Ceci permet de s’affranchir du contenu haute fréquence identifié
en particulier sur les signaux expérimentaux, notamment lié aux composantes acoustiques, qui

n’est pas pertinent pour la caractérisation du chargement turbulent.

6.2.2.1 Une plage fréquentielle de confiance réduite pour le post-traitement

La figure 6.26 montre un exemple de phase entre deux points en haut de cuve dans le plan
perpendiculaire aux admissions. La phase présente une portion linéaire a basse fréquence jusqu’a
environ 250 Hz en LES et 350 Hz pour les essais, permettant d’identifier une pente caractéristique
de la convection. En revanche, les fréquences plus élevées (entre 250 et 500 Hz en LES et entre
350 et 600 Hz pour les essais) présentent ensuite une portion de phase aléatoire, ou aucune
pente ne peut étre clairement identifiée. Enfin, une portion de phase nulle est identifiable aux
fréquences les plus hautes (au-dela de 500 Hz en LES et de 600 Hz dans les essais), correspondant
a du contenu de grande portée, ou tous les signaux sont en phase. Seule la portion fréquentielle
correspondant & un phénomene de convection est représentatif de la turbulence d’intérét pour
notre étude. L’expérience ayant montré que la phase est un bon indicateur de la qualité d’une
cohérence, cette premiere observation donne donc la fréquence maximale de linéarité a laquelle

la phase et la cohérence peuvent étre utilisées avec confiance pour les analyses suivantes.
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FIGURE 6.26 — Illustration de la plage fréquentielle de linéarité limitée pour la phase entre signaux,
pour deux points en haut de cuve dans le plan perpendiculaire aux admissions. Gauche : LES. Droite :
Essais.

6.2.2.2 Valeurs de vitesses de convection identifiées dans la direction longitudinale

La figure 6.27 montre I'identification de la vitesse de convection pour différents couples de
signaux sur le cylindre externe en haut de cuve, dans le plan perpendiculaire aux admissions.
La figure 6.27(a) montre 'évolution de la phase (dans sa forme "déroulée") en fonction de la
fréquence adimensionnelle pour les différents couples de points. La figure 6.27(b) montre quant
a elle les intercorrélations temporelles entre les différents couples, normalisées par le carré de la
valeur RMS du signal au point de référence (égal au maximum de autocorrélation), avec pour

point de référence le point pl en bas de croix.

Une tendance clairement linéaire peut étre identifiée sur la phase, modulo quelques sauts de
phase de 27 qui n’ont pas été correctement supprimés par la fonction "unwrap". Les courbes cor-
respondant aux différents couples de signaux se chevauchent relativement bien, de sorte qu’elles
peuvent étre approchées numériquement a 1’aide d’une fonction linéaire unique. Le comportement
aléatoire de la phase au-dessus d’une fréquence seuil n’apparait plus grace a I'identification pré-
liminaire de la gamme de fréquence restreinte de confiance a étudier (définie en section 6.2.2.1).
Les fits linéaires fournissent des valeurs de vitesse de convection de 3.3 m/s et 4.6 m/s respecti-

vement pour les résultats de LES et des essais.

Les pics d’intercorrélation temporelle sont quant & eux clairement identifiables, et I’évaluation
des retards séparant le maximum des pics d’intercorrélation et le maximum du pic d’autocorré-

lation du point pl de référence permet bien d’aboutir a I’évaluation de la vitesse de convection.
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FIGURE 6.27 — Identification de la vitesse de convection U, pour différents couples de sondes sur le
cylindre externe en haut de cuve & 90° des admissions. Gauche : LES. Droite : essais. (a) : a partir de la
phase. (b) : & partir des intercorrélations temporelles adimensionnelles et filtrées au-dela de 30 Hz.
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Avec par exemple un retard At = 18.6 ms pour le couple espacé de Az = 62.8 mm, on remonte
a une valeur de vitesse de convection U, = % de 3.4 m/s pour la LES. Les essais présentent
quant a eux un retard At = 12.8 ms pour ce méme couple, fournissant une valeur de vitesse de
convection de 4.9 m/s. Ces valeurs sont proches des valeurs de vitesse de convection identifiées
via la phase, ce qui démontre une robustesse dans la méthode d’identification sur cette zone de
la cuve. La diminution progressive de la hauteur des pics avec ’espacement entre points marque

quant a elle la diffusion progressive de la turbulence.

Malgré une légere différence entre les valeurs identifiées par LES et par les essais, sachant
que la vitesse moyenne de 1’écoulement dans ’espace annulaire est de 2.6 m/s, la LES comme
les essais fournissent des vitesses de convection supérieures a la vitesse moyenne de 1’écoulement
dans le plan perpendiculaire aux entrées. Cette observation est cohérente avec la trajectoire
globale de I’écoulement observée dans la section 6.2.1.1, puisque la vitesse de convection est
étroitement liée a la vitesse de 1’écoulement local lui-méme. On remarque ici que la valeur de
la vitesse de convection identifiée en LES est trés proche de la vitesse locale de 1’écoulement
dans cette zone identifiée en section 6.2.1.1, de 3.1 m/s a la paroi & 3.5 m/s en milieu d’espace

annulaire, ce qui suggérerait une vitesse de convection égale a la vitesse locale de 1’écoulement.

Les intercorrélations temporelles issues des essais et présentées en figure 6.27(b) ont, pour
rappel, été filtrées au-dela de 30 Hz pour s’affranchir du contenu grande portée comme les com-
posantes acoustiques. Les pics résultants sont parfaitement symétriques. Pour plus de détails sur
I'influence du contenu fréquentiel sur les intercorrélations temporelles, on montre en figure 6.28
les mémes intercorrélations, calculées cette fois sur les signaux complets non filtrés. Cette fois,
les pics d’intercorrélation ne sont plus clairement définis, ni symétriques, avec en particulier
deux sous-pics représentant deux contenus différents. Le sous-pic majeur (retardé par rapport
a la courbe violette d’autocorrélation du point de référence pl) correspond au pic clairement
identifiable en figure 6.27(b). Le deuxiéme sous-pic n’est en revanche pas retardé par rapport a
I’autocorrélation du point de référence. Ceci indique une composante a grande portée de la pres-
sion fluctuante, qui alimente tous les signaux de maniére simultanée (typiquement un contenu
acoustique). Cette différence avec la figure 6.27(b) illustre l'intérét de filtrer les intercorrélations

au-dela de 30 Hz pour s’affranchir de ce genre de contenu grande portée.

La figure 6.29 montre cette fois l'identification de la vitesse de convection pour d’autres
couples de signaux, plus espacés, sur le cylindre externe dans le plan perpendiculaire aux ad-
missions. Les pics d’intercorrélation sont cette fois bien moins clairement identifiables et bien
moins symétriques en figure 6.29(b), a cause d’une diffusion plus marquée de la turbulence. On
essaye tout de méme d’identifier des maxima sur les pics les plus propres, pour les couples pl/p2
et p2/p3 en LES et seulement pour le couple pl/p2 avec les essais (seul couple présentant des
possibilités d’identification de vitesse de convection). Avec par exemple un retard At = 34 ms
pour le couple pl/p2 espacé de Az = 102 mm, on remonte & une valeur de vitesse de convection
U. = % de 3 m/s pour la LES. Les essais présentent quant a eux un retard At = 26 ms pour

ce méme couple, fournissant une valeur de vitesse de convection de 3.9 m/s.
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FIGURE 6.28 — Intercorrélations temporelles adimensionnelles longitudinales non-filtrées, issues des
essais, pour différents couples de sondes sur le cylindre externe en haut de cuve a 90° des admissions.

Si les couples pl/p2 et p2/p3 ont tous deux une phase avec portion linéaire identifiable en
LES, ce n’est pas le cas avec les essais. Le fit des phases issues de la LES fournit une valeur
de vitesse de convection de 4.5 m/s. On remarque donc une plus grande différence entre les
valeurs de vitesse de convection identifiées via la phase et via les intercorrélations temporelles
qu’en figure 6.27. La procédure d’identification est donc d’autant moins précise que les couples
considérés sont espacés, du fait de la diffusion progressive de la turbulence entre ces points. On
notera que les deux approches, fréquentielles et temporelles, permettent une complémentarité

dans I'identification de la vitesse de convection, avec des pondérations différentes.

La phase du couple pl/p2 issue des essais présente quant a elle une courbe en deux portions,
avec deux pentes différentes. Ces deux portions ne sont pas directement interprétables et ne
permettent pas directement de remonter & 'identification d’une vitesse de convection. On montre
d’ailleurs qu’'une courbe linéaire correspondant & la vitesse de convection de 3.9 m/s identifiée

via les intercorrélations temporelles ne se superpose pas a cette courbe mesurée.

Dans le méme esprit, la figure 6.30 montre I'identification de la vitesse de convection pour un
couple de signaux en partie haute de la cuve, sur le cylindre externe, a 45° des admissions. Une
portion linéaire est identifiable sur la phase en figure 6.30(a) jusqu’a 30 Hz, et le fit correspondant
fournit une valeur de vitesse de convection de 2.6 m/s en LES et 3 m/s avec les essais. Les pics
d’intercorrélation sont assez clairement identifiables et quasiment symétriques en figure 6.30(b).
Avec un retard At = 39 ms entre les deux maxima, pour un espacement Az = 102 mm, on
remonte a une valeur de vitesse de convection U, = %’i de 2.6 m/s pour la LES. Les essais

présentent quant & eux un retard At = 35 ms pour ce méme couple, fournissant une valeur de
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FIGURE 6.29 — Identification de la vitesse de convection U, pour différents couples de sondes sur le

cylindre externe & 90° des admissions. Gauche : LES. Droite : essais. (a) : & partir de la phase. (b) :

partir des intercorrélations temporelles adimensionnelles et filtrées au-dela de 30 Hz.

a

vitesse de convection de 2.9 m/s. Les valeurs identifiées via la phase et via les intercorrélations

temporelles sont donc tres proches et leur identification est robuste dans cette zone de la cuve.

Les écarts entre les valeurs de vitesses de convection identifiées dans ces différentes zones

soulignent une inhomogénéité du champ de vitesse de convection dans la cuve, en contraste avec

les modeles simplifiés fournis dans la littérature.
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FIGURE 6.30 — Identification de la vitesse de convection U, sur le cylindre externe & 45° des
admissions. Gauche : LES. Droite : essais. (a) : a partir de la phase. (b) : & partir des intercorrélations
temporelles adimensionnelles et filtrées au-dela de 30 Hz.

6.2.2.3 Limites de compréhension

La procédure d’identification de la vitesse de convection est appliquée, de méme qu’en sec-
tion précédente, a différents couples de points dans la direction longitudinale, situés en haut

(figure 6.31) et au milieu (figure 6.32) de la cuve, dans le plan des admissions.

Pour ces deux cas, les phases (figures (a)) présentent une allure constante égale a 0 a partir
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FIGURE 6.31 — Echec dans I'identification de la vitesse de convection U, sur le cylindre externe, en
haut de cuve, dans le plan des admissions. Gauche : LES. Droite : essais. (a) : & partir de la phase. (b) :

a partir des intercorrélations temporelles adimensionnelles et filtrées au-dela de 30 Hz.

d’environ 30 Hz. Des signaux en phase sur toute la zone étudiée paraitraient parfaitement cohé-

rents avec la valeur quasi-nulle (environ 0.5 m/s) de la vitesse locale de I’écoulement identifiée en

section 6.2.1.1 sur les résultats LES. Pourtant, le contenu basse fréquence des signaux présente,

lui, des déphasages non nuls, et on identifie méme une portion linéaire a tres basse fréquence, qui

pourrait étre interprétée, a I'image de la section précédente, comme signe d’une convection de la

turbulence. Or, un fit sur ces portions linéaires menerait a une valeur de vitesse de convection
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FIGURE 6.32 — Echec dans I'identification de la vitesse de convection U, sur le cylindre externe, en
milieu de cuve, dans le plan des admissions. Gauche : LES. Droite : essais. (a) : & partir de la phase.

(b) : & partir des intercorrélations temporelles adimensionnelles et filtrées au-dela de 30 Hz.

de 4.5 m/s en LES et 6.3 m/s pour les essais en haut de cuve, et 3 m/s pour la LES et les essais

en milieu de cuve.

Les pics d’intercorrélation (figures (b)), quant a eux, sont assez majoritairement identifiables,

et meénent a l'identification d’une vitesse de convection similaire. Pour exemple, avec un retard

At = 34.7 ms pour le couple pl/p2 d’espacement Az = 15.7 mm, on remonte & une valeur de

vitesse de convection U, = % de 4.5 m/s pour la LES en haut de cuve. Les essais présentent



150 CHARGEMENT TURBULENT EN ESPACE ANNULAIRE

quant a eux un retard At = 24.3 ms pour ce méme couple, fournissant une valeur de vitesse de
convection de 6.5 m/s. Concernant le milieu de cuve, ’exercice doit étre effectué sur les pics les
moins déformés. Pour exemple, avec un retard At = 67.2 ms pour le couple pl/p2 d’espacement
Az = 15.7 mm, on remonte a une valeur de vitesse de convection U, = ﬁ—f de 2.3 m/s pour la
LES. Les essais présentent quant & eux un retard At = 47 ms pour ce méme couple, fournissant
une valeur de vitesse de convection de 3.3 m/s. Les valeurs identifiées via la phase et via les
intercorrélations temporelles sont donc assez proches. Etant donné 1’écart important avec la
vitesse moyenne de 0.7 m/s identifiée en section 6.2.1.1, cette observation a basse fréquence ne
peut étre due a un phénomene convectif. Un autre phénomeéne physique entre probablement en
jeu sur ces basses fréquences. Typiquement, cela pourrait étre lié & un phénomene diffusif, plutot
qu’a un phénomene convectif (de transport). Pour identifier la cause de ces observations a basse
fréquence, des études complémentaires seraient nécessaires, comme par exemple la réalisation
et l’analyse d’un film des champs de vitesse et de pression instantanées a partir de plusieurs
instants de simulation LES d’intervalle temporel tres faible. Ces études approfondies entreront

dans les perspectives de la these.

