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Résumé :

Les ventilateurs centrifuges sont largement utilisés dans diverses applications. Ces
machines sont caractérisées par des écoulements complexes fortement décollés et présen-
tent des rendements aérodynamiques assez médiocres.

Ce mémoire concerne une recherche bibliographique détaillée et revue des principaux
travaux sur les ventilateurs centrifuges avec une emphase sur les méthodes de CFD.

La validation expérimentale et numérique a concerné les grandeurs globales de 1’écoulement,
(performances aérodynamiques), les grandeurs locales (fluctuations de pression parié-
tale) et les grandeurs acoustiques obtenues durant ces travaux, a permis de contribuer
a l'optimisation des performances aérodynamiques et aéroacoustique de ce type de ma-
chine.

Mots-clés: Ventilateur, Ventilateur centrifuge, écoulement turbulent, CFD.

Abstract:

Centrifugal fans are widely used in several applications. These machines are charac-
terized by highly detached complex flows and a weak aerodynamic efficiency.

This memory provides a detailed bibliographic search and review of the main work
on centrifugal fans with an emphasis on methods of CFD.

The experimental and numerical validation concerned the overall variables of the flow
(overall performances), the local variables (wall pressure fluctuations) and the acoustic
variables obtained during this work, helped contribute to optimize the aerodynamic and
Aeroacoustics performance of this type of machine.

Keywords: fan, centrifugal fan, turbulent flow, CFD.
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introduction générale

Les turbomachines occupent une place importante dans I'industrie des systémes énergé-
tiques.

Ces systemes concernent plusieurs domaines d’application qui sont entre autres : le
pétrole, I'énergie, les industries chimique et alimentaire, les transports, la climatisation,
le refroidissement de divers systemes de production, etc.

Aujourd’hui I'usage de certains types de ventilateurs étant courant dans la plupart
des installations industrielles, des batiments commerciaux et des immeubles de caractere
public, leur rendement influence beaucoup les cotits d’exploitation de I'installation. La
mise en application des possibilités de gestion de I'énergie permet de réaliser d’'importances
économies d’énergie et d’argent.

Les ventilateurs centrifuges en particulier sont trés largement utilisés, notamment
dans les systemes de conditionnement d’air, dans 'industrie aéronautique, I'industrie
automobile et dans beaucoup d’autres applications. Ces machines présentent plusieurs
avantages en termes de compromis entre compacité et performances aérodynamique et
aéroacoustique. Afin de mieux répondre aux exigences accrues des cahiers des charges
actuels, la maitrise du dimensionnement et 'optimisation des performances de ces ma-
chines devient de plus en plus importante.

Les méthodes de dimensionnement des machines rotodynamiques utilisant les ap-
proches dites 1D ont constitué pendant des années un outil assez puissant dans I'ingénierie
de ces machines. Sans avoir recours a des moyens de calcul tres puissants ni a des temps
de calcul énormes, ces méthodes fournissent des résultats acceptables quant aux carac-
téristiques globales de la machine dimensionnée. Cependant, elles demeurent incapables
de permettre une analyse fine de la morphologie de I’écoulement interne, qui s’avere in-
dispensable pour I’étude de divers phénomenes responsables des pertes aérodynamiques,
de génération de bruit, etc. Néanmoins, elles constituent un point de départ incon-
tournable dans une démarche complete de dimensionnement d’'une turbomachine. Les
résultats préliminaires servent ensuite de base pour une analyse plus fine et plus détaillée

de 'écoulement.
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Les récents développements des systemes informatiques ont fait apparaitre une
génération d’ordinateurs qui, par leur capacité et leur puissance, réduisent consid-
érablement les temps de calcul. Ainsi, 'utilisation de la CFD (Computational Fluid
Dynamics) comme moyen de prédiction et d’analyse des écoulements dans les tur-
bomachines devient de plus en plus généralisée voire incontournable. L’objectif est
d’étudier, a partir de la simulation numérique, les phénoménes complexes liés aux
écoulements internes que sont, entre autres, les interactions et les instationnarités in-
duites par le mouvement relatif des parties mobiles par rapport aux parties fixes. En
outre, les simulations numériques 3D offrent la possibilité d’accéder a des grandeurs
locales de I'écoulement qui sont difficilement accessibles par la mesure. Le couplage
avec d’autres modeles physiques (aéroacoustique, cavitation...) est devenu désormais
possible, et constitue ainsi une démarche de diagnostic assez pertinente.

La modélisation CFD des écoulements est une succession de plusieurs approches
numeériques interdépendantes. Le choix de ces approches dépend essentiellement de la
nature de 1’écoulement a simuler et des phénomenes physiques associés.

Les travaux de cette recherche bibliographique présentés dans ce rapport s’inscrivent
dans les axes principaux des activités de recherche du LEMFT (Laboratoire d’Energétique
et de Mécanique des Fluides Interne), qui concernent plus particuliérement les venti-

lateurs centrifuges.
D’une fagon générale, les recherches sont axées sur :

1-Une étude paramétrique de la performance du ventilateur centrifuge: expériences
et simulation numérique, ou on va voir l'effet de quelques parametres tel que le nombre
de pale, le rapport des diametres intérieur et extérieur de la roue sur la performance des
deux ventilateurs centrifuges a pales courbées vers I'arriere et 'autre a pales courbées

vers 'avant.

2- Analyse de ventilateur centrifuge par CFD et CAA pour la réduction du bruit,
ou on va déduire parmi les ventilateurs centrifuges : a pales courbées vers 'arriere, a
pales radiales et I'autre a pales courbées vers 'avant. Celui qui génere plus de débit
et moins de bruit.

3- Prédiction des Caractéristiques dynamiques et aérodynamiques du ventilateur
centrifuge avec pales courbées vers 'avant, ou on va voir l'effet des trois variantes
étudiées, la premiere variante "A" de base contient 12 pales, La géométrie de la deux-
ieme variante "B" contient 12 pales et 12 semi-pales et La troisiéme variante "C'

contient 24 pales sans semi-pales sur la performance de ce type de ventilateur.

4- Modélisation de I’écoulement pour optimiser les caractéristiques de performance

du ventilateur industriel, ou on va comparer entre deux ventilateurs centrifuges, le
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premier a une entrée unique et l'autre a double entrée ainsi I'impact des deux profils
de la pale de ventilateur nommées profil de bord émoussé et profil d’aile (pale a profil
aérodynamique) sur la performance de ventilateur a double entrée.

5- Calcul numérique des fluctuations de pression dans la volute d’un ventilateur
centrifuge, avec une étude faite sur les fluctuations de pression dans la volute d’un
ventilateur centrifuge a plusieurs endroits, des endroits proches de la langue de volute
et autres endroits réparti uniformément autour de la volute.

