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Résumé

La conversion de l’énergie mécanique en pression au sein d’un fluide -ou inversement- est
nécessaire dans de nombreux domaines de 'industrie : transport, production d’électricité, ventilation...
Pour cela, des machines tournantes sont trés souvent utilisées. Elles sont constituées d’au moins une
partie rotative contenant des aubes permettant de guider le fluide (la roue), laquelle est liée & un arbre,
lui-méme mis en rotation par un moteur (dans le cas d’'une pompe) ou bien connecté & une génératrice
(dans le cas d’une turbine).

La méthode de design de telles machines a évolué depuis le début du siécle dernier jusqu’a
aujourd’hui. Cependant, elle commence toujours par 1’étude du point de fonctionnement souhaité, la
définition des caractéristiques principales de la machine et 1’étude des triangles des vitesses d’Euler
(faisant le lien entre le repére fixe et le repére tournant). La nouveauté du début du siécle réside
dans l'optimisation des composants par l'utilisation de calculs numériques a 1’échelle locale de type
Computational Flow Dynamics (CFD). La simulation & I’échelle locale apporte des informations sur
I’écoulement & l'intérieur des éléments de la machine tournante en trois dimensions. Toutefois, la
qualification locale des résultats de calcul & I’échelle CED reste un challenge, notamment en termes de
techniques de mesures expérimentales. La qualification est en général menée & ’échelle des performances
globales de la pompe et parfois en quelques points particuliers, mais rarement & I'intérieur de la roue.
Par ailleurs, les temps de calcul sont conséquents méme a 1’échelle de la machine seule, ce qui permet
difficilement la simulation de scénarii transitoires accidentels longs & 1’échelle d’un réacteur entier,
lesquels sont étudiés dans le cadre de la sireté nucléaire en particulier. Ceci est d’autant plus vrai
lorsque I'on souhaite mener des études de sensibilité et de quantification d’incertitudes, ce qui suppose
de réaliser un grand nombre de calculs.

Dans ce contexte, un modéle d’une échelle intermédiaire entre I’étude globale de la machine
par les triangles des vitesses et la modélisation CFD a été développé au cours de cette thése. Les
travaux sont principalement orientés sur I’étude des pompes. L’approche choisie consiste a considérer
une ligne de courant moyenne adoptée par I’écoulement dans chaque partie de la pompe : la conduite
d’aspiration, la roue (ou rotor), le diffuseur (ou stator), la volute et la conduite de refoulement. Toutes
les pompes ne possédent pas nécessairement I’ensemble de ces parties, ou peuvent & I'inverse disposer
de plusieurs étages tournants. Pour cette raison, la structure du modéle est voulue générique. Les
éléments de la pompe sont maillés suivant la ligne de courant (maillage dit unidimensionnel, ie. 1D), et
les longueurs de mailles typiques utilisées sont de 'ordre du centimétre. Le modéle a été développé au
sein du code de thermohydraulique & ’échelle systéeme CATHARE-3, dans le but de pouvoir le coupler
a la modélisation d’un circuit hydraulique complet. De plus, il a pu hériter du systéme d’équations
diphasiques, des lois de fermeture, de la base de validation et de la robustesse du code, acquises en plus
de quarante années de développement et de qualification. Le modéle 1D de pompe développé permet,
par la description géométrique de la pompe, de prédire ses performances (pression produite, énergie
transmise au fluide).

Au cours de cette thése, plusieurs machines tournantes ont pu étre représentées avec le modeéle
1D développé : des pompes centrifuges [MDT18] [MDT19a] [MCDT19], des pompes hélico-centrifuges
[MGDT19] et un compresseur. Plusieurs fluides de travail ont été simulés, en particulier l'eau, le
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sodium métallique liquide [MMT18]| et l’air. Des régimes d’écoulement monophasiques et diphasiques
[MDT19b| dans ces machines ont été représentés lors de calculs permanents et transitoires [MMDT19b].

Les résultats obtenus montrent que le modeéle est capable de prédire les performances de machines
de géométries variées (vitesse spécifique allant de 10 a 120) en conditions monophasiques quasi-
stationnaires avec une erreur relative maximale de 'ordre de 15% sur une gamme de débit allant
de 10%QnN a 300%Qy. La perte de charge en situation de rotor bloqué peut également étre prédite
avec une précision du méme ordre, ce qui est intéressant pour les calculs de transitoires accidentels. Des
calculs quasi-stationnaires en conditions de cavitation ont montré que le modéle permettait de détecter
I’occurrence de la cavitation pour une pompe centrifuge sous différentes conditions de débit. Le modéle
est capable de prédire la dynamique d’un transitoire de démarrage d’une pompe centrifuge en conditions
monophasiques. Il subsiste des difficultés numériques lors de la simulation d’un transitoire comparable
ol un régime de cavitation s’installe dans la roue de la pompe. Enfin, une machine tournante modélisée
de la sorte peut étre intégrée a la modélisation d’une installation complexe telle qu’un réacteur nucléaire.
Ceci ouvre des possibilités en termes d’études de transitoires accidentels monophasiques et diphasiques.

Les perspectives d’application du modéle sont nombreuses : modélisation des turbines,
modélisation de machines multi-étagées, utilisation du modéle dans des études de systémes hydrauliques
en régime transitoire, simulation d’autres fluides. Par ailleurs, les données expérimentales disponibles
pour qualifier les résultats de simulation sont pour la plupart issues de mesures globales sur la pompe.
C’est-a-dire qu’il est seulement possible de qualifier la différence de pression fournie par la pompe entre
son entrée (conduite d’aspiration) et sa sortie (conduite de refoulement), mais pas le profil de pression
dans la roue, le diffuseur et la volute par exemple. Ceci est di & la difficulté d’instrumentation de
ces éléments de la pompe, et notamment de la partie mobile (la roue). Ceci est d’autant plus vrai en
régime diphasique, ol la nécessité de mesurer le taux de vide local apparait. Pour ces raisons, il est
proposé en guise de travaux futurs, d’accompagner la simulation & I’échelle 1D d’une approche locale
de type CFD permettant d’analyser le comportement des machines tournantes plus en détail dans
chaque partie (fixe ou mobile). Des calculs monophasiques et diphasiques pourront étre menés sur les
géométries de pompes disponibles, dans le but d’étudier en particulier :

— Le phénomeéne de déviation en sortie de roue dii a 'accélération de Coriolis

— Les pertes intervenant dans chaque partie de la machine

— La carte d’écoulement en fonction du taux de vide et des conditions de fonctionnement

— L’écoulement dans les situations a débit et rotation inverses

Ceci permettra d’améliorer les corrélations du modéle 1D de machine tournante et les prédictions
associées.
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Nomenclature

Sigles

Sigle

0D

1D

2D

3D

APRP
ArianeGroup
ASTRID

BAN,BVN,BAD,BVD
BAT,BVT,BAR,BVR
CANADER
CALYPSO
CATHARE

CEA
Cetim
CFD
CL
CPU
DERAP
EDF
EVA

Framatome

GMPP
HAN,HVN,HAD HVD,
HAT ,HVT ,HAR,HVR
TAHR

JDD
LIPOSO
LMFL
LSCC
ME250315
N4

NIST

Description

Ponctuel

Unidimensionnel

Bidimensionnel

Tridimensionnel

Accident de Perte de Réfrigérant Primaire

Ex SAFRAN-Snecma, entreprise du secteur spatial

Advanced Sodium Technological Reactor for Industrial
Demonstration

Couple homologue pour les 8 octants de fonctionnement

Boucle expérimentale pour étudier la cavitation en sodium
Boucle expérimentale pour étudier la cavitation en eau

Code for Analysis of THermalhydraulics during an Accident of
Reactor and safety Evaluation

Commissariat a ’Energie Atomique et aux énergies alternatives
Entreprise Centre technique des industries mécaniques
Computational Fluid Dynamics

Condition aux limites

Central Processing Unit

Pompe DEmarrage RAPide testée au LMFL

Entreprise Electricité De France

Nom d’une pompe testée en Eau-VApeur a Cadarache a la fin
des années 70

Entreprise du secteur nucléaire

Groupe Moto-Pompe Primaire

Hauteur homologue pour les 8 octants de fonctionnement

International Association for Hydro-Environment Engineering
and Research

Jeu de données

Liaison Pompe-Sommier (dans un RNR-Na)

Laboratoire de Mécanique des Fluides de Lille

Low Speed Centrifugal Compressor de la NASA

Pompe testée au Cetim Nantes

Type de REP : palier N4

National Institute of Standards and Technology

9



NPSH
PP
REFPROP

REP
RNR-Na
RRA900

SPX

Net Positive Suction Head

Pompe Primaire

Reference Fluid Thermodynamic and Transport Properties
Database

Réacteur & Eau Pressurisée

Réacteur & Neutrons Rapides a caloporteur sodium

Pompe de circuit de refroidissement d’'un REP de 900MWe a
Iarrét

Réacteur Superphénix
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Lettres latines

Symbole
a

A

A,B,C,D,E,F,G,H

b

b17 b27 b3

Cy

C, Ch, Chyd
Ck

Hy

Heuler,O

D,

AI_[shock:
A]Jshock,o
A-F[shock,oo
A];Idiffusion
1

K

K17 K27 K3a K4

L
m
m

Description

Coefficient dans le modéle de cavitation

Aire de la section de passage de la conduite

Zones de fonctionnement

Epaisseur du canal inter-aubes ou coefficient dans le modeéle de
cavitation

Coeflicients intervenant dans les modéles de pertes

Couple de frottements

Couple hydraulique

Fonction du taux de vide permettant la répartition des pertes
réguliéres

Coefficient d’influence pour le frottement paroi de la phase k
Couple moteur

Vitesse de glissement

Coeflicient de désadaptation ou diamétre

Diamétre hydraulique

Energie cinétique

Equation d’énergie

Termes sources de 1’équation d’énergie

Vecteur unitaire utilisé en coordonnées polaires

Vecteur unitaire utilisé en coordonnées polaires

Fonction dans le modéle de déviation de Qiu

Fonction de déviation du modéle de Stodola

Coefficient de Darcy de la phase k

Coefficient de Fanning de la phase k

Vecteur accélération d’entrainement de la phase k

Vecteur variables principales

Accélération gravitationnelle terrestre

Projection de l'accélération gravitationnelle sur le filet fluide
moyen

Hauteur réduite ou enthalpie massique

Hauteur manométrique ou notation désignant 1’axe de rotation
Estimation de la hauteur a débit nul

Estimation de la hauteur d’Euler & débit nul

Enthalpie massique de la phase k

Perte de hauteur par désadaptation

Perte de hauteur par désadaptation & débit nul

Perte de hauteur par désadaptation & haut débit

Perte de hauteur par diffusion

Indice (numéro) de maille ou de face, ou moment d’inertie
Coefficient de perte singuliére (K* ou K~ en fonction du sens
du débit)

Coefficients intervenant dans les modéles de pertes

Longueur de la maille

Masse

Débit massique
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pi

Pr

Q

Q17 Q27 Q3a Q4
Qp,k

qdk.E

R, r
Rek

T

RF

Point matériel repéré par ses coordonnées polaires ou équation
de quantité de mouvement

Termes sources de I’équation de quantité de mouvement
Vitesse de rotation de la roue en tr/min

Indice d’itération du Newton

Nombre de faces du maillage d’un élément

Vitesse spécifique d’une pompe

Vecteur unitaire donnant localement la direction du filet fluide
moyen

Point a 'origine du repére polaire

Vecteur position

Pression moyenne dans la maille ou puissance

Pression interfaciale

Nombre de Prandtl

Débit volumique

Quadrants de fonctionnement

Terme de transfert de chaleur entre la paroi et la phase k
Terme de transfert de chaleur entre I'interface liquide-gaz et la
phase k

Taux de stratification ou rayon moyen dans la roue

Reynolds (nombre adimensionnel) de la phase k

Coefficient de répartition des pertes défini en chaque face du
maillage (sans unité)

Equation angulaire divisée par sa dérivée par rapport a w, le
tout & l'itération n

Paramétre du modéle de glissement de Qiu

Section de passage hydraulique

Source phasique de masse

Source phasique d’énergie

Source phasique de quantité de mouvement

Temps

Température

Avance a la saturation pour modéliser la cavitation

Energie interne

Vecteur vitesse d’entrainement

Vecteur vitesse absolue

Vitesse de la phase k dans le repére fixe

Vecteur vitesse relative

Vitesse de la phase k dans le repére mobile

Vitesse interfaciale (interface liquide-gaz)

Fonction de Suter pour la hauteur

Fonction de Suter pour le couple

Coordonnée perpendiculaire a I'axe de la conduite ou variable
de Suter en abscisses

Coordonnée perpendiculaire & I'axe de la conduite

Coordonnée de 'axe de la conduite (abscisse curviligne)
Nombre d’aubes de la roue
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Lettres grecques

Symbole Description

o Taux de vide ou vitesse de rotation réduite ou angle réel (entre
U et V) selon le contexte

ap Taux de présence volumique de la phase k

Qim Limite basse sur la vitesse de rotation réduite pour les modéles
de pertes

15} Coefficient de masse ajoutée ou couple réduit ou angle relatif
(entre —U et W)

Bo Couple homologue a débit nul

vy Angle entre le filet fluide moyen et le plan perpendiculaire &
I’axe de rotation

r Transfert de masse volumique

Iy, Couple hydraulique spécifique

T gissipation Dissipation de couple par recirulations

) Coefficient de débit

A Différence d’une méme grandeur entre deux états

€L €&, =1letg=-1

€lim, Valeur limite du modéle de Wiesner

i Rendement

0 Angle permettant de repérer le point M en coordonnées polaires

A Conductivité

7 Viscosité dynamique

v Débit réduit

™ Constante angulaire (= 180 ) ou taux de compression

P Masse volumique

Pk Masse volumique de la phase k

Pm Masse volumique moyenne = apg + (1 — a)pr,

o Nombre adimensionnel de Thoma (dit aussi nombre de
cavitation) ou coefficient de glissement

T Frottement interfacial volumique

Tk Frottement pariétal phasique par unité de longueur

P Paramétre du modéle de glissement de Qiu

Xe Périmétre chauffant de la conduite

Xf Périmétre frottant de la conduite

v Coefficient de pression

w Vitesse de rotation de la roue en rad/s

W Vitesse spécifique (définition différente de V)

Q Equation angulaire (équation des masses tournantes)

13



Indices

Symbole

ST W N~

abs
cav
cond
diss
euler
geom
h, hyd
hub

TzgE T

max
i
reg
sat
sing
stat

tip
tot

ve

Opérateurs

Description

Désigne 'entrée de la roue

Désigne la sortie de la roue

Désigne I'entrée du diffuseur

Désigne la sortie du diffuseur

Désigne 'entrée de la volute

Désigne la sortie de la volute

Désigne le repére absolu

Cavitation

Condensation

Dissipation

Relatif & la théorie d’Euler

Géométrique

Hydraulique

Désigne le moyeu

Désigne l'interface liquide-vapeur ou une grandeur idéale
Désigne la phase k (k=v ou k=1)

Désigne la phase liquide

Liquide - interface

Valeur limite

Relatif au point de fonctionnement nominal
Composante méridienne d’une grandeur (excepté les cas py, ou
il s’agit d’'une moyenne et H,, ou cela signifie manométrique)
Valeur minimale

valeur maximale

Paroi - interface

Composante radiale d’'une grandeur
Réguliéres

Saturation

Singuliéres

Statique

Composante tangentielle d’une grandeur
Désigne le carter

Totale

Composante tangentielle d’une grandeur
Vapeur - interface

Désigne la phase vapeur

Symbole Description

Gradient
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Chapitre 1

Introduction

1.1 Organisation du mémoire

Ce mémoire de thése de doctorat s’articule en 6 parties principales et trois annexes :
— ce premier chapitre introductif présente le contexte du projet et la méthode de travail
— une seconde partie détaille ’état de I’art de la modélisation des machines tournantes

— une troisiéme partie décrit le modéle unidimensionnel de pompe développé dans le cadre de
cette these

— une quatriéme partie présente les travaux de qualification du modeéle a I’échelle de la machine
seule (pompe ou compresseur), et ce pour divers régimes (quasi-stationnaire ou transitoire,
monophasique ou diphasique)

— une cinquiéme partie présente les travaux de qualification & D’échelle d’une installation
compléte ainsi qu’une application industrielle

— un dernier chapitre propose un bilan, des conclusions, des propositions pour les activités
futures, ainsi que des recommandations

— trois annexes servent de complément au document (résultats de vérification dans les cas
idéaux, architecture informatique du modeéle et publications complétant le discours)

1.2 Contexte industriel et scientifique

Les machines tournantes -ou turbomachines- sont des mécanismes de conversion d’énergie
largement utilisés dans 'industrie. Parmi les applications, on peut citer la ventilation d’ordinateurs
ou de batiments, le transport de fluides dans des circuits hydrauliques (acheminement du pétrole), la
récupération de ’énergie potentielle de 'eau des barrages hydrauliques, la conversion de ’énergie du
vent par une éolienne, le transport terrestre, aéronautique et spatial utilisant des turbocompresseurs
et des turbopompes, ou encore les transformations de détente ou de compression dans les cycles
thermodynamiques (voir figure 1.1 ci-apres).

Plus généralement, il s’agit de convertir une pression en énergie mécanique (turbines) ou
inversement (pompes, compresseurs). Un exemple de compresseur radial est présenté en figure
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CHAPITRE 1. INTRODUCTION

1.2. Lorsque l'objectif est la génération d’électricité, typiquement dans les centrales hydrauliques,
thermiques et nucléaires ainsi que pour les éoliennes, les turbomachines sont couplées & un alternateur.

h A Ps

hg'rev—
. Pe
rrev

hgev _____ Wc

m
he |

-
Ss = Se Ss > Se S

FIGURE 1.1 — Transformation
thermodynamique : compression adiabatique

FI1GURE 1.2 — Photo du Low Speed Centrifugal
Compressor (NASA)

Ces travaux de thése traitent de la modélisation des machines tournantes et en premier lieu
de celle des pompes & rotor. Les pompes, contrairement aux compresseurs, acheminent un fluide en
phase liquide (quasi-incompressible) en situation de fonctionnement normal. Un cas de compresseur
sera toutefois étudié afin de tester le modéle développé dans le cadre de cette thése sur une géométrie
un peu différente de celle d’une pompe et avec un fluide de travail compressible.

1.3 Description d’'une pompe rotodynamique

Une pompe rotodynamique est une machine tournante dont le principe est de transformer
I’énergie mécanique fournie par un moteur en pression. Le moteur met en rotation un arbre, lequel est
connecté a la roue, partie mobile de ce type de pompes. La rotation de la roue génére en premier lieu
une pression dynamique au sein du fluide qui la traverse, laquelle est en partie convertie en pression
statique au sein méme de la roue (par divergence des canaux inter-aubes et par effet centrifuge), et
ensuite majoritairement convertie dans le diffuseur et la volute (qui sont des éléments fixes divergents).
Le but final est que la pression ainsi générée en un point d’un circuit hydraulique provoque la mise en
mouvement du fluide.

Le chemin hydraulique classiquement suivi par le fluide au sein d’'une pompe centrifuge est le
suivant : le fluide arrive par une conduite d’aspiration (a droite sur le schéma en figure 1.3), entre
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dans la roue (partie mobile) et suit les canaux inter-aubes tout en acquérant une énergie cinétique
tangentielle, puis il sort de la partie mobile pour entrer dans le diffuseur -s’il y en a un- (aubé ou lisse)
qui va ralentir I'’écoulement et entamer son redressement, puis rejoint enfin la volute (en colimagon
ou sphérique) qui va achever de redresser 1'écoulement et faire la connexion avec une tuyauterie de
refoulement semblable & la conduite d’aspiration. La pompe présentée en figure 1.3 ne contient pas de
diffuseur en aval de la roue. Dans ce cas, le fluide passe directement de la roue a la volute.

refoulement
boitier 3
roulement roulements joint d'étanchéité
4 billes & billes de presse-étoupe | rous
arbre
moteur
entrée
- — - ___._*___
U bague
d’usure
socle carter, volute,
corps de pompe

FIGURE 1.3 — Schéma représentant une pompe centrifuge (Fraenkel [Frad4|)

Les principales caractéristiques géométriques qui peuvent varier d’'une roue de pompe a 'autre
sont les suivantes :

— le nombre d’aubes

— la longueur du canal inter-aubes
— le diameétre de la roue

— l’angle d’attaque des aubes

— l’angle de sortie des aubes

— D’épaisseur des aubes

Ces caractéristiques géométriques sont choisies pour optimiser le fonctionnement de la pompe
pour un débit, une vitesse de rotation et une hauteur (différence de pression entre l’entrée et la sortie
de la pompe) donnés. Ce point de fonctionnement désiré est appelé le point nominal, et les grandeurs
citées précédemment sont notées respectivement Qn, Ny et Hy.

A partir du point de fonctionnement nominal choisi, un nombre adimensionnel caractérisant
la forme des roues de pompe et des courbes de performance associées peut étre calculé : la vitesse
spécifique. Il n’existe pas qu'une seule définition de la vitesse spécifique dans le domaine scientifique et
industriel des pompes (en particulier les unités utilisées pour les grandeurs nominales peuvent varier en
fonction de la zone géographique). Celle que nous utilisons dans ces travaux de thése, communément
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utilisée en Europe et notée Ny, est la suivante :

Nnv@nN

N, =
q H];)://4

(1.1)

Avec cette définition, la vitesse de rotation Ny, le débit Q) et la hauteur Hy sont respectivement
exprimés en tr/min, m?/s et en m. L’utilisation de I'unité tr/min pour la vitesse de rotation ainsi que
le fait de ne pas tenir compte de la constante de gravité terrestre g au dénominateur, fait que la vitesse
spécifique IV, n’est pas réellement adimensionnelle. Elle remplit cependant tout aussi bien sa fonction
pour des pompes testées dans l’environnement terrestre. Pour rendre N, adimensionnelle, il faudrait
utiliser (gHx)** au dénominateur au lieu de H]?Q/AL et exprimer la vitesse de rotation en rad/s (que
'on noterait alors wy).

La figure 1.4 ci-dessous présente la forme générale des roues de pompe en fonction de la vitesse
spécifique N,. Ceci nous permet de situer, sur la gamme des vitesses spécifiques existantes, quelques
pompes rotodynamlques faisant partie de notre base de qualification : DERAP ( .DERAP = 12,3),
RRA900 ( q,RRA900 — 35) ME250315 (Nq,ME250315 = 70) EVA ( ¢, EVA = 100) et la PP N4
(Ng,ppna = 120) que nous allons étudier au chapitre 4.

e 341 g b —% 1} 1 T

;:T 25 50 IBD T 200
: ; PP MNA
[
E Vitesse spgmf que Ate/mn m
3
H X
[}
5

&Y

Cent rvf'uge a aubes ferrr:f'uge ganrha FHelica-centrifuge 1 clice
CyhnGrigues

FIGURE 1.4 — Forme des roues en fonction de la vitesse spécifique (Stepanoff [Ste61])

On peut remarquer sur la figure 1.4 que pour les grandes vitesses spécifiques (N, > 100), le fluide
ne sort plus de la roue suivant une direction orthogonale a I’axe de rotation. Cela constitue, dans la
famille des pompes rotodynamiques, la limite entre les pompes dites centrifuges -ou radiales- (basses
vitesses spécifiques, sortie orthogonale a 1’axe de rotation) et les pompes dites hélico-centrifuges -ou
mixtes- (vitesses spécifiques importantes, sortie ni orthogonale ni paralléle & I’axe de rotation). Enfin, si
'on va encore davantage vers les hautes vitesses spécifiques (approchant N, = 200), on arrive alors dans
le domaine des pompes appelées hélices -ou axiales- (trés grandes vitesses spécifiques, sortie paralléle
a l'axe de rotation).