La difficulté a tirer un message clair de cette procédure d’identification dans ces zones de
la cuve, en contraste avec l'identification de valeurs cohérentes effectuée en section précédente
souligne a la fois les limites des modeéles de la littérature dans certaines zones mais aussi I’inho-

mogénéité du chargement turbulent & caractériser dans la cuve.

6.2.2.4 Valeurs de vitesses de convection identifiées dans la direction circonféren-
tielle

La méme procédure a également été appliquée dans la direction circonférentielle, en ¢. En
effet, bien que les modeles de la littérature ne considerent qu’une vitesse de convection dans
la direction longitudinale z, étant donnée la trajectoire globale de 1’écoulement observée en
section 6.2.1.1, une analyse des déphasages (ou des retards temporels) entre points au sein des

branches horizontales des croix de sondes est préférable.

Les 3 figures suivantes présentent cette analyse en 3 zones de la cuve, pour différents couples
de points dans la direction circonférentielle, sur le cylindre externe. La figure 6.33 traite la partie
haute de la cuve, dans le plan des admissions. La figure 6.34 traite le milieu de la cuve, toujours
dans le plan des admissions. Enfin, la figure figure 6.35 concerne quant a elle la partie haute de

la cuve, dans le plan perpendiculaire aux admissions.

Ces trois figures montrent des résultats tres similaires. Modulo les quelques sauts de phase
de 27 mal traités par la fonction "unwrap", tous les points sont en phase au sein de leur croix,
au moins & basse fréquence (figures a). Ce déphasage nul est ensuite remplacé par un déphasage
aléatoire en haut de cuve dans le plan perpendiculaire aux admissions (figure 6.35b). Dans tous

les cas, aucune pente non nulle caractéristique d’'un phénomene de convection n’est identifiable.

Les intercorrélations temporelles confortent cette observation, avec une absence de retard
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FIGURE 6.34 — Etude de la convection circonférentielle pour différents couples de sondes sur le cylindre
externe dans le plan des admissions, en milieu de cuve. Gauche : LES. Droite : essais. (a) : a partir de la
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FIGURE 6.35 — Etude de la convection circonférentielle pour différents couples de sondes sur le cylindre
externe a 90° des admissions, en haut de cuve. Gauche : LES. Droite : essais. (a) : & partir de la phase.
(b) : & partir des intercorrélations temporelles adimensionnelles et filtrées au-dela de 30 Hz.
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entre pics. Ainsi, pour ces trois zones de la cuve, aucune convection n’a lieu dans la direction

circonférentielle.

6.2.2.5 Discussion : limites du modele de la littérature dans plusieurs zones de la

cuve

Bien que des valeurs de vitesse de convection aient pu étre identifiées dans plusieurs zones de la
cuve en sections précédentes, ’application de cette méthode présente plus de difficultés a d’autres
endroits. De premiéres limitations ont été observées en figure 6.29 avec des pics d’intercorrélation
déformés par une diffusion progressive et peu identifiables ainsi que des phases comportant une
pente mal définie. En appliquant le méme raisonnement en partie basse de la cuve a 45° du plan
des admissions (voir figure 6.36), ce genre de limitations est exacerbé. Bien que les phases entre
les deux signaux (figure a) semblent présenter une portion linéaire pour les fréquences inférieures
a 30 Hz en LES comme pour les essais, le prolongement de leur pente principale ne passerait
pas par lorigine du repeére. Ainsi, aucun fit linéaire ne peut étre réalisé en cohérence avec la
définition en équation 2.48 de la vitesse de convection du modele de la littérature. Il en est de
méme pour les courbes d’intercorrélations temporelles qui présentent un pic non symétrique et
dont le maximum est mal identifiable. Aucune vitesse de convection ne peut étre directement

déduite de ces courbes.

Enfin, les figures 6.37 et 6.38 montrent le résultat de la procédure d’étude de la convection
dans le plan des admissions en croix basse, respectivement dans la direction longitudinale et

circonférentielle.

En figure 6.37(a), comme dans la figure 6.36, les phases entre signaux semblent présenter
des tendances linéaires au-dela de 40 Hz, mais leur prolongement & basse fréquence ne passe
par Dorigine du repére. De plus, la tentative de fit linéaire réalisée sur ces courbes induirait une
valeur de vitesse de convection de 5.2 m/s en LES et 6.5 m/s pour les essais, ce qui correspond
a des valeurs bien trop élevées pour étre cohérentes avec les valeurs de vitesse d’écoulement
locales identifiées en section 6.2.1.1 de l'ordre de 0.7 m/s dans le plan des admissions. En paral-
lele, les courbes d’intercorrélation temporelle en figure 6.37(b) présentent, malgré des pics bien
identifiables, des maxima dont les écarts temporels ne sont pas proportionnels aux espacements
Az. Pour exemple, en LES, avec un retard At = 6.7 ms pour le couple pl/p2 d’espacement
Az = 15.7 mm, on remonte & une valeur de vitesse de convection U, = % de 2.3 m/s. En
revanche, avec un retard At = 16.3 ms, le couple pl/p3 d’espacement Az = 31.4 mm induit
quant a lui une valeur de vitesse de convection U, = % de 1.9 m/s. Les essais présentent quant
a eux un retard At = 6.3 ms pour le couple pl/p2 d’espacement Az = 15.7 mm, et un retard
At = 15 ms pour le couple pl/p3 d’espacement Az = 31.4 mm menant a des valeurs de vitesse
de convection U, = % de 2.3 m/s et 2.1 m/s respectivement. On soupgonne donc que ces varia-
tions de pente observées a tres basse fréquence sur la phase, correspond a des valeurs de vitesse
de convection qui varient selon les points considérés dans cette zone de la cuve. Ceci pourrait

s’expliquer par un gradient de vitesse non nul entre deux points, qui serait cohérent avec la
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FIGURE 6.36 — Echec dans I'identification de la vitesse de convection U, sur le cylindre externe a 45°
des admissions en partie basse de la cuve. Gauche : LES. Droite : essais. (a) : & partir de la phase. (b) :

a partir des intercorrélations temporelles adimensionnelles et filtrées au-dela de 30 Hz.

trajectoire complexe de I’écoulement identifiée en section 6.2.1.1 dans cette zone.

L’étude en direction circonférentielle présente quant a elle une phase totalement nulle en LES,
et une pente non nulle pour les essais, menant & une composante circonférentielle de vitesse de
convection de l'ordre de 22 m/s (figure 6.38(a)). Ceci induirait des signaux totalement en phase

en LES contre une convection tres rapide pour les essais.

Les intercorrélations temporelles, quant a elles, présentent des tendances similaires a la fi-
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gure 6.37, avec des valeurs de vitesse de convection variant avec le couple de capteurs consi-
déré. Pour exemple, en LES, avec un retard At = 5.5 ms pour le couple pl/p2 d’espacement
Az = 15.7 mm, on remonte a une valeur de vitesse de convection U, = % de 28.5 m/s. En
revanche, avec un retard At = 2.2 ms, le couple pl/p3 d’espacement Az = 31.4 mm induit
quant a lui une valeur de vitesse de convection U, = % de 14 m/s. Les essais présentent quant
a eux un retard At = 0.5 ms pour le couple pl/p2 d’espacement Az = 15.7 mm, et un retard
At = 2 ms pour le couple pl/p3 d’espacement Az = 31.4 mm menant & des valeurs de vitesse

de convection U, = % de 31.4 m/s et 16 m/s respectivement.

Les différentes limitations du modele de la littérature exposées dans cette section empéchent
I'identification d’une vitesse de convection dans plusieurs zones de la cuve. Le modele de la
littérature avec un simple déphasage ne suffit pas a décrire la convection. Plusieurs explications

possibles peuvent étre suggérées pour ces observations.

Les courbes avec une tendance linéaire au-dela d’une fréquence seuil, dont la prolongement a
basse fréquence ne passerait pas par 'origine, et une tendance non linéaire en-deca, rejoignant
I’origine, pourraient étre le signe d’une pente non constante. Cela pourrait indiquer une vitesse
convective dépendant de la fréquence en-dega d’une fréquence seuil, et constante au-dela. Cela
pourrait correspondre & certaines des lois de vitesse de convection fournies dans la littérature [42,
49].

Une courbe présentant des pentes différentes sur plusieurs gammes de fréquences pourrait
également étre le signe d’'un phénomene multi-convectif. Les fluctuations de pression mesurées
et simulées pourraient en effet étre le résultat de la contribution de plusieurs phénomeénes, chacun

d’entre eux ayant son propre schéma convectif, et des vitesses convectives différentes.

Enfin, la trajectoire globale de la turbulence ne doit pas étre négligée et peut avoir une
influence significative sur le champ de phase. Comme la trajectoire de ’écoulement est loin d’étre
parfaitement longitudinale au sein de la cuve, en particulier dans la partie inférieure, elle pourrait
induire une distribution du phénomene convectif a la fois dans les directions longitudinales et
circonférentielles. Cela pourrait expliquer les différences de pente dans une direction donnée
d’un couple de sondes a l'autre dans la méme zone de la cuve. Une vitesse convective diagonale
pourrait alors étre identifiée entre deux sondes situées a des emplacements longitudinaux et

circonférentiels différents.

Dans tous les cas, 'incohérence entre les différentes valeurs convectives identifiées dans cette
section souligne que le modele traditionnel de la littérature n’est pas adapté, en I’état, pour une

identification robuste de la convection de la turbulence dans certaines zones de la cuve.
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6.2.3 Cohérence de la pression fluctuante : longueurs de corrélation

De méme qu’en section 6.1.4 pour la configuration d’espace annulaire infini, on isole cette
fois le module de la fonction de cohérence. Dans la direction longitudinale, selon I’expression

2.48, tracer la fonction

Az . p . N .
(TGt Arga) fonction de la fréquence f, reviendrait a obtenir

I’évolution de la longueur de corrélation longitudinale avec la fréquence pour un couple de sondes
(Rint+e)Ayp

—In([T(p,p+A¢p,2,2,f

de la fréquence f, reviendrait a obtenir I’évolution de la longueur de corrélation circonférentielle

d’espacement longitudinal Az donné. De méme, tracer la fonction y en fonction
avec la fréquence pour un couple de sondes d’espacement circonférentiel (R;n; + €) Agp donné. 11
est alors attendu, selon les lois fournies dans la littérature et présentées en section 2.2.2.4 une

dépendance en 1/f [50], ou constante [16].

Attention : dans ce paragraphe encore, la formule de la fonction de cohérence complexe issue
de la littérature (traitant de la turbulence locale) est utilisée pour identifier les coefficients,
mais il faut garder a ’esprit que les spectres expérimentaux comportent également un contenu
fréquentiel propre au bruit externe de longue portée, (notamment identifié dans la figure 6.21a)

susceptible de polluer le post-traitement.

6.2.3.1 Valeurs de longueurs de corrélation identifiées

Dans cette section, toutes les longueurs de corrélation mesurées sont représentées, a la fois
dans les directions longitudinale et circonférentielle. Les lois de la littérature sont également
superposées dans les graphes, en remplacant la vitesse de convection U, dans les expressions de
longueur de corrélation de Chen et Wambsganss par la loi homogene traditionnelle U, = 0.8U
généralement fournie dans la littérature et recensée en section 2.2.2.2. Une analyse globale de

ces courbes est présentée dans les sections suivantes.

6.2.3.1.1 Direction longitudinale

Les figures 6.39 et 6.40 montrent 1’évolution de (TG Z_AfAZ o) o fonction de la fréquence
pour différents couples de sondes sur le cylindre externe, issues des simulations numériques

(figures gauches) et des essais (figures droites).
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6.2.3.1.2 Direction circonférentielle

La méme procédure a été appliquée dans la direction circonférentielle dans les figures 6.41
(Rint+e)AS@
—ln(|l"(<p,<p+A<p,z,z,f)
de sondes sur le cylindre externe, issues des simulations numériques (figures gauches) et des essais

et 6.42, avec ’évolution de y en fonction de la fréquence pour différents couples

(figures droites).
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centrée en ¢ = 90°. (b) : croix haute, centrée en ¢ = 0°.
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6.2.3.2 Comparaison entre LES et essais

Une fois de plus, la LES et les essais fournissent des résultats trés proches dans la plupart des
zones de la cuve. Parmi les quelques différences a mentionner entre les deux, un pic étroit peut
étre observé dans les essais a 50 Hz, directement dii a I’alimentation électrique, et ne doit pas étre
interprété comme physique. Des tentatives de retrait de ce pic du signal brut ont été réalisées
mais aucune n’a permis de s’en affranchir sans influencer le signal physique de part et d’autre du

pic. Celui-ci est donc conservé pour le post-traitement, et il a été vérifié que sa présence influence
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peu les identifications des parameétres caractéristiques du chargement turbulent. Un pic net a
25 Hz peut également étre identifié dans les courbes qui ont été mesurées avec une fréquence
de rotation spécifique de la pompe et correspond a la fréquence de passage des aubes. Enfin,
la différence la plus significative entre la LES et les essais est le bruit a haute fréquence sur les
courbes expérimentales, en particulier en haut de cuve dans le plan des admissions (figures 6.40a
et 6.41b). Ces valeurs élevées des longueurs de corrélation sont dues au rapport trés faible entre
la turbulence locale et les phénomeénes a grande portée (hydroacoustique) qui a déja été identifié
dans la figure 6.21. Le bruit de fond étant beaucoup plus important dans les expériences (bruit
de la pompe, coudes dans la boucle, etc.), son niveau domine davantage la turbulence locale que
dans la LES. Ceci génére une cohérence accrue entre les différents points de la zone (comme
observé en figures 6.22 et 6.23), ce qui augmente significativement la valeur des longueurs de
corrélation identifiées. Néanmoins, la tendance générale, sinon le contenu a basse fréquence, est
trés similaire entre LES et essais. En ce qui concerne la turbulence locale elle-méme, on peut
donc se fier aux résultats de la LES pour interpréter les longueurs de corrélation. Cependant, la
forte inhomogénéité résultant de I'effet du bruit de fond est clairement mise en évidence dans les
longueurs de corrélation totales (turbulence + bruit) mesurées, et devrait étre prise en compte

dans la force globale du fluide appliquée a la structure.