6- Optimisation des parties critiques des ventilateurs centrifuge par Analyse modale
et CFD, ou une étude sur le choix du matériau comme une alternative pour un meilleur
contrdle des vibrations et moins de déformation a été faite sur un ventilateur centrifuge.

7- Simulation de la génération d’entropie dans des Conditions de décrochage dans
un ventilateur centrifuge, ot on va voir les quelles des composantes de ventilateur
centrifuge qui génere plus d’entropie avec une marche normale du ventilateur et au

décrochage.



Différents travaux de recherches:

1 Etude paramétrique de la performance du ventila-

teur centrifuge: expériences et simulation numérique

1.1 Introduction :

Les ventilateurs centrifuges sont largement utilisés dans divers domaines de I'ingénierie[1—
4] . Dans les industries de I'automobile, les ventilateurs sont utilisés pour le refroidisse-
ment des moteurs a combustion interne[5, 6] . Avec la demande croissante de moteurs
de haute performance, les exigences de refroidissement ont également augmenté propor-
tionnellement a fin de maintenir les températures du métal du moteur dans les limites
souhaitables. Utiliser un ventilateur optimisé pour la dissipation de la chaleur du mo-
teur est essentielle a la performance globale du moteur[7, 8] . Un moyen de tester les
performances du ventilateur pour la réduction de la température du moteur est monté
directement sur le ventilateur du systéme de refroidissement du moteur[9] . Les tem-
pératures de divers composants du moteur sont mesurées jusqu'a I’état d’équilibre est
atteint[10] .

Cependant, ce procédé présente divers inconvénients. Par conséquent, dans les telles
conditions, 'effet de différents parametres de ventilateur comme le nombre de pales, le

rapport de diametre, des angles de sortie etc. ne peuvent pas étre évalué correctement.

1.2 Les travaux de O. P. Singh, Rakesh Khilwani, T. Sreeniva-

sulu et M. Kannan

On May 2011 O.P.Singh et al [11] ont effectué une étude sur effet des parameétres
géométriques d’un ventilateur centrifuge a pales courbé vers I'avant et d’un ventilateur
a pales courbé vers l'arriere. Dans un premier temps, un dispositif expérimental a
été développé et des prototypes de ventilateur ont été faits pour réaliser des mesures

de débit et la puissance consommés par le ventilateur. Ensuite, un modele (CFD) de

4



1 Etude paramétrique de la performance du ventilateur centrifuge:
expériences et simulation numérique

la dynamique des fluides a été développé pour la méme configuration et les résultats
sont validés avec la mesure expérimentale. En outre, des études paramétriques ont été
réalisées pour quantifier le coefficient de puissance, coefficient de débit, coefficients de

pression et l'efficacité. Les parametres pris en compte dans cette étude sont nombre de

pales, 'angle de sortie et rapport de diametre.

1.2.1 Etude de deux ventilateurs ayant des parameétres différents

Les parametres géométriques tel que le nombre de pales, angle d’entré et ’angle de sortie,

le diametre intérieur et extérieur de la roue ainsi I’épaisseur de la pale, sont résumé dans

le tableau suivant :

Table 1: la configuration des ventilateurs utilisés, les dimensions en mm.

Thickness of
No. of blades Inlet angle Outlet angle ID of fan OD of fan blade
Fan | 12 68 44 90 132 1.6
Fan 2 18 52 BR 90 132 1.6

Figure 1 et la figure 2 montrent la comparaison des vitesses de sortie et le moment
du deux ventilateurs respectivement obtenues a partir des expériences et le modele CFD

en fonction de la vitesse de rotation du moteur:

—— Experimental results of fan 1

—_— < — CFID results of fanl
—E— Expecrimecental results of fan2

— [0 — CFID results of fan>

>>

20
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Figure 1: variations des vitesses de sortie obtenu a partir de ’expérience et le modele
CFD en fonction de la vitesse de rotation.
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=_— <> = CFD resubls of fanl —— Experimental results of fanl
— O — CFD recsuls of fan2 —m— Expcrimental resubls of fan2

Moment (N-m)

N
|

10 -

1900 24200 2900 3400 3900
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Figure 2: varaitions des moments de ventilateur obtenu a partir de I'expérience et le
modele CEFD en fonction de la vitesse de rotation.

L’augmentation de la vitesse de rotation (tours par minute) engendre une augmen-
tation de la vitesse d’écoulement a la sortie de ventilateur. Les résultats de CFD sont
en bon accord avec les résultats des tests a la fois pour les deux ventilateurs, tel que
lerreur maximale entre le modele CFD et le modele physique est d’environ 3%, ce qui
est dans la limite acceptable.

Le couple (ou moment) nécessaire pour faire tourner le ventilateur & une vitesse
donnée est également comparé avec les résultats expérimentaux et CFD, tel que Les
résultats montrent que le ventilateur consomme plus d’énergie a des vitesses plus élevées.
La non-concordance des résultats a plus grande vitesse peut étre due a I'augmentation
de la résistance de frottement de la plaque de montage et le ventilateur ainsi les charges
de vibrations de torsion exercées sur ’arbre a des vitesses de rotation plus élevées.

Ils ont présenté aussi l'effet des différents parametres de ventilation sur sa perfor-
mance, ils ont basé sur : 'effet du nombre de pales Nb, 'effet de I’angle de sortie , 'effet

du rapport des diametres dr (figure 3).

blade

Figure 3: schéma d’une ligne (pale) dépeindre les parametres d’un ventilateur.
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1.2.2 Effet du nombre de pales N,

Les caractéristiques de performance des ventilateurs courbées vers 'arriere pour Nb =
12, 14, 16, 18, 20 et 22 pales est représenté en figure 4 a partir du modele CFD. Autres

parametres des ventilateurs ont été maintenus constants :
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Figure 4: (a) la structure des ventilateurs de 12 a 22 pales, (b) les caractéristiques
de performances de ces ventilateurs (c) le champs du vitesse relative pour les deux
ventilateur a 12 et 22 pales.