On trouvera ci-dessous figure 1.5, un schéma de pompe hélico-centrifuge équivalent & celui
présenté précédemment a la figure 1.3 pour une pompe centrifuge.
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roue

FIGURE 1.5 — Schéma représentant une pompe hélico-centrifuge (Fraenkel [Fra94])

Dans le cadre de cette thése, le domaine des vitesses spécifiques que I'on souhaite modéliser avec
le modéle unidimensionnel de pompe est celui des pompes centrifuges et hélico-centrifuges. C’est le
domaine dans lequel on trouve les pompes utilisées dans les réacteurs nucléaires, les lanceurs spatiaux
ainsi que de nombreuses pompes commercialisées. La généralisation du modéle aux pompes hélices est
envisageable mais est considérée comme une perspective de travail.

1.4 Applications visées dans les secteurs de 1’énergie et du transport

Dans ce paragraphe, nous allons présenter les principales applications se situant dans la visée de
ces travaux de recherche. Elles concernent 1’énergie et plus particuliérement les moyens de production
d’électricité, ainsi que le transport dans le domaine spatial.

1.4.1 Origine de I’électricité produite en France

La répartition en termes de sources d’énergie utilisées dans le cadre de la production électrique
frangaise est donnée en figure 1.6 pour la France métropolitaine en 2017.

Les différentes sources d’énergie utilisées peuvent étre réunies sous deux principales catégories :

— les énergies carbonées, qui a l'utilisation de la centrale produisent du dioxyde de carbone :
le thermique a flamme (gaz, charbon, fioul) et la biomasse -qui cependant peut étre a bilan
carbone nul-

— les énergies décarbonées : le nucléaire, ’hydraulique, I’éolien, le solaire, 'hydrolien ou encore
la géothermie.

Le thermique a flamme (de nos jours a carburant essentiellement gaz en France) et 'hydraulique
représentent chacun environ 10 % de la production annuelle d’électricité francaise. Le nucléaire,
principale source d’énergie utilisée dans ce contexte, représente plus de 70% de ’électricité produite.
L’association des autres énergies utilisées (éolien, solaire et bioénergies) représente les 10 % restants.
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Thermique a flamme
103% (54,4 TWh)

Hydraulique —
10,1% (53,6 TWh)

—t Nucléaire
71,6% (379,1 TWh)

529,4 TWh

produits en France
en 2017

Eolien
4.5% (24 TWh)

i
1,7% (9,2 TWh) /

1,7% (9,1 TWh
dont renouvelables 7 TWh)

La production frangaise d'électricité en 2017
Source RTE - bilan électrique 2017 © EDF

FIGURE 1.6 — Sources d’énergie pour la production électrique en France métropolitaine (source EDF)

L’ensemble des industries associées a la production électrique met en jeu des turbomachines
(éoliennes, pompes, turbines), mais c’est au secteur nucléaire, auquel sont associées d’exigeantes
considérations de stireté amenant & des études de comportements accidentels complexes et variés,
que nous allons nous intéresser plus particuliérement a présent. La figure 1.7 ci-dessous répertorie
les 19 centrales frangaises hébergeant les 58 Réacteurs a Eau Pressurisée (REP) actuellement en
fonctionnement en France métropolitaine.

Parc nucléaire en France

- 19 centrales hebergeant plusieurs réacteurs G
- 58 réacteurs a eau pressurisée en tout
= ,'jnm ﬁ‘!,cbanz
Flamanwilie [T} L Palluel ﬁ Cottanom

Puissance Nombre de réacteurs

1 450 MW

-
[\ Nogentsur-seine

4 = =
-
[\ pampierre ﬂ Fessenheim
1 300 MW 20 Saint-Laurent-des-Eaux Y| i
00 MV 28 Chinon ﬁs & Belleville-sur-Loire
= B 14
[ cwaus
Nombre de réacteurs nucléaires en France par puissance ‘ﬁ‘.s
Bugey
Sowrce - EDF 2018 —~
S, saint-Alban
B s £
==
Tricastin [ 1}
-
), Golfech
Source : EDF

FIGURE 1.7 — Parc nucléaire frangais

32



CHAPITRE 1. INTRODUCTION

L’utilisation unique de cette technologie de réacteurs ne permet pas de fermer le cycle du
combustible [CEA12]. Un des principaux thémes de recherche en France consiste a travailler sur les
technologies de réacteurs dits a neutrons rapides, par opposition aux REP qui fonctionnent avec des
neutrons "lents" dits aussi "thermiques" (ie. peu énergétiques), dans le but de fermer le cycle.

1.4.2 Application dans les Réacteurs nucléaires & Neutrons Rapides a caloporteur
sodium

Dans le cadre des projets frangais passés ou actuels de réacteurs de génération IV & neutrons
rapides a caloporteur sodium (dits RNR-Na, [CEA12|), des études de transitoires accidentels sont
menées. Des scénarii de catégorie 4 tels qu'un accident de grippage d’une pompe (blocage de la partie
en rotation), ou un accident de rupture de tuyauterie Llaison POmpe-SOmmier (LIPOSO) située au
refoulement de la pompe, sont étudiés.

L’échelle de classement des incidents et accidents nucléaires, appelée échelle INES, s’étend du
niveau 0 pour un écart au fonctionnement normal n’induisant aucun probléme de stireté nucléaire au
niveau 7 pour un accident majeur [Nucl3]. L’accident hypothétique de rupture de LIPOSO a par le
passé fait 'objet d’un chapitre du rapport de stireté autorisant la construction du réacteur Superphénix.
Ces transitoires affectant les pompes primaires sont donc d’importance pour la filiere RNR-Na.

Une illustration de la technologie RNR-Na est proposée figure 1.8 ci-aprés.

SCHEMA DE FONCTIONNEMENT D’UN RNR-Na

9.
G2y
3)
>
@)
O
(5)

1 élément combustible fissile 8 encainte de confinement 12 pompe de drculafion du sodium secondaire 18 eau de refroidissement (flewve)

2 élément combustible ferfile 9 couverde 13 genérateur de vopeur {1 parmi 4) 19 pompe @ eou froide =

3 barre de contrle 9a atmosphére de goz de protection (argon) 14 vapeur 20 turhine houte pression e
4 pompe de drculation du sodium 10 échangeur de chaleur intermédiaira 15 pré-réchouffeur 21 turbine bosse pression

6 cuve du réocteur (ocer inoxydable) {1 pormi 4) 16 pompe i equ d'olimentotion 22 génératrica

7 cuve de sécurité 11 dircwit de sodium secondaire 17 condenseur 23 hitiment réocteur

FIGURE 1.8 — Schéma de fonctionnement d’'un RNR-Na (issu de [CEA12])
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Un réacteur de ce type est constitué de trois circuits distincts qui n’échangent pas de masse entre
eux mais de I'énergie via des échangeurs de chaleur :

— Déchangeur intermédiaire (EI), numéroté 10 sur la figure 1.8, fait le lien entre les circuits
primaire et secondaire

— l’échangeur sodium-gaz ou le générateur de vapeur (choisi en fonction du concept du circuit
tertiaire), numéroté 13 sur la figure 1.8, fait le lien entre les circuits secondaire et tertiaire

La mise en mouvement du fluide dans chaque circuit est assurée par des pompes adaptées au
fluide en présence, numérotées 4, 12 et 16 sur la figure 1.8, ou par des compresseurs dans le cas du
concept de circuit tertiaire gaz.

Le point central du réacteur ot est générée la chaleur issue de I’énergie dégagée par les réactions
de fission des atomes du combustible, appelé le coeur, se situe au sein du circuit primaire. Il est
numéroté 1 et 2 sur la figure 1.8.

Enfin, I’énergie thermique ainsi transmise du circuit primaire au circuit tertiaire, est transformée
en énergie mécanique au sein des turbines (numérotées 20 et 21 sur la figure 1.8), puis en énergie
électrique utilisable pour la population au niveau de l'alternateur (numéroté 22 sur la figure 1.8).

On utilise un circuit intermédiaire en sodium (le circuit secondaire) dans les RNR-Na de ce
concept afin d’éviter toute entrée de gaz ou d’eau éventuelle dans le circuit primaire en cas de fuite au
niveau de ’échangeur. En comparaison, les réacteurs a eau pressurisée (technologie installée sur le parc
frangais) ne possédent que deux circuits principaux, en contact au niveau d’un générateur de vapeur.

Un zoom sur le circuit primaire est proposé sur le graphe 1.9 ci-aprés dans le cas du concept de
réacteur EFR (European Fast Reactor). On distingue mieux les composants primaires, et notamment
les LIPOSO au refoulement de la pompe.

Au cours des transitoires d’intérét tels que la rupture tuyauterie LIPOSO ou le grippage, les
pompes primaires du réacteur (numérotées 4 sur la figure 1.8) peuvent étre amenées a fonctionner
dans des régimes éloignés du fonctionnement nominal : dissipation d’énergie (aucune énergie utile
n’est produite), fonctionnement en mode turbine (le fluide fournit de ’énergie a la roue), régime de
cavitation.

Ce dernier phénomeéne se traduit par la vaporisation du fluide (initialement liquide) au niveau des
aubes de la roue comme illustré figure 1.10 dans le cas d’un hydrofoil (ie. un profil d’aube). Le passage
du fluide en phase vapeur est dii & la baisse de pression induite par accélération : la pression passe
ainsi en dessous de la pression de saturation comme illustré en figure 1.11. Le phénoméne de cavitation
a pu étre observé lors des essais de démarrage du réacteur Superphénix, lorsque 'on fonctionnait
volontairement avec au moins une pompe arrétée.
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FIGURE 1.10 — Poche de cavitation attachée sur un hydrofoil (Franc [Fra95])
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FIGURE 1.11 — Phénomeéne de cavitation illustré sur un diagramme thermodynamique P-T (Duplaa
[Dup08])

En France, les transitoires thermohydrauliques dans les RNR-Na sont simulés avec le code a
I’échelle systéme CATHARE. Le comportement des pompes au cours du transitoire a une influence
sur la répartition des débits dans le circuit primaire, il est donc essentiel de travailler & leur bonne
modélisation.

Pour modéliser ces types de transitoires accidentels, il est nécessaire de connaitre ou de pouvoir
prédire les performances de hauteur et de couple d’'une pompe, qui représentent respectivement la
différence de pression entre l'entrée et la sortie de la pompe ramenée en métres et I'énergie transmise
au fluide.
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Actuellement, la méthode employée pour mener & bien ces simulations consiste & renseigner
des courbes de performance stationnaires adimensionnelles en données d’entrée du code CATHARE,
dont le modeéle ponctuel de pompe (dit 0D) va étre chargé d’introduire les contributions de hauteur
et de couple respectivement dans les équations de quantité de mouvement et d’énergie. Pendant un
transitoire, ce modeéle 0D de pompe utilise les lois de similitude des turbomachines pour calculer les
performances de hauteur et de couple a partir de la vitesse de rotation et du débit instantané (équipe
CATHARE |CATO08|). Les courbes de performance sont sous la forme de courbes homologues (voir
chapitre suivant, paragraphe 2.2.2 pour la méthode d’adimensionnalisation), comme celles présentées
ci-dessous en figures 1.12 et 1.13 issues des travaux de Madni et Cazzoli [MCT8].

O‘IR
HAT :_
HVT
T 1.0 1-'e a
OER BVR Q‘;‘:T R
7 p=—tyd
HVN Q'R
a= g BAR vE aﬁ
g +-2.0
H 1
h=a=
HVR L. ¢ "R
1. .0
Qr
Complete homologous head curves. Complete homologous torque curves.
FIGURE 1.12 — Courbe caractéristique FIGURE 1.13 — Courbe caractéristique homologue
homologue de hauteur (Madni et Cazzoli de couple (Madni et Cazzoli [MCT78])
[MCT78])

C’est un modéle robuste, mais il ne peut pas étre utilisé si les performances de la pompe n’ont
pas encore été mesurées sur un prototype, et ne peut pas tenir compte des phénomeénes transitoires
qui affectent la forme des courbes de performance. De plus, la dégradation des performances observée
en conditions d’écoulement diphasique peut, a ce jour, seulement étre prise en compte dans le cas des
Réacteurs & Eau Pressurisée (REP). Cela est fait via une fonction de dégradation dépendante du taux de
vide qualifiée spécifiquement pour cette application, associée a des courbes de performance dégradées a
renseigner en données d’entrée (équipe CATHARE [CATO08|). Cette fonction de dégradation n’est pour
le moment pas qualifiée pour d’autres types de réacteurs comme les Réacteurs & Neutrons Rapides
a caloporteur sodium (RNR-Na) qui sont également étudiés dans le cadre du contexte énergétique
frangais. Le processus de qualification d’une fonction de dégradation applicable aux RNR-Na est
complexe et couteux, car il faut mener une campagne expérimentale permettant de balayer toute
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la gamme de taux de vide (de 0% a 100%) en fluide sodium.

Pour apporter une solution permettant de simuler des transitoires & 1’échelle des réacteurs avec
seulement une géométrie de pompe en donnée d’entrée pour ce composant (et pas de courbes de
performance), un modéle de pompe rotodynamique prédictif, transitoire et discrétisé en une dimension
a été développé au cours de cette thése. Le modeéle a d’abord été qualifié a I’échelle de la pompe (dite
échelle composant) par comparaison a des données expérimentales existantes en régimes d’écoulement
monophasique et diphasique, puis a I’échelle d’un systéme complet (boucle expérimentale) pour un
transitoire de démarrage rapide de la pompe. Un exemple d’application du modéle est ensuite proposé
dans un contexte d’étude de scénario accidentel sur un réacteur nucléaire de type RNR-Na.

Les travaux de modélisation entrepris dans le cadre de cette thése peuvent aussi étre appliqués
dans le cadre des études menées sur les Réacteurs & Eau Pressurisée, notamment pour certaines
séquences accidentelles comme 1’Accident de Perte de Réfrigérant Primaire (APRP), ainsi que pour
étudier le comportement des turbopompes de fusées dans le domaine de I'aérospatial. Ces applications
sont présentées succinctement ci-apres.

1.4.3 Application dans les Réacteurs & Eau Pressurisée

Un schéma d’un réacteur nucléaire de type Réacteur a Eau Pressurisée (REP) est proposé ci-
dessous. Les réacteurs de cette technologie sont constitués de deux circuits, tous deux en eau légére
(H20) et pressurisés. La pression du circuit primaire est régulée & 155 bars afin de maintenir le fluide
sous forme liquide dans I’ensemble du circuit & ’exception du pressuriseur. Le circuit secondaire est
maintenu & une pression inférieure (72 bars). Il récupére 'énergie du circuit primaire via le générateur
de vapeur (GV) et suit un cycle thermodynamique de Rankine.

Principe de fonctionnement d'une centrale nucléaire sans aéroréfrigérant

Batiment réacteur Salle des machines Machines
(zone nucléaire) (zone non nuckéaire) tournantes

(pompes,

Gevaneur. turbines)

Pressuriseur

Cuve du
réacteur

Circuit
| Circuit Erimaire | Circuit secondaire de refroidissement
Source : EDF

FIGURE 1.14 — Schéma d’un Réacteur & Eau Pressurisée (source EDF)

Les circuits n’échangent pas de masse mais de la chaleur via le GV. En fonctionnement normal,
I’eau du circuit primaire récupére I'énergie produite par le coeur tout en restant liquide. En passant
dans le GV, elle transfére son énergie & I’eau du circuit secondaire. Le circuit secondaire étant moins
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pressurisé que le primaire, I’eau secondaire passe en phase vapeur dans le GV. Comme dans les circuits
tertiaires des RNR-Na a cycle de Rankine, cette vapeur du circuit secondaire du REP traverse ensuite
une turbine, permettant ainsi la récupération d’une énergie électrique au niveau de l’alternateur. Le
REP a donc un circuit en moins par rapport au RNR-Na, comme évoqué au paragraphe précédent.

L’APRP est un accident de référence pour les études de siireté des REPs. Il consiste en un
événement de bréche sur le circuit primaire (dans lequel se trouve le coeur du réacteur) et une
dépressurisation de ce circuit depuis 155 bars jusqu’a une pression de quelques bars proche de la
pression atmosphérique.

Le circuit primaire (CP) d’un réacteur a eau pressurisée peut étre constitué de 3 ou 4 boucles,
permettant la circulation du fluide depuis le coeur -ou est produite 1’énergie thermique- jusqu’aux
générateurs de vapeur (GV) -ou elle est transmise au circuit secondaire-. Sur le schéma suivant il s’agit
d’un réacteur a 3 boucles, chacune étant constituée d’une tuyauterie liant la cuve du réacteur avec une
pompe primaire (PP) et un GV.

Pressuriseur

Génerateur de vapeur

Pompe primaire

&Tuyauteries primaires

Circulation de l'eau primaire dans un Cuve du reacteur
réacteur a trois boucles de type 900 MWe

FIGURE 1.15 — Schéma du circuit primaire d'un REP a trois boucles (issu de [Nucl10])

Lors d’un scénario hypothétique de type APRP, 'eau primaire initialement liquide et sous
pression va se vaporiser rapidement et de fagcon généralisée : un mélange diphasique va s’installer dans
le circuit primaire. Pendant cet accident, les pompes primaires vont étre traversées par ce mélange
et leurs performances vont étre notablement affectées. C’est la prédiction de ce fonctionnement des
pompes en régime diphasique qui intéresse I'industrie des REP. Elle détermine en effet la capacité
de refroidissement du coeur du réacteur dans ces conditions accidentelles, et c’est précisément ce qui
importe du point de vue des études de stireté nucléaire.
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1.4.4 Application dans les fusées

Les moteurs d’une fusée sont constitués de deux turbopompes (turbine + pompe & rotor)
permettant l'injection d’oxygéne liquide et d’hydrogéne liquide depuis les réservoirs vers la chambre de
combustion. Un schéma du principe de fonctionnement est présenté ci-aprés figure 1.16.

Fonctionnement du Vulcain®2 :
De -250°C a +3000°C
,-,.n.,l;y..?.,m POUSSEE a.,,,l;Eim, 1.Le générateur de gaz produit des gaz de combustion qui activent

Baise prevon basie presssan

250" & 480° C les turbines pour entrainer les pompes des turbopompes.
Ce générateur est alimenté par une petite quantité de LOX et
de LH2 prélevée entre les turbopompes et la chambre de
combustion.

2. Acheminés par les turbopompes, |'oxygéne liquide arrive

il orniad directement sur la téte d'injection de la chambre de combustion
tandis que I'hydrogéne liquide, proche du 0 absolu, arrive en bas
du corps de la chambre et remonte a travers la paroi tubulaire
qu'il refroidit avant d'arriver 2 l'injection.

3. Des injecteurs pulvérisent LOX et LH2 dans la chambre de
combustion ol régne une pression de 110 bars. Un allumeur a
poudre (“I'allumette”) initie la combustion.

4.Accéléré en passant dans le rétrécissement du col de chambre,
le mélange gazeux se détend dans la tuyére. L'éjection des gaz vers
le bas, a vitesse élevée, engendre une force propulsant le lanceur
vers le haut :la poussée™.

(& JTH
Lo
Gz chauds

O njectours

* L'unité de mesure de la force propulsive générée par les moteurs, appelée
poussée, est le Newton (N) mais elle est fréqguemment exprimée en tonnes (t).

EJECTION

DES BAZ Cela correspond en fait 4 la masse que cette force peut soulever.

Visuels animés du fonctionnement du Vulcain®2, et autres moteurs de la Snecma,
consultables sur : http:/fwww.3dmp.frihow engines worl/

B 5. QUARTARARD

FIGURE 1.16 — Schéma d’un moteur de fusée Vulcain2 (Barthelemy |Bar12|)

Les principales problématiques associées au comportement des pompes de ces moteurs sont :

— les démarrages rapides des turbopompes qui peuvent entrer en régime de cavitation (Duplaa
[Dup08]).

— lentrainement de gaz incondensable constituant le haut des réservoirs d’oxygéne et
d’hydrogeéne liquides (appelé le ciel de pile). En effet, en condition de microgravité dans
I’espace, la stratification initialement existante dans les réservoirs n’est plus vraiment
respectée et le gaz incondensable (hélium) se mélange avec la phase liquide et se dissout
partiellement. Ce gaz va ainsi étre possiblement entrainé dans les turbopompes et modifier
leur comportement.

1.4.5 Bilan sur les intéréts industriels et scientifiques
Finalement, les intéréts que peut susciter ce projet sont les suivants :

— l’étude des régimes anormaux de fonctionnement des pompes. Trés bas ou trés haut débit,
mode de fonctionnement en dissipation ou turbine inversée. Perspective pour simuler les
fonctionnements & débit et rotation inverses.
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la modélisation de la cavitation
la modélisation des pompes en conditions de fort taux de vide.

I’étude de I'impact du comportement des pompes lors de transitoires de systémes complets
(échelle réacteur par exemple)

I’étude de la transposition des lois déterminées pour un fluide classique ('eau) a un fluide
moins connu comme le sodium. En effet, la plupart des données expérimentales sont acquises
en eau.

modélisation des machines tournantes & une échelle intermédiaire entre les modéles ponctuels
et les modéles tridimensionnels (voir chapitre suivant, section 2.4)

1.4.6 Partenaires impliqués

Le principal financeur de cette thése est le projet RNR-Na hébergé au CEA. Les quatre
partenaires industriels (ArianeGroup, Cetim, Framatome, Electricité De France) se sont joints au
financement et au suivi des travaux. La direction universitaire de la thése est assurée par le Laboratoire

de Mécanique des Fluides de Lille (LMFL).

Les intéréts associés & chaque partenaire sont indiqués ci-dessous :

le Cetim, pour les aspects fonctionnement loin du point de design, cavitation et entrainement
de gaz

Arianegroup, pour la modélisation du comportement des turbopompes de fusée en transitoire

EDF, le CEA et Framatome, pour diversifier les types de modélisation des pompes de RNR-
Na et de REP existants et étudier I'impact sur les calculs réacteurs

le LMFL, partenaire universitaire de la thése, dirige les travaux de recherche en modélisation
unidimensionnelle (1D) des pompes et de la cavitation.

1.5 Objectifs et méthode

Afin d’organiser les travaux de recherche menés dans le cadre de cette thése, ceux-ci sont
regroupés sous forme de grands objectifs présentés ci-aprés.

1.5.1 Objectifs principaux

Prédiction des performances de pompes centrifuges et hélico-centrifuges dans le premier
quadrant de fonctionnement (ie. débit et rotation dans le sens normal) en régime
monophasique. Travail de qualification & I’échelle de la pompe.

Prédiction des performances en régime diphasique (cavitation ou fluide diphasique en entrée
de pompe, transport de gaz incondensable), toujours a 1’échelle de la pompe.

Etude des effets transitoires et des effets systémes induits par le comportement d’'une pompe
dans une boucle fermée.

Application industrielle : étude de transitoires accidentels d’intérét pour un systéme plus
complexe tel qu’un réacteur nucléaire.
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1.5.2 Meéthode de travail

Les travaux ont été organisés suivant plusieurs étapes :
— Etape 0 : Etat de ’art de la modélisation des pompes

— Etape 1 : Développement d’'un modéle idéal
— Construction des éléments principaux de la structure informatique
— Lecture de jeux de données représentant une pompe
— Résolution des équations de conservation dans un repére mobile
— Vérification par rapport aux équations d’Euler.

— Etape 2 : Amélioration de la représentativité du modéle 1D de pompe pour des systémes
réels fonctionnant dans le premier quadrant et qualification par comparaison a l’expérience a
'échelle de la pompe (échelle composant)

— Introduction des corrélations de pertes et de déviation pour la base de qualification

— Qualification & I’échelle composant sur des essais monophasiques

— Qualification & I’échelle composant sur des essais diphasiques

— Etat de l’art sur la transposition entre fluides, modélisation du phénoméne de cavitation
en sodium dans une géomeétrie simple (tube Venturi)

— Modélisation de la cavitation dans une roue de pompe.

— Calcul de la vitesse de rotation en transitoire

— FEtape 3 : Etude de transitoires a ’échelle systéme.
— Qualification a I’échelle d’une boucle fermée
— Proposition d’application industrielle : modélisation en 1D d’une pompe primaire de
RNR-Na et introduction dans le jeu de données du réacteur. Discussion sur les résultats
attendus.
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Etat de Part

Ce chapitre a pour but de présenter I’état de I’art sur des sujets liés & la problématique de la
thése, a savoir :

— les 4 quadrants de fonctionnement pour une machine tournante

— les divers phénomeénes physiques pouvant intervenir dans la machine

— les différentes échelles de modélisation qui existent

— les régimes permanents et transitoires

— et enfin, le choix de modélisation fait dans le cadre de cette thése.

2.1 Introduction aux 4 quadrants de fonctionnement

Dans certains transitoires accidentels imaginés pour les études de streté des réacteurs (par
exemple une bréche en amont de la pompe), un débit inverse peut traverser les pompes (le fluide
entre par le refoulement et ressort par I'aspiration), ce qui peut entrainer le dévirage de la roue (elle
se met & tourner en sens inverse du sens habituel). Pour étudier les pompes dans ces conditions, des
quadrants de fonctionnement ont été définis suivant le signe de la vitesse de rotation et du débit : ils
permettent de découper la description des performances d’une pompe en 4 zones.

Qz N (tr/min) Qi
0
Q-/N+ ‘E @ Q+/N+
A\ A\
s Hm=0
# &Y
; B H €n=0
! 6
c F . Q (m3/h)
‘blE X’
Ch=0 it
BRI
Q-/N- \ - Q+/ N-

FIGURE 2.1 — 4-quadrants de fonctionnement (Matteo [MT16])

La représentation des modes de fonctionnement et des performances en 4 quadrants trouve son
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origine dans les travaux de Knapp datant de 1937 [Kna37]. C’est un théme actuel de recherche dans
le domaine des pompes, avec I’étude de comportements accidentels et ’essort des pompes-turbines
(Ramos [RB99|, Couzinet et al [CGP13|, Matteo [MT16]). Ci-dessus, figure 2.1, est proposée une
représentation des quatre quadrants de fonctionnement cohérente avec la convention utilisée au sein du
code de calcul de thermohydraulique CATHARE (présenté plus loin dans ce chapitre, section 2.6.2).
Q est le débit, N la vitesse de rotation, H,, la hauteur manométrique et C}, le couple hydraulique. Q1,
Q2, Q3 et Q4 signifient respectivement quadrants 1, 2, 3 et 4. Les lettres A & H sont utilisées pour

désigner les différentes zones de fonctionnement (dites aussi "modes").

La numérotation n’est pas universelle, mais dans ce cas :

le quadrant 1 correspond a une vitesse de rotation et un débit positifs
le quadrant 2 correspond a une vitesse de rotation positive et un débit négatif
le quadrant 3 correspond & une vitesse de rotation et un débit négatifs
le quadrant 4 correspond a une vitesse de rotation négative et un débit positif

On trouve divers modes de fonctionnement physiques dans ces quadrants :

turbine anormale » respectivement notés A, H et G

Dans le quadrant 2 : mode dissipation d’énergie noté B
Dans le quadrant 3 : mode turbine normale, mode dissipation d’énergie respectivement notés

Dans le quadrant 1 : mode « pompe normale », mode « dissipation d’énergie » et mode «

CetD
— Dans le quadrant 4 : mode pompe anormale, mode dissipation d’énergie respectivement notés
EetF
Zone | Débit | Vitesse | Hauteur Hgeom | Couple Chyd,geom | Puissance | Comportement
m de (variable (variable fournie a la
rotation | géométrique) et H | géométrique) et Cp,q | TOUS
@ (variable (variable (produit
thermodynamique) thermodynamique) Chya®)
A + positive Hyoom =H >0 Chyd,geom = Chya > 0 | positive Pompe
centrifuge
(normale)
B - positive Hppom =—H >0 Chyd,geom = Chya > 0 | positive Dissipation
d'énergie
C - négative Hppom =—H >0 Chyd,geom = Cnya > 0 | négative Turbine
centripéte
(normale)
D - négative Hgoom =—H >0 Chyd,geom = Chya < 0 | positive Dissipation
d'énergie
E + négative Hyeom =H >0 Chyd,geom = Chya < 0 | positive Pompe en
rotation
inverse
F + négative Hppomn =H <0 Chyd,geom = Cnya <0 | positive Dissipation
d'énergie
G + positive Hppom =H <0 Chyd,geam = Chya <0 | négative Turbine
centrifuge
H + positive Hypom =H <0 Chyd,geom = Chya = 0 | positive Dissipation
d'énergie

FIGURE 2.2 — Zones des 4-quadrants de fonctionnement (Matteo [MT16])
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Pour les courbes de performance 4-quadrants d’une machine, il est d’usage de représenter la
hauteur et le couple sous forme de grandeurs géométriques, au sens ou elles sont prises de maniére
fixe entre I'entrée et la sortie du systéme et pas entre 'amont et 'aval de I’écoulement. Au contraire,
I’approche thermodynamique s’attache aux variables liées au sens de 1’écoulement et est utilisée pour
réaliser des bilans d’énergie sur le fluide qui traverse la machine. Il faut donc étre attentifs & définir
correctement le lien entre variables géométriques et variables thermodynamiques (Matteo [MT16])
lors de l'étude de telles machines tournantes. Giljen [GNC16| fournit dans ses travaux un tableau
récapitulatif des zones de fonctionnement et des quadrants similaire & celui présenté ici, mais avec
des conventions différentes. En effet, sans que cela impacte 'analyse physique de la machine, ni la
numérotation des quadrants ni 'appellation des zones de fonctionnement ne sont universelles entre les
différents auteurs de la littérature.

2.2 Représentation des courbes de performance

Les courbes de performance d’'une machine tournante sont les évolutions de la hauteur et du
couple en fonction du débit et de la vitesse de rotation. La hauteur constitue la différence de pression
totale entre I'entrée et la sortie de la machine. Le couple constitue I’énergie transmise au fluide par la
machine et est qualifié de "couple hydraulique".

Les courbes de performance peuvent également étre appelées "cartes de performance" ou
"caractéristiques". La performance de couple est parfois donnée plutot sous forme de courbes de
puissance et de rendement.

Il existe différentes représentations de ces courbes de performance en fonction du besoin. C’est
ce que nous allons détailler ci-aprés.

2.2.1 Représentations en isovaleurs
Isovaleurs de vitesse de rotation

Il s’agit de la représentation la plus classique. Un exemple de courbes de performance issues
des mesures expérimentales de Knapp [Kna37| est donné en figures 2.3 (pour les vitesses de rotation
positives) et 2.4 (pour les vitesses de rotation négatives). Les variations de la hauteur et du couple
en fonction du débit sont tracées pour plusieurs vitesses de rotation. On obtient ainsi un réseau de
courbes.
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FIGURE 2.4 — Isovaleurs de vitesse pour des vitesses de rotation négatives (Knapp [Kna37])

Cette représentation se comprend au premier regard, cependant elle n’est pas trés pratique
d’utilisation au sein de codes de calcul transitoires. En effet, il est alors nécessaire de procéder a
des interpolations entre les courbes renseignées pour traduire le fonctionnement de la pompe au cours
du calcul. De plus, la gestion des trés grands débits (positifs ou négatifs) peut étre compliquée avec
cette représentation en isovaleurs si I’on approche des limites du domaine renseigné.
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Isovaleurs de hauteur et de couple

Il s’agit d’une représentation bien adaptée pour visualiser les modes de fonctionnement de la
machine (évoqués précédemment au paragraphe 2.1), car nous avons vu que les zones étaient partagées
par les valeurs nulles de hauteur et de couple. Un exemple de cette représentation issu des travaux de
Farman [FA73| est donné figure 2.5.

Le réseau de courbes correspond ici & des valeurs constantes de hauteur (lignes pleines) et de
couple (lignes pointillées). Les valeurs données sur ce graphe sont exprimées en pourcentages de la
grandeur nominale (hauteur nominale Hy ou couple nominal Cy).

1rom wne our-uadrant EIIIFU?P lﬁ.!'n'__ - —_
e i Pump Speed

o
BQE-‘-'-'“—-:&--——

gpm

- gpm.

=== Constont Heod K H
e Constont Torque, T

ANC-A-3I6-H

i
2

FIGURE 2.5 — Représentation en isovaleurs de la hauteur et du couple (Farman [FA73|)

2.2.2 Représentation en courbes homologues

Il s’agit de la présentation traditionnelle anglo-saxonne, qui est aussi celle utilisée dans le modéle
non-prédictif de pompe du code CATHARE (modéle dit 0D, demandant les cartes de performance en
données d’entrée). Un premier exemple a été présenté en figures 1.12 et 1.13 au chapitre précédent. Un
autre exemple issu de Bollinger [BSAB93| est proposé ci-dessous en figure 2.6.
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Les grandeurs h, 8, « et v qui apparaissent dans cette représentation ont été préalablement
adimensionnalisées par rapport a leur valeur au point nominal de fonctionnement (hauteur, couple,
vitesse de rotation et débit pris au point de design : Hy, Cy, Ny et Q). Elles sont dites "grandeurs
réduites".

.
Hy
Couple réduit g = %

Hauteur réduite h =

Vitesse de rotation réduite oo = NAN

Débit réduit v = Qi
N
L’axe vertical correspond a la grandeur homologue (hauteur homologue dans le cas de la courbe
de performance de hauteur et couple homologue dans le cas de la performance de couple). L’axe
horizontal correspond au débit homologue.

Bra? or B2
hie? or hv2 15
2 . HAT-
/
HAN-A f?:; BAD-B B Ry -
A A . s e V] o R4 a
—_ — Vs ~ e + s
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FIGURE 2.6 — Courbes homologues de hauteur et de couple (Bollinger [BSAB93]|)

Une subtilité de cette représentation réside dans le fait que la définition des grandeurs de chaque
axe peut varier en fonction du point de fonctionnement dans lequel la machine se trouve (sous-débit
ou sur-débit). Ces situations sont distinguées en définissant plusieurs "octants" de fonctionnement.
Ces octants sont présentés au sein du tableau 2.1 ci-aprés. Ils correspondent & des demi-quadrants,
les quadrants étant eux-mémes définis suivant le sens du débit et de la vitesse de rotation, comme
expliqué a la section 2.1 précédemment. La séparation d’un quadrant en deux octants se fait par la
valeur du ratio de la vitesse de rotation réduite et du débit réduit : 7. Si ce ratio est plus grand que 1,
cela signifie que la machine se situe en fonctionnement en sous-débit (octants impairs) et dans ce cas
on adopte l'inverse de ce ratio comme valeur de débit homologue (%), ce qui permet de conserver un
intervalle |-1;1] pour les valeurs manipulées en abscisse. Au contraire, si ce ratio est plus petit que 1,
cela signifie que la machine se situe en fonctionnement en sur-débit (octants pairs) et dans ce cas on
adopte directement ce ratio comme valeur de débit homologue.

Voici ci-aprés, les grandeurs homologues correspondant a chaque octant résumées dans le tableau
2.1 suivant avec leurs notations anglo-saxonnes associées, pour les quatre quadrants de fonctionnement.
Les appellations "HAN, HVN, HAD, HVD, HAT, HVT, HAR et HVR" pour la hauteur et "BAN,
BVN, BAD, BVD, BAT, BVT, BAR et BVR" pour le couple sont utilisées dans les représentations
4-quadrants pour désigner chaque portion des courbes de performance correspondant a chaque octant
considéré. La grille de lecture de ces notations est la suivante :
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— H et B désignent respectivement les performances de hauteur et de couple (H <— h et B
— B)

— A et V désignent respectivement les dénominateurs des grandeurs homologues considérées,
ce qui revient a regarder le caractére pair ou impair de I'octant (A «— a et V +— v)

— N, D, T et R désignent respectivement les quadrants de fonctionnement dans lesquels se
trouve la machine (N <— "normal, ler quadrant", D <— "dissipation, 2éme quadrant",
+— "turbine, 3éme quadrant" et R +— "reverse, 4éme quadrant"). On notera que les noms
"normal", "dissipation", "turbine" et "reverse" correspondent au mode de fonctionnement
d’intérét principal rencontré dans le quadrant considéré, mais on a vu précédemment que ce
ne sont pas les seuls modes de fonctionnement physiques rencontrés dans les quadrants (voir
section 2.1).

Quadrant Octant | Variable NUALF Hauteur Couple

homologue | homologue
v=0 1 b= - =1 G-L;:HAN :;zzagm
=0 “ -

2 0.< % =1 Z=HVN Z=BVN
v <0, 3 0= —— =1 ElzzHAD %:BAD
e = 0. -

4 0.« 221 Z=HVD Z=BVD

v
v <0 5 0= -1 E%=HAT ;’;Z:BAT
e = 0. “ -

6 0. < g =1 L=HVT Z=BVT
vz0 7 < —— =1 Elz:HAR %:BAR
e =0 -

8 0. < _g 1. |z=HWR Z=BVR

TABLE 2.1 — Grandeurs homologues et notations anglo-saxonnes associées

Le principe de la représentation en courbes homologues repose sur la théorie des lois de similitude
pour les turbomachines (Stepanoff [Ste61]|, Giilich [Gull4], Guidez [Gui78|). Ces lois permettent, via
des rapports de réduction ou de multiplication, de concevoir une nouvelle roue de pompe a partir d’une
roue existante. Dans le cas qui nous intéresse ici, c’est-a-dire pour une roue de pompe donnée, les lois
permettent de déterminer un point de fonctionnement dit "en similitude" par rapport au point initial,
a une vitesse de rotation différente. Dans ce cas particulier, les lois liant respectivement le débit, la
hauteur et la puissance a la vitesse de rotation s’écrivent ainsi (équations 2.1 & 2.3) :

N.
gj — Fj (2.1)
H. Ny \ 2
Fj = <Ni> (2.2)
P Ny \ 3
2 - <N> (2.3)
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En ramenant 1’équation 2.3 en terme de couple plutdét que de puissance, on obtient 1’équation
2.4. Elle sera plus utile sous cette forme étant donné le fait que 'on a pu voir que les courbes de
performance souvent manipulées sont la hauteur et le couple, ce qui sera également le cas au cours du
chapitre 4 traitant de la validation de ces travaux de thése.

() »

Ces lois de similitude proviennent de ’étude de groupements adimensionnels établis & partir du
théoréme de Vaschy-Buckingham [Vas92|. Par le nombre de grandeurs physiques en jeu et le nombre de
grandeurs fondamentales parmi celles-ci, on sait donner le nombre de produits sans dimension que I'on
peut former. Ainsi sont obtenues les définitions de la vitesse spécifique N; = % et du diamétre

spécifique Dy = D(%JM (Guidez [Gui78]).

2.2.3 Représentation par les paramétres de Suter

Cette représentation est adaptée pour étudier les performances de plusieurs machines
simultanément, notamment afin d’analyser l'effet de la vitesse spécifique notée Ny ou N, (Ramos
et Borga [RB99], Ayder et al [AOIT09], Giljen et al [GNC16]). C’est ce que 'on peut observer sur la
figure 2.7 issue des travaux de Lahssuny et Jedral [LJ04|, représentant les performances de hauteur
et de couple pour plusieurs pompes de vitesses spécifiques allant de 18 (machine trés radiale) a 262
(machine trés axiale, voir chapitre 1 section 1.3).

i W(x)
200 200 \*
1.00 ‘ ng=18 1.004
ng=35
w0 0.00 f_,. ]
H -
-1.00 ' Mg =147 ny=35
. i -1.00
: ng =147
0T  n, = 262 200 Wi
ng = .|
L ng =262
-3.00
-3.00
0.0 774 T 3n/2 2r -4.00
x 0.0 2 3 3n/2 2n
X
Function WH(x) for four pumps of specific speeds (n, = 18,35, 147, 262) Function WT(x) for three pumps of specific speeds (n, = 35, 147, 262)
(a) Hauteur (b) Couple

FIGURE 2.7 — Représentation de Suter utilisée dans les travaux de Lahssuny et Jedral [LJ04]

Travailler avec les paramétres de Suter [Sut66] nécessite les définitions suivantes : x est la variable
représentée en abscisses, W H et WT sont respectivement les fonctions représentant la hauteur et le
couple. Comme précédemment, h, 8, a et v sont la hauteur, le couple, la vitesse de rotation et le débit
réduits.

r=m+ arctan(z) (2.5)
«
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WH(z) = oﬂjb—u? (2.6)
WT(x) = 042/46—% (2.7)

Les fonctions WH et WT sont définies entre 0 et 27. On notera en particulier que les valeurs
des performances en x = 0 et en x = 27 doivent étre identiques pour assurer une bonne continuité du
comportement physique de la machine au point de fonctionnement a débit nul et rotation inverse. Si
ce n’est pas le cas, cela traduit une mauvaise construction des courbes de performance 4-quadrants de
la machine.

En parcourant 'abscisse x entre 0 et 27, on peut identifier les autres points particuliers suivants :

— En z = 7/2, on trouvera le point a rotor bloqué (ie. vitesse de rotation nulle) et débit inverse
(ie. débit négatif)

— En 2 = 7, on trouvera le point a débit nul et rotation directe (ie. rotation positive)

— En z = 37/2, on trouvera le point a rotor bloqué débit direct (ie. débit positif)

Dans le cadre de ces travaux de thése, deux types de représentation des performances sont

utilisés :

— La représentation en hauteur et couple homologues (cf. paragraphe 2.2.2) sert dans le cadre
de la construction des modéles de pertes. En effet, les points particuliers (débit homologue
nul a rotation directe ou inverse, vitesse de rotation nulle a débit direct ou inverse...etc) sont
facilement identifiables avec ce type de tracé, et I’établissement de corrélations entre hauteur
et couple homologues et la vitesse spécifique en est facilité.

— Lareprésentation en isovaleurs de vitesse de rotation est utilisée dans la partie de qualification
du modeéle (chapitre 4).

2.3 Phénoménes physiques intervenant dans une pompe
rotodynamique

2.3.1 Accélération centrifuge

L’accélération centrifuge que la rotation de la roue donne au fluide est la partie que I’on souhaite
récupérer sous forme de pression a la sortie de la machine. Elle dépend de la vitesse de rotation w et
du rayon R auquel se situe la particule fluide. L’expression de 1'accélération centrifuge en —Rw? est
étudiée en détails au chapitre suivant (paragraphe 3.2.3).

Le schéma proposé en figure 2.8 ci-aprés illustre les principaux phénoménes intervenant au sein
d’une pompe rotodynamique. On y distingue 'accélération centrifuge et I’accélération de Coriolis subies
par la particule fluide considérée, ainsi que des phénoménes de pertes ou de changement de phase
(cavitation) qui peuvent exister dans la machine.

2.3.2 Accélération de Coriolis

Meéme au point nominal de fonctionnement il existe une déviation de 1’écoulement en sortie de
roue principalement due a Ueffet de ’accélération de Coriolis et & la présence d’un nombre fini d’aubes
directrices. L’angle moyen adopté par ’écoulement en sortie de roue est légérement différent de ’angle
géométrique des aubes (dit aussi angle métal). Ceci est dii & la circulation relative du fluide entre les
aubes de la roue. Plusieurs modéles de déviation ont été développés depuis le début du XXeéme siécle
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(Stodola [Sto27], Stanitz [Stab2b|, Wiesner [Wie67|, Qiu [QJZA11]...), ils seront présentés au chapitre

suivant.

Le phénomeéne de déviation est aussi appelé glissement dans la littérature associée aux pompes,
cependant nous utiliserons le terme déviation afin d’éviter la confusion avec le glissement entre phases
liquide et vapeur en situation d’écoulement diphasique.

POMPE
CENTRIFUGE

FIGURE 2.8 — Phénomeénes intervenant dans la roue mobile

2.3.3 Pertes

Il existe plusieurs types de pertes pouvant intervenir dans une pompe :

pertes réguliéres (frottement a la paroi)

pertes par désadaptation (appelées parfois par "choc", liées a I'angle d’attaque du fluide sur
les aubes en entrée de roue et de diffuseur)

pertes par recirculations (boucles de recirculation dans les canaux inter-aubes, principalement
a bas débit)

pertes par diffusion dans la volute (élargissement de la section de passage)

pertes par mélange (regroupement de plusieurs zones de 1’écoulement ayant initialement un
comportement différent)

débit de fuite (recirculation d’une partie de ’écoulement depuis la sortie de roue vers lentrée
entre la flasque avant -si elle existe- et le corps de pompe)

Des corrélations permettant de tenir compte de ces phénoménes ont été utilisées ou développées
au cours de cette thése afin de représenter le comportement de la machine au point nominal mais aussi
hors-adaptation. Ces corrélations sont présentées au chapitre suivant (section 3.2).
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2.4 Echelles de modéles de pompe rotodynamique prédictifs existant
dans la littérature

2.4.1 Modélisation entrée-sortie

Il s’agit d’utiliser les équations d’Euler donnant la hauteur et le couple hydraulique en fonction
de la vitesse de rotation et du débit, et de les associer a des corrélations permettant de tenir compte
de la déviation (représentant les effets de 'accélération de Coriolis) et des pertes (frottement régulier,
désadaptation, recirculations, diffusion, mélange, fuites).

Ce type de modélisation repose sur 'utilisation des triangles des vitesses en entrée et sortie de
roue (seulement en sortie si on ne tient pas compte de la pré-rotation). Ils sont décrits ci-apreés.

Avec ce type de modélisation, on ne s’intéresse pas a ce qu’il se passe a l'intérieur des éléments
de la pompe. C’est ce que 'on peut appeler un modéle ponctuel (il n'y a pas de maillage a définir).
Triangle des vitesses

A tout instant et tout au long de la roue, la relation vectorielle suivante liant la vitesse absolue
V, la vitesse d’entrainement U (vitesse du solide) et la vitesse relative W est vérifiée :

V=U+W (2.8)
Cette relation peut étre représentée graphiquement sous la forme d’un triangle des vitesses. Pour

I’étude des pompes rotodynamiques, ce sont en particulier les triangles des vitesses d’entrée (indice 1)
et de sortie (indice 2) qui sont importants (voir figure 2.9).

FIGURE 2.9 — Triangle des vitesses d’entrée et de sortie

a et O représentent respectivement ’angle existant entre la vitesse d’entrainement (ﬁ ) et la
vitesse absolue (V'), et celui existant entre l'opposé de la vitesse d’entrainement (—U) et la vitesse
relative ().

Cette relation vectorielle définissant le triangle des vitesses reste vraie dans le cas des pompes
hélico-centrifuges, pour lesquelles la sortie de roue n’est pas radiale (gamme des hautes vitesses
spécifiques, voir section 1.3 du chapitre 1). Dans ce cas, les vecteurs vitesse relative et vitesse absolue
possédent une composante axiale en plus de leurs composantes radiales et tangentielles représentées en
figure 2.9.
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Présentation de la théorie d’Euler

La principale référence utilisée pour rédiger ce paragraphe est le livre de Stepanoff Pompes
centrifuges et pompes hélices publié par Dunod en 1961 [Ste61].

Extrait de [Ste61] : "On obtient une expression de la hauteur théorique d’une pompe centrifuge
en appliquant le théoréeme du moment cinétique & la masse de liquide traversant les canaux de la roue.
Ce théoréme énonce que la variation de moment cinétique par unité de temps d’un corps par rapport
a son axe de révolution est égale au couple résultant sur cet axe des forces appliquées a ce corps."

Mathématiquement, cela s’écrit :

d
Cp = d—T(RQVQ cosag — R1 Vi cos ) (2.9)

C', est le couple hydraulique. V' cos « est la composante tangentielle de la vitesse absolue (indice 1

pour l'entrée et 2 pour la sortie). %—T est le débit massique traversant la roue et vaut p@Q. En remplagant

cela dans I’équation et en faisant apparaitre la vitesse de rotation, on obtient :

Cp = %(M%Vn —wh V) (2.10)

wR est la vitesse d’entrainement U. De plus, si on souhaite représenter le couple spécifique
(indépendant de la masse volumique), il faut diviser par p. On obtient donc l'expression du couple
spécifique théorique d’Euler :

Iy = %(UQVT2 —UiVr) (2.11)

Pour obtenir I'expression de la hauteur, on reprend 1’équation 2.10, que 'on multiplie par la
vitesse de rotation :

wCh, = pQ(wR2Vry — wR V) (2.12)

wC}, est la puissance apportée au fluide. En 'absence de pertes, c¢’est aussi la puissance disponible
d’une pompe idéale : pQgH. En remplacant dans 1’équation cela donne :

pQgH = pQU2Vra — U1Vry) (2.13)

En simplifiant par p@ et en divisant par g on trouve I'expression de la hauteur théorique d’Euler :

1
H= g(UQVTQ — U1VT1) (2.14)

Si le fluide entre dans la roue sans composante tangentielle (selon un rayon pour une pompe
radiale et parallélement & I’axe pour une pompe axiale), c’est-a-dire que Vp; = 0, alors la hauteur
théorique d’Euler s’écrit :

_ UV
g

En prenant cette expression, on peut montrer que la caractéristique hauteur-débit donnée par
I’équation d’Euler en absence de prérotation est une droite. En effet, d’apres le triangle des vitesses de

H (2.15)

sortie de roue :
VTQ = U2 — WT2 = U2 — W2 COS/BQ (2.16)
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or
Vm2
= 2.1
s sin (9 (2.17)
donc
Us Vina2
H=—(U;— 2.18
g ( 2 tan62> ( )

et comme la vitesse méridienne V9 est proportionnelle au débit () via la relation QQ = V;,252,
Smo étant Daire de la section normale & V2, on obtient :

g Us U2Q

g gSmatan B
La pente de cette droite dépend de la valeur de I'angle (5.
En présence de prérotation en entrée de roue, le terme éUl V1 de la hauteur théorique d’Euler
est non nul. En suivant le méme cheminement que précédemment, on trouve son expression :

(2.19)

1 U? U
SU Vi = 2L — _ e
g 9 9Smitanfy
Quand la prérotation est de sens opposé a la rotation de la roue (si U > 0 alors Vp; < 0), le
terme %UlVTl devient additif et augmente la hauteur théorique.

(2.20)

Déviation et pertes

Les équations d’Euler seules ne suffisent pas pour prédire correctement les performances réelles
d’une pompe, elles donnent seulement accés aux performances théoriques.

Dans un premier temps, un modéle de déviation affectant I'angle adopté par le fluide en sortie
de roue (o doit étre appliqué afin d’obtenir les performances dites "internes", alors plus faibles que
les performances théoriques. La modification de la valeur de I’angle relatif de sortie de roue P revient
a corriger la trajectoire moyenne du fluide dans le canal inter-aubes de la roue, principalement en
conséquence de I'accélération de Coriolis. Ce modéle de déviation affecte simultanément la performance
de couple et la performance de hauteur via les équations d’Euler qui dépendent de (35. Cependant ce
phénomeéne est a différencier d’une perte car la modification de ’angle de sortie du fluide a aussi une
influence sur le couple hydraulique nécessaire a la création de la hauteur : on génére moins de hauteur
mais on consomme aussi moins de puissance (voir figure 2.10 ci-aprés).

H exp

w3 ctodoia
H 3 Stanitz
e H 03 WIESEF

s H 3 pas de devia

Couple hydradligue

Hauteur

Chizip

—Chcd stodola
[ Ch <3 Staritz
| — T WABSHEC
e ChCT PO d2ria

Déhit Dahit

FIGURE 2.10 — Effet de la déviation sur les courbes d’Euler (divers modeles de la littérature testés sur
une pompe centrifuge)
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Ensuite, des pertes intervenant dans les différentes parties de la pompe doivent étre prises en
compte sous la forme d’une perte de hauteur totale (AH), affectant seulement la performance de
hauteur. Elles traduisent I'effet des frottements, de I'incidence du fluide et de ’évolution de la section
de passage. Cette perte de hauteur totale est soustraite a la hauteur calculée par I'équation d’Euler.
Seule la performance de hauteur est affectée par les modéles de pertes.

Méme si le sujet de la prédiction des performances d’'une pompe en utilisant une méthode
entrée/sortie n’est pas nouveau (Stodola [Sto27], Stanitz [Sta52b|), certains travaux récents investiguent
encore ce domaine en proposant des améliorations des coefficients de pertes ou des corrélations de
déviation (Kara Omar et al [KOKL17|, El Naggar [EN13|, Ji et al [JZR110]). Cela consiste la plupart
du temps a tenter d’élargir la plage de validité des modeles en termes de débit (fonctionnement off-
design) et de géomeétries de roue.

2.4.2 Meéthodes de type Through-Flow

Ce type de modélisation est utilisé pour appréhender les principaux phénoménes intervenant au
sein d’un canal inter-aubes en deux dimensions. Dixon et Hall décrivent les méthodes de type Through-
Flow dans Fluid Mechanics and Thermodynamics of Turbomachinery, Elsevier, 2014 [DH14]|. Pour les
calculs de type Through-Flow, I’écoulement est supposé permanent dans les deux repéres de référence
(fixe et mobile) et axisymétrique. Trois stratégies principales peuvent étre mises en place pour résoudre
ce type de problémes Through-Flow : utilisation d’une fonction de courant, de différences finies (comme
illustré en figure 2.11), ou d’équations de courbure de la ligne de courant (voir figure 2.12).
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FIGURE 2.11 — Différences finies (Macchi [Mac85])
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FIGURE 2.12 — Equations de courbure de la ligne de courant (Dixon et Hall [DH14])

Les premiéres études menées avec cette méthode Through-Flow datent des années 70-80 (Dring
et Joslyn [DJ85], Dring et Oates [DO89]). Les calculs Through-Flow sont encore d’actualité, et sont
souvent validés par rapport a des calculs plus fins (mais aussi plus couteux) comme on peut le voir
avec les travaux de Casey et Robinson [CR10] (en figure 2.13 et de Benichou et al [BDB*19]) (en figure
2.14). La grandeur tracée en figure 2.13 est la composante méridienne de la vitesse (notée C,, dans

les travaux de Casey [CR10], exprimée en m/s). La grandeur tracée en figure 2.14 est la composante
axiale de la vitesse rapportée a une vitesse de référence.
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FIGURE 2.13 — Comparaison Through-Flow vs CFD pour une pompe hélico-centrifuge (Casey et
Robinson [CR10])
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F1GURE 2.14 — Comparaison Through-Flow -noté BFM pour Body Force Modeling- vs CFD URANS
pour un ventilateur (Benichou et al [BDB*19])

On peut voir sur les deux figures précédentes que la méthode Through permet d’approcher les
résultats de calculs CFD de fagon assez satisfaisante, avec un temps de calcul 40 fois plus faible dans
le cas des travaux de Benichou et al [BDB119).

Cette méthode Through-Flow trouve notamment son utilité dans le cas d’études de machines
multi-étagées pour lesquelles des calculs plus fins seraient trés chronophages. L’application & une turbine
a gaz industrielle composée de 4 étages tournants par Petrovic et Wiedermann [PW13], voir figure 2.15,
est un exemple de modélisation de machine multi-étagée avec cette méthode. Chaque étage est constitué
d’une partie mobile (une roue, ou rotor) et d’une partie fixe (diffuseur, ou stator).

52 R2

FIGURE 2.15 — Application de la méthode Through-Flow & une turbine & gaz industrielle composée
de 4 étages tournants (Petrovic et Wiedermann [PW13])

D’apres les travaux qui ont pu étre examinés dans la littérature, il semble que la méthode
Through-Flow soit plus couramment utilisée dans le domaine des machines tournantes fonctionnant
au gaz (fluide compressible monophasique), du type turbines & gaz multi-étagées, ventilateurs et
compresseurs. Cette méthode est rarement appliquée dans le domaine des pompes, ou les machines
sont le plus souvent mono-étagées.
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2.4.3 Modélisation 3D locale de type Computational Flow Dynamics

Les modélisations de type CFD reposent sur la définition précise de la géométrie de la machine.
Les zones ou circule le fluide sont maillées finement (plusieurs centaines de milliers a plusieurs millions
de mailles) et I’écoulement est résolu dans les trois directions.

Biche spirale Aubes avant-directrices

Aubes /ﬁ/ Nz ‘ Roue
directrices

¥ Tube de /
=,

décharge

FIGURE 2.16 — Turbine Francis modélisée avec Code Saturne (Tonello et al [TEALAMF17])

Il existe plusieurs types de calculs CFD, que l'on peut associer & une échelle de finesse de la
résolution : les calculs RANS qui sont les plus grossiers et qui sont ceux largement utilisés dans le
domaine des turbomachines; les calculs LES (Large Eddy Simulation) et les calculs DNS (Direct
Numerical Simulation) pour lesquels les équations de transport sont résolues directement sans nécessiter
de loi de fermeture.

Dans le cas de la CFD RANS, le systéme d’équations est fermé par I'utilisation d’'un modéle de
turbulence. Le choix du modéle de turbulence peut avoir une influence importante sur les résultats de
simulations obtenus (Deniz et al [DRC18|, Casartelli et al [CMRS19]). Dans leurs travaux, Casartelli
et al [CMRS19| testent trois modeéles de turbulence appliqués au cas d’une turbine : le modéle SST
k-w, le modéle k-€ et le modele EARSM qui a la particularité de capter le caractére anisotropique de la
turbulence. Ce dernier semble mieux restituer les différentes configurations de 1’écoulement en fonction
de la position des aubes directrices que les autres modéles.

L’utilisation de modélisations de type CFD est croissante dans le domaine des machines
hydrauliques ou de la thermohydraulique, cependant quelques contraintes sont associées a 'utilisation
de cette échelle de modélisation :

— un temps de calcul important -pouvant atteindre plusieurs semaines- méme pour représenter
des objets de petite taille, principalement di & la finesse du maillage utilisé (quelques
millions & quelques dizaines de millions de mailles pour une machine tournante). Ce temps de
calcul s’accroit lorsque 1’on souhaite résoudre I’écoulement en régime instationnaire et encore
davantage en situations diphasiques (plus d’équations a résoudre).

— des techniques expérimentales plus poussées sont & développer pour permettre de réaliser
des mesures trés locales et qualifier les calculs CFD a cette échelle. Souvent, les données
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expérimentales disponibles pour la qualification restent les grandeurs globales entrée/sortie
pompe, ce qui ne permet pas de qualifier le comportement a 'intérieur de la machine. Quelques
récentes tentatives de mesures locales de taux de vide dans la roue d’une pompe centrifuge
en rotation s’avérent cependant intéressantes (Bieberle et Schafer |BSNH15|, [BSNH16],
[SBNH15]).

Les codes de calcul CFD couramment utilisés dans le domaine des turbomachines sont ANSY'S
CFX (logiciel commercial, Couzinet et al [CGPL11]), Numeca (logiciel commercial, Hernandez-Rossette
et al [Her08|, Grosvenor et al [Grol5]), StarCCM+ (logiciel commercial, El Saied [ES18]), OpenFOAM
(open source, Stens et Riedelbauch [SR16]), Code Saturne (applications monophasiques, développé par
EDF, Tonello [TEALAMF17]), Neptune-CFD (applications diphasiques, développé par EDF et le CEA,
Pérez Manes et al [MEV 14|, Mérigoux et al [MLM*15]). La NASA a également développé plusieurs
codes de calcul CFD pour les applications turbomachines (GRAPE, RVCQ3D, TCGRID, SWIFT et
CSTALL [Chi06]).

La grande majorité des codes de calcul CFD est basée sur un systéme d’équations représentant
un fluide homogéne, avec lequel il n’est pas possible de modéliser les déséquilibres thermiques et
mécaniques entre les phases (ie. différences de températures et de vitesses). Parmi les codes cités,
le code Neptune-CFD résout un systéme d’équations dit bi-fluide, représentant le comportement des
deux phases en présence, chacune possédant son propre bilan de masse, de quantité de mouvement et
d’énergie (voir chapitre suivant pour le modéle bi-fluide). Il partage ce caractére bi-fluide avec le code
CATHARE, la principale différence entre les deux codes résidant dans ’échelle considérée (locale versus
systéme complet). Tout comme CATHARE, NeptuneCFD a été développé et validé initialement pour
des applications en lien avec 'industrie nucléaire. Il trouve cependant des applications dans d’autres
domaines mettant en oeuvre des écoulements diphasiques. Il a notamment été récemment appliqué aux
déplacements de solides et aux machines tournantes (Benguigui et Laviéville [BL19]). Des couplages
systéme-CFD mettant en oeuvre les deux codes sont possibles pour simuler finement une portion
d’un circuit. Cela n’a cependant pas encore été réalisé pour simuler localement une pompe dans une
installation. Le couplage a pour le moment été appliqué a des parties fixes d'un circuit (tuyauteries,
volumes de fluide).

2.5 Reégimes permanents et régimes transitoires

Les calculs de type CFD RANS évoqués précédemment sont un exemple de calculs permanents.
Pour les machines tournantes fonctionnant en régime permanent, des hypothéses de modélisation
peuvent étre faites, comme une hypothése de symétrie du comportement des canaux inter-aubes par
exemple. Dans le cadre de simulations tridimensionnelles, cela permet de réduire la zone hydraulique
modélisée (voir chapitre 4, section 4.7) et donc trés nettement le temps de calcul associé. Cette solution
n’est pas possible si ’on souhaite tenir compte de la contribution de la volute d’une machine, qui n’est
pas découpable par le nombre d’aubes de la roue.

Les calculs transitoires peuvent étre divisés en deux catégories :

— les calculs instationnaires & temps simulé court, correspondant a la simulation de quelques
révolutions de la machine, parfois utilisés en simulations tridimensionnelles pour calculer
un point de fonctionnement pour les turbomachines en situation d’écoulement fortement
désadapté (CFD URANS).

— les transitoires longs ot 'on souhaite étudier le comportement de la machine sur plusieurs
secondes de temps simulé. Ces calculs transitoires sont les plus couteux, et on ne peut pas
faire d’hypothése de symétrie dans ce cas. C’est d’autant plus vrai lorsque ’écoulement est
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diphasique dans la machine, étant donné le fait que 1’on souhaite étudier la répartition de la
phase gazeuse au sein de la machine.

Pour les transitoires que l'on pourrait qualifier de trés longs (minutes, heures), les machines
rotodynamiques ne sont pas modélisées a 1’échelle locale CFD. Généralement, des modéles non-
prédictifs sont utilisés (carte de performance directement en donnée d’entrée, Zhang [Zhal6]) pour
I'étude de circuits/réseaux hydrauliques.

2.6 Choix de modélisation fait dans le cadre de cette thése

2.6.1 Echelle systéme et calculs temps réel

Dans le contexte des études de stireté menées pour des réacteurs en cours d’étude ou des réacteurs
existants, des simulations du systéme entier sont entreprises afin de prédire le comportement du réacteur
a un évenement initiateur.

Certains transitoires accidentels identifiés concernent directement les pompes, qui peuvent étre
traversées par un mélange diphasique, entrer en cavitation, gripper ou s’arréter sur inertie par exemple.
De longues séquences accidentelles peuvent étre simulées (10 000 secondes voire plus, Tenchine
[TPGV12|, Fontaine [Fonl3|), et I'intérét est porté sur les effets systémes induits par le comportement
d’un ou plusieurs éléments du circuit.

Ce type de modélisation "échelle systéme" est celui utilisé dans les simulateurs de centrales
nucléaire dits "temps réel". Cela signifie que le temps CPU que le code met & calculer ’écoulement et
I’état de chaque élément du systéme ne dépasse pas le temps écoulé dans le transitoire simulé. C’est une
des importantes applications des codes de calcul de thermohydraulique diphasique a 1’échelle systéme,

tels que le code CATHARE.

Jusqu’ici, un modéle ponctuel non-prédictif de pompe était I'unique solution de modélisation de
ce type de machines dans ce contexte d’étude a I’échelle systéme (cf. section 1.4.2 du chapitre 1). Son
utilisation consistait a renseigner des courbes de performance (cf. section 2.2 du présent chapitre) en
données d’entrée et le code se chargeait d’introduire un terme source de quantité de mouvement et un
terme source d’énergie en un point du circuit ot la pompe était définie.

L’enjeu de cette thése est de développer un modéle prédictif le plus détaillé possible, respectant
les contraintes d’utilisation des codes systémes évoquées ici, ce qui nous permettra par la suite d’étudier
des transitoires a ’échelle d’une installation compléte.

2.6.2 Utilisation des connaissances acquises en modélisation des écoulements
diphasiques transitoires

Le code de calcul de thermohydraulique a 1’échelle systéme choisi comme support pour accueillir
le modeéle de pompe prédictif développé au cours de ces travaux de recherche est le code CATHARE-
3. Ce code de calcul scientifique est développé, qualifié et utilisé depuis 1979 dans le but de simuler
des écoulements transitoires diphasiques dans des systémes complexes tels que les Réacteurs & Eau
Pressurisée (REP, technologie de réacteurs déployée sur le parc nucléaire francais), Faydide [FR80],
équipe CATHARE [MHS89] et Barre [BB90|. Un exemple de transitoire accidentel étudié en sireté
nucléaire, dimensionnant pour le design d’un réacteur a eau pressurisée, est une bréche sur le circuit
primaire induisant une dépressurisation et une perte d’inventaire en masse. C’est initialement dans le
but de pouvoir simuler ce type de transitoires que le code a été développé et validé.
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D’un point de vue modélisation de I’écoulement, un modeéle bi-fluide est utilisé, caractérisé par
un systéme de 6 équations (représentant la conservation de la masse, de la quantité de mouvement et
de Iénergie pour les deux phases) et résolu selon une discrétisation en 1D, 0D ou 3D. Une centaine
de corrélations sont utilisées pour fermer le systéme d’équations (pour les échanges thermiques, les
frottements & la paroi et entre les phases, etc...), lesquelles sont des modéles établis a partir de la
littérature ou des expériences menées au CEA. Ces équations seront présentées au chapitre suivant
avant d’étre adaptées & la modélisation d’'une machine tournante. Le schéma numérique est de type
implicite pour les éléments 1D et 0D et semi-implicite pour le 3D. La résolution se fait par une méthode
itérative de Newton (recherche de solution en approchant la fonction étudiée par sa tangente, et arrét
de la méthode sur un critére de convergence). Le schéma numérique est décalé (au contraire de co-
localisé), c’est-a-dire que les variables de type scalaires comme la pression, les enthalpies et le taux
de vide sont résolues au centre des mailles, alors que les variables vectorielles sont résolues aux faces
(interface entre deux mailles). Selon Gerschenfeld et al [GGF19], ces méthodes sont précises a bas
nombre de Mach -ratio de la vitesse du fluide sur la vitesse du son dans le milieu considéré-. Ceci
assure une meilleure robustesse du code (Boyer et Olmes [BO17]), mais augmente aussi son caractére
diffusif. Le nombre de Mach reste faible la plupart du temps en conditions réacteur, excepté dans le
cas d’un transitoire de bréche sur le circuit primaire d’un réacteur a eau pressurisé, au niveau de la
bréche seulement, ot il est alors nécessaire de calculer un débit critique.

La richesse du code CATHARE réside dans sa vaste base de qualification, dans la centaine
de corrélations qui le constituent, mais également dans sa robustesse numérique. Les situations
généralement difficiles a traiter d’un point de vue numérique sont celles ot une phase tend & disparaitre
(phases résiduelles) et celles ou I'on change de régime d’écoulement. Ce sont donc les cas "limites" et les
"transitions" qu’il s’agit de gérer au mieux. Il existe pour cela des raccords numériques judicieusement
choisis.

Le code CATHARE est dit "modulaire" car c’est par ’assemblage de modules hydrauliques
de type AXIAL (1D, voir figure 2.17), VOLUME (0D) ou THREED (3D, voir figure 2.18) que 1'on
construit un jeu de données représentant un circuit (voir figure 2.19 ci-aprés). Les informations décrivant
les modules utilisables dans CATHARE sont données dans les documents descriptifs du code [Lav15]
[CAT15].
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FIGURE 2.17 — Modélisation d’un coeur de réacteur a gaz avec des éléments AXIAUX de CATHARE
(Emonot et al [ESGB11]) - les couleurs représentent ici la température
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FIGURE 2.18 — Modélisation d’une cuve de réacteur & eau pressurisée avec un élément THREED de
CATHARE (Emonot et al [ESGB11])- les couleurs représentent ici la porosité du milieu

FIGURE 2.19 — Modélisation d’un réacteur a eau pressurisée avec CATHARE (Tenchine et al [Ten12])
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Depuis les années 2000, les applications du code sont plus nombreuses : des développements et des
travaux de qualification ont été menés afin de pouvoir simuler des circuits en gaz pour les applications
Réacteurs rapides a Caloporteur Gaz (RCG, Geffraye et al |Gef05] [GAFT11]) ou cycles de conversion
d’énergie de type Brayton notamment (Mauger [MTBR19]), et également des circuits en sodium pour
les applications Réacteurs a Neutrons Rapides a caloporteur sodium (RNR-Na, Tenchine et al [Ten12]).
Le code a également été développé pour modéliser les circuits de refroidissement de fusées dans lesquels
circulent des fluides cryogéniques. Via un couplage avec la librairie de propriétés de fluides REFPROP
du NIST (Lemmon 2013 [LHM13|), CATHARE-3 permet d’avoir accés a de trés nombreux fluides,
cependant les lois de fermeture associées (corrélations) ne sont pas développées spécifiquement pour
ces fluides, contrairement au cas de l’eau et du sodium.

Le choix du code CATHARE-3 comme support de développement du modéle unidimensionnel
de pompe vise a tirer partie de cette expérience de 40 ans de modélisation des écoulements diphasiques
transitoires dans des géométries variées pour ’appliquer & des machines tournantes. Une tentative de
modélisation 1D d’une pompe avait été menée par EDF et le CEA dans les années 80-90 (De Crecy
[Cre83|, Van Den Hove [HG92|, Geffraye et Bestion [GB94|) respectivement avec le code "pompe" et le
code CATHARE-2. [’accent avait été surtout mis sur la thermohydraulique diphasique et moins sur la
mécanique des machines tournantes et ’application du modéle a des machines de géométries diverses
(autres que pompe primaire de REP) avait posé des difficultés : le modéle ne parvenait pas a étre
prédictif pour les différentes géométries étudiées, notamment car les modeéles de pertes introduits ne
tenait pas compte des nombres adimensionnels aprioriés. Des travaux de modélisation de turbomachines
a gaz a plusieurs étages ont également été menés au CEA dans les années 2000 avec CATHARE-2
(Tauveron |Tau06|). Pour rappel, chaque étage est constitué d’une partie mobile (une roue, ou rotor)
et d’une partie fixe (diffuseur, ou stator). On utilise plusieurs étages quand un seul ne suffit pas a
réaliser la transformation d’énergie nécessaire (pression en énergie mécanique ou inversement). Dans
la modélisation de Tauveron, chaque étage était constitué d’une maille, ce que I'on pourrait assimiler
a un calcul multi-Euler (calcul des performances par les équations d’Euler en chaque étage tournant),
basé sur 'utilisation des triangles des vitesses en entrée et sortie de chaque étage (voir figure 2.20).

ouT

FIGURE 2.20 — Représentation du domaine considéré pour les bilans dans les travaux de Tauveron
[Tau06]
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Entre chaque étage, il existe une zone de recollement des grandeurs ot le changement de repére
(fixe & mobile ou inversement) est réalisé. La figure 2.20 représente un étage de turbomachine, avec
la représentation de l'incidence du fluide en entrée (a4 gauche) et la direction qu’il adopte en sortie du
canal inter-aubes (& droite). I faut imaginer une succession d’étages comme celui-ci pour obtenir les
objets modélisés par Tauveron [Tau06]. Dans la mesure ou l'on va principalement s’intéresser a des
machines mono-étagées au cours de ces travaux de theése, approche de Tauveron |[Tau06| ne sera pas
adoptée. On cherchera plutot a détailler la modélisation de I’écoulement a l'intérieur du rotor (la roue)
et du stator (le diffuseur), ce qui n’empéchera pas de modéliser des machines multi-étagées en associant
plusieurs éléments de ce type si on le souhaite.

2.6.3 Principales caractéristiques du modéle développé dans le cadre de cette
thése

Nous souhaitons construire un modéle prédictif allant plus loin que les modéles de type
entrée/sortie constitués des équations d’Euler associées & des modeéles de déviation et de pertes, tout
en respectant un temps de calcul compatible avec l'introduction en simulateur (temps réel). Ceci n’est
pas possible avec un modéle de type CFD; il est donc proposé de développer un modéle intermédiaire
entre entrée-sortie et CFD, sur la base d’une discrétisation unidimensionnelle de ’écoulement. Le
positionnement de cette approche par rapport aux autres méthodes existantes présentées précédemment
est indiqué en figure 2.21 ci-aprés.

Modeles prédictifs existants

- Représentation ponctuelle
entrée/sortie (0D) :
équations d’Euler et
triangles des vitesses

1D ?
q

Sortie roue

- Repreésentation
bidimensionnelle (2D) :
calculs Through-Flow

Source : Petrovic

+ Détail géométrique

Béche spirale Aubes avant-directrices

- Représentation ’42‘?\ \
tridimensionnelle (3D) : Auwes _ Fﬁ i-*»,_ﬁ — Roue
calculs CFD (RANS, drecriees | h= - Y

v URANS, transitoires s

courts)

i Tube de
, décharge Source : Tonello

FIGURE 2.21 — Positionnement de la modélisation unidimensionnelle
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L’approche proposée serait a rapprocher des méthodes de type Through-Flow sauf que 1'on
considére une unique ligne de courant représentant le comportement moyen de I’écoulement. Cette
approche, originale pour le domaine des turbomachines, sera expliquée en détails au chapitre suivant
décrivant le modéle développé. De plus, on s’attachera & modéliser un écoulement qui peut étre
diphasique et transitoire, via un systéme d’équations locales instantanées de type bi-fluide, également
présenté au chapitre suivant.

En pratique, on utilise le code CATHARE-3 comme support de travail. Les développements
consistent a associer des modules de type AXIAL (maillage unidimensionnel le long d’une abscisse
curviligne) entre eux afin de représenter les diverses parties de la pompe, et a retravailler le systéme
d’équations standard de CATHARE-3 pour ces éléments afin d’introduire les contributions représentant
les phénomeénes rencontrés dans la pompe rotodynamique via de nouveaux termes sources. La précision
attendue n’est pas celle de calculs de type CFD, cependant on s’attachera a obtenir des tendances
correctes méme en conditions de fonctionnement éloignées du point de design, et ce pour des
pompes de géométries variées. Cela passera par l'introduction de corrélations dépendant de nombres
adimensionnels adaptés pour rendre compte des phénoménes physiques intervenant dans les pompes.
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Chapitre 3

Modélisation unidimensionnelle d’une
pompe rotodynamique suivant une ligne
de courant

Dans un premier temps, nous présenterons les lois de conservation qui s’appliquent a un
écoulement monophasique puis & un écoulement diphasique, associées & une approche unidimensionnelle
(ID). Par la suite, les phénoménes et les modéles représentant spécifiquement une pompe
rotodynamique seront présentés. Dans un troisiéme temps, le modéle de pompe ainsi décrit sera vérifié
mathématiquement dans le cas d'un écoulement parfait (sans déviation ni pertes). Les équations 1D
locales instantanées seront intégrées dans le but de retrouver les équations d’Euler des turbomachines.
Enfin, les discrétisations spatiale et temporelle du systéme d’équations obtenu seront présentées, ainsi
que la gestion de la vitesse de rotation de la machine (calcul ou condition imposée). Un bilan de la
modélisation sera finalement proposé en guise de synthése.

3.1 Modélisation unidimensionnelle de ’écoulement d’un fluide
diphasique dans une conduite

3.1.1 Lois de conservation

Avant de présenter le systéme d’équations de conservation décrivant un fluid diphasique, prenons
tout d’abord ’exemple simple d’un fluide ayant les caractéristiques suivantes :

— monophasique

— sans source de chaleur interne ou externe

— sans viscosité

— sans interactions entre chaque particule.

Le comportement d’un tel fluide s’écoulant dans une conduite est régi par les équations de
Navier-Stokes. Celles-ci traduisent la conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de
I’énergie du fluide. A ces trois équations s’ajoute une équation d’état du fluide, écrite ici sous la forme
d’une dépendance de la masse volumique & la température et a la pression. Les formulations suivantes
correspondent & un fluide dans un volume de contréle de type Eulérien (voir Kolev 2002 [Kol02]).

op —
- . — 1
5 TV (V) (3.1)
opV -
AV (V) +V p+pg = (3.2)
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O o+ €] + V- [olut e+ p/)V)] + 5 V =0 (33)

p=fpT) (3.4)

p est la masse volumique du fluide, V la vitesse d’une particule fluide, p la pression, ¢ les forces
a distance qui s’appliquent au fluide (notamment la gravité), u ’énergie interne par unité de masse et
e. I'énergie cinétique par unité de masse qui s’exprime ici comme V?2/2.

En mécanique des fluides, il est fréquent d’écrire I’équation de conservation de l'énergie sous
la forme d’un bilan d’enthalpie totale, et c’est notamment ce que nous allons utiliser par la suite.
L’enthalpie massique, notée h, s’exprime comme u + p/p, le facteur 1/p correspondant a un volume
par unité de masse. Si ’on réécrit ’équation 3.3 en utilisant I’enthalpie massique, on obtient :

aat [p(h—p/p+e)]+ V- [p(h + ec)V)] +pg-V =0 (3.5)

Ce qui donne, compte tenu de I'expression de 1'énergie cinétique massique :

Op -

9 [p(h+V?/2)] + V- [p(h+V2/2)x7) — 5 TPIV =0 (3.6)

ot

A présent, lorsque 'on souhaite modéliser I’écoulement d’un fluide comportant deux phases
(phases solides exclues) en tenant compte des déséquilibres thermiques et mécaniques entre les phases,
un systéme d’équations dit "bi-fluide" est utilisé. Il contient les trois équations de conservation de la
masse, de la quantité de mouvement et de 1’énergie pour chaque phase en présence, soit six équations
au total. De plus, des termes sources d’échange de masse, de quantité de mouvement et d’énergie entre
les phases sont introduits dans les équations de conservation (cf. section 3.1.3).

Ainsi, dans la suite, les hypothéses simplificatrices listées en début de paragraphe ne tiennent
plus. L’écoulement pourra étre diphasique (flux et frottement interfaciaux), visqueux (frottement a la
paroi), et il pourra subir des échanges de chaleur avec 'extérieur (flux a la paroi).

3.1.2 Ligne de courant moyenne
Dans le cas d’'une modélisation unidimensionnelle de I’écoulement, ces équations sont projetées
sur une ligne de courant représentant la direction moyenne adoptée par le fluide. Cette ligne de courant

est repérée par une abscisse curviligne, notée z.
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Ligne de courant
moyenne

*. Veine fluide

FIGURE 3.1 — Représentation de la ligne de courant moyenne

C’est approche adoptée par le code de simulation thermohydraulique CATHARE pour la
modélisation de I’écoulement dans les composants dans lesquels le fluide est guidé (conduites, conduites
annulaires, assemblages d’'un coeur de réacteur). Ce code de calcul est le support de développement du
modéle de pompe prédictif construit dans le cadre de cette thése de doctorat.

3.1.3 Modéle bi-fluide discrétisé en une dimension résolu par le code CATHARE

Le modéle bi-fluide représentant 1’écoulement d’un fluide diphasique dans une conduite et
discrétisé en une dimension s’écrit de la fagon suivante au sein du code CATHARE (Barre [Bar92|) :

Bilan de masse

0 0
—Aagpr + — Aagpr Vi = e AT + Sk (37)
ot 0z

Bilan de quantité de mouvement

aAakkak + &Aakpk\/,f + Aaka + Api@

+AeiBa(l — a)pm 5% ot + Vo 5 Vi o

AKOdk)
Az Tk

= AekFWi — AEk:Ti - (Cka +

R(1—a) 0A

— 4+ SM
4 pzaz+ k

+Aagprg. +

Bilan d’énergie

2

0 V, 0 V2 oP
— | Aagpr (b, + )| + = [AcarprVi(hi + -2 | — Aag—-
ot 2 0z 2 ot (3.9)

W2
= +ApiVig: + Xetpk + Agr.p + AT (hy, + 21 ) + SEj

Xc/Aqm — die — Que (3.10)

A =
vec s
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L’indice k désigne la phase concernée : k = G pour la phase gazeuse et k = L pour la phase
liquide. Ainsi, a titre d’exemple, «a; représente le taux de présence de la phase k. Les autres grandeurs
sont décrites dans la suite du paragraphe.

Ces trois équations "phasiques" sont donc écrites d’une part pour le liquide et d’autre part pour
le gaz. Pour cette raison, ce modéle bi-fluide est également appelé modéle a 6 équations : 3 pour décrire
la phase gazeuse et 3 pour décrire la phase liquide. On remarquera que ’équation de conservation de
I’énergie s’écrit ici sous la forme de la conservation de I’enthalpie totale massique h + VTQ

Les lois de fermeture du systéme d’équations sont contenues dans les termes suivants :

— le frottement interfacial 7;

— I’échange de chaleur entre 'interface et la phase k qi. g

— le taux de changement de phase I'

— le coeflicient de masse ajoutée (3

— la masse volumique moyenne p,, = apg + (1 —a)pr,

— le taux de stratification R (notation a ne pas confondre avec le rayon moyen dans la roue)

— le frottement pariétal phasique 7

— le coefficient d’influence pour le frottement paroi de la phase k (pertes réguliéres) Cy,

— le coefficient de pertes singuliéres K

— l’échange de chaleur entre la paroi et la phase k g,

— la source phasique de masse, de quantité de mouvement ou d’énergie, respectivement Sy,
SMj, et SE}

— la pression interfaciale (terme di & la non-homogénéité du champ de pression dans la direction
transverse) p;

— la vitesse interfaciale W;

— la projection de la gravité sur la direction de 1’écoulement g,

Les grandeurs sont moyennées perpendiculairement a l’abscisse curviligne, ce qui permet de
définir 6 grandeurs principales pour décrire I’écoulement :
1) la pression statique moyenne dans la maille P
) 'enthalpie statique massique de la phase liquide hp,
) enthalpie statique massique de la phase gazeuse hg
) le taux volumique de gaz ag (dit aussi taux de vide et noté «)
)
)

QU = W N

la vitesse moyenne de la phase liquide V7,
la vitesse moyenne de la phase gazeuse Vi

(=)

Le taux de liquide af, s’exprime en fonction du taux de gaz par la relation ay + ag = 1. Ces
taux sont définis comme le rapport du volume occupé par la phase sur le volume total de la maille
considérée.

A ces équations peuvent étre ajoutées si nécessaire des équations de transport de gaz
incondensable(s), auquel cas la phase gazeuse est constituée d'un mélange de vapeur et de gaz
incondensable(s). Dans cette situation, on peut suivre les concentrations des gaz et évaluer les pressions
partielles associées.

3.2 Modélisation d’une pompe rotodynamique par une approche

unidimensionnelle de 1’écoulement

Ce systéme d’équations unidimensionnel représentant un écoulement diphasique va étre utilisé
comme base et adapté afin de modéliser chaque partie d’'une pompe rotodynamique. Pour les conduites
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d’aspiration et de refoulement, on conservera ce modéle bi-fluide tel quel. Pour la roue, qui constitue la
partie mobile de la pompe rotodynamique, le systéme sera résolu dans le repére tournant et on ajoutera
des contributions aux équations de conservation afin de représenter les phénoménes qui se produisent
dans cet élément en rotation. Il s’agira notamment de tenir compte des accélérations d’entrainement
(accélération centrifuge et accélération de Coriolis), ainsi que des pertes intervenant spécifiquement
dans une roue de pompe rotodynamique, telles que les pertes par désadaptation de 1’écoulement loin
des conditions de design et par recirculation du fluide & bas débit. De plus, la ligne de courant moyenne
adoptée par le fluide dans la roue sera définie a partir de la forme des canaux inter-aubes corrigée par
les effets de glissement. Pour le diffuseur et la volute, qui sont des parties fixes, la direction moyenne
de I'écoulement sera redressée progressivement afin d’obtenir une vitesse purement débitante en sortie
de pompe, et on tiendra compte des pertes par diffusion dues & la forme divergente de ces composants.

POMPE
CENTRIFUGE

ACCELERATION
DE CORIOL

recireuations

FIGURE 3.2 — Phénomeénes intervenant dans la roue mobile

La figure 3.2 synthétise les principaux phénomeénes mis en jeu dans la pompe. Le détail de la
modélisation de chaque phénoméne est donné dans les paragraphes qui suivent.

3.2.1 Représentation d’une pompe rotodynamique modélisée en 1D avec
CATHARE-3

Une pompe modélisée en 1D avec CATHARE-3, c’est la réunion de 4 éléments axiaux a la suite
(voir figure 3.3) :
— Une aspiration (en général un tube convergent, fixe)
— Une roue (aubée, en rotation)
— Un diffuseur (lisse ou aubé, fixe) et une volute (en colimagon ou sphérique, fixe), rassemblés
ici dans un méme élément appelé diffuseur.
— Une conduite de refoulement (en général un tube simple, fixe)
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BC5A
CL_SORTIE

BC3Q
CL_ENTREE

ASPIRATION ROUE DIFFUSEUR_VOLUTE

EE R 2

REFOULEEMENT

i

FIGURE 3.3 — Modélisation 1D appliquée a la pompe DERAP

L’axe du maillage suit la ligne de courant moyenne. La taille des mailles dans la roue est de
Iordre du centimétre, ce qui reste dans la gamme habituelle utilisée lors de la modélisation de réacteurs
nucléaires avec le code CATHARE. Ceci permet d’assurer une cohérence de maillage entre la pompe
et le reste du systéme. Les 6 variables principales du systéme sont calculées par une méthode itérative
de Newton dans chaque maille. Plus précisément, un schéma numérique décalé (méthode Implicit
Continuous Eulerian, Harlow and Amsden 1971 [HAT71]) est classiquement utilisé pour résoudre les
éléments unidimensionnels de CATHARE pour des raisons de stabilité. Cela signifie que les variables
scalaires telles que la pression P, les enthalpies massiques hj et le taux de vide « sont calculées au
centre des mailles (noeuds scalaires), alors que les variables vectorielles telles que les vitesses Vj, sont
calculées a 'interface entre deux mailles (aux faces, ou sont positionnés les noeuds vecteurs), comme
I'illustre la figure 3.4.

ELEMENT AXIAL

Paint vecteur

(entre deux Point scalaire (au

mailles) : . .
variables | centre des mailles)
et VG variables P, HL,

HG, Alpha
FIGURE 3.4 — Maillage décalé

La méthode de construction d’un jeu de données est décrite au chapitre 4, paragraphe 4.4.

3.2.2 Modélisation des conduites d’aspiration et de refoulement

La modélisation des tuyauteries d’aspiration et de refoulement en utilisant I’élément discrétisé en
une dimension (dit élément 1D, ou AXIAL) n’est pas un challenge en soi. En effet, il s’agit déja d’une
des applications principales du code de thermohydraulique CATHARE dans le cadre de la modélisation
des tuyauteries de géométries diverses rencontrées dans les systémes hydrauliques de type réacteurs a
eau pressurisée ou boucles expérimentales.

Il s’agit donc simplement d’utiliser la modélisation 1D existante et de définir correctement les
longueurs de tuyauterie, I’évolution de la section de passage du fluide le long de ’abscisse curviligne
des conduites, les orientations, les périmétres frottants et la rugosité.

72



CHAPITRE 3. MODELISATION UNIDIMENSIONNELLE D’UNE POMPE ROTODYNAMIQUE
SUIVANT UNE LIGNE DE COURANT

Détaillons cependant la fagon de prendre en compte les pertes réguliéres (frottement paroi) et
singuliéres (changement brusque de direction ou de section) dans les éléments 1D de CATHARE. Ces
pertes seront également présentes dans les autres éléments constituant la pompe (roue et diffuseur+
volute).

Pertes réguliéres

La perte réguliére de pression AP,¢q ) (pour rappel 'indice k désigne la phase concernée), ou
perte de charge AH, .41, dans un tuyau se calcule avec I'équation de Darcy :

A})reg,k: = pkgAHreg,k = f(ak)fD,ki
D, 2

(3.11)

avec fp le coefficient de Darcy, qui est relié au coefficient de Fanning fpj (utilisé dans
CATHARE) par fD,k = 4fF,k:-

f(ag) est une fonction du taux de vide, permettant la répartition des pertes entre les deux phases
en présence. Elle sera par la suite notée cg.

Par défaut, le calcul du coefficient de perte de charge fr) dans CATHARE se fait a partir de
plusieurs corrélations dépendant du Reynolds de la phase concernée Rej. Les corrélations sont : la
loi de Hagen-Poiseuille décrivant les écoulements laminaires, la corrélation de Blasius valable pour les
conduites parfaitement lisses et 'asymptote donnée par le diagramme de Moody ([Moo44|) pour une
rugosité relative de 10~% (voir figure 3.5).

Moody Diagram
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F1GURE 3.5 — Diagramme de Moody

Il est aussi possible de renseigner en donnée d’entrée la rugosité absolue du tuyau et de calculer
le coefficient de Darcy via la corrélation de Zigrang & Sylvester [ZS82].
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L’expression de AP, ; donnée précédemment est une valeur intégrale de la perte réguliére. Dans
les équations bilans de quantité de mouvement, et donc avant intégration le long de I’abscisse curviligne
z, elle intervient sous la forme du terme :

A A kak,Q
ZAPy g = =
I reg,k CkaJc Dh 9

Compte tenu de la relation liant fp et frp exposée ci-dessus, et de celle liant le périmeétre
frottant s a la section de la conduite A et au diamétre hydraulique Dy,

(3.12)

A
D =4— (3.13)
Xy

et en notant 7, = % ka,f, on obtient I'expression suivante du terme de perte réguliére :

A
7 APreg s = CrIFRX ST (3.14)
Enfin, en notant Cj, = ¢, fr 1k, on obtient 'expression finale intervenant dans les équations bilans :
A
7 BPreg e = Cixs (3.15)

Pertes singuliéres

La perte singuliére de pression APy, 1 est a introduire par l'utilisateur dans le jeu de données
via la définition de deux coefficients KT et K. Ce sont respectivement les coefficients de perte de
charge dans le sens positif du débit (méme sens que le maillage) et dans le sens négatif. Les deux
peuvent donc étre différents. En revanche, ils ne dépendent pas de la phase concernée (liquide ou gaz).

Le coefficient K intervenant dans les équations bilans de quantité de mouvement des phases
liquide et gazeuse vaut donc K+ ou K~ en fonction du signe du débit.

L’utilisateur estime donc seul la perte singuliére a appliquer (lors d’un élargissement brusque par
exemple, ou en présence d’'un coude), elle n’est pas calculée automatiquement par CATHARE.

Une fois définie, la perte singuliére est prise en compte dans I’équation bilan de quantité de
mouvement de la phase concernée via un terme de la forme :

1
APSing,k = §Kak:,0kvk2 (316)
compte tenu de ’expression de 7j, cela donne

Apsing,k = KayTy, (317)

Cette perte de charge ne s’applique qu’en un seul point du maillage, 1a ot elle est définie. K est
déja une valeur intégrale qu’il faut diviser par Az avant d’intégrer les équations bilans de quantité de
mouvement le long de 'abscisse curviligne z.
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3.2.3 Modélisation de la roue : le canal inter-aubes vu comme une conduite
Définition d’un filet fluide moyen pour une modélisation unidimensionnelle

Nous allons nous concentrer ici sur la partie mobile de la pompe rotodynamique : la roue. La
représentation des éléments aubés d’une pompe en utilisant un modéle unidimensionnel nécessite la
définition d’une direction moyenne adoptée par le fluide, que I'on appelle "filet fluide moyen". Celui-ci
est dessiné en pointillés sur le schéma 3.6 ci-dessous, lequel représente un plan de coupe perpendiculaire
a l'axe de rotation d’une roue centrifuge (ce plan suffit & décrire ce type de roues purement radiales,
contrairement aux roues de type hélico-centrifuge). On distingue U'entrée et la sortie du fluide dans la
roue, ainsi que ’axe de rotation au centre. Le sens de rotation est indiqué sur le schéma, w représentant
la vitesse de rotation. On distingue également les aubes de la roue, définissant des canaux inter-aubes
dans lesquels circule le fluide.

Ecoulement
(Filet fluide moyen)

AUBE

AXE DE
ROTATION

SORTIE
ROUE

FIGURE 3.6 — Schéma général d’une roue centrifuge

Dans la réalité, le fluide passe dans la roue par I’ensemble des canaux inter-aubes. Dans notre
modélisation, nous représentons un seul canal inter-aubes représentatif de 'ensemble des canaux en
termes de section hydraulique et de périmétre frottant. Le chemin adopté par le fluide dans la roue,
dit "filet fluide moyen" est calculé par intégration d’un déplacement élémentaire dépendant de deux
angles : 'angle des aubes  (dit aussi angle relatif) et I’angle d’orientation de la roue v (voir figures 3.10
et 3.11). Ce calcul nécessite 'introduction de la longueur de la roue (suivant I’abscisse curviligne) en
donnée d’entrée. Cette longueur permet de calculer un rayon moyen en sortie de roue, lequel est testé
par comparaison au rayon réel afin de s’assurer de la cohérence des données (angles, rayons, longueur
de roue). Il peut étre nécessaire d’ajuster la longueur de roue pour satisfaire le test sur le rayon de
sortie. Il est préférable d’ajuster la longueur du filet fluide plutot que le rayon de sortie de roue afin
de calculer correctement 1’accélération centrifuge. Il est nécessaire de calculer au mieux le filet fluide
moyen pour prédire correctement le profil de pression dans la roue. Une illustration de la longueur
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développée de I’élément roue aprés I’avoir modélisé en 1D est disponible en figure 3.7 ci-dessous.

tooulemeant
= (Filet fluige mayen)

AUBE / \
AXE DE

ROTATION

longueur développée

FIGURE 3.7 — Longueur développée

Résolution dans le repére mobile et accélérations d’entrainement

Le systéme est résolu dans un repére relatif, mobile, qui est le repére tournant a la vitesse de
rotation de la roue. Ce sont donc les vitesses relatives Wy, qui interviennent dans les équations de la
roue, contrairement au modéle des parties fixes ol ce sont les vitesses absolues Vi qui interviennent.
Dans ces conditions, il est nécessaire de prendre en compte les accélérations d’entrainement dans les
équations de quantité de mouvement et d’énergie. Compte tenu de la projection des forces réalisée sur
le filet fluide moyen, seule 'accélération centrifuge intervient directement comme un terme source dans
les équations du modeéle. L’effet de 'accélération de Coriolis est pris en compte par la corrélation de
déviation qui a pour effet de modifier ’angle B2, modifiant ainsi la direction de I’écoulement en sortie
de roue.
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Accélération centrifuge

Ce sont les profils des angles 3 (angle relatif, mesuré entre —U et W) et v (angle entre le filet
fluide moyen et le plan perpendiculaire a 1’axe de rotation) le long de la roue, ainsi que le rayon moyen
d’entrée de roue qui vont définir la direction moyenne adoptée par le fluide. Dans le cas des pompes
centrifuges, I’angle v est nul en sortie de roue, ce qui n’est pas le cas des pompes hélico-centrifuges.
Ces derniéres ne sont pas a sortie purement radiale, comme le montre la figure 3.8 ci-dessous.

S

““‘.‘“‘.‘““-
A
")
N

.-.-"'-"

P s

L‘enmf‘uge Centrifuge a aubes L‘enrn-f'uge gauche Heélico-centrifuge 1 'clice
Cyhndrigues

FIGURE 3.8 — Roues centrifuges et hélico-centrifuges (Stepanoff [Ste61])

A partir de la définition du filet fluide moyen, un rayon moyen peut étre calculé tout au long de
I’abscisse curviligne, ce qui permet notamment de calculer 'accélération centrifuge subie par le fluide
en chaque point du maillage. On s’intéresse donc aux forces en jeu projetées sur cette ligne de courant
pour résoudre les équations de conservation.

La projection de 'accélération centrifuge sur le filet fluide moyen & ’adaptation, notée <ﬁk . n_'z>,

est ajoutée au second membre des bilans de quantité de mouvement et d’énergie afin de prendre en
compte l'effet de rotation de la roue. Son expression est la suivante :

- OR
Aoy py <Fk . nz> = AakpkaRa (3.18)

R est le rayon évoluant le long de la roue et correspondant a la position du filet fluide moyen
adapté. Il est calculé par intégration le long de I’abscisse curviligne z de la roue, connaissant le rayon
moyen en entrée Rj. Ce dernier est calculé & partir des rayons minimum (au moyeu, noté hub) et
maximum (au carter, noté tip) en entrée de roue selon la relation suivante :

|R?, o+ Rl
R = w (3.19)

Cette méthode pour calculer le rayon moyen apparait naturellement lorsque l'on calcule la
moyenne du produit de la vitesse d’entrainement et de la vitesse tangentielle UVp. Ce terme est tres
important dans la théorie d’Euler et est utilisé notamment pour le calcul du couple et de la hauteur.
Ce terme peut s’écrire comme suit :

UV = U(U — Wy) = U (U - taZTﬁ)) (3.20)

Calculons la moyenne de UVr en entrée de roue, notée U1 Vr 1, I'indice 1 étant associé a I'entrée
de roue.
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En se placant au point nominal de fonctionnement et en considérant raisonnablement 1’absence
de pré-rotation en entrée de roue en ce point, on peut écrire :

v
tan(B;) = (7]”171; (3.21)
I'indice N étant associé au point nominal de fonctionnement.
On obtient donc :
Vin
UiVri = U (Ul - le’NUl,N> (3.22)
m7 b}
En se rappelant que U; = Rjw, on peut ensuite calculer la moyenne comme suit :
1 Rl,nLaw Vm71
UiV = 5 Riw(Riw — v Riwn)2mR1dR; (3.23)
1 Rl,min mvlzN
S1 étant la section de passage du fluide en entrée de roue, que 'on peut exprimer sous la forme
S1 = W(R%,max - R%,mzn)
27TW(W - va/lle (,UN) Rl,maz
UiVri = ——5 1.2 / R}dR, (3.24)
W(Rl,max - Rl,min) R1,min
D’ou
EEE—— Vina 1
UV = wlw — ml:NwN)5 (R} pnaz + B min) (3.25)
m’ b

Que 'on peut écrire sous la forme

. V. .
U1VT71 = w(w __ml wN)R12 (3.26)
m,1,N
D’out 'expression du rayon moyen en entrée
_ R? 0w+ RY,.
Rl _ \/ 1,max . 1,min (327)

Le rayon minimum étant situé au niveau du moyeu (hub) et le rayon maximal au niveau du
carter (tip), on retrouve bien l'expression donnée en premier lieu a 1’équation 3.19. Par la suite on
utilisera directement la notation R; & la place de Ry car on aura systématiquement affaire au rayon
moyen.

Les angles 5 et v ainsi que les rayons au moyeu et au carter en entrée et en sortie sont des
données d’entrée du modéle. Ces données sont notées B1, B2, V1, Y2, Rihubs R2hub, Ritip €t Ratip-
Pour illustration, voici figure 3.9 la localisation de la mesure des rayons au moyeu et au carter en
entrée d’une roue centrifuge.
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CARTER

HOYEU

FIGURE 3.9 — Rayons au moyeu et au carter en entrée d’une roue centrifuge

Montrons d’ou provient I’expression de — <Fk . n_;> :

Considérons un point M repéré en coordonnées polaires R, 0 par son vecteur position OM = Re;..
Le vecteur vitesse associé obtenu, calculé en dérivant par rapport au temps le vecteur position, s’exprime

) 00M OR _, a0 _, e .
comme suit : o - Eer + Raeg . Le vecteur accélération associé, obtenu
~— ——
vitesse absolue vitesse relative  vitesse d’entrainement

en dérivant par rapport au temps le vecteur vitesse, s’exprime comme suit :

020M  O°R OR 00 026 00\ 2
— 7 2 — - 7 2
o2 R T e g0 T lgp e — B (875) ‘ (3:28)

00
En introduisant w = a1 cela donne :

POM R R ow _, .
s = —.36r + 2—weép + R—ép - Rw?é;.
ot ot ot ot ——
Y LY . .Y - Y . accélération centrifuge
accélération absolue accélération relative  accélération de Coriolis  accélération tangentielle
(3.29)
. : . oM . O’R
La composante radiale de 'accélération absolue se réduit au terme = — — RuW?

—_ . e,r_
ot? ot?

L’accélération centrifuge est la partie —Rw? de cette composante radiale.

Comme notre modéle de pompe est maillé et résolu selon une abscisse curviligne désignée par
la variable z et le vecteur directionnel associé 7, il s’agit de projeter le vecteur accélération (et en
particulier la composante donnant 1’accélération centrifuge) sur la direction donnée par 7.

C’est donc le produit scalaire é; - n, qu’il nous faut calculer, qui peut s’écrire ——, les

Z3D
déplacements élémentaires dR et dzsp étant respectivement portés par les vecteurs élémentaires é;

et n.

En trois dimensions, la direction de la vitesse relative W est donnée par le déplacement
élémentaire d_:Zg p- Considérons les plans R-0 et R-H respectivement définis comme le plan orthogonal
a l'axe de rotation contenant le point M, et le plan contenant I'axe de rotation ainsi que le point M.
Ces plans sont représentés sur les figures 3.10 et 3.11. La projection de d_,%g p sur le plan R-H est notée

d}pH. La projection de d}pH sur le plan R-0 est notée dR. Calculons ainsi , que l'on notera par

0z3p
.0
la suite —.

0z
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PLAN R-6

= = Filet moyen

AXE DE
ROTATION

AUBE

F1GURE 3.10 — Définition des angles dans le plan de coupe R-6

PLAN R-H
= = Filet moyen
AXE DE
SORTIE ROTATION SORTIE
ROUE <G> ROUE
(0]
©
<
©
(0]
@]
c
©
o
o \ I
\ 1
> —
" ENTREE "
ROUE

Distance radiale

FI1GURE 3.11 — Définition des angles dans le plan de coupe R-H

D’aprés la figure 3.10 représentant le plan R-0, on remarque que d_,;:pH = sin(ﬁ)dng. Si on
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s’intéresse ensuite a la figure 3.11 représentant le plan R-H, on remarque que dR = cos(fy)d_,%pH. En
associant ces deux résultats, on trouve que dR = cos(7y) sin(ﬁ)d_ég p, d’ott 'on déduit la relation :
_OR

€y Ny = 5 cos(7y) sin(p) (3.30)

cos(7y), sin(vy), cos(B) et sin(f) sont calculés par interpolation linéaire le long de la roue entre
I'entrée et la sortie. Cette méthode d’interpolation permet de respecter la forme d’une aube de pompe
centrifuge, comme on peut le voir en figure 4.49 du chapitre 4.

Par exemple, cela s’écrit dans le cas de sin(f) :

sin(fB2) — sin(f1)

— (z — 21) +sin(5) (3.31)
Z9 Z1

sin(f) =

. . : . . . R
Finalement, 'accélération centrifuge projetée sur le filet fluide moyen adapté s’écrit —RWQa— ce
z
. ) . | 5 OR?
qui peut étre exprimé sous la forme —5w e
z
Déviation

L’effet de I'accélération de Coriolis est modélisé via une corrélation de déviation du fluide en
sortie de roue. Au point nominal, cela se traduit par un angle relatif de sortie de roue £} réel plus
faible que I'angle géométrique des aubes (s.

Ci-dessous un schéma illustrant le phénoméne en sortie :

FIGURE 3.12 — Représentation du phénoméne de déviation en sortie de roue

A ce jour, quatre corrélations de déviation ont été introduites dans le modéle unidimensionnel
de roue : celle de Stodola [Sto27], celle de Wiesner [Wie67], celle de Stanitz [Sta52b], celle de Qiu
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[QJZA11] et une corrélation basée sur celle de Stodola [Sto27], généralisée dans le cadre de ces travaux
de theése pour s’appliquer également aux pompes hélico-centrifuges [MGDT19| (utilisée par défaut).

L’implémentation de plusieurs corrélations représentant le méme phénoméne a permis d’identifier
les avantages et les lacunes de chacune, et ceci d’autant plus que les corrélations sont pour certaines
plutét mécanistes ou plutdt empiriques. A la suite de ces tests menés sur I'ensemble de la base de
qualification, un modéle a été proposé dans le cadre de la thése. Il reste simple tout en donnant les
meilleurs résultats sur notre base de qualification composée de pompes centrifuges et hélico-centrifuges.
Pour cette raison, elle a été activée par défaut. Cette nouvelle corrélation de déviation est décrite en
référence [MGDT19).

D’autres modéles de déviation existent dans la littérature. On peut citer par exemple Busemann
[Bus28| (1928), Wislicenus |Wis47| (1947), Pfleiderer [Pfl61] (1961), Eck [Eck72] (1972), Whitfield
[Whi74] (1974), Paeng et Chung [PCO01] (2001), Von Backstrém [Bac06] (2006) et Ji [JZRT10] (2010).
L’éventail de corrélations implémentées & ce jour est assez satisfaisant au sens ot il regroupe la toute
premiére corrélation (celle de Stodola, une corrélation mécaniste simple qui reste une référence toujours
aujourd’hui), celle de Wiesner (plutét empirique qui est largement utilisée), celle de Stanitz (qui differe
des autres par son absence de dépendance a I’angle de sortie des aubes) et celle de Qiu (une corrélation
trés récente, plutot complexe, mais qui semble pouvoir fonctionner correctement pour une large gamme
de débits et de géométries). Pour cette raison, il ne semble pas nécessaire d’implémenter d’autres
corrélations dans le modéle unidimensionnel de pompe développé dans le cadre de cette thése.

Classiquement, une corrélation de déviation est définie via un coefficient de glissement (slip
factor), défini ainsi :
Cyi Whe — W-
o—=1_ 2slip _q _ r2 " T2
Us Us
Cgiip correspondant a la différence entre les composantes tangentielles des vitesses relatives en
sortie avec et sans déviation (voir figures 3.13 et 3.14).

(3.32)

Vs W,

Vm?2
8

T *

Vi Uy Wn

FIGURE 3.13 — Triangle des vitesses géométrique (associé a 'angle métal (35)

Cs‘e‘ i
slip
'}

VZ e L e 4

e ———— — = i
. = b 2| e
. I
g W
i U T2

FIGURE 3.14 — Triangle des vitesses du fluide (associé a I’angle dévié j35)

Stodola [Sto27| donne une approximation théorique de ce coefficient en considérant que la
déviation est obtenue par le mouvement de rotation d’un cylindre de fluide entre deux aubes, qui
tourne dans un sens opposé a celui de la roue et & la méme vitesse. Il suppose également un rayon de
courbure infini des aubes et un écoulement irrotationnel (voir figure 3.15) :
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7 sin(f2)

(3.33)

F1GURE 3.15 — Illustration des hypothéses de Stodola (schéma issu de Paeng & Chung [PCO01])

Cette approximation tend toutefois a s’éloigner de la réalité lorsque le nombre d’aubes est
inférieur a 6, et donne ses meilleures approximations pour des angles de sortie entre 60 et 70 degrés
[Bac06].

La corrélation proposée dans le cadre de ces travaux de thése a été construite dans l'idée de
généraliser celle de Stodola [Sto27]| aux pompes hélico-centrifuges.

7sin(f2) cos(y2)
7Z

Par rapport & la corrélation initiale, nous avons ajouté une dépendance en 7 via le facteur
cos(2), traduisant le fait que la déviation diminue lorsque la pompe est davantage hélico-centrifuge
(ie. a grande vitesse spécifique). Cette corrélation a été proposée dans le cadre des travaux menés
sur la pompe primaire N4, de vitesse spécifique Ny, = 120 (Matteo et al [MGDT19]). Sous certaines
hypothéses, on peut rapprocher cette expression d’autres corrélations de déviation plus complexes de
la littérature, telle que celle de Qiu [QJZA11].

oc=1-— (334)

Le modéle de Qiu [QJZA11]| a vocation a fonctionner pour une large gamme de géométries et
de débits. D’aprés Dixon et Hall [DH14|, il donne des résultats remarquablement bons. Toutefois,
I'expression de ce modéle est plus complexe et nécessite de renseigner des données d’entrée
supplémentaires, notamment la largeur des aubes en sortie de roue.

Frsin(f2) cos(7y2) Fso®y [ df F®gys5cos(f2) (dpb
o=1_ S it e (3.35)
Zy 4sin(fB2) \dm /, 4paba dm ),
Que l'on peut écrire sous la forme d’une somme de plusieurs termes de glissement :
oc=1- Ao-radial - Ao-turn - AO'passmge (336)
La fonction F' qui intervient dans I'expression de o s’écrit ainsi :
AT T . to
F=1-sin— — 4+ (= — - 3.37
sin Z sin <Z2 + (2 Bg)) sin(f2) cos(72) 575 (32) (3.37)
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Le modeéle de Qiu [QJZA11] reste valide tant que % < F.

Le modele de Stanitz [Sta52b| a été développé en 1952 dans le cadre des études sur les
compresseurs. Il est simple d’expression et a la particularité de ne pas dépendre de la valeur de ’angle
de sortie des aubes :

7.0,63
Z
Si 'on met en relation cette formule avec celle de Stodola [Sto27], on peut remarquer que la

valeur de 0,63 correspond au sinus d’un angle o qui serait d’environ 39 °, ce qui est plutot élevé par
rapport aux machines étudiées dans notre de base de qualification (cf. chapitre suivant).

o=1 (3.38)

Wiesner [Wie67| considére que le modéle de Busemann donne les coefficients de glissement les
plus conformes aux mesures dans de larges gammes d’angles de sortie et de nombres d’aubes. Il s’est
donc appuyé sur ces résultats pour construire un modéle empirique plus simple donnant globalement
les mémes résultats. Aprés avoir fait des tests sur un grand nombre de pompes ayant de 2 & 16 aubes
et des angles de sortie de 8 a 88 degrés, il a obtenu la formule suivante :

sin( s R
c=1-— Z0~(7) pour R—; < €lim (3.39)
et
- Ri 3
Sln(ﬁg) R, — Clim .
o= (1 — Z0'7> 1- (f_ehm> sinon (3.40)
ceci avec

8.16. sin(2)

€lim = exp(— > ) (3.41)
Une fois la corrélation choisie, I’angle modifié est calculé ainsi :
« (.UNRQ
dev = ; QN A2(1 - U) (342)
3, = arctan . (3.43)
27 cos(2) :
sinF) T Fiew

Désadaptation

Loin des conditions de design, la direction adoptée par le fluide en entrée de roue et de diffuseur
(s’il est aubé) n’est plus adaptée a la géométrie des aubes. C’est ce que I'on appelle la désadaptation. Ce
phénomeéne se traduit par une perte de charge qui croit lorsqu’on s’éloigne de plus en plus des conditions
de design. Elle dépend généralement de 1’écart entre le débit d’adaptation et le débit considéré au carré
(Q— Qadapte)Q, que I'on écrira sous la forme Qqaapte(D — 1)2 avec D le coefficient de désadaptation. D
est le rapport du débit sur le débit d’adaptation. Le débit d’adaptation est considéré comme étant le
débit en similitude avec le débit nominal, d’ot la présence du rapport des vitesses de rotation. Pour
éviter une opération de division par zéro lors de la résolution de I’écoulement dans la pompe, une
limite sur ce rapport des vitesses de rotation a été introduite. Elle a été choisie en relation avec les
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travaux de qualification conduits sur les tests a rotor bloqué pour la pompe ME250315 (voir chapitre
4 et référence [MCDT19)).

Q

D =
Qn-max(, i)

(3.44)
avec iy = 7.1077.

Afin de tenir compte de ce phénoméne de désadaptation de I’écoulement dans le modéle de
pompe développé, une perte de charge a été ajoutée au second membre des équations de quantité de
mouvement via le terme

ri

o (3.45)

*AakpkgAHshock

La perte de hauteur est introduite par le terme AH g,.;. Cette perte n’est pas calculée de la
méme maniére pour les bas ou les hauts débits. A sous-débit (ie. D < 1), elle s’exprime comme :

A}Ishock = A}Ishock,O (D - 1)2 (346)

avec AH ghock,0 = HEuler,0 — Ho. Le choix qui est fait consiste & modéliser la différence entre la
hauteur homologue a débit nul estimée par I'équation d’Euler tenant compte de la déviation Hpyjero
et la valeur réelle de la hauteur homologue Hy. Cette modélisation repose sur 'hypothése que les pertes
par désadaptation sont les seules a intervenir & proximité du débit nul.

HEuler,o est approchée par la relation 75%.Us2%/g.

Hy dépend de la vitesse spécifique N, et s’exprime comme :
w 2
Hy = (Kl.Nq + KQ) (maX(WN, alim)) Hy (347)

avec K1 = 7.1073 and Ky = 1.0092. Ces coefficients ont été définis en relation avec une étude
menée sur les courbes 4-quadrants de plusieurs pompes rotodynamiques de vitesses spécifiques variées,
dont les résultats sont synthétisés sur les figures 3.16 et 3.17 ci-aprés. K et Ko sont les coefficients
définissant la courbe de tendance affine liant les différentes valeurs de hauteur homologue & vitesse
directe (sens normal de rotation) et débit nul récoltées parmi les courbes 4-quadrants disponibles.
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Relations liant des points particuliers de hauteur homologue avec la vitesse
spécifique Nq
5
y=0,0273x+1,084 giff
R2 = 0,8489
|}

4
c
9
2 L] L b
g 5 > rotor bloqué débit direct
T # vitesse directe débit nul
2
8 | B vitesse directe débit inverse
5 ‘s
_:E N n . A rotor bloqué débit inverse
3 I vitesse inverse débit inverse
K v = 0,007:% 1,00 o "
T * ® vitesse inverse débit nul
=3 * A S -
. f — Linéaire (rotor bloqué débit direct)
r ‘ L. y=0,0007x+0,8889
2 A——a ¥ | k R2=0,0308 — Linéaire (vitesse directe débit nul)
:gn yi 0,0116x+0,3933 —— Linéaire (vitesse directe débit inverse)
§ .\H‘H&“‘\.": y - -0,003x + 0,502 Linéaire (rotor blogué débit inverse)
5 0 ! § j § - i RE=0:2891 ___ incaire (vitesse inverse débit inverse)
2 20 40 60 80 160 120 140
:l‘::n —— Linéaire (vitesse inverse débit nul}

-1

y=-0,0111x-0,2633 X
R? = 0,9462 X
-2
Vitesse spécifique Ns

FIGURE 3.16 — Points particuliers de hauteur homologue en fonction de N,

Relations liant des points particuliers de couple homologue avec la vitesse
spécifique Nq
4
]
3 |
y =0,0208x +0,5151
5 R?*=0,9135
2 ]
S > rotor bloqué débit direct
£
© # vitesse directe débit nul
e 2
E y=0,007x+0,7239 B vitesse directe débit inverse
- L R?=0,7701 JER.
F] A rotor bloqué débit inverse
5 A
- A I* vitesse inverse débit inverse
o h 4
b + __y=-0,0066x+0,2055 ® vitesse inverse débit nul
'E 1 A — 4 R?=0,7391
5 5 Linéaire (rotor bloqué débit direct)
= ¥
Py N ‘ § = -0,0021x+ 0,6634 —— Linéaire (vitesse directe débit nul}
é" ¥ R?=0,2915 —— Linéaire (vitesse directe débit inverse)
]
& 0 ’ § ‘ § ' i ! — Linéaire (rotor bloqué débit inverse)
2 20 40 60 80 160 120 140
;g_ X % % —— Linéaire (vitesse inverse débit inverse)
S y=-0,0023x-0,5314 —— Linéaire (vitesse inverse débit nul)
R?=0,1031
1 Y
X
y =-0,0134x + 4E-05
R*=0,8195
X
-2
Vitesse spécifique Ns

FIGURE 3.17 — Points particuliers de couple homologue en fonction de N,

La direction du fluide est supposée adaptée aux aubes lorsque D = 1, et par conséquent

N

AH o = 0. La construction des corrélations de pertes par désadaptation & sous-débit et en sur-
débit assure la continuité et la dérivabilité au passage du point d’adaptation.

En sur-débit, (ie. D > 1), la corrélation s’exprime comme :
AH shock = AI{shock,oo (D - 1>2 (348)
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N 2
AH ghocko0 = K. max(7—(()], 1) (max(:;v,alimo Hy (3.49)

avec K5 = 7.5.1071.

Le coefficient r; intervenant dans le terme source général des pertes par désadaptation permet
de répartir ces pertes de charge sur plusieurs mailles. Le choix a été fait de les concentrer en entrée de

roue, & part égale sur les deux premiéres faces du maillage appartenant exclusivement & la roue (faces
n°2 et n°3).

La vitesse de rotation adimensionnalisée qui intervient en plusieurs endroits dans ce modéle a
été introduite en relation avec I’étude du respect des lois de similitude des turbomachines menée sur la
pompe centrifuge DERAP. Ces travaux de validation de la prédiction des performances de la pompe a
plusieurs vitesses de rotation sont présentés dans le chapitre 4 de qualification & ’échelle composant.

Recirculation

A bas débit (~ D < 0.5), le fluide recircule a lintérieur de la roue. Cela est source de
consommation de puissance. Fraser |Fra81| apporte une description détaillée de ce phénoméne, et

I’explique par le champ de pression a l'intérieur du canal inter-aubes. Le schéma en figure 3.18 ci-
dessous représente le phénoméne de recirculation :

—
-

TR OSSN

Q

Suction Recirculation. Discharge Recirculation.

FIGURE 3.18 — Phénoméne de recirculation (Fraser [Fra81])

La consommation de puissance due aux recirculations se traduit sur les courbes de performance
de la machine par un couple additionnel entre 0% et environ 50% de débit. Pour illustrer ce point, on
pourra se référer aux travaux Beck et Thamsen [BT16] qui cherchent a obtenir une consommation de
puissance constante en fonction du débit par un design approprié de la roue.

Dans cette zone de débit, la différence entre le couple réel et le couple d’Euler tenant compte de
la déviation correspond au couple dissipatif. Ceci est illustré en figure 3.19 ci-dessous.
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Ch=(Q) idéal

. l (Euler)

Couple hydraulique Ch en N.m

Dissipation .
énergie par

recirculations Ch=R(Q) “réel” i AN >
h= rée % L
. Y Débit Q en m¥/s
Ch=£(Q) avec . ™.
déviation .~y Déviation
(Euler) N,
\
N
%
X‘E\
Y

FI1GURE 3.19 — Couple dt aux recirculations

Afin de tenir compte de ce phénoméne dans le modéle de pompe développé, un terme de
dissipation de puissance a été introduit dans les équations de conservation d’énergie de chaque phase.

r
+akpkrdissipation~|w|fzz (350)

[gissipation traduit le phénomeéne de recirculation et augmente lorsque 'on diminue le débit. I
s’exprime de cette fagon :

w 2 (D —b3\?
Fdissipation = Bol'n maX(E, alim) bs (351>

pour D < b3y = % et 0 sinon. By = b1.Ny + by avec by = 6.6.1073 et by = 2.055.101.

Le coefficient r; intervenant dans le terme source général de la perte de puissance par recirculation
permet de répartir ces pertes de charge sur plusieurs mailles. Le choix a été fait de les répartir tout au
long de la roue, dans la mesure ou les recirculations peuvent intervenir en entrée et/ou en sortie, ainsi
qu’au long du canal inter-aubes.

Afin de rendre l’ensemble des modéles de pertes le plus général possible, des nombres
adimensionnels tels que la vitesse spécifique et le rapport des vitesses de rotation ont été introduits.
Cela permet de prédire correctement les performances de hauteur et de couple des machines pour des
géométries variées (centrifuges, hélico-centrifuges, axiales) et des conditions de fonctionnement autres
que le point de design.

Cavitation

Le phénomeéne de cavitation a succinctement été introduit au chapitre 1 : il s’agit de la
vaporisation du fluide (initialement liquide) au niveau des aubes de la roue en cas de dépressurisation
locale, elle méme due a une accélération locale de I’écoulement. La pression passe ainsi en dessous de
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la pression de saturation, comme illustré figure 3.20, aux endroits du canal inter-aubes concernés par
la dépression.

PA

ebullitior

P (T.) — R cavitation

VAPEUR

y B,

T T, I
FIGURE 3.20 — Phénomeéne de cavitation illustré sur un diagramme thermodynamique P-T (Duplaa
[Dup08|)

Le systéme d’équations bi-fluide sur lequel est basé notre modéle de pompe, ainsi que les lois
de fermeture associées, permettent d’ores et déja la génération de vapeur par dépressurisation. Ce
phénomeéne qui peut étre assimilé a la cavitation est communément appelé flashing dans le milieu de
la modélisation en thermohydraulique diphasique pour les réacteurs. Le code CATHARE-3 dispose
d’un modéle de flashing adapté a la dépressurisation dans les tuyauteries et volumes de fluide (Bestion

[Bes90]).

Pour le modéle unidimensionnel de pompe, il s’est avéré nécessaire de développer un modéle
de cavitation dédié a l'apparition locale de vapeur dans la roue dans certaines conditions de
fonctionnement, et notamment en cas de baisse de la pression amont. En effet, sans modéle de cavitation
dédié, et en utilisant simplement le modéle de flashing de CATHARE-3 permettant la génération de
vapeur dans une conduite (validé sur des tuyeres de type tube convergent-divergent), la prédiction de
cavitation dans la roue n’était pas possible. A préciser que seule la roue DERAP a été testée en régime
de cavitation dans le cadre de ces travaux de these.

Pour comprendre pourquoi le modéle de flashing validé en tuyéres ne suffisait pas pour modéliser
la cavitation dans les conditions de fonctionnement expérimentées sur DERAP (20 °, pression
légérement inférieure a 1 bar, débit compris entre +-30% du débit d’adaptation), des simulations
a plus haute température ont été menées. Ceci dans le but de faciliter la génération de vapeur en se
rapprochant de la température de saturation & pression donnée. A une température du fluide proche
de 80 °C, il a été possible d’observer ’apparition de cavitation dans la roue aux bonnes conditions de
débit et de pression via le modéle de flashing validé en tuyéres.

Considérant ceci, la nécessité d’introduire une nouvelle zone d’échanges thermiques au sein
du code CATHARE-3 apparut, afin de permettre la génération de vapeur malgré une pression
moyenne de la maille supérieure a la pression de saturation P, (7). En effet, avec la modélisation
unidimensionnelle adoptée, la maille "fluide" considérée correspond & une portion du canal inter-aubes
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moyennée radialement, ainsi, le gradient de pression perpendiculaire a I’abscisse curviligne n’est pas
calculé. Comme la cavitation apparait d’abord dans des zones locales du canal inter-aubes, ol la
pression peut atteindre sa valeur & saturation & cause d’une accélération locale du fluide, ceci peut
expliquer la nécessité d’un traitement spécial du changement de phase dans la roue dans ces conditions
de pression et de température. La figure 3.21 ci-aprés illustre cette problématique.

@ =scalar nodes of the mesh
H = yector nodes of the mesh
—— = nterface between two cells of the mesh

@ = cavitation pocket

FI1GURE 3.21 — Cavitation et maillage unidimensionnel

Ces travaux de modélisation menés dans le cadre de la thése, ont été décrits dans un article de
la conférence ICAPP (Matteo et al 2019 [MDT19b]). Le modéle de cavitation, constitué d’un nouvel
indice de zone (permettant de détecter les conditions nécessaires a I’apparition de cavitation) et d’'un
modéle d’autovaporisation adapté, est présenté succinctement ci-dessous.

Pour chaque maille de la roue (I représentant le numéro de maille) et a chaque itération de la
méthode de résolution itérative de Newton, si la température du liquide approche la température de
saturation de quelques degrés ou dizaines de degrés (11 (1) > Tsqt — 0Teqn), alors un flux de chaleur
ie,cav allant du liquide vers I'interface représentant la cavitation est pris en compte. L’expression de
ce flux de chaleur vient du modéle de flashing de CATHARE-3 validé en tuyére auquel on a enlevé
le terme de retard au flashing et que 'on a exprimé en fonction d’une différence de températures
(Ty, — Tsat + 6Ttqy) au lieu d’une différence d’enthalpies massiques (hr, — hp sqt). Le terme de retard
au flashing, qui autorise une surchauffe du liquide avant le changement de phase, a été retiré car on
souhaite précisément simuler le phénomeéne inverse.

Le flux de chaleur intervient dans la production de vapeur via le calcul du transfert de masse
(équation 3.10 présentée au début de ce chapitre), dont on rappelle la définition ici :

_ XC/AQpi — qle — Que

r
hy — hr,

(3.52)

Lorsque la température de saturation réévaluée Ty + 0700 €St atteinte, la cavitation a lieu dans
la roue. L’écart a la température de saturation initiale noté 67,4, a dans un premier temps été défini en
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relation avec les simulations & haute température menées sur DERAP (une premiére valeur d’environ
70 °C a été définie), puis une dépendance en débit et en vitesse spécifique a été ajoutée. Pour des
raisons de stabilité numérique, un débit explicite (ie. du début du pas de temps) est utilisé a chaque
itération.

La dépendance en débit se fait par D'utilisation du coefficient de désadaptation défini
précédemment a 1’équation 3.44.

L’expression de 'écart a la saturation est donc :

b
Tewy = .- (3.53)
Avec a=T70 (écart de température nécessaire pour observer la cavitation) et b=12.3 (vitesse
spécifique de DERAP).

L’expression du flux de chaleur de cavitation est finalement :
2 AL
qle,cav = _f(P, Oé).ReL.P’I”L.ﬁ.(TL — Tsat + 6Tcav) (354)
h

Un autre traitement du changement de phase a di étre fait dans la roue de la pompe pour
éviter une condensation trés violente & proximité de la génération de vapeur en conditions fortement
sous-saturées et a bas taux de vide. Ceci évite des tentatives de condensation de la phase résiduelle
vapeur dans ces conditions. Le flux de condensation a donc été réduit suivant la relation :

dle,cond = C-Q-Gle cond (355)
Avec ¢ = 1073,

Enfin, un dernier traitement a été fait sur la carte d’écoulement pour chaque maille ol on entre
dans les conditions de cavitation : I’écoulement a été défini comme étant stratifié (en imposant un
taux de stratification égal a 1). Ceci a un impact sur les frottements a 'interface liquide-vapeur et
sur les échanges thermiques entre les phases. C’est en imaginant une cavitation par poches attachées
aux aubes que I'on a fait ce choix. Pour valider ou améliorer le critére de stratification dans la roue
en régime diphasique, il faudra travailler sur I’équilibre des forces en présence (accélération centrifuge,
accélération de Coriolis, gravité) associées aux conditions de débit. On pourra étudier les travaux de
F. De Crecy [Cre83] pour avancer sur ce point. Une autre approche complémentaire serait de mener
des calculs diphasiques locaux dans des conditions de débit et de taux de vide variées afin d’étudier
I’écoulement dans la roue. Le code de calcul Neptune CFD, basé sur un modéle bi-fluide comme le
code CATHARE et disposant d’un module turbomachines, permet de transporter les phases liquides et
gaz en traitant leurs déséquilibres contrairement aux codes 3D CFD basés sur des modéles homogénes.
Pour cette raison, ce code 3D CFD serait un bon candidat.

En utilisant ce modéle de cavitation en conditions sous-saturées, la dégradation des performances
d’une pompe en régime de cavitation peut étre prédite. Ceci est fait au chapitre suivant pour la pompe
DERAP (paragraphe 4.8.4).
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3.2.4 Modélisation du diffuseur et de la volute
Direction de I’écoulement dans le diffuseur

Le diffuseur, s’il existe dans la pompe, est une partie fixe qui peut étre aubée ou lisse (ie. absence
d’aube directrice). La section de passage du fluide augmente dans le diffuseur (élément divergent) dans
le but de participer & la conversion de la pression dynamique, générée dans la roue de par sa rotation,
en pression statique.

En général, les aubes d’un diffuseur s’il y en a, sont adaptées a la direction réelle du fluide en
sortie de roue donnée par le vecteur vitesse Va. Cela signifie que l'angle des aubes du diffuseur se
rapproche de I'angle réel de sortie de roue as.

Dans le cas d’un diffuseur lisse, il est souvent considéré que la direction adoptée par le fluide
dans cet élément respecte un angle réel o constant (Dou [Dou89|, Stanitz [Sta52a|) en supposant
un écoulement bidimensionnel, axisymétrique et isentropique. La figure 3.22 ci-dessous représente la
trajectoire du fluide dans un diffuseur lisse :

mm Spirale logarithmique

FIGURE 3.22 — Trajectoire du fluide dans un diffuseur lisse

Ceci revient & donner une trajectoire de spirale logarithmique & I’écoulement. C’est le choix qui
est fait pour la forme du filet fluide moyen dans le diffuseur pour le modéle de pompe développé dans
le cadre de cette thése. Dans la pratique, cela consiste a définir une spirale logarithmique d’angle as
(variable en fonction des conditions de débit et de rotation) dans la partie diffuseur, qu’il soit aubé ou
non (voir figure 3.23).
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SORTIE
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(Filet fluide moyen)
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FIGURE 3.23 — Filet fluide moyen dans le diffuseur

La longueur du diffuseur définie dans la modélisation est la longueur de cette trajectoire aux
conditions nominales. Pour une raison de connexion de 1’élément diffuseur avec d’autres éléments de la
pompe et plus généralement d’un circuit, la longueur ne peut pas étre modifiée au cours du transitoire
en fonction des conditions de débit et de rotation.

En ce qui concerne les diffuseurs lisses, ce choix engendre une limitation aux débits éloignés du
débit nominal, ou la longueur de la trajectoire du fluide dans le diffuseur sera différente (plus courte a
haut débit et plus longue a bas débit). Ceci peut avoir un impact sur les pertes par frottement le long
du diffuseur. Nous tenons compte de ce phénoméne a l'intérieur du modéle développé pour les pertes
par désadaptation.

Ce choix engendre une seconde limitation, cette fois en ce qui concerne les diffuseurs aubés, et
notamment ceux dont I'angle des aubes varie sensiblement entre ’entrée et la sortie du diffuseur. En
effet, nous ne tenons pas compte de 'effet de la forme de I'aube sur la direction de I’écoulement. Cela
peut avoir principalement un impact sur le profil des vitesses dans la deuxiéme moitié du diffuseur et en
début de volute. En effet, en général, I'angle d’entrée des aubes d’un diffuseur est adapté a 1’écoulement
de sortie de roue, donc I'hypothése de chemin logarithmique est vraie au moins a proximité de ’entrée.
Nous tenons cependant bien compte des pertes par frottement sur les aubes du diffuseur via la définition
du périmétre frottant associé. Développer une fonctionnalité permettant d’imposer la direction donnée
par les aubes du diffuseur permettrait d’affiner la modélisation des pompes concernées. Cependant, la
nécessité de mener ces développements ne s’est pas fait ressentir vis a vis des cas de validation étudiés.

Direction de I’écoulement dans la volute

Pour la partie volute, qui se situe dans la continuité du diffuseur au sein du méme élément
AXIAL, on suppose que l'angle o augmente jusqu’a atteindre 7/2 en sortie de volute. Ceci permet de
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retrouver un écoulement totalement redressé en entrant dans la conduite de refoulement et donc une
vitesse du fluide & une seule composante (purement débitante).

Un raccord quadratique sur la variation de sin(a) est utilisé pour réaliser cette augmentation de
I'angle « (I représentant le numeéro de la face considérée dans le maillage) :

(2(d) — 24)?

sin(a(7)) = sin(az) + (sin(7/2) — sin(az)) (26 — 24)2

(3.56)

Ce choix a été fait en relation avec ’analyse des profils de pression et de vitesses obtenus pour
I’ensemble des pompes étudiées au cours de la démarche de qualification, en premier lieu au point de
fonctionnement nominal mais aussi hors-adaptation. La recherche d’une allure physique pour I’évolution
de ces grandeurs intimement liées a dirigé cette démarche. Pour qualifier/valider plus en détails ce
choix il est nécessaire de disposer de données expérimentales locales ou de calculs & échelle plus fine
permettant de juger des profils de pression et de vitesses obtenus.

Diffusion

Dans la volute, I’augmentation de section est la source d’une perte de hauteur appelée perte par
diffusion. Elle est définie ainsi :

ri

- (3.57)

_AakpkgAHdiffusion

La perte de hauteur par diffusion AH g;f fysion s'écrit comme suit (Matteo et al [MDT19a]) :

? (Vs — Vg)?

5 (3.58)

w
AI{diffusion = K4D (max(, alim))
WN
avec Ky = 0.65

Les pertes par diffusion sont uniformément réparties sur les mailles correspondant & la partie
volute via le coefficient r;. Elles s’annulent quand le débit s’annule, ce que I'on peut voir via le produit
par le coefficient de désadaptation D. Les indices 1, 2, 3, 4, 5 et 6 désignent respectivement : I’entrée
de roue, la sortie de roue, I’entrée du diffuseur, la sortie du diffuseur, 'entrée de la volute et la sortie
de la volute. Dans notre modélisation, on assimile la sortie de roue avec I'entrée du diffuseur (ie. 2 et
3 sont équivalents) ainsi que la sortie de diffuseur avec Ientrée de volute (ie. 4 et 5 sont équivalents).
Ceci correspond au fait de négliger l'effet des jeux géométriques qui existent entre ces parties.

3.2.5 Jonctions parties fixes - parties mobiles : changement de repére

Dans la roue, qui est ’élément mobile, les vitesses résolues sont les vitesses relatives W. Dans les
parties fixes (aspiration, diffuseur, volute, refoulement), ce sont les vitesses absolues qui sont résolues.
Ce paragraphe présente la méthode pour transférer correctement les grandeurs hydrauliques d’un
élément & l'autre le long de la pompe, malgré la présence d’une partie mobile. Pour illustration, la
figure 3.24 ci-aprés représente les points de changement de repére au sein de la pompe modélisée en
1D (association I’éléments axiaux).
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FIGURE 3.24 — Changement de repére entre éléments AXIAUX représentant la pompe
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Jonctions entre éléments AXIAUX (1D) de CATHARE-3

La difficulté réside dans le fait que les éléments axiaux de CATHARE-3 partagent un méme point
du maillage en leur jonction, sur lequel sont résolues les variables principales vectorielles du systéme :
on dit que les vitesses sont résolues aux faces du maillage, par opposition au centre des mailles.

ELEMENT AXIAL n°1
o ® o + o + o + o
N l T ELEMENT AXIAL n°2
|
o o b o b7 o K o
Point vecteur
(entre deux JONCTION entre
mailles) : ) deux éléments
variables L Point scalaire (au axiaux
et VG centre des mailles) -
variables P, HL,
HG, Alpha

F1GURE 3.25 — Elements AXTAUX de CATHARE-3 et leur jonction

Ainsi, a titre d’exemple, 'aspiration dans laquelle nous souhaitons résoudre les équations avec la
vitesse absolue V partage sa derniére face avec la roue. Or, nous souhaitons résoudre les équations de
la roue avec la vitesse relative W. Le code CATHARE-3 n’est initialement pas dédié a la modélisation
d’éléments mobiles possédant un maillage, tels que la roue d’'une pompe rotodynamique. Au démarrage
de cette thése, il n’existait donc pas de maniére de gérer les changements de repére. En particulier,
lorsque 'on utilise comme ici des modules unidimensionnels associés entre eux, une seule composante
de vitesse est calculée : celle qui est selon I'abscisse curviligne. Pour cette raison, il est nécessaire de
mettre en place un traitement spécifique aux interfaces pour gérer les changements de repére.

Le choix que nous avons fait consiste a réaliser le changement de repére sur la seconde face de
I’élément aval. Cela revient a faire une copie de la face commune se trouvant & la jonction, sauf qu’en
cette copie on applique la vitesse relative calculée en fonction de la vitesse V' a la jonction et on modifie
la section de passage du fluide afin de conserver le débit dans 1’élément aval.

Modification de la section de passage du fluide au cours du calcul

Nous allons commencer par expliquer le fonctionnement de la modification de la section de
passage, servant de méthode pour changer de repére, dans un cas monophasique. Nous expliquerons
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I’adaptation qui est faite pour gérer les cas diphasiques ensuite.

Entrée de roue En entrée de roue, en 'absence de prérotation (ce qui est une hypothése du modéle)
Vi = Vi1, Vin1 étant la vitesse méridienne (vitesse débitante). Dans ces conditions, la section associée a
V1 est Sin1, la section méridienne en entrée de Toue. W1 représente I’hypoténuse du triangle des vitesses
d’entrée constitué par la relation vectorielle V1 U1 + W1

V1 = Vm1 Wi

ol B

Uy

FIGURE 3.26 — Triangle des vitesses en entrée de roue

Ainsi, en entrée, la vitesse relative Wy est plus grande en valeur absolue que la vitesse absolue
V1. Ceci conduit donc & une réduction de section au passage de 'aspiration & la roue. On calcule en
effet Wy comme Wy = 4/ V12 + U12. Ensuite, la section S7 normale & la vitesse relative Wy permettant

de conserver le débit est calculée comme S| = %;”1

A Dintérieur de la roue La section de passage S que voit le fluide dans le repére relatif est calculée
en chaque point du maillage de la roue comme suit en tenant compte de la relation liant la vitesse
relative et la vitesse débitante V,,. Cette derniére correspond & la projection indifféremment de la
vitesse relative ou absolue sur la direction radiale (dans le cas des roues purement radiales, ou sur la
direction donnée par I’angle v pour les roues hélico-centrifuges), ce qui donne V;,, = Wsin f = Vsina.

Ainsi, pour I > 2 (I représentant le numéro de la face considérée dans le maillage), on écrit donc :

QL) = Vin(I)Sm(I) = W(I)S(I) = W(I)Sm(I).sin(5(1)) (3.59)

d’ou

S(I) = S (I).sin(5(1)) (3.60)

La section méridienne S, (I) associée a la vitesse débitante V;,, est une donnée d’entrée du modeéle.
Il n’est pas nécessaire de la connaitre en chaque point, elle est interpolée entre les points renseignés.

Sortie de roue La différence avec 'entrée réside dans le fait qu’en sortie la vitesse absolue du fluide
posséde une composante tangentielle. Le retour a une section réelle ne suffit donc pas : on perdra
I'information de vitesse tangentielle et donc de pression dynamique et d’énergie cinétique tangentielle
correspondantes. La méthode choisie consiste donc a calculer V5 en fonction de Wy et & travailler avec
la section normale & la vitesse absolue Va, notée Sypsorue,2 & partir de la seconde face du maillage du
diffuseur. Ceci permet de conserver le débit sur le méme principe que ce que l'on fait pour 'entrée de
roue.

Wa
Sabsolue,2 = Srelative,?? (361)
2
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Vs W>
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FIGURE 3.27 — Triangle des vitesses géométrique

A Pintérieur du diffuseur et de la volute
S(I) = Sp(I).sin(a(1)) (3.62)

On revient a une section réelle en sortie de volute ot I’écoulement est alors entiérement redressé
(cvg = 7/2), oll on retrouve une vitesse débitante V6. En effet,

S@ = SmG. sin(aG) = Smﬁ (3.63)

Gestion du diphasique Fn régime diphasique, la vitesse en entrée des éléments est calculée comme
une vitesse moyenne de la facon suivante :

aLpLVe +agpaVa

pmean

(3.64)

Vmean -

avec

Pmean = ALPL + QGPG (365)

Ceci permet de gérer les régimes diphasiques rencontrés au cours de nos travaux de qualification
(cavitation, injection de vapeur en entrée de pompe). Cependant, on sent bien que cette méthode
peut poser des difficultés en cas de fort taux de gaz et de fort glissement entre les phases en présence
induisant des vitesses V7, et Vi trés différentes. Nous n’avons pas eu l'occasion de tester ces régimes,
cependant il serait intéressant d’étudier la gestion du changement de repére en diphasique dans ces cas
et de voir si cette méthode reste efficace ou non.

Conservation des grandeurs statiques pression (P) et enthalpie massique (h) au niveau
des changements de repére

Au passage de la section réelle d’entrée a une section "relative" & la deuxiéme face de la roue,
on ne conserve pas les grandeurs totales (pression et enthalpie) comme cela est fait par défaut via les
équations de conservation de CATHARE-3, mais les grandeurs statiques. Cela vient du fait que 1'on
souhaite travailler avec les grandeurs totales absolues (P + 3pV? et h+ V;) dans les éléments fixes et

les grandeurs totales relatives (P + % pW? et h+ WTQ) dans la partie mobile. Au passage d’un repére a
I’autre, ce sont donc les grandeurs statiques P et h que l'on doit conserver.

Pour cela, on intervient dans les équations bilan afin de retirer les termes
traduisant la conservation de la partie dynamique de la pression et de I'enthalpie
seulement aux points de changement de repére. Cela est illustré figure 3.28 ci-dessous.
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FI1GURE 3.28 — Conservation de P et h aux changements de repére

Pour cette raison, on verra apparaitre des discontinuités des grandeurs totales au niveau des
points de changement de repére lorsque l'on réalisera des tracés de profils au chapitre 4. Dans la
partie mobile qu’est la roue, on observera ’enthalpie et la pression totales relatives, alors que dans les
parties fixes on observera ’enthalpie et la pression totales absolues. L’enthalpie totale relative différe
de la rothalpie par un terme d’énergie cinétique d’entrainement qui s’exprime en U?/2. La rothalpie
se conserve au sein des machines tournantes (Lyman [Lym92]). Ce principe est ici adapté a 1’écriture
en enthalpie totale relative.

3.3 Vérification du modéle 1D par intégration des équations dans un
cas idéal

3.3.1 Hypotheéses et systéme d’équations 1D simplifié

Le but est ici de vérifier I’écriture des équations du modéle 1D de roue développé au cours de
cette thése en démontrant son lien avec le modéle classique d’Euler de type entrée-sortie. Pour cela,
plagons nous dans un cas simplifié vérifiant les hypothéses suivantes :

—_

monophasique liquide

\)

)

) régime permanent

) absence de pertes hydrauliques
) parois adiabatiques
)
)

Tt = W

absence de source ou puits extérieur de masse et d’énergie
accélération gravitationnelle négligée devant D’'accélération centrifuge subie par le fluide

(=)

circulant dans la roue

L’hypothése 1 entraine I'absence de termes diphasiques dans les équations :
— un taux de vide nul (ag =0 et ap = 1)

— un frottement interfacial nul (7; = 0)

— pas d’échange de chaleur a U'interface (g = 0)

— pas de changement de phase (I' = 0)
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— pas d’effet de masse ajoutée
— un taux de stratification nul (R = 0, & ne pas confondre avec le rayon moyen dans la roue)

L’hypothése 2 entraine ’absence de termes dépendant du temps dans les équations, et donc des
dérivées par rapport au temps de la masse, de la quantité de mouvement, de ’enthalpie totale et de la
pression nulles.

L’hypothése 3 entraine

— des pertes réguliéres nulles (frottement paroi 77, = 0)

— des pertes singuliéres nulles (K = 0)

— on n’introduit pas de perte par désadaptation (chocs) (AHgpocr = 0)

— on n’introduit pas de perte par recirculations (I'gjssipation = 0)

L’hypothése 4 entraine I'absence d’échange de chaleur a la paroi (g, = 0).

L’hypothése 5 entraine des termes sources ponctuels de masse ou d’énergie nuls venant de
lextérieur (SMy, =0 et SE, = 0).

L’hypothése 6 entraine une accélération gravitationnelle assumée nulle (g, = 0).
Avec ces hypotheéses, le systéme d’équations pour la phase liquide seule s’écrit :

bilan de masse

0
—ApWr =0 (3.66)
0z
bilan de quantité de mouvement
0 5 1 28R2 0
il _ - — 3.67
azA,OLVVL 2Apr 02 +A62P 0 ( )
bilan d’énergie
0 W2 OR?
— | Ap Wi (b + —L)| — *ApLWLWQ =0 (3.68)
0z 2 0z

L’équation 3.66 permet de proposer une autre écriture pour les équations de quantité de
mouvement et d’énergie. En effet, le terme Apr W ne dépendant pas de z (conservation du débit
massique), il peut étre sorti des dérivées et aprés simplification on obtient :

bilan de quantité de mouvement

5, 19P 1 ,0R?
— = W 3.69
WL@ W+ pr 0z 2% 02 (3.69)
bilan d’énergie
) w3 1 28R2
3.70
9z <hL * 2 ) 2% oz (3.70)

Le systéme se réduit ainsi & 3 équations (conversation de la masse, de la quantité de mouvement
et de I'énergie de la phase liquide) et 3 inconnues (la pression moyenne P, I'enthalpie liquide Ay, et la
vitesse liquide W7p).
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Le but de cette démarche de simplification est de faire le lien entre le modéle de pompe 1D et la
théorie d’Euler classiquement utilisée pour prédire le couple Cp; et la hauteur idéale H; (isentropique,
c’est-a-dire sans pertes) d’une pompe centrifuge a partir des triangles des vitesses d’entrée et de sortie.
Il reste & intégrer les bilans de quantité de mouvement et d’énergie entre l'entrée et la sortie de la
pompe pour retrouver H; et Ch;.

Dans la suite de ce paragraphe, nous allégerons les notations en enlevant les indices L désignant
la phase liquide, celle-ci étant la seule phase supposée en présence.

3.3.2 Lien entre bilan d’énergie du modéle 1D et couple d’Euler

D’aprés le premier principe de la thermodynamique appliqué & un systéme ouvert, en conditions
adiabatiques, la variation d’enthalpie totale entre deux états et par unité de temps est égale a la
puissance utile fournie au systéme. Soit en notant h ’enthalpie massique et @ le débit volumique :

VZ
pQA(h + 7) = Putile (371)

C’est bien la vitesse absolue V' qui intervient ici dans I'expression de I’enthalpie totale et pas la
vitesse relative W.

La puissance utile est issue de la rotation de la roue, et s’exprime alors comme P = Chw.

Ainsi, on obtient une expression pour le couple

V2
Cy = pQA(h +—) (3.72)
w 2
Que 'on mettra plutdt sous la forme suivante, mettant en évidence le couple spécifique T, :
C V2
I =—2= QA(h + ) (3.73)
p w 2

et ensuite sous forme d’intégrale :

21 sortie sortie 2
Iy, = % [h + V} _Q d (h + V) (3.74)

2 entree W Jentree 2

Le bilan d’énergie simplifié présenté a I’équation 3.70 met en jeu la vitesse relative W du fluide.

A partir du triangle des vitesses, il est possible d’exprimer la vitesse relative en fonction de la
vitesse absolue et inversement.

Remplacons donc W?2 par son expression dans le bilan d’énergie du modéle de roue de la pompe
1D (équation 3.70) pour calculer le couple :

2 2 1 2 1 2,2
9 <h VT ow cos(ﬁ)) _ 108 1oRw (3.75)

Oz 2 2 27 9z 2 0z
En remarquant que U = Rw, cela donne :
0 V2 o (U? 10U?
Il === = - 3.76
0z <h+ 2 > 0z ( 2 UWCOS(ﬁ)) * 2 0z (3.76)
Soit encore,
0 V2 0
Il == — 3.77
5 (n+ %) = 5 W - weos(s)) (3.77)
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U —W cos(3) n’est autre que I’expression de la vitesse tangentielle Vp (voir triangle des vitesses).
Ce qui donne

0 V2 0
— A+ — | = =— 3.78
5 (h+ %) = 5e0v) (3.79)
On obtient finalement 'expression du couple spécifique ci-dessous
Q sortie o V2 Q sortie o
I'y=-= —|h+— )dz=—= —(UVp)d 3.79
" W Jentree 0z " 2 : W Jentree 82( T) : ( )

Et donc, en utilisant I'indice 1 pour 'entrée et 2 pour la sortie,

Iy, = %(Uzvn —U1Vr) (3.80)

Ce qui est bien I'expression du couple recherchée, issue de la théorie d’Euler.

3.3.3 Lien entre bilan de quantité de mouvement du modéle 1D et hauteur d’Euler

La méme démarche peut étre menée pour retrouver la hauteur d’Euler.

La hauteur manométrique H d’une pompe correspond & la différence de pression totale prise
entre I'entrée et la sortie de la roue et ramenée en métres. La pression totale est la somme des pressions
statique et dynamique du fluide Py = P + %pVQ.

Ainsi .
P, P V2 1[p y2]sorme
H:A(t“):A(Jr):[Jr] (3.81)
Py pg 29 gLr 2 ] oniree
Soit encore . )
1 sortie P V
"= / d ( + ) (3.82)
9 Jentree P 2

On réécrit le bilan de quantité de mouvement du modéle de roue de la pompe 1D (équation 3.69)
en faisant entrer W, p et w? dans les dérivées (ce qui nécessite de supposer en plus p constant selon

z) :

o Wi o (P 1 OR*w?
oy 2 () == 3.83
82(2)+8z<p> 2 0z (383)
Ce qui donne, compte tenu de la relation entre V et W :
o (V? U? o (P 10U?
— = - — — =) === 3.84
82:( 2 2 +UWCOS(§)>+8z(p) 2 0z (3.84)
Soit encore
o (P V? 0 , o
()= = — 3.85
% (p + 3 ) P (U? — UW cos(B)) (3.85)
et compte tenu de 'expression de la vitesse tangentielle
o (P V? 0
()= = 3.86
o (D) = g (3.56)
On obtient ainsi I'expression de la hauteur
1 sortie o P V2 1 2 9
H=- — | —4+ = |dz=— —(UVr)d 3.87
g/entree 62<p+2> : 9/1 5, UVr)dz (3:87)
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Soit )
H = E(UQVTQ — U1VT1) (3.88)

Ce qui est bien I'expression de la hauteur d’Euler recherchée.

3.4 Discrétisation des termes et résolution numérique

L’ensemble des termes sources ajoutés au systéme d’équations bi-fluide (représentant initialement
un écoulement diphasique dans une conduite) afin de décrire une pompe, a été implémenté en cohérence
avec le schéma numérique implicite utilisé pour les éléments 1D de CATHARE. Le lecteur est renvoyé
vers la référence Ahn [Ahnl17] pour la description du schéma numérique du code CATHARE. Des
éléments plus généraux concernant les schémas numériques pour les modéles & deux fluides sont
également donnés dans Ndjinga [NdjO7].

Nous donnons ici les grands principes. Une méthode itérative de Newton est utilisée pour résoudre
le systéme linéaire. Plusieurs itérations du Newton composent un pas de temps physique. Des critéres
de convergence sur les variables principales du systéme sont & respecter afin de pouvoir passer au pas
de temps suivant. Si ce n’est pas le cas, un nouveau pas de temps réduit est estimé par le code et utilisé
pour essayer d’obtenir la convergence.

La seule spécificité numérique du modéle unidimensionnel de pompe réside dans le fait que le
critére de convergence a été assoupli au niveau des points de changement de repére. Ceci est di aux
valeurs importantes des vitesses que l'on peut obtenir en ces points, lesquelles sont constituées de
plusieurs composantes (radiale, tangentielle et parfois axiale).

3.5 Gestion de la vitesse de rotation

3.5.1 Fourniture en donnée d’entrée

Une premiére possibilité est de fournir une loi fonction du temps permettant d’imposer la vitesse
de rotation au cours du transitoire simulé. Dans ce cas, on ne résout pas d’équation supplémentaire.

3.5.2 Calcul de la vitesse de rotation au cours du transitoire

En plus du systéme de 6 équations décrivant le comportement des phases liquides et gazeuses,
une équation supplémentaire est résolue dans la roue : celle qui permet de calculer sa vitesse de rotation
w. Il s’agit de I’équation des masses tournantes :

Iaa—cz—cm+0h+0f=0 (3.89)

I est le moment d’inertie, C,, le couple fourni par le moteur, C}, le couple hydraulique transmis au
fluide et C est le couple de frottements.

Définition de l’inertie et des couples

Le moment d’inertie de la pompe est renseigné par 1'utilisateur dans le jeu de données. Plus
I'inertie est grande, plus la pompe mettra du temps a s’arréter en cas de perte de réseau électrique.
Cela peut permettre de maintenir le plus longtemps possible une convection forcée dans un réacteur
nucléaire lors d’un tel incident.
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Le couple moteur peut étre soit calculé par un modéle de moteur, soit directement renseigné
par 'utilisateur. C’est donc une donnée d’entrée. Le couple de frottements est également renseigné par
I'utilisateur. Le couple hydraulique est celui calculé par le modéle de pompe 1D (par intégration le
long d’une aube de la variation d’enthalpie totale).

Résolution de I’équation des masses tournantes

Deux méthodes se sont présentées pour résoudre cette équation en plus des autres équations du
systéme : la résolution simultanée des 7 équations par modification de la matrice jacobienne, ou la
pré-élimination de ’équation des masses tournantes avec prise en compte de 'impact sur le systéme
de 6 équations via des termes sources additionnels.

C’est la seconde méthode qui a été choisie, principalement afin d’éviter la modification de la
matrice de résolution.

Les équations modifiées par les termes sources introduits par la pompe sont : le bilan de quantité
de mouvement :

M(F;) — MST(F,,w) =0 (3.90)

et le bilan d’énergie :
E(F;)) — EST(F;,w) =0 (3.91)

F; est le vecteur des variables principales (au nombre de 6 sans présence d’incondensable)
F;=(P,hr,hg,o,V, Vi) (3.92)
L’équation des masses tournantes peut s’écrire ainsi :
Q(F;,w)=0 (3.93)

A chaque itération de la méthode de résolution de Newton-Ralphson, les équations (3.90), (3.91)
et (3.93) sont linéarisées (n est 'indice d’itération du Newton) :

n 0 n OMST\" =
(M — MST)"+ > 3T (M — MST)"dF; — ( 0 ) dw =0 (3.94)
n 0 n OEST\" =
(E—EST)"+) 3 (E — EST)"dF; — < o > dw =0 (3.95)
n o on"
Q4+ aE A+ g dw =0 (3.96)
L’expression de dw est obtenue en réécrivant 1'équation (3.96) :
(o5 ar)
dw = — 5007 - (3.97)
Ow

Enfin, la pré-élimination consiste a remplacer cette expression de dw dans les autres équations.

on"
) . IOMST\" Q" OMST\" (Z OF; > n
Z(?E- (M — MST) dFi+< 50 ) 507 +< o ) S = —(M — MST)"™ (3.98)
Ow ow
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"
B, . OEST\" Q" OEST\" (Z OF; > n
> 57, (E — BST)"dF; + ( 50 ) 507 T ( o ) 507 =—(E—-EST)" (3.99)
ow ow

L’expression suivante permet de distinguer plus clairement les termes qui seront a ajouter dans
les termes sources eux-mémes, et ceux a ajouter dans leurs dérivées.

onn
0 " IMST\" OF, B n OMST\" Q"
> o5 (M — MST) +< oR ) oy | dFi = —(M — MST) —( 0 > oo (3.100)
Oow | Ow
o™
0 " IEST\" OF, B n OEST\" Q"
> o5 (F — BST) +( o > o | 4F: = —(E — EST) (m) Sqr (3101
Oow | Ow
Dans les équations bilan présentées en fin de chapitre, le terme Ho Sera noté RF.
ow

3.5.3 Actions au cours d’un scénario transitoire

Ensuite, plusieurs fonctionnalités sont utilisables pour réaliser des actions sur la pompe au cours
du transitoire : grippage (directive BLKROTOR), arrét de pompe en un certain temps donné et aprés
un délai donné (STOPPUMP), redémarrage de la pompe (STARPUMP), calcul de la vitesse de rotation
par l’équation des masses tournantes et arrét sur inertie (CALROTA). L’ensemble de ces directives
déja existantes est tout aussi intéressant pour le module de pompe 1D développé dans le cadre de cette
thése, c’est pourquoi des développements informatiques ont été réalisés pour pouvoir les utiliser.

3.6 Bilan de la modélisation

Un choix de modéle de type unidimensionnel instationnaire, basé sur la définition d’une ligne
de courant dans chaque élément de la pompe, a été fait et est décrit dans ce chapitre. Une des
caractéristiques importantes du modéle est sa capacité a résoudre des écoulements diphasiques et
a représenter les déséquilibres thermiques et mécaniques entre les phases en présence. Il permet de
simuler des situations nominales ou hors-nominales (sous-débit et sur-débit), cavitantes (diphasique
local) ou diphasique généralisé. Le modeéle fonctionne & débit et vitesse de rotation positive, toutefois
sa structure permet de pouvoir envisager les débits et rotations inverses & courte échéance. Enfin,
ce modele a été introduit dans un code de thermohydraulique & I’échelle systéme, ce qui permet de
modéliser des installations complétes, en plus de la pompe.

3.6.1 Systéme d’équations final pour la roue

Equation des masses tournantes

0
Iaiz — Cp 4+ Ch+Cy=0 (3.102)
bilan de masse 9 5
— Aagpr + —SapppWi = €, AT + Sg (3.103)

ot 0z
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bilan de quantité de mouvement

0 0 9 oP Oay,
Ve 0V Ve ovy,
+Aeifa(l —a)pp, [ TR + Vo 5 VL, 5,
OR
aR 8w2R—
= Aakpkw2R— — Aakpkiaz.RF
0z Ow
T .
_AakpkgAHshockI (3 104)
z
8AIt[shock T
A —— | —.RF
+Aakprg ( Ew > R
AK
+Ae, IT'W; — Aepri — (Cruxy + Ajk)Tk
R(1 - 0A
+Aagprg: + wm— + S My,
4 0z
bilan d’énergie
o) W2 o) W2 oP
~Z 1A k _- RN — Aer——
g agpr(hy + 5 )} + o [Soékpka(hk+ 5 )} e
8R 8w2R8£
= SOékpkaWQRf — Sakpkaiaz.RF
0z Ow (3.105)
T .
+OékPk:Fdissipation . |w ’ E
a(Fdissi;lmtion-|W|) T
—QEPE Ow ERF
W2
+SarpeWig: + Xetpk + Aqr, e + AepI'(hy, + 21 ) + SE}y
3.6.2 Systéme d’équations final pour le diffuseur et la volute
bilan de masse 9 P
—Aappr + —SapprVi = e AT + S (3.106)
ot 0z
bilan de quantité de mouvement
0 0 9 oP Oay,
aAakPka + &AakPka + Aaka + Apza
oVg 0V, Vg ovry,
+Aepfa(l — ) pm % o + Vg 5 \%5 5,
r
=-A AH i usi(mi 3.107
Pk AH dif fusion ( )
AK
+Ae . I'W; — Aep1; — (Cka + Ajk)Tk
R(1 - 0A
+Aagprg: + wm* + SMj,
4 0z
bilan d’énergie
V2 0 V2 oP
— Aozkpk(hk + 7]@) + = Sozkkak(hk + i) — Aoy, —
ot 2 0z 2 ot (3.108)

2

W+
= +SarprVig: + Xetpk + Agr,p + Aep'(hy, + 22 ) + SEj
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3.7 Perspectives d’amélioration de la modélisation

En vue de travaux ultérieurs sur ce modéle, les perspectives identifiées afin de I'améliorer sont
les suivantes :

— Prise en compte de la direction donnée par les aubages pour le filet fluide moyen dans le
diffuseur. Il s’agit d’introduire la possibilité de lire, au sein du jeu de données, I'information
d’angle d’entrée et de sortie de diffuseur dans le cas ou celui-ci est aubé. Puis, il faudra
calculer, au sein du modéle, un chemin pour le fluide qui passe dans le diffuseur respectant
ces angles.

— Prise en compte de la pré-rotation. Un modéle peut étre introduit, cependant sa validation
nécessite de connaitre ’état de pré-rotation du fluide dans la pompe, information dont nous
disposons rarement excepté pour les expériences traitant spécifiquement de ce phénoméne.
Une validation par rapport a des calculs tridimensionnels peut toutefois combler ce manque.

— Calcul local des pertes par diffusion dans la volute, sur la base de données d’Idel’cik [Ide79|
sur les pertes de charge dans les divergents. Cela a été entamé dans le cadre d’un stage encadré
pendant cette thése, ce que 'on verra au chapitre suivant.

— Calcul local des pertes par désadaptation en entrée de roue et en entrée de diffuseur, en

fonction du débit d’adaptation d’entrée et de sortie. Cela a également été entamé dans le
cadre du stage évoqué, et sera décrit au chapitre suivant.
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Chapitre 4

Vérification et qualification du modéle
unidimensionnel de pompe a 1’échelle
composant

4.1 Principe et méthode

La qualification du modéle de pompe développé dans le cadre de cette thése a pour objectif de
comparer les résultats obtenus par simulation aux résultats expérimentaux. Le choix est fait de découper
la qualification du modéle en deux grandes parties correspondant a 1’échelle de la pompe (dite échelle
composant) et a I’échelle de la boucle ou du réacteur entier (dite échelle systéme). L’échelle composant
sera étudiée dans le présent chapitre, puis 1’échelle systéme sera présentée dans le chapitre suivant.
Focaliser d’abord la qualification du modéle a 1’échelle du composant seul permet de se concentrer sur
I’étude de la validité des corrélations et méthodes mises en jeu dans le modéle de pompe. L’intérét de
la qualification & I’échelle systéme est de vérifier la capacité du modeéle de pompe & interagir avec le
circuit environnant, et notamment au cours de transitoires d’intérét.

Ce chapitre de qualification & ’échelle composant est volontairement découpé en plusieurs étapes
permettant de vérifier et de qualifier le modéle point par point. En premier lieu, des calculs idéaux
(ie. sans pertes) sont simulés afin de vérifier les développements relativement conséquents entrepris
dans le code CATHARE-3 pour permettre la modélisation d’une pompe. Cette étape, basique mais
indispensable, permet de tester la validité de la méthode de changement de repére d’un élément a
I’autre ainsi que l'introduction du terme source d’accélération centrifuge pour les pompes de différentes
vitesses spécifiques. Les résultats des cas idéaux sont comparés aux équations d’Euler. Ensuite, des cas
réels en conditions monophasiques et diphasiques en régime quasi-permanent sont testés et comparés
a 'expérience. Le respect des lois de similitude des turbomachines est en particulier testé a cette étape
par la prédiction des performances d’une pompe & plusieurs vitesses de rotation. De larges gammes
de débit sont simulées afin de couvrir I’ensemble du premier quadrant de fonctionnement. Enfin, des
transitoires rapides de vitesse de rotation sont simulés et comparés aux résultats expérimentaux. Cela
permet de tester la validité du modéle lors de variations brutales de conditions de fonctionnement. Une
analyse de I’état de qualification du modéle de pompe ainsi que des perspectives d’amélioration sont
enfin proposées.

4.2 Base de qualification a I’échelle composant

La base de qualification est variée au sens ol une large gamme de vitesses spécifiques est
décrite, plusieurs fluides de travail différents sont utilisés (eau, sodium ou gaz), et plusieurs régimes de

107



CHAPITRE 4. VERIFICATION ET QUALIFICATION DU MODELE UNIDIMENSIONNEL DE
POMPE A IECHELLE COMPOSANT

fonctionnement sont testés (divers quadrants, fluide monophasique ou diphasique, transitoires). Cette
variété montre la versatilité du modéle par rapport au type de pompe, a la géométrie, au fluide de
travail et a la dimension. Ceci renforce la démarche de qualification du modéle unidimensionnel de
pompe développé dans le cadre de cette thése et qui se veut générique.

D’autres géométries étaient disponibles pour qualifier le modéle, cependant une sélection a di étre
opérée afin d’étudier les machines présentant le plus d’intérét et d’originalité parmi la base disponible.
Les autres cas sont listés a la fin de ce chapitre au tableau 4.12.

Les cas sélectionnés 'ont été pour les raisons suivantes :

— Pompe centrifuge DERAP : étude d’une pompe de trés basse vitesse spécifique, étude de la
similitude, étude de la cavitation, étude de transitoires rapides (Duplaa [Dup08] [DCDD*10]
[DCDDB13]| et Dazin et al [DCB07] [DCDT15]).

— Pompe centrifuge RRA900 : étude d’'une pompe de basse vitesse spécifique, étude d’une
pompe ayant un débit nominal éloigné du débit d’adaptation, ce qui permet de juger de
I'hypothése faite dans le modéle 1D de pompe visant a supposer ces deux valeurs égales (voir
chapitre 3 décrivant le modéle).

— Compresseur centrifuge LSCC : étude d’une machine a fluide compressible. La géométrie des
aubes des compresseurs différe légérement de celles des pompes, ce qui permet d’évaluer la
maniére de calculer la trajectoire du fluide dans la roue. De plus, la roue du LSCC est semi-
ouverte (absence de flasque au niveau du carter) contrairement aux roues fermées des pompes
étudiées ici. Enfin, des mesures locales (ie. & Uintérieur de la roue) ont été réalisées sur ce
compresseur, c’est la seule machine a ma disposition dans ce cas (Hathaway [HCSW95]).

— Pompe centrifuge ME-250-315 : étude d'une pompe centrifuge de vitesse spécifique
relativement haute, étude du premier quadrant complet, tests a rotor bloqué. Perspective
d’étude des autres quadrants de fonctionnement, en régime monophasique et diphasique
(entrainement d’air), ainsi que 'apparition de la cavitation. Ces essais ont l'avantage d’étre
contemporains. Par ailleurs des calculs CFD ont été menés au Cetim Nantes sur cette
géométrie (Couzinet et al [CGPL11] [CGP13] [CGP15]|, Gros et al [GCPL11])

— Pompe hélico-centrifuge EVA : étude d’une pompe hélico-centrifuge de haute vitesse
spécifique, étude d’écoulements en eau-vapeur dans une trés large gamme de taux de vide (de
0% & 100%), unique machine de la littérature testée dans ces conditions & notre connaissance
(Van Den Hove et Geffraye [HG92]| et Geffraye et Bestion [GB94]).

— Pompe hélico-centrifuge PP N4 : étude d’une pompe hélico-centrifuge de trés haute vitesse
spécifique et de grande dimension (puissance en jeu trés importante, de 'ordre du méga watt),
possibilité d’introduction de la modélisation de la pompe dans le jeu de données du réacteur
complet pour des travaux ultérieurs, possibilité de validation dans plusieurs quadrants et dans
des régimes diphasiques.

Dans la section suivante, les 6 machines sont présentées. Par la suite, la modélisation que 1’on en
fait sera décrite.

4.3 Description des machines

4.3.1 Pompe centrifuge DERAP - Nq=12

La pompe DERAP a été installée dans le hall expérimental du Laboratoire de Mécanique
des Fluides de Lille, situé au sein du campus des Arts et Métiers de Lille, dans le but d’étudier le
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comportement d’une pompe centrifuge au cours de démarrages rapides en conditions monophasiques
et en régime de cavitation. La pompe a fonctionné seulement dans le premier quadrant (vitesse de
rotation et débit dans le sens du design). Cette installation a été le support de plusieurs travaux
de recherche antérieurs successifs, & savoir ceux de Ghelici [Ghe93] [BGC93|, Picavet [Pic96] [PBI6|
[BP96], Bolpaire [Bol00] [BB99] [BBC02] et Duplaa [Dup08| [DCDD*10] [DCDDB13].

Les éléments généraux suivants caractérisent la pompe DERAP :

— Pompe expérimentale

— Conditions de fonctionnement : eau légére & température et pression atmosphériques
— Point nominal & Ny = 2900 tr/min, Qx = 6.39.1073 m3/s, Hy = 50 m

— Vitesse spécifique N, = NJ;I y /CfN = 12 (pompe trés radiale)

N
— Aspiration de type tube non aubé, diffuseur lisse, volute classique en colimagon

Voici, ci-apreés figure 4.1, des photos de la pompe DERAP

FIGURE 4.1 — Photos de la roue DERAP (Duplaa [Dup08])

Les données géométriques de la roue sont indiquées sur les figures 4.2 et 4.3 ci-dessous. (1 est
I’angle d’entrée des aubes et 89 I’angle de sortie des aubes.

Caractéristiques géomeétrigues
Angle d’entrée 32.20°
de 'aube
Angle de sortie 23°
de 'aube
Nombre d’aubes 5
Diamétre 38.5 mm
d’entrée D, - —
Diametre de 202.5 mm
sortie [,
Epaisseur en 7 mm
sortie b

FIGURE 4.2 — Caractéristiques

g