6.2.3.3 Longueurs de corrélation longitudinales supérieures aux longueurs de cor-

rélation circonférentielles

Si I'on observe la différence entre les deux directions, les longueurs de corrélation longitudi-
nales apparaissent plus élevées que les longueurs de corrélation circonférentielles. Attention, en
particulier, I’échelle des graphes est différente entre les deux directions. De maniere générale,
les longueurs de corrélation longitudinales sont 2 a 10 fois plus élevées que les longueurs de

corrélation circonférentielles.

6.2.3.4 Inhomogénéité des longueurs de corrélation dans la cuve

De méme que le bruit de fond domine la turbulence locale dans le plan des admissions loin
des jets dans les essais, des différences peuvent étre identifiées dans les tendances des longueurs
de corrélation en fonction de la distance aux jets impactants, a la fois en LES et dans les essais.
En effet, alors qu'un pic treés élevé est observé a basse fréquence (autour de 5 Hz) & la fois en
LES et dans les essais loin des jets impactants, une loi constante est identifiée pres des jets,
en bas de cuve, dans la zone précédemment identifiée comme la zone d’impact (figures 6.42b,
6.40c), et une tendance intermédiaire est observée dans la zone intermédiaire (courbes violettes
et rouges figures 6.39b et 6.39c). Les longueurs de corrélation longitudinales sont plus faibles
dans le plan des admissions qu’a ¢ = 90° des admissions. C’est I'inverse pour les longueurs de
corrélation circonférentielles. On rappelle que la vitesse de convection identifiée en section 6.2.2.2
était maximale plus élevée dans le plan perpendiculaire aux admissions (¢ = 90°) et presque

nulle & ¢ = 0° des admissions en partie haute de la cuve. La répartition des longueurs de
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corrélation ne correspond donc pas a celle de la vitesse de convection. Cette observation indique
que les longueurs de corrélation ne peuvent pas étre représentées par une loi proportionnelle a
la vitesse de convection locale U, comme le suggerent les lois de Chen et Wambsganss dans les

deux directions.

6.2.3.5 Comparaison aux lois de la littérature

L’identification des longueurs de corrélation loin des jets impactants présente des résultats qui
se superposent treés bien a la courbe représentant les formules de Chen et Wambsganss au-dela
de 5 Hz, en remplacant U, par 'expression générique homogene traditionnelle U, = 0.8U. Ceci
est particulierement vrai en partie haute de la cuve, dans le plan perpendiculaire aux admissions
(figures 6.39 et 6.41a). Etonnamment, bien que la section 6.2.2 ait montré que hypothése de
vitesse de convection homogene n’est absolument pas vérifiée dans ce cas d’étude, le maintien de
cette expression générique dans la formule de longueur de corrélation de Chen et Wambsganss
la rend relativement valide au-dela de 5 Hz. L’ordre de grandeur ainsi que la loi inversement
proportionnelle a la fréquence se superposent bien aux résultats. On notera néanmoins qu’'une
loi composée de deux portions affines séparées par une fréquence de coupure pourrait mieux
se superposer aux courbes que la loi inversement proportionnelle a la fréquence de Chen et
Wambsganss loin des jets impactants. Les pentes de cette loi pourraient, pour plus de précision,
étre définies par secteur de cuve. Enfin, de nombreuses courbes présentent des asymptotes faibles

mais non nulles & haute fréquence, contrairement a la loi de Chen et Wambsganss.

En ce qui concerne les fréquences inférieures a 5Hz, tant dans la LES que dans les essais,
des valeurs de longueurs de corrélation plus faibles sont observées, et le modele fourni par Chen

et Wambsganss ne se superpose plus & nos courbes a ces basses fréquences.

La loi constante suggérée par Au-Yang, quant a elle, est trés différente des courbes expéri-
mentales, a la fois en termes d’ordres de grandeur (beaucoup plus faibles) et de tendances loin
des jets impactants. La tendance constante est plus cohérente avec les courbes proches des jets
impactants. Il faut noter ici que les résultats expérimentaux obtenus par Au-Yang [19] montrent
eux aussi des amplitudes beaucoup plus élevées a basses fréquences. Cependant, les auteurs
ont soupconné des effets acoustiques prégnants a basse fréquence, et ces points ont été ignorés
dans la loi du fit proposé, ce qui a donné lieu a une tendance constante. On peut voir que ces
fortes amplitudes a basse fréquence apparaissent également dans les simulations LES. Elles ne
sont donc pas dues a des effets acoustiques, et celles-ci ne devraient pas étre ignorées dans la

représentation du chargement turbulent.

6.2.4 Tentative d’identification d’une grandeur simplifiée : combinaison des
spectres et des longueurs de corrélation

Pour faire suite a la nouvelle piste exposée en section 6.1.5 pour la représentation du char-

gement turbulent en espace annulaire, on applique ici la méthode proposée a la cuve. En effet,
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contrairement a la configuration d’espace annulaire infini avec écoulement établi de la section 6.1,
la configuration avec admissions impactantes comporte des sondes assez proches pour permettre

une évaluation des longueurs de corrélation circonférentielles.

c

On suppose que les fréquences étudiées sont assez basses pour considérer que (%) << 1.

Dans ces conditions ’expression 6.4 devient :

(FIF)(w) = 4(p|p)(w,7) x Az(w,7)Ap(w,7) x HrAep. (6.5)

On peut alors tracer, en une zone de la cuve de surface S = HrAp d’application du char-
gement turbulent, le spectre de force surfacique %Sﬂw) a différentes positions dans la cuve.
Ce champ représente une nouvelle quantité correspondant a une "Densité Spectrale Surfacique
de Puissance" (DSSP) d’unité N2.Hz~'.m~2. On cherche dans un premier temps & tester la
pertinence de cette DSSP pour 'homogénéisation dans la direction radiale. En effet, une in-
homogénéité radiale a pu étre constatée en figure 6.25 en partie basse de la cuve dans le plan
des admissions (courbes de gauche) sur les spectres de pression fluctuante. On commence par
identifier les longueurs de corrélation longitudinales (voir figure 6.43) et circonférentielles (voir

figure 6.43) pour chacune des positions radiales considérées.

r=Rint r=Rint+% r=Rint+§

0.8 0.8 0.8

Az =62.8 mm:pl/p5
Az =47.1mm:pl/ps

Az =31.4mm:pl/p3 :
== Az =15.7 mm: pl/p2 0.7
= * Au-Yang, 2001 B
= * Chen & Wambsganss, 1970

e
~
T

0.6
E 0.5
504
N
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FICURE 6.43 — m en fonction de la fréquence a différentes positions annulaires pour

différents couples de sondes en LES et comparaison avec la littérature. (a) : r = Rips. (b) :
r = Rint +€/2. (¢) : r = Rins + /4.

En rassemblant les longueurs de corrélation longitudinale et circonférentielle et le spectre de

pression fluctuante, les DSSP dans cette zone de la cuve issues des simulations CFD sont présen-
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FIGURE 6.44 — —Fmete2e o fonction de la fréquence a différentes positions annulaires pour

—In(|T(p,0+A¢)[)
différents couples de sondes en LES et comparaison avec la littérature. (a) : r = R;pt. (b) :

r=Rint +€/2. (¢) : r = Rint + €/4.

tées en figure 6.45 a b positions radiales différentes dans 1’épaisseur annulaire. Par comparaison
aux spectres de pression fluctuante de la figure 6.25 gauche, le passage a la DSSP permet d’obte-
nir des courbes plus proches a basse fréquence (en-deca de 40 Hz). Aucun réel effet n’est observé
sur les courbes au-dela de 40 Hz. Ainsi, le passage de la représentation du chargement turbulent
par une combinaison de spectre de pression fluctuante, de longueurs de corrélation longitudinale
et circonférentielle et de vitesse de convection a une DSSP permet une légere homogénéisation

radiale au sein de I’épaisseur annulaire a basse fréquence.

Finalement, on propose une superposition de cette DSSP pour différentes zones de la cuve,
sur le cylindre externe, avec une comparaison entre LES et essais en figure 6.46. Ces spectres ont
été adimensionnés a I'image des spectres de pression fluctuante adimensionnels fournis dans la
littérature. Les différents spectres ne se superposent pas, ni du point de vue de leur amplitude, ni
du point de vue de leur forme. Ceci n’est pas surprenant, étant donné les observations effectuées
dans les sections précédentes sur la disparité des caractéristiques de 1’écoulement au sein de
la cuve. Cette tentative d’uniformisation de la représentation du chargement turbulent via une
DSSP est donc limitée par la variabilité des phénomeénes physiques en jeu dans les différentes
zones de la cuve. En revanche, les fortes similitudes entre CFD et essais restent présentes dans
ces spectres (modulo les pics a haute fréquence dus a des phénomenes de grande portée en
essais), démontrant la robustesse de leur comparaison. Ces spectres sont enfin, malgré leur

disparité au sein de la cuve, un modele plus simple de chargement turbulent, incluant a la
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FIGURE 6.45 — Spectre équivalent de force surfacique dans le plan des admissions, en partie basse de la

cuve, pour différentes positions radiales.
fois les variations de pression fluctuante, mais aussi de longueurs de corrélation longitudinale
et circonférentielle. Ceux-ci s’affranchissent donc de la complexité de la joint acceptance et
sont directement utilisables en tant que chargement dans une optique de design. Ils permettent
enfin une prise en compte possible de 'inhomogénéité au sein de la cuve dans la représentation
du chargement turbulent, grice & des définitions par secteurs de cuve ("patchs") localement
homogenes. Cette nouvelle DSSP constitue donc une alternative a la méthode de Powell en

situation inhomogene.
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le cylindre externe. Gauche : LES. Droite : Essais.

6.3 Conclusion sur le chargement turbulent en espace annulaire

Toutes les études menées a la fois sur les signaux simulés en CFD et mesurés sur CORVET ont
abouti a de nombreux résultats concernant la compréhension physique du chargement turbulent
en espace annulaire avec écoulement pleinement développé ou avec admissions impactantes, mais

aussi sa représentation.

Alors que le modele de la littérature s’applique facilement en écoulement pleinement déve-
loppé et turbulence homogene, il s’avere vite limité dans une configuration plus complexe avec

admissions impactantes.

Méme dans la configuration homogene, les lois des parametres du modele (spectres de pres-
sion fluctuante, longueurs de corrélation et vitesse de convection) méritent une correction. Seuls
les spectres de Chen [48] ou Axisa [21] paraissent assez bien adaptés, tandis que celui proposé
par Au-Yang [16] ne l'est pas. Les vitesses de convection varient a la paroi (entre 0.78V et
0.98V) en fonction de l'espacement entre sondes considérées du fait de la diffusion progressive
des structures tourbillonnaires au sein de ’épaisseur annulaire avec la distance. La longueur
de corrélation longitudinale, elle, ne dépend pas de la fréquence contrairement a la loi inverse-
ment proportionnelle & la fréquence fournie par Chen et Wambsganss [50], et est environ 3 fois
supérieure en amplitude & la loi fournie par Au-yang [16] & la paroi. La longueur de corréla-
tion circonférentielle est trop faible pour étre mesurée avec les sondes considérées, et est donc

inférieure a 10 cm.

En espace annulaire avec admissions impactantes, cette fois, non seulement les parametres
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du modele s’éloignent parfois considérablement des lois fournies dans la littérature, mais la
forme générique du modele ne permet elle-méme pas une représentation adaptée du chargement
turbulent dans toutes les zones de la cuve. Les spectres de pression fluctuante présentent une
forte inhomogénéité selon leur distance aux jets impactants, tant en amplitude qu’en forme.
De maniere générale, ils se rapprochent tout de méme bien plus du spectre fourni par Au-
Yang [16] que des spectres de Chen [48] ou Axisa [21]. On voit alors trés bien que la nature de la
turbulence est radicalement différente entre la configuration pleinement développée et 1’espace
annulaire avec admissions impactantes. La vitesse de convection présente elle aussi de fortes
inhomogénéités dans la cuve, avec des valeurs de l'ordre de 4 m/s dans le plan perpendiculaire
aux admissions contre pas plus de 0.5 m/s dans le plan des admissions en partie haute de la
cuve. Ces variations sont directement liées a la trajectoire inhomogene de ’écoulement, dont
la convection majeure part des jets impactants et pour rejoindre le plan perpendiculaire aux
admissions, en passant par une zone intermédiaire. Les deux chemins de convection majeurs
bordent des zones de sillage turbulent, situées au dessus des admissions, en partie supérieure
de la cuve, sans convection globale. Les vitesses de convection ne sont parfois pas identifiables
par les formules simplifiées du modele de la littérature, qui ne prend pas en compte les effets
de diffusion progressive ou de fluctuations de la turbulence entre deux points de mesure. Enfin,
les longueurs de corrélation, bien que plus homogenes que la vitesse de convection, tendent a
se rapprocher en tendance des lois de Chen et Wambsganss [50] loin des jets impactants, et
plutdt de la forme constante fournie par Au-Yang [16] prés des admissions. Les longueurs de
corrélation longitudinales sont supérieures aux longueurs de corrélation circonférentielles, d’un
facteur 2 a 10. Les longueurs de corrélation longitudinales sont plus faibles dans le plan des
admissions, tandis que les longueurs de corrélation circonférentielles sont plus faibles dans le

plan perpendiculaire aux admissions.

L’identification d’une loi générique et homogene pour chacun de ces termes s’avere donc vite
impossible dans une géométrie complexe avec admissions impactantes. Leur identification telle
que définie dans le modele global de joint acceptance s’avere elle-méme réalisable uniquement
dans certaines zones de la cuve. Le modele fourni par Powell n’est donc pas adapté pour la
description du chargement turbulent dans une telle configuration, et ne devrait pas permettre une
évaluation correcte de la réponse vibratoire de la structure associée. Il pourrait en revanche étre
pertinent de préférer une représentation par secteurs de cuve ("patchs") avec homogénéité locale
du chargement turbulent via un spectre de force surfacique, ou Densité Spectrale Surfacique
de Puissance (DSSP), incluant a la fois les spectres de pression fluctuante, les longueurs de
corrélation et la vitesse de convection. Ceci apporterait une simplification et une robustesse a la
description. A des fins de design, il n’y aurait nul besoin de s’approprier les détails théoriques
complexes de la joint acceptance, et une évaluation directe de la force appliquées a la structure

serait alors possible en situation inhomogene.



Réponse vibratoire de la structure

Le chargement turbulent ayant été caractérisé en chapitre 6, la réponse de la structure qui re-
présente la deuzieme composante du phénomene d’interaction fluide-structure est étudiée dans
ce chapitre. Les mesures de réponse vibratoire du panier interne dans CORVET en configura-
tion flexible sont présentées. Elles sont ensuite comparées au comportement vibratoire structurel
prédit par les lois fournies dans la littérature. Elles sont également comparées a la réponse vi-
bratoire de l'oscillateur 1 DDL équivalent identifié en chapitre 4 associé au chargement global

(forces et moments) issu des simulations CEFD. Enfin, on expose un modéle acoustique équivalent

de CORVET, ainsi que les effets de sa réponse vibratoire sur le reste de la boucle.

7.1 Mesure de réponse vibratoire sur CORVET

Afin d’effectuer les mesures de réponse vibratoire sous chargement turbulent sur CORVET,
celle-ci est modifiée pour passer en configuration flexible, par descente du panier interne et
remplacement des supports de panier rigides (utilisés en chapitre 6) par le jeu de languettes plus

flexibles de 14.5 mm d’épaisseur (voir photos de la procédure de changement de configuration
de CORVET en figure 7.1).

Les mesures de vibration du panier interne sont réalisées avec les deux capteurs de dépla-
cement laser, dans les deux directions perpendiculaires horizontales (direction z dans le plan
des admissions / direction y dans le plan perpendiculaire aux admissions). Le capteur laser
perpendiculaire a la direction de flexion des languettes permet de vérifier que les vibrations du
panier sont tres inférieures dans cette direction (comme attendu). Au vu de la distribution du
champ de pression fluctuante dans la cuve observée en section 6.2, des mesures de vibrations
de panier sont effectuées dans les deux directions perpendiculaires horizontales. Le changement
de direction de flexion des languettes (et donc de vibration du panier) se fait par simple ro-

tation du socle inférieur et du panier de 90° (ici encore, selon la procédure photographiée en
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FIGURE 7.1 — Photos de la procédure de changement de configuration de CORVET. Gauche : descente
de I’ensemble interne de CORVET. Droite : remplacement des supports de panier interne.

figure 7.1 gauche). On rappelle ici que les mesures de déplacement réalisées avec les capteurs
lasers doivent étre corrigées de maniere a prendre en compte le changement d’indice optique aux
interfaces eau / PMMA et PMMA / air. Le facteur correctif théorique calculé en section 4.3.1
est appliqué a cette fin, mais un doute persiste sur la validité de ce facteur correctif dans la
configuration de mesure comme évoqué en section 4.8.3. Ces valeurs doivent donc étre utilisées
avec précaution, et une mesure complémentaire visant & vérifier la valeur du coefficient correctif
a appliquer est prévue pour pérenniser ces campagnes d’essais. Les valeurs présentées ici restent

tout a fait valides en ordre de grandeur (a un facteur 1.5 pres).

De nombreuses campagnes de mesures de réponse vibratoire sur CORVET ont été réalisées a
de nombreux débits différents (entre 20 et 42 L/s), et en configuration de boucle ouverte comme
fermée (pour rappel, voir figure 3.3). Les mesures d’une campagne a l’autre se superposent tres
bien & débit constant. Du fait de ce haut niveau de répétabilité, on expose ici les résultats toutes

configurations confondues.

La figure 7.2 montre les différents spectres de déplacement du panier interne mesurés a 20,
30 et 42 L/s, dans les deux directions de flexion possibles des languettes. Pour chaque débit,
on vérifie bien que 'amplitude des mesures a basse fréquence (<20 Hz) est supérieure dans la
direction de flexion des languettes (et donc du mouvement du panier interne). Comme attendu,
I’amplitude de la réponse vibratoire augmente avec le débit. On remarque que les mesures ne
sont pas parfaitement superposables dans les deux directions de vibration du panier interne.

Ceci indique une différence d’excitation par ’écoulement entre le plan des admissions et le plan
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perpendiculaire aux admissions, ce qui est cohérent avec les observations sur la distribution du
chargement turbulent de la section 6.2. Les amplitudes de vibrations majeures sont concentrées
sur les basses fréquences, avec approximativement un plateau a haute amplitude pour les fré-
quences inférieures a une vingtaine de Hz, puis une forte décroissance de 'amplitude passé cette
fréquence. La premiere fréquence propre de balancement du panier interne apparait par ailleurs
clairement sur les spectres, en particulier pour le capteur laser situé dans la direction du mouve-
ment du panier, aux alentours de 11 Hz, en accord avec la premiere fréquence propre identifiée

lors de I’analyse modale préliminaire en eau stagnante réalisée en section 4.8.

La figure 7.3 montre plus précisément des fits sur les pics de réponse vibratoire mesurés, a
la fois pour des oscillations dans le plan des admissions (graphes de gauche) et perpendiculaires
aux admissions (graphes de droite). La premiere fréquence propre fp identifiée est en moyenne
de 10.76 Hz dans le plan des admissions, et 10.92 Hz dans le plan perpendiculaire. La plage de
fréquences propres identifiées varie trés peu avec le débit a fixation constante des languettes pour
les mesures d’oscillations dans le plan des admissions (graphes de gauche de la figure 7.2) avec
une premiere fréquence propre de 10.73 Hz & 20 L /s, 10.81 Hz & 30 L /s et 10.74 Hz & 42 L/s. Les
variations de la fréquence propre avec le débit sont inférieures a l’'incertitude de l’identification
de la fréquence propre par fit, de 'ordre de 0.2 Hz. La valeur de la premiere fréquence propre
est donc tres faiblement affectée par le changement de débit. L’hypothese d’une modification
négligeable de la raideur par ’écoulement prise lors du calcul théorique de 'amplitude vibratoire
du panier interne est donc valable. Ces valeurs de fréquence propre changent légerement par
changement de configuration de la maquette, notamment en tournant le panier interne de 90°
pour les mesures d’oscillations dans le plan perpendiculaire aux admissions (graphes de droite
de la figure 7.2) avec 10.84 Hz & 20 L/s, 10.98 Hz a 30 L/s et 10.93 Hz a 42 L/s. La raideur
du systéeme est donc légérement modifiée par montage / démontage, mais ces différences restent

minimes (inférieures & 5%).

Le coefficient d’amortissement est assimilable au coefficient d’amortissement modal D,, utilisé
dans les formules analytiques de réponse vibratoire en chapitre 2 pour le premier mode de panier
interne. Il varie quant a lui de 1.9% a 20 L/s a 4.98% a 42 L/s dans le plan des admissions,
et de 2.29% & 20 L/s & 6.82% a 42 L/s dans le plan perpendiculaire aux admissions. Le panier
interne est donc plus amorti dans le plan perpendiculaire aux admissions (direction y) que dans
le plan des admissions (direction x). Ceci pourrait s’expliquer par le fait que I’écoulement peut
s’échapper par les admissions lors des oscillations dans le plan des admissions, mais pas dans le
plan perpendiculaire. Pour vérifier si cette explication est valable, il serait nécessaire d’identifier
un éventuel retour du fluide dans les admissions lors des oscillations dans le plan des admissions.
Dans I’état actuel, aucune trace n’est observable dans les signaux de pression fluctuante du triplet
de capteurs amont. Une autre solution serait d’intégrer des débitmetres dans les admissions. On
constate par ailleurs que ’amortissement augmente bien avec le débit, comme attendu. Des
points supplémentaires sont apportés en figure 7.4 pour I’évolution de I'amortissement avec
le débit. Une tendance approximativement linéaire peut étre observée, quoi que ne passant

pas par lorigine, conformément a l'effet de la vitesse d’écoulement sur ’amortissement d’un
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cylindre oscillant dans un écoulement axial [59, 78]. Par ailleurs, on constate que le coefficient
d’amortissement D,, de 5% utilisé dans 1’étude analytique en chapitre 2 est cohérent avec les

valeurs mesurées au débit nominal de 42 L/s de la maquette.

La figure 7.5 montre finalement la valeur RMS du déplacement du panier qui peut alors étre
calculée pour différents débits, dans les deux directions d’oscillation du panier. Quel que soit le
débit, la réponse vibratoire du panier interne est plus faible pour les oscillations perpendiculaires
aux admissions (direction y) que pour les oscillations dans le plan des admissions. La valeur RMS
de la réponse vibratoire est bien croissante avec le débit. Au débit nominal de fonctionnement de
CORVET, la valeur RMS de la réponse vibratoire du panier interne est comprise entre 89.9 um
et 105.9 pum pour les oscillations dans le plan des admissions et 77.2 ym et 78.8 pum pour les
oscillations dans le plan perpendiculaire aux admissions. Ces amplitudes mesurées sont donc
tout a fait cohérentes avec la plage d’amplitude vibratoire initialement visée entre 50 pm et
100 pm. On rappelle que le design de la maquette avait pourtant été réalisé a partir des données

de chargement turbulent de la littérature, dont on a montré de nombreuses limites en chapitre 6.
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7.2 Comparaison aux modeles de la littérature et au chargement
issu de la CFD

La réponse vibratoire du panier interne sous chargement turbulent mesurée sur CORVET
dans les deux directions d’oscillations possibles peut a présent étre comparée aux réponses vibra-
toires prédites par les modeles de la littérature. Elle peut également étre comparée a la réponse
vibratoire calculée a partir de chargements globaux (force et moment) issus des simulations CFD
sur le panier interne par application de la fonction de transfert 1 DDL de la maquette, dans
les deux directions d’oscillations possibles. La figure 7.6 montre la superposition des spectres de
déplacement du panier interne, centrés autour de la premiere fréquence propre du panier. Les
coefficients de raideur et masse utilisés dans la fonction de transfert de l'oscillateur équivalent 1
DDL sont ceux identifiés lors de I'analyse modale préliminaire présentée en section 4.8.2.3. Le
coeflicient d’amortissement utilisé pour la comparaison correspond au coefficient modal typique
de 5% déterminé empiriquement, introduit dans I’approche théorique en équation 2.39 et cohé-
rent avec les mesures présentées en figure 7.3. Afin de comparer différentes lois de la littérature
et d’étudier la sensibilité de la réponse vibratoire aux parametres de longueurs de corrélation,
on superpose a la fois la courbe de réponse théorique associant spectre de Au-Yang [16] et lon-
gueurs de corrélation fournies par Chen et Wambsganss [50] (en vert), mais également la courbe

associant spectre et longueurs de corrélation de Au-Yang [16] (en jaune).

On remarque bien, comme attendu, le pic de réponse vibratoire a la premiere fréquence
propre du panier interne sur chacune de ces courbes. La largeur des pics de chacune des courbes
est assez cohérente avec l'amortissement théorique de 5% utilisé pour la fonction de transfert
du modele équivalent 1 DDL de la maquette. Curieusement, alors méme que la section 6.2 a
montré que le chargement turbulent issu des simulations CFD (spectres, vitesse de convection
et longueurs de corrélation) est bien plus représentatif du chargement réel dans CORVET que
les lois de la littérature, la prédiction de la réponse vibratoire par les lois de la littérature
reste proche des mesures. Cette différence assez faible sur la réponse vibratoire finale entre
les lois de la littérature et 'expérience est certainement le résultat d’effets de moyennage ou
de compensations d’erreurs qui ont bénéficié aux lois de la littérature. On notera par ailleurs
qu’étant donné les écarts d’amplitude entre les DSP de pression fluctuante et entre les longueurs
de corrélation a 10 Hz identifiés en section 6.2, il n’est pas aberrant d’obtenir in fine une
prédiction plutdt cohérente de la réponse vibratoire autour de cette fréquence. En revanche,
ce ne serait stirement pas le cas a d’autres fréquences. Cette concordance avec les mesures
releve davantage du coup de chance que d’un indicateur de bonne représentativité des lois de la
littérature (on rappelle les fortes inhomogénéités du chargement turbulent non prises en compte
dans ces lois et leurs écarts d’ordres de grandeurs avec 'expérience soulignés en section 6.2).
On constate notamment des écarts particulierement marqués a basse fréquence entre la courbe
jaune issue du spectre et des longueurs de corrélations fournies par Au-Yang [16] et le reste
des courbes. Pour rappel, les longueurs de corrélation issues des sources de Au-Yang sont tres

éloignées des courbes d’identification des longueurs de corrélation expérimentales, en particulier
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FIGURE 7.6 — DSP du déplacement total en haut de panier au débit nominal de la maquette (42 L/s) :
comparaison entre mesures (dans les deux directions d’oscillation x et y), modéle équivalent 1 DDL avec
chargements globaux issus de la CFD (dans les deux directions d’oscillation x et y), avec spectre de
Au-Yang + longueurs de corrélation de Chen et Wambsganss et avec spectre et longueurs de corrélation
de Au-Yang.

a basse fréquence (cf. section 6.2.3.1). Cela explique tres certainement la faible amplitude de la

réponse vibratoire prédite a basse fréquence par ces lois.

On vérifie bien, par ailleurs, que les chargements globaux issus de la CFD associés au modele
d’oscillateur équivalent 1 DDL de la maquette prédisent raisonnablement bien la réponse vi-
bratoire du panier interne. Les écarts aux courbes expérimentales peuvent étre notamment mis
en lien avec les amplitudes des spectres de pression issus de la CFD légérement inférieures aux
courbes expérimentales, en particulier a cause des lois de parois utilisées. Les sous-estimations
de Pamplitude de la pression fluctuante en CFD étant particulierement prononcées en par-
tie supérieure de la cuve et plus faible prés des jets impactants, il serait pertinent d’évaluer la
contribution respective des jets en partie basse et de la convection turbulente en espace annulaire
en partie haute de la cuve aux chargements globaux appliqués au panier interne. L’implémen-
tation de ce calcul de chargement par secteur en CFD est en cours et son analyse entrera dans

les perspectives de la these.
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7.3 Identification expérimentale de la source acoustique de COR-
VET

Nous revenons dans cette section au domaine hydroacoustique. Dans la section 5.4, 1’éva-
luation des conditions aux limites amont et aval a permis d’identifier la représentation la plus
appropriée de la zone d’essais, via un modele de Norton équivalent. L’étape suivante, pour
une caractérisation exhaustive du comportement hydroacoustique de la zone d’essai, consiste
a identifier le modele équivalent de la source acoustique elle-méme. En considérant le modele
de Norton équivalent, la source acoustique peut étre représentée par une source équivalente de
vitesse fluctuante imposée, en paralléle avec une impédance interne équivalente. A des fins d’ap-
propriation de la méthode d’identification du modele équivalent de la source acoustique et en
attendant D'arrivée de la maquette, la vitesse fluctuante a été identifiée dans la section d’essais
avec le diaphragme multi-trous a partir des points de mesure de pression fluctuante en amont
ou en aval, comme dans I’équation 5.8. Les mesures ainsi que le modele équivalent de source de

vitesse fluctuante associé au diaphragme multi-trous sont présentés en annexe H.

La méme démarche est appliquée une fois la maquette insérée dans la boucle d’essai. Les
grandeurs (vitesse et longueur) a sélectionner pour effectuer I'adimensionnement sont moins
évidentes que dans le cas du diaphragme multi-trous. La source de bruit acoustique majeure gé-
nérée par la maquette se situant au niveau de I'impact des jets entrants sur le panier interne, soit
les vitesse et longueur caractéristiques des tuyaux d’admission, soit celles de ’espace annulaire

peuvent étre utilisées. Elles sont alors respectivement notées veqrac €t learac-

La figure 7.7 montre l'identification de la source de vitesse fluctuante adimensionnelle imposée
par la maquette au reste de la boucle, obtenue pour un débit de 42 L /s, filtrée entre 7 Hz et 35 Hz,
avec trois couples différents de mesures de pression fluctuante en amont ou en aval de la zone
d’essais, dans les deux configurations de boucle, et avec un adimensionnement par les grandeurs
caractéristiques de ’espace annulaire. La figure 7.8 représente les mémes identifications, avec
cette fois un adimensionnement par les grandeurs caractéristiques des admissions. Vg est la
vitesse d’écoulement dans la tuyauterie (amont ou aval en fonction des capteurs utilisés). Les
courbes se superposent relativement bien (en ignorant les pics dus aux raies de pompe) en amont
comme en aval, ce qui confirme 'uniformité de la vitesse fluctuante dans la zone d’essais a basse
fréquence. Des spectres tres similaires sont obtenus pour les deux configurations de boucle et

pour les deux adimensionnements considérés. Le bruit généré par la maquette CORVET est ainsi
PSD(U) — 4 X 10711 (lecarac)iéLs.

]
V2 X ~carac
deb”™ Vearac

identifié et un fit linéaire fournit pour loi correspondante

carac

Cette approche innovante utilisant le modele équivalent de Norton permet donc une caracté-
risation simple de la source de bruit insérée dans la boucle d’essai en tant que source de vitesse
fluctuante imposée, pour le diaphragme multi-trous comme pour la maquette CORVET. L utili-
sation du modele traditionnel assimilable a I’équivalent de Thévenin de discontinuité de pression

fluctuante aurait été beaucoup plus complexe avec de telles conditions aux limites.

Une identification complémentaire de I'impédance interne équivalente (comportement acous-
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tique passif) permettrait de conduire a la définition complete du modele acoustique équivalent
de la maquette. Cependant, I'identification de cette impédance interne ne peut étre opérée avec
les conditions aux limites actuelles de la zone d’essais et nécessiterait des impédances amont et

aval franchement différentes.

On note par ailleurs que les valeurs RMS des vitesses fluctuantes ainsi identifiées sont de
I'ordre de 10™* & 1072 fois la vitesse débitante statique, ce qui confirme que les fluctuations
restent treés petites devant la valeur moyenne.
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FIGURE 7.7 — Identification de la source de vitesse fluctuante adimensionnelle imposée de la
maquette CORVET pour un débit de 42 L/s, en utilisant différents couples de mesures et avec
un adimensionnement par les grandeurs caractéristiques de I'espace annulaire (vegrqc €st la
vitesse dans le downcomer et l.qqqc le diametre hydraulique de ’espace annulaire, soit le double
de I’épaisseur annulaire). Gauche : configuration de boucle ouverte. Droite : configuration de
boucle fermée. Bas : amont. Haut : aval.
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F1GURE 7.8 — Identification de la source de vitesse fluctuante adimensionnelle imposée de la
maquette CORVET pour un débit de 42 L/s, en utilisant différents couples de mesures et avec
un adimensionnement par les grandeurs caractéristiques des admissions (vegrqc €st la vitesse
dans les admissions et lqqrqc le diamétre hydraulique du tuyau d’admission). Gauche :
configuration de boucle ouverte. Droite : configuration de boucle fermée. Bas : amont. Haut :

aval.
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7.4 Effets de la réponse vibratoire de la structure sur le reste

du circuit

La réponse vibratoire du panier interne est également susceptible de générer une rétroaction
sur le reste du circuit par effets hydroacoustiques. On cherche ici a voir si des effets de la réponse
vibratoire du panier sont visibles, d’abord sur le champ de pression fluctuante dans la cuve, au
plus proche de la réponse vibratoire. On cherche également une éventuelle trace des vibrations
sur les mesures plus loin dans le circuit, a I'extérieur de la cuve. L’idée est ici de voir sur cette
configuration expérimentale tres simplifiée si des IF'S locales de cuve pourraient générer des effets
hydroacoustiques, voire une excitation de la structure par couplage acoustomécanique loin de
la cuve. Bien entendu, les résultats exposés ici sur CORVET ne peuvent pas étre directement
extrapolés a la configuration industrielle bien plus complexe. Néanmoins, cette analyse permet
un premier pas vers I’étude d’éventuelles conséquences vibratoires dans le circuit primaire d’IF'S

de cuve localisées en configuration industrielle.

On commence par rechercher une éventuelle trace de la réponse vibratoire du panier au plus
proche des vibrations, en superposant les champs de pression fluctuante mesurés en haut de
la cuve (a la hauteur ou les mouvements du panier sont les plus importants) sans (supports
rigides) et avec (languettes flexibles) oscillations du panier. La figure 7.9 montre le résultat de
ces superpositions, & la fois pour des oscillations de panier et mesures de pression fluctuante
dans le plan des admissions (graphe de gauche), ainsi que dans la direction perpendiculaire au
plan des admissions (graphe de droite). Les points de mesure étudiés ont été sélectionnés dans
la direction des oscillations pour optimiser la détectabilité d’une éventuelle trace de vibration

du panier.

Outre quelques raies de pompe et du contenu acoustique aux fréquences supérieures a 20 Hz,
les courbes sans et avec oscillations du panier se superposent bien de part et d’autre de la
fréquence propre du panier interne. Sur le graphe de gauche, un pic est bien identifiable a
la premiere fréquence propre du panier sur la courbe violette correspondant aux mesures de
pression fluctuante avec oscillations du panier. Une trace des vibrations du panier est donc bien
identifiée pour des oscillations dans le plan des admissions sur le champ de pression fluctuante

dans la cuve.

Sur le graphe de droite en revanche, seul un léger contenu supplémentaire est identifié a la
premiere fréquence propre du panier sur la courbe violette. Les vibrations du panier génerent
donc un effet bien moins important sur le champ de pression fluctuante dans la cuve pour des
oscillations perpendiculaires au plan des admissions. Cette différence d’effet induit par les vibra-
tions du panier sur le champ de pression fluctuante dans la cuve d’une direction d’oscillations
a lautre n’a pour le moment pas été clairement expliquée. Une premiere piste pourrait étre
que la réponse vibratoire du panier est elle-méme plus faible dans le plan perpendiculaire aux
admissions (direction y) que dans le plan des admissions (direction x) (voir figure 7.5). La ré-

troaction associée a une réponse vibratoire plus faible serait alors naturellement plus faible. En
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FIGURE 7.9 — Comparaison des mesures de champ de pression fluctuante en haut de cuve sans et avec
oscillation du panier interne. Gauche : mesure et oscillations dans le plan des admissions (direction ).
Droite : mesure et oscillations perpendiculaires au plan des admissions (direction y).

revanche, I’hypotheése du fluide capable de s’échapper par les admissions lors d’oscillations dans
la direction x énoncée en section 7.1 irait plutdt a ’encontre de cette rétroaction majeure dans
le plan des admission. On rappelle par ailleurs que la vitesse moyenne comme fluctuante est
différente entre les deux directions (cf. section 6.2). Il est vraisemblable que cette différence ait

une influence sur la rétroaction des vibrations de panier dans la cuve.

Plus loin de la cuve, on étudie I'effet des vibrations de panier interne sur les mesures dans le
reste du circuit. Par simple comparaison des spectres de pression fluctuante mesurés en amont
ou en aval de la cuve, avec et sans vibrations de panier, aucune réelle trace d’un effet induit
par le mouvement du panier n’est cette fois observable. On analyse donc la cohérence entre les
mesures de vibrations laser dans le plan des admissions (direction x) et les mesures effectuées
dans le reste du circuit. Un pic de cohérence peut étre observé a la premiere fréquence propre du
panier (autour de 10.9 Hz) & la fois entre laser et mesure de pression fluctuante en triplet aval,
et a la fois entre laser et mesures de vitesse acoustique fluctuante en aval pour tous les couples
de capteurs du triplet aval (cf. définition et identification de la vitesse acoustique fluctuante
en chapitre 5). Cette observation n’est valable qu’en configuration de boucle fermée, et non en
boucle ouverte (cf. schéma 3.3 pour un rappel des deux configurations de boucle), et uniquement
pour cette direction d’oscillations du panier. La configuration du circuit a donc une importance
sur les effets des vibrations de cuve a longue distance dans le reste du circuit. Par ailleurs, cet

effet longue distance observable uniquement pour des oscillations de panier dans le plan des
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admissions est probablement lié a 'effet direct sur le champ de pression dans la cuve observé en
figure 7.9, lui aussi majeur dans le plan des admissions. Ainsi, bien qu’observable uniquement
dans certaines configurations d’exploitation de la boucle d’essais, une trace de I'effet induit par
le mouvement du panier est bien identifiable en dehors de la cuve dans le reste du circuit. Ces
premiéres observations sur les conséquences hydroacoustiques a grande distance dans le circuit
d’IFS locales dans la cuve soulignent la pertinence d’une étude hydroacoustique complete du

circuit étudié pour les problématiques vibratoires.
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FIGURE 7.10 — Cohérence entre mesures de déplacement laser du panier (direction x) et mesures dans
le reste du circuit en boucle fermée & 42 L/s. Gauche : cohérence avec mesures de pression fluctuante
aval. Droite : cohérence avec mesures de vitesse fluctuante acoustique avec différents couples de
capteurs de pression en triplet aval.
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8.1 Conclusion

Cette these mélant approches expérimentale et numérique a contribué a une meilleure com-
préhension des phénomenes physiques en jeu dans les vibrations sous écoulement turbulent en
espace annulaire avec admissions impactantes. Un nouveau cas de référence a été élaboré pour la
caractérisation du chargement turbulent et de la réponse vibratoire de la structure. On s’intéresse
en particulier a une problématique de vibrations de cuves de réacteurs a eau pressurisée, avec
des jets impactants en admissions, suivis d’une convection annulaire. Un nouveau banc d’essai
a été congu, fabriqué et exploité en régime turbulent (Re ~ 10°) & cette fin, et des simulations

numériques CFD ont été menées conjointement en LES.

Le nouveau cas de référence d’espace annulaire avec admissions impactantes est composé
de deux cylindres co-axiaux, le cylindre externe fixe représentant la cuve d’un réacteur a eau
pressurisée, et le cylindre interne fixe ou mobile (selon le type de supports utilisé) représentant
I’enveloppe de cceur qui contient les internes de cuve d’un réacteur. Deux admissions perpendi-
culaires a ’axe des cylindres assurent les jets impactants en entrée. L’écoulement turbulent est
ensuite convecté dans l’espace annulaire entre les deux cylindres, et est caractérisé grace a des
mesures de pression fluctuante en paroi en expérimental, et des sondes de vitesse et pression en
simulations CFD. La réponse vibratoire du cylindre interne est quant a elle mesurée grace a des

capteurs laser de déplacement.

Cette approche couplée essais-simulations a permis d’une part de valider les simulations sur
la base des points de mesure. Elle a ensuite permis d’enrichir la compréhension de la trajec-
toire de I’écoulement grace a des données supplémentaires issues de la LES et d’identifier des
caractéristiques du chargement turbulent en s’affranchissant du contenu acoustique propre aux

essais.

La pertinence du modele de joint acceptance initialement proposé par Powell [105] dans les

années 1950 pour la représentation du chargement turbulent en espace annulaire avec turbulence
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homogene est d’abord testée sur la premiére configuration idéalisée d’écoulement pleinement
développé dans l’espace annulaire. Les limites du modele de la littérature sont vite atteintes
lors de ces analyses. A commencer par la configuration en écoulement pleinement développé,
seuls les spectres de pression fluctuante fournis par Chen [48] ou Axisa [21] sont valables. Le
spectre fourni par Au-Yang [16], pourtant prétendument associé & une turbulence homogene,
apparalt quant a lui plusieurs ordres de grandeurs supérieur aux spectres simulés. La vitesse
de convection varie a la paroi entre 0.78 et 0.98 fois la vitesse débitante moyenne, et subit des
effets de diffusion progressive des structures tourbillonnaires au sein de ’épaisseur annulaire. La
longueur de corrélation longitudinale présente un profil constant avec la fréquence, contrairement
aux lois fournies par Chen et Wambsganss [50], et présente une amplitude différente de la loi
constante fournie par Au-Yang [16]. Ces observations suggerent déja que la notion de turbulence
homogene peut présenter des difficultés sur une configuration plus proche de la configuration

industrielle.

La physique des phénomenes observés en espace annulaire avec admissions impactantes est
trés différente de la configuration avec écoulement pleinement développé. Les spectres de pression
y sont supérieurs de plusieurs ordres de grandeur, se rapprochant davantage du spectre fourni
par Au-Yang [16], et sont tres inhomogenes dans la cuve. La trajectoire de I’écoulement au
sein de ’espace annulaire elle-méme est trés inhomogene, avec principalement une convection
dans le plan perpendiculaire aux admissions (vitesse de convection de l'ordre de 4 m/s contre
0 m/s dans le plan des admissions). Différents secteurs de cuve peuvent alors étre définis, selon
la nature de la turbulence en jeu (zones d’impact, zone de convection, sillages turbulents et
zones intermédiaires). La vitesse de convection telle que définie dans le modele de la littérature
n’est parfois pas identifiable dans les zones de forts gradients de la vitesse d’écoulement, qui
mériteraient une description adaptée. Une autre limitation concerne les basses fréquences dans
les zones de sillage turbulent ou des effets a distance peuvent exercer une influence sur les
mesures. Les longueurs de corrélation, quant a elles, sont bien plus homogenes que la vitesse de
convection, variant en amplitude comme en tendance fréquentielle. Des profils caractéristiques
peuvent étre différenciés pres et loin des jets impactants. Enfin, on montre que 1'utilisation d’une
loi de longueurs de corrélation proportionnelle & la vitesse de convection, comme fournie dans

la littérature, n’est pas adaptée a la configuration étudiée.

Non seulement les parametres du modele de la littérature ne peuvent étre décrits simplement
par des lois génériques et homogenes en tout secteur de cuve, mais leur identification n’est parfois
pas possible. Le modele de joint acceptance ne devrait donc en toute logique pas fonctionner pour
prédire la réponse vibratoire sous chargement turbulent dans la cuve. Pourtant, on montre fina-
lement que la réponse vibratoire dans la maquette prédite par les calculs purement analytiques
tirés des lois de la littérature n’est pas totalement incohérente avec les vibrations réellement me-
surées dans la maquette, ou issues des chargements globaux tirés de la CFD. On en déduit que
les détails et variations de chacun des parametres descriptifs du chargement turbulent (spectres
de pression fluctuante, longueurs de corrélation et vitesse de convection) subissent certains effets

de moyennages qui bénéficient au modele final de réponse vibratoire de la structure. On notera
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par ailleurs que cette prédiction assez réaliste des modeles de la littérature pour la réponse de
la structure est valable sur la plage de fréquences proches de la premiere fréquence propre de la
structure testée, mais qu’elle serait probablement moins bonne pour d’autres fréquences. Pour
s’affranchir de la complexité d’identification et de la variabilité de chacun de ces parameétres,
on suggere plutét une approche de spectre surfacique de force, ou Densité Spectrale Surfacique
de Puissance (DSSP), défini par secteurs de cuve ("patchs"), avec homogénéité locale au sein
de chaque "patch". Celui-ci inclut de maniére transparente I'intégralité des spectres de pression
fluctuante, longueurs de corrélation et vitesses de convection. Il a le mérite de simplifier la des-
cription du chargement turbulent et de proposer une estimation directe de la force appliquée a
la structure, en s’affranchissant de la complexité théorique et pratique de la joint acceptance.
Il s’adapte par ailleurs a une situation inhomogene, contrairement au modeéle de Powell de la
littérature. Il doit en revanche étre appliqué en toute connaissance de cause concernant les ca-
ractéristiques du chargement turbulent, notamment la présence ou non de jets impactants qui

ont une influence directe a prendre en compte dans la représentation globale de I'excitation.

Enfin, on montre la présence d’une rétroaction des vibrations du cylindre interne observable
sur la pression fluctuante dans la cuve, tandis qu’elle est bien moins marquée a ’extérieur du
circuit. La question de la généralisation de cet effet a d’autres fréquences, voire a d’autres modes

de structure reste ouverte.

8.2 Perspectives

L’objectif scientifique final vers lequel tend ce travail est de décrire de maniére prédictive le
comportement de la turbulence et le chargement associé dans tous leurs détails, quelle que soit
la configuration rencontrée. Les perspectives de cette thése doivent tendre vers une compréhen-
sion plus fine de la trajectoire de I’écoulement, de la convection et du transport des structures
turbulentes et une identification des parametres responsables de ces variations (échelles de tur-
bulence, présence ou non d’un gradient de pression inversé). Il serait nécessaire de réaliser un
travail d’appropriation des lois de la turbulence, avant de prétendre a 1’élaboration d’un modele
de transport des fluctuations de pression dans un écoulement inhomogeéne qui soit générique,
représentatif et prédictif. Ces différentes lois devraient servir a la construction d’un nouveau
modele de DSSP défini par secteurs de cuve. Cette nouvelle approche nécessiterait néanmoins
une étude précise des critéeres de définition du "patchage" de la surface excitée, en fonction des
longueurs de corrélation de I’écoulement et des longueurs caractéristiques des déformées modales
concernées. Typiquement, une vérification de la robustesse de cette méthode consisterait en une

étude de sensibilité de la DSSP évaluée par "patch" aux dimensions du "patchage" utilisé.

Du point de vue pratique, de nouveaux axes de travail s’ouvrent a cette amélioration de
la description du chargement turbulent. Dans la configuration du cas de référence traitée dans
cette these, cela commencerait par utiliser des outils d’analyse supplémentaires qui permettraient

d’apporter de nouveau des angles de perception supplémentaires. Typiquement, ’analyse d’un
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film des champs de vitesse et de pression instantanées a partir de plusieurs instants de simula-
tion LES d’intervalle temporel tres faible en espace annulaire avec jets impactants permettrait
d’apporter de nouvelles pistes de compréhension pour le contenu basse fréquence dans la phase
observé dans le plan des admissions en section 6.2.2.3 et dont 'origine n’a pas encore été com-
prise. Améliorer la description du chargement turbulent dans cette configuration nécessiterait
également d’évaluer les influences respectives des jets impactants et de la convection annulaire
de la turbulence. L’objectif serait de généraliser le modele a des géométries plus complexes, avec
par exemple un nombre ou une répartition variable d’admissions dans la cuve. Pour ce faire,
dans le méme esprit que les chargements (forces et moments) globaux identifiés par la CFD, une
identification des chargements par secteurs de cuve permettrait de discriminer ces influences

respectives.

Outre les essais et simulations réalisées durant ce travail de these, des études complémentaires
pourraient étre menées avec variations de configuration du cas de référence pour appréhender
davantage les IF'S en espace annulaire. La maquette CORVET, con¢ue de maniére modulaire et
modulable, est facilement adaptable a de nouvelles configurations a tester. Les simulations CFD
ayant quant a elle déja été validées sur ce cas de référence, peuvent offrir de nouvelles pistes
exploratoires par des modifications élémentaires de la configuration étudiée. L’'influence d’une
modification du nombre d’admissions dans la cuve sur le chargement turbulent pourrait étre
étudiée en obstruant une des admissions dans la maquette comme dans les simulations, ou en
ajoutant des admissions supplémentaires, avec une répartition variable sur la circonférence de
la cuve. Chaque modification de la maquette pourrait étre précédée de simulations CFD pour

optimiser la disposition des capteurs sur la cuve.

Pour une description plus compléte du chargement turbulent dans ’espace annulaire, des
essais avec débit variable pourraient également étre menés, avec une nouvelle identification des

parametres caractéristiques de pression, de convection et de cohérence pour chaque débit testé.

La réponse vibratoire de la structure peut elle aussi étre étudiée dans des configurations
différentes en modifiant les supports du cylindre interne et en jouant ainsi sur leur flexibilité.
Des essais avec des supports plus flexibles (par exemple les languettes de 10 mm d’épaisseur déja
usinées) engendreraient une rétroaction d’autant plus marquée sur le chargement turbulent, et

permettraient d’approfondir I’étude des conséquences vibratoires sur le reste du circuit.

Enfin, pour une étude encore plus complete des IFS de cuve de réacteurs a eau pressurisée,
les études pourraient étre élargies a la cuve toute entiére en intégrant la représentation du
retournement en plenum inférieur, qui représente un champ d’étude complet en tant que telle.
Il y a également toute une ensemble de réflexions a mener entre 'approche analytique proposée
dans cette these et des modeles plus complexes, sans aller jusqu’a la représentation complete de

tous les détails d’une installation industrielle.



Différentes strategles techniques pour diriger
I'écoulement entrant vers I'espace annulaire pour la
conception initiale - Avantages et inconvénients
respectifs

A.1 Membrane flexible avec colonne d’eau optionnelle

La mise en place d’'une membrane flexible (figure A.1) reliant le haut du panier interne
au haut de la cuve permettrait une étanchéité parfaite. Elle serait composée, pour limiter les
perturbations du mouvement du panier interne d’une partie tres flexible dans l'interstice (zone
bleu clair sur le schéma) et extrémités plus rigides pour la fixation (zones bleu foncé sur le

schéma).

Cette membrane permettrait une étanchéité parfaite et dirigerait donc l'intégralité de I’écou-
lement en entrée vers le bas (direction souhaitée) et s’accompagnerait d’un montage assez simple

de la maquette.

Cependant, cette piste semble tres difficile a controler. Il y a en effet un risque de gonflements
non maitrisés de la membrane vers le haut malgré la colonne d’eau sous l'effet d’une pression
inéquilibrée de chaque coté. De plus, aussi fine et flexible soit-elle, la membrane induit un lien
physique entre le panier interne et la cuve et par conséquent risque d’impacter le mouvement du
cylindre interne notamment par cisaillement de la membrane dans la direction du mouvement.

Cette rigidité ajoutée est par ailleurs difficile a quantifier analytiquement.

A.2 Soufllet flexible

L’utilisation d’un soufflet flexible qui relierait le haut du panier interne au haut de la cuve
(figure A.3) permettrait elle aussi une étanchéité parfaite, donc de diriger I'intégralité de ’écou-
lement en entrée vers le bas (direction souhaitée). Une zone morte serait située au-dessus des

entrées, forcant le jet a se diriger vers le bas.

Le montage de la maquette dans cette configuration serait lui aussi assez simple, et cette

fois I'usinage serait plus facile. Un remplacement du soufflet pourrait étre réalisé facilement si
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FIGURE A.1 — Schéma de 'utilisation d’une membrane flexible pour diriger les jets entrants
vers le bas dans la maquette.

besoin.

Cependant, de nouveau, il serait possible que ce soufflet géneére une rigidité ajoutée difficile-
ment caractérisable. De plus, celui-ci risquerait de se déformer par déséquilibre des pressions de
chaque coté. Cela générerait une force exercée par I’eau sur le soufflet impactant le mouvement

du cylindre interne.

FIGURE A.2 — Schéma de I'utilisation d’un soufflet flexible pour diriger les jets entrants vers le
bas dans la maquette.

A.3 Vasque

Une piste plus originale serait une géométrie de "vasque lévitante' au sommet de ’espace
annulaire (figure A.3). Le coefficient de perte charge au sommet de l'espace annulaire serait
augmenté par réduction de I’épaisseur annulaire au-dessus du panier. Le panier interne pour-
rait "léviter" grace au film d’eau formé par la fuite entre les deux vasques externe et interne

prolongeant les deux cylindres.

La nouveauté en termes de points forts pour cette piste est ’absence d’élément d’étanchéité

physique qui serait susceptible de modifier la rigidité du systéme d’accroche du cylindre interne.



DIFFERENTES STRATEGIES TECHNIQUES POUR DIRIGER L’ECOULEMENT
ENTRANT VERS L’ESPACE ANNULAIRE POUR LA CONCEPTION INITIALE -
AVANTAGES ET INCONVENIENTS RESPECTIFS 193

Le montage de la maquette serait également simple. De plus, on pourrait diminuer autant qu’on
le souhaite 1’épaisseur de 1’espace annulaire entre les deux vasques, donc augmenter la perte de
charge autant qu’on le souhaite par rapprochement des deux vasques sans géner le mouvement du
panier interne, puisque la forme des vasques est dans le prolongement de la trajectoire vibratoire
du panier interne. Enfin, aucune augmentation de rigidité du panier interne ne serait générée
par le film d’eau formé par la fuite : I’effort serait exercé vers le haut, perpendiculairement aux
vibrations, et contribuerait a faire « léviter » le cylindre interne plutét que d’étre exercé dans

la direction des vibrations.

Pour autant, le fonctionnement de cette vasque en lui-méme représente une complexité tech-
nique : U'entrée en lévitation du panier interne devrait pouvoir s’effectuer malgré la présence des

languettes dont la longueur est fixée.

FIGURE A.3 — Schéma de 'utilisation d’une vasque lévitante pour diriger les jets entrants vers
le bas dans la maquette.

A.4 Joint droit

Un joint droit en haut de panier interne (figure A.4) permettrait, toujours sans générer de
lien physique entre le panier et la cuve, d’obtenir une fuite bien mieux controlée. Le diameétre
annulaire serait simplement réduit en haut de panier interne (deux zones entourées en rouge
sur la figure), défini comme étant le déplacement maximal observable en haut du panier interne
pour un déplacement maximal en bas de panier interne (cas pénalisant avec collision entre les

deux cylindres en bas de panier).

Aucun élément d’étanchéité physique ne serait susceptible de modifier la raideur du systeme

d’accroche du cylindre interne. Le montage serait trés simple.

Cependant, le jeu ne peut pas étre aussi faible qu’on le souhaite : les contraintes de réglage
nous obligent a limiter notre jeu a8 un minimum de 0.5 mm. Or, ce joint droit risque de ne
pas générer une perte de charge assez importante avec un tel jeu sur une longueur maximale
définie par la distance entre le haut des admissions et le haut du panier interne. On remarque
par ailleurs que, dans la configuration proposée dans la figure A.4, une force verticale vers le
haut pourrait étre exercée par ’eau sur la partie horizontale du joint directement relié au panier

interne. Cela pourrait avoir pour effet de soulever le panier interne, ce qui pourrait perturber
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leur mouvement. Il serait donc plus judicieux de disposer ce joint sur la partie externe de I’espace

annulaire et de le fixer a la cuve et non au panier interne.

FIGURE A.4 — Dessin de 'utilisation d’un joint droit pour diriger les jets entrants vers le bas
dans la maquette.

A.5 Chicanes

La pistes des chicanes (figure A.5) est une version améliorée de la piste du joint droit précé-
dente. En effet, elle permet, tout en réduisant le jeu en haut d’espace annulaire comme le fait
le joint droit, d’augmenter davantage le coefficient de perte de charge correspondant sur une
longueur similaire. En effet, ces chicanes généreraient une perte de charge similaire & un joint
droit sur une longueur égale a la longueur linéaire totale du chemin accidenté emprunté par

I’écoulement.

Cependant, un dernier obstacle se pose. Le montage de la maquette serait alors bien plus
complexe du fait de la présence de chicanes des deux cotés de ’espace annulaire. Celle-ci rendent
impossible une insertion directe du panier interne par 'extrémité haute de la cuve (les chicanes
s’entrechoqueraient). Le remplacement des chicanes si nécessaire serait également complexe pour
la méme raison. Enfin, le méme probleme de poussée verticale de I’eau sur les chicanes fixées au

panier interne peut se poser, ce qui pourrait perturber son mouvement.

FIGURE A.5 — Schéma de l'utilisation de chicanes pour diriger les jets entrants vers le bas dans
la maquette.
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A.6 Joint labyrinthe a jeu rallongé

Finalement, l'utilisation d’un joint labyrinthe & jeu rallongé (figure A.6) fixé sur la cuve est
la meilleure piste permettant de répondre a ces contraintes en augmentant significativement la
perte de charge du chemin dans lequel il est placé tout en ne créant aucun contact entre le panier

interne et le cylindre externe.

Le réglage et le montage s’averent en effet bien plus simples que pour le systeme de chicanes
car ce joint est situé uniquement sur un c6té de ’espace annulaire. De plus, son systeme de
chambre permet une perte de charge supérieure a celle d’un joint droit par augmentation de la
longueur linéaire du chemin emprunter par I’écoulement et par la création de recirculation dans
ces chambres. Aucune force verticale n’est exercée par I’eau sur le cylindre interne puisque le
joint est fixé a la cuve qui est fixe. Le risque d’effet de rigidité ajoutée par le film d’eau dans le
jeu est également inférieur a celui d’un joint droit car la surface étroite des tranches des cloisons
est inférieure a la surface étroite verticale tout le long du canal de fuite du joint droit.

Reste seulement a vérifier qu'un tel joint sur une longueur maximale fixée entre le haut des
admissions et le haut du panier interne puisse générer une perte de charge assez importante pour
dépasser la perte de charge totale du chemin que nous souhaitons faire emprunter a I’écoulement.
De ce recensement d’avantages/inconvénients des différentes propositions évoquées pour diriger
I’écoulement vers le bas de la cuve, ressort cette proposition de joint labyrinthe qui semble étre
un bon compromis car comporte beaucoup d’avantages et peu d’inconvénients. C’est donc cette

proposition qui est favorisée. Le dimensionnement de ce joint est détaillé en section 3.2.6.

FIGURE A.6 — Dessin de I'utilisation d’un joint labyrinthe & jeu rallongé pour diriger les jets
entrants vers le bas dans la maquette.






Caractéristiques techniques des systemes de mesure et
acquisition utilisés

. s o Plage de .
Type Fournisseur Référence Quantité Sensibilité Incertitude
mesure
Capteurs
WS bOB Pieso- +689.4 kPa
de pression ) S113B28 32 14.5mV/kPa 0.007 kPa
tronics a+tl10V
fluctuante
Capteurs
) 150 mm
laser de dé- Keyence LK-H150 2 1 V/mm 0.25 pum
+40 mm
placement
IFM5080K 105.7
Débitmetres 1 0—-—94L/s
\ IFC080 mV/(L/s) / \
Accéléro-  PCB Piezo- +10 g sur
356A17 4 500 mV < 5%
metres tronics /¢ [0.5—3000]Hz —°"°
Mart de PCB Piezo-
arteau de C '1ezo 086B01 1 11.2 mV/N \ \
choc tronics
Capteur Ontib
.
différentiel  Krohne ptibar 1 0.1 mV/Pa 16 bars 0.065%
) DP3050
de pression
Boitiers
& o SAIS DT 3 x 16 \ \ \
acdmsr 9857E-16 voies
tion

TABLE B.1 — Caractéristiques des systemes de mesure et d’acquisition.
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Test de sensibilité au maillage pour les simulations
CFD d’espace annulaire avec jets impactants

Bien que les fortes similarités entre les simulations et les essais présentées en chapitre 6
prouvent la bonne représentativité physique de simulations avec le maillage initial a 40 millions
de mailles, un test de sensibilité au maillage a été réalisé. On procede alors a la comparaison
des résultats issus du maillage initial & 40 millions de mailles, et issus du maillage raffiné a 109
millions de mailles, tous deux présentés en section 4.7.2. Une partie de ces comparaisons est

présentée ci-dessous.

La figure D.1 montre la comparaison des spectres de pression fluctuante obtenus a partir des
deux maillages. Elle fait référence a la figure initiale 6.21. Chaque graphe correspond a une posi-
tion circonférentielle ¢ fixée, et comporte plusieurs courbes a différentes positions longitudinales
z. Les traits pleins correspondent au maillage a 40 millions de mailles utilisé pour le travail de

these, et les pointillés correspondent au maillage raffiné a 109 millions de mailles.

On constate bien la bonne superposition des courbes pleines et pointillées. Seules les hautes
fréquences (au-dela de 100 Hz), supérieures a la plage d’intérét étudiée dans cette these (autour
de 10 Hz) voient leurs courbes s’éloigner de plus d’un facteur 2 en DSP. Le rapport maximal entre
les courbes des deux maillages est d’environ 13 a 700 Hz en DSP, soit un rapport d’amplitude
de pression d’environ 3.6. Autour de 10 Hz, le rapport entre les courbes ne dépasse pas 1.3 en
DSP, soit un rapport d’amplitude de pression d’environ 1.15, ce qui reste trés raisonnable pour

notre étude.

La figure D.2 montre cette fois la comparaison des parametres caractéristiques du chargement
turbulent obtenus a partir des deux maillages, en haut de cuve, sur le cylindre externe, a 90° des
admissions. Le graphe de gauche représente 'identification de la vitesse de convection (cf. figure
initiale 6.29) & partir de la phase entre différents couples de sondes. Le graphe de droite représente
quant & lui l'identification de la longueur de corrélation longitudinale (cf. figure initiale 6.39) a
partir de la cohérence entre les mémes différents couples de sondes. De méme qu’en figure D.1,
les traits pleins correspondent au maillage a 40 millions de mailles utilisé pour le travail de these,

et les pointillés correspondent au maillage raffiné a 109 millions de mailles.
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FIGURE D.1 — LES : Superposition des courbes d’évolution longitudinale de la pression fluctuante &

trois positions circonférentielles ¢ différentes pour les deux maillages testés. Traits pleins : maillage

initial, utilisé pour la theése. Traits pointillés : maillage raffiné. Gauche : dans le plan des admissions
(¢ = 0°). Milieu : & (¢ = 45°) des admissions. Droite : & (¢ = 90°) des admissions.

On constate une nouvelle fois la bonne superposition des courbes pleines et pointillées, bien
que les longueurs de corrélation et vitesse de convection soient issues de plusieurs opérations sur
les champs bruts de pression fluctuante tirés des simulations. La grande similarité des résultats

issus des deux maillages est donc robuste.
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FIGURE D.2 — LES : Superposition des courbes d’identification des paramétres caractéristiques du
chargement turbulent pour les deux maillages testés, pour différents couples de sondes sur le cylindre
externe en haut de cuve a 90° des admissions. Traits pleins : maillage initial, utilisé pour la these. Traits
pointillés : maillage raffiné. Gauche : identification de la vitesse de convection U, a partir de la phase.
Droite : identification de la longueur de corrélation longitudinale.






|dentification des coefficients de masse et raideur a
partir des mesures de fonction de transfert a
I'extrémité du panier - Approche de Rayleigh

E.1 Notations

Point d’ancrage des languettes au cylindre : A
Centre de gravité du cylindre : G

Point d’attaque du marteau de choc : C
Longueur des languettes : L

Hauteur du cylindre : H

Inertie de flexion des languettes; I

Direction de ’axe du cylindre : z

Tous les mouvements se font dans le plan zz

E.2 Cinématique du cylindre

Le cylindre étant un corps solide, le déplacement de chacun de ses points peut se calculer a

partir de celui du centre de gravité z¢ et de la rotation autour du centre de gravité 0.

Rotation identique en tous points du cylindre :

0 =0c =0c (E.1)
Déplacements dépendant du point :

H H
rGg =TA + EHG =xc — 59@ (EQ)
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E.3 Dynamique du cylindre

Pour tout type de chargement du cylindre, les efforts et moments équivalents au niveau de

A peuvent étre obtenus par les principes généraux de la mécanique des solides.

Résultante des efforts identique en tous points du cylindre :

FAa=Fg=Fc=F (E.3)

Moments résultants dépendant du point d’application :

H
MA:Mg-i-?F:Mc-i-HF (E.4)

Les deux équations qui précedent sont valables aussi bien en statique qu’en dynamique, elles
permettent de faire le lien entre des efforts appliqués en un point du cylindre et ceux transmis

au niveau du point d’accroche aux languettes.

E.4 Déformation des languettes : cas d’un encastrement a leur

base

Pour varier les approches, on part des équations de poutre en statique, et plus précisément de
EIx” = M (loi de comportement), de la relation entre effort tranchant et moment fléchissant,
et de 'uniformité de I'effort tranchant dans les sections non soumises & des efforts extérieurs. La
déformée d’une poutre uniforme encastrée a une extrémité et subissant un effort et un moment
a son autre extrémité peut alors s’écrire comme un polynéme du troisieme degré. La condition
d’encastrement permet de faire disparaitre les deux premiers termes et il reste :

My 22 F 23

z(z) = 12 Bl G (E.5)

qu’on peut également écrire & partir du torseur au point d’accroche (en z = L) :

()_ML+FLz2 F 23

YT B 2 T ElG
, (E.6)

_ML—I-FL F z

0(2) EI - EI2
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Les relations de RDM s’en déduisent :

M;p,+FLI? F L3
T = —F57— =

EI 2 EIG6
M;I? F L3

 EI 2 +EI 3 (E.7)
ML+FLL F L?

="Er T Er2

M; F L2
L4+
EI + EI 2

NB : on doit pouvoir vérifier que c’est 'inverse de la matrice de raideur.

E.5 Raideur de fleche sous sollicitation statique en C

On applique a présent un effort tranchant statique F' au point C. La déformation qui en

résulte peut étre calculée a partir du torseur d’effort en A : {F,Ma = HF'}.

Les relations de RDM deviennent :

FL?
rp = —— (3H + 2L)
9

de sorte que la fleche en C vaut :

ro =xA + HOg
2 . (E.9)

FL FLH
=——@BH+2L)+ —— 2H+L
6ET1 (3H +2L) + 2E1 (2H +1L)

Selon le modele de languettes d’Euler, la raideur de fleche en haut du cylindre s’exprime alors

comme :

F 1 3EI
rc SHL+L?2+3H? L °

(E.10)

Application numérique avec les coefficients utilisés lors du design :

H = 530 mm (avec prise en compte du socle de 15 mm entre languettes et cylindre)
L =50 mm

E = 2.1 x 10! Pa

[=25x%x10"% m?

£ —35%x10° N/m

rc
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A comparer avec la raideur de translation en extrémité de panier identifiée par la mesure :
£ — 1.6 x10° N/m.

rc

E.6 Réponse dynamique sous sollicitation haute fréquence en C

On applique a présent un effort tranchant dynamique F' au point C, en supposant cette fois
que l'inertie I’'emporte suffisamment devant la raideur pour négliger cette derniere. Tout se passe
comme si on appliquait un torseur {F , %F } au centre de gravité du cylindre, qui répondrait

selon les équations dynamiques du solide :

. F
ig=—
m
) 'y (E.11)
g = —
G 2Ja
L’accélération en C qui en résulte peut étre calculée comme :
rc =g+ EGG
F FH2 (E.12)
N Meyl 4JG

Selon la dynamique du solide, 'inertie du cylindre engendre une "masse de fleche" en haut

du cylindre égale a :

F 1
— - (E.13)
C Meyl m

Application numérique avec les coefficients utilisés lors du design :

Meyr = 40 kg

H =515 mm

Jo = % (3R, + H2)_p7r(Rmreppamerl);(H —heouvercies) (3(Rint — €Ppanier)? + (H — hoouvercies)?)
= 1.8 kg.m™?

% = 16.2 kg

A comparer avec la masse équivalente identifiée par la mesure en extrémité de panier : % =

11.7 kg

E.7 Réponse au marteau en C avec languettes encastrées

Le test au marteau de choc fournit une fonction de transfert résonante qui, selon la démarche
de type Rayleigh employée, est associée a une raideur apparente définie par (E.10) et une masse

apparente définie par (E.13).



Plans de la phase de caractérisation acoustique de la
boucle d'essai
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Détail des calculs du spectre de force de pression dans
I'épaisseur annulaire

On détaille ici les calculs des deux intégrales intervenant dans ’expression 6.1 du spectre de
force de pression, et dont les approximations pour un volume fluide assez grand sont données en
équations 6.2 et 6.3.

On commence par calculer la premiere intégrale dans la direction z. En introduisant les

2220 avec z, une position longitudinale fixée, et Q = “2= cette

variables adimensionnelles Z = U
z c

premiére intégrale devient :

//e“”(éf)eij dzd2 = AE//e—m(Z—Z’)e—lZ—Z/l iz dz'

En introduisant la limite supérieure adimensionnelle H de Z, et en séparant la premiére intégrale

en deux termes :

,M ,M ’ 2 H z —iUZ—-7" —(Z—27' H o 7l 7
/e Ue e * dzdz :)\z/ / e~ U Je=Z Z)dZ'Jr/ e NI (2220 a7 | dz
0 0 Z

_iw(z—z/) _\z—z/\ , 9 H Z . ’_ H _ . ’_
/ e U e % dzdd = N / / UHINZ=2) g7/ 4 / TN =2) g7\ Az
0 0 Z

io(e—ly e H 1 — e~ (1+i)Z e(—l—i—iQ)(H—Z) 1
TT U, e I — )2 dz
//e e dzdz )\Z/O 110 + 110

iw(z—z") |z—2| H 1— e_(1+ZQ)Z 1— e_(l_ZQ)(H_Z)
T U e % dz' = \2 dzZ
//6 ‘ dz /0 [T L G o)
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Ciw(z—z)  |z=2| )\z H —(14+iQ0)Z :
//6 Te e dzdz’:HQQ/o {(1—6( 7)Y (1-49)

+ (1= e~ =EI=2) (1 4 m)} dz

iw(z—2z") |z—2] 2 H . . o
//e_Uc " dzdd = i / {2 — (1 — iQ)e~1HDZ _ (1+¢Q)e—<1—m><H—Z>} dz
0

_deem) _Jec] F_ A 1—iQ 1 gz ? _ 1+iQ 7 oym-—z))2
//6 Ue e Az dZdZ—H{2H+1+ZQ|:€ ]O*m{e :|0}

_'L'w(zfz/) _ |z—2'] r )\g 1—1Q 7(1+7"Q)H 1 + 10 7(17@’9)1:1
//e T e % dzdd = {2H+1+m(e —1)—1_2,9(1—6 )

_dwes) _le—sl] ,_ A L= _(rioa L+iQ  _q-ioa
[T i = o (e g 1)+ (e -1)}

_iw(zfz/) _|zfz/\ )\2 2 . 2 — (1492 H
//e Uc e X dzdz’:mw{QH(1+Q)+(l_zQ) (e( ) —1)

+ (1 + iQ)2 <€—(1—iQ)I§( - 1) }

_iw(z—z/) _|z—z/\ )\2 ~ g e
//e T e % dzdz’:m;W{QH(1+Qz)+e_H ((l—iQ)Qe_mH—i—(l—i—iQ)ze’QH)

+ 202 —2}
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_iw(z—z/) _|z—z/| 2A§ ~ 9 _i 2 ~ . ~ 2
//e U e A= dzdz’:m{}[(l—i—ﬁ )+e ((1—Q)COSQH—QQstH)+Q —1}

_iw(z—z) |z z| 2)\2ﬁ -
//6 Ue dZd/_(l_i_ZW{(l‘i‘QQ)‘i‘

_iw(z—z ) \z 2| 2)\25[
[[e T dzdz = on {1 + =

2 _
((1 — 0?) cos QH — QQstH) & i 1}

I—QQ)COSQI:I—QQSinQﬁ) —|—~Q27_1} )

(1+Q2) (( H(1+92)

On calcule ensuite la deuxieme intégrale dans la direction . En introduisant les variables

adimensionnelles ¢ = 7220 cette deuxieme intégrale devient :
©

L le=¢l ,
// e "R rdprdy = A2 // =169 4g dg

En introduisant les limites adimensionnelles inférieure min et supérieure mazr de ¢, et en sépa-

rant la premiere intégrale en deux termes :

_p max o) , max ,
// o rdprdg’ = )2 / ( / ey / e<¢—¢>d¢’> d¢
min min 1)

—rlece _ me _ i _ —ma -
//e Ma rdcprdgo )\Q/mm [e¢(e¢’ e ”)+e¢( e M e ¢)] do
//e—er, ’I"d(,O’I“ng _ )\2 /maac [2 _ €m~in—¢ _ efﬁ—mhz} dd)
min

// 6—r‘“";f‘ rderdy’ = )\i {2 (mZL:U - m~m) + emin (e_’{mm - e_"am) — e (emm - emzn)]

// e*T‘(p;f/‘ rdordy’ = /\i {2 (mba: - m~m)  9emin—mi _ 2}

ff e o rdordy’ = 2)\?0 [AQZ) +e B 1} )

avec A¢p = r/\w.






|dentification du modele équivalent de source de
vitesse fluctuante associé au diaphragme multi-trous :
prise en main de la méthode

En attendant l'arrivée de la maquette dans nos locaux et pour s’approprier la méthode
d’identification du modele équivalent de la source acoustique insérée dans la boucle d’essais

Gascogne, des premieres mesures ont été effectuées avec le diaphragme multi-trous.

La figure H.1 montre un exemple d’identification de la source de vitesse fluctuante adimen-
sionnelle imposée par le diaphragme multi-trous, obtenue pour un débit de 40 L/s, filtrée entre
5 Hz et 35 Hz, avec trois couples différents de mesures de pression fluctuante en amont de la
zone d’essais et en configuration de boucle fermée. Ve, et Viro, sont les vitesses d’écoulement
respectivement dans la tuyauterie et dans les trous du diaphragme, f est la fréquence et epg;qpn
est I'épaisseur du diaphragme. Les courbes se superposent relativement bien et un spectre simi-
laire est obtenu en aval, ce qui confirme 'uniformité de la vitesse fluctuante dans la zone d’essai
a basse fréquence. Le bruit généré par le diaphragme multi-trous est ainsi identifié et un fit

e s . . PSD(u) o —11 ( [Xepdiapt —2.7
linéaire fournit pour loi correspondante W =2x10 S denh . Cette approche
€ trou

innovante utilisant le modeéle équivalent de Norton permet donc une caractérisation simple de la

source de bruit insérée dans la boucle d’essai en tant que source de vitesse fluctuante imposée.
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F1GURE H.1 — Identification de la source de vitesse fluctuante adimensionnelle imposée par le
diaphragme multi-trous : vitesse fluctuante amont en configuration de boucle fermée pour un
débit de 40 L/s, en utilisant différents couples de mesures.
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Titre : Vibrations sous chargement turbulent en géométrie cylindrique avec admissions impactantes -
Application a un espace annulaire de cuve de réacteur 3 eau pressurisée.

Mots clés :
structure, joint acceptance, espace annulaire.

Résumé : Les cuves de réacteurs a eau pressurisée
subissent des vibrations, dues notamment a |I'écou-
lement dans |I'espace séparant la cuve de I'enveloppe
de coeur : leur compréhension et leur maitrise consti-
tuent un enjeu tant scientifique que de siireté. La
description conventionnelle de ces vibrations repose
sur un spectre de pression fluctuante de référence,
des longueurs de corrélation longitudinales et circon-
férentielles, et I'élaboration d'un chargement modal
sur la base de l'intégrale de joint acceptance. Elle
suppose une pression turbulente homogéne sur la
surface du cylindre interne, hypothése a priori non
adaptée a la configuration industrielle, avec la pré-
sence de trois ou quatre branches d’'admission.

Via une démarche couplée expérimentale — numé-
rique, |'objectif est de quantifier les conséquences
de cette simplification et d'améliorer la représenta-
tion du chargement, en s'appuyant sur un cas de
référence élémentaire, constitué de deux cylindres
co-axiaux soumis a deux jets impactants perpendi-
culaires a I'axe des cylindres. Sur une maquette en

vibrations sous écoulement, maquette analytique, chargement turbulent, interaction fluide-

eau modulable concue a cet effet, aprés la caractéri-
sation, au moyen de capteurs de pression fluctuante
en paroi, du chargement turbulent avec cylindre in-
terne fixe, les vibrations obtenues en disposant le cy-
lindre interne sur des languettes flexibles sont analy-
sées : la forte inhomogénéité des vitesses de convec-
tion (entre 0 et 4 m/s), ainsi que des spectres de
pression fluctuante (plusieurs ordres de grandeur se-
lon la fréquence) et de leurs longueurs de corrélation
(évolutions différentes selon la fréquence et varia-
tions du simple au double) numériquement prédite,
est effectivement observée, selon un accord calculs-
essais particulierement remarquable.

L'ensemble des résultats d'essais et de simulations
LES constitue ainsi un cas-test de référence bien
documenté de vibrations sous écoulement turbulent
en espace annulaire avec admissions impactantes. Il
servira de base pour des modélisations numériques
et un moyen d’essai représentant des configurations
plus complexes.

Title : Vibrations under turbulent loading in cylindrical geometry with impinging inlets - Application to a

pressurized water reactor vessel annular gap.

Keywords : flow-induced vibration, experimental case test, turbulent forcing, fluid-structure interaction,

joint acceptance, annular gap.

Abstract : Pressurized water reactor vessels are
prone to vibrations, due in particular to the flow in
the gap between the vessel and the core barrel : un-
derstanding and controlling them is both a scientific
and a safety issue. The conventional description of
these vibrations is based on a reference fluctuating
pressure spectrum, on longitudinal and circumferen-
tial correlation lengths, and on a modal forcing based
on the joint acceptance integral. It assumes a homo-
geneous turbulent pressure on the inner cylinder sur-
face, which is a priori not adapted to the industrial
configuration, with three or four inlet branches.

Using a coupled experimental-numerical approach,
the aim is to quantify the consequences of this sim-
plification and improve the representation of forcing,
based on an elementary reference case consisting of
two co-axial cylinders submitted to two impinging
jets perpendicular to the cylinder axis. On a modular

water mock-up built-up for that purpose, after cha-
racterizing the turbulent forcing with a fixed inner
cylinder using fluctuating wall pressure sensors, the
vibrations obtained by arranging the inner cylinder
on flexible plates are analyzed : the strong inhomo-
geneity of convection velocities (between 0 and 4
m/s), as well as of fluctuating pressure spectra (se-
veral orders of magnitude depending on frequency)
and of their correlation lengths (different evolutions
with frequency and variations up to a factor two)
numerically predicted, is actually observed, with a
particularly remarkable calculation-test agreement.

These LES simulation and test results thus consti-
tute a well-documented reference test case for flow-
induced vibrations in annular gap configurations with
impinging inlets. It will be a basis for future numeri-
cal modelling and experimental mock-ups represen-
ting more complex configurations.
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