Le but principal de cette discussion est de fournir des informations sur le pourcentage
de variation de performance du ventilateur en raison de pales de ventilateur seul. De
12 a 22 pales, le gain de coefficient de pression, I'efficacité et le coefficient d’écoulement
est respectivement de 4%, 5% et 10,6%. La vitesse relative du passage de ventilateur
a 22 pales devient plus uniforme en raison de l'orientation correcte de 1’écoulement.
Mais la hausse N, détériorerait la performance du ventilateur et les effets de couche
limite peuvent devenir dominants ainsi la formation de la région de sillage est I'un des

principaux contributeurs aux pertes de ventilateur [12].
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1.2.3 Effet de ’angle de sortie ¢,

L’effet de I'angle de sortie ¢, (représenté sur la figure 3) sur les caractéristiques de
performance du ventilateur est présenté dans la figure 5b. La présente étude a été
réalisée pour déduire 'effet de 1’angle de sortie (¢,)de 34°, 44° et 54° sur le ventilateur a
pales courbé vers 'arriere. Une simulation a également été réalisée avec un ventilateur

a pales courbé vers I'avant avec angle de sortie de -20° dans la direction opposée (Figure
S5a(IV)).
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Figure 5: (a) formation des zones de recirculation pour les différents angles de sortie, (b)
les caractéristiques de performances de ventilateur a ces angles de sortie & 4000tr/min.

Ils ont déduit que les ventilateurs a pales courbées en avant montrent plusieurs zones
de recirculation, résultant génération de bruit [13]. Ceci est indésirable car il peut aug-
menter le niveau de puissance acoustique a large bande [14]. Et aussi ils ont prouvé apres
une longue discussion a partir des résultats obtenu sur la figure 5b que 'augmentation de

débit du ventilateur est accompagnée par la consommation d’énergie élevée et diminution
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de lefficacité du ventilateur chaque fois ’angle de sortie soit faible (le cas de ventilateur
a pales courbés vers 'avant).

Ils ont fait aussi des tests sur un moteur de scooter a différences vitesses pour les deux
types de ventilateur, ils ont observé que la réduction de la température des surfaces du
moteur était plus avec le ventilateur a pales courbé vers 'avant, Par conséquent, il ont
suggéré que ce ventilateur doit étre utilisé partout ou les problemes liés a la température
se produisent dans le moteur en particulier dans les grands moteurs de déplacement sans

se soucier de la consommation de puissance élevée et sa faible efficacité.

1.2.4 Effet du rapport des diametres d,

d; o, ,
Le rapport de diametre, d, = 7= (répresenté sur la figure 3) est encore un autre
r

parametre important qui affecte la pegformance du ventilateur.

Pour cette analyse ils ont effectué une étude pour trois rapports de d, (0.38, 0.50 et
0.69), en faisant varier le diametre intérieur et le maintien constant de diametre extérieur.
Figue 6 montre la structure de ventilateur pour les différents rapports (en haut) et leur
effet sur la performance de ventilateur(en bas).

d,=—0.38 d.=0.50 d,=0.69
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Figure 6: la structure de ventilateur pour les différents rapports (en haut) et 1'effet de
ce rapport sur la performance de ventilateur(en bas) a 4000tr/min.

Ils ont déduit que L’efficacité des ventilateurs augmente tel que la plus grand efficacité
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a été observé pour d,.=0.5 puis elle diminue quand d, augment, méme si le débit, la

pression et le coefficient de puissance montre une tendance a la baisse.

1.3 Conclusion

A partir de cet article Les principaux résultats sont résumés comme suit:

1. Augmentation du nombre de pales augmente le coefficient d’écoulement accompa-
gné par augmentation du coefficient de puissance. Cependant, la différence dans
la performance (rendement, débit et coefficient de puissance) tend & diminuer au

coefficient de pression plus élevée.

2. Augmentation du nombre de pales augmente le coefficient de débit et 'efficacité

grace a une meilleure orientation des flux et des pertes réduites.

3. Des études expérimentales suggerent que la chute de la température du moteur
est importante avec un ventilateur a pales courbés vers 'avant. Par conséquent,
I'utilisation de ce type de ventilateur est recommandée sur les véhicules ou les

exigences de refroidissement sont élevées.

4. Le rendement du ventilateur augmente d’abord puis diminue avec un rapport de
diametre. La meilleure efficacité du ventilateur a été observée pour un rapport des

diametres de 0,5.

2 Analyse de ventilateur centrifuge par CFD et CAA

pour la réduction du bruit.

2.1 Introduction

En raison de nombreuses applications dans les industries, les recherches sur les ventila-
teurs centrifuges et leurs problemes liés au bruit est en augmentation ces derniers temps.
Christopher[15] a mené des expériences sur trois types de ventilateurs différents pour
déterminer le principal bruit des mécanismes de génération. Chen-kang et Mu-Fr[16], ils
ont utilisé Fluent (CFD) pour simuler quatre ventilateurs centrifuge a pales courbés vers
l'arriere contrarié. Cao et Hu[l7] a proposé une approche de conception pour attein-
dre une bonne performance aérodynamique et acoustique d’un systeme de ventilation.
Moreland[18] a expliqué D'effet du logement sur ventilateur centrifuge pour la réduction

du bruit. Lu et al.[19] présenté une optimisation numérique pour réduire les vibrations
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2 Analyse de ventilateur centrifuge par CFD et CAA pour la réduction du
bruit.

et le bruit d’une volute de ventilateur centrifuge. Mao et al[20] calcule le bruit rayon-
nant a partir de pales rotatives entouré par une volute centrifuge a 1’aide d’une hybride

méthode de calcul aéroacoustique.

2.2 Les travaux de S. Ramakrishna, Vommi Krishna, A. Ra-

makrishna et K. Ramji

En janvier 2014 S. Ramakrishna et AL.[21] ont porté leur étude sur 'analyse de
ventilateur centrifuge pour la réduction du bruit par CFD validé par des mesures expéri-
mentales, dans la premiére étape ils ont identifié les sources de bruit et sa quantification.
L’étude a été effectuée sur les ventilateurs centrifuges a pales courbés vers l'arriere, a
pales radiales et a pales courbés vers 'avant. Le ventilateur centrifuge considéré a 12
pales, entrainé par un moteur électrique, pour évaluer leur performance aéroacoustique
et aérodynamique a sa efficacité optimale correspondant a la vitesse de fonctionnement

de 2260 tours par minute.

2.2.1 Etude expérimentale:

La capacité du moteur est de 3,375 KW et son efficacité est de 80%. Toutes les mesures
sont effectuées a des conditions de fonctionnement (vitesse optimale 2260 tr/min) opti-
males pour comparer le bruit dans les trois types de ventilateur testés.

La figure 7.a illustre le montage expérimental pour les mesures aéroacoustique, Le
bruit du ventilateur centrifuge a été mesuré par un sonometre Bluer & Kjaer-2260, un
logiciel BZ7210 a été utilisée pour analyser les données obtenues a partir de sonometre.

La figure 7.b montre le montage expérimental pour les mesures aérodynamiques, un
compteur d’orifice est fixé a la sortie de la ligne de conduite a mesurer le débit réel. Un
tube de Pitot et d’un thermometre ensemble est prévu a la sortie pour mesurer la vitesse
et la température. Manometres U-tube sont prévus pour mesurer la pression différence

a travers 'appareil de mesure a orifice et le tube de Pitot.

2.2.2 Etude Numérique

Le diametre de sortie de toutes les roues est de 440 mm, le diametre d’entrée est de
200 mm et elle contient 12 pales équidistantes. La distance minimale entre la roue et
le boitier est 5bmm. La largeur de la roue et le boitier sont de 100 mm et 210 mm

respectivement.

11
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a b

Figure 7: montage expérimental : (a) mesures aéroacoustique, (b) mesures aérody-
namiques.

Figure 8.a montre le modele solide de roue a pales courbé vers l'arriere et la figure

8.b montre le modele solide de ventilateur centrifuge (roue et boitier)

Figure 8: modele solide: a- roue a pales courbés vers 'arriere, 2-b- ventilateur centrifuge
(roue et boitier).

Les calculs numériques aérodynamiques sont obtenus par CFD (Computational Fluid
Dynamics), les calculs aéroacoustique sont obtenus par CAA (Computational aeroacous-
tics Analysis), effectuées a des conditions de fonctionnement optimales pour comparer

avec les mesures expérimentales établi précédemment pour les trois types de ventilateur.

2.2.3 Résultats et discussion

Le tableau 2 montre la comparaison des résultats aérodynamique et aéroacoustique de

simulation et de mesure des trois types de ventilateur centrifuge.
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2 Analyse de ventilateur centrifuge par CFD et CAA pour la réduction du

bruit.
Table 2: comparaison des résultats aérodynamique et aéroacoustique.

Backward impeller Radial impeller Forward impeller

Measure | Predicti | Error Measurem | Prediction | Error Measure | Predictio | Error

ment on (nln) ent (ﬂfn} ment n (no}
Overall SPL | 4 e - '¢ , 5 .
(dB(A)) 92.6 85.8 73 973 88.2 9.2 102.5 939 84
(P\r.cfiﬁ‘}m atoutlet | 50705 | 2320 | 1156 | 14819 | 1653 1234 | 14718 | 1680 133
Velocity B 5

29.6 32.56 10.00 28.95 33.29 14.99 25.66 28.73 120
(m/sec)
Discharge (m/s) 0.399 0.453 13.53 0.378 0.434 14.81 0.365 0.415 13.6
Total Efficiency 60.35 67.54 11.9 39.70 4345 9.4 36.58 41.34 13.1

Les parametres aérodynamiques et aéroacoustique de ventilateur centrifuge avec roue
a pales courbés vers l'arriere, roue a pales radiale et roues a pales courbé vers 'avant
sont prévus et récapitulés sur le Tableau 2 et des résultats obtenu a partir d’analyses

numériques sont comparées a les résultats de mesure.

Durant ce travail ils ont confirmé un trés bon accord observé entre les résultats

expérimentaux et numériques.

2.3 Conclusion
A partir de cet article Les principaux résultats sont résumés comme suit:
1. Le ventilateur centrifuge avec roue a pales courbé vers 'arriere génere un grand

débit et moins de bruit par rapport au ventilateur a pales radiales et a pales courbé

vers 'avant.

2. Moins de débit et grand bruit est observée avec roue a pales courbés vers ’avant.

3. Les résultats aérodynamiques et aéroacoustique de la roue a pales radiale sont
compris entre les résultats obtenus pour la roue a pales courbé vers 'arriere et

pour la roue a pales courbé vers I’avant.
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3 Prédiction des Caractéristiques dynamiques et aéro-
dynamiques du ventilateur centrifuge avec pales

courbées vers ’avant

3.1 Introduction

Actuellement, il y a une augmentation universelle des exigences sur un compresseur
centrifuge et ventilateurs centrifuges industriels, Exigence a la fois pour le rapport de
pression et 'efficacité a été augmenté. Il est trés important pour déterminer les carac-
téristiques aérodynamiques de la nouvelle turbomachine dans un processus de concep-
tion. Les codes CFD commercial sont maintenant utilisés pour une solution de cette
tdche en notant par exemple les travaux de Polansky et al [22], Gallimore et al [23],
Cyrus et al [24].

3.2 Les travaux de Jiri Polansky, Laszl6 Kalmar et Roman
GaSpar

En 2013, Jifi Polansky et al.[25] ont publié I'article basé sur la modélisation numérique

dans ou ils ont déterminé les caractéristiques aérodynamiques d’un ventilateur centrifuge

avec pales courbées vers l'avant (figure 9.a), trois variantes de la géométrie ont été

étudiées, la premiere variante "A" de base contient 12 pales, La géométrie de la deux-

ieme variante "B" contient 12 pales et 12 semi-pales et La troisieme variante "C" contient

24 pales sans semi-pales, les calculs numériques ont été réalisés par CFD Ansys.

Mass flow nket

a b

Figure 9: (a) la géométrie et les conditions aux limites du ventilateur centrifuge (Fluent
13), (b) la géométrie des pales et des semi-pales (ParaFoam).

Ils ont utilisé des semi-pales a différents longueur, cette longueur est donné en fonc-
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3 Prédiction des Caractéristiques dynamiques et aérodynamiques du
ventilateur centrifuge avec pales courbées vers 'avant

tion de X\ avec A = (Ry— R3)/(R2— R1) Et toutes les longueurs utilisées par CFD illustré
sur la figure 10 :

Figure 10: la géométrie des différentes longueurs des semi-pales.

3.2.1 Résultats

Les figures 11 et 12 représentent la dépendance de 'efficacité en fonction de coefficient
de débit (phi) et le coefficient de pression (psi) en fonction de coefficient de débit re-

spectivement.

ENC e y (P )= Npih)

Efficiency(P)
-]
a

05

o2

Figure 11: la dépendance de efficacité et de coefficient de débit (phi).
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P =T (ph)

Figure 12: la dépendance de coefficient de pression (psi) et de coefficient de débit (phi).

3.3 Conclusion

Ils ont prédit les performances aérodynamiques de plusieurs variantes par moyen du code

Fluent 13, et les principaux résultats sont résumés comme suit:

1.

L’effet de la longueur de semi-pale déterminé par calcul CFD est plus significatif
au coefficient plus élevé de débit massique (les deux figures précédentes montrent
cet effet).

La longueur optimale des semi-pales est observée autour de % longueur totale de

la pale.

Le coefficient de pression augmente de plus en plus chaque fois la variante contient

plus des pales cela est évident et compréhensible.

Evolution pour la variante W7 ont un caractere d’évolution horizontale (Fig 12)
jusqu’a ce que la valeur de coefficient de débit de masse soit 0.15, apres cela les

diminutions sont vu tout comme la variante wl.

Les variantes W4 et W5 posseédent un caractere horizontal de la courbe (Fig 12) a
des valeurs de débit massique plus élevés ce qui signifie, dans le cas du coefficient
de débit (phi = 0,3), ces ventilateur travaille toujours avec des valeurs plus élevées

du coefficient de pression. Pour ces coefficients des valeurs du débit la valeur de
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performance du ventilateur industriel

pression élevée des variantes wl et w7 diminue de moins de 50% de sa valeur

nominale.

6. Méme caractére de la courbe est clair dans le cas de l'efficacité en fonction de
coefficient de débit (fig 11), pour un coefficient de débit élevé (phi = 0,3), les

rendements les plus élevés sont obtenus avec des variantes W4 et W5.

4 Modélisation de I’écoulement pour optimiser les
caractéristiques de performance du ventilateur in-

dustriel

4.1 Introduction

Beaucoup de travail a été fait par divers chercheurs dans I'application de (CFD) pour
les flux de turbomachines. L’état de I'art de cette pratique est montré dans Lakshim-
inarayana [26], Elder et al. [27], Horlock et Denton [28]. Beaucoup de parameétres tels
que l'efficacité, augmentation de la pression, coefficient de débit, le travail d’entré, et les
ratios géométriques, caractérisent la performance opérationnelle des ventilateurs indus-
triels de ventilation. Les flux dans ces ventilateurs sont complexes, visqueuse, instable
et en trois dimensions et la CFD permet une meilleure compréhension des phénomeénes
d’écoulement qui serait autrement impossible ou coiiteux de recueillir expérimentale-

ment.

4.2 Les travaux de W.K. Ng et M. Damodaran

En 2006, W.K. Ng et M. Damodaran [29] ont décrit une analyse des flux a 'intérieur
de ventilateurs industriels pour faciliter la conception de calcul afin d’obtenir des carac-
téristiques optimales de performance du ventilateur. La méthode des volumes finis et la
notion de mailles coulissante avec grilles zonale de rotation est utilisée, pour résoudre les
équations instables de Navier-Stokes afin de simuler I’écoulement interne, ils ont comparé
entre deux ventilateurs centrifuges, le premier a une entrée unique et ’autre a double
entrée pour des conditions opérationnelles spécifiées par un fournisseur de l'industrie.
Les caractéristiques de performance de ventilateur sont extraites et vérifiées avec les
données expérimentales fournies par le vendeur. L’impact des deux profils de la pale de
ventilateur nommeées profil de bord émoussé et profil d’aile (pale a profil aérodynamique)

sur la performance de ventilateur a double entré sont également évaluées.
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4.2.1 Résultats et discussion

I1 est utile de tracer le contour de la pression a la sortie lorsque la pression manométrique
totale sera utilisée ultérieurement pour calculer le rendement total du ventilateur, défini
par: 7,=(P,*Q)/BHP Ou Q est le débit en m?/s, P; est la pression totale mesuré en Pa,
BHP (brake horsepower) puissance au frein en watts. La figure 13 montre la répartition

de la pression totale a la sortie.

1 SEI.'-:"!
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2288888888

a b

Figure 13: répartition de la pression totale a la sortie de ventilateur (a) :ventilateur a
une entré unique pour un débit de 0.95m?*/s, 2500tr/min, (b) : ventilateur a doubles
entrés pour un débit de 1.2m? /s, 2200tr/min.

En effet, ils ont remarqué que la répartition de la pression a la sortie de ventilateur
a une entré unique est non symétrique par rapport a I’axe Y. par contre la distribution

de la pression pour le ventilateur a double entré est proche a étre symétrique.

Afin de comparer la performance des deux ventilateurs centrifuges, a une vitesse de
fonctionnent de 2200 tr/min. ils ont donné les résultats récapitulé sur Les figures 14 et 15
qui comparent respectivement les variations de la jauge de pression totale et 'efficacité

en fonction de débit volumique obtenu par la CFD et par 'expérimentale.
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Figure 14: Les courbes de la pression totale a la sortie des deux ventilateurs en fonction
de débit volumique obtenu par la simulation et par I'expérimentale a une vitesse de
rotation de 2200 tr/min.
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Figure 15: Les courbes de l'efficacité des deux ventilateurs en fonction de débit volumique
obtenu par la simulation et par ’expérimentale a une vitesse de rotation de 2200 tr/min.

Ils ont remarqué que :

- le ventilateur a double entrée génere une jauge de pression totale supérieure a celle
généré par le ventilateur a une entrée unique pour le méme débit volumique et pour la
méme vitesse de rotation.

- le ventilateur a une entrée unique ne convient pas a des débits volumiques élevés.

- La figure 15 montre que le ventilateur a une entrée unique a un rendement total plus
élevé que le ventilateur & double entrée pour des débits volumiques inférieurs & 2m? /s,
malgré que il donne une jauge de pression totale a la sortie inférieure a celle donné par
le ventilateur a double entré et a un rendement total nettement inférieur pour des débits
supérieurs & 2m?/s en raison d’une réduction soudaine de la jauge de pression totale &

la sortie.
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- Pour faire tourner les roues a la méme vitesse, le ventilateur a double entrée nécessite
plus de puissance car il entraine deux roues au lieu d’une.

- Le ventilateur a double entrée donne une jauge de la pression totale plus élevée a
la sortie, mais a un rendement total inférieur en raison d’une exigence de puissance plus

élevée.

Ils ont aussi analysé I'impact sur la performance de ventilateur a double entrée des
deux profils de la pale de ventilateur, pale a profil de bord émoussé (c’est des pales utilisé
précédemment pour les deux types de ventilateurs) et pale a profil d’aile. Les figures 16
et 17 comparent respectivement les variations de la jauge de pression totale et I'efficacité
en fonction de débit volumique a une vitesse de rotation de 2200tr/min obtenu par la

CFD et par 'expérimentale pour ces deux ventilateur qui différent entre eux par le profil

de la pale.
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Figure 16: Les courbes de la pression totale a la sortie de ventilateur a double entré a
pales a profil de bord émoussé et d'un ventilateur a pale a profil d’aile en fonction de

débit volumique obtenu par la simulation et par I'expérimentale a une vitesse de rotation
de 2200 tr/min.
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Figure 17: Les courbes de lefficacité de ventilateur a double entré a pales a profil de
bord émoussé et d’un ventilateur a pale a profil d’aile en fonction de débit volumique
obtenu par la simulation et par ’expérimentale a une vitesse de rotation de 2200 tr/min.
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4 Modélisation de 1’écoulement pour optimiser les caractéristiques de
performance du ventilateur industriel

Ils ont remarqué que :

- La pression totale a la sortie augmente avec la diminution du débit volumique,
tandis que le ventilateur a pales a profil de bord émoussé a une jauge de pression totale
supérieure au ventilateur a pales de profil aérodynamique (aile) en général (figure 16).

- Les différences entre les résultats de simulation d’écoulement et les résultats expéri-
mentaux peuvent étre observées bien que les tendances sont tres similaires.

- Il apparait en comparant les résultats expérimentaux que l'efficacité totale de ven-
tilateur a pale a profil d’aile est supérieur a celui du ventilateur a ailettes émoussé en
raison d’'une exigence de puissance plus faible.

- En comparant les résultats de simulation d’écoulement, le ventilateur a pale a profil
d’aile a un rendement total plus élevé que le ventilateur a ailettes émoussée a des débits

de volume élevé.

4.3 Conclusion

A partir de cet article Les principaux résultats sont résumés comme suit:

1. le ventilateur a double entrée est convenable lorsqu’une jauge de pression totale

plus élevée est souhaitée.

2. Le ventilateur a une entrée unique est convenable, & des débits volumes faibles,

car il donne un rendement total plus élevé.

3. Le ventilateur a pales a profil aérodynamique a une jauge de pression totale
supérieure pour des débits volumique importants avec moins de puissance néces-

saire pour la rotation du ventilateur.

4. Ces pales a profil aérodynamique ont un niveau inférieur du tourbillon que le

ventilateur a ailettes émoussé.

5. Cependant, 'efficacité totale de ventilateur a pales a profil aérodynamique est plus
élevée que celle de ventilateur a ailettes émoussée en raison d’une exigence plus

faible de puissance.
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5 Calcul numérique des fluctuations de pression dans

la volute d’un ventilateur centrifuge

5.1 Introduction

Beaucoup de chercheurs ont travaillé dans la mesure des fluctuations de pression dans
les ventilateurs comme un moyen d’identifier les sources de bruit aérodynamique. En
particulier, Carolus et Stremel [30] ont exposé certains de ces exemples et leur application
a un ventilateur axial basse pression, ils ont analysé la contribution de la turbulence
d’entrée sur la génération de bruit, Fehse et Neise [31] ont étudié la génération de bruit
de basse fréquence dans les ventilateurs centrifuges, Ohta et al. [32, 33]Jont étudié la

génération de bruit tonal dans un ventilateur centrifuge a basse vitesse spécifique.

5.2 Les travaux de Rafael Ballesteros, Sandra Velarde-Suarez,

Juan Pablo Hurtado-Cruz et Carlos Santolaria-Morros

En mars 2006 Rafael Ballesteros et al. [34] ont fait une étude sur les fluctuations de
pression dans la volute d’un ventilateur centrifuge, ils ont appliqué un modeéle numérique
afin d’obtenir les variations de pression de mur de la volute, Les résultats numériques
ont été comparés a des résultats expérimentaux obtenus dans la méme machine.

Le code FLUENT a été utilisé pour calculer la pression en fonction du temps a la
fois dans le rotor et dans la volute, de cette maniere, les fluctuations de pression a
certains endroits sur la paroi de volute ont été obtenus, les spectres de puissance de
ces fluctuations ont été obtenus, montrant un pic importante a la fréquence de passage
des aubes, L’amplitude de ce pic présente les valeurs les plus élevées a proximité de la

languette de volute.

5.2.1 Description du ventilateur et les procédures expérimentales

La machine testée est un ventilateur centrifuge de simple aspiration entrainé par un
moteur a courant alternatif de 9,2 kW tournant & 1500 tr/min. La roue testée a dix
pales inclinées vers l'arriere avec un diametre de sortie de 400 mm. La largeur de la roue
et la volute sont, respectivement, 130 mm et 248 mm. Les mesures de pression acoustique
a la conduite de sortie du ventilateur ont été réalisées en utilisant un Microphone B & K
4189 1/2 in. En outre, les Microphones B & K 4138 1/8 in. Etaient montés sur la surface
de la volute, spécialement dans les environs de la langue de la volute, afin de mesurer

les fluctuations de pression de surface. Les signaux provenant des microphones ont été
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ventilateur centrifuge

introduits dans un ordinateur personnel en utilisant une carte analogique-numérique.
Les mesures de fluctuation de pression de surface ont été faites a cinq endroits (P01
a P05) tres proche de la langue de volute et a neuf autres endroits (P06 a P14), ré-
parti uniformément autour de la volute, le tableau 3 résume les coordonnées angulaires
des positions de mesure sur la surface de la volute, I'origine des angles est placée a la
languette de la volute, dans chaque position angulaire, quatre mesures ont été effectuées
a la z / B coordonnées suivantes: 0,15, 0,30, 0,40, et 0,75. L’origine des coordonnées z

est placée au niveau du moyeu de la roue.

Table 3: les coordonnées angulaires des positions de mesure sur la surface de la volute.

Tongue Points| Angular |Volute Points| Angular | Volute Points| Angular
Position (°) Position (°) Position (°)
POl 0 P06 60 P11 210
P02 2 P07 90 P12 240
P03 9 PO8 120 P13 270
P04 16 P09 150 P14 300
POSs 23 P10 180

La figure 18 montre deux croquis du ventilateur avec 'emplacement des points de

mesure.

_f{ o
m"
f/ }
n& PII /
: &
P10,
=T 0.15 0.30 0.40 0

Figure 18: croquis du ventilateur avec '’emplacement des points de mesure.
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5.2.2 Description de la procédure de simulation numérique

En parallele avec les mesures, une simulation numérique de ’écoulement instable dans
le ventilateur centrifuge décrit ci-dessus ont été effectuées. Afin de vérifier les capacités
du modele numérique pour décrire les caractéristiques d’écoulement a l'intérieur du
ventilateur, une simulation numérique a deux dimensions de 1’écoulement instationnaire
a été d’abord effectuée. Une meilleure définition des caractéristiques d’écoulement a
été obtenue avec une simulation en trois dimensions compléete. Tous les calculs ont
été effectués avec un logiciel FLUENT. Ce code utilise la méthode des volumes finis et
les équations de Navier-Stokes sont résolues sur un maillage non structuré (figure 19).
Le régime transitoire est résolu en utilisant une technique de maillage coulissant, qui
a été appliquée avec succes a des flux de turbomachines. La turbulence est simulée
avec le modele k- standard. Le couplage pression-vitesse est effectué par l'algorithme
SIMPLEC, Second ordre.

Figure 19: Le maillage non-structuré utilisé par CFD, (a) : cas 2D ; (b) : cas 3D

5.2.3 Résultats et discussion

Dans la Fig 20, les courbes de performance numériques et expérimentales pour le venti-
lateur testé sont comparées. Le meilleur point de rendement BEP (best efficiency point)
correspond a un débit Q = 0,92 m*/s (¢ = 0,093), avec une montée en pression totale Pt
= 500Pa ()= 0,105). Les résultats obtenus lors de la simulation 2D ont été également

représenté sur cette figure, afin d’illustrer 'importance des effets 3D.
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Figure 20: Comparaison entre les courbes de performance obtenue numériquement et
expérimentalement.

Les courbes expérimentales et 3D simulées numériquement conviennent pour des
débits égaux et supérieurs a la BEP. La courbe 2D-numérique est proche de celle expéri-
mental seulement a des débits tres élevés.

Figures 21 et 22 montrent I’évolution des fluctuations de pression avec le temps,
obtenu a la fois par le modeéle numérique 3D et expérimentale, pour deux débits différents:
le BEP et le 1,35*BEP ( ¢ =1,35%0,093). Dans la Fig. 21, les résultats obtenus a la
position P02 (la position angulaire & 2 degrés, z /B=0.30) ont été représentés, et dans
la Fig. 22, les résultats obtenus a la position P10 (position angulaire a 180 degrés, z

/B=0.30) ont été représentés.
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Figure 21: Evolution de la fluctiation du pression dans la volute avec le temps au ponit
PO2.
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Figure 22: Evolution de la fluctiation du pression dans la volute avec le temps au ponit
P10.

A partir de ces résultats ils ont déduit que :

- L’amplitude de la fluctuation de pression augmente avec le débit.

- le code numérique a reproduit d’une maniere raisonnable a la fois 'ordre de grandeur
et le modele temporel des fluctuations de pression trouvés expérimentalement. Cepen-
dant, les signaux expérimentaux montrent d’autres sources de fluctuation de la pression
outre le passage des pales, ce qui fausse le motif sinusoidal clairement montré a la langue.

- L’amplitude de la variation de pression au niveau de point P10 diminue fortement

par rapport a 'amplitude de la variation de pression déterminée au niveau de point P02.

Ils ont aussi déterminé les amplitudes des fluctuations de la pression pour tous les
points donnés précédemment dans la figure 18 de la volute, les résultats obtenus sont
donné sur les figures 23, 24, 25, 26, a la fois en numérique-3D et expérimentale, pour
quatre débits différents: le BEP (¢ = 0,093), 0,75*BEP (¢ = 0,07), 1,35*BEP (¢ =
0,126), et 1,70*BEP (¢ = 0,158) respectivement.

Le modele 2D-numérique reproduit la tendance et l'ordre de grandeur des variations
de pression obtenues expérimentalement, sauf dans la région de la volute pres de la
langue, ot il y a une grande différence entre eux, cette différence augmente lorsque le
débit est au-dessus du BEP.

Le modele 3D numérique peut reproduire de facon raisonnable la tendance et 1'ordre
de grandeur des variations de pression obtenues expérimentalement. L’accord entre les
résultats expérimentaux et numériques est particulierement bon dans la z/ B = 0,40.
Par contre les résultats 3D numériques et expérimentales correspondant a des faibles

valeurs de z / B sont légerement différentes, spécialement pres de la langue volute.
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Figure 23: Amplitude des fluctuations de pression (pa) a la fréquence de passage
des aubes, résultats numérique 2D, 3D et expérimentale avec un ventilateur travail a
0,75*BEP.
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Figure 24: Amplitude des fluctuations de pression (pa) a la fréquence de passage des
aubes, résultats numérique 2D, 3D et expérimentale avec un ventilateur travail a BEP.
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Figure 25: Amplitude des fluctuations de pression (pa) a la fréquence de passage
des aubes, résultats numérique 2D, 3D et expérimentale avec un ventilateur travail a

1,35*BEP.
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Figure 26: Amplitude des fluctuations de pression (pa) a la fréquence de passage
des aubes, résultats numérique 2D, 3D et expérimentale avec un ventilateur travail a

1,7*BEP.
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6 Optimisation des parties critiques des ventilateurs centrifuge par Analyse

modal & CFD

Les résultats présentés permettent de conclure que la méthodologie 3D-numérique

développé est un outil pour la simulation de I’écoulement instable en trois dimensions

dans un ventilateur centrifuge.

5.3

Conclusion

A partir de cet article Les principaux résultats sont résumés comme suit:

6.1

L’amplitude de la variation de pression diminue fortement en fonction de la position
angulaire le long de la volute, et cette amplitude atteint son maximum a la position

z/B=0,3.

Une simulation numérique tridimensionnelle de I’écoulement instationnaire dans un
ventilateur centrifuge a été effectuée. Les résultats numériques ont été comparés a

des résultats expérimentaux obtenus dans la méme machine.

L’accord entre les courbes de performances expérimentales et numériques est assez
bon. Le code a également simulé avec succes les fluctuations de pression de la

volute.

Les résultats obtenus dans la simulation numérique de I’écoulement instable sont
encourageants et ils constituent la base d'une seconde étape dans laquelle le champ
sonore sera calculé par une solution numérique d’un systeme approprié d’équations

acoustiques, fondée sur l'analogie acoustique de Lighthill [35].

Optimisation des parties critiques des ventilateurs

centrifuge par Analyse modal & CFD

Introduction

Les ventilateurs centrifuges qui sont utilisés pour des applications alimentaires industriels

ont des niveaux élevés de corrosion, la corrosion continue a produire par un contact avec

I'eau et I'air, la sélection du systeme de ventilateur dépend de diverses conditions telles

que les débits d’air, température de I’air, les pressions, les propriétés de flux d’air, etc.

Bien que, le ventilateur est généralement choisi pour des raisons non techniques comme

le prix, la livraison, la disponibilité de ’espace, etc.
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6.2 Les travaux de KUSEKAR S.K et LAVNIS A.K.

Le présent travail a été effectué en décembre 2014 par KUSEKAR S.K. et LAVNIS
A K. [36] vise a examiner le choix du matériau comme une alternative pour un meilleur
controle des vibrations. Ils ont fait une discussion avec une personne responsable dans
I'une des entreprises principales dans le domaine des jus de fruits, cette entreprise utilise
un ventilateur centrifuge fabriqué a partir de matériau MS (Mild Steel, acier doux en
frangais) pour la climatisation, la ventilation et maintenir la température des entrepdts
de nourriture (figure 27). Ce responsable raconte qu'ils sont confrontés & de nombreux
probléemes concernant ce ventilateur et il a cité:

- le probleme majeur de la corrosion.

- le poids du présent ventilateur est élevée et les vibrations produites par le ventilateur
centrifuge donnée est plus.

- Le débit est 10.84 m® /s, ce qui est en quelque sorte faible.

Ce document donne la solution a certains problemes ci-dessus qui sont confrontés a
I'industrie. Par une optimisation des parties critiques du ventilateur centrifuge utilisant
I’analyse modale et CFD. Dans le présent document 1’analyse modale est faite pour les
matériaux MS, SS316L (SS:Stainless Steel,acier inoxydable en frangais), SS316L avec
une réduction de Imm d’épaisseur, qui sont des matériaux de qualité alimentaire, afin

de réduire les vibrations et le défaut du ventilateur de la soufflerie centrifuge.

| Fruit Pulp Entrance |

I Fruit Pulp Entrance I N
> Air outlet

Problem ldentified

Figure 27: Schéma d’installation du systeme de ventilation.

6.2.1 Meéthodologie de résolution

Ils ont utilisé : CATIA V5 R20 pour la Modélisation de ventilateur centrifuge, HYPER-

MESH 11.0 pour le maillage (hexaédrique). Ensuite, le modele maillé est importé dans
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I’ANSYS pour I'analyse modale et la procédure de I'analyse modale est comme suite:

- Définir les deux matériaux et ces propriétés tels que le module de Young, coefficient
de poisson, la densité massique et le coefficient d’amortissement, etc.

- Appliquer les conditions aux limites.

- Entrez le processeur de solution ANSYS dans lequel le type d’analyse est prise
comme l'analyse modale, et en prenant procédé d’extraction de mode, en définissant
nombre de modes a extraire.

- Résoudre le probleme en utilisant la commande LS de la barre d’outils.

6.2.2 Résultats et discussion

Les résultats trouvé par KUSEKAR S.K. et LAVNIS A.K. récapitulés sur les trois
tableaux ces dessous :

Table 4: comparaison des six premieres fréquences naturelles (Hz) pour les matériaux
SP, SS316L, SS316L avec une réduction de Imm d’épaisseur

No. of | Natural frequencies of | Natural frequencies of [ Natural frequencies of SS316L
Modes MS blower fan in Hz SS316L blower fan in Hz | withlmm  reduced thickness
blower fan in Hz

1 30.532 31.656 25172

2 30.643 31.772 25348

3 48.683 50476 4399

4 144.63 14996 124.08

5 159.58 186.2 147.68

6 159.64 16546 148.08

Table 5: comparaison des déformations associé a ces six premieres fréquences naturelles
(Hz) pour SP, SS316L, SS316L avec une réduction de Imm d’épaisseur

Mode MS Deformation SS316L Deformation | SS316L-1mm less thickness
Deformation

1 364.78 11.535 11.77

2 364 .86 11538 11.797

3 283.21 8.9559 R.7103

4 353.78 11.587 11.67

5 959.32 30.336 15.212

6 99222 | e 13.358

A partir des deux tableaux ci-dessus il est clair que SS316L avec une réduction de 1
mm d’épaisseur a:
- moins de déformation pour 6 modes différents. Par conséquent, il y a moins de

chances pour la défaillance du matériau.
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- il est clair que la fréquence naturelle est réduite en raison de la haute rigidité dans

la soufflerie.

Table 6: les résultats obtenus par CFD pour une analyse des parametres de ventilateur
fabriqué par les matériaux MS et SS316L

Sr. | Material Velocity Pressure Modified  Design | Remark
No Parameters  for
Duct

I MS Tmis 3.0 Bar a-0.730m Provide by the Company
b-0.550 m

[ S

SS316L 30 m/s 3.0 Bar a0.777 m Calculated
b-0.596 m

IIs ont trouvé que la vitesse de sortie d’air du ventilateur SS316L est 30 m / s et celle

de MS est 27 m / s, et comme le débit de la soufflerie est:
Q= Aire du conduit x Vitesse d’air.

Le débit d’air du ventilateur SS316L est QQ=axbxV = 0,777 x 0,596 x 30 = 13.89
m?/ s, Ce débit est supérieur au débit du ventilateur fabriqué a partir du matériau
MS (10,84 m?/ s). Sachant que les parametres d’entrée sont les mémes pour les deux

ventilateurs et le volume est aussi méme.

6.3 Conclusion

A partir de cet article Les principaux résultats sont résumés comme suit:

1. Le probleme de vibration du ventilateur centrifuge est réduit en utilisant un

matériau SS316L en raison de sa grande rigidité.
2. La fréquence naturelle du ventilateur SS316L est réduite pour méme raison.

3. La déformation de la soufflerie du ventilateur SS316L est moins par rapport a celle
du ventilateur MS.

4. Le débit d’air de ventilateur centrifuge augmente.
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7 Simulation de la génération d’entropie dans des
Conditions de décrochage dans un ventilateur cen-

trifuge

7.1 Introduction

Les ventilateurs sont largement utilisés dans l'industrie chimique, les centrales ther-
miques et ainsi de suite, la génération d’entropie est un bon indicateur de la perte
d’énergie et de l'irréversibilité du systeme, l'analyse des caractéristiques de génération
d’entropie pourrait aider les ingénieurs a trouver les zones pour lesquelles I’énergie est
perdue, cela contribuerait a les économies d’énergie et 'optimisation du ventilateur. Be-
jan et Makinde [37, 38] ont étudié la diminution de I’énergie disponible et 'augmentation
de la production d’entropie dans le processus de transfert de chaleur. Herpe [39] a analysé
le taux de production d’entropie di a la dissipation visqueuse et transfert de chaleur
dans un tube ovale a ailettes. Ohta [40] ont étudié les caractéristiques post-décrochages
de pompages et les décrochages tournantes avec des expériences dans un compresseur a

flux axial.

7.2 Les travaux de Lei Zhang, Jinhua Lang, Kuan Jiang et
Songling Wang

Le 30 juin 2014 Lei Zhang et al. [41] Ont publié cet article dans lequel ils ont travaillé
sur la génération d’entropie dans un ventilateur centrifuge dans des conditions de marche
normal et de décrochage. Une simulation numérique de la production d’entropie est
réalisée avec le logiciel ANSYS Fluent qui résout les équations de Navier-Stokes et UDF

(user defined function).

7.2.1 Modeéle numérique

Dans cet article ils ont choisi le ventilateur centrifuge incliné vers ’arriere G4 73 comme
objet de recherche, La grille de calcul est établie avec le logiciel de Gambit, Un maillage
non structuré avec La fonction de la taille de raffinement est utilisé dans la roue et la
volute. Le champ d’écoulement dans le ventilateur est régi avec les équations instables
de Navier-Stokes. Le modele de k-¢ réalisable est sélectionