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Nomenclature

Nomenclature

diffusivité thermique (m2.s™)

capacité thermique massique (J.kg*.K™)
matrice des capacités (J.K")

couple (N.m)

diameétre (m)

diametre hydraulique (m)

épaisseur d’entrefer (m)

fonction objectif

conductance ou matrice des conductances (W.K™)
matrice des conditions limites (W.K™)
excentricité (m)

coefficient d’échange convectif (W.m?2.K™)
intensité électrique (A)

Nombre de Reynolds rotationnel
énergie cinétique turbulente (J.kg™?)
longueur (m)

débit masse (kg.s™)

nombre de Nusselt

vecteurs des pertes (W)

pression (Pa)

nombre de Prandtl

débit volume (m*.s™)

rayon (m)

résistance électrique (Q)

nombre de Rayleigh

nombre de Reynolds

nombre de Rossby

surface d’échange ou section de passage (m?)
température (K ou °C)

nombre de Taylor

vitesse (m.s™)

volume (m?)

vecteur des parametres d'optimisation

Symboles grecs

coefficient de pondération
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Nomenclature

EED <> 08Mm®

coefficient de dilatation volumique (K™

dissipation turbulente (m®.s™)

flux de chaleur (W)

flux de chaleur surfacique (W.m™)

conductivité thermique (Wm™.K )

viscosité cinématique (m*s™)

masse volumique (kg.m™)

vitesse de rotation (rad.s™)

taux de dissipation de I'énergie cinétique turbulente (s-1)

Indices et exposants

ar
av
eff
en
€q
ext
rot
stat

arriere

avant

effectif
entrefer
équivalent
extérieur
rotor

stator
adimensionné
au loin
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Introduction Générale

Face a la montée du colt des carburants et la prolifération de gaz a effet de serre, un des
enjeux principaux de I'industrie automobile est de réduire la consommation des véhicules.
Elle développe donc de nouvelles solutions pour faire face a cette problématique. L’Union
Européenne a d’ailleurs fixé un objectif de réduction des émissions de CO, a 95 g/km contre
120 g/km en 2012.

Une des solutions trouvée pour faire face a cet enjeu est I’hybridation des véhicules : le
moteur thermique est couplé a une machine électrique pour faciliter son fonctionnement.
Plusieurs niveaux d’hybridation existent. La premiere, le full hybrid, couple deux moteurs
indépendants un thermique et un électrique. Les moteurs peuvent fonctionner de facon
combinées ou séparément. Cependant, des niveaux d’hybridations plus bas existent : le
micro hybrid et le mild hybrid. Dans ce cas, la propulsion du véhicule est uniqguement assurée
par un moteur thermique. On lui adjoint une machine électrique appelée alterno-démarreur.
Comme son nom l'indique, elle remplace a la fois 'alternateur et le démarreur des véhicules
traditionnels et a un fonctionnement réversible entre générateur et moteur. Ces niveaux
d’hybridation permettent des fonctions telles que le Stop/Start (le moteur se coupe a I'arrét
du véhicule), le freinage régénératif (la batterie est rechargée au freinage) et |’assistance
électrique au moteur thermique.

Le projet MHYGALE (Mild HYbrid GénérAlisabLE) a pour objectif de mettre au point une
solution d’hybridation douce (Mild Hybrid) qui soit facilement adaptable sur les véhicules
existants et avec un co(t relativement bas. Ce projet, financé par 'ADEME et piloté par
Valeo, regroupe de nombreux partenaires industriels et académiques dont PSA, Freescale
Semiconductors, le laboratoire TEMPO de Valenciennes, le L2EP de Lille ... Le projet est
découpé en plusieurs parties chacune étudiant I'alterno-démarreur utilisé d’'un point de vue
différent : électrotechnique, électronique, mécanique, thermique ...

L'alterno-démarreur MHYGALE (figure 1) est une machine de forte puissance (environ 15
kW) pouvant atteindre des vitesses maximales de rotation de 16 000 tr/min. Il est composé
d’un stator bobiné et d’un rotor dit a « double excitation ». En effet, le rotor est a la fois
bobiné et pourvu d’aimants permanents. Sur le rotor sont fixés, de part et d’autre, des
ventilateurs chargés d’assurer la circulation d’air a l'intérieur de la machine. Le systeme
rotor/stator est fermé par des paliers en aluminium aménagés d’ouverture pour faciliter le
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passage de I'air. A I'arriére de la machine, une plaque de composants électroniques est fixée.
A l'avant, une poulie permet I'entrainement de la machine par une courroie.

Figure 1. CAO de l'alterno-démarreur MHYGALE : vue extérieure (gauche) et vue
éclatée (droite)

D’un point de vue thermique, plusieurs problématiques apparaissent. La premiere est
d’obtenir un modele fiable permettant de prédire le comportement thermique de la
machine en fonction de plusieurs parameétres extérieurs: la vitesse de la machine, la
température extérieure, le niveau de pertes produites dans la machine, les matériaux ... La
deuxieme problématique est de réduire les niveaux de température dans la machine. En
effet, certains composants ont une température critique au-dela de laquelle leur
fonctionnement est détérioré. Par exemple, les aimants du rotor perdent leur aimantation
au-dela de 180°C. Des solutions pour I'amélioration du refroidissement doivent donc étre
trouvées. Cependant, celles-ci ne doivent pas perturber le fonctionnement électrique de la
machine : ces composants essentiels ne doivent donc pas étre modifiés.

Le présent travail cherche a répondre a ces problématiques a travers cing chapitres.

Le premier chapitre présente quelques généralités sur les phénomenes étudiés ainsi que sur
les outils utilisés. Une étude bibliographique, constituée de deux parties, est menée. La
premiere s’intéresse aux transferts thermiques dans les machines électriques ainsi qu’aux
modélisations possibles. La deuxiéme partie présente un outil, I'optimisation mathématique,
ainsi que son application a la thermique.
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Le deuxieme chapitre s’intéresse a la création du modéle thermique de la machine. On
utilise une méthode de type nodale. L’analyse de I'’écoulement a l'intérieur de la machine est
aussi étudié pour la mise en place du modele.

Le troisieme chapitre est consacré a la validation expérimentale du modele thermique. Des
essais fluides et thermiques ont été réalisés sur des prototypes afin de comparer les
résultats a ceux de notre code de calcul. Des résultats numériques détaillés sur la machine
de référence sont ensuite présentés.

Le quatrieme chapitre s’intéresse a I'amélioration de la machine par le biais de
I'optimisation. Il commence par I'étude d’un cas simple, la bifurcation, afin de mieux
appréhender les outils d’optimisation. Une optimisation géométrique de la machine en
fonction de plusieurs thermiques est ensuite effectuée. Pour finir, quelques pistes pour un
développement futur de la machine sont explorées.

Le cinquiéme et dernier chapitre s’intéresse a la partie électronique de I'alternateur.
L'amélioration doit satisfaire deux objectifs : améliorer le refroidissement des composants
électroniques et perturber le moins possible I’écoulement entrant dans la machine. Plusieurs
solutions sont obtenues.

Pour finir, une conclusion générale récapitulant 'ensemble des résultats est présentée ainsi
que les perspectives envisagées.
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Chapitre 1 : Etude Bibliographique

1. Transferts thermiques dans les machines électriques
1.1. Nature des transferts thermiques

1.1.1. Transfert par conduction
Dans les machines thermiques, I'un des principaux modes de propagation de la chaleur est la
conduction. Elle a lieu au sein du méme milieu qu’il soit fluide ou solide. La loi qui régit ce
mode de transfert est la loi de Fourier (équation 1.1) : dans un milieu isotrope, la densité de
flux est proportionnelle au gradient de température.

@= —Agrad T (1.1)

La constante de proportionnalité A est la conductivité thermique en W.m™.K™. Elle dépend
de la nature du matériau et représente la capacité du matériau a conduire la chaleur. Ainsi,
les solides conduisent généralement mieux la chaleur que les gaz et au sein des solides les
métaux ont une bien plus grande conductivité que les plastiques.

Dans les machines électriques, la plupart des conductivités sont généralement connues et
disponibles dans les spécifications des matériaux. Cependant, certains matériaux ne peuvent
pas étre considérés comme isotropes. Par exemple, les tdles magnétiques constituant le
stator et le rotor sont en fait de fines couches de tOle empilées et compactées. La
conductivité thermique du matériau va donc étre plus importante dans les directions
tangentielles et radiales que dans le sens axial (direction de I'empilement). Un deuxieme
exemple est celui des bobinages qui sont en fait un amas de fils de cuivres entouré de résine
isolante. La chaleur va mieux se propager dans la direction des fils que dans le sens radial.

En utilisant le bilan d’énergie et |la loi de Fourier, on obtient I'équation de la chaleur :

aT
PCp oy~ div(A. gradT) = P (1.2)

Et qui donne, dans un milieu homogene et isotrope :

— — AT =P (1.3)
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- P est la production de chaleur volumique en W.m™.
- p estla masse volumique en kg.m'3.
- cpest la capacité thermique massique en J.kg'l.K'l.

1.1.2. Transfert par convection
Le deuxiéme mode principal de propagation de la chaleur se fait par convection. Ce type de
transfert a lieu en cas de mouvement relatif d’un fluide au contact d’un solide. Suivant
I'origine de ce mouvement, la convection peut étre naturelle, forcée ou mixte.

En convection naturelle, les mouvements du fluide sont engendrés par les gradients de
températures qui créent des différences de masse volumique au sein du fluide. Soumis a la
gravité, les particules de fluide plus légéres vont remonter créant ainsi un champ de vitesse
de faible intensité. Dans le cas de la convection forcée, les mouvements du fluide sont
engendrés par une source extérieure comme une pompe ou un ventilateur. Enfin, la
convection mixte a lieu lorsque les deux phénomeénes ont une influence équivalente sur le
fluide.

En général, la convection est modélisée par une relation de proportionnalité entre le flux
surfacique et la différence entre la température de paroi T, et d’'une température de

référence Tyf :

Y = h(Tp - Tref) (1.4)

Le coefficient h est le coefficient de convection et dépend largement de la configuration et
de la vitesse de I’écoulement, de la nature du fluide ainsi que de la température de
référence utilisée. Celle-ci est le plus souvent associée a la température d’entrée du fluide
ou a une température de film. Les transferts par convection sont caractérisés par un nombre
sans dimension, le nombre de Nusselt. Ce nombre est le plus souvent déterminé de fagon
expérimentale en fonction des autres nombres sans dimension du Tableau 1.1.

Tableau 1.1. Nombres sans dimension
Nombre de Nusselt h.L
Nu =—
A
v
Nombre de Prandtl Pr — -
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Nombre de Grashof g.B.(Tg — Ty). L3
Gr = >
Vv
Nombre de Rayleigh Ra = Gr.Pr
Nombre de Reynolds Re = u.L
v
Nombre de Reynolds rotationnel w. L?
Re, = »

Le nombre de Prandtl est le ratio de la viscosité cinématique et de la diffusivité thermique.
Un haut nombre de Prandtl indique que la convection est plus efficace que la conduction
dans ce matériau. Pour l'air, sa valeur varie autour de 0.7. Les nombres de Grashof et de
Rayleigh sont des nombres caractéristiques de la convection naturelle. Le nombre de
Grashof est le ratio des forces gravitationnelles et visqueuses. Le nombre de Rayleigh
indique si le transfert de chaleur s’effectue principalement par convection naturelle ou par
conduction.

La convection forcée dépend, elle, grandement du nombre de Reynolds qui est le rapport
des forces d’inerties et des forces visqueuses et qui est caractéristique de I'écoulement. Un
bas nombre de Reynolds indique que |"écoulement est laminaire (forces visqueuses
prépondérantes) et une grande valeur indique que I’écoulement est turbulent (forces
d’inerties majoritaires). Les valeurs de h sont en généralement bien plus importantes pour
des écoulements turbulents. Pour les machines électriques, on introduit aussi un nombre de
Reynolds rotationnel basé sur la vitesse de rotation.

Enfin, pour des écoulements avec des géométries atypiques, on introduit souvent des
facteurs de forme dans les corrélations. Par exemple, pour un canal rectangulaire, le rapport

ryo b . . .
des cotés ~ Vaavoir une influence importante sur le transfert.

1.1.3. Transfert par rayonnement
Le dernier mode de propagation de la chaleur se fait par rayonnement. Contrairement aux
précédents, il se fait sans contact. Tout corps absorbe, transmet et/ou réfléchi les ondes
électromagnétiques et en réémet une partie. Selon la théorie du corps noir, le flux recu est
entiérement absorbé et réémis. Dans ce cas idéal, le flux réémis s’écrit ¢ = oT* ol
o =5.6.10"8W.m2. K~* est la constante de Stefan-Boltzmann.
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La théorie du corps noir ne s’appliquant qu’a de trés rare cas, le modéle utilisé
généralement pour modéliser le rayonnement est celui du corps gris opaque. Dans ce cas,
une partie du flux incident est absorbée et I'autre réfléchie. Tout le flux absorbé est réémis.
On introduit alors I’émissivité € qui représente la part du flux absorbée (et donc émise). Dans
ce cas, le flux en Watt échangé entre deux surfaces S; et S, s’exprime :

oo OTE=TH
T 1-¢ 1 . 1-¢ (1.5)
S7€,

Ou F;, est le facteur de forme de la surface 1 a la surface de 2. C’est la fraction du flux émis
par la surface 1 qui atteint la surface 2.

En pratique, dans notre étude, les niveaux de température étant relativement faibles, nous
négligerons le transfert radiatif dans la machine.

1.2.Sources de chaleur
Dans une machine électrique, les sources de chaleurs se divisent en trois grandes
catégories : les pertes mécaniques, les pertes Joule et les pertes Fer.

1.2.1. Pertes mécaniques
Les pertes mécaniques sont les pertes engendrées par les frottements a l'intérieur de la
machine. Elles sont de plusieurs sortes :

- Les pertes dues au frottement dans les roulements et dans le palier et provoquées
par la rotation.

- Les pertes aérauliques dues aux frottements au sein de I'air notamment dans des
écoulements fortement turbulents et au niveau des ventilateurs.

Ces pertes sont généralement importantes pour des hautes vitesses de rotation.

1.2.2. Pertes Joule
La dissipation par effet Joule est la part d’énergie dissipée en chaleur lors du passage d’un
courant électrique dans un matériau conducteur. Dans la machine, ces pertes ont lieu dans
les bobinages statoriques et rotoriques. Les pertes Joule sont données par une relation de la
forme :

Pjoule =R.I? (1-6)
Avec :

- Pjoute Perte Joule en W.
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- Rrrésistance électrique en Q.
- | courant électrique en A.

Pour un fil, la résistance est donnée par la résistance R s’écrit :

L
R=0p-— 1.7
s (1.7)
Avec :

- présistivité en Q.m.
- Llongueur en m.
- Ssection en m?

Enfin, la résistivité p est elle-méme fonction de la température :

p = Prer(1+ a(T - Tref)) (1.8)
Pour le cuivre, a Trer=20°C, prer = 1.68.10780.m et a = 0.0039 K™.

1.2.3. Pertes Fer
Les Pertes Fer sont la deuxieme source de pertes électromagnétiques dans la machine. Ces
pertes proviennent principalement de deux phénomenes : les pertes par hystérésis et les
pertes par courant de Foucault.

Les pertes par hystérésis sont la puissance nécessaire pour parcourir un cycle d’hystérésis.
Ces cycles sont dus au fait que lorsque I'on décroit I'excitation magnétique du matériau, le
champ magnétique décroit mais pas de la méme fagon que lors de la premiére aimantation.
Ces pertes sont proportionnelles a la surface de la courbe d’hystérésis.

Les pertes par courant de Foucault sont dues aux forces induites par les courants alternatifs
dans le fer et qui s’opposent aux mouvements de la machine. Ces pertes varient selon le
carré de I'épaisseur du matériau. C’est pour minimiser ces pertes que I'on utilise pour le
rotor et le stator un empilement de toles minces séparées par une couche isolante.

Les pertes Fer sont beaucoup plus complexes a modéliser que les pertes Joule. La
formulation analytique la plus classique pour les modéliser est celle de Steinmetz donnant
les pertes fer massiques suivant I'induction maximale et la fréquence (Fasquelle 2007).

Phystérésis = Kyf Br%lax (1.9)
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Proucault = KFfZe2 Brznax (1.10)
Avec:

- Kjy et K coefficients spécifiques au matériau

- f fréquence en Hz.

- Bjnax induction maximale a la fréquence f en T.
- e épaisseur du matériau en m.

Lutun (2011) décrit une méthode expérimentale simple pour mesurer les pertes Fer. Elle
consiste a introduire un courant électrique connu dans le rotor et a mesurer le couple sur
I'arbre C,rpre Nécessaire a I'entrainement de la machine a une vitesse de rotation Q. La
puissance sur I'arbre s’exprime :

Piotate = Carbre- 2 (1.11)

Et elle est égale a la somme des pertes mécaniques et des pertes fer. D’'ou :

Pfer = Carvre- — Pméca (1.12)

En connaissant les pertes mécaniques et en mesurant le couple sur I'arbre, on obtient une
estimation des pertes fer. L'inconvénient de la méthode est que I'on ne fait aucune
différence entre les pertes au stator et au rotor.

1.3.Modélisation des transferts thermiques dans les machines électriques

1.3.1. Les différentes méthodes
Boglietti (2009) répertorie les différentes méthodes de modélisation des machines
électriques et en retient trois principales: la modélisation par méthode nodale, la
modélisation par éléments finis et la modélisation CFD.

La méthode nodale considere la machine comme une somme de petits volumes isothermes
reliés entre eux par des conductances dont I'expression dépend de la nature du transfert
thermiques. Cette modélisation simplifiée a pour principal avantage son faible colt de
calcul : le probleme est ramené a un simple calcul matriciel. Cependant, pour calculer le
transfert par convection, il est nécessaire de se rapprocher de corrélations issues de la
littérature pour des configurations simplifiées. La calibration du modele par des résultats
expérimentaux est aussi le plus souvent nécessaire.

La deuxieme méthode est la modélisation de la machine par éléments finis. Cette approche
permet de résoudre directement I’équation de la chaleur dans les parties solides de la
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machine. Cependant, pour les transferts convectifs elle nécessite aussi I'emploi de
corrélations qui servent de conditions limites. L’avantage de cette méthode est qu’elle
permet de modéliser correctement la conduction dans des géométries complexes ou la
méthode nodale ne serait pas adaptée. De plus, les calculs électromagnétiques étant
souvent réalisés en éléments finis, elle permet de coupler aisément les deux domaines.
Cependant, son co(t de calcul est trés important et, comme la méthode nodale, des
corrélations analytiques sont nécessaires pour le calcul de la convection.

La derniere méthode est la simulation directe de la machine par CFD (Computational Fluid
Dynamics). Cette approche permet de résoudre a la fois les équations de Navier-Stokes dans
les parties fluides de la machine et I'’équation de la chaleur dans tout le domaine. Cette
méthode est la plus coliteuse en ressources de calcul. Un maillage fin des parties fluides est
nécessaire pour une bonne modélisation de la turbulence en plus du maillage des parties
solides. Il en résulte des maillages dont le nombre de mailles dépasse en général les 15
millions d’éléments et qui ne sont pas réalisables sur des machines standards.

Parmi ces trois méthodes, la méthode qui semble le plus adaptée a notre probléeme est la
méthode nodale. Son colt de calcul est le plus faible ce qui est, dans une optique
d’optimisation de la machine, un critére prépondérant. Cependant, la CFD peut aussi nous
permettre d’obtenir les champs de vitesses nécessaires au modele nodal sans prendre en
compte la thermique machine, ce qui permet de réduire grandement les maillages.

1.3.2. La méthode nodale
Comme indiqué dans la section 1.3.1., la méthode nodale utilise une décomposition de la
machine en petits volumes isothermes. En faisant un bilan d’énergie sur une maille i a la
température T;, et en utilisant une approximation du premier ordre, on obtient I'équation
suivante :

dT;
piVicy, 7o+ Z Gii(T; = Tj) = P; (1.13)

Jj#i
Avec :

- p; masse volumique de la maille en kg.m™
- V; volume de la maille en m?

ey s . . . -1 ,,-1
- Cp, capacité thermique massique de la maille en J.kg™.K"™.
- G;j conductance entre la maille i et les mailles j en w.K!

- P; source de chaleur associée a la maille en W.
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En généralisant, I'équation sur toutes les mailles du systeme, on obtient un systéme

matriciel :
dar
C—+G.T=P 1.14
7 (1.14)
Et en régime permanent :
G.T=P (1.15)

Il suffit de résoudre ce systéme linéaire pour obtenir le champ de température dans la
machine. Les composantes de la matrice G vont avoir différentes expressions suivant le type
de transfert thermique entre les mailles. Il existe trois types de conductances : conductives,
convectives et fluidiques.

La conductance de conduction s’exprime en fonction de la conductivité thermique des
matériaux ainsi que des parameéetres géométriques liés aux deux mailles. En coordonnées
cartésiennes (figure 1.1.a.), la conductance s’écrit :

Go—_ U
0T ej e (1.16)
&ii ':]1 g
T Y
Si —
a. Contact en coordonnées cartésiennes b. Contact en coordonnées cylindriques
Figure 1.1. Contact entre mailles
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Pour un contact cylindrique (figure 1.1.b.), la conductance de conduction s’écrit :
al-le-j
Tij
| In(==) | (1.17)
rij

ij Aji

Gij = —
|In¢i))
L +

A

La conductivité thermique n’est pas nécessairement identique dans toutes les directions
(exemple : téles magnétiques). Il faut donc prendre la conductivité qui est dans la direction
du contact.

La conductance de convection s’exprime en fonction de la surface de contact entre les
mailles et du coefficient de convection h :

Les coefficients de convection sont donnés par des corrélations analytiques issues de la
littérature. Celles-ci seront détaillées dans la prochaine section.

Les conductances fluidiques caractérisent les échanges thermiques a l'intérieur du fluide.
Elles dépendent du débit masse entre les deux mailles et de la capacité thermique du fluide.

Gij = Th,ij.Cp (119)

Ce type de conductance dépend donc principalement de la répartition de débits au sein de la
machine. Il est donc important de la déterminer avant de faire le calcul thermique.

1.3.3. Exemples de modélisation de machines

1.3.3.1. Modélisations Nodales
Les études portant sur des machines électriques complétes sont relativement peu présentes
dans la littérature. En effet, la plupart de ces études sont réalisées par des industriels et ne
sont pas publiés. Cependant, on peut quand méme trouver quelques exemples d’application
de la méthode nodale appliquée aux machines électriques.

Seghir-Oualil et al (2009) ont utilisé la méthode nodale pour modéliser un moteur de
propulsion navale. La machine étudiée est ouverte, avec une seule entrée et une seule
sortie, toutes deux situées du méme c6té de la machine (figure 1.2). L’air entrant passe dans

le rotor par des ouvertures circulaires puis passe dans I'entrefer pour se diriger dans la
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sortie. Pour estimer la répartition de débits dans la machine, des simulations CFD ont été
effectuées sur des éléments caractéristiques de la machine (figure 1.3). Une étude
paramétrique est ensuite conduite sur plusieurs éléments clés de la machine pour trouver
des pistes d’amélioration du refroidissement machine.

7 Cooling water

steel Rim P
7S Magnctic tooh 7S A 10 [Ed-region
e SR > LA -l

| Al I

Figure 1.2.  Configuration de I'’étude de Seghir-Oualil (2009).

g “A ......... . I: y

Figure 1.3. Ecoulement autour des tétes de bobines (Seghir-Oualil, 2009)

Fasquelle (2007) a développé un modele multi-physique d’'une machine électrique en
couplant un modele nodal a un modeéle électromagnétique et acoustique. La machine
étudiée est cette fois une machine fermée : Iair circule en circuit fermé suivant le schéma de
la figure 1.4. Dans cette étude, la répartition des vitesses est aussi obtenue par CFD sur des
éléments caractéristiques séparés (entrefer, canaux rotoriques, tétes de bobines ...).

28



Chapitre 1 : Etude Bibliographique

Tétes de bobines -
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Figure 1.4.  Cartographie de I'écoulement (Fasquelle, 2007)

Cette étude présente également une validation expérimentale du modeéle thermique. La
comparaison entre les résultats du modeéle nodal et I'expérimental montre que les
températures calculées au rotor correspondent a la réalité mais que les résultats au stator
sont surestimés. Il est donc nécessaire d’apporter des modifications au code suivant les
résultats expérimentaux. Les zones ou la thermique n’est pas validée doivent aussi étre
raffinées (exemple : modélisation de I'isolant dans les encoches statoriques).

Bornschlegell (2012) a utilisé la méthode nodale appliquée a un alternateur de centrale
électrique avec une discrétisation relativement fine (figure 1.5). Dans cette machine, la
répartition de débits est plus complexe, de multiples canaux existent dans le rotor et dans le
stator (figure 1.6). Les débits sont obtenus par un modele aéraulique de type perte de
charge. Les résultats thermiques sont comparés a des résultats expérimentaux. Les résultats
expérimentaux et numériques sont trés proches. Le plus grand écart est d’environ 10°C dans
les toles du stator. Le modele a ensuite été couple a un algorithme d’optimisation afin
d’obtenir une répartition optimale des différents débits dans la machine.
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Figure 1.5. Discrétisation nodale (Bornschlegell, 2012)
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Figure 1.6. Répartition de débit dans les canaux rotoriques et statoriques
(Bornschlegell, 2012)

Enfin, Kolondzovski et al (2009) ont étudié le comportement thermique d’une machine
électrique trés haute vitesse (30 000 tr/min) modélisée de deux manieres différentes. La
modélisation reprend toute les méthodes présentées dans la section 1.3.1. La répartition des
pertes dans la machine est obtenue par calculs éléments finis pour la partie
électromagnétique et par des corrélations empiriques pour les pertes aérauliques. La
premiere modélisation utilise a la fois la CFD et une méthode éléments finis. Un premier
calcul CFD est réalisé en 2D axisymétrique (figure 1.7) pour calculer les conductances de
convection et avoir une estimation des niveaux de température. Les résultats sont ensuite
utilisés dans un calcul éléments finis 3D réalisé avec COMSOL Multiphysics (figure 1.8).
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Figure 1.7. Maillage CFD 2D axisymétrique (Kolondzovski, 2009)

Figure 1.8.  Maillage éléments finis 3D du rotor (a) et du stator (b) (Kolondzovski,
2009)

Un deuxieme modele utilise uniquement une modélisation nodale. Les conductances de
convection sont directement calculées par des corrélations issues de la littérature en
utilisant la répartition de vitesse obtenue lors des calculs CFD 2D.

Les résultats de ces deux méthodes sont directement comparés dans la figure 1.9. Les
résultats obtenus par méthode nodale sont quasi-identiques a ceux obtenus par la méthode
éléments finis. Dans la cage en aluminium, I'enveloppe en carbone et dans les aimants
permanents, la différence est quasi-nulle. Dans la culasse, les dents et les bobinages du
stator, la différence est légérement plus importante mais reste relativement faible. Les
différences de temps de calcul entre les méthodes ne sont pas mentionnées.

Cette étude montre que la méthode nodale est une alternative intéressante aux méthodes
plus lourdes de type CFD et éléments finis. Les résultats obtenus sont du méme ordre voire
identique alors que les ressources numériques nécessaires sont bien plus faibles pour Ila
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modélisation nodale. Cette méthode semble donc la plus adaptée pour la modélisation

d’une machine électrique complete.

a) Cooling Muid along the air gap b) Rotor shaft
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Figure 1.9.  Comparaison des résultats de la méthode éléments finis et du modele

nodal (Kolondzovski, 2009)
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1.3.3.2.  Modélisation d’alternateurs Valeo
Plusieurs theses ont étudié la thermique des alternateurs a griffe Valeo. Ces machines sont
similaires a I'alterno-démarreur étudié ici. Elles utilisent les mémes éléments, la différence
majeure étant la forme du rotor: a griffes ou a aimants permanents. Les stators et les
ventilateurs utilisés sont eux similaires.

La premiére étude, par Vasilescu (2002), s’intéresse principalement a I'optimisation des
ventilateurs et des paliers de la machine et leur impact sur le refroidissement machine
modélisé par méthode nodale.

La premiere partie de I"étude utilise une analogie avec les turbomachines pour dimensionner
le ventilateur. Uniguement une moitié de l'alternateur est considéré, les débits traversant
I'entrefer sont donc négligés. Les ventilateurs sont optimisés en jouant sur la forme des
pales et leur nombre. La figure 1.10 présente les courbes caractéristiques des ventilateurs
optimisés ainsi que la perte de charge du systéme. Les paliers ont eux aussi été optimisés en
jouant notamment sur la taille des sorties et leur inclinaison. Au final, avec ces deux
améliorations, le débit d’air en entrée a été augmenté de 84%. Les ventilateurs et paliers
optimisés sont présentés figure 1.11.
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Figure 1.10.  Caractéristiques des ventilateurs optimisés (Vasilescu, 2002)

La deuxieme partie de I'étude montre I'impact de ces améliorations le comportement
thermique de la machine. Un modeéle nodal a été développé pour la simuler. Au final, ces
améliorations provoquent une amélioration de 10 a 15°C dans le stator. Les résultats du
modele ont aussi été validés expérimentalement avec une différence de moins de 5°C.
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Au final, les ventilateurs et les paliers utilisés dans I'alterno-démarreur de la présente étude
ont été dimensionnés a partir des résultats de Vasilescu.

Figure 1.11.  Ventilateurs (a) et paliers (b) optimisés (Vasilescu, 2002)

La deuxiéme étude, par Lutun (2011), s’intéresse directement a I'impact de la géométrie de
la machine sur le refroidissement. Deux approches ont été utilisées pour étudier la
thermique machine : une modélisation nodale de la machine compléete et une modélisation
CFD de la partie avant. Les calculs CFD ont été réalisés avec Fluent en utilisant un modele de

35



Chapitre 1 : Etude Bibliographique

turbulence k- realizable avec des lois de parois standards. Le champ de vitesse autour d’un
chignon est présenté figure 1.12. Dans le cas de référence, I'air est aspiré par le ventilateur
et rejeté sur le chignon créant au passage une zone de recirculation. L’air passe ensuite dans
le canal entre chignon et palier pour étre redirigé vers les sorties.
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Figure 1.12. Champ de vitesse (m/s) dans la zone ventilateur — chignon (Lutun,
2011)

Une étude paramétrique est ensuite menée pour mesurer |'influence de la position du
ventilateur et de la distance entre les chignons et le palier sur le débit et la conductance de
convection des chignons. La figure 1.13 montre I'effet de la position du ventilateur en le
déplacant de sa position initiale (3 0 mm) vers le palier. Plus le ventilateur est proche du
palier, plus le débit et la conductance de convection augmente.

La figure 1.14 montre I'évolution des débits et de la conductance de convection sur le
chignon en fonction de la section de passage entre le chignon et le palier. Plus la section de
passage augmente, plus le débit diminue. Par contre, d’'un point de vue thermique, les
configurations les plus intéressantes se trouvent pour des petites sections de passage et
donc des petits débits. L'optimum pour la section se situe entre 3 et 5 mm. Cela est d{ au
fait que la conductance de convection dépend du débit a travers le coefficient h mais aussi
de la surface d’échange qui augmente lorsque la section de passage diminue.

Les résultats de ces études sur les alternateurs Valeo montrent que le principal axe
d’amélioration dans ce type d’alternateur se situe dans la géométrie de certains éléments
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clés de la machine (position du ventilateur, hauteur des chignons ...) et non pas dans les
ventilateurs eux-mémes qui ont déja subi une optimisation importante.

10 1.24

/ 121
6 / 1.2
5 1.19

Débit (L/s)

Conductance (W/K)

/ Y

2 1.16
/ —4—Débit

1 1.15

—@—Conductance

0 T T T T T T T 1.14
0 1 2 3 4 5 6 7 8

Position ventilateur (mm)

Figure 1.13.  Effet de la position du ventilateur sur les débits et la conductance
(Lutun, 2011)
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Figure 1.14.  Effet de la section de passage chignon/palier sur les débits et la
conductance (Lutun, 2011)
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1.4. Transferts convectifs dans certaines configurations caractéristiques
Afin de construire un modéle de la machine compléte, les transferts thermiques par
convection dans certaines géométries particulieres ont besoin d’étre étudiés. Parmi ces
géométries, on trouve I'entrefer qui est la zone d’air entre le stator et le rotor et les canaux
rotoriques. Enfin, on finira par I'étude de géométries usuelles qui nous seront aussi utiles
pour la construction du modéle.

1.4.1. Convection dans un entrefer

L'entrefer est I'espace d’air situé entre le rotor et le stator. Dans notre cas, il s’agit de deux
cylindres coaxiaux avec le cylindre intérieur tournant a une certaine vitesse. Il est en général
de faible dimension par rapport au rayon des cylindres afin de favoriser les performances
électriques de la machine. En conséquence, I'écoulement et les transferts convectifs associés
sont trés complexes. Dans notre étude, le rotor et le stator sont considérés comme lisses,
I’entrefer est de tres faible dimension et le débit axial traversant I'entrefer est faible. Deux
cas issus de la littérature se rapprochent de notre configuration. Le premier est celui de I'air
entre deux cylindres en rotation uniquement soumis a la rotation. Dans le deuxiéme cas, un
débit axial est ajouté. Fénot et al (2011) et Fasquelle (2007) ont effectué une analyse
bibliographique compléte de ces modes de transfert. Leurs résultats seront repris ici.

1.4.1.1.  Entrefer sans débit axial
La configuration de I'’écoulement a I'intérieur de I'entrefer sans débit axial dépend fortement
de la vitesse de rotation du cylindre intérieur. Pour de faibles vitesses, I'écoulement est
laminaire et constitué de vortex axiaux (figure 1.15).

‘v

| —
O OO0

)

Py

Cyiindre expérieur

(stator)

Cviindre ingerieur (rotor)

Figure 1.15. Ecoulement laminaire dans un entrefer
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A partir d’'une vitesse critique, I"’écoulement devient une composée de deux écoulements
rotationnels. Un écoulement général tournant autour de I'axe du cylindre et des tourbillons
apparaissant le long de I'axe sous forme torique. Cet écoulement est appelé écoulement de
Taylor-Couette (figure 1.16).

Cyfindre

) intdrienr
Cylindre e

EXtEnEuY

Tourbilions
de Taylor

Cellule de
Tayiler

£ Ecoulement

peacd oy sratifié

Figure 1.16.  Ecoulement de Taylor-Couette

En augmentant encore la vitesse de rotation, une deuxieme configuration d’écoulement
apparait. Les structures tourbillonnaires oscillent a une certaine fréquence (figure 1.17).

Figure 1.17.  Oscillation des structures tourbillonnaires
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Pour caractériser I'’écoulement, on introduit le nombre de Taylor. Sa formulation peut
différer d’un auteur a I'autre, nous prendrons ici son écriture la plus classique :
w?R,e?

Ta = — (120)
v

Taylor (1923), par une étude analytique, a pu calculer un nombre de Taylor critique pour
lequel les tourbillons apparaissent :

mt e
TCLC = —(1 + OSR—)

P 1
(1.21)
EtP = 0.0571 (1 - 0.652 Ril) + %‘;zi_l

Avec :
w vitesse de rotation en rad.s™
R, rayon du rotor en m
e = R, — R, largeur de I'entrefer en m
v viscosité cinématique en m2. s
Le nombre de Nusselt utilisé pour décrire le transfert est généralement de la forme :

Nu = h'je (1.22)

La définition des nombres sans dimension varie grandement selon I'auteur. Par exemple,
pour les auteurs les plus anciens, la définition du nombre de Taylor (équation 1.21) est, pour
eux, 'expression de Ta?. Les corrélations exposées ici utilisent les notations standards
décrites ci-dessus. La standardisation de ces écritures a été effectuée par Fénot et al (2011).

En plus, du nombre de Taylor, des paramétres géométriques sont introduits pour décrire les
systemes étudiés :
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R
- n= R—1 le rapport des rayons rotor et stator
2
- Ri le rapport de I'entrefer sur le rayon rotor
1

L . . .
- I'= - le rapport de la longueur du systeme sur la dimension de I'entrefer.

R e . 1 e . . L .
Les parametres 1) et = sont liés : ; =1+ = Pour la configuration sans débit axial, I' a peu
1 1

d’importance étant donné que I'écoulement n’a pas de composante axiale.

De nombreux auteurs ont effectué des études thermigues expérimentales de cette
configuration. Bjorklund et Kays (1959) ont effectué une étude pour plusieurs rapports de

forme Ri allant de 0.054 a 0.246 et pour une gamme de nombre de Taylor allant de 8000 a
1
4.10°. Une corrélation pour le Nusselt en est extraite :

£
R,

Nu = 0'35—8
In(1 + R—)
1

Tq%25 (1.23)

Une autre étude par Becker et Kaye (1962) utilise une plus grande plage de vitesses de
rotations. lls introduisent aussi un nombre de Taylor modifié Ta,, basé sur le rayon moyen
de l'entrefer r, et pondéré par un facteur de forme F, dependant d’une variable

géométrique X :

T Ta
aAm = —
.
. mt 1
g~ ? e \2
1697 (1 _E)
(1.24)
P =0.0571.(1 — 0.652.X) + 0.00056
- ' R 1—-0.652.X
£
T
X=TT"e
27,
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Les résultats ont été obtenus pour une gamme de nombre de Taylor allant de 0 a 3.3.10°,

. e ;. . ;s .
mais pour un seul rapport de forme —. Les auteurs mettent en évidence trois régimes
1

différents suivant les valeurs des nombres de Taylor.

PourTa,, <Ta.,, Nu=2
PourTa, < Ta,, < 10*, Nu = 0.128 Ta%3¢” (1.25)

Pour 10* < Ta,, < 107, Nu = 0.409 Taf?*!

Aoki et al (1967) ont aussi utilisé une version modifiée du nombre de Taylor similaire a celle
de Becker et Kaye (équation 1.24). Leur facteur F; s’exprime dans leur cas :

e
0.05766 (1 -+ 3 7)
Fy = ; e (1.26)
0.0571. (1 — 0.652 R_l) +0.00056 (1 — 0.652R—1)

Les auteurs ont considéré plusieurs fluides (air, eau, éthanol, huile) pour une plage de

nombre de Taylor relativement haute entre 5000 et 2.10° et des rapports de forme Ri allant
1

de 0.055 a 0.132. Ils en déduisent une corrélation pour le Nusselt dépendant aussi du
nombre de Prandtl.

Nu = 0.44 Tal?25pr03 (1.27)

Deux autres études utilisant une variété de fluide sont celles de Tachibana et al (1960 et
1964). Les auteurs ont effectué deux études pour deux gammes de nombre de Taylor : la
premiére (1960) pour des nombres de Taylor allant de 0 a 10® et la deuxieme (1964) pour
des trés hautes vitesses, Taylor compris entre 10% et 5.10". Dans ces études, les rapports de

forme Ri on des amplitudes assez variées : de 0.07 a 0.33 pour la premiére et de 0.13 a 0.92
1

pour la deuxieme. Le nombre de Taylor utilisé est une version classique qui ne prend pas en
compte le facteur de forme. Le Nusselt obtenu dépend aussi du nombre de Prandtl.

Pour la premiere étude (équation 1.28), I'exposant du nombre de Taylor est 0.25 comme les
études précédentes. Pour la deuxieme étude (équation 1.29), a grande vitesse, |'exposant
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est maintenant 1/3. Cela montre un changement de régime de I’écoulement pour les tres
hautes vitesses.

Nu = 0.042.(Ta.Pr)%25 (1.28)
Nu = 0.092.(Ta.Pr)/3 (1.29)

Ball et al (1989) ont montré I'influence de la largeur de I'entrefer sur le transfert thermique.
lIs montrent qu’une grande largeur d’entrefer diminue le transfert thermique car il retarde
I'apparition des tourbillons de Taylor. La corrélation suivante est retenue :

Nu = 0.069 T]_2'9084Re0.4-614ln(3.33617’]) (130)

rot

Enfin, I'étude la plus récente par Tzeng (2006) porte sur des nombres de Taylor élevés
(entre 10* et 10%). L'originalité de I'étude est qu’elle prend en compte des effets de
convection naturelle. La corrélation obtenue est la suivante :

Nu = 8.854Re0,0262py-04 (1.31)

Toutes les corrélations citées ont été regroupées sur le méme graphe par Fénot (2011) cf
figure 1.18. Toutes les études malgré des configurations géométriques assez différentes se
rejoignent globalement sur le graphe. La seule différence concerne Tzeng (2006) qui obtient
des résultats bien plus élevés que les autres.
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Figure 1.18.  Corrélations pour entrefer lisse sans débit axial (Fénot, 2011)

1.4.1.2.  Entrefer avec débit axial
En imposant une vitesse axiale dans I’entrefer, le mouvement devient dépendant des effets
centrifuges de la rotation et de I'entrainement axial. Le mouvement du fluide devient
hélicoidal. Pour décrire ces écoulements, le seul nombre de Taylor n’est plus suffisant, il faut
aussi introduire le nombre de Reynolds basé sur la vitesse axiale u, :

_ ug(2e) (1.32)
B v

Re,

Certains auteurs introduisent aussi une vitesse effective vz :

Vers = U2 + a(wR;)? (1.33)

Un Reynolds effectif lui est aussi associé :

Verr(2e 1.34
Regrp = # = /Reczl + aRe?,, (1:34)
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La constante a représente la pondération entre la vitesse axiale et la vitesse tangentielle.
Elle varie suivant les auteurs.

En fonction des vitesses axiales et tangentielles, I'écoulement change de régime. Kaye et
Elgar (1958) ont mis en évidence quatre régimes différents (figure 1.19) :

- Unrégime laminaire ou I'écoulement axial est prépondérant
- Unrégime laminaire avec tourbillons
- Unrégime turbulent ol I'écoulement axial est prépondérant
- Un régime turbulent avec tourbillons

1
Regime

__'_-_'_""'*-.\ turbulenr e —

|

H

& - Régime

r Régime turbulent avec
" laminaire taurbitlans
8

E

=

-

Régime
lamimaire aver
toairbillons

|

Mombre de Taylor

Figure 1.19. Régime d’écoulement combiné (Kaye, 1958)

Kaye et Elgar ont aussi montré I'influence de I'ouverture de I’entrefer sur ces régimes (figure
1.20) en testant deux valeurs de 1. Pour un entrefer plus fin (1 plus élevé), le Taylor critique
nécessaire pour un régime avec tourbillons augmente pour les basses valeurs de Reynolds.

Ces changements de régime au sein de |'écoulement vont avoir une influence directe sur le
transfert de chaleur par convection. Une multitude d’études expérimentales existent avec,
pour la plupart, des configurations différentes. Dans notre étude, I'entrefer de la machine
est extrémement étroit. Ici, nous nous limiterons donc aux cas ou I'entrefer est fin : 7 > 0.9
et aux cas d’un refroidissement par air.
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Figure 1.20. Régime d’écoulement pour deux valeurs de 1 (Kaye, 1958)

La premiere étude par Tachibana et Fukui (1964) explore des vitesses axiales et tangentielles
relativement faible : 380<Re,<4200 et 71<Ta<3400. Les auteurs décomposent le flux total
® en un flux tangentiel et un flux axial : ¢ = ¢, + ®, . Chacun des deux flux a un Nusselt
associé :

Rotation : Nu = 0.092(Ta. Pr)'/3

(1.35)
Flux axial : Nu = 0.015 (1 +4.6( )) n~045Re08py1/3

¢

L
La deuxieme par Grosgeorge (1983) concerne uniquement le refroidissement du rotor. La
plage de vitesse est beaucoup plus élevée : 103<Rea<27. 10°% et 1.4. 10°<Ta<5. 10°. L'auteur
considere le flux de chaleur dans sa globalité et n’utilise qu’'un Nusselt. Le Reynolds effectif
utilisé dans la corrélation utilise une valeur de a de 0.8.

1
Nu = 0.023¥(Re,)Pr3Re’?
“ e (1.36)

Y(Re,) = 0.16 Re217>

Simmers et Coney (1979) ont étudié uniquement le refroidissement du stator pour une plage
de Reynolds basse et de Taylor relativement haute : 400<Re;<1200 et 10%<Ta<2. 10°.
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4 PrReg>Ta’3¢7>

M= AN N\ s
B(12 r)) (2 n) Tac
0.25 05 1.37
Avec B = Pr{l + Pr [exp <§ (1%1) ((1217)2) Re;%5Ta%1325TqQ1175 — 1) - 1]} (1.37)

_1+n*+ (1 =71%)/In()
2+ (1 —-7n?/In(n)

Enfin, les deux dernieres études semblent les plus intéressantes. En effet, la oUu les
précédentes se concentraient uniqguement sur le rotor ou le stator ou alors décomposaient
le flux en deux parties, les études suivantes proposent des corrélations a la fois pour le rotor
et pour le stator. Bouafia et al (1997) ont utilisé une plage de vitesse axiale assez restreinte
mais une grande plage de Taylor : 104<Rea<3. 10* et 1800<Ta<4. 10°. Les résultats pour le
Nusselt sont exprimés en fonction du Reynolds effectif avec le parameétre a pris a 0.5 pour le
rotor et 0.25 pour le stator :

Rotor : Nu = 0.025 ReJfs
(1.38)
Stator : Nu = 0.046 Re)/;

La derniére étude par Hanagida et Kawasaki (1992) est celle ou I'entrefer est le plus fin : n =
0.99. Les vitesses axiales sont relativement faibles comparées aux vitesses de rotation :
900<Re,<10" et 2.3. 10°<Ta<2. 10°. Les auteurs utilisent le nombre de Stanton au lieu du
Nusselt pour définir le transfert ainsi qu’un parametre original pour déterminer le régime de
I’écoulement : X = Re? /Re,,;. Contrairement a Bouafia et al., les coefficients de convection
sont les mémes au rotor et au stator :

X < 5000:St=0.218 X~ 05pr—2/3
(1.39)
X > 5000 :St =0.0072 X" 01pr=2/3

Les échanges convectifs dans les entrefers sont relativement bien documentés dans la
littérature. De nombreuses corrélations expérimentales sont disponibles dans une multitude
de configurations géométriques différentes. Dans le cas d’un écoulement sans vitesse axiale,
toutes les corrélations se recoupent (figure 1.18): les spécificités géométriques ont
finalement assez peu d’influence. Dans le cas avec vitesse axiale, la géométrie influe
beaucoup plus sur la convection. Nous nous sommes limités ici aux entrefers minces et les
différences sont flagrantes. Les deux cas les plus intéressants pour notre étude sont ceux de

Bouafia et al et Hanagida et al ou I'on considére un refroidissement a la fois du rotor et du
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stator. Cela va étre le cas dans notre machine ou a la fois le rotor et le stator sont des
sources de chaleur.

1.4.2. Convection dans un canal rectangulaire en rotation paralléle a son axe
Les canaux dans le rotor sont un moyen efficace pour améliorer son refroidissement.
Cependant, les échanges convectifs sont le plus souvent trés complexes, dépendant de
plusieurs parametres, parmi lesquels la vitesse de rotation w, I'excentricité H, le diamétre
hydraulique Dy, la longueur du canal L et la vitesse axiale uyz. Un nombre de Reynolds
rotationnel noté J est souvent introduit par les auteurs. Sa définition précise peut varier d’'un
auteur a l'autre, nous retiendrons la notation de I'équation 1.40. Les corrélations I'utilisant
seront standardisées par rapport a leur version originale en utilisant cette définition.

J= wDj (1.40)

v

Dans notre machine, il est possible de percer des canaux rectangulaires entre les bobinages
du rotor. Dans cette section, le cas des canaux circulaires sera brievement abordé avant de
nous intéresser aux canaux rectangulaires.

1.4.2.1. Cas des canaux circulaires
La configuration la plus étudiée dans la littérature est celle des canaux circulaires. Des
principes généraux sur le comportement thermique dans ces canaux ont pu étre mis en
évidence. Le transfert de chaleur est amélioré par la rotation (Woods, 1974) d’autant plus si
I’écoulement est laminaire (Nakayama, 1968). D’ailleurs, la rotation repousse la transition
entre écoulement laminaire et turbulent (Morris, 1981). Enfin, I'excentricité du canal a peu
d’effet dés qu’elle est de I'ordre du rayon du canal (Woods, 1980).

Nous présenterons ici deux études expérimentales proposent des corrélations de Nusselt
dans cette configuration. La premiere par Morris et Woods (1978) utilise deux diameétres de
canaux différents donnant les rapports géométriques H/D=24 et 48 et L/D = 35 et 70. Les
vitesses varient sur une plage de Reynolds allant de 5000 a 20000 et une plage de J allant de
4 2 1200. La corrélation obtenue est la suivante :

Nu = 0.089 Re78)0-25 (1.41)

La deuxieme étude par Baudoin (1987) utilise des canaux de plus grande section relative :
H/D=3 et L/D=12. Les vitesses de rotation varient de 0 a 1500 tr/min et les Reynolds de 3000
a 25000. L’auteur exprime le Nusselt en fonction du nombre de Rossby Ro (rapport entre la
vitesse du fluide et la vitesse de rotation) et du Nusselt pour un écoulement sans rotation
Nuy.
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Nu = Nuy(1 + 0.46R0~124)

Ug
Ro = — 1.42
0=— (1.42)

Nuy = 0.0215 Re®774

1.4.2.2.  Cas des canaux rectangulaires
Le cas des canaux rotoriques de section rectangulaire est beaucoup moins étudié dans la
littérature. Le cas des canaux rectangulaires est beaucoup plus étudié (Soong, 2001) dans le
cas d’une rotation radiale, i.e. I'axe de rotation est perpendiculaire au sens de I'’écoulement
axial, du fait de son utilisation dans les turbomachines.

Ici, seul le cas du canal paralléle en rotation autour d’un axe paralléle est considéré (figure
1.20). Deux nouveaux parameéetres sont introduits correspondant aux dimensions du
rectangle : b est la dimension du rectangle dans la direction radiale et a la dimension dans la
direction tangentielle. Le diameétre hydraulique s’exprime alors :

_ 2ab (1.43)
T a+b

Dy,

Le facteur de forme proéminent dans cette configuration est le rapport des c6tés b/a .

Figure 1.21.  Configuration d’un canal rectangulaire en rotation autour d’un axe
paralléle (Soong, 1999)

Dans la littérature, quatre études dédiées a cette configuration ont été trouvées dont une
seule expérimentale. Les deux premiéres études sont liées : Neti et al (1985) et Levy et al
(1986). Dans la premiere, les auteurs développent un modéle numérique en différences
finies pour simuler le transfert de chaleur en régime laminaire. Dans la deuxieme, une étude
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expérimentale a été réalisée pour valider le modéle. Dans ces études, un seul facteur de
forme est utilisé b/a = 2. Les auteurs étudient I'évolution du Nusselt moyen sur la
périphérie en fonction de la position (Z* = Z/(L.Rep,)) et d’'un nombre de Grashof
rotationnel :

w?HBATD} (1.44)

GTw = v—2

Les auteurs montrent que le Grashof a une grande influence sur le Nusselt. Sur une plage de
Grashof allant de 10° 3 10, les valeurs de Nusselt doublent.

Soong et al (1999) ont eux aussi développé un modéle numérique pour cette configuration.
L’étude est menée pour différents rapports b/a allant de 0,2 a 5. Les propriétés du fluide
sont supposés constantes sauf la masse volumique qui évolue suivant I'approximation de
Boussinesq :

p(T) = pol1 — B(T —Ty)] (1.45)

Les résultats du code sont validés (figure 23) avec les résultats de Levy et al (1986). Les
résultats concordent et montrent une grande influence du Grashof sur le Nusselt
notamment dans la région d’entrée du canal.

L’auteur met aussi en évidence un écoulement secondaire tourbillonnaire provoqué par la
rotation. Cet effet apparait majoritairement pour les canaux carrés ou b/a = 1 et est le plus
faible pour un rapport de 0,2 et 5. La présence de cet écoulement augmente sensiblement le
transfert de chaleur.
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Figure 1.22. Comparaison des résultats de Soong (1999) avec ceux de Levy (1986)

Enfin, Mahadevappa et al (1996) ont aussi effectué une étude numérique par différences
finies de cette configuration. Les auteurs supposent un écoulement axial laminaire établi et
des parois isothermes sur une section. Leurs résultats ont uniguement été validés pour un
canal sans rotation. D’apres leurs résultats, la rotation améliore le transfert thermique et
I'augmentation de I'excentricité diminue I'effet de la rotation sur le Nusselt.

Par ailleurs, pour chaque couple vitesse de rotation/vitesse axiale, il existe un rapport b/a
optimal. Cet optimal diminue avec la vitesse (figure 1.23) mais reste proche de 1. Ce résultat
confirme les résultats de Soong (1999) qui trouve que la section carrée est celle qui améliore
le plus les transferts thermiques parmi les 5 configurations testées.

L’excentricité est prise a partir d'un H/D;, = 1. Ces effets sur la convection sont minimes
(figure 1.24). Ce résultat est similaire aux constatations de Woods (1980) sur le canal
circulaire.
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Figure 1.23. Mise en évidence du rapport de forme optimal (Mahadevappa, 1996)
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Figure 1.24.  Effet de I'excentricité sur le Nusselt (Mahadevappa, 1996)

Les résultats utilisent un Reynolds basé sur la vitesse axiale et le diamétre hydraulique ainsi
gu’un nombre de Rayleigh rotationnel :

oT
2p 01 o5
_a’ ﬁaZDh

Ra, = (1.46)

1%

Les auteurs ont extrait de leurs résultats une corrélation du Nusselt en fonction du Nusselt
sans rotation :
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N b -0.25 _ (1.47)
el 0.5 (—+g> (RawReDhPr)O12

Cette corrélation a une plage de validité assez étendue :
0,1<b/a<10
10® < Ra,Re < 10°
0,7<Pr<e
0<J<100
1< H/D, <50

1.4.3. Convection dans des géométries de référence
Dans une machine électrique, toutes les géométries présentes ne sont pas forcément
étudiées dans la littérature. Pour modéliser la convection, ces gé¢ométries doivent donc étre
rapprochées de cas de référence plus académiques. Par exemple, la convection le long d’une
téte de bobine sera considérée comme de la convection le long d’'une plaque plane. Cette
section résume brievement chacune des corrélations qui seront employées. La plupart de
ces corrélations sont issues de la synthése de Padet (2005).

1.4.3.1.  Convection Naturelle
La convection naturelle a lieu principalement autour de la machine sur I'extérieur des

paliers.
Plaque plane verticale

Sur les parties latérales, la corrélation retenue est celle sur une plaque verticale isotherme
de longueur L (Mc Adams, 1961). Deux régimes sont possibles suivant la valeur du nombre
de Rayleigh :

Pour 10* < Ra; < 10°, Nu; = 0,59Ra?°
(1.48)

Pour 10° < Ra; < 10'%,Nu, = 0,13Ra,”’
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Cylindre horizontal

Sur les parties radiales, on considere les paliers comme un cylindre de diametre D, on utilise
la corrélation suivante (Mc Adams, 1961) :

Pour 10* < Raj < 10°%, Nup = 0,53Ra??°
(1.49)
Pour 10° < Ray, < 102, Nup, = 0,13Ra,”’

Cylindre en rotation

Autour de I'arbre en rotation, on utilise la corrélation de Dropkin (1957). On distingue deux
régimes suivant la valeur du Reynolds basé sur la vitesse de rotation Re,. A partir d’'une
certaine valeur, la convection n’est plus naturelle.

Pour 0 < Re,, < 2,5.10%, Nu = 0,095(0,5Re? + Gr)°35
(1.50)
Pour 1,5.10* < Re,, < 4.3.10%,Nu = 0,073Re?”

1.4.3.2.  Convection forcée
La plupart des échanges convectifs au sein de la machine sont forcés par les ventilateurs.
Dans la plupart des corrélations, on distingue le régime laminaire et le régime turbulent.

Ecoulement paralléle & une plaque plane

La corrélation de la convection sur une plaque plane va étre notamment utilisée pour la
convection le long des chignons et sur les faces intérieures des paliers. La corrélation est
valide pour un nombre de Prandtl allant de 0,5 a 10.

Pour Re;, < 3.10%, Nu = 0,664Re%5Prt/3
(1.51)
Pour 5.10° < Re;, Nu = 0,035Re%8pr1/3

Ecoulement entre deux plaques paralléles

La convection due a I'’écoulement entre les tétes de bobine et le palier va étre modélisée par
la convection entre deux plaques paralleles d’écartement & et de diamétre hydraulique
Dy, = 26. A cet endroit, les vitesses atteintes sont les plus grandes de la machine.
L’écoulement est turbulent. La corrélation utilisée est celle de Seban (1951) :
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Nu = 0,023Re%8pr1/3 (1.52)

Ecoulement dans un canal court

Pour calculer la convection aux entrées et aux sorties de la machine, on utilise une
corrélation de convection dans un canal court (Bertin, 1999). Le rapport de la longueur du
canal et de son diametre hydraulique doit étre inférieur a 60.

Nu = 0,036Re%8Pro*(D,,/L)/18 (1.53)

Ecoulement paralléle a un disque en rotation

La derniere corrélation est celle de la convection due a un écoulement paralléle a un disque
en rotation (aus der Wiesche, 2007). La configuration est schématisée sur la figure 1.25. La
corrélation est valable pour 10% < Re < 5.10*. Deux régimes se distinguent suivant la
vitesse de rotation :

Pour— <1,4: Nu=0,417Re2>
(1.54)
Pour 222 > 1,4 : Nu = 0,330Rel®

irvflone =

Hy = My

Figure 1.25. Configuration d’écoulement paralléle a un disque en rotation (aus der
Wiesche, 2007)

55



Chapitre 1 : Etude Bibliographique

2. Optimisation appliquée au dimensionnement thermique

L'optimisation est une branche des mathématiques qui se concentre sur la résolution de
probléemes complexes a plusieurs dimensions. Dans un probleme d’optimisation, on se fixe
un objectif qui sert de note ou d’évaluation au systeme que I'on veut résoudre et qui dépend
des variables caractéristiques du systéme. Par exemple, dans une machine thermique, cet
objectif peut étre la température d’'un des composants. L'optimisation va tenter de
minimiser (ou maximiser) cet objectif pour trouver un jeu de paramétres optimal. Les
parametres doivent aussi respecter certaines contraintes. Par exemple, dans le cas de la
machine thermique, les contraintes peuvent étre des limitations sur la gé¢ométrie dues aux
process de fabrication.

Dans le cas d’'une minimisation, un optimum x, d’une fonction f peut se formaliser de la
facon suivante :

Trouver x, € R"/f(xo) = rrellkn f(x)
X n
avec f: R" — R

x = f(x)

Et cog(x) =0

(1.55)

cx) <0

Avec :

- f lafonction a minimiser appelée aussi fonction objectif
- nle nombre de dimension du probléme

- Ceq les contraintes d’égalité du probleme

- ¢ les contraintes d’inégalité du probleme

Le plus souvent, on réécrit les contraintes d’égalité sous forme d’inégalité par souci de
convergence numérique. On prend alors une valeur positive € proche de zéro :

lceg(X)] < & (1.56)

Par la suite, les contraintes seront uniguement considérées sous forme d’inégalités.
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Pour résoudre ces problémes d’optimisation, plusieurs familles d’algorithmes existent. Ces
algorithmes sont détaillés dans des ouvrages de référence comme Fletcher (1980), Goldberg
(1989) et Nocedal (2006). Nous retiendrons ici, deux types de méthodes. La premiere, la plus
ancienne, est celle qui comprend les méthodes basées sur le calcul du gradient. Les
deuxiemes sont basées sur I"évolution de populations, nous prendrons pour exemples les
Algorithmes Génétiques et I'Optimisation par Essaim Particulaire.

2.1.Méthodes du gradient
Les méthodes du gradient sont les méthodes d’optimisation les plus anciennes. Son principe
est simple et sert a minimiser ou maximiser une fonction f. L'idée est de calculer le gradient
de la fonction en un point de départ, de déplacer ce point suivant le gradient et de
recommencer jusqu’a trouver une valeur quasi nulle du gradient indiquant un minimum (ou
un maximum). La figure 1.26 montre un exemple simple : une maximisation de fonction en
une dimension. Dans ce cas, a chaque itération k la valeur de x; est donnée par :

X = Xp—q T+ af'(x) (1.57)

Ou « est le pas de la méthode qui doit étre pris aussi petit possible.

in

F\\‘ new location
_________ _%

'\ old location
slope fi{x) ®iy { x, f(x)}

—

Figure 1.26. Exemple de maximisation par la méthode du gradient en une
dimension (Luke, 2009)

Cet exemple est une application trés simple. Dans notre cas, le probléme est a n dimensions,
le pas n’est pas nécessairement constant et les fonctions non-linéaires. On peut aussi
distinguer deux cas : I'optimisation avec et sans contraintes.

2.1.1. Définitions
Par la suite, nous utiliserons les notations suivantes.
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f est une fonction définie de R" vers R.

. g n w o]
Xy estle point de calcul a l'itération k. x, € R" et x;, = [x1 X ]
fie = f(x)

T
Vf, estle gradient de f au point x;. Vf}, = [af(xk) )

ox; = 9xp

Hj, est la matrice Hessienne de f au point x;. Cette matrice est une généralisation

[0%fC) . 9]

| 9x10x4 0x10xy |

de la dérivée seconde en n dimensions : H, = : . oL
Pf) | 02 f(x)
0x,,0x1 0xn0xp

Pk est un vecteur correspondant a la direction de la descente a I'itération k
ay est un scalaire correspondant au pas de la descente a I'itération k.

Au cours d'une itération d'une méthode du gradient, le point de calcul est actualisé de la

manieére suivante :

X+1 = X T APk (1.58)

La direction de descente est calculée différemment suivant les méthodes. Un algorithme
basé sur le calcul du gradient a la forme générale suivante :

Algorithme 1. Forme générale d’un algorithme basé sur la méthode du gradient

Parametres d’entrée:

Point initial x
Limite de convergence &

Boucle sur k
1. Détermination de la direction de descente p,, (paragraphe 2.1.2)
2. Détermination du pas de la descente a;, (paragraphe 2.1.3)
3. Actualisation du point de calcul x4 = xj, + Dk
4. Si||Vfis1ll = €, revenir a I’étape 1.
Sortie
- Xk+1
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2.1.2. Calcul de la direction de descente
Pour calculer la direction de descente utilisée a chaque itération de |'optimisation, une
multitude de méthodes existent. Ici, trois méthodes seront présentées : la méthode de la
plus grande pente, la méthode de Quasi-Newton et la méthode du Gradient Conjugué.

2.1.2.1.  Plus grande pente
Cette méthode est la plus simple des méthodes et est directement dérivée de I'exemple en
une dimension exposé dans I’équation 1.58. C’est une méthode du premier ordre dans
laguelle la direction de la direction de descente est directement prise égale au gradient. On a
donc a l'itération k+1 (pour une minimisation) :

X1 = Xk — A Vfy (1.59)

Cette méthode une convergence trés lente notamment dans la zone proche du minimum.
Elle n’est donc que rarement utilisée dans les problemes d’optimisation et n’est pas
recommandée pour des fonctions complexes (notamment non-convexes).

2.1.2.2. Quasi-Newton
Les méthodes Quasi-Newton sont une familles dont la premiere version a été introduite par
Davidon, 1959. Comme son nom l'indique, son principe est celui de la méthode de Newton.
En prenant le développement de Taylor, de f au point x; + p, ona:

1
O +pi) = fr + PEVSfi + Epi"Hkp (1.60)

En annulant le gradient de cette expression, on a :

Vf(x +pi) = Vfi + Hepp = 0 (1.61)
On obtient donc :
Pk = —Hi 'V (1.62)
Au final,ona:
Xiw1 = X — i H VS (1.63)

Cette méthode d’optimisation est appelée méthode de Newton. C’est une méthode du
second ordre qui a une convergence quadratique et donc beaucoup plus rapide que la
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meéthode de la plus grande pente. Cependant, elle est tres contraignante. Son colit de
calcul est élevé: la matrice Hessienne peut étre assez lourde a calculer pour des
problemes complexes. De plus, la matrice Hessienne doit étre définie positive et donc
inversible.

Les méthodes de Quasi-Newton utilisent une approximation de la matrice Hessienne
notée By, (By = Hy).Onadonc:

Xks1 = X — @By Vi (1.64)

Les matrices Bj sont généralement prises symétriques, définies positives. Ces matrices
ont plusieurs formulations suivant les auteurs. La formulation la plus utilisée de nos
jours est la BFGS basée sur les travaux de Broyden, Fletcher, Goldfarb et Shanno (1970).
Dans cette approximation, Bjy,; est exprimée comme une somme de matrices
symétriques :

Bkskslz;Bk yky;f

SkBrSk  ViSk (1.65)

Bry1 = By —

Avec : Sp = Xpy1 — X = APk ety = Vg1 — Vi

Son inverse peut directement étre calculé par la formule de Sherman et Morrison (1949
et 1950). On obtient:

By yksi +skyiBi N (sicYi + Vi Bi 'yic) (SkSi)
Sk Yk (sky1)?

Bil, = Bi! (1.66)
Au final, le calcul d'une itération se fait uniquement avec les informations calculées lors
des itérations précédentes réduisant grandement le colit de calcul de la méthode de
Newton. Pour initialiser la matrice B, on utilise le plus souvent la matrice identité I.

2.1.2.3.  Gradient conjugué
Dans cette méthode, introduite par Hestenes et Stiefel (1952), la matrice Hessienne
n’intervient pas dans les calculs. Elle se rapproche donc de la méthode de la plus grande
pente. La différence est que cette méthode fait aussi intervenir la direction de descente du
point précédent :

Pk = —Vfi + BxDk-1 (1.67)
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Le parameétre [, est un scalaire assurant que les deux vecteurs Vf; et p,_; sont conjugués.
Plusieurs expressions pour cette valeur sont disponibles dans la littérature. Pour un
probleme non-linéaire, la formule de Pollack et Ribiere est utilisée :

g, = Vil (Vi = Vii-1)
“ V-1V fie-1

Cette méthode converge plus rapidement que la méthode de la plus grande pente mais
moins rapidement que Quasi-Newton. Cependant, a chaque itération, la méthode du

(1.68)

gradient conjugué demande moins d’opérations que Quasi-Newton. Les deux méthodes sont
donc équivalentes en termes de performances.

2.1.3. Calcul du pas de descente
Dans la précédente section, plusieurs méthodes ont été présentées pour calculer la direction
de la descente. Cette direction n’est pas suffisante pour I'optimisation et doit étre associée a
un pas aj qui représente I'amplitude du déplacement. Il ne doit pas étre trop petit pour
améliorer la convergence mais I'expression fi,.1 = f(x) + aipi) < fi doit étre respectée.

La méthode la plus simple est celle d’Armijo (1966). On fixe un seuil négatif € et on part
d’une valeur de ay, assez grande, par exemple, a; = 1. On utilise une méthode itérative et a
chaque itération, on divise @ par un paramétre T supérieura 1:

Qg < ai/t (1.69)
Des que la condition fi,1 — fi < € est respectée, on garde la valeur de a;, obtenue.

2.1.4. Gestion des contraintes
Les méthodes vues jusqu’ici ne prennent pas en compte les contraintes imposées a la
solution. Pour prendre en compte les contraintes, la fonction objectif doit étre modifiée.

Soit ¢ un vecteur de fonctions contraintes de dimension m. x respecte les contraintes si :
Vi€ [1,m],c;(x) <0 (1.70)

Une contrainte est dite active si, ¢;(x) = 0. L'ensemble des contraintes actives pour un point
x est appelé active-set :

Ax)={ie[1,m]/ ci(x) =0} (1.71)

L'active-set détermine en un point quelles contraintes sont importantes et quelles
contraintes peuvent étre négligées.
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On définit aussi le Lagrangien la fonction définie par :

L(x ) = f(x) + z ey (x) (1.72)
i=1

Les A; sont appelés multiplicateurs de Lagrange pour le cas des contraintes d’égalité ou de
Kihn-Tucker pour les contraintes d’inégalité. Ce sont des réels positifs. Pour un point x, si
une contrainte c; est respectée, A; = 0. Sinon, A; > 0. Ainsi, pour un point respectant toutes
les contraintes, L(x,1) = f(x). Les multiplicateurs de Lagrange représentent un poids
apporté a chaque contrainte dans la fonction objectif. En minimisant le Lagrangien, on
minimise a la fois la fonction objectif tout en réduisant la violation des contraintes. La
résolution du probléme général décrit dans I'équation 1.55, revient donc a minimiser le
gradient du Lagrangien. On a :

V.L(x,A) = VF(x) + Z A,Ve,(x) = 0

i (1.73)
Et ) Aic;(x) =0(4; =0sici(x) <0)
2

La premiére partie de I'équation représente le fait que les gradients des contraintes actives
et de la fonction se compensent au point de solution. De plus, pour les contraintes
d’inégalité, les parametes de Kiihn-Tucker correspondant aux contraintes actives doivent
étre positifs. Pour résoudre ce probléeme, on couple cette équation a une méthode de type
Quasi-Newton. Les multiplicateurs de Lagrange sont estimés en chaque point de calcul.

2.1.5. Limites des méthodes du gradient
Deux grandes limitations sont inhérentes aux méthodes du gradient. La premiére est que les
fonctions utilisée doivent au minimum étre dérivables sur I’espace de résolution. Dans le cas
d’une fonction analytique, on peut relativement aisément déterminer la dérivabilité de la
fonction. Dans le cas d’une fonction obtenue par un code de calcul, sa nature est inconnue :
I’existence du gradient en un point n’est pas assurée.

La deuxieme limitation est I'importance du choix du point de départ. Bornschlegell (2012)
illustre ce probleme en utilisant une fonction a une dimension (figure 1.27).
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X

:Fa Exc Xp
Figure 1.27. Influence du choix de départ (Bornschlegell, 2012)

Dans I'exemple, la fonction considérée a deux minimums locaux dont un global situé en xg.
Si le point de départ se situe dans le premier espace (1, I'algorithme va converger vers le
minimum local x;. Cet exemple simple montre la sensibilité au choix du point de départ.
Pour éviter un minimum local, I'idéal est de tester plusieurs points initiaux.

En cas de fonction de nature inconnue et/ou d’une sensibilité aux points initiaux trop
importante, il peut étre intéressant d’utiliser des algorithmes d’une autre nature qui sont
basés sur I'exploration du domaine d’optimisation : les algorithmes a population.

2.2.Méthodes a population
Les algorithmes basés sur le calcul de populations font partie d’une autre grande branche de
I'optimisation, la métaheuristique qui est elle-méme une branche de I'optimisation
stochastique.

L’optimisation stochastique est une branche de I'optimisation dans laquelle on introduit des
variables aléatoires. La métaheuristique, du grec meta « au-dela » et heuriskein « trouver »,
regroupe des méthodes d’optimisation basées sur I'exploration du domaine de recherche et
sans avoir a priori d’'information sur la fonction a optimiser.
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Les méthodes basées sur le calcul de population partent d’'une population initiale aléatoire.
Les algorithmes vont au cours des itérations, appelées aussi générations, modifier la
population afin de la rapprocher de I'optimum recherché.

Les différents algorithmes vont avoir différentes stratégies pour la reproduction de la
population. Ces stratégies ne sont généralement pas basées sur des considérations
mathématiques mais, le plus souvent, sur des analogies avec la biologie. Nous présenterons
ici deux de ces méthodes: les algorithmes génétiques et l'optimisation par essaim
particulaire.

Algorithme 2. Forme générale d’un algorithme basé sur un calcul de population
Parameétres d’entrée:

- Nombres d’itérations maximum k., ;.
- Nombres d’individus de la population n
- Fonction a optimiser f de dimension d

Initialisation

- Création de la Population P : matrice aléatoire composée de n individus x; =
1 .d
(x;i . xi)

- Meilleur élément de la population : best = {}

Boucle sur k allant de 1 G K45

1. Pouriallantde 1 an : calcul de f(x;)
2. Repérage du meilleur élément de la génération best;,
3. Sif(besty) < f(best) alors best = best,
4. Reproduction de la population
5. k=k+1
Sortie
- Dbest

2.2.1. Algorithmes Génétiques
Les Algorithmes Génétiques (AG) ont été introduits pour la premiere fois par Holland (1975).
Cette méthode est inspirée par la théorie de la sélection naturelle de Darwin selon laquelle
seuls les individus les mieux adaptés a leur milieu survivent et se reproduisent faisant ainsi
gue l'espece s’adapte a I'environnement.
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Le principe des AG est le méme. A partir d’'une population initiale, les individus vont étre
classés suivant leur valeur de f. Les meilleurs individus vont étre sélectionnés puis
reproduits par croisements entre eux afin de créer une nouvelle population. Une petite
partie de cette population va aussi muter afin d’apporter de la diversité génétique a
I’ensemble.

Pour un probléme, de dimension d, un individu de la population s’écrit x; = (x} ...xid).Les

x!

; sont les composantes de l'individu aussi appelés chromosomes. Dans les AG, ces

chromosomes sont souvent écrits en binaire et, en continuant I'analogie avec la génétique,
chaque bit correspond a un gene. Par exemple, pour un vecteur x =[3;5; 8],on a:

3 [0011]
x = <5) =1 [0101] (1.74)
8”10 [1000]/,

Les trois mécanismes importants des AG sont la sélection, le croisement et la mutation. Ces
mécanismes sont détaillés ci-dessous. L’algorithme général d’'un AG suit I'algorithme 2
couplé a I'algorithme 3 pour la reproduction de la population :

Algorithme 3. Processus de reproduction d’un algorithme génétique

- Q = {} population de la prochaine génération
- Bouclesurjallantde 1 an/2
1. Parentl = Sélection(P)
Parent2= Sélection(P)
[Enfant 1, Enfant 2] = Croisement(Parent1, Parent2)
Q = Q U Mutation([Enfant 1, Enfant 2])
k=j+1
- P=9Q

A W N

2.2.1.1.  Sélection
Plusieurs stratégies existent pour sélectionner les individus a reproduire. Les principales
méthodes sont détaillées ici.

La premiére est la sélection purement aléatoire: chaque individu a une probabilité
équivalente a 1/n d’étre sélectionné. Cette méthode ne prend pas du tout en compte les
performances de l'individu.

La deuxieme est la sélection par troncature : la population est classée par valeur de fonction
objectif et seuls les individus au-dessus d’un certain seuil sont considérés. Cette méthode ne
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prend en compte que les meilleurs individus et va rejeter d’emblée les individus les plus
« faibles ».

La troisieme est la méthode originalement introduite par Holland (1975) dans sa premiére
version des algorithmes génétiques : la méthode de la roulette. Cette méthode attribue une
probabilité variable d’étre sélectionné a chaque élément. Pour un élément x;, sa probabilité
p; d’étre sélectionné s’écrit :

f(x:)

Pi=on 7 -~ (1.75)

T=1 ()
Cette méthode permet de sélectionner en majorité des « bons » éléments mais permet d’en
garder certains « mauvais » afin notamment de garder de la diversité dans les solutions.

La derniere méthode est la méthode du tournoi utilisée pour la premiere fois par Brindle
(1981). Cette méthode est aujourd’hui la plus populaire pour les AG (Luke, 2009). Dans cette
méthode, un individu est sélectionné au hasard et est comparé a un nombre T d’autres
individus. Le meilleur parmi ces T éléments est choisi. L’avantage de cette technique est
gu’elle ne requiert que trés peu de ressources de calcul. On peut aussi adapter la valeur du
nombre T suivant le niveau de sélection souhaité. Pour T=1, on revient a la premiere
méthode aléatoire. En augmentant T, la sélection est de plus en plus élitiste. En général, T
est fixé a 2.

2.2.1.2. Croisement
Le deuxiéme mécanisme caractéristique des AG est le croisement (crossover en anglais) qui
permet de créer la nouvelle population. Une fois les individus regroupés en couple par les
méthodes de sélection, chaque couple crée deux enfants en mélangeant leurs
caractéristiques. La encore plusieurs méthodes existent.

La premiére, la plus basique, consiste a séparer les valeurs binaires des deux vecteurs en
deux et de recombiner les parties résultantes pour faire deux individus enfant. Par exemple,
prenons deux individus parents en une dimension dont les valeurs sont 38 et 12.

Parentl = (38)10 = [1 0 O 1 1 0]2
(1.76)

On détermine aléatoirement le point de la coupure c. Ici par exemple, on prend ¢ = 4. On
recombine alors chague morceau pour reformer deux nouveaux éléments. Ici, si le rang de
coupure était égal a 6, les enfants seraient identiques aux parents.
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Parent; =[1001]10], Enfant; =[1001]00], = (36)4
(1.77)
Parent, =[0011]00], Enfant, =[0011|10], = (14),

Une autre méthode consiste a déterminer aléatoirement deux points de coupure et
d’échanger les informations situées entre ces deux rangs c,et c,. Par exemple, sic; = 2 et

c; =5,0na:
(1.78)
Parent, =[00]110]0], Enfant, =[00]|011]0], = (6)19

Cette méthode peut étre généralisée en prenant au hasard n intervalles pour lesquels on va
effectuer le croisement : le croisement multi-points.

La derniére option est le croisement uniforme (uniform crossover en anglais). Dans cette
méthode, a chaque bit est assignée une probabilité p pour laquelle il est échangé avec
I'autre parent. Dans ce cas, les enfants vont étre un mélange total des génes des deux
parents. On prend souvent p = 1/l ol [ est la longueur de la chaine de génes.

Dans les premieres méthodes de croisement par blocs de bits, la supposition est faite que les
meilleures valeurs auront certains blocs similaires et que les génes proches sont liés entre
eux ce qui n'est pas forcément vrai. Dans le croisement uniforme, les structures ont-elles
tendance a étre détruites ce qui crée le probleme inverse.

2.2.1.3. Mutation
En appliquant uniquement la sélection et le croisement, les individus vont rapidement
converger vers une solution qui n’est pas forcément la bonne. Pour ajouter de la diversité a
la population, chaque individu, au cours d’un croisement, a une probabilité p de muter.
Cette probabilité est fixée au départ par l'utilisateur et est en général assez faible,
généralement inférieure a 0.1. Si lors d’un croisement, un individu enfant mute, un de ses
génes, choisi aléatoirement, va changer de valeur.

Dans I'exemple de I'’équation 1.78, si le premier enfant mute, on détermine un nombre
aléatoire entre 1 et 6 la longueur de sa chaine. Si le résultat est 1, le résultat devient :

Enfant; =[00]110]0], = (14)40 (1.79)
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Cet ajout va permettre aux différents individus de mieux explorer I'espace de recherche pour
rendre I'algorithme plus global.

2.2.2. Optimisation par Essaim Particulaire

Les AG ont plusieurs limites. lls sont tout d’abord assez lourds en termes de co(ts de calcul.
De plus, ils peuvent avoir tendance a converger vers de mauvais optimums. Pour résoudre
ces problémes, des solutions hybrides des AG et des nouvelles méthodes d’optimisation sont
sans cesse développées. L'Optimisation par Essaim Particulaire (Particle Swarm Optimization
en anglais ou PSO) est une méthode relativement récente introduite par Kennedy et
Eberhart en 1995. Cette méthode est basée sur le comportement animal, reproduisant les
déplacements de nuées d’insecte ou des grands groupements d’oiseaux. Au lieu de faire
évoluer des individus au cours des générations, elles simulent leur déplacement sous une
forme d’essaim. On parle alors d’essaim au lieu de la population et de particule au lieu
d’individu.

2.2.2.1.  Formulation
Chaque particule de I'essaim x; va avoir une vitesse propre v;. Entre deux itérations k et
k + 1, la nouvelle position de la particule va étre donnée par :

xf = xf vkt (1.80)

On note que la «vitesse » est en fait homogene a un déplacement. Cependant, nous
continuerons a utiliser la terminologie de la littérature.

A tout instant, chaque particule x; connait aussi sa meilleure position p; et la meilleure
position de tout I'essaim g. A chaque itération, la vitesse de la particule va étre recalculée a
partir de ces informations et de la vitesse précédente. Ainsi :

k

vt = wof + 1m0, (pi — x) + 150,09 — x) (1.81)

Dans cette équation, w est une constante d’inertie donnant I'importance a accorder a
I"ancienne vitesse. Les valeurs ¢, et ¢, sont des constantes d’accélérations, représentant la
valeur de Iattraction des meilleures solutions sur la position actuelle. Enfin, r;, et 7; sont des
nombres aléatoires pris entre 0 et 1. Le mécanisme de déplacement des particules est
illustré figure 1.28 pour un exemple en deux dimensions.
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Figure 1.28. Déplacement d’une particule dans I'optimisation par essaim

particulaire

Pour la mise en ceuvre de la méthode, il faut légérement modifier I'algorithme 2 pour
prendre en compte, notamment, les vitesses.

Algorithme 4. Optimisation par Essaim Particulaire (PSO)
Parametres d’entrée:

- Nombres d’itérations maximum k., ;.
- Nombres d’individus de la population n
- Fonction a optimiser f de dimension d

Initialisation

- Création de la Population P : matrice aléatoire composée de n individus x; =
(. x)

- Création de la matrice des vitesses V composée de n individus v; = (vll vld) On
initialise par v; = 0

- =X

- Pourchaqueidelan, p; =x;etsif(x;) < f(g)alors g = x;.

Boucle sur k allant de 1 a k4,
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- Pour chaqueidelan,

1. vF=wvft+ rpgop(pi —xF )+ 17,0409 — xf 1)

2. xF=xF"1+vf
3. Calcul de f(xF).
Sif(xF) < f(py) alors p; = xf etsi f(x}) < f(g) alors g = xF
4. =it
- k=k+1

Sortie

-9

Plusieurs études montrent la supériorité du PSO par rapport aux AG notamment Eberhart
(1999), Boeringer (2004) et Panda (2008). En général, pour une itération de PSO, le colt de
calcul est supérieur a une itération d’AG. Cependant, le PSO converge plus vite vers la
solution et a un taux de succés supérieur. Ses performances font que le PSO est un
algorithme de plus en plus utilisé dans une grande variété de domaine allant de la finance au
dimensionnement mécanique (Poli, 2008).

Un des problemes du PSO est la détermination des constantes w, ¢, et ¢ 4. Ces valeurs vont
grandement influer sur la convergence et leurs valeurs doivent changer, notamment,
suivant le type de probleme. En conséquence, des variantes du PSO sont apparues pour
régler ce probléme comme I'Optimisation adaptive par essaim particulaire (Adaptive Particle
Swarm Optimization, APSO).

2.2.2.2. Optimisation adaptive par essaim particulaire
L’Optimisation adaptive par essaim particulaire (APSO) est une variante du PSO créée par
Zhan et al (2009). Cette méthode fait varier w, ¢, et @4 suivant I'étalement de I'essaim dans
le domaine de recherche. Pour cela, on introduit une distance d; qui représente la distance
moyenne de la particule x; par rapport aux autres :

n
Q=2 z
T n—1

=1k

d

(xk — x]k)z (1.82)

Avec :

- d la dimension du probleme
- nlenombre d’éléments de I'essaim
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On note dyla distance moyenne des autres point par rapport au meilleur élément et d;y,
dmax |€ minimum et le maximum de d;. On introduit un facteur de contraction ¥ :
d;, — dmi
g min
Y=——— (1.83)
dmin - dmax

Suivant les valeurs de ce facteur 1, les auteurs ont introduit quatre phases principales dans
lequel se trouve I'algorithme (figure 1.29) dans la figure 1 est noté f :

- Phase d’exploration : les particules cherchent la zone du minimum
- Phase d’exploitation : les particules se rapprochent du minimum
- Phase de convergence : les particules déterminent précisément le minimum

Phase de fuite (jumping-out) : les particules repartent aprés avoir été attirées par un
minimum local.

1.0
(L& =
0.6 =
0.4 =
0.2 4

]

Membership

0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 10
Evolotionary factor

Figure 1.29.  Etats d’un essaim durant I'optimisation

Pour w, les auteurs proposent une relation directe avec i :

o) = T co 26w (1.84)

Pour les constantes ¢, et ¢g4, les valeurs sont augmentées et/ou réduites par rapport a
I'itération précédente suivant la phase ol I'on se trouve. Les variations sont exposées dans le
tableau 1.2.
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Tableau 1.2. Variation de ¢, et @, suivant les états de I'essaim
Etats ®p Pg
Exploration (S1) Augmente Décroit

Exploitation (S2) Augmente légerement  Décroit |égerement
Convergence (S3)  Décroit légerement  Augmente légérement

Fuite (S4) Décroit Augmente

Dans la phase d’exploration, on cherche a explorer le maximum de minimums locaux sans
étre influencés par le potentiel minimum global. Dans la deuxieme phase, I'exploitation, les
particules se regroupent autour des minimums locaux sans pour autant étre trop influencé
par un meilleur élément qui n’est pas encore représentatif du minimum global. Dans la
troisieme phase, la convergence, le meilleur élément semble indiquer la région du minimum
global. On augmente donc son influence tout en réduisant légerement l'influence des
minimums locaux. Enfin, dans la phase de fuite, un nouveau meilleur élément g bien d’étre
trouve dans une zone éloignée du précedent. On augmente donc fortement ¢, afin de
déplacer I'essaim dans cette nouvelle région et on diminue fortement dans le méme temps
I'influence des autres minimums. L’évolution des deux paramétres en fonction des états de
I’optimisation est illustrée figure 1.30.

Cette amélioration apportée au PSO améliore de facon non négligeable sa rapidité et son
taux de convergence.

\
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Figure 1.30.  Evolution des parametres ¢, et ¢, (ici ¢; etc,) au cours des différents
états.

2.3. Application de I'optimisation aux transferts thermiques
L'optimisation est couramment appliquée dans le domaine de [lingénierie pour
dimensionner des systemes. En utilisant une modélisation numérique et en identifiant les
parametres influents du systéme, on peut utiliser I'optimisation. A chaque évaluation de la
fonction objectif f, on lance une exécution du modele.

Dans le cas de I'ingénierie thermique, I'optimisation est un peu moins répandue. Gosselin et
al (2009) remarquent par exemple que I'utilisation des algorithmes génétiques n’est apparue
gu’au milieu des années 1990 alors qu’ils existent depuis 1970. Les algorithmes plus
perfectionnés de type PSO se font encore plus rares appliqués aux transferts thermiques. On
peut séparer |'utilisation de 'optimisation appliqguée aux transferts thermiques en deux
grandes catégories : I'application aux données expérimentales et aux méthodes inverses et
I"application pour le dimensionnement de systemes thermiques. Quelques exemples d’étude
utilisant les méthodes d’optimisation (principalement GA et PSO) sont cités ici.

2.3.1. Application au domaine expérimental et aux méthodes inverses
Les méthodes inverses sont couramment utilisées en thermique dans des configurations
expérimentales. Leur principe est de déterminer des propriétés (conductivité du matériau
par exemple) ou des conditions limites (coefficients de convection par exemple) a 'aide
d’autres valeurs mesurées. On estime les valeurs recherchées puis on minimise la différence
entre les grandeurs mesurées et les grandeurs calculées a partir des estimations. Cela
revient donc a un probleme d’optimisation.

Jones et al (1995) ont utilisé les AG couplés a une méthode inverse pour identifier les
inhomogénéités d’un matériau. La surface du matériau a été séparé en 25 blocs chacun
affecté d’une conductivité thermique différente. Les températures ont été estimées par
différences finies et comparées aux températures mesurées par thermographie infrarouge.
Les AG ont servi a minimiser cet écart, 'optimisation utilisant comme parametres les 25
conductivités. La solution optimale donne la carte des conductivités du matériau permettant
ainsi de détecter les inhomogénéités.

Malinowski et al (2012) ont utilisé I'optimisation pour identifier les effets convectifs d’un
spray d’eau sur une plaque d’acier chauffée. Les températures sont mesurées au cours du
temps par des thermocouples et a chaque pas de temps on estime une répartition de h sur
la surface de la plague. Les températures sont ensuite estimées par un code éléments finis.
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La différence entre températures expérimentales et mesurées est minimisée comme dans
I’étude précédente mais cette fois, a chaque pas de temps. Les auteurs obtiennent donc une
répartition spatiale et temporelle du coefficient de convection.

L'utilisation de I'optimisation dans le domaine expérimental ne se limite pas aux méthodes
inverses. Elle peut servir aussi a faire des régressions de données expérimentales afin de
déterminer des corrélations. Beck et al (2012) ont utilisé la méthode APSO pour ajuster les
parameétres d’un modeéle aux essais expérimentaux effectués. Ces essais correspondent a des
tests sur un composant de navette aérospatiale soumis aux flux solaires. Dix parametres
influents dans le modéle ont été identifiés et servent de variables d’optimisation. Comme
pour une méthode inverse, on minimise la différence moyenne de température entre les
températures mesurées et les températures du modele. Au final, la solution converge
relativement vite, et un écart moyen de 3 K est constaté entre les températures du modele
et de I'expérience.

2.3.2. Application au dimensionnement de systémes thermiques
La deuxiéme grande catégorie d’application de I'optimisation est le dimensionnement de
machines ou de systémes. Deux cas plus particuliers nous intéressent ici, I'optimisation
directe de la géométrie et I'optimisation appliquée aux machines électriques.

2.3.2.1. Dimensionnement géométrique

Plusieurs études se proposent d’optimiser directement une géométrie par I'optimisation.
Une premiere par Farahmand et al (2012) utilise le PSO pour optimiser une cavité soumise a
un flux radiatif. L’équation du transfert radiatif est résolue par la méthode des transferts
discrets qui est efficace dans le cas de géométries complexes. La forme de la cavité est
modélisée par des B-splines qui sont une généralisation des courbes de Bézier. Ces courbes
sont notamment définies par un certain nombre de points de contrble. Les positions de
chacun des points de contréle servent de variables d’optimisation. Les différentes
configurations sont chacune obtenues en moins de 100 générations. La figure 1.31 montre
les différentes géomeétries optimales en fonction du nombre de points de contréle.

Wang et al (2011) utilisent PSO pour optimiser la géométrie de canaux de refroidissement ou
d’échauffement utilisés lors d’'un processus de moulage par injection. Le modeéle utilisé est
thermo-mécanique et utilise les éléments finis. Trois parametres géométriques sont utilisés :
le diamétre des canaux, leur espacement et leur éloignement d’une cavité centrale. L'intérét
principal de cette étude est qu’elle est multi-objective. Trois objectifs sont utilisés : la
température maximale dans le domaine, les contraintes mécaniques maximales et le temps
d’un cycle de chauffe. L'objectif principal étant le temps, les auteurs ont basculé les deux
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autres objectifs en contraintes en fixant des seuils critiques a ne pas dépasser. L’optimisation
se fait alors assez vite, en moins de 50 itérations. Cette approche multi-objectifs semble
intéressante car peu co(iteuse en temps de calcul. On ne cherche a minimiser qu’une
fonction au lieu de trois.

a4.5_

4

3.5

R B b

Figure 1.31. Géométrie optimale d’une cavité soumise a un flux radiatif
(Farahmand, 2012)

Une derniere étude portant sur I'optimisation géométrique est celle de Bornschlegell et al
(2012). Cette étude porte sur I'optimisation de la géométrie d’une bifurcation en T (figure
1.32). Les modeles utilisés sont la méthode nodale pour le calcul thermique et un réseau de
pertes de charge pour la partie fluide.

L'optimisation se fait sur trois parameétres géométriques : les coordonnées du centre de la
bifurcation et le diametre de la branche principale. L’étude a aussi une approche multi-
objective car elle cherche a minimiser a la fois la température maximale du domaine et sa
température moyenne. Une fonction objectif f, = a Ty;5y, + (1 — @) Ty est utilisée pour
plusieurs valeurs de «. Plusieurs algorithmes d’optimisation sont aussi testés : plusieurs
algorithmes basés sur le calcul du gradient, AG et PSO. Les résultats montrent que sur ce cas,
tous les algorithmes obtiennent les mémes résultats. Cependant, les méthodes de gradient
convergent plus rapidement.
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Figure 1.32.  Configuration de la bifurcation (Bornschlegell, 2012)

2.3.2.1. Dimensionnement de machines électriques
L’optimisation appliquée au dimensionnement de machines électriques est beaucoup moins
présente dans la littérature. Shi et al (2007) ont utilisé les AG pour dimensionner un systeme
de production hybride d’électricité a la fois éolien et solaire. Leur modélisation prend en
compte a la fois des considérations énergétiques et économiques. Cette étude est multi-
objective et prend en compte le rendement, I'autonomie et le colt du systéme.

Legranger et al (2008) ont utilisé une méthode d’optimisation basée sur les méthodes du
gradient pour dimensionner un démarreur a aimants permanents. Leur modeéle prend a la
fois en compte les effets électromagnétiques et thermiques. La partie électromagnétique est
résolue par éléments finis tandis que la partie thermique est modélisée par méthode nodale.
Ici, I'objectif est basé sur les performances électromagnétiques du systéme. Lors de
I’optimisation, la thermique intervient au niveau des contraintes (températures a ne pas
dépasser) et du calcul de la résistivité du cuivre pour le calcul des pertes Joule. Un exemple
de design optimal est présenté figure 1.33.
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Figure 1.33. Géométrie optimale de démarreur (Legranger, 2008)

Bornschlegell et al (2012) ont effectué I'optimisation d’une machine électrique a poéles
saillants. La modélisation de la machine a été effectuée avec la méthode nodale. Les
variables d’optimisations considérées ne sont pas des parameétres géométriques mais,
directement, des débits (13 variables en tout). Cette approche est intéressante dans une
optique de conception d’une nouvelle machine. Elle permet de fixer un objectif optimal au
niveau de la répartition des débits. Le travail de conception est alors de trouver des moyens
pour s’approcher de l'optimal. Dans cette étude deux algorithmes d’optimisation sont
testés: les AG et une méthode du gradient. Les résultats montrent que pour un modele
aussi complexe les méthodes du gradient ne sont pas adaptées : la fonction a minimiser
possede trop de minimums locaux. En conséquence, les résultats sont trop sensibles au
point initial. Les AG sont donc conseillés dans ce cas. Les résultats d’optimisation sont
présentés figure 1.34. La répartition de débits obtenue est plutot différente de celle de
référence. Elle indique les zones de la machine qui ont besoin d'un plus grand
refroidissement par rapport a la référence existante.
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Figure 1.34. Débits optimaux comparés aux débits de référence (Bornschlegell,
2012)

3. Conclusions de la bibliographie

Les machines électriques sont le lieu d’échanges thermiques principalement conductifs et
convectifs. Ces échanges servent notamment a dissiper les pertes mécaniques et
électromagnétiques. Les pertes mécaniques sont créées majoritairement par frottement
dans les roulements et au niveau des ventilateurs. Les pertes électromagnétiques sont de
deux types: pertes Joule et pertes fer. Les premieres sont plutot localisées dans les
bobinages en cuivre tandis que les deuxiemes sont localisées dans les tdles magnétiques.

Pour modéliser ces transferts, plusieurs méthodes sont possibles : par CFD, par éléments
finis ou par méthode nodale. Les deux premiéres méthodes sont basées sur la résolution
directe d’équations aux dérivées partielles. En CFD, contrairement aux éléments finis, on
modélise aussi I'’écoulement a l'intérieur de la machine. Cependant, la méthode qui semble
la plus efficace est la méthode nodale. Cette méthode utilise I'analogie électrique et
découpe la machine en petits volumes isothermes reliés par des conductances thermiques.
Les expressions de ces conductances dépendent de la nature du transfert. Si le modele est
bien construit, les résultats obtenus sont proches des résultats réels obtenus par expérience
et par les autres méthodes. Etant donné son faible co(t de calcul, la méthode nodale est
privilégiée.

Afin de construire le modele nodal, on doit s’intéresser de prés aux transferts thermiques
dans des configurations caractéristiques des machines thermiques. La premiére
configuration étudiée est I'entrefer. Deux cas se distinguent : sans et avec débit axial. Sans
débit axial, les différents auteurs obtiennent des résultats se recoupant pour différents
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nombres de Taylor pour une multitude de configurations géométriques. Pour le cas avec
débit axial, les transferts convectifs dépendent a la fois de la rotation et la vitesse axiale.
Dans ce cas, les parametres relatifs a la configuration géométrique sont beaucoup plus
importants. Il est difficile d’extrapoler des résultats pour une configuration non-étudiée. La
deuxieme géométrie intéressante est le canal rotorique. Dans notre machine, les canaux
sont de section rectangulaire. Dans la littérature, trés peu d’études s’intéressent a cette
configuration et la plupart sont purement numériques. Elles permettent cependant de
cerner des parametres importants notamment le rapport des c6tés du rectangle.

Dans une deuxiéme partie, nous nous sommes intéressés a |I'optimisation. Plusieurs familles
d’algorithmes existent. La premiére regroupe les algorithmes basés sur le calcul du gradient.
Ce sont des méthodes locales et itératives. Les différences entre les méthodes reposent
essentiellement sur la maniere de calculer la direction de la recherche du minimum. Dans
cette famille, les méthodes qui semblent les plus intéressantes sont la méthode du Gradient
Conjugué et la méthode de Quasi-Newton.

La deuxieme grande famille de méthodes regroupe celles basées sur le calcul de populations
avec notamment les Algorithmes Génétiques (AG) et I'Optimisation par Essaim Particulaire
(PSO). Les AG reposent sur le principe de la sélection naturelle : les individus de la
population se reproduisent entre eux jusqu’a obtenir la solution idéale. Le principe du PSO
est lui basé sur le comportement animal. Les individus de la population se déplacent dans le
domaine de facon cohérente a la recherche du minimum global, a la maniere d’un essaim
d’insectes.

L'optimisation est encore assez peu répandue dans le domaine des transferts thermiques :
elle n’est utilisée que depuis le milieu des années 1990. Elle peut avoir plusieurs fonctions.
Dans le domaine expérimental, elle peut servir a résoudre des problemes inverses ou a
corréler des données. Dans le domaine numérique, elle sert a dimensionner des systemes.
Quelques exemples d’utilisation de |'optimisation utilisée pour le dimensionnement de
machines électriques ont pu étre relevés. Dans le cas de modeles thermiques simples
comme la bifurcation modélisée par méthode nodale, le choix de la méthode d’optimisation
importe peu. Pour des modeles complexes comme celui d’'une machine électrique, il est
recommandé d’utiliser des algorithmes basés sur le calcul de population.
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1. SAME (Simulation Aérothermique des Machines Electriques)

Afin de modéliser la thermique machine, le choix retenu a la suite de I'étude bibliographique
est celui de la méthode nodale. Au laboratoire un code de simulation de la thermique des
systémes rotor/stator a été développé sous Matlab© au cours de précédentes théses : le
code SAME (Simulation Aérothermique des Machines Electriques).

1.1. Historique
Le code a été créé lors de la these de Seghir-Oualil (2006) en collaboration avec Jeumont
Electric. L'étude porte sur une machine utilisée dans la propulsion navale. La machine est
ouverte avec une seule entrée et une seule sortie d’air. Une simplification utilisant la
périodicité de la machine est utilisée. Le calcul de I'’écoulement est effectué grace a des
simulations CFD sur des géométries simplifiées.

Le code a ensuite été utilisé par Fasquelle (2007) dans une collaboration avec Alstom. Dans
cette étude, la machine considérée est fermée, la circulation de I'air étant assurée par un
ventilateur interne. Le calcul est la encore effectué par CFD mais sans modéliser la machine
compléte. Les calculs ont été effectués en transitoire et en permanent. Les conductances de
convection sont évaluées de deux fagons : soit en utilisant des corrélations empiriques de la
bibliographie, soit en utilisant des simulations CFD sur des géométries simplifiées. Une
validation expérimentale a montré que le code manquait de précision lors du régime
transitoire.

Enfin, le code a poursuit son développement avec Bornschlegell (2012) en collaboration
avec Jeumont Electric. Dans cette étude, la machine est ouverte avec une entrée et une
sortie d’air. Cependant, la machine possede de nombreux canaux annexes créant des séries
de bifurcations. La cartographie de I'écoulement est déterminée par un modeéle pertes de
charge. Les conductances de convection sont déterminées par des corrélations. On note
cependant une sous-évaluation des transferts convectifs par le code. L'intérét principal de
cette étude est I'utilisation d’algorithmes d’optimisation couplés a SAME. Une optimisation
portant sur les débits traversant les différentes parties de la machine a été réalisée en
utilisant les Algorithmes Génétiques.

1.2. Principes de fonctionnement
Le processus de calcul de SAME se décompose en trois grandes étapes :

- Lacréation de la géométrie
- Le calcul des matrices caractéristiques
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- La résolution du systeme.

Ces étapes sont schématisées sur la figure 2.1.

Paramétres Machines Carte des débits
Matériaux Conductivités

Maillage section par section Corrélations convection

Calcul des
conductances

Création de la
géométrie

Matrices Pertes (P),
Conductances (G), Conditions
limites (CL).

|

Résolution
(CL; +G)T =CLp + P

!

Champ de Température T

Figure 2.1. Schéma de principe de SAME

1.2.1. Création de la géométrie

1.2.1.1.  Principe de découpage
SAME utilise une discrétisation cylindrique suivant les axes (7,0,z) qui semble
naturellement adaptée aux machines tournantes. La machine est d’abord découpée en
sections régulieres et chaque section est ensuite maillée a l'aide de volumes de type
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hexaédrique (figure 2.2). A l'intérieur d’une section, le maillage peut étre non-conforme :
une maille peut étre en contact avec plusieurs autres sur la méme face. Entre les sections, le
maillage peut aussi étre non-conforme. La limite de cette méthode de découpage est
I"utilisation de sections. En cas de géométrie complexe, il n’est pas toujours possible de créer
des sections réguliéres au sein de la géométrie. Un rotor d’alternateur a griffes (figure 2.3)
serait ainsi difficile a modéliser de cette fagon.

Figure 2.2. Représentation d’'une maille dans SAME

Figure 2.3. Rotor a griffes
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Dans le code, toutes les mailles de toutes les sections sont regroupées dans une seule
matrice représentant tout le systeme. A chaque maille correspond une ligne de cette
matrice comprenant les informations suivantes :

- Le numéro de maille (arbitraire)

- Le matériau en utilisant une numérotation arbitraire. Exemple : 0 correspond a I'air.

- Le numéro de section de la maille ainsi que le nombre de mailles dans cette section.

- Les coordonnées (R, 8., Z.) du centre de la maille.

- L’angle d’ouverture de la maille A8

- Les coordonnées minimales et maximales de la maille suivantret z:

Rmin’ Rmax' Zminr Zmax A0
- Levolume de la maille : V = == (RZ,qx — R Zonax — Zmin)-
Ces informations permettent de reconstituer entierement le systéme.

1.2.1.2.  Régles de découpage
Pour une méthode nodale, aucune regle stricte de découpage n’existe contrairement a des
méthodes plus locales que I'on peut trouver en CFD. Cependant, un maillage plus fin est
nécessaire aux endroits critiques de la machine afin d’essayer de capturer les gradients de
température ou les points chauds. Le maillage dépend aussi des ressources numériques que
I’'on souhaite allouer au calcul : chaque maille supplémentaire ajoute une dimension a la
matrice des conductances qui doit étre inversée en fin de calcul.

Lors de la création du découpage de l'alterno-démarreur, les regles suivantes ont été
appliquées :

- dans une maille, n‘avoir qu'un type de matériau afin d’éviter le calcul de
conductivités équivalentes

- avoir un maillage plus fin au niveau des sources de chaleur et des zones critiques
(bobinages, aimants ...)

- le maillage fluide doit respecter la cartographie de I’écoulement.

- afin de simplifier le modeéle, avoir des débits ne sortant que d’une ou deux faces de la
maille.

Une fois créée, la géométrie est utilisée pour calculer les matrices nécessaires au calcul.

1.2.1.3.  Importation de la géométrie
Pour créer la géométrie, dans les versions précédentes du code, il était nécessaire de rentrer
les coordonnées de toutes les mailles manuellement. Afin de faciliter ce processus, il a été
décidé de lier SAME avec un logiciel extérieur permettant de dessiner la géométrie. Le choix
s’est porté sur Gambit ©, le mailleur de Fluent ©.
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Pour créer la géométrie, chaque section est dessinée en 2D sous Gambit, une maille de la
discrétisation nodale correspondant a une face de Gambit. On peut aussi attribuer a chaque
face un matériau et les regrouper les mailles sources de chaleur en groupes. Un exemple de
découpage nodal d’un systéme rotor/stator en utilisant Gambit est présenté figure 2.4.

Pour exporter la géométrie vers SAME, on utilise la commande « Summarize » de Gambit qui
permet de lister toutes les faces de la géométrie avec leurs dimensions. Ces informations
sont sauvegardées dans un fichier texte puis « lues » par SAME qui ne va garder que les
informations qui lui sont utiles.

Figure 2.4. Exemple de maillage nodal d’un systéme rotor/stator réalisé sur
Gambit (coloration suivant les matériaux)

1.2.2. Calcul des matrices
En régime permanent, trois matrices caractéristiques sont nécessaires pour poser le systéme
d’équation : les conductances, les pertes et les conditions limites. Chaque maille i vérifie la
relation suivante :
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Z Gij(Ti = Tj) = P 2.1)

j#i
Si la maille se trouve au bord du domaine, on ajoute des termes de conditions limites.

1.2.2.1.  Matrice des conductances
Entre chaque maille i et j, il existe une conductance thermique G;; dépendant a la fois de Ia

nature du contact et du mode de transfert entre les deux mailles. Les expressions de ces
conductances sont données dans la section 1.3.2 de la bibliographie. La matrice n’est pas
symétrique : les conductances fluidiques dépendent du sens de I'écoulement.

Sur la diagonale de la matrice, le terme correspond a la somme de tous les éléments de la

Gy = —Z Gij (2.2)

Ainsi, la matrice des conductances peut s’écrire :

ligne :

- Z Gl] Gl,z e e Gl,n
j#1
Gy1 s
¢=| ° T z Gij ™ 5 (2.3)
Jj#i
3 - Gn-1n
Gn,l Gn,n—l - z an
B j*n _

La dimension de G correspond au nombre de mailles du modele. La matrice est en général
creuse surtout dans le cas d’'un maillage relativement fin. En effet, si deux mailles ne sont
pas en contact, G;; = 0.

1.2.2.2.  Pertes et conditions limites

Vecteur Pertes
A chaque maille du modele est associée une source de chaleur exprimée en W. La plupart
des mailles ne produisant pas de chaleur, le vecteur est majoritairement composé de zéros.
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Pour calculer les pertes, on prend la chaleur totale produite dans une zone que I'on répartit
au prorata des volumes des mailles composant la zone (équation 2.4). Par exemple, si la
puissance dissipée par pertes Joule est équivalente a 1000W et que les bobinages du stator
sont divisés en 10 mailles de méme volume, chaque maille sera associée a une perte de
100W. Si les volumes des mailles étaient différents, les pertes associées le seraient aussi.

Vi

P = V—Ptotal (2.4)
total

Conditions Limites
Les conditions limites sont de deux types dans le modele : la condition d’air en entrée et la
convection sur le bord de la machine.

L’ajout d’une condition sur I'air en entrée revient a imposer une condition de flux. On peut
alors se ramener a une conductance fluidique entre I’air en entrée et |'air extérieur. On a :

Pentrée = mext,icp (T; — Ts,) (2.5)

La prise en compte de la condition limite va se traduire par I'ajout de deux termes dans les
matrices précédemment calculées. Le terme —1ic, va s’ajouter au terme G;; de la matrice
des conductances et le terme mc, T, va s’ajouter au terme P;.

Pour le transfert par convection sur les bords extérieurs de la machine, le méme principe
s’appliqgue.On a :

Pext = hextSi,ext(Ti - Too) (2-6)

On a donc la encore deux termes qui s’ajoutent aux matrices calculées précédemment :
—hextSiext Va S'ajouter a Gj; et ey S; oy Va s’ajouter a P;.

Au final, les conditions limites peuvent se regrouper dans une matrice CL; et un vecteur
CLp.Avec:

- 0 0 :
CLe = |0 Gext,i OfetCLp = _Gext,iText
0 0 - :
2.7
0 (2.7)
avec Goyr; = —hextSiext suivant le type de condition limite
_mext,icp

Au final, on obtient le systéme a résoudre :
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(CL; +G)T=CLp+P (2.8)
On obtient donc le champ de température :
T=(CL;+G)1.(CLp + P) (2.9)
L'inversion du systéme est effectuée a I'aide de Matlab en utilisant la fonction mldivide.

Les principes généraux de SAME ont été exposés ci-dessus. Cependant, afin de pouvoir
construire un modele efficace, il est nécessaire de connaitre la structure de I'écoulement
ainsi que les niveaux de vitesse a l'intérieur de la machine. En effet, ces informations vont
permettre de définir la discrétisation nodale des parties fluides. De plus, les grandeurs
relevées vont aider au choix des différentes corrélations pour le calcul des coefficients de
transfert convectif.

2. Etude de I'’écoulement a I'intérieur de I'alterno-démarreur

Pour modéliser I'écoulement a l'intérieur de la machine deux choix sont disponibles : le
calcul basé sur un modele pertes de charge ou une simulation 3D de la machine par CFD. Le
premier choix peut sembler naturel pour étre associé a un modeéle nodal : les deux
approches sont globales, basées sur des réseaux de résistances. Cette méthode a d’ailleurs
été utilisée dans I'étude de Bornschlegell (2012). Cependant, dans notre cas, la configuration
de I'écoulement est particulierement incertaine : la machine posséde deux entrées avec
deux ventilateurs différents, plusieurs sorties sont réparties sur toute la périphérie de la
machine et enfin, le sens de I'’écoulement, notamment dans I’entrefer, n’est pas connu.

Au final, la méthode retenue pour le calcul fluide est donc la CFD. On utilisera un modeéle
RANS (Reynolds Averaged Navier-Stokes) et les calculs seront menés sous Fluent 13.0.

2.1.Modéle numérique et maillage
2.1.1. Modele numérique

2.1.1.1. Modele de turbulence
L’écoulement a 'intérieur de la machine étant supposé turbulent, un modéle de turbulence
a da étre utilisé pour le calcul. Pour des questions de temps et de ressources de calcul, un
modele RANS a été utilisé. Parmi les différents modeéles, le modéle k- permet d’avoir un
maillage moins fin qu’'un modele k-w de par |'utilisation de lois de paroi. A 'intérieur de la

90



Chapitre 2 : Construction du modéle thermique

famille des modeéles k-€ (standard, RNG ou Realizable), le choix s’est porté sur k- Realizable :
ce modele est plus précis et efficace que le modele k-g standard et est plus polyvalent que le
modele k-£ RNG.

Les modeles k-¢ utilisent également des lois de paroi pour I'écoulement en proche paroi. Ici,
les lois de parois standards de Fluent ont été utilisées. Cette modélisation décompose la
couche limite turbulente en deux parties : la partie linéaire et logarithmique. Pour savoir
dans quelle zone on se situe, on utilise le nombre sans dimension y*. On a :

+ uTy

== (2.10)

Avec u, vitesse de frottement en m/s, y la distance a la paroi en m et v la viscosité
cinématique en m?/s.

Suivant les valeurs de y*, Fluent utilise deux expressions de la vitesse u :
Siyt <11, u/u, =y*

Siy*t>11,2- = %log(y*) +C (2.11)

Avec k la constante de Von Karman, k = 0.41 et C une constante, C = 5.

Ces deux lois ne sont normalement valables que pour des y* < 5 pour la loi linéaire et pour
y* > 30 pour la loi logarithmique. Pour de meilleurs résultats, il faut donc éviter d’avoir un
maillage trop fin.

2.1.1.2. Modélisation de la rotation
Dans Fluent, deux méthodes sont principalement disponibles pour modéliser la rotation : le
glissement de maillage et le repére tournant.

Dans la premiére méthode, les parties tournantes et fixes sont maillées de fagons
indépendantes et séparées par une interface. Le calcul est alors réalisé en instationnaire et,
a chaque pas de temps, le maillage de la partie tournante « glisse » par rapport a la partie
fixe le long de l'interface. A chaque pas de temps, le maillage est donc différent. Cette
méthode est la plus précise pour modéliser la rotation. Cependant, elle demande beaucoup
de ressources de calcul : le calcul est instationnaire et le maillage doit étre manipulé a
chaque pas de temps. Par ailleurs, elle est tres difficile a mettre en place pour des
géomeétries complexes en 3D.
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La deuxieme méthode, que nous allons utiliser ici, est celle du repére tournant. Dans cette
méthode, on exprime la vitesse dans un référentiel tournant a la vitesse w par rapport au
référentiel fixe standard. On exprime la vitesse relative u,. en fonction de la vitesse absolue
u et de la composante tangentielle crée par la rotation w X r:

U= U—WXT (2.12)

Dans les parties en rotation, on résout les équations de Navier-Stokes en fonction de la
vitesse relative, elles deviennent pour un écoulement incompressible en régime
permanent (équation 2.13). Les termes supplémentaires sont 2w X u,qui représente
I'accélération de Coriolis et w X w X 1 qui représente I'accélération centripéte.

Vu.=0
(2.13)
u,.Vu, + pQCw X u, + @ X w Xr) = =Vp + u V?u,

En pratique, pour mettre en ceuvre ce modeéle, on sépare les parties fluides en deux parties :
fixe et mobile. Ici, la partie tournante sera constituée des zones autour du rotor et des
ventilateurs et de I'entrefer. En ce qui concerne les conditions limites, les parties solides
tournantes sont considérées stationnaires par rapport au repére tournant, on a donc au
contact fluide/solide : u,- = 0. Les parties solides fixes sont considérées stationnaires dans le
référentiel absolu, on a donc: u = 0.

2.1.2. Domaine de calcul

2.1.2.1.  Description
La géométrie utilisée pour la machine est directement importée de fichiers CAO simplifiés et
nettoyés afin de faciliter I'importation sous Fluent. La machine est contenue dans un volume
de contrdle cylindrique (figure 2.5). La taille du domaine a été choisie pour avoir environ dix
fois le diametre hydraulique d’une sortie entre une sortie et les frontieres du domaine.

Le repére de coordonnées est disposé tel que I'axe z aille de I'arriere de la machine vers
I’avant. L'origine du repére se trouve sur l'axe de révolution du cylindre au niveau de la
surface arriére du rotor.

Les conditions limites imposées sur le domaine sont relativement simples. Seule la pression
statique est imposée constante sur les frontieres du domaine. On utilise un repére tournant
pour modéliser la rotation du rotor. Les parois fixes ont donc une vitesse absolue nulle
tandis que les parois mobiles ont leur vitesse relative nulle.
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Figure 2.5. Domaine de calcul

2.1.2.2.  Maillage
Le maillage est réalisé de fagon automatique sous Ansys afin d’avoir des y* autour de 30. Le
maillage est hybride a dominance hexaédrique (figure 2.6). Afin de mailler I'entrefer, une
interface non-conforme a été créée a ses extrémités afin de réduire le nombre de mailles : la
largeur d’entrefer étant inférieure a 0.5 mm, il aurait fallu augmenter considérablement le
nombre de mailles pour avoir un maillage sans discontinuité.

M Hexaédres
M Tétraedres
W Prismes

B Pyramides

m Polyhedres

Figure 2.6. Nature du maillage
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Au final, le maillage comprend plus de 14 millions d’éléments. Deux vues du maillage sont
présentées sur la figure 2.7.
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Figure 2.7. Maillage surfacique (a) et maillage sur une coupe axiale (b)
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2.1.2.3.  Ajout de canaux rotoriques

La machine de référence ne comprend pas d’ouverture entre les bobines du rotor. L'ajout
d’ouverture semble a premiere vue un bon moyen pour faire passer de l'air sur les
bobinages et d’améliorer le refroidissement du rotor. Pour estimer les débits traversant les
canaux, un deuxiéme domaine de calcul identique au premier a été créé mais en ajoutant
cette fois douze canaux rectangulaires traversant de part et d’autre le rotor (figure 2.8).
Comme pour I'entrefer, des interfaces non-conformes ont été utilisées aux extrémités des
canaux afin d’utiliser un maillage régulier a l'intérieur (figure 2.9).

A

Figure 2.8. Ajout de canaux rotoriques
i ¥
. Palier Rotor
HE i
HHE HHH
FHEH R HiEH
HEHERE an
E?i poimmE w:
[ 1
Rotor
Ei= ‘ © |
Figure 2.9. Zoom sur les interfaces non-conformes
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2.1.3. Résultats
Les résultats ont été obtenus apres convergence du champ de vitesse. Le niveau de résidu
est inférieur & 10™. Les résultats sont d’abord présentés sur le cas de référence puis sur la
configuration avec ajout de canaux rotoriques.

2.1.3.1.  Casde référence
D’un point de vue général les résultats CFD vont nous permettre de déterminer une
cartographie de I’écoulement afin d’isoler les principaux débits a I'intérieur de la machine.

Aprés calcul, le niveau de y* est satisfaisant (figure 2.10). On constate que les valeurs de y*
se situent majoritairement entre 10 et 20 sur le stator avec quelques zones supérieures a 30
pour les endroits en face des pales du ventilateur. Le maillage est donc légérement trop fin
pour un modéle k — ¢ avec loi de paroi : on devrait avoir y© > 30. Cependant, du fait de la
géométrie trés complexe, il est difficile d’obtenir un meilleur maillage.

Figure 2.10. Contour de y* sur les parois de la machine
Les calculs montrent que I'air entre bien par les ouvertures axiales de la machine et est

rejeté par les ouvertures radiales (figure 2.11). Du fait des différences de section de
passage, les niveaux de vitesse sont deux a trois fois plus élevés en sortie qu’en entrée.
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Pour étudier I'’écoulement interne a la machine, on prend une coupe passant au milieu
de deux sorties et entrées (figure 2.12).

Velocity in Stn Frame

IZ&G 52

Figure 2.11. Vecteurs de vitesse au niveau des entrées/sorties

Figure 2.12. Plan de coupe
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Les résultats obtenus sur la coupe axiale sont présentés figure 2.13. Les contours sont ceux
de la vitesse absolue ce qui explique la vitesse importante sur la paroi supérieure du rotor.
Les vecteurs sont aussi ceux de la vitesse absolue, projetés sur le plan de coupe. Les vecteurs
donnent ainsi une idée sur les vitesses débitantes dans la machine. Conformément a ce qui
était attendu, I'air entre de chaque cOté et ressort par les sorties radiales en longeant les
chignons. Un débit tres faible existe dans I’entrefer allant de I’'avant vers I'arriere. Plusieurs
coupes, représentant la vitesse axiale (vitesse débitante) dans I'entrefer, ont été tracées
(figure 2.14). Ces figures montrent les trés faibles vitesses traversant axialement I'entrefer.
En moyenne, on a une vitesse axiale de -0.4 m.s"* dans chaque coupe. Cette vitesse est a
comparer avec la vitesse de la paroi mobile du rotor qui est de 17.1 m.s™". La vitesse de
rotation est donc largement prépondérante par rapport a la vitesse axiale dans I'entrefer.

98



Chapitre 2 : Construction du modéle thermique

b.

Figure 2.13. Champ de vitesse sur une coupe axiale (a) et zoom sur un quart de
machine (b)

Figure 2.14. Vitesse axiale dans I'entrefer

Au final, on peut isoler trois débits caractéristiques, le débit d’entrée a I'avant Q,,, le débit
d’entrée a l'arriere Q,, et le débit dans I'entrefer Q,.,. En sortie de la machine, les débits

sont Qg + Qe 0U Qg — Q.- Les signes s’expliquent par le fait que I'axe z est orienté de
I'arriere vers I'avant.

Pour ces débits, on obtient les valeurs numériques suivantes :
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Qup = 11.9L.s™1
Qur = 8.9 L.s7t

Qep = —0.14 L.s1

Le débit a I'arriere est 25% plus faible qu’a I'avant. Cela est principalement d{ au fait que la
partie électronique fixée a I'arriere crée une perte de charge importante. Le débit passant
dans l'entrefer est extrémement faible environ 1% du débit entrant a I'avant passe a
Iarriere.

Au final, on peut retenir une schématisation grossiere des débits dans la machine :

Figure 2.15. Cartographie des débits a I'avant
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2.1.3.2.  Ajout de canaux rotoriques
Les calculs avec canaux ont été réalisés pour une surface totale des canaux de 792 mm?2.
Cette ouverture correspond au maximum possible. L'impact des canaux rotoriques sur la
machine est présenté sur la figure 2.16. Les contours présentés ici sont ceux de la vitesse
relative, permettant ainsi de directement visualiser la vitesse débitante dans les canaux.

L’écoulement est tres peu influencé par les canaux et, en conséquence, le débit traversant
les canaux est relativement faible. Ces faibles valeurs peuvent s’expliquer en regardant le
champ de pression (figure 2.17). Les ventilateurs créent une surpression au niveau des
chignons et une dépression derriére les pales. Cependant, en comparant I'avant et I'arriere,
on constate que les niveaux de pression sont sensiblement équivalents. La vitesse,
engendrée par la différence de pression, va donc étre faible.

Figure 2.16. Contours de la vitesse relative dans la configuration avec canaux

Par ailleurs, dans les canaux, les répartitions de vitesse ne sont pas homogenes (figure 2.18).
Certains canaux ont une vitesse moyenne quasi-nulle, d’autres une vitesse moyenne positive
(arriere vers avant) et enfin certains ont des vitesses négatives (avant vers arriere). Ces
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différences peuvent s’expliquer par la complexité de la géométrie de part et d’autre des
canaux. Certains canaux sont obstrués par le ventilateur et le flasque alors que d’autres non.
De plus, les pales des ventilateurs étant toutes différentes entre elles, il semble normal de
constater des disparités.

Au final, on pose Q,-,; le débit global traversant les canaux rotoriques, on obtient :

Qup = 12.0 L.s™1

Qur = 8.7 L.s7?

Qen
Qror = —0.42 L.s71

—0.09 L.s™1

1
O ot BOMDW

'
38

—
28803
P, W) s

)
L2

Figure 2.17. Champ de pression dans la configuration avec canaux
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Velocity Axial
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Figure 2.18. Vitesses axiales dans les canaux rotoriques

Les autres débits ne sont quasiment pas impactés par les ouvertures au rotor par rapport a
la référence. Le débit traversant les canaux rotors correspond a 3.5% du débit avant. Au
total, avec I'ajout des canaux, le débit de fluide traversant d’avant a d’arriere passe de 0.14
L/s a 0.51 L/s. Cet apport d’air va probablement améliorer le refroidissement du rotor.
Cependant, les débits semblent relativement faibles comparés aux débits entrants.

L’obtention de la répartition de débits a I'intérieur de la machine va permettre la création du
maillage nodal. De plus, les niveaux de vitesse vont permettre de choisir les corrélations

appropriées pour le calcul de la convection notamment dans I'entrefer et les canaux
rotoriques.

3. Mise en place du modele nodal
3.1.Découpage nodal

3.1.1. Discrétisation
Pour créer le maillage nodal, deux régles ont été retenues. Pour la partie solide, une maille
correspond a un matériau. Les zones sources de chaleurs sont aussi isolées. Les zones
nécessitant une plus grande précision ont un nombre de mailles augmenté. Pour la partie
fluide, les mailles suivent la cartographie de la figure 2.15. Les mailles sont assez grandes afin
de n"avoir besoin que d’une connaissance globale de I’écoulement. En cas de maillage fin, il

faudrait introduire une multitude de débits qui créeraient autant de nouvelles conductances
entre les mailles fluides.
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Au final, la discrétisation de la machine comprend 13 sections : 5 sections pour la partie
rotor/stator, 4 sections pour la partie avant et 4 sections pour la partie arriére (les sections
de 'avant et de l'arriere étant identiques géométriquement). Le découpage sur une coupe
axiale est présenté sur la figure 2.19. Chaque ligne verticale représente un changement de
section.

Air
Toles
Chignons
Aimants
Acier
Aluminium
Cuivres Stator
Cuivres Rotor
Plastique
Lame d'air

Isolant

Figure 2.19. Découpage nodal (vue axiale)
Les sections centrales sont caractéristiques de la machine puisqu’elles représentent la
partie du rotor et du stator. La figure 2.20 montre la discrétisation utilisée pour une de
ces sections. On distingue ici bien le rotor bobiné muni d’aimants. Chaque maille de
bobine au rotor est divisée en deux parties laissant la possibilité d’une ouverture entre
les deux mailles. Le maillage est paramétré de telle facon que I'on puisse choisir
I’'ouverture des canaux rotoriques de 0 (2.20.a) a 792 mm? (2.20.b). Autour des
bobinages rotor, un isolant est présent et a été pris en compte dans la discrétisation.
Le stator quant a lui est composé de 72 encoches dans lesquelles passent les bobinages.
Il est entouré du palier servant de carter. Le contact entre palier et stator n’est assuré
gu’aux deux extrémités du stator sur une petite zone de contact (moins de 3 mm). Sur le
reste du rotor, une lame d’air d’environ 1 mm d’épaisseur sépare les deux éléments.
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Air
Toles
Chignons
Aimants
Acier
Aluminium
Cuivres Stator
Cuivres Rotor
Plastique
Lame d'air
Isolant

Figure 2.20. Découpage d’une section rotor/stator : canaux fermés (a) et ouverts

(b)

3.1.2. Répartition de débits
La répartition des débits est directement extraite des calculs CFD. Quatre débits principaux
ont été retenus pour décrire I'écoulement dans la machine. Contrairement, aux calculs CFD,
I’axe z va, dans le modele thermique, de I'avant vers l'arriére. Les débits dans I'entrefer et le
rotor sont donc positifs. La répartition des différents débits est schématisée figure 2.21.
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Figure 2.21. Schématisation des débits a I'intérieur de la machine

3.1.3. Répartition des pertes
Les pertes dans la machine sont fournies a SAME en tant que données. Elles ne sont pas
recalculées. La machine étant en court de développement lors de la thése, les pertes sont
assignées de facon globale dans une zone (bobinage stator, bobinage rotor, fer stator ...) puis
réparties au prorata des volumes.

Les valeurs des pertes ont été déterminées lors d’essais expérimentaux. Les valeurs
obtenues sont résumées dans la figure 2.22. Les valeurs sont indiquées pour plusieurs
vitesses de rotation et plusieurs valeurs de couple. Les pertes mécaniques et les pertes fer
sont directement données. Pour les pertes Joule, on utilise les valeurs de courants. Pour les
pertes Joule au stator, on a:

3

Pjoulesmtor = ERphaseIs2 (2.14)

Pour notre machine, Rypqse = 7.07 m(l a 25°C.
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Pour le rotor, les pertes Joule sont données en fonction du courant d’excitation :
_ 2
Pjoulemtor - Rrotorlexc (2-14)

Pour notre machine, R,,tor = 1.52 Q a 25°C.

Vitesse (rpm) Id 91 A- Icsrete 11 lexe :;Tnpﬂftwii nsi);t vd Va . Cre\t/s Ph-Ph] P[}r<nme/]c Per[t\t/a\f] fer Fr%;as
0 | 251 251 7.33 20.2 21.73 25.69 : 6.28 52.0
3000 0 | 300 300 8.80 26.5 19.8 25.15 | 7.85 65.0 30
-48 | 330 333 11.00 | 31.9 21.47 26.90 : 9.42 77.0
32 | 192 195 7.33 15.6 25.44 29.76 : 6.28 o
4000 63.8|2265| 235 8.91 20.9 223 28.29 : 7.96 59 453
77 | 230 243 9.40 18 22 28.31 : 8.38 i
90 | 145 171 7.0 9.9 21.1 29.49 : 6.28 143
6000 -142 | 163 216 8.9 13.6 19.2 27.72 | 7.98 166 92
-195 | 165 255 106 15.5 16.81 26.69 : 9.42 183
Figure 2.22. Valeurs des pertes et courants dans la machine

Au final, la répartition des pertes dans la machine est donnée figure 2.23. La figure utilise
une représentation axisymétrique de la machine. Les pertes indiquées sont la somme des
pertes générées par les cellules qui ont la méme coordonnée radiale. De plus, les valeurs ont
été adimensionnées par la valeur totale des pertes produites dans la machine.

0.25

1 -

0.15p4

01

0.05

-Ul

Figure 2.23. Répartition des pertes dans la machine dans SAME
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Localement, la répartition des pertes de la section présentée figure 2.20 est donnée dans la
figure suivante :

Figure 2.24. Répartition de pertes dans une section rotor/stator

3.2.Calcul de la convection
La détermination des coefficients de convection h est une étape essentielle dans le calcul du
code, la convection étant le mode de transfert privilégié pour le refroidissement machine.
Dans le code, elle est basée sur des corrélations issues de la littérature qui ont été
présentées dans le chapitre consacré a la bibliographie. Pour I'entrefer et les canaux
rotoriques, plusieurs corrélations sont possibles. Les données sur I'’écoulement recueillies
avec la CFD vont nous permettre d’effectuer un choix.

3.2.1. Convection dans l'entrefer
L’entrefer de I'alterno-démarreur n’est pas, en réalité, parfaitement cylindrique. Son rayon
extérieur n’est pas constant (cf. figure 2.14). Pour se rapprocher des cas théoriques de la
bibliographie, une largeur d’entrefer équivalente basée sur le diametre hydraulique a été
utilisée :

Ou A est la section de passage de I'entrefer et I son périmétre.
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On obtient alors e.,= 0.4 mm. Le rayon du stator étant de 53 mm on obtient un rayon rotor
équivalent de 52.6 mm. La longueur totale de I'entrefer est de 70 mm. Par ailleurs, la vitesse
moyenne traversant I’entrefer est de 0.4 m.s™ et la vitesse de rotation est de 3000 tr.min™
soit 314 rad.s™.

On peut alors calculer les grandeurs caractérisant I'entrefer :

R
Rapport des rayons n= R_l ~ 0.99
2
e
Rapport entrefer/rayon rotor R ~ 0.008
1
L
Rapport longueur/entrefer [=—-=175
e
2p .3
Nombre de Taylor Ta = % ~ 634
m* e
Nombre de Taylor critique Ta, = 3 (1 + 0.5—) ~ 1703
1
2
Nombre de Reynolds axial 0= Ua(2€) ~ 14
v
R, (2
Nombre de Reynolds tangentiel Re, = wl—(e) ~ 577
v

Géométriquement, si I'on compare aux autres configurations d’entrefer avec débit axial de
la bibliographie, la configuration qui se rapproche le plus est celle de Hanagida et al (1992)
dans leur cas n est aussi a 0.99 et le rapport longueur/entrefer est de 283. Cependant, les
vitesses sont beaucoup plus importantes : le Reynolds est supérieur a 900 et Taylor est
supérieur a 2.3.10% Le probléme de I'ordre de grandeur des vitesses est commun a tous les
cas de la bibliographie : les vitesses axiales sont largement supérieures aux vitesses de notre
étude. L'étude avec les nombres de Reynolds les plus faibles est celle de Tachibana et al
(1964). Leur Reynolds minimum est de 380 ce qui reste largement au-dessus de notre cas.
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De plus, dans cette étude, les parametres géométriques sont relativement éloignés de notre
cas : rotor dix fois plus court et entrefer plus large.

Au final, étant donné notre faible valeur pour le nombre de Reynolds, on néglige
I’écoulement axial pour le transfert convectif. On considere que la rotation est largement
prépondérante : Re,/Re,, = 0.02. Dans cette configuration, le transfert thermique est
indépendant des spécificités géométriques de I'entrefer. Notre nombre de Taylor étant
relativement bas on peut utiliser les corrélations de Becker et Kaye (1962) qui couvre une
plage de Taylor allant de 0 a 3.3x10°. Les expressions de Nusselt sont alors :

PourTa <Ta.,, Nu=72
Pour Ta. < Ta < 10%*, Nu = 0.128 Ta®3¢7
(2.15)

Pour 10* < Ta < 107, Nu = 0.409 Tq%?41

Au final, pour la configuration de référence, on obtient un Nusselt de 2 ce qui correspond a
h ~80W.m?2K™.

3.2.2. Convection dans les canaux rotoriques

3.2.2.1. Comparaison avec la bibliographie
La deuxiéme zone a laquelle il faut apporter une attention particuliére est celle des canaux
rotoriques. Dans la machine de référence, les canaux ne sont pas présents mais on peut en
ajouter avec une ouverture maximum de 792 mm? pour les 12 canaux. Pour un canal, la
section maximum est donc de 66 mm?2. La hauteur des canaux étant fixée 3 b = 19.8 mm,
seule la largeur a est variable. Au maximum, a = 3.33 mm. Dans cette configuration, le
débit est de 0.42 L.s™* donnant une vitesse moyenne de 0.53 m.st.

Les paramétres des canaux avec une ouverture maximale sont les suivants :

b
Rapport d’aspect —=~6
a
Diameétre hydraulique D, = 2ab 5.7
y q n=orp T mm
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L
Rapport longueur/diameétre hydraulique Do =12.2
h
Rayon du centre H =343 mm
E tricité H 6
entricité — =
XC ici D,
ugD
Nombre de Reynolds Rep, = 07" ~ 180
v
. wD}?
Nombre de Reynolds rotationnel ] = ~ 450
v
wzﬂg—ZDﬁ
Nombre de Rayleigh rotationnel ka, = v ~ 3590

Les études de Neti (1985), Levy (1986) et Soong (1999) ne proposent pas de corrélations
pour le transfert convectif. De plus, les géométries considérées sont beaucoup moins
étroites que le cas présent. Les cas considérés ont un rapport d’aspect de 2.

L’étude qui se rapproche le plus de notre cas est celle de Mahadevappa (1996). Cette étude,
numérique, a dégagé une corrélation analytique pour le Nusselt moyen :

-0.25
b

Nu
N_uo =0.5 (E-}'E) (RawReDhPr)

0.12

(2.16)

Avec pour zone de validité :

- 01<b/a<10

- 103 < RayRe < 10°

- 07<Pr<eo

- 0<J<100

- 1<H/D, <50
Cette corrélation ne correspond pas exactement a notre plage de calcul. Dans le cas ou les
canaux ont une ouverture maximale, le rapport d’aspect est dans la zone de validité de la
corrélation. Cependant, si on réduit la section, ce rapport peut dépasser 10. Le produit
Ra,Re se situe dans la zone de validité de la corrélation. Dans notre cas : Ra,Re = 6.4 10°.
Le dernier point est le Reynolds rotationnel, dans notre étude il est 4.5 fois supérieur a la

zone de validité de la corrélation. Cette corrélation est donc difficilement applicable au cas
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présent. Pour pallier a ce probleme, on détermine les nombres de Nusselt avec des calculs
CFD.

3.2.2.2. Calculs CFD
Pour estimer les valeurs de Nusselt, dans les canaux, une étude numérique paramétrique a
été menée. Les calculs ont été réalisés sous Fluent en prenant un modele k — w. L'objectif
de cette étude a été de déterminer une corrélation sur le Nusselt moyen dans un canal
correspondant a notre géométrie.

Le domaine représente un seul canal rectangulaire de dimensions identiques a ci-dessus. En
entrée, une vitesse constante est imposée. En sortie, une pression constante est imposée.
Pour simuler la rotation, les parois sont animées d’un mouvement de rotation de 3000
tr/min autour de I'axe z se trouvant a 34.3 mm du centre du canal. D’un point de vue
thermique, I'air en entrée a une température constante de T, = 300 K. Les parois du canal
ont une température constante de T, =500 K. Le maillage a été réalisé afin d’avoir un

y*~ 1. Le maillage du domaine est présenté figure 2.25.

Figure 2.25. Maillage d’une section (a) et surfacique (b) du canal

La grandeur que I'on cherche a calculer est le Nusselt moyen sur toutes les parois du canal :

Dyh
Ny = 2
Y=

(2.17)

[ .ds

Eth = 2L(a+b).(Tp—To)
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Les calculs ont été effectués pour plusieurs valeurs de Reynolds et plusieurs valeurs du
rapport b/a. Sur la configuration qui correspond a la machine de référence (b/a = 6
etuy, = 0.5m.s™1), le niveau des y* est conforme a ce qui était attendu (figure 2.26). Le
maximum des y* est de 1.23 et se trouve dans les coins supérieurs de la géométrie.

Yplus
1.23
' 1.11
0.99
- 0.87
0.76
0.64
0.52
0.40
029
0.17
0.05

-1

Figure 2.26. Niveau de y™* dans la configuration b/a = 6etuy = 0.5m.s~

1

En prenant une coupe axiale au milieu du domaine, on peut visualiser le champ de vitesse
(figure 2.27). La figure montre les contours de la vitesse axiale superposée aux vecteurs
normalisés de la vitesse dans le plan. La longueur des vecteurs n’est ainsi pas représentative
de I'amplitude de la vitesse. Les vecteurs montrent deux vortex créés aux deux extrémités
du canal engendrés par sa rotation. L’air situé au milieu a donc, par entrainement, un
mouvement rotatif inversé. C'est dans cette zone centrale que |'on retrouve le maximum de
débit.
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Velocity Axial
0.89

0.80
07
0.62
0.53
044
0.35
0.27
(BT
0.09

0.00
[m s#-1]

Figure 2.27. Champ de vitesse sur une coupe centrale du canal

D’un point de vue thermique, on trace les valeurs de Nusselt locaux sur les parois du canal
(figure 2.28). Les valeurs de Nusselt sont plus importantes sur les cotés supérieurs et
inférieurs du canal qui sont les cotés soumis a la vitesse tangentielle créée par la rotation.
Un cas sans rotation a été calculé. En considérant les Nusselt moyens sur chaque face, on
peut comparer I'apport de la rotation :

Tableau 2.1. Comparaison des Nusselt moyen avec et sans rotation

Sans rotation Avec rotation (3000 tr/min)

Haut  Nup, =17 Nup, =10.1
Bas Nup, = 1.4 Nup, = 5.0
Gauche Nup, = 2.8 Nup, = 2.7
Droite  Nup, = 2.8 Nup, = 2.2

L’effet de la rotation sur le transfert convectif est notable sur les parties haute et basse du
canal. Cela est probablement d(i aux fortes vitesses tangentielles sur ces cotés. Par exemple,
sur le coté supérieur, la vitesse tangentielle est d’environ 14 m.s™ alors que la vitesse
moyenne axiale est de 0.5 m.s .
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Local Nusselt Local Nusselt
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Figure 2.28. Contours de Nusselt sur les parois du canal : bas (a), haut (b),
gauche (c), droite (d)

Les calculs CFD ont été réalisés pour plusieurs nombres de Reynolds et pour plusieurs
rapports d’aspect b/a. Les résultats obtenus pour le Nusselt moyen dans tout le canal sont
présentés figure 2.29.
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14,0 Ty=00817x%70t
RZ=10,9965
12,0 = 731
A Ty ED,0592x07315 e
R? = 0,9997
10,0 L
v =6,0352xF=5F ;’
P s / //.A? ——
3 © ®b/a=59
2 y=0,0145x}-118 //I// /
3 RP=10,9999 /‘/ Mb/a=7.4
Z 60 /.//1<
/ /‘/X Ab/a=89
4
/0 Xb/a=11.9
2,0 ><_
0,0
0 200 400 600 800 1000 1200
Reynolds (Dh)
Figure 2.29. Nusselt moyen pour différents Reynolds et rapports d’aspect

On remarque que plus le rapport d’aspect diminue et plus le Nusselt diminue. Cette
constatation est cohérente avec les résultats de Mahadevappa (1996) qui obtient les
mémes tendances pour des vitesses de rotation plus faibles. Le rapport d’aspect semble
avoir moins d’influence lorsqu’il augmente. On remarque aussi que pour chaque rapport
d’aspect, le Nusselt peut s’écrire comme une puissance du Reynolds :

Nup, = a.Rel (2.18)

a et 8 sont deux fonctions de b/a. En tragant ces valeurs, on peut obtenir une
expression polynomiale :

0,09 1
0,08 \ = - 0,9
0,07 - - 0,8

L 0,7
0,06 y = 0,0025x2 - 0,0091x + 0,6732 [
0,05 [ o6

R*=0,9928 T

* 0,04 03B

’ - 0,4
0,03 \ . 03
0,02V = 0,0013x2 - 0,0346x + 0,2426 i 0'2

2 _ ’
0.0 R? = 0,9964 e [ o

0 0

5,0 7,0 9,0 11,0 13,0
b/a
Figure 2.30. Régression polynomiale de o et
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On obtient donc une corrélation valable dans notre machine a 3000 tr/min valable pour des
rapports b/a allant de 6 a 12 et des Reynolds allant de 180 a 1100.

Pour valider les résultats, il n’existe pas de résultats expérimentaux se rapprochant de notre
configuration. Les résultats ont tout de méme été comparés (figure 2.31) avec la corrélation
numérique de Mahadevappa (1996). Cette corrélation n’est pas valable pour nos vitesses de
rotation mais peu quand méme donner un point de comparaison. Les résultats montrent
une bonne concordance entre les deux. L’écart relatif maximum entre les résultats est de
25%. Les résultats sont tres proches pour les basses valeurs de Reynolds et s’éloignent pour
des valeurs de Reynolds plus élevées.

16,0

® b/a=5.9
14,0
’ 7 =
L B b/a=74
12 N -
0 7 e A b/a=8.9
10,0 242 o |. B
- ! 7 |, X b/a=11.9
E: 7 X XN u )
a2 80 > . e Mah
S A = «= |Mahadevappa
% 60 YIRS ol 3.9
’ 7. Q/' -~ ee---« Mahadevappa
. e 7.4
4,0 Ze — Mahadevappa
g;' ~ 8.9
2,0 = = |Vlahadevappa
11.9
0,0
0 200 400 600 800 1000 1200
Reynolds
Figure 2.31. Comparaison avec Mahadevappa (1996)

3.2.3. Récapitulatif des corrélations utilisées

Au final, dans le code de calcul, les corrélations utilisées, ainsi que la zone ou elles sont
appliquées, sont récapitulées dans le tableau ci-dessous :
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Tableau 2.2. Corrélations utilisées pour le calcul de la convection

Zones
Référence Configuration Corrélation Validité d’application
Padet Ecoulement Chignons
sur plaque Nu = 0.664Re®>prt/3 Re < 3.10° Intérieur des
(2005) plane aliers
05 < Pr < 10 p
Ecoulement
Seban Zone entre
entre deux i
plaques Nu = 0.023Re%8prl/3 Re > 2000 chignons et
1951 li
( ) paralleles paliets
Ecoulement 103 < Re < 5.10*
aus der aralléle 4 un Faces
. u
Wiesche P . Nu = 0.417Re" Re,/Re < 14 latérales du
disque en
(2007) . rotor
rotation Nu = 0.330Re25 Re,/Re > 1.4
Ecoulement Re > 2000 Entrées et
Bertin (1999)  dansuncanal ~ Nu = 0.036Re®®Pr®#(D,/L)'/1® .
. sorties
rectangulaire L/D, <60
Nu = aRef
b\? b
« = 00013 (—) — 0.035- 180 < Re < 1100
Ecoulement a 0.2 a
+ 0.
dans un canal b Canaux
N/A . 6<—<12 .
rectangulaire 2 b a rotoriques
en rotation p = 0.0025 (—) — 0.009-
a a J = 600
+ 0.67
Becker Entrefer sans
o Nu= 2 Ta,, <1700 Entrefi
(1962) debit axial “ tm Hreter

Nu = 0.128 Ta%3%7

1700 < Ta,, < 10*
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Dropkin
(1957)

Mc Adams
(1961)

Convection sur
un cylindre en
rotation

Convection
naturelle sur un
cylindre
horizontal

Nu = 0.409 Tal?*!

Nu = 0.095(0.5Re? + Gr)°3°

Nu = 0.073Re®”

Nu = 0.850Ra21%®
Nu = 0.480Ra%?s

Nu = 0.125Ra?333

10* < Ta,, < 107

0 < Re, < 2.510°

1.510* < Re,,
< 4.3310°

10?2 < Rap < 10*
10* < Rap < 107

107 < Rap < 10*2

Arbre

Extérieur des
paliers

Mc Adams
(1961)

Convection
naturelle sur un
plaque
verticale

Nu = 0.59Ra?°

10* < Ra;, < 10°

Extérieur des
paliers

Ces corrélations vont permettre une étude thermique de la machine pour plusieurs
configurations géométriques et de débits ce qui est nécessaire pour une optique
d’optimisation machine. Cependant, avant de passer a cette étape, il est nécessaire

d’effectuer

une étude approfondie de

expérimentalement les résultats obtenus.
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Chapitre 3 : Validation expérimentale et résultats sur
la configuration de référence
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1. Validation expérimentale

Afin de poursuivre I'étude, il est nécessaire de valider le code de calcul. Pour cela différentes
campagnes d’essais ont été menés. La premiére partie de la validation se concentre sur les
calculs fluides obtenus par CFD. Les essais ont été réalisés en utilisant la méthode de la
Vélocimétrie par Images de Particules (Particle Image Velocimetry ou PIV) sur une machine
non-fonctionnelle donc non-chauffante. La deuxiéme partie se concentre sur la thermique
machine avec deux campagnes d’essais réalisés par mesures thermocouples sur des
machines réelles : la premiere se concentre sur des mesures au stator tandis que la seconde
concerne aussi le rotor.

1.1.Validation fluide

1.1.1. Principe de la PIV

Tranche laser

—
| Traceurs
4

Soufflerie

Ecoulement 4
+
traceurs

Traitemeants

e Champ de vitesse
C

Ordinateur

Figure 3.1. Principe de la PIV (Schon, 2007)

La PIV est une méthode de plus en plus répandue pour les mesures de vitesse du fait de
I’'amélioration des moyens de calculs. Cette technique, dont le principe est schématisé dans
la figure 3.1, permet I'obtention de vitesses en deux dimensions sur un plan de mesure.

L’écoulement que l'on cherche a caractériser est ensemencé de particules de faible
dimension qui ne vont pas perturber la dynamique de I'écoulement.

La zone de mesure est éclairée par une nappe laser et une caméra est placée en face afin de
capturer les images des particules a une certaine fréquence. Deux images sont capturées
'une a l'instant t et I'autre a l'instant t + At. L'intercorrélation entre ces deux images
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permet I'obtention du champ de vitesse projeté sur le plan de mesure. Les images sont
découpées en sous-images, elles-mémes décomposées en pixels. Entre deux sous-images
correspondant aux instants t et t+ At, on utilise la fonction d’intercorrélation
suivante (Schon et al, 2007) :

n-1n-1
1
16G) = = > Y Tl = i,1= o Tesack D) (3.1)

n2
k=0 1=0

Avec :

- IC(i,j) : valeur du pixel aux coordonnées (i, j) de la sous-image d’intercorrélation
- n:dimension en pixel d’'un c6té de la sous-image
- I(i,)) : valeur du pixel (i, j) de la sous-image a I'instant t.

La PIV posséde plusieurs limites. La premiere est la qualité de I'’ensemencement. Il doit étre
régulier, en concentration suffisante pour pouvoir effectuer une mesure correcte mais sans
étre trop concentré pour ne pas perturber I'’écoulement. La taille des particules peut aussi
poser probleme pour des systemes de faible dimension. La deuxieme limite concerne les
écoulements tridimensionnels. Si le champ de vitesse posséde une forte composante
normale a la nappe laser, des particules risquent de sortir du plan de mesure pendant
I'intervalle At biaisant ainsi les résultats obtenus. Les dernieres limites sont liées aux
contraintes optiques. La fenétre de mesure est limitée par la résolution de la caméra utilisée.
De plus, pour des géométries complexes ou pour des mesures en proche paroi, des
réflexions du laser sur les parties solides peuvent avoir lieu perturbant les mesures. Pour les
limiter, il est recommandé d’utiliser des surfaces noires ou transparentes.

1.1.2. Dispositif expérimental
Pour effectuer les mesures PIV, un banc d’essai a été mis en place (figure 3.2). Ll'alterno-
démarreur est posé sur un support métallique et entrainé par un moteur a 'aide d’'une
courroie. Le moteur permet d’atteindre une vitesse de rotation de |'alternateur de 7000
tr/min.

Un tube perforé relié a un générateur de fumées permet 'injection de particules a la base de
la machine. Les particules utilisées sont des gouttelettes d’huile d’olive de diamétre 1 um.
Durant un essai, le débit de fumée est constant pour ne pas fausser les résultats par manque
de particules.

L'ensemble est enfermé dans une enceinte en polycarbonate transparent permettant
d’éviter une dissipation trop rapide des fumées. Une nappe laser verte (532 nm) est fixée a

124



Chapitre 3 : Validation expérimentale et résultats sur la configuration de référence

un bras articulé afin de pouvoir la positionner sur toute la périphérie de I'’enceinte. Enfin,
une caméra équipé d’un objectif de longueur focale 105 mm est fixée sur une table de
déplacement et doit étre positionnée perpendiculairement a la nappe.

Durant les essais, la fréquence d’acquisition de la caméra a été fixée a 1 Hz. Chaque essai
nécessite 500 images. Un nombre plus élevé d’images a été testé sans modification notable
des résultats.

Enceinte
transparente

Injection de

Caméra

Figure 3.2. Banc d’essai PIV

Les mesures sur une machine telle que I'alterno-démarreur sont relativement complexes. En
effet, de nombreuses sources peuvent perturber les mesures : réflexions du laser sur les
surfaces solides, mauvais ensemencement de I’écoulement, vibrations ... Pour réduire les

réflexions, les paliers de la machine ont été réalisés en PMMA (Polyméthacrylate de
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méthyle) transparent et des bandes adhésives noires ont été fixées sur les éléments
métalliques (tétes de vis, fixations ...). La machine avec les paliers transparents, fixée sur son
support est présentée dans la figure 3.3.

Figure 3.3. Machine avec paliers transparents

Deux plans de mesures ont été retenus (figure 3.4). lls se situent au niveau des sorties d’air a
I'arrieére (position 1) et a I'avant (position 2) de la machine. L’écoulement mesuré est celui
provenant des sorties radiales. La caméra est alors placée face aux plans. Deux vitesses de
rotation ont été utilisées : 1500 tr/min et 3000 tr/min. Les vitesses plus élevées n’ont pas été
mesurées pour des raisons de tenue mécanique des paliers transparents. Les roulements
situés dans les paliers produisent des échauffements et le PMMA se déforme rapidement en
montant en température. De plus, aux fortes vitesses les vibrations sont plus importantes
pouvant causer des fissures dans le PMMA.

Sur la face arriére, aucun élément ne perturbe la mesure. La résolution de la caméra n’étant
pas assez importante pour capturer toute la périphérie en une prise, la face a été divisée en
quatre et les mesures ont ensuite été assemblées pour obtenir un champ complet.

La face avant est plus difficile d’acces, de nombreux éléments viennent perturber la mesure.
La rotation de la poulie crée un écoulement fortement tridimensionnel. Le déplacement de
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la courroie rend la mesure impossible dans cette zone. Enfin, la fixation a la base bloque la
nappe laser. Au final, seule les sorties supérieures de la machine ont pu étre mesurées.

Figure 3.4. Plans de mesure PIV

Figure 3.5. Vue de la caméra dans la position 1 (gauche) et la position 2 (droite)
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1.1.3. Résultats et comparaison
Par la suite, tous les résultats ont été adimensionnés en prenant pour vitesse de référence la
vitesse de rotation du rotor :

u

U= —- 3.2
w'RTOtOT ( )

1.1.3.1.  Résultats Position 1 (arriere)
A l'arriere, comme expliqué ci-dessus, le champ a été reconstitué en combinant quatre
essais (figure 3.6). La figure 3.6.a montre de fortes réflexions (zones roses) sur les parois de
la machine empéchant la mesure pres des parois. La figure 3.6.b montre le recoupement des
différents essais pour constituer un unique champ de vitesse sur toute la périphérie.

Figure 3.6. Position 1 : images brutes (a) et recoupement du champ de vitesse (b)

Au final, les champs de vitesse reconstitués sont présentés figure 3.7.
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Figure 3.7. Position 1 : champ de vitesse pour 1500 tr/min (a) et 3000 tr/min (b)

Les champs obtenus pour les deux vitesses de rotation sont identiques. Les vitesses que I'on
obtient semblent donc étre proportionnelles a la vitesse de rotation. On constate que toutes
les sorties ne contribuent pas de la méme maniére a I’écoulement. Les sorties les plus larges
(dans la partie inférieure droite) ont des niveaux de vitesses trés faibles par rapport aux
autres sorties. Ces différences s’expliquent par la présence de cablages (les cables de phase)
a l'arriéere de la machine qui, méme coupés, modifient localement la taille des chignons.
Ainsi, I’écart entre les chignons et le palier au niveau de la sortie inférieure droite est
compris entre 0 et 2 mm alors que pour le reste de la machine, il est d’environ 4 mm.

Les profils de vitesses radiales et tangentielles en fonction de la position angulaire ont aussi
été tracés pour 3 rayons différents (positions figure 3.8).

0.3
100
= |Ho.2
_
g
E o0
o’
>
s |01
-100
: 0
-100  -50 0 50 100
X (mm)
Figure 3.8. Position des profils de vitesse
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Les différents profils sont présentés figure 3.9 et 3.10. Les profils a 80 mm montrent
distinctement 'emplacement des différentes sorties de la machine. Les sorties avec les plus
hauts niveaux de vitesse se situent dans la partie supérieure gauche, entre 140° et 180°. Par
ailleurs, les jets des différentes sorties se recombinent assez rapidement notamment pour la
composante radiale : a 106 mm le profil est relativement plat.

0.4 \ T . : :
o QL2 g P o .-‘!‘. .......... —e—EDa atr =80 (mm)L
0 e e "=|:.';==1:, LR : \'::;'4"" ‘ ‘.'.""
_0.2 | | | | | | |
0 S0 100 150 200 250 300 3350
0.4 0 . ‘ ‘
T | ] . S S — S .Data at r=96 (mm)L
oF | i
-0.2 i i \ i i i i
0 50 100 150 200 250 300 350
g
: ~¢ Data at r =106 (mm)
0.2 \ i \ i i \ i
0 S0 100 1350 200 250 300 3350
g
Figure 3.9.  Profils de vitesse radiale a I'arriere
0.4_ ................................................................. +Data at r= 80 (mm)},
*3‘“ 0'2_ ........................................... ......... N T —
0. R <+ e . TR L RARRRERPURDRTIRE . JUpRPPRASE 4.
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g
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*S-: 0.2_ .................................... O SR T o AR AE. - A Y SO :. B oo ket —
0 ' : ;
_0.2 | | | 1 1 | |
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g
(g _ ......... —+ Data at r = 106 (mm)}
502 o “ O e ' i ]
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0 S0 100 1350 200 250 300 3350
g

Figure 3.10.  Profils de vitesse tangentielle a I'arriere
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1.1.3.2.  Résultats Position 2 (avant)
A I'avant, la fenétre de mesures est beaucoup plus faible qu’a I'arriere du fait de contraintes
matérielles : présence de la poulie, de la courroie, des fixations et du support. Les mesures
n’ont donc été effectués qu’au niveau des sorties supérieures (figure 3.11).

Figure 3.11.  Position 2 : image brute des mesures

De la méme facon que pour l'arriére, la vitesse semble proportionnelle a la vitesse de
rotation : les champs des vitesses sont quasi-identiques (figure 3.12).

0.3 0.3
100 100
4 H0.2 4 H0.2
p—_— p—_—
E E
g 0 g 0
S’ S’
o \\_/ i o \\_// i
-100 -100
ro— 0 — 0
o -100 -50 0 50 100 -100 -50 0 50 100
X (mm) X (mm)

Figure 3.12.  Position 2 : champ de vitesse pour 1500 tr/min (a) et 3000 tr/min (b)
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Les profils de vitesse sont tracés aux mémes emplacements qu’a I'arriére (figures 3.13 et
3.14). Les profils des vitesses radiale et tangentielle sont presque identiques directement
au niveau des sorties (r = 80 mm). Cela dénote d’une inclinaison de la vitesse d’environ
45° par rapport a la normale.

0.2
s 0.1
0
-0.1
40 60 80 100 120 140
0.2 — _
. T TS e B o
0 (1) ‘ | | Data at r = 96 (mlp)‘ ‘ i
) 40 60 80 100 120 140
0.2 e
L0 T 7
. (1]_ ........ ‘ S ‘ & I—G—Data ” r= 106 (mm)‘ 5 | _
) 40 60 80 4 100 120 140
Figure 3.13.  Profils de vitesse radiale a I'avant
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!
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Figure 3.14.  Profils de vitesse tangentielle a I'avant
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1.1.3.3.  Comparaison avec la CFD
Les résultats obtenus par PIV sont comparés aux résultats obtenus par CFD dans le chapitre
2. A l'arriere, la comparaison des différents champs de vitesse est présentée dans la figure
3.15. Afin de faciliter la comparaison, I’échelle de couleur des résultats numériques a été
fixée identique a celle des essais PIV. Les zones dépassant la vitesse maximum ne sont pas
colorées.

On constate une grande différence entre les champs CFD et PIV. Dans les résultats CFD, les
sorties présentant le maximum de vitesse se situent dans la partie droite et le minimum se
situe au niveau des sorties de gauche. Les résultats PIV montrent I'inverse. Dans les calculs
CFD, la taille des chignons est considérée constante sur toute la périphérie conformément
aux plans de la machine. Cependant, dans le prototype, leur taille est beaucoup plus
irréguliere. De plus, dans la machine réelle, on ajoute des cables de phase reliés au stator
pour connecter la machine a la partie électrique (figure 3.16). Ces cables ont tendance a
obstruer certaines sorties mais sont difficiles a modéliser dans un calcul CFD. Méme coupés,
ces cables ont une influence : la surface des bobinages est différente (la figure 3.16 montre
un bobinage plus « torsadé » a cet endroit) et les bobinages sont plus grands a ces endroits.
Cette différence est illustrée figure 3.17 ou I'on voit que I'écart entre les bobinages et le
palier n’est pas constant. La sortie inférieure droite ou I'on trouve expérimentalement le
moins de vitesse a ses sorties complétement obstruées par les bobinages (figure 3.18).

100

50

y (mm)

-100

-100 -50 0 50 100
. X (mm)

Figure 3.15. Comparaison des résultats a l’arriere
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Irrégularité des chignons a 'arriere
R =
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Figure 3.18.  Obstruction de la sortie inférieure droite
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A lI'avant, les résultats obtenus sont beaucoup plus proches des résultats CFD sur la
fenétre de mesure dont on dispose (figure 3.19). N'ayant pas de cablages, les chignons
situés a I'avant sont réguliers (figure 3.20). Le modéle de calcul est donc plus proche de
la réalité

0.3

0.2

/
./ k

N~

-100 -50 0 50 100 0

o T ‘”.:w - oo x(nnn)
Figure 3.19.  Comparaison des résultats a I'avant

Figure 3.20. Chignons a I'avant

Les résultats CFD et PIV peuvent donc étre directement comparés. On effectue cette
comparaison en tracant les profils de vitesse radiale autour de la machine a r = 80 mm
(figure 3.21). Les profils sont relativement similaires, les emplacements des pics de vitesse
coincident. Cependant, pour les pics situés entre 80° et 110° les valeurs numériques sont
environ deux fois plus élevées que les valeurs obtenues expérimentalement.
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Figure 3.21.  Profils de vitesse radiale a I'avant pour la PIV et la CFD

Au final, les résultats sur la partie fluide sont assez complexes a valider. D’une part, les
mesures sur une machine aussi complexe et de faible dimension sont difficiles a obtenir : les
zones de mesures sont peu nombreuses et la géométrie présente de nombreux obstacles
pour la PIV (réflexions sur les parties métalliques, fixations bloquant le laser, vibrations ...).
D’autre part, les plans et les modéles 3D dont I'on dispose sont différents de la machine
réelle notamment en ce qui concerne les bobinages arrieres rendant les mesures
expérimentales et les calculs numériques difficilement comparables. Sur la partie avant, dans
la fenétre ol la mesure est possible, les résultats concordent relativement bien entre PIV et
CFD méme si I'amplitude des vitesses est légerement surévaluée numériquement. Il reste
maintenant a valider les résultats obtenus par le modele thermique.

1.2.Validation thermique
La partie expérimentale thermique s’est déroulée sur les bancs d’essai de Valeo a Créteil.

Pour les essais, une machine fonctionnelle a été instrumentée avec des thermocouples de
type K de diamétre 1 mm (figure 3.22). Les thermocouples sont instrumentés directement
dans la machine lors de la conception du prototype afin d’assurer des contacts optimaux
entre la zone que I'on cherche a mesurer et le thermocouple en lui-méme.

Lors des essais, la machine est enfermée dans une enceinte dont la température peut
monter jusqu’a 150 °C a l'aide d’un systéme de ventilation. Cette plage de température
permet de simuler les conditions thermiques que I’on retrouve sous un capot de voiture.

Comme pour les essais fluides, la machine est reliée a un moteur d’entrainement a l'aide
d’une courroie crantée. Ici, les vitesses de rotation de I'alternateur peuvent monter jusqu’a

16 000 tr/min.

136



Chapitre 3 : Validation expérimentale et résultats sur la configuration de référence

Enfin, la partie électrique de la machine est contr6lée afin de pouvoir mesurer les
performances de la machine. On peut aussi contrbler directement les pertes Joule en
imposant un courant dans les bobines.

Figure 3.22. Machine instrumentée et fixée au banc d’essai

Les essais thermiques ont été séparés en deux campagnes d’essais. La premiére se concentre
uniquement sur des mesures au stator pour différentes vitesses de rotation. La deuxieme
campagne s’intéresse aussi au rotor avec cette fois une vitesse fixée a 3000 tr/min.

1.2.1. Premiére campagne d’essais : validation de la partie stator
Ces essais ayant eu lieu relativement t6t dans la thése, la machine utilisée est légerement
différente de la machine définitive utilisée par la suite. La différence majeure entre les deux
machines est I'absence de bobinage au rotor ce qui ne va pas influer sur les mesures au
stator.

1.2.1.1.  Principe
Pour ces essais, les pertes Joule produites dans les bobinages du stator sont imposées en
contrélant directement le courant électrique qui les traverse. Pour la mesure, trois
thermocouples de type K sont fixés dans les chignons a I'avant avec un espacement régulier.
Il n’a pas été possible d’instrumenter des thermocouples a I'arriére.

Les essais se décomposent en deux parties correspondant a deux températures ambiantes
différentes : 24°C et 100°C. La température de 100°C a été choisie car plus représentative
des températures sous capot. Au cours des essais, on fait varier la vitesse de rotation de Ia
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machine par paliers allant de 0 a 16 000 tr/min. A chaque palier, les pertes Joule sont
augmentées jusqu’a atteindre une température moyenne d’environ 180°C en régime
permanent. La valeur des pertes est alors relevée.

1.2.1.2. Résultats
Les résultats obtenus sont présentés dans les tableaux 3.1 et 3.2. Pour les essais a 24°C, a
16 000 tr/min, le maximum de la puissance disponible, correspondant a un courant de 55A,
est atteint. Les températures sont donc différentes.

Tableau 3.1. Résultats des essais au stator a 100°C

T ,=100°C w (tr/min)  Température moyenne chignons (°C) P Joule (W)

0 183 255
1500 180 396
3000 178 604
5000 178 852
8000 177 1140

12000 176 1442
16000 176 1682

Tableau 3.2. Résultats des essais au stator a 24°C

T =24°C w (tr/min) Température moyenne chignons (°C) P Joule (W)

0 181 473
1500 187 871
3000 180 1324
5000 180 1888
8000 180 2587
12000 173 3155
16000 156 3281

On constate que sans débit (a vitesse de rotation nulle), la machine est capable de dissiper
une certaine puissance par convection naturelle. En considérant que la température
mesurée aux chignons est homogéne dans tout le stator, on peut définir une conductance
équivalente entre le stator et I'extérieur :

P]oule

“ Tchignons —Tw cdred ( )
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Pour les deux essais, on retrouve la méme valeur: Geq(100°C) =31W.K™ 1 et
Geq(24°C) = 3.0 W.K™1. En appliquant cette conductance sur la surface extérieure de la
machine, que I'on considere comme cylindrique, on peut obtenir un coefficient de transfert
thermique h,, ~ 30 W.m™2.K~1! alors que par la corrélation de Mc Adams utilisée dans le
Tableau 2.2, on obtient un coefficient de 'ordre de 10 W.m™2. K 1. Cette différence peut
s’expliquer par la différence de géométrie entre le modeéle et la réalité. Dans le modéle on
considere une paroi extérieure parfaitement cylindrique. En réalité, la machine n’est pas
réguliere et possede notamment des lobes qui servent a fixer la machine. Les sorties
forment aussi des petites ailettes permettant d’améliorer le refroidissement. Ce coefficient
prend aussi peut étre en compte certains effets radiatifs qui sont négligés dans le modéle.
Pour la suite, on gardera ce coefficient équivalent comme condition aux limites sur les parois
de la machine.

1.2.1.3. Comparaison
Pour utiliser le code a différentes vitesses, on utilise une relation de proportionnalité entre
les débits trouvés a 3000 tr/min (chapitre 2) et la vitesse de rotation w en tr/min :

Q(w) = .Q(3000 tr/min) (3.4)

w
3000 tr/min
Cette approximation est validée par les résultats PIV montrant que les vitesses en sortie de
machine sont proportionnelles a la vitesse de rotation. Les résultats a vitesse nulle ne sont
pas possibles a obtenir avec le modele nodal, la matrice des conductances devenant
singuliere si I’on fixe les débits a zéro.

Entre le modeéle et les mesures expérimentales, on compare directement les températures
moyennes aux chignons a I'avant en prenant la répartition de pertes Joule trouvés. Les
résultats sont présentés dans le tableau 3.3. Les résultats montrent une trés bonne
concordance entre les résultats expérimentaux et numériques. Pour les deux températures
ambiantes, I'écart maximum se situe a 1500 tr/min ol la température est sous-évaluée par
le code. A 3000 tr/min, les résultats concordent parfaitement a 100°C et sont surévalués de
6°C pour 24°C. En augmentant la vitesse, les écarts varient entre +5°C et -6°C ce qui est une
marge tout a fait satisfaisante, notamment pour un modeéle nodal.
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Tableau 3.3. Comparaison expérimental et SAME
T.,=100°C T,=24°C
w (tr/min) Texp(oc) Tsame (°C) Texp — Tsame Texp(oc) Tsame (°C) Texp — Tsame
0 183 N/A N/A 181 N/A N/A
1500 180 169 11 187 174 13
3000 178 178 0 180 174 6
5000 178 174 4 180 180 0
8000 177 173 4 181 186 -5
12000 176 172 4 173 179 -6
16000 176 171 5 156 160 -4
30,0
——100°C =
=
25,0 —m-24°C A
—
A SAME 40°C
20,0
A
< /
25,0
g
10,0
A
5,0
0,0
0 5000 10000 15000
 (tr/min)
Figure 3.23. Comparaison des conductances équivalentes

Les résultats obtenus permettent de valider directement les niveaux de température pour

des valeurs de température ambiante et pertes Joule données. On peut aussi s’intéresser

aux conductances équivalentes définies dans I’équation 3.3. Pour chaque couple perte Joule

et température ambiante, on peut calculer une conductance. Ces conductances sont tracées
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sur la figure 3.23. Les courbes montrent une évolution similaire des conductances en
fonction de la vitesse de rotation avec un écart s’accentuant pour les vitesses élevées. Pour
comparer aux résultats de SAME, on a utilisé une température ambiante de 40°C avec un
niveau de pertes Joule arbitraire. On constate une bonne concordance de ces points avec les
conductances expérimentales. Pour les vitesses élevées, les points a 40°C se situent entrent
les courbes a 100°C et 24 °C. Pour les vitesses plus faibles (1500 et 3000 tr/min), les
conductances sont légérement supérieures. On surévalue donc le refroidissement machine.
Ces résultats correspondent aux différences plus importantes de température que I'on a
trouvé a 1500 tr/min dans le tableau 3.3.

Les résultats trouvés par SAME au stator semblent donc étre validés pour toute la plage de
vitesses. La deuxieme campagne d’essai se concentre plus sur la partie tournante de la
machine a 3000 tr/min.

1.2.2. Deuxieme campagne d’essais : validation au rotor

1.2.2.1.  Principe

Pour la deuxiéeme campagne d’essais, une machine fonctionnelle a été instrumentée de
thermocouples de type K dont la répartition est donnée dans le tableau 3.4. Les
thermocouples du stator ont été directement reliés a une centrale d’acquisition tandis qu’au
rotor les thermocouples ont été connectés a un dispositif de télémétrie infrarouge
développés en interne par Valeo. Un module électronique est disposé sur la poulie de la
machine (figure 3.24). Jusqu’a quatre thermocouples peuvent étre reliés au dispositif. Ici,
deux thermocouples ont été placés dans les aimants du rotor. Le dispositif sert a récupérer
les tensions des thermocouples et a les envoyer via infrarouge a un récepteur placé en face
de la poulie sur I'enceinte thermique. Le récepteur est relié via un branchement RS232 a un
PC ol un dispositif sous Excel permet d'obtenir la courbe d'évolution des températures en
temps réel.

Répartition des thermocouples

Position Nombre de thermocouples

Chignons avant
Chignons arriére
Fer stator

N NN W W

Aimants (rotor)
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Figure 3.24. Systeme de télémétrie infrarouge fixé sur la poulie

La machine est placée dans une enceinte conservée a température constante. La batterie du
systeme de télémétrie ne fonctionnant pas pour des températures supérieures a 80°C, des
températures de 25°C et 40°C ont été imposées. L'alterno-démarreur est mis en rotation a
3000 tr/min, les courants d’excitations sont contrélés afin de connaitre les valeurs des pertes
Joule dans les parties bobinées. Les températures sont relevées une fois le régime
permanent atteint.

1.2.2.2. Résultats
Les résultats ont été obtenus pour deux points de fonctionnement de la machine
correspondant a des puissances mécaniques de 6 kW et 8 kW. Les répartitions de pertes
utilisées sont détaillées dans le tableau 3.5.

Tableau 3.4. Répartition des pertes

Pméca = 6kW Pméca = 8kW

Pertes Joule Stator 983 W 648 W
Pertes Joule Rotor 121 W 69 W
Pertes Fer (stator) 65 W 50 W
Pertes mécaniques (roulements) 30 W 30 W
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Les résultats obtenus pour les différentes puissances et les différentes températures
ambiantes sont présentées dans le tableau 3.6. On constate une différence non-négligeable
de températures entre les chignons a 'arriére et a I'avant. Comme pour les résultats PIV,
les sorties d’air sont obstrués par des cablages modifiant considérablement la répartition des
débits. C’est donc probablement la cause de ces écarts.

Tableau 3.5. Résultats thermiques

Températures Moyennes (°C)

P=8kW T,=40°C P=6kW T,=25°C P=8kW T,=25°C

Chignons Avant 156.8 98.6 135.2
Chignons Arriere 177.4 113.0 155.1
Toles Stator 189.4 122.0 167.1
Aimants Rotor 147.3 92.1 125.1

1.2.2.3. Comparaison
Les résultats ont été comparés avec SAME pour les trois caractéristiques

puissance/température :

Tableau 3.6. Comparaison des résultats pour la campagne d’essai au rotor

Texp(oc) TSAME (OC) Texp B TSAME
P=8kW T .=40°C

Aimants Rotor 147.3 150 -2.7
Chignons Avant 156.8 155.6 1.2
Chignons Arriere 177.4 161.5 15.9
Toles Stator 189.4 180.3 9.1
P=6kW T, =25°C
Aimants Rotor 92.1 95 -2.9
Chignons Avant 98.6 101.3 -2.7
Chignons Arriére 113 105.2 7.8
Toles Stator 122 117.8 4.2
P=8kW T ,=25°C
Aimants Rotor 125.1 134.2 9.1
Chignons Avant 135.2 139.9 -4.7
Chignons Arriére 155.1 145.8 9.3
Toles Stator 167.1 164.6 2.5
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Comme prévu, aux chignons arriére, les températures sont sous-estimées par SAME. Cela
conforte I'hypothése de la modification de la répartition de débits par les éléments non-
modélisés a l'arrieére. Au rotor, les températures sont légerement surévaluées par SAME,
I’écart allant de 2.7°C a 9.1°C. L’écart expérimental/numérique reste cependant satisfaisant.
Concernant les chignons a l'avant, les différences avec les résultats expérimentaux sont
faibles : I"’écart maximal est de 4.7°C. Pour le stator en lui-méme, le code surévalue les
températures avec un écart allant de 2.5°Ca 9.1°C.

Au final, les différents essais réalisés montrent une bonne corrélation entre les résultats
numeériques et expérimentaux. Le seul point négatif se situe a l'arriére du stator ou les
températures sont sous-estimées et les vitesses surévaluées. Cela provient probablement de
Iirrégularité des chignons a l'arriére. En effet, du fait de la présence de cables, la taille des
chignons est complétement variable sur toute la périphérie. Certaines sorties d’air sont
mémes completement obstruées. Ces différences ne sont pas prévues dans les plans de la
machine et sont donc difficiles a évaluer et donc a modéliser.

Le code thermique étant validé, on peut maintenant étudier plus en détails les résultats
thermiques sur la machine de référence.

2. Résultats thermiques sur la géométrie de référence

A l'instar des calculs CFD réalisés au chapitre 2, on distingue ici deux cas : la machine de
référence a proprement parler et la méme configuration avec I'ajout de canaux au rotor.

2.1.1. Cas de référence

2.1.2. Répartition des pertes
Pour les calculs thermiques, on utilise une puissance mécanique de 8 kW utilisée lors des
essais de la section 1.2.2. La répartition de pertes correspondante, en vue axisymétrique,
est donnée dans la figure 3.26. Dans cette vue, on ajoute les pertes de toutes les mailles
situées sur le méme rayon.
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il - -

01

Figure 3.25. Répartition des pertes dans la machine suivant le maillage nodal

2.1.3. Influence de la température extérieure

Les essais expérimentaux ont été effectués pour plusieurs températures ambiantes. La figure
3.26 montre la cartographie de température sur une coupe axiale de la machine pour trois
températures extérieures différentes: 25 °C, 40°C et 100°C. Ces températures
correspondent aux trois valeurs de température utilisées lors des essais. Au final, la
température relative AT = T — T, est quasiment identique pour les trois températures. Les
résultats sont donc indépendants de la température extérieure. Par la suite, on fixera
T»=40°C.

160,

140)

120088

100

BO

60

40

20

d. AT(O)
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C. AT (0)
Figure 3.26. Champs de température dans la machine a 25°C (a), 40°C (b) et 100°C (c).
2.1.4. Résultats dans les sections Rotor/Stator

2.1.4.1.  Niveaux de température
Les sections clés dans la thermique de la machine correspondent aux sections du systeme
rotor/stator. Dans le code, cela correspond aux cing sections centrales. Les résultats obtenus
par le code dans ces cing sections sont présentés figure 3.27.
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Section 5 Section 6

& [°C]

150
100
50

Section 7 Section 8

& [°C]

150
100
50

Section 9

150
100
50

& [°C]

Figure 3.27. Champs de température dans les différentes sections du systéme rotor/stator

Ces champs montrent qu’au rotor la température est proche de la limite des 180°C au-dela
de laquelle les aimants ne fonctionnent plus. On a ici une température moyenne dans les
aimants de 163°C. Si I'on se place a une température ambiante plus élevée, la température
critique sera dépassée.
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Dans le stator, le maximum de température se situe au milieu de la machine et est de 187°C.
De méme, en cas d’augmentation de la température a 100°C, on se rapproche tres pres de la
contrainte de 250°C fixée pour le stator.

2.1.4.2.  Bilans de flux
Afin de mettre en évidence les mécanismes de la dissipation de chaleur a l'intérieur de la
machine, on peut effectuer des bilans de flux a la fois sur le rotor et le stator (figure 3.28).

85,0% -

65,0% -

45,0% -
25,0% -

5,0% - B =

_15’0% OQJ S (?/ 3

Puissance dissipée relative (rotor)

50,0%
45,0%
40,0%
35,0%
30,0%
25,0%
20,0%
15,0%
10,0%

5,0%

0,0% . . — -

Chignon Chignon Paliers Entrefer
Arriere Avant

Puissance diissipée relative (stator)

s

Figure 3.28.  Bilan de flux sur le rotor (a) et le stator (b)

Au rotor, les résultats montrent qu’une tres large majorité du flux est dissipé directement
dans les flasques situés aux extrémités du rotor. La chaleur est ensuite dissipée par
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convection directement au contact du ventilateur qui a alors un role d’ailettes. Seulement
10% des pertes Joule au rotor sont dissipés par convection directe autour des tétes de
bobine. Enfin, I'air présent dans I’entrefer ne refroidit pas le rotor mais a I'effet inverse. L'air
chaud de I'entrefer est directement au contact des aimants qui doivent rester a température
basse. Cependant, il n’est pas possible de modifier I'épaisseur de I'entrefer sans réduire les
performances électrotechniques de la machine.

Au stator, les résultats montrent qu’il y a une répartition équilibrée entre le transfert par
convection sur les chignons et par conduction dans les paliers. Une fois dans les paliers, la
chaleur est majoritairement dissipée par la convection a I'extérieur de la machine. L'entrefer
a une influence négligeable sur le refroidissement du stator.

2.2. Ajout de canaux rotoriques

2.2.1.1.  Niveaux de température
Les canaux rotoriques peuvent étre une fagon simple d’améliorer le refroidissement du
rotor. Des canaux sont ouverts entre les bobinages du rotor, I’air passant directement le long
des bobines. Les débits utilisés sont ceux calculés dans la section 2.1.3 du chapitre 2. Les
coefficients de convection sont calculés avec la relation déterminée dans la partie 3.2.2 du

chapitre 2.
160
140
120
100! .
ol
60+ 4 - (—
40
20 B B
AT (*C)

Figure 3.29. Cas avec canaux : vue axiale de la température

149



Chapitre 3 : Validation expérimentale et résultats sur la configuration de référence

Les résultats globaux sur I'ajout de canaux rotoriques sont présentés figure 3.29 et les
résultats section par section dans la figure 3.30. Afin de faciliter la lecture, les zones fluides
ne sont pas représentées (ou affichées en bleu dans les vues par section). L’ajout des canaux
permet un gain direct de 10°C sur les températures moyennes du rotor. Cet ajout ne semble
pas non plus affecter les températures du stator qui restent stables par rapport au cas de
référence. L'ajout des canaux rotoriques semble donc étre une solution intéressante.

Section 5 Section 6

130
100
a0

AT[°C]

Section 7 Section 8

130
100
a0

AT[°C] AT [*C]

Section 9

150
100
30

AT[°C]

Figure 3.30. Cas avec canaux : température section par section
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2.2.1.2.  Bilans de flux

Le bilan de flux du rotor (figure 3.31) montre I'impact des canaux sur le refroidissement.
Presque 30% des pertes Joule du rotor sont dissipés dans les canaux au lieu d’étre dissipés
dans le flasque. Les canaux étant directement au contact des bobines, I'élévation de
température globale dans la machine est donc réduite. Pour améliorer le refroidissement du
rotor, il faut donc augmenter au maximum le débit traversant ces canaux. La figure 3.32
montre I'évolution de la dissipation de chaleur et de la température au rotor si I'on fait
augmenter artificiellement le débit. Dans la configuration actuelle, le débit traversant le
rotor est de 0.5 L/s. Si I'on arrive a augmenter le débit a 2 L/s, la température moyenne dans
le rotor va diminuer de 10°C supplémentaires. A ce niveau de débit, la dissipation de la
chaleur dans les canaux est majoritaire. Il ne semble pas intéressant d’augmenter le débit
au-dela de 2 L/s : les valeurs semblent tendre vers une asymptote.

85,0%

X

65,0

X

45,0

25,0

>0% | ] . |
Flasque Chignons Arbre Canaux Er

Figure 3.31.  Bilan de flux au rotor

X
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Figure 3.32.  Evolution des températures du rotor et des puissances dissipées dans les
canaux en fonction du débit

2.3. Conclusion sur les résultats thermiques

Les résultats thermiques obtenus sur les géométries de référence ont permis de déterminer
plus précisément le comportement thermique de la machine. Tout d’abord, pour une
répartition de pertes donnée, I'élévation de température dans la machine ne dépend pas de
la température ambiante. En utilisant la répartition de pertes correspondant a une puissance
mécanique de 8 kW, les niveaux de températures globaux dans la machine sont proches
voire au-dela des seuils critiques autorisés. Au stator, si I'on se place a une température de
100°C équivalent a la température sous un capot de voiture, la température du stator est
tres proche des 250°C qui est sa température limite. Pour le rotor, a 100°C, la température
moyenne des aimants est supérieure a 200°C. A ce niveau de température, les aimants
perdent leur aimantation et la machine n’est plus fonctionnelle. Le refroidissement de la
machine doit donc étre amélioré.

La premiere amélioration mise en évidence est la création de canaux laissant passer I'air
entre les bobines du rotor. En les ajoutant a la géométrie de référence, on diminue
directement d’environ 10°C la température moyenne du rotor. Cette amélioration semble
donc étre efficace. Plus on augmente le débit a I'intérieur des canaux et plus les niveaux de
température diminuent. Pour atteindre une température de 180°C dans le rotor (la limite
pour les aimants), il faudrait fournir un débit d’environ 2 L/s dans les canaux. La question est
donc maintenant de savoir comment fournir ces 2 L/s.
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La suite de I'étude va porter sur I'optimisation géométrique de la machine : trouver la
meilleure géométrie afin de réduire au plus possible les niveaux de température. Pour le
rotor, la diminution de la température va aller de pair avec la maximisation du débit des
canaux. Pour l'optimisation de la machine cing parametres géométriques sont retenus :
I’écart entre chignons et palier a I'avant et a 'arriere, I’écart entre les ventilateurs a I'avant
et a l'arriere et la section de passage des canaux rotoriques.
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Chapitre 4 : Amélioration du refroidissement de la
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1. Ftude préliminaire: optimisation thermique d’une bifurcation
modélisée par CFD

Avant de commencer |'optimisation de la machine compléte, un cas préliminaire a été étudié
afin de prendre en main les méthodes d’optimisation. Ce cas est celui de la bifurcation a
angle droit avec une entrée et deux sorties. Cette configuration a été choisie car elle se
retrouve fréquemment dans les machines électriques (canaux statoriques, entrée d’entrefer
...) ou dans les échangeurs. De plus, Bornschlegell et al (2012) ont déja étudié I'optimisation
de la bifurcation modélisée par méthode nodale. Dans cette étude, plusieurs algorithmes
d’optimisation ont été utilisés afin de comparer leurs performances. Les résultats obtenus
montrent que pour ce modele simple, modélisation nodale a 9 nceuds, les différents
algorithmes (basés sur le calcul du gradient ou génétiques) donnent les mémes résultats.

Ici, nous allons nous intéresser au cas de la bifurcation modélisée par CFD. Les calculs seront
effectués en deux dimensions avec le logiciel Fluent. Trois algorithmes d’optimisation seront
testés: l'active-set basé sur le calcul du gradient, les algorithmes génétiques et
I’optimisation par essaim particulaire (voir chapitre 1 pour une description détaillée).

1.1.Présentation du modele

1.1.1. Description Géométrique
Le cas étudié ici est celui de la bifurcation a 90° en 2D. Le domaine est un rectangle de
dimension H x L. Les dimensions de la bifurcation sont entiérement définies par 4
parametres géomeétriques :

- (xg, X2) la position du centre de la bifurcation dans un repére cartésien
- X3 le diametre de la branche principale
- X4 le diametre de la branche secondaire

Afin de comparer les résultats a ceux obtenus par méthode nodale par Bornschlegell (2012),
la géométrie est identique. Le domaine est divisé en 5 parties solides et 4 parties fluides (voir
Figure 4.1). Chaque partie solide est soumise a une puissance thermique ¢. Le fluide a une
vitesse moyenne up en entrée du domaine. Les mailles solides ont une conductivité
thermique A; et A,.
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Figure 4.1.  Paramétrisation de la bifurcation

Lors de I'optimisation, on décide de conserver la surface fluide. Ceci nous permet d’exprimer
directement x4 en fonction des autres données géométriques :

X, = Sfluide_ X3L 41
4= T X2 .
H_xZ _);_3 ( )

Au final, les parametres d’optimisation sont regroupés dans un vecteur x tel que :
X1
- () 42
X3

On fixe les autres grandeurs :

H=1m
L=1m
¢ =1000 W
Up=10 m.s*
A=A =40 W.m'K?
Sfluide = 0.28 m?
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x3 (m)

2, 9
06 ™

x2im) x1 (m)

Figure 4.2. Représentation 3D de |'espace des contraintes (coloration suivant xs)

1.1.2. Définition des contraintes
Les contraintes délimitant le probléme sont de plusieurs types: les bornes (4.3), les
contraintes linéaires (4.4) et les contraintes non-linéaires (4.5). Ici, les contraintes linéaires
ont pour but d’empécher la sortie du domaine de la branche principale. Les contraintes non-
linéaires controlent la position de la branche secondaire. Au final, 'ensemble des points x
respectant les contraintes forme I'espace représenté sur la figure 4.2.

0.1L 09L
01H |<x< 0.7H 43)
0.02 H Stiuige — 0.01 H
L
x5, + 0.5x, — 0.9H
(o205, )< (44)
_xz + 0.5x3 + 0_1H
Serin, — XaL
x1+052ude 52 _ g,
H - x2 - 0.5X3
=0 (4.5)
—x. 4+ 05 Sfluide - ng +0A1L
! ' H - x2 - O-SX3 '
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1.1.3. Modélisation thermique
Pour les calculs, on couple Matlab et Fluent : le calcul aérothermique se fait sous Fluent a
partir des données géométriques fournies par les algorithmes d’optimisation programmés
sous Matlab.

1.1.3.1.  Maillage et conditions limites
Pour la modélisation Fluent, on utilise un domaine 2D divisé en carrés de 10 mm de c6té. Le
modele de turbulence utilisé est le modele k-€ realizable avec lois de parois standard. Les
conditions limites appliquées en entrée sont une vitesse constante up, = 10m.s’ et une
température de 300 K. Aux deux sorties fluides, la pression est fixée constante. Les frontieres
du solide sont adiabatiques.

Apres une premiere convergence des résultats, le maillage est raffiné de facon automatique
par fluent afin d’avoir un y* compris entre 30 et 100. Les calculs sont ensuite relancés pour
obtenir les résultats définitifs.

1.1.3.2.  Point de référence
Le point de référence est le point xo = [0.5; 0.5; 0.2]. Ce point servira de point de départ
pour l'algorithme active-set. Le nombre de Reynolds basé sur le diametre de la branche
principale est de 1.28 x 10°. L’écoulement est donc pleinement turbulent.

La figure 4.3 montre les champs de vitesse et de température au point xo. On voit
notamment que la majeure partie du débit d’entrée reste dans la branche principale :
seulement 2% du débit initial passe dans la branche latérale. Une grande zone de
recirculation est présente dans la zone de séparation entre la branche principale et Ia
branche secondaire.

160



Chapitre 4 : Amélioration du refroidissement de la machine

Figure 4.3.  Champs de vitesse et de température au point x,

1.1.3.3.  Validation expérimentale

Les résultats de la partie fluide du modéle ont été validés en utilisant les résultats
expérimentaux de Mathioulakis et al (1997). Des mesures de vitesses ont été prises par
Vélocimétrie Doppler sur différents profils de la branche secondaire. Les résultats sont
présentés figure 4.4. Les résultats montrent des profils de vitesse trés semblables. La zone
de reciculation semble bien capturée par les calculs CFD. Cependant, pour les hautes valeurs
de vy, les profils expérimentaux sont plus plats avec un pic important sur la droite. Les
vitesses obtenues par CFD montrent des profils plus paraboliques et penchés sur le coté
droit de la branche secondaire.
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Figure 4.4.  Comparaison des résultats expérimentaux et CFD : position des profils
(a), résultats de Mathioulakis (b), résultats CFD (c) et frontiere de la zone de
recirculation dans la branche secondaire (d)

La figure 4.4.d montre la frontiére de la zone de recirculation dans la branche secondaire. A
gauche de la courbe, les vitesses sont négatives et positives a droite : la courbe correspond
aux points ou la vitesse axiale est nulle. Les résultats expérimentaux et numériques
montrent la encore une bonne concordance.
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Les résultats thermiques n’ont pas pu étre validés. Les études expérimentales thermiques
sur cette configuration sont relativement peu nombreuses et celles existantes ne nous
permettent pas de comparaison. Par exemple, Boizumault et al (1999) ont mesuré les
Nusselt dans la branche secondaire d’une bifurcation. Cependant, les débits dans les deux
branches sont imposés par deux ventilateurs différents. Les rapports de débits varient entre
1 et 0.5 ce qui est beaucoup plus élevé que notre cas.

1.1.4. Modeéle d’optimisation

1.1.4.1.  Algorithmes d’optimisation
Pour 'optimisation, trois algorithmes (décrits dans le chapitre 1 ont été choisis). Le premier
est I'active-set, un algorithme basé sur le calcul du gradient prenant en compte les
contraintes d’optimisation. Le deuxieme est I'Algorithme Génétique (AG) et le dernier
I’Optimisation par Essaim Particulaire (PSO). Les deux premiéres méthodes sont directement
fournies avec les toolbox optimisation de Matlab. Le PSO a d{ étre programmé directement.

1.1.4.2.  Choix de la fonction objectif
La principale fonction objectif choisie est une fonction pondérée par un coefficient a de la
température moyenne et de la température maximum dans les parties solides. Cette
fonction permet d’effectuer une optimisation multi-objectifs en faisant varier le poids
affecté a chaque température.

f= aTnax+ (1= )Ty (4.10)

Par la suite, on utilise aussi une autre fonction : la puissance aéraulique. En effet, lors de la
conception d’'une machine électrique, on cherche a ne pas dépasser un certain seuil de
température tout en ayant a fournir le moins de travail possible. On calcule cette puissance
avec les différences de pression totale dans chaque branche multipliées aux débits.

Piero = A4P1.Q1 + 4AP,.Q, (4.11)

1.1.4.3.  Critére d’arrét
Etant donné que I'on ne connait pas le minimum que I’on cherche a atteindre, il est difficile
de savoir exactement quand stopper I'optimisation. Il est nécessaire d’utiliser un critere
d’arrét. Pour les méthodes a population en général et pour le PSO en particulier, Zielinski et
al (2007) ont proposé différent critéres de convergence. Les deux critéres les plus pertinents
mis en évidence par leur étude sont les criteres MaxDist et MaxDistQuick.

Avec MaxDist, la distance entre chaque particule et le meilleur élément est mesurée.
L'optimisation s’arréte si la distance maximum devient inférieure a une limite &.
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Avec MaxDistQuick, le principe est identique. La différence repose dans le fait que seuls les
meilleurs éléments sont pris en compte pour le calcul de distance rendant la convergence
plus rapide. Dans notre cas, nous avons pris les 25% meilleurs éléments.

Ces deux criteres ont été testés avec notre fonction objectif associée au PSO. Un maximum
de 100 générations et la distance limite est fixée a € = 1 mm. La figure 4.5 compare les
deux critéres. En 100 générations, avec MaxDist, le calcul n’a pas encore convergé alors
gu’avec MaxDistQuick, le calcul est arrété en moins de 80 générations. Dans les deux cas, les

valeurs de température obtenues sont quasi-identiques. Le critere MaxDistQuick sera donc
choisi pour la suite.
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Figure 4.5.  Evolution de la distance et de la température au cours de
I’optimisation pour les criteres MaxDist et MaxDistQuick

1.2.Résultats

1.2.1. Comparaison des différents algorithmes
Les calculs ont été effectués en utilisant la fonction objectif décrite en (4.10). Le coefficient a
prend pour valeur soit 0 soit 1 ce qui revient a prendre respectivement soit la température
moyenne soit la température maximum. L’active-set est initialisé avec le point xo, décrit dans
la section 1.1.3.2, sauf pour I’essai annoté d’un astérisque ol un autre point, choisi de fagon
arbitraire, a été utilisé xo=[0.3;0.5; 0.15].

Tableau 4.1. Comparaison des différents algorithmes
Méthode a X2 (M) %2 (M) %3 (M) £ (K)
Reference Point 0 0.5 0.5 0.2 369.7
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1 391.5
0 0.123 0.225 0.250 350.8
Bornshlegell (2012)

1 0.471 0.300 0.203 415.5

Active-set 0 0.403 0.154 0.101 343.1
Active-set 1 0.513 0.492 0.177 391.5
Active-set* 1 0.481 0.385 0.162 389.4
GA 0 0.157 0.189 0.200 339.8

GA 1 0.491 0.346 0.115 387.1
PSO 0 0.158 0.180 0.196 338.8
PSO 1 0.454 0.328 0.025 386.2

Le Tableau 4.1 montre une forte disparité des résultats entre les différentes méthodes
d’optimisation. L'active-set obtient des résultats trés différents des deux autres méthodes
contrairement aux résultats obtenus par la méthode nodale par Bornschlegell. Cela peut
s’expliquer par le fait que la fonction f calculée par CFD possede beaucoup plus de
minimums locaux que celle calculée par méthode nodale.

En ce qui concerne les méthodes globales (algorithme génétique et PSO), les résultats sont
plus proches notamment pour le cas a=0. Pour le cas a=1, les différences de points peuvent
s’expliquer par le déplacement du maximum de température dans le domaine au cours de
I’optimisation.

Dans ce cas, le PSO semble la méthode la plus intéressante, d’autant plus qu’il est moins
coliteux en ressources de calcul que 'algorithme génétique. Dans la suite des résultats, ce
sera le seul algorithme utilisé.

1.2.2. Introduction de nouveaux parametres

1.2.2.1.  Modification de la répartition de chaleur
Dans le modele original, les apports de chaleur sont constants peu importe la taille de la
zone solide. Ceci a été fait afin de pouvoir comparer les résultats a ceux obtenus par
méthode nodale. Chaque partie solide est soumise a un flux de 1000 W (5 000 W au total).
Par la suite, le flux de chaleur sera mieux réparti afin d’éviter la création systématique des
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maximums de température dans la plus petite partie solide du domaine. La partie solide
basse sera soumise a un flux de 3000 W et la partie solide haute sera soumise a un flux de
2000 W.

Tableau 4.2. Résultats PSO pour le modeéle original
X1 (M) X2 (m) X3(m) f (K) Trmax(K) Tmoy(K) fcount
0 0.158 0.180 0.196 338.8 451.1 338.8 4350
0.5 0.432 0.316 0.165 372.0 389.2 354.7 4400
1 0.454 0.328 0.025 386.2 386.2 362.2 8850
Tableau 4.3. Résultats PSO pour le modéle modifié
a X1 (m) X2 (m) x3(m) f (K) Tmax(K) Tmoy(K) feount
0 0.169 0.185 0.180 338.5 384.2 338.5 3450
0.5 0.152 0.177 0.206 360.7 383.0 338.5 3900
1 0.147 0.174 0.215 382.4 382.4 339.3 4600

Le tableau 4.2 montre les résultats obtenus avec le PSO pour le modele de base. La variable
feount représente le nombre d’évaluations de la fonction objectif. A chaque évaluation, un
calcul CFD est lancé. C’est donc une mesure directe de la durée du processus d’optimisation.
Le nombre d’évaluations augmente significativement quand a passe de 0 a 1. Cela s’explique
par le fait que, au cours de I'optimisation, du fait de la répartition de chaleur, le maximum se
situe toujours dans la plus petite division solide. Le maximum se déplace et donc la fonction
objectif devient discontinue, rendant I'optimisation plus difficile.

Avec la répartition de chaleur modifiée, le nombre d’évaluations décroit fortement pour
tous les cas. La réduction la plus significative se situe a a=1 : le maximum de température ne
se déplace plus dans le domaine artificiellement. La figure 4.5 compare les résultats en
température trouvés en minimisant la température moyenne (a = 0) pour les deux
répartitions de chaleur. Dans les deux cas, la géométrie obtenue est quasiment identique. En
ce qui concerne les températures, la différence majeure intervient dans la partie solide
inférieure. Dans la premiere répartition, le maximum de température est tres élevé et situé
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dans la plus petite subdivision, dans le coin inférieur gauche. Avec la deuxiéme répartition, la
température est homogene avec un maximum dans le coin inférieur droit.

Une meilleure description du probléeme thermique facilite grandement le processus
d’optimisation en rendant notamment la fonction objectif plus réguliere.

T]K) .

Figure 4.6.  Comparaison des résultats PSO entre le modele original (gauche) et
modifié (droite) pour a =0

1.2.2.2.  Ajout des conductivités thermiques
Dans la conception de machines électriques, on peut le plus souvent faire varier les
conductivités thermiques des matériaux en rajoutant, par exemple, des résines isolantes
pour les bobinages. Les conductivités A; et A, sont donc utilisées comme variables
d’optimisation. Durant I'optimisation, les bornes des conductivités ont été fixées
arbitrairement a 20 et 100 W.m™.K™.

Tableau 4.4. Résultats avec les conductivités en tant que variables d'optimisation

a xi(m) x(m) xz(m) Ap(W.m™'KY) A WmHKY)  F(K) Trax(K) Tmoy(K)  frount

0 0.152 0.176 0.205 99.9 84.8 3359 381.9 335.9 10000+
0.5 0.152 0.176 0.205 95.0 92.3 3589 381.8 335.9 10000+
1 0.240 0.220 0.257 79.9 97.0 381.2 381.2 349.6 10000+
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Les améliorations sur la valeur de la fonction objectif ne sont pas significatives. La position
des points pour a = 0 et a = 0.5 est tres peu différente des points trouvés dans le Tableau
4.3. Le changement de position du point est plus significatif pour a=1 mais le changement en
température est moindre ; la température maximum est uniqguement améliorée de 1K.

Cependant, les calculs ont d( étre stoppés avant que le critére de convergence soit atteint
rendant le temps de calcul trés long. Pour ces cas, I'ajout des conductivités ne semble pas
avoir une grande influence sur les géométries optimales mais augmente drastiqguement le
temps de calcul.

1.2.3. Introduction de nouvelles contraintes

Dans l'optique du dimensionnement d’une machine, la puissance nécessaire a la
configuration optimisée doit étre prise en compte. En effet, lorsque I'on optimise une
machine existante, la configuration optimisée devrait pouvoir fonctionner avec le ventilateur
d’origine. Si I'on crée une nouvelle machine, I'objectif est d’avoir une consommation
d’énergie minimum sans dépasser un certain seuil de température. Il faut donc introduire la
puissance aéraulique définie dans I’équation (4.11). Dans le premier cas, la fonction objectif
reste la température et la puissance aéraulique est contrainte afin de ne pas dépasser celle
du point référence xo (9.3 W). Dans le deuxiéme cas, il s’agit de minimiser la puissance
aéraulique tout en contraignant la température maximale. Le seuil a été fixé arbitrairement
a 400 K. Dans les deux cas, on rajoute une variable d’optimisation : la vitesse d’entrée u.

Tableau 4.5. Résultats PSO avec I'ajout de la puissance aéraulique

Fonction a x;(m) X (m) x3(m) u(m.s™) f(K) Thmax(K)  Tnoy(K)  Paero(W)  frount

f 0 0151 0176 0.206 9.50  340.0 386.2 3400 9.3 4800
f 05 0.155 0.180 0.218 9.64  363.1 384.8 3413 9.3 4600
f 1 0436 0318 0270 11.19 378.8 3788  360.1 9.3 4950
Ppro - 0.343 0333 0270 7.94 - 4000 3748 3.7 4850

Pour a = 0 et a = 0.5, les configurations obtenues sont trés peu différentes des

configurations précédentes. Pour les deux derniers cas, le centre de la bifurcation se déplace

vers le centre du domaine et le diametre de la branche principale est maximal. En
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conséquence, a cause de la conservation de la surface fluide, le diamétre de la branche
secondaire est minimal. Cette configuration (figure 4.7) crée le moins de perte de charge car
I’écoulement passe quasi-exclusivement dans la branche principale. Dans les quatre cas, les
temps de calculs sont légerement augmentés ce qui est normal étant donné que I'on rajoute
une variable d’optimisation supplémentaire, la vitesse en entrée.

T(K)

u (m/s) a1

Figure 4.7.  Champs de vitesse et de temperature pour I'optimisation de la
puissance aéraulique

1.3. Conclusions sur la bifurcation
Dans cette partie, en s’appuyant sur un modele CFD simple, la bifurcation, nous avons pu
comparer différents algorithmes d’optimisations appliqués a la thermique. Contrairement a
une modélisation nodale, les résultats obtenus different grandement suivant les
algorithmes. Cela peut s’expliquer par le fait que la CFD donne des fonctions possédant une
multitude de minimums locaux faisant converger les différents algorithmes vers de mauvais
points.

Parmi les méthodes testées, la plus efficace est I’'Optimisation par Essaim Particulaire (PSO) :
elle semble la plus adaptée pour optimiser des problemes CFD alors que pour la méthode
nodale le choix de la méthode importe peu.

Pour notre cas, ajouter les conductivités des matériaux en variables d’optimisation,
n’apporte pas de grandes améliorations. De plus, passer d’un probléme a 3 dimensions a un
probléeme a 5 dimensions est plus colteux en ressources de calcul.

Enfin, dans le cas du dimensionnement d’'une machine on peut séparer deux cas:

I’optimisation d’une machine existante ou la conception d’une nouvelle. Dans le premier cas,

il est plus intéressant d’avoir pour objectif la minimisation de la température. Pour avoir une
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solution réaliste, il faut aussi contraindre la puissance aéraulique afin de ne pas dépasser la
puissance de la machine d’origine. Dans le deuxieéme cas, il est plus intéressant de minimiser
directement la puissance aéraulique afin d’avoir la machine la moins colteuse
énergétiqguement. On contraint alors la température afin de ne pas dépasser un seuil ou les
performances de la machine seraient altérées. Les deux cas donnent des configurations
géométriques tres différentes.

Ces conclusions vont nous permettre de mieux cerner l'optimisation de la machine
compléte. La méthode PSO semble la plus adaptée pour le calcul d’optimisation et sera donc
utilisée. Pour la fonction objectif, il est préférable de travailler avec la température
moyenne, l'introduction de la température maximale introduisant des discontinuités. Pour
limiter la température maximum, il est possible de la transformer en contrainte avec un seuil
a ne pas dépasser. En ce qui concerne les parametres, utiliser les conductivités thermiques
ne semble pas un choix pertinent. Enfin, il est nécessaire de conserver ou limiter la puissance
aéraulique afin de ne pas obtenir des solutions aberrantes.

2. Optimisation de la machine

2.1.Paramétrisation de la machine
Pour I'étude d’optimisation de la machine, cinq parametres géométriques ont été retenus.
Les quatre premiers sont les écarts entre les paliers et les chignons et les paliers et les
ventilateurs. Ces parametres semblent important pour le refroidissement machine d’aprés la
theése de Lutun (2011). Le dernier parameétre a été mis en évidence dans le chapitre 3, il
s’agit de I'ouverture des canaux rotors. Au final, les cing parametres (figure 4.8) sont :

- x; I'écart entre le chignon avant et le palier avant

- x, I'écart entre le ventilateur avant et le palier avant

- X3 I'écart entre le chignon arriere et le palier arriere

- x4 I'écart entre le ventilateur arriere et le palier arriere
- x5 la section de passage des canaux rotors.

Pour I'optimisation, on fixe des bornes a ces parametres. Le tableau 4.6 récapitule ces
bornes et les valeurs des paramétres dans la géométrie de référence.
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Tableau 4.6. Bornes des parameétres géométriques

Minimum Référence Maximum

Xq 2mm 4 mm 12 mm
Xy 1 mm 3 mm 3mm
X3 2 mm 4 mm 12 mm
Xy 1 mm 3 mm 3 mm
xs 0 mm? 0 mm? 792 mm?

Stator
Chignon

Arriére

anbse|4 +Inajejijuap

@
=
o
[7)
o
L
+
|
b=
Q
]
o
=
c
Q
=

Figure 4.8.  Parameétres d’optimisation

2.2.Processus d’optimisation
Suite aux calculs effectués sur la bifurcation, la méthode d’optimisation semblant la plus
performante est le PSO, elle est donc utilisée. Le critére d’arrét reste aussi le critere
MaxDistQuick explicité dans la section 1.1.4.
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L'objectif de I'optimisation est de réduire la température dans les éléments critiques de la
machine. Pour cela deux fonctions objectifs ont été choisies : la température moyenne dans
le rotor (« cas rotor ») et la température moyenne dans le stator (« cas stator »). Chaque
évaluation de la fonction objectif se traduit par un calcul dans SAME.

Lorsque lI'on modifie la géométrie, les niveaux de vitesses dans la machines vont étre
affectés car on change le niveau de pertes de charge tout en gardant les mémes ventilateurs.
La vitesse a donc besoin d’étre recalculée pour chaque configuration géométrique. La
premiére solution serait de développer un modele pertes de charge de la machine.
Cependant, I"’écoulement a l'intérieur est trop complexe. On ne connait, a priori, pas le sens
de certains débits et la machine possede de multiples entrées et sorties. La deuxiéme
solution serait d’effectuer un calcul CFD pour chaque configuration. Le probléme alors serait
le temps de calcul. Un calcul durant environ une demi-journée, si 'on a environ 4 000
évaluations de fonction (comme pour la bifurcation), il faudrait environ 2 000 journées de
calculs pour une optimisation. Méme en réduisant les durées en parallélisant certains
calculs, la durée serait trop importante.

La solution retenue pour le calcul des vitesses est un compromis : des calculs CFD sont
effectués pour certains points et les débits caractéristiques en sont extraits. Les résultats
sont ensuite interpolés linéairement afin d’avoir une fonction continue du débit en fonction
de nos variables d’optimisation.

Le processus complet d’optimisation est schématisé sur la figure 4.9.
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Calculs Fluent
pour certaines
configurations
géométriques

Interpolation
des résultats

Débit =S f(X1; X2,X3, Xy, x5)

Population initiale
aléatoire
\
Calcul SAME pour chaque élément
> de la population
GeneratlorT de Critere de
la population <
convergence

par PSO

Non-satisfaisant

Satisfaisant

(%1, X3, X3, X4, X5) optimaux

Figure 49.  Méthodologie de I'optimisation
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2.3.Calculs CFD

2.3.1.1. Mise en place
Les calculs CFD ont été effectués a partir du maillage présenté dans la section 2.1 qui a été

paramétré en fonction des cinq grandeurs. Pour faire varier I’écart chignon/palier, la taille
des chignons a été modifiée (figure 4.10). Pour faire varier I’écart ventilateur/palier, la taille
du flasque situé derriere le ventilateur a été modifiée (figure 4.11).

Figure 4.10. Taille des chignons : ouverture maximale (gauche) et minimale (droite)

Figure 4.11.  Position des ventilateurs : taille de flasque minimale (gauche) et
maximale (droite)
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Les résultats ont été obtenus pour une centaine de points (x;, X5, X3, X4, X5) variant entre les
bornes fixées dans le tableau 4.6 en prenant, notamment, toutes les valeurs extrémes.

2.3.1.2.  Résultats
Une fois tous les calculs effectués, on interpole et on obtient une fonction pour chaque débit
donnant Qone = f (X1, X2, X3, X4, X5). Une partie des résultats obtenus est présentée dans
les figures 4.12 et 4.13. Ces figures sont tracées en fixant trois parametres : les positions des
ventilateurs (x,, x,) et la section des canaux rotoriques (xg). Les débits sont alors tracés en
fonctions des écarts paliers/chignons (x4, x3).

La figure 4.12 montre que les débits sont les plus importants quand les chignons sont courts.
Ces résultats semblent cohérents étant donné que plus la section d’un rétrécissement
augmente, plus sa perte de charge diminue. On constate aussi que la taille de chignon d’un
coté influence les débits avant et arriere. Par exemple, sur la figure 4.12.a on constate une
forte augmentation de débit a I'avant lorsque la taille de chignon arriére diminue. Pour x;= 2
mm (la plus grande taille de chignon a I'avant), Q,,passe de 8.5 L/s a 10 L/s environ. Par
contre, on constate que les ventilateurs influent uniquement sur leur c6té de machine. Par
exemple, sur les figures 4.12.b et 4.12.f, seule la position du ventilateur avant change : le
débit arriere n’est pas du tout affecté.

4 '4
X, (mm) 22 X, (mm)

a. Qgupourx, =1lx,=1x5; =792 b.Qurpourx, =1x,=1x; =792

175



Chapitre 4 : Amélioration du refroidissement de la machine

C. Qgypourx; = 1x, =3 xg

=792 d Qurpourx, =1x,=3x5 =792

X, (mm) s ?

X, (mm)

4"
X, (mm) 22 X, (mm)

e. Qgupour X, = 3x, = 1 x¢

=792 f. Qarpourx; =3 x4, =1xs =792
10
S
Z 9 IR0
ga "’»:\:“ @‘-“"‘““‘ i
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"
-
LN s m
22 o+ A
X, (mm) X, (mm)
g Qgupourx, =3x, =3x; =792 h. Qupourx, =3 x4, =3 x5 =792

Figure 4.12.  Débits avant et arriere dans la machine

& %
xs(mm) 22

X, (mm)

X, (mm) 22 X, (mm)

a.Qpourx, =1x,=1x; =0 b. Qoror pourxy; = 1lx, =1x5 =0
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7
X, (mm) 22 X, (mm)

c.QupourXx, =1x4 =1x; =400 d. Qforor pOUrxy, = 1 x4, =1x; =400

e. Qupourx, =1x, =1xg =792 f. Qrotor poUr X =1x4=1x; =792
Figure 4.13.  Débits dans I'entrefer et les canaux rotoriques

En ce qui concerne les débits dans I'entrefer et les canaux, ils semblent aussi fortement
affectés par les tailles de chignons (figure 4.13). On constate que pour des configurations
symétriques, x; = X3, les débits sont quasi-nuls. On retrouve cette configuration symétrique
dans la machine de référence présentée dans le chapitre 3. On constate aussi un
changement du sens de I'écoulement qui se situe globalement lorsque x; > x3 (les chignons
sont plus grands a I'arriere qu’a I'avant).

Le maximum de débit traversant de I'avant vers l'arriere, c’est-a-dire Qgap + Qrotor, €St atteint
quand x; = 2 mm (plus grands chignons a I'avant), x, = 3 mm (ventilateur le plus éloigné a
I'avant), x3 = 12 mm (plus courts chignons a I'arriére), x4 = 1 mm (ventilateur le plus proche

By

a
I"arriere) and x5 = 792 mm? (plus grande section de canaux).
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Une vue des résultats pour cette géométrie est donnée figure 4.14. En comparant avec la
géométrie de référence avec canaux (figure 2.16), on voit une nette amélioration de la
circulation dans les canaux rotoriques. Elle se confirme avec les valeurs de débits obtenus :

Qup = 9.5L.s™1

Qur = 9.4 L.s7t
Qep = 0.18 L.s™1
Qpor = 1.4L.s1

Par rapport a la géométrie de référence, cette configuration diminue de 21% le débit a
I’avant mais permet l'augmentation de 8% du débit arriere. Elle double le débit dans
I’entrefer et augmente de presque 250% le débit des canaux rotoriques. Cette configuration
semble donc intéressante pour le refroidissement du rotor mais doit étre confirmée par
I’optimisation thermique de la machine.

Ces changements de débits s’expliquent en partie en comparant les champs de pression
(figures 2.17 et 4.15). En ouvrant la partie arriere, la pression en sortie d’entrefer et de
canaux diminue sensiblement créant ainsi une différence de pression plus forte.

Figure 4.14.  Vitesses dans la configuration débit maximum dans le rotor
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Pressure

Figure 4.15.  Pressions dans la configuration débit maximum dans le rotor

2.4. Optimisation thermique
Pour réaliser I'optimisation de la machine, plusieurs cas et objectifs ont été considérés. Dans
le premier cas, la machine a été gardée symétrique, on a : X1 = X3, x*z =X, and xs = 0 mm?. Ce
cas correspond a un dimensionnement de machine « classique » ou la machine est pensée
de facon symétrique entre I'avant et I'arriere. Dans le deuxiéme cas, les cinq parametres
sont indépendants. Les objectifs choisis ont été : réduire la température moyenne du rotor
et réduire la température moyenne du stator.

Au total, quatre calculs d’optimisation ont été lancés avec l'algorithme PSO avec une
population de 50 éléments et un nombre d’itérations maximum de 200. Au maximum, un
calcul d’optimisation équivaut donc a 10 000 calculs SAME. Les calculs ont bien convergés
avant que le nombre d’itérations maximum soit atteint (figure 4.16). Le graphe montre les
différentes valeurs de températures prises par tous les points de la population. A la fin, tous
les points convergent vers la méme valeur.
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Au cours de l'optimisation, les pertes ont été conservées constantes. La température
extérieure a été fixée a 40°C afin de pouvoir comparer aux données expérimentales. Les
résultats obtenus sont présentés dans le tableau 4.7.

25

: —Fitness average
20, 1

60

Generations

Figure 4.16. Convergence du cas asymétrique pour la température stator

Tableau 4.7. Résultats d’optimisation
Cas X1 (mm)  xp(mm)  x3(mm)  xg(mm) xs(mm?) ATt (°C) ATga (°C)
Référence 3.7 3 3.7 3 0 0 0
Sym. Rotor 4.1 1 4.1 1 0 -3.4 1.0
Sym. Stator 2 1.4 2 1.4 0 3.6 -1.2
Rotor 2.0 3.0 11.0 1.0 792 -31.2 6.0
Stator 2.0 2.1 4.0 1.6 478 -25.7 -3.7

Si on garde une machine symétrique, trés peu d’améliorations sont possibles : 3.4°C pour le
rotor ou 1.2°C pour le stator. Dans les deux cas, les configurations sont similaires : grande
taille de chignons et ventilateurs relativement proches des paliers.
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Les résultats des cas asymétriques sont beaucoup plus intéressants. Les deux configurations
obtenues sont présentées dans la figure 4.17 et 4.18. La différence de température
représentée est la différence de température maille par maille entre le cas optimisé et le cas
de référence. Les valeurs négatives représentent donc une amélioration tandis que les
mailles positives représentent une détérioration.

Pour le cas du stator, la configuration optimale présente des chignons trés longs. Elle
améliore la température moyenne du stator de presque 4°C. On note aussi que notamment
grace a l'ajout de canaux rotoriques, on améliore aussi la température du rotor de pres de
26°C. Les seules zones ou I'on augmente la température sont les chignons et les paliers qui
n’ont pas de seuil de température critique). Cette configuration est une de celles avec les
niveaux de débits les plus bas a cause de la grande taille des chignons et donc les niveaux de
h sur les chignons les plus bas. Cependant, cette augmentation augmente dans le méme
temps la surface d’échange convectif S. Ces résultats montrent bien que pour un transfert
convectif, il faut optimiser la conductance de convection G = hS directement plutdt que
chaque élément séparément.

Figure 4.17. Vue axisymétrique du cas « stator »
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Figure 4.18. Vue axisymétrique du cas « rotor »

Pour la configuration du rotor, on retrouve la configuration avec le maximum de débit
traversant le rotor de la figure 4.14. Ici, 'augmentation de la surface d’échange S va de pair
avec l'augmentation du coefficient d’échange h: plus la section de passage des canaux
rotoriques augmente et plus le débit augmente. Au final, il n’est donc pas surprenant de
retrouver cette configuration totalement asymétrique. Cette configuration améliore le
niveau de température moyen dans le rotor d’environ 31°C. Par contre, elle augmente la
température de 6°C dans le stator et a plus de 11°C localement.

En conclusion, les deux géométries asymétriques ont leur propre intérét. Si I'on cherche a
réduire uniquement la température du rotor au détriment des autres, la configuration
« rotor » est la plus intéressante. Si I'on cherche plus un compromis, la configuration
« stator » permet de réduire aussi bien la température du stator et du rotor. Par ailleurs,
d’un point de vue production, elle semble plus aisée a mettre en ceuvre.

2.5. Conclusions sur I'optimisation machine
L'optimisation de la machine a été réalisée a I'aide de I'algorithme PSO couplé au code
SAME. Avant de procéder a 'optimisation, il a été nécessaire de lancer une centaine de
calculs CFD afin de déterminer la répartition de débits en fonction des parametres
géométriques retenus. Au final, aprés optimisation, deux configurations géométriques de la
machine ont été retenues. La premiere qui optimise la température du stator réduit aussi
grandement les niveaux de température au rotor. Cette configuration, asymétrique, utilise
de grands chignons afin de maximiser les surfaces d’échange. La deuxieme configuration
réduit grandement les températures du rotor mais augmente dans le méme temps la
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température stator. Sa configuration est complétement dissymétrique, elle permet un débit
maximal a travers le rotor. Le choix entre ces deux configurations dépend de I'objectif que
I’on cherche a atteindre : baisser de fagon générale les niveaux de température ou minimiser
la température du rotor.

Dans le futur, une étude plus approfondie de ces géométries optimisées sera nécessaire. Les
résultats devront étre validés expérimentalement sur des prototypes correspondants. Une
fois les résultats validés, d’autres parametres pourront étre rajoutés comme par exemple la
disposition et la taille des entrées et sorties d’air. Le code pourrait étre aussi couplé a une
modélisation électromagnétique de la machine afin d’avoir des résultats encore plus précis.

Par ailleurs, la géométrie interne de la machine étant optimisée, il peut aussi étre
intéressant d’explorer d’autres voies pour I'amélioration du refroidissement. Plusieurs
autres solutions ont été envisagées pendant la thése et ont fait 'objet de pré-études
présentées dans la section suivante.

3. Perspectives sur I'amélioration du refroidissement

3.1.Changement dans la circulation d’air
La premiére perspective découle des constatations réalisées dans la section 2.2 du chapitre
3. Pour avoir un niveau de température au rotor acceptable dans des conditions réelles de
fonctionnement, il faudrait un débit d’au moins 2 L/s dans les canaux. La section précédente
a montré qu’avec la configuration actuelle, le débit maximum traversant le rotor est de 1.5
L/s. Il est donc nécessaire d’envisager de nouvelles solutions de ventilation.

Pour cela des tests ont été effectués chez Valeo avec deux designs de ventilateurs différents
a I'avant et a I'arriére (figure 4.19). A I'avant, le ventilateur serait de type axialo-centrifuge :
une rangée de pales axiales sert a aspirer le fluide dans les canaux tandis que la rangée
extérieure sert a projeter I'air sur les chignons comme dans le cas normal. A l'arriere, le
ventilateur serait centrifuge avec deux rangées de pales. Ce ventilateur permettrait
d’augmenter la quantité d’air aspirée a l'arriére.

Des premiers calculs CFD montrent que le débit engendré par ce systeme de ventilation
serait de 3 L/s ce qui est supérieur a I'objectif fixé. L’amélioration du systéeme de ventilation
dans la machine fera, dans le futur, 'objet d’autres études.

183



Chapitre 4 : Amélioration du refroidissement de la machine

Figure 4.19. Ventilateurs axialo-centrifuge avant (gauche) et centrifuge double
arriere (droite)

3.2.Ajout de caloducs tournants
Une deuxieme fagon d’améliorer la thermique de la machine serait d’insérer des caloducs
dans le rotor afin d’améliorer son refroidissement. Pour simuler I'effet du caloduc sur la
machine, un code modélisant les caloducs tournants a été développé au laboratoire en
paralléle a la thése.

3.2.1. Modélisation du caloduc tournant

Un caloduc est constitué de trois zones principales (figure 4.20) : I’évaporateur ou le flux de
chaleur est absorbé, le condenseur ou le flux de chaleur est retransmis et la zone
adiabatique ou aucun flux n’est échangé avec I'extérieur.

Le modele utilisé est basé sur les travaux de Bertossi et al (2012) et ne prend en compte que
la partie fluide du caloduc. La différence majeure entre les deux modeles est, qu’ici,
I'inclinaison de la paroi interne du caloduc est prise en compte ainsi que les contraintes a
Iinterface liquide/vapeur. Le détail des équations utilisées dans le code est donné en
annexe. Seules les grandes lignes seront données ici.
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Figure 4.20. Schéma d’un caloduc tournant (Bertossi et al, 2012)

Plusieurs grandeurs caractéristiques sont utilisées dans le code :
-y (x,y) vitesse du liquide suivant I'axe x
- 8(x) épaisseur du film liquide. On pose § (0) = &,

8(x)

- my(x) débit masse par unité de longueur dans le liquide m;(x) = | _o Prwdy

y

- 7, vitesse moyenne dans la vapeur

- aangle d’inclinaison de la paroi interne du caloduc

- A; conductivité thermique du fluide

- g viscosité dynamique du fluide

- p; masse volumique du fluide

- Tgqr température de saturation T(y = §) = Tyt

- T, température a la paroi (y=0)

- w vitesse de rotation du caloduc

- hI'enthalpie de changement de phase liquide/vapeur.

m;
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Figure 4.21. Paramétrisation du modele caloduc

Dans le liquide, on néglige le terme convectif dans I’équation de la quantité de mouvement
ainsi que les vitesses selon I'axe y. Au final en appliquant les équations de Navier-Stokes et
I’équation de la chaleur (voir annexe 1), on obtient le systéme d’équations différentielles
suivant :

dml — _ AZ(TW - Tsat)

. 4.12
dx hé (3.12)
aé B3M(Ty — Tsar) Uy 3y my
—=tana+ = - Ty
dx 2hp,w?r 6% pfw?rcosa §3 (4.13)

L’équation 4.12 découle directement de I'équation de la chaleur tandis que I'équation 4.13
découle principalement de I'’équation de la quantité de mouvement.

Pour intégrer ces équations, il faut disposer des valeurs de températures au condenseur, a
I’évaporateur et de vapeur saturante. La masse de fluide m, présente dans le caloduc est
aussi nécessaire ainsi que |'épaisseur de film a l'origine §,. La valeur de température a la
paroi de la zone adiabatique est fixée a T, puisqu’il n’y a pas de flux entre le mur et la
vapeur a cet endroit.

Le probleme est que ces valeurs ne peuvent pas étre choisies de facon indépendante. Il est
nécessaire d’introduire des critéres pour le choix de T,.y,q4 et &,. Ces valeurs doivent étre
choisies telles que le flux a I'extrémité du condenseur soit nul ainsi que la masse de fluide
calculée soit égale a la masse de fluide choisie initialement. Cela revient donc a résoudre un
probléme d’optimisation a deux variables qui respecte le critére suivant (Bertossi, 2012):

2
q)fincond + <m0 - mcalc>2 < 10—8
Ddia mg (4.14)

La résolution de ce probléme se fera en utilisant le PSO déja utilisé auparavant. Une fois les
deux valeurs trouvées, on peut obtenir le flux ®,4;, qui correspond au flux transporté de
I’évaporateur au condenseur.
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3.2.2. Intégration dans SAME
Pour 'intégration dans SAME, on suppose que le caloduc agit comme un puits de chaleur a
I’évaporateur et une source de chaleur au condenseur. On place deux caloducs dans I'arbre
tels que I"’évaporateur soit au niveau du rotor et le condenseur au niveau des paliers. Ainsi,
le caloduc pourra directement absorber la chaleur produite par effet Joule dans le rotor et la
transmettre dans le palier en aluminium ou les niveaux de température sont les plus bas de
la machine.

L'intégration des deux code va fonctionner par itérations. Les températures T,yq, €t Tsqt
sont estimées par SAME et utilisées dans le code caloduc. Celui-ci va alors calculer la
température T,.pnq €t le flux dissipé correspondant. Celui-ci est utilisé dans SAME et on
recommence le processus de calcul. La convergence se fait sur la différence de température
T.ona Obtenue par le code caloduc et SAME avec les nouvelles conditions de flux.
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intitial Tevapr Tsat

Code
caloduc

PSO

Tcond ’ 60

Tevap » Tsat

Critére
équation 4.14 ?

Non

TcondSAME - Tcond
<e¢

Champs de temperature machine

Figure 4.22. Intégration du code caloduc dans SAME
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3.2.3. Résultats
Les résultats ont été obtenus pour plusieurs valeurs de masse de fluide et pour deux
configurations de la machine : la configuration de référence et la configuration de référence
avec canaux. On utilise de I'eau comme fluide caloporteur et I'angle d’inclinaison est fixé a
0°. L'enveloppe autour du caloduc est modélisée dans SAME comme une couche d’1 mm
d’acier autour du caloduc. Les flux dissipés par les caloducs dans ces configurations sont
représentés dans la figure 4.23.
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Figure 4.23.  Flux dissipé par caloduc dans pour deux configurations machines

Les flux dissipés par le caloduc sont relativement faible par rapport aux pertes générées dans
le rotor. Le cas le plus intéressant semble étre pour la géométrie de référence pour des
masses inférieures de fluide inférieures a 1 g. En ajoutant les canaux, le transfert par
convection devient privilégié et diminue I'influence des caloducs. Pour les hautes valeurs de
masse, le flux dissipé correspond sensiblement au flux dissipé dans un arbre plein sans
caloduc : les caloducs sont donc trés peu intéressants en cas d’ouvertures dans le rotor.

En prenant le flux dissipé maximum, on peut regarder plus en détails I'effet du caloduc sur
les températures au rotor. La figure 4.24 représente les champs de température dans une
section rotor/stator de la géométrie de référence sans et avec caloducs. Avec les caloducs, la
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température reste sensiblement identique dans les cuivres. Cependant, le niveau global dans
les toles rotoriques diminue d’environ 10°C.

150 150

100 100

0 0]
T-T,[C] T-T_[C]

Figure 4.24. Géométrie sans canaux, sans caloduc (gauche) et avec caloduc (droite)

Suite a ces résultats, insérer un caloduc dans I'arbre de la machine ne semble donc pas étre
une solution viable. Ces effets seraient intéressants si 'on ne pouvait pas créer de canaux
entre les bobinages du rotor. Ici, la solution du caloduc est plus colteuse et moins efficace.
Ces mauvaises performances peuvent s’expliquer par I'absence de moyen de
refroidissement au condenseur. Seule la conduction dans le palier est utilisée. Cependant,
du fait de la taille de la machine et du peu de place disponible sous le capot d’une voiture, il
semble difficile d’ajouter par exemple un dissipateur a ailettes en bout d’arbre. Une autre
solution serait d’insérer les caloducs dans les canaux rotoriques permettant ainsi de placer
un caloduc par canal. Le probleme serait la aussi le manque de place pour la partie
condenseur du caloduc. De plus, I'effet de I'excentricité sur un caloduc tournant reste
relativement méconnu.

3.3. Amélioration des conditions d’entrée d’air a I'arriére

La derniere voie possible d’amélioration ne se situe pas a l'intérieur de la machine a
proprement parler mais concerne I'amélioration de I'admission de l'air. A l'arriére de la
machine, les débits d’air a I'arriére sont plus faibles qu’a I'avant. Cette différence est due,
d’une part, aux différences entre les ventilateurs et, d’autre part, a la présence de
I’électronique a l'arriere de la machine. Cette derniere prend la forme d’une plaque sur
laquelle est fixée de I'électronique de puissance qui doit aussi étre refroidie. On utilise alors
le plus souvent des dissipateurs a ailettes.
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Ce dispositif crée donc de la perte de charge supplémentaire et a donc besoin d’étre
optimisé. C'est l'objet du dernier chapitre de cette thése qui s’intéresse donc a
I'optimisation aérothermique d’un dissipateur a ailettes utilisé sur les alternateurs Valeo.
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Chapitre 5 : Optimisation du refroidissement de la
partie électronique
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Note : le travail qui suit ne s’inscrit pas directement dans le projet MHYGALE et a été réalisé
au cours d’un stage en collaboration avec Valeo que jai pu co-encadrer. Les résultats
obtenus ici concernent les alternateurs classiques. Cependant, les géométries entre
alternateurs et alterno-démarreurs étant similaires, ils peuvent s’adapter a un alterno-
démarreur.

1. Modélisation du dissipateur

1.1.Présentation

A I'arriere d’un alternateur se trouve une partie électronique directement fixée sur le palier.
Cette électronique devant étre maintenue a température relativement basse des
dissipateurs a ailettes sont adaptés a la plaque pour améliorer le refroidissement. La
convection sur ses ailettes est de la convection forcée, I'air étant aspiré directement par le
ventilateur arriere : I'air qui passe dans le dissipateur va directement participer ensuite au
refroidissement de la machine.

Plusieurs géométries de dissipateurs existent chez Valeo. La figure 5.1 montre deux
géomeétries utilisées chez Valeo : le Colibri et le FG23. La premier modele est constitué de six
modules identiques répartis sur la périphérie. L’air est guidé entre les ailettes par des parois
entre les modules. Le deuxieme design est plus complexe : le dissipateur est en un seul bloc.
Chaque ailette a une inclinaison et une longueur propre, la direction de I'écoulement d’air
est incertaine : I'air peut venir a la fois de fagon axiale et radiale. Le choix du dissipateur a
optimiser s’est porté sur le dissipateur Colibri. En effet, il est beaucoup plus simple a
modéliser et a paramétrer. De plus, on peut simplifier le probleme en utilisant la périodicité
du systéme : on peut ne prendre en compte qu’un seul module.

Pour I'optimisation du systéme, deux problématiques émergent. Le dissipateur doit étre
suffisamment performant d’'un point de vue thermique pour avoir un refroidissement
efficace. Par ailleurs, le systéme ne doit pas créer trop de pertes de charge afin de ne pas
diminuer le débit disponible pour refroidir lintérieur de la machine. En terme
d’optimisation, cela se traduit par de I'optimisation multi-objectif. On va chercher Ia
géométrie optimale qui permettra de satisfaire au mieux les deux critéeres.
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Figure 5.1. Exemples de dissipateurs : Colibri (a) et FG23 (b)

1.2. Modélisation thermique
1.2.1. Calcul de référence

1.2.1.1.  Construction du calcul
Le dissipateur est modélisé en utilisant Fluent. Le nombre de Reynolds basé sur le diamétre
hydraulique du dissipateur étant d’environ 700, aucun modele de turbulence n’a di étre
utilisé pour la modélisation.

Afin de simplifier le probleme, la modélisation ne se concentre que sur un module, lui-méme
simplifié par une symétrie (figure 5.2). Le domaine de calcul est composé d’un volume
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En ce qui concerne les conditions limites, on impose un flux constant a la base du
dissipateur. Toutes les autres parois extérieures sont adiabatiques. Pour le calcul fluide, une
vitesse constante est imposée en entrée et une pression est imposée en sortie. Le tableau
5.1 résume toutes les grandeurs caractéristiques du systeme.

Tableau 5.1. Grandeurs caractéristiques du modéle
Nombre d’ailettes 13
Longueur min d’ailette 5.7 mm
Longueur max d’ailette 19.7 mm
Epaisseur des ailettes 0.6 mm
Diametre hydraulique 3mm
Débit d’entrée 1.5L/s
Nombre de Reynolds 700
Température ambiante 20°C
Flux de chaleur 45 W

Conductivité thermique du dissipateur 120 w.mtK?

1.2.1.2.  Résultats
Pour caractériser un dissipateur, deux grandeurs sont couramment utilisées dans la
littérature : la résistance thermique du dissipateur et la perte de charge qu’il engendre. La
résistance thermique s’obtient en divisant la différence entre la température moyenne de la
base et la température ambiante par le flux imposé a la base :

198



Chapitre 5 : Optimisation du refroidissement de la partie électronique

R _ Tbase - Tair (5.1)
overall @

La perte de charge globale s’évalue en prenant la différence entre la pression totale
moyenne en sortie et la pression totale moyenne en entrée :

AP Zf ptotaleds_f PtotaledS (5.2)
sortie entrée

1
Dtotate = Ps + Epuz + pgz (5.3)

Pour le calcul, on fixe le niveau de résidus nécessaires a la convergence a 10” pour les
équations de Navier-Stokes et 108 pour I’équation de la chaleur. Aprés convergence, on
obtient les champs de température (figure 5.4), de vitesses et de pressions a partir desquels
on peut extraire les grandeurs caractéristiques :

Roverall 2.2 K/W
AP 23 Pa

Ces valeurs représentent directement la notation de notre systeme du point de vue
thermique et du point de vue aéraulique. Ces valeurs vont servir de référence pour le restant
de I'étude.
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Figure 5.4. Champ de température a la surface des ailettes

1.2.2. Validation des calculs
Pour valider les résultats obtenus dans la section précédente, on ne dispose
malheureusement pas de banc d’essais pour effectuer directement les mesures sur un
dissipateur « réel ». Pour pallier a ce probléme, on se rapproche d’un cas largement étudié
dans la littérature : le dissipateur droit. Dans celui-ci, toutes les ailettes sont de méme
dimension et I'épaisseur de la base constante.

Pour la validation, trois géométries de dissipateurs droits vont étre utilisés avec des hauteurs
d’ailettes de 5.7 mm, 19.7 mm (figure 5.5) et 13.3 mm. Ces valeurs correspondent
respectivement a la hauteur minimale, la hauteur maximale et la hauteur moyenne des
ailettes dans la géométrie de référence. Pour créer la géométrie, le diametre hydraulique a
été conservé par rapport a la géométrie de référence. Sous Fluent, on utilise les mémes
dimensions de maillage, le méme flux imposé a la base et le méme nombre de Reynolds
entre les ailettes du dissipateur.

Pour comparer nos résultats, on utilise le modéle analytique proposé par Wu et al (2010). Ce
modele, valable uniquement pour des régimes laminaires, permet de calculer la résistance
thermique et la perte de charge d’un dissipateur droit en fonction de tous ses parametres
géométriques. L'intérét de ce modele est qu’il fonctionne pour des longueurs de dissipateur
relativement courte, les corrélations utilisées tant du point de vue thermique que
hydraulique sont valables pour un écoulement en cours d’établissement. Le détail complet
du modele de Wu et al (2010) est détaillé dans I'annexe 2.
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Figure 5.5. Dissipateurs droits de taille minimale (gauche) et maximale (droite)

Les résultats des calculs CFD comparés aux résultats de la bibliographie sont présentés dans

le tableau ci-dessous :

Tableau 5.2. Validation des résultats CFD pour des dissipateurs droits
Géométrie de dissipateur CFD  Wu (2010) Ecart relatif
Longueur min (5.73 mm)

Roverall (K/W) 4.6 5.71 19,4%
AP (Pa) 21.87 24 8,9%
Longueur moyenne (13.27 mm)
Roverall (K/W) 2.31 2.83 18,4%
AP (Pa) 20.83 221 5,7%
Longueur max (19.7 mm)
Roverall (K/W) 1.79 2.12 15,6%
AP (Pa) 20.36 21.66 6,0%

Les calculs CFD sont, dans tous les cas, relativement proches des résultats bibliographiques.
Pour la partie fluide, la CFD sous-estime légérement la perte de charge : I'’écart maximum est
inférieur a 9%, le niveau de précision est donc tout a fait satisfaisant. Pour la partie
thermique, les performances sont surestimées par la CFD mais I’écart relatif reste inférieur a
20%. Les résultats sur ces trois configurations sont donc validés. En extrapolant ces résultats
au cas réel, on peut considérer que les résultats obtenus dans la section 1.2.1 sont proches

de la réalité.

1.2.3. Influence de l'inclinaison de I'écoulement
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Dans le calcul présenté dans la section 1.2.1, I'air entrant dans le dissipateur arrive de facon
constante et rectiligne. Cependant, dans le cas d’'une machine réelle en fonctionnement, Iair
arrive dans des conditions incertaines. L'influence des conditions d’entrée a besoin d’étre
étudiée afin de déterminer si elles sont importantes sur les grandeurs globales du systeme.

Pour étudier ce parametre, I’air a I’entrée arrive de fagon inclinée avec des composantes sur
les 3 axes (figure 5.6). Dans le cas de référence, la vitesse en entrée est uniquement fixée sur

0
Uy = ( 0 ) (5.4)
Ug

Pour étudier I'inclinaison, on utilise deux angles ¢ et 8. On définit la vitesse afin de conserver
le débit d’entrée :

'axe z:

U uptan(¢)
U= <u9) = <u0tan(9)> (5.5)

Ug

Uy

Figure 5.6. Angles d’inclinaison de I'écoulement

On refait des calculs CFD pour plusieurs valeurs d’angles : pour ¢ de 0° a 20° et pour 6 de -
20° a 20°. Les effets de ces angles sur la perte de charge et la résistance thermique sont
présentés figures 5.7 et 5.8.

Pour la perte de charge, les deux angles ¢ et 6 ont un léger effet. La perte de charge
augmente en fonction de l'inclinaison horizontale (@) et augmente également lorsque
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I'inclinaison verticale (8) diminue. Dans ce cas, |'écoulement se rapproche peu a peu d’une
configuration de jet impactant sur la base du dissipateur, ce qui augmente la perte de
charge. Cependant, I'amplitude des augmentations reste faible : I'écart relatif maximum
pour la perte de charge est d’environ 8%.

Pour la résistance thermique, l'inclinaison n’a que trés peu d’influence. L’inclinaison
horizontale est sans effet, les trois courbes sont confondues. En ce qui concerne I'inclinaison
verticale, I'effet est minime : I’écart relatif maximum est de moins de 2%.

245
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Figure 5.7. Perte de charge en fonction de I'inclinaison
2.03
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Figure 5.8. Résistance thermique en fonction de I'inclinaison
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Ces résultats montrent donc que l'inclinaison de I'’écoulement a I'entrée n’a que tres peu
d’influence sur les performances globales du dissipateur. Pour la suite, la vitesse pourra donc
continuer a étre considérée paralléle a la base du dissipateur.

2. Cas du dissipateur droit : optimisation géométrique et amélioration de la
forme

2.1.Nécessité de I'étude d’un cas simplifié
Pour procéder a I'optimisation du dissipateur Colibri, plusieurs solutions sont possibles. La
premiére serait de paramétrer le calcul CFD présenté dans la section 1.1 en fonction des
différents parametres que l'on a retenu pour l'optimisation. Cette solution donnerait
idéalement les meilleurs résultats mais consomme trop de ressources et de temps de calcul.
Un simple calcul prenant plusieurs heures et si I'on doit répéter ces calculs plusieurs milliers
de fois, le temps de calcul d’un seul calcul d’optimisation risque de dépasser une année !

Pour remédier a ce probléme une autre solution a été proposée. L'optimisation géométrique
se fait sur un dissipateur plan modélisé par le code utilisé pour la validation des calculs en
1.2. Les équations étant purement analytiques, le processus d’optimisation ne durera qu’une
poignée de minutes. Cela permettra aussi de faire varier le type de fonction objectif dans
I’'optique d’une optimisation multi-objectifs.

De la méme fagon, différentes modifications de la forme du dissipateur seront testées sur un
modele simplifié. Cette fois le modéle sera calculé par CFD mais on ne prendra en compte
gu’un systeme de deux ailettes avec des conditions de symétrie de part et d’autre. On se
rapprochera donc d’un dissipateur droit de longueur infinie.

2.2.Optimisation géométrique du dissipateur droit

2.2.1. Définition du probléeme
Pour I'optimisation, on utilise le modele de Wu et al (2010) déja utilisé pour la validation des
calculs. On cherche ici a obtenir les paramétres géométriques optimaux qui permettent a la
fois de réduire la perte de charge et la résistance thermique. On a donc une optimisation
multi-objectifs.

2.2.1.1.  Choix des parametres d’optimisation
L’optimisation va s’effectuer pour plusieurs parameétres (figure 5.9) chacun encadré par des
bornes :

- La hauteur des ailettes (notée a, comprise entre Imm et 20mm)
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- L'épaisseur des ailettes (notée t, comprise entre 0.5 mm et 2 mm)

- L'épaisseur de la base sur laquelle les ailettes sont fixées (notée Lz, comprise entre
1mm et 10mm)

- Le nombre d’ailettes (noté n, compris entre 2 et 50).

Paramétres :
% H : hauteur totale
a : hauteur d’ailettes
Lz : épaisseur de la semelle

b : espace inter-ailettes
= p:pas dailettes

t : épaisseur d’ailettes
N : nombre d'ailettes

: 5 p b

N

Figure 5.9. Parameétres géométriques d’un dissipateur droit

Les autres parameétres sont soit fixés, soit déduits des autres. La hauteur H est fixée a 22
mm. La largeur de la base Ly est fixée a 30.2 mm. L’espace inter-ailettes se déduit du
nombre d’ailettes et de leur épaisseur : b = (Ly —n.t)/(n + 1). Le pas des ailettes p est
la somme de I'épaisseur et de I'espace inter-ailettes : p = b + t.

2.2.1.2.  Choix de la fonction objectif
Pour prendre en compte les deux objectifs, réduire la perte de charge et la résistance
thermique, deux stratégies sont possibles. La premiére est de minimiser une des grandeurs
et de contraindre I'autre, ce qui donne les probléemes suivants :

Minimiser Royerqu €t AP < APy (5.6)

Minimiser AP et Ryyeran < Roverall (5.7)

ref

On peut alors faire varier les valeurs des limites pour contraindre de plus en plus I'objectif.
Les solutions ne respectant pas les contraintes étant pénalisées.

La deuxiéme solution est de construire une fonction réunissant les deux grandeurs et de la
minimiser. Cette fonction prend la forme suivante :
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f -« Roverall + (1—(1) AP
Roverall,ref Apref

(5.8)

Cette fonction f est en fait la moyenne pondérée de la résistance et perte de charge
normalisées. La pondération se fait par un coefficient a qui prend des valeurs fixées entre 0
et 1.

2.2.1.3.  Algorithme d’optimisation
Pour effectuer I'optimisation, on utilise le méme code que celui utilisé dans le chapitre 3 :
I'optimisation par essaim particulaire. Les fonctions que I'on cherche a minimiser étant
analytiques, l'optimisation est tres rapide comparée aux calculs du chapitre 3. Chaque
optimisation prend quelques minutes.

2.2.2. Résultats
L'optimisation est réalisée pour les trois objectifs définis dans les équations 5.6, 5.7 et 5.8.
Pour I'objectif 5.6, la perte de charge imposée prend des valeurs de 30 Pa a 60 Pa. Pour
I’'objectif 5.7, la résistance thermique prend des valeurs de 4.4 K/W a 8 K/W. Enfin, pour la
fonction f de I’équation 5.8, on prend 10 valeurs de « entre 0 et 1. Les résultats pour les 3
objectifs sont présentés dans le tableau 5.3.

Plusieurs conclusions peuvent étre tirées de ce tableau :

- La hauteur des ailettes doit étre maximale : on maximise ainsi la surface d’échange
convectif.

- L'épaisseur des ailettes doit étre minimale : la perte de charge créée est réduite.
- L'épaisseur de la base doit étre la plus faible possible.

- Le nombre d’ailettes est variable. Cependant, il augmente lorsque I'on privilégie la
dissipation thermique et diminue lorsque I'on privilégie la perte de charge.
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Tableau 5.3. Résultats de I'optimisation
Perte de charge imposée
33 Pa 36 Pa 39 Pa 42 Pa | 45Pa | 48 Pa 51 Pa 54 Pa 57 Pa | 60 Pa

a (mm) 20 19.3 20 20 20 20 20 20 20 19.8

t (mm) 0.6 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5

Lz (mm) 1.2 1 1.9 1 1 1.2 1.4 2 2.3 1

n 20 22 21 23 23 23 24 24 24 26

A (W.m"l.K'l) 120 120 120 120 120 120 120 120 120 120

Roveran (K/W) | 1.27 1.2 1.19 1.12 | 1.09 | 1.08 1.05 1.03 1.03 1

Résistance thermique imposée
4.4K/W | 4.8 K/W |5.2K/W |5.6 K/W |6K/W |6.4K/W|6.8K/W|7.2K/W|7.6K/W|8K/W

a (mm) 20 17.8 18.9 18.3 16.9 20 18.8 18.1 19.9 19.3

t (mm) 0.6 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.6

Lz (mm) 1 1 1 1 1.1 1 1 1 1 1

n 8 8 8 7 7 6 6 6 7 6

A (W.m_l.K'l) 120 120 120 120 120 120 120 120 120 120

AP (Pa) 9.31 8.69 8.46 8.25 8.1 7.64 7.57 7.54 7.45 7.33

Optimisation de la fonction f

ol 0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1
a (mm) 18.6 18.6 20 20 20 20 20 20 20 20| 17.9
t (mm) 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 05| 05
Lz (mm) 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1.1 1.1
n 9 9 10 12 13 14 16 18 19 19 21
A (W.m"l.K'l) 120 120 120 120 120 120 120 120 120 120| 120
f 0.31 0.38 0.44 0.48 0.5 0.51 0.51 0.49 0.45 0.4] 0.34
Roverall 4 3.99 3.32 2.63| 2.36 2.14 1.78 1.64 1.41| 141 1.37
AP 9.39 9.37 10.32 12.15| 13.32 14.65 17.93 20.01 25.25| 25.84 30

Toutes ces configurations peuvent étre placées sur un unique graphe en fonction de leur

valeur de résistance et de perte de charge (figure 5.10). La courbe constituée de I'ensemble

des points optimisés constitue un front de Pareto. Tous les points situés a droite de Ila

courbe constituent I’'ensemble des dissipateurs droits non-optimisés. L’espace a gauche de la

courbe correspond aux solutions impossibles a atteindre avec les mémes conditions de

fonctionnement. Plus un point se rapproche de cette courbe et moins on a de possibilité

pour |'optimisation. En plagant le point du dissipateur initial (cf. section 1.1) sur le graphique,

on constate qu’il est relativement proche de la courbe. Cependant, il reste une légere marge

d’amélioration.
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Parmi toutes les solutions proposées, celle qui semble étre le meilleur compromis entre
réduire la perte de charge et la résistance thermique est le point optimal obtenu en
minimisant la fonction f avec une valeur de a a 0.5. Dans cette configuration, on accorde
aux deux objectifs un point équivalent. C'est cette configuration que I'on utilisera par la
suite.

L'optimisation géométrique apportant, au final, assez peu d’amélioration par rapport a notre
configuration de référence. Il est donc nécessaire d’explorer d’autres voies d’amélioration
dont, notamment, des modifications sur la forme des ailettes.

9
& Perte de charge
- 8 contrainte —
S .
> 7 [ | ReS|st§nce I
c thermique
2 5 contrainte
g fonction f optimisée
g 5 —
£ - —
o @ Dissipateur initial
< 4 —
= \
S 3 \ I
c \ =—=Front de Pareto
© ,
= W
= | )
- 2 %’ —
Q e —
® 9 =000t t—t—0=0
O T T T 1
0 20 40 60 80
Perte de charge (en Pa)
Figure 5.10. Ensemble des configurations optimisées

2.3. Amélioration de la forme

2.3.1. Ajoutd’une rainure

Ajouter une rainure sur les ailettes peut étre une solution intéressante pour améliorer les
performances du dissipateur. Kim et al (2009) ont mis en évidence le réle d’une puis
plusieurs ailettes pour les dissipateurs plats. Elles sont une solution relativement facile a
mettre en place et améliorent les transferts thermiques sans trop impacter la perte de
charge. Un critere de choix entre dissipateur droit classique, dissipateur avec rainure et
dissipateur a picots a été mis en place (figure 5.11). Selon ce critére, une simple rainure est
recommandée.
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Plate-fin heat sink is
recomimended

Single-cross-cul heal sink
is recommended

Pin-fin heat sink is |
mumml:r]ldcd

05

1 I 1.5 ‘ 12 . 128
W L
' ﬂ, 'rif"-pl. - j

Figure 5.11. Choix d’une configuration de dissipateur (Kim, 2010)

Par ailleurs, Akyol et al (2006) ont mis en évidence le role de la disposition des ailettes entre
une disposition rectiligne ou en quinconce (figure 5.12). L'auteur indique que la
configuration en quinconce apporte de bien meilleures performances que la rainure
rectiligne en termes de résistance thermique. Cependant, elle provoque une perte de charge
supplémentaire car elle fait obstacle a I'écoulement.

) —
L
] —
L
] —
Figure 5.12. Configuration rectiligne (gauche) et quinconce (droite)

Deux configurations vont ici étre étudiées : la rainure rectiligne et la rainure en quinconce.
Pour la modélisation, on utilise la CFD sur un systeme simple a deux ailettes (figure 5.13). On
utilise I'épaisseur d’ailettes et I'écartement donnés précédemment par I'optimisation
géométrique dans le cas ol a vaut 0.5. Le Reynolds et le flux de chaleur surfacique sont
gardés constants par rapport au cas de référence. Sur ce cas simple, on obtient les valeurs de
référence suivantes :
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Roverall 8.6 K/W
AP 14.4 Pa

Figure 5.13. Modele simplifié

2.3.1.1.  Rainure rectiligne
Pour le cas de la rainure rectiligne quatre dimensions de rainure ont été testées : 0.5 mm, 1
mm, 1.5 mm et 2 mm (figure 5.14). Les résultats obtenus sont présentés dans le tableau 5.4.
Les différentes rainures montrent une amélioration d’environ 10% de la résistance
thermique du systeme sans modifier significativement la perte de charge. Ces constatations
concordent avec les résultats de Kim (2010). Par ailleurs, on constate que la meilleure
configuration se situe pour I'écartement le plus faible de 0.5 mm.

Tableau 5.4. Résultats avec I'ajout d’une rainure rectiligne
Performances Gain (en %) par rapport  la référence
AP (en Pa) 8,60 -0,57
Roveran (€N K/W) 12,77 11,37
AP (en Pa) 8,56 -0,04
Roveral (€N K/W) 12,86 10,74
AP (en Pa) 8,76 -2,44
Roveran (€N K/W) 12,90 10,50
AP (en Pa) 8,55 0,08
Roveran (€N K/W) 13,13 8,91

En tracant les profils de coefficient de convection h (figure 5.15), on constate que l'ajout
d’une rainure permet d’augmenter localement la convection juste aprées la rainure comme
s’il s’agissait d’une nouvelle ailette. La convection sur toute la surface de l'ailette est donc
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grandement améliorée. Les différentes largeurs d’ailettes ne modifient pas de facon
significative I'augmentation du coefficient de convection (figure 5.16). Cependant, en
élargissant la rainure, on diminue la surface d’échange ce qui augmente au final la résistance
thermique. La rainure de 0.5 mm est donc la configuration la plus adaptée.

Figure 5.14. Différentes largeur de rainure : 0.5 mm, 1 mm, 1.5 mm, 2 mm

1.00e+02
l 9.50e+01 1.00e-02
9.00e+01 9.50e+01
B 650601 9.00e+01
8.00e-01 B.50e+01
7.50e+01 8.00e+01
g 7.50e+01
850801 7.00e+01
Shbcit1 8.50e+01
B.008-01
Sl 5.50e+01
5:000+01 5.00e-01
4.508+01 4.50+01
4.000+01 4.00e+01
3.50e+01 4.50e+01
3.00e-01 400801
| 2.50e+01 2.50e-01
2.008+01 2.00e+01
1.50e+01 1.50e-01
1.00e+01 1.00e+01
5.00e+08 5.00e-00
0.00e+00 0.00e-00

Figure 5.15. Coefficient de convection le long d’une ailette pour la référence

(gauche) et pour la rainure de 0.5 mm (droite)
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160
140
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——=Référence
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Rainure rectiligne 0.5 mm
Coefficienth 80
[en W/K/m?) [
| e Rainure rectiligne 1. mm
60
40 \ Rainure rectiligne 1.6 mm
20 ) = Rainure rectiligne 2 mm
gk "
0 T '
0 5 10 15 20
Position (en mm)
. . .
Figure 5.16. Profil de h le long des ailettes

En ce qui concerne la perte de charge, elle n’est pas du tout affectée par la rainure. En
tracant les vecteurs vitesses au niveau de la rainure (figure 5.17), on voit que le champ n’est
pas du tout affecté. Les vecteurs restent rectilignes et le profil de vitesse ne se déforme que
tres peu, la recirculation dans la rainure est minime. La rainure ne crée donc pas de perte de
charge supplémentaire.
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Figure 5.17. Vecteurs vitesse au niveau de la rainure de 2 mm
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2.3.1.2.  Rainure en quinconce
La deuxieme disposition d’ailettes associée a une rainure est le quinconce : les deux rangées
d’ailettes sont décalées afin que la deuxiéme rangée soit en opposition directe par rapport a
I’écoulement. Pour la rainure en quinconce, on étudie l'influence de sa position avec trois
positions possibles : en entrée, au centre et en sortie (figure 5.18).
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Figure 5.18. Différentes positions de rainure en quinconce

Les résultats obtenus pour ces trois configurations sont présentés dans le tableau 5.5.
Conformément a la bibliographie (Akyol, 2006), la configuration en quinconce améliore
grandement la convection, on améliore la résistance thermique de plus de 20%. Cependant,
la perte de charge est dégradée de 30% a 65% selon la position de la rainure.

Tableau 5.5. Résultats pour la rainure en quinconce
Configuration en Quinconce Performances Gain (en %) par rapport a la référence
AP (en Pa) 11,16 -30,47
Rmeraﬂ (en K/W) 11,45 20, 57
AP (en Pa) 11,66 -36,30
Roverall (€1 K/W) 11,07 23,21
AP (en Pa) 14,17 -65,68
Rweral\ (en K/W) 10,85 24,74

La différence en perte de charge s’explique en regardant le champ de vitesse au niveau de la
rainure (figure 5.19). Les ailettes de la deuxiéeme rangée se situent la ou la vitesse est
maximale. L’air impacte directement l'ailette située derriére. Des recirculations assez larges
sont créées au bout de la premiere rangée d’ailettes. Dans la deuxieme rangée, le profil de
vitesse a deux maximums qui sont proches des parois des ailettes (figure 5.209). L’étude des
profils montrent que le profil de vitesse reste impacté si I'on s’éloigne de la rainure. Avant la
rainure, on a un profil parabolique classique d’un écoulement laminaire. Apres la rainure, le
profil obtenu est plat avec un gradient plus important en proche paroi. On se rapprocherait
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plus d’un profil de type turbulent. Toutes ces caractéristiques font que la perte de charge
augmente fortement mais contribuent aussi au fait que le transfert thermique est plus
efficace.

5008000 4
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Figure 5.19. Vecteurs vitesses au niveau de la rainure en quinconce
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Figure 5.20. Profils de vitesse au sein de la configuration en quinconce

2.3.2. Ajout d’un barreau entre les ailettes

214



Chapitre 5 : Optimisation du refroidissement de la partie électronique

Une autre solution d’amélioration testée a été I'ajout d’un barreau ou « pont thermique »
pour relier les ailettes entre elles (figure 5.21). Cet ajout pourrait permettre d’augmenter la
surface d’échange, de créer de la turbulence et la circulation d’un flux de chaleur entre les
deux ailettes. La position, le nombre et la disposition sont autant de paramétres a prendre
en compte dans cette étude. Plusieurs configurations ont été retenues avec, pour la
position, en position centrale, en position basse (proche de la base) et entrée du dissipateur.
Les cas d’un ou de deux barreaux ont aussi été testés.

Figure 5.21. Ajout d’un barreau reliant les ailettes
Tableau 5.6. Résultats pour I'ajout d’un pont thermique
Performances Gain (en %) par rapport a la référence
AP (en Pa) 8,89 -3,95
Roverall (en K/W) 12,73 11,65

AP (en Pa)

9,30

-8,68

Roverall (en K/W)

AP (en Pa)

12,57

8,90

12,79

-3,99

Roverall (en K/W)

AP (en Pa)
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Les résultats de toutes les configurations sont présentés dans le tableau 5.6. Globalement,
I'ajout d’un barreau augmente les performances thermiques du systéme de plus de 10% a
12% % peu importe sa position. Par contre, la perte de charge est augmentée de 4% a 9%
selon les cas. Le nombre de barreaux a peu d’importance sur le refroidissement, les effets
thermiques ne se cumulent pas. Cependant, le nombre de barreaux augmente la perte de
charge. En passant de 1 a 2 ponts, la perte de charge est doublée dans les deux
configurations.
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Figure 5.22. Coefficient de convection le long d’une ailette (gauche) et
champ de vitesse au milieu du canal (droite) avec ajout d’un barreau

Les champs de coefficient de convection sur un coté de l'ailette ainsi que le champ de vitesse
pris au milieu du canal inter-ailettes montrent I'effet du pont thermique (figure 5.22). En
comparant avec le champ de la figure 5.15, on obtient une forte augmentation locale du h
tout autour du pont sans affecter réellement le reste de 'ailette. On ajoute aussi de la
surface d’échange puisque la convection se fait aussi directement sur le barreau. Le champ
de vitesse montre la création d’une trainée a 'arriere du pont. C’'est celle-ci qui engendre
I"augmentation de perte de charge.

L’idéal pour I'amélioration de la forme de I'ailette serait de combiner les deux solutions
trouvées : rainure rectiligne et pont thermique. Deux configurations combinant ces deux
caractéristiques ont été testées, I'une avec le pont en entrée et 'autre avec le pont en sortie
(figure 5.23).
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Figure 5.23. Configurations rainures et pont thermique : barreau en entrée
(gauche) et en sortie (droite)

Les résultats obtenus pour ces deux configurations sont présentés dans le tableau 5.7. Les
résultats montrent que I'effet de la rainure et du pont ne se cumulent pas, les résultats étant
sensiblement identiques a ceux obtenus pour un barreau seul. Cette solution n’est donc pas
intéressante.

Tableau 5.7. Combinaison rainure rectiligne et pont thermique

Performances Gain (en %) par rapport a la référence

Rainure 0.5 mm et pont thermique premiére rangée d'ailettes

AP (en Pa) 8.83 -3.25

Roverall (€N K/W) 12.69 11.94

Rainure 0.5 mm et pont thermique deuxieme rangée d'ailettes

AP (en Pa) 8.89 -3.89

Roverall (€N K/W) 12.65 12.22

2.3.3. Synthese sur les formes étudiées

L’étude portée sur I'amélioration de la forme des ailettes a permis de mettre en évidence
des configurations intéressantes :

- L’ajout d’'une rainure avec une configuration rectiligne permet une amélioration de la
résistance thermique de 10 % sans impacter la perte de charge du systeme.
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- L'ajout d’une rainure avec une configuration en quinconce située au centre du
dissipateur permet de diminuer de 23% la résistance thermique du systéeme mais
entraine une augmentation importante de la perte de charge de I'ordre de 36%.

- Ll’ajout de ponts thermiques permet d’améliorer les performances thermiques du
systéeme de 12% mais dégrade la perte de charge de 4%.

La rainure rectiligne et I'ajout de ponts entre les ailettes a un impact semblable sur le
dissipateur : amélioration de la résistance sans impacter la perte de charge.
Malheureusement, les améliorations fournies par ces deux configurations ne se cumulent
pas. La rainure rectiligne étant vraisemblablement la plus facile a mettre en ceuvre de ces
deux solutions d’un point de vue fabrication, elle semble donc constituer un meilleur choix.

3. Amélioration du dissipateur réel

3.1. Adaptation de la géométrie optimisée

L'optimisation géométrique du dissipateur droit a permis de dégager plusieurs
configurations optimisées géométriquement. La configuration retenue est celle obtenue en
utilisant la moyenne pondérée entre perte de charge et résistance thermique avec un poids
de a = 0.5. Les caractéristiques de la géométrie optimisée sont données dans le tableau 5.8
et les changements sont illustrés dans la figure 5.24. La taille des ailettes dans le dissipateur
étant variable, on utiliser leur longueur maximum de fagon a ne laisser qu’un espace
minimum entre le bout des ailettes et le capot du dissipateur.

Tableau 5.8. Géométrie optimisée
Configuration Initiale | Configuration optimisée 0.5 mm

Hauteur d'ailettes : a (mm) Variable Maximale
Epaisseur des ailettes : t (mm) 0.6 0.5

Espace inter-ailette : b (mm) 1.60 1.70

Epaisseur de la semelle : Lz (mm) 2 1

Nombre d'ailettes : n 13 14

Conductivité du Matériau : A (W.m™.K™) 120 120
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Figure 5.24. Géométrie de référence (gauche) et géométrie optimisée
(droite)

Aprés calcul, on obtient les grandeurs caractéristiques du systeme :

Tableau 3.7. Résultats pour le dissipateur optimisé géométriquement

Performances Gain par rapport a la référence (en %)

Référence
Rcveral\ (K/W) 2.15
AP (Pa) 233

Configuration optimisée avec épaisseur 0.5 mm

Rcveral\ (K/W) 2.09 2.79

AP (Pa) 20.6 11.59

Comme attendu, la configuration optimisée améliore a la fois les performances thermiques et
aérauliques du systeme. Cependant, I'amélioration thermique est trés limitée. Le principal intérét de
la configuration est la réduction de la perte de charge de plus de 10%. L’ajout d’une rainure rectiligne
a cette configuration pourrait étre tres intéressant : on améliorerait la résistance thermique tout en
conservant I'amélioration sur la perte de charge.

3.2.Ajout des rainures
Afin d’améliorer encore le dissipateur, les deux configurations de rainures (rectiligne et
quinconce) sont adaptées a la géométrie optimisée (figure 5.25). Les résultats obtenus sur
ces deux configurations sont présentés dans le tableau 5.10.
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Figure 5.25. Adaptation de la rainure rectiligne (gauche) et en quinconce
(droite)

Tableau 3.8. Ajout de rainures sur le dissipateur optimisé

Performances | Gain par rapport a la référence (en %)| Gain par rapport 4 la configuration optimisée géométriquement (en %)

Roveret (K/W) 215
0P (Pa) 233
Rovert (K/W) 2.09 2.79
Ap (Pa) 206 11.57
Roverat (K/W) 2,01 6.51 3.83
0P (Pa) 205 11.97 0.45
Roverat (K/W) 1.65 23.30 211
Op (Pa) 25.87 -11.05 -256

L'ajout d’une rainure rectiligne permet d’améliorer la résistance thermique de 3%
supplémentaire par rapport a la géométrie optimisée sans modifier la perte de charge. Cette
observation est donc en accord avec I'étude préliminaire sur la rainure rectiligne qui
prévoyait une amélioration des performances thermiques sans modifier les performances
hydraulique.

L'ajout d’une rainure en quinconce, elle, améliore la résistance thermique de facon
importante (21%) mais elle dégrade fortement la perte de charge (25%). Ces observations
sont également en accord avec I'étude réalisée sur la rainure en quinconce.

D’un point de vue global, I'optimisation géométrique et I'ajout d’une rainure rectiligne
améliorent les performances thermique de 6% et |la perte de charge de 12 % alors que I'ajout
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d’une rainure en quinconce améliore la résistance thermique de 23 % mais dégrade la perte
de charge de 11 %. Cependant, cette dégradation de la perte de charge reste raisonnable.

3.3.Conclusions

La figure 5.26 synthétise toutes les configurations obtenues dans ce chapitre. Les
améliorations, aussi bien géométriques que sur la forme, ont permis de se rapprocher
grandement de la courbe des optimums des dissipateurs droits. La configuration la plus
efficace d’un point de vue thermique est la configuration avec rainure en quinconce. Cette
solution peut étre privilégiée si I'objectif principal est I'amélioration du refroidissement et
gue la question de la perte de charge est secondaire. Le meilleur compromis est la
configuration avec rainure rectiligne améliorant a la fois les performances thermiques et
aérauliques. La diminution de la perte de charge du systeme va se répercuter sur
I'augmentation du débit d’air entrant a I'arriére de la machine.

e Configurations
optimisées

0o

® Dissipateur initial —

o
|

¥ Dissipateur optimisé
géométriquement

A Dissipateur avec

\ rainure rectiligne

Dissipateur avec
rainure quinconce

Resistance thermique
(g0 K/W)

/
.

0 T T T 1
0 20 perte de cﬁﬁ'ge (en Pa) 60 80

Figure 5.26. Synthese des différentes configurations de dissipateurs

L'amélioration des dissipateurs a l'arriere des alternateurs et alterno-démarreurs va se

poursuivre. La prochaine étape sera I'amélioration d’un autre dissipateur, le FG23, présenté

dans la figure 5.1. Ce dissipateur est plus complexe mais les solutions trouvées ici,

notamment I'ajout de rainure, lui seront adaptées. L'amélioration de ce dissipateur passera
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aussi par de |'optimisation mais, cette fois, directement couplée a des calculs CFD en 3D. I
sera donc aussi nécessaire d’améliorer I'optimiseur afin de réduire au maximum le nombre
de calculs requis pour ne pas avoir des temps de calcul trop élevés.
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Conclusions

Les travaux présentés dans ce mémoire ont pour but le développement d’une méthodologie
pour dimensionner et optimiser les alterno-démarreurs et, plus généralement, les moteurs
électriques. Un modele thermique de la machine a été développé puis il a été associé a un
outil d’optimisation afin d’obtenir des configurations géométriques présentant le meilleur
refroidissement.

Dans un premier temps, une étude bibliographique a été menée afin de mieux cerner les
mécanismes des transferts de chaleur dans les machines électriques. L'aspect le plus
complexe dans les refroidissements d’'une machine est le transfert convectif et, notamment,
dans les zones ou la rotation a une forte influence comme I'entrefer ou les canaux
rotoriques. Plusieurs méthodologies de modélisation ont aussi été mises en évidence, celle
de la modélisation nodale semble étre la plus intéressante. En effet, elle nécessite un co(t
de calcul relativement bas pour des résultats assez proches des autres méthodes.

Dans la deuxieme partie de I'étude bibliographie, une revue de différentes méthodes
d’optimisation a été conduite. Plusieurs familles d’algorithmes existent parmi lesquelles les
méthodes du gradient qui sont locales et les méthodes méta-heuristiques basées sur le
calcul de population comme les algorithmes génétiques ou I'optimisation par essaim
particulaire (PSO). Appliquées a la thermique, ces méthodes ont deux applications
principales : traiter des données expérimentales (méthode inverse) et dimensionner des
systemes. Pour le dimensionnement, pour des modeles complexes, il est préférable
d’utiliser des méthodes basées sur le calcul de population.

Un modele numérique de I'alterno-démarreur, basé sur la méthode nodale, a ensuite été
mis en place. Pour modéliser les transferts convectifs, on utilise directement des corrélations
adaptées a des géométries simples tirées de la bibliographie. Pour obtenir la répartition des
débits a 'intérieur de la machine, on effectue des calculs CFD qui modélisent la machine
compléte. On étudie une configuration ou I'on crée des canaux a l'intérieur du rotor.

Une fois le modéle numérique mis en place, des essais expérimentaux ont été réalisés afin
de valider les résultats. Trois campagnes d’essais ont été réalisés : une campagne d’essais
PIV (Vélocimétrie par Images de Particules) et deux campagnes d’essais thermiques. Les
essais fluides ont permis de valider la répartition des débits obtenus par CFD. Une différence
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notable a été constatée a I'arriére de la machine du fait de cablages obstruant I’écoulement
qui ne sont pas modélisés numériquement. Les essais thermiques montrent un bon accord
entre les résultats du modeéle nodal et les résultats expérimentaux. Les premiers essais
concernent uniquement le stator pour toute la gamme de vitesses de rotation (0 a 16 000
tr/min). La deuxiéme campagne concerne plus précisément le rotor ou des mesures par
thermocouples ont été réalisées par télémétrie infrarouge. Au final, les résultats thermiques
sur les configurations de référence sont présentés montrant l'intérét de la création de
canaux a l'intérieur du rotor.

L'étude s’est ensuite concentrée sur I'amélioration de la machine. Apres avoir testé les
algorithmes d’optimisation sur une configuration simple, la bifurcation, |'optimisation
thermique de [l'alterno-démarreur a été réalisée a l'aide de I'algorithme PSO. Cing
paramétres géométriques ont été retenus: la taille des chignons (avant et arriere), la
position des ventilateurs (avant et arriere) et la section de passage des canaux rotoriques.
Pour procéder a I'optimisation, il a été nécessaire d’interpoler une centaine de calculs CFD
afin de déterminer la répartition de débits en fonction des parametres d’optimisation. Au
final, deux configurations géométriques de la machine ont été obtenues: la premiere
minimise la température du stator et la deuxieme minimise la température du rotor. Le
choix entre ces deux géométries dépend du but que I'on cherche a obtenir. La premiére
configuration diminue globalement les niveaux de température dans toute la machine. La
deuxieme diminue fortement la température du rotor au détriment du reste.

Enfin, la derniere partie de ce mémoire s’est concentrée sur I'amélioration de la partie
électronique située a I'arriere des alternateurs. Les dissipateurs utilisés sont soumis a deux
objectifs pouvant étre contradictoires: dissiper au mieux la chaleur produite par
I’électronique et ne pas bloquer I'écoulement pour ne pas réduire les débits dans la
machine. Une optimisation multi-objectifs a été effectuée sur un dissipateur droit. Des
modifications de forme comme l'introduction d’une rainure ont été aussi testées. Au final,
les améliorations trouvées dans le cadre d’un dissipateur droit ont été appliquées au
dissipateur réel. Deux configurations ont été obtenues: la premiere avec une rainure
rectiligne améliorant a la fois la résistance thermique et la perte de charge du systeme et la
deuxieme avec une rainure en quinconce améliorant fortement la résistance thermique au
détriment de la perte de charge. La encore, le choix de la configuration dépend de I'objectif
final que I'on cherche a atteindre.

Perspectives
Dans le futur, une étude plus approfondie de ces géométries optimisées sera nécessaire. Les
résultats devront étre validés expérimentalement sur des prototypes correspondants. Une

224



Conclusion générale et perspectives

fois les résultats validés, d’autres parametres pourront étre rajoutés comme par exemple la
disposition et la taille des entrées et sorties d’air. Le code pourrait étre aussi couplé a une
modélisation électromagnétique de la machine afin d’avoir des résultats encore plus précis.

En plus de I'optimisation gé¢ométrique de la machine, il peut aussi étre intéressant d’explorer
d’autres voies pour I'amélioration du refroidissement. Deux pistes ont été mises en évidence
dans ce mémoire. La premiere est le changement du circuit aéraulique a l'intérieur de la
machine. Les résultats ont montré que pour le refroidissement du rotor, il est important
d’augmenter au maximum le débit traversant le rotor. Des ventilateurs avec double rangée
de pales a la fois axiales et radiales pourraient ainsi étre intéressants. Par ailleurs, I'ajout de
caloducs tournants a l'intérieur de la machine pourrait aussi étre une piste intéressante.
L’ajout de caloducs dans I'arbre de la machine sans aucune autre modification a montré un
impact sur le refroidissement du rotor. Dans le futur, il pourrait étre intéressant d’insérer
des caloducs a d’autres emplacements comme les canaux rotoriques. Il faudrait alors étudier
I'effet de I’excentricité des caloducs en rotation.

Enfin, en ce qui concerne I'optimisation couplée a la thermique, on s’est contenté, dans ce
mémoire, d’utiliser des méthodes déja existantes. Il serait intéressant de pouvoir développer
ou modifier des méthodes pour qu’elles soient plus adaptées aux calculs thermiques. Par
exemple, dans le cas d’un calcul nodal, la matrice des conductances peut étre décomposée
en une partie fixe et une partie dépendante des parametres d’optimisation. Cette
décomposition pourrait étre utile dans le but d’améliorer le processus d’optimisation. Pour
finir, la derniére perspective serait de coupler directement des calculs CFD en trois
dimensions a des algorithmes d’optimisation. Dans I'état actuel des choses, les colts de
calculs sont tres élevés : le temps d’un calcul CFD est élevé et la fonction que I'on cherche a
minimiser est complexe rendant inefficace les méthodes locales. Il serait donc intéressant de
développer une méthodologie d’optimisation pour les calculs CFD qui permettrait de réduire
le nombre de calculs requis sans trop impacter la qualité du résultat.
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Annexe 1 : Modéle Caloduc Tournant
Basé sur les travaux de Z. Uddin (laboratoire TEMPO) et Bertossi et al (2011)

Description de la géométrie
Le caloduc tournant utilise la géométrie présentée dans la figure ci-dessous. La géométrie du

caloduc est cylindrique mais la chambre a l'intérieur posséde une inclinaison a qui est de
I'ordre de quelques degrés.

‘r Liquide
rmax \
o
Y
X
Volume de controle
D y aTl
' T, +——d
619: A7 : aV %
Pix p w?r cos a dxdy 7 Pix
anl A
m; —» . > ., _aml
piw?r sin a dxdy m+ o dx
T ‘T Piy
Paramétres

Plusieurs grandeurs caractéristiques sont utilisées dans le code :
-y (x,y) vitesse du liquide suivant I'axe x
- 8(x) épaisseur du film liquide. On pose § (0) = §,

- my(x) débit masse par unité de longueur dans le liquide m;(x) = ffz(? pudy
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- 7, vitesse moyenne dans la vapeur

- aangle d’inclinaison de la paroi interne du caloduc

- A; conductivité thermique du fluide

- W viscosité dynamique du fluide

- p; masse volumique du fluide

- Tsq température de saturation T(y = 6) = Tyt

- T, température a la paroi (y=0)

- w vitesse de rotation du caloduc

- hI’enthalpie de changement de phase liquide/vapeur.

Application du théoréme de la quantité de mouvement
On applique les équations de Navier-Stokes dans un volume de contrdle. On suppose que la
vitesse est nulle dans la direction y. On obtient :

5 . 6Pl aTl aul
prw rsma—a+@= plul—ax
, VP

pw°r cosa ay =

A l'interface, on considére le frottement de la phase liquide et de la phase gazeuse, on a
donc:

aul dml

Eny =96, 15= ula= W(@cosa+ul,5)

A la paroi, la vitesse est nulle :
Eny=0, uy=0

Les équations ci-dessus peuvent étre simplifiées. Les forces d’inertie peuvent étre négligées
par rapport aux forces centrifuges. En combinant, les équations et en intégrant P;, on
obtient :

1 0P, (y? ni . a8\ (v* y
ul=__”<——5,y>+Ew2r<sma—cosaa> 7—5}/ —M—ZTWSCOS“

- EW (@ cosa + um)

Avec P, la pression dans la phase vapeur ett, s la contrainte due a la phase vapeur a
I'interface. Des simplifications peuvent étre effectuées. Pour des grandes vitesses de
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rotation, les contraintes de cisaillement a I'interface sont négligeables par rapport aux autres
termes. De plus a linterface, la vitesse du liquide est trés faible par rapport a la vitesse
moyenne de vapeur. On obtient donc :

u =&a)2r<sina—cosa@) y—2—6 —l@(U_COSC{)
! 125} 0x 2 y 125} dx 9

En intégrant p;u;, on obtient le débit masse :

. bt ,
m; = —w'r

( 65) 53 1dmy 52
Hy

sina — cos aa 3 ;TZE(W_”COS a)7
Application de I'équation de la chaleur

L’équation de la chaleur dans la phase liquide s’écrit :

dle
=0
dy?
Onadonc:
T = C]_T + CZ

Avec les conditions aux limites :

Eny=0, T=T,

Et — 2 (aT) Qe/e(x)
—MN\F = Ue/c(X

ay y:()
Qc/c(x) est le flux de chaleur échangé avec I'extérieur a I'évaporateur et au condenseur. A
I'interface, la température est la température de saturation du fluide Tg,:. On peut donc
écrire le flux :

/11 (Tw - Tsat)

Qe/c(x) = 5

De plus, le flux échangé peut aussi s’exprimer en fonction de I’enthalpie de changement de
phase et du débit :

_dmy
Qesc(x) = —hﬁ

On obtient donc :
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dmy _ _AZ(TW - Tsat)

dx hé

En recombinant toutes les équations on trouve donc :

aé 3AI(TW B Tsat) % 31 m
—=tana+ = - — —
dx 2h pw?r 8% pPw?rcosa &3

. . . . = dni, =
Pour évaluer la vitesse de vapeur, on utilise la relation Q, = hg = pyUgh

T = AZ(TW - Tsat)
g 5p,h
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Annexe 2 : Modélisation thermo-hydraulique d’un dissipateur droit
D’aprés Wu et al (2010)

Parametres du modele :
Les différents paramétres géométriques du modele sont présentés sur la figure ci-dessous.

Parametres :
H : hauteur totale
a : hauteur d’ailettes
= Lz : épaisseur de la semelle
b = b : espace inter-ailettes
p : pas d'ailettes
t: épaisseur d’ailettes
N : nombre d’ailettes

H

On impose en entrée un débit volume Q. La vitesse moyenne inter-ailettes est donnée par :

P
™ (n-1a.b
On définit les grandeurs suivantes :
A=a.b
D, — 2ab
H™a+b
.Dy.u
Re = p.-Uy-Um
U
b
a=-
a

Xp = 0.05 Re.Dh

Modele Hydraulique :

La perte de charge pour I'’ensemble du systeme est donnée par un terme de perte de charge
singuliere en entrée, un autre en sortie et par une perte de charge linéique le long du
dissipateur :

Lx 1 )
AP = (4- fapp-m + Sene + 'fsor) -E-p-um
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Le terme de perte de charge prend en compte I'établissement de I'écoulement et le
coefficient prend la forme :

24 3
app = || =— (1 — 1 .a . a”—1. .a . a*— 0. a
fapp P (1 —1.355.a + 1.947a? — 1.701.a® + 0.956a* — 0.254a>)

1
_ 313
+(0.096. Re—02 (x—h) e
Dy

Transferts convectifs dans un canal inter-ailettes:
Pour un canal inter-ailette, on définit un nombre de Nusselt relatif a la température
logarithmique moyenne :

Nu = (hy. Dy)/2

Pour changer de température de référence et passer a la température de I'écoulement en
entrée du dissipateur, on utilise la relation suivante :

1

h; = hm-E- [1—exp(—p)]
A _ 4.Lx.Nu
vech =5 Re.pr

Le nombre de Nusselt est composé d’un terme laminaire et d’'un terme turbulent :
Nu = (Nulam5 + Nuturb5)1/5

Pour la partie turbulente, le Nusselt s’exprime par :

2
Deq 08 0.4 Dy Deq 3
Nugyp = 0.0214 <<Re DH) — 100 |.Pr [1 + (EE) ]
2 D, _ 2 N 11 5
vec D, 3 24.a.( a)

Pour la partie laminaire, le Nusselt s’exprime par :

Nuygm = Nujgp. (0.81a*—1.454a3 + 0.2505a% + 0.41a’ + 0.99)
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( 14 5 \%
/ _J ¢ (a) \/Zz : ¢(a) SL Dy,
Et Nulam = 06135( e (D—h> ) + <301 W) J _A
Avec ®(a) = 12 etx* = L—x
Va1l - a)(1 - %% tan (1)) Dy Re. Pr

Résistance thermique globale du dissipateur:

Si I’'on considere que le flux est constant sur la surface intérieure du dissipateur, la résistance
thermique globale du dissipateur est la somme d’'une résistance convective et d’'une
résistance conductive :

Roverait = Reonv + Reona

La résistance convective se calcule en fonction de la surface de la base du dissipateur et d’'un
coefficient de convection effectif prenant en compte toutes les ailettes :

1
heff Lx. Ly

Reoy =

Ce coefficient de convection dépend du nombre d’ailettes n et de leur efficacité n :

hi(n—1)(2.a.n + b)
herr = Ly

tan(m.a) 2.h\%?
antna) ,,,, _ (2

A =
vecn 1t

m.a

La partie conductive de la résistance s’obtient directement a partir de la conductivité
thermique du matériau :

B = Lz
™ A Lx.Ly
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RESUME

Cette these porte sur I'étude et I'optimisation aérothermique d’un alterno-démarreur utilisé dans les véhicules
hybrides. Ces machines produisant beaucoup plus de puissance qu’un alternateur classique, leur
refroidissement est donc critique. La machine est modélisée en utilisant la méthode nodale en régime
permanent qui utilise des réseaux de conductances thermiques. Pour alimenter le modeéle, on utilise des
corrélations issues de la littérature pour modéliser les transferts convectifs et on effectue des calculs CFD de la
machine compléte pour obtenir la répartition des débits. Les résultats obtenus numériquement sont ensuite
validés expérimentalement a I'aide d’essais par Vélocimétrie par Images de Particules et d’essais thermiques
par mesure thermocouples. Dans un deuxiéme temps, on couple un algorithme d’optimisation au code pour
obtenir une géométrie de la machine optimale d’un point de vue thermique. La méthode retenue est
I’Optimisation par Essaim Particulaire (PSO). L’optimisation se fait sur la taille des tétes de bobines, la position
des ventilateurs et la section des canaux rotoriques. On obtient des géométries différentes selon les objectifs
que I'on cherche a atteindre. La derniere partie de la thése porte sur I'optimisation multi-objectifs d’un
dissipateur située sur la partie électronique a I'arriére de I'alternateur : le dissipateur doit refroidir le plus
possible I’électronique sans pour autant perturber I'écoulement. On étudie aussi plusieurs formes d’ailettes
pour atteindre ces objectifs.

MOTS-CLES

Transferts thermiques, Simulation aérothermique tridimensionnelle, Machines électriques, Méthode nodale, Optimisation,
PSO, Machines tournantes

ABSTRACT

The goal of this thesis is the aero-thermal study and optimization of a starter-alternator used in hybrid cars.
This kind of machines being more powerful than a regular alternator, their cooling is critical. The machine is
modeled using lumped method in steady state which uses networks of thermal conductances. The inputs for
the model are obtained using correlations from bibliography for the convective heat transfers and three
dimensional CFD for the flow rates inside the machine. The numerical results are validated by experimental
results with PIV for the fluid results and a machine fitted with thermocouples for the thermal part. In the
second part, the thermal code is coupled with an optimization algorithm to obtain an optimal geometry of the
machine from a thermal point of view. The method chosen is Particle Swarm Optimization (PSO). The
parameters are the sizes of the end-windings, the positions of the fans and the cross section of the rotor
channels. For different objectives, different optimal geometries are obtained. The last part of this work aims at
the multi-objectives optimization of a heat sink located at the back of the machine. The heat sink has to be
thermally efficient but should not affect the flow. Different shapes of fins are also studied.
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Heat transfers, 3D aero-thermal simulation, Electric machines, Lumped Method, Optimization, PSO, Rotating Machines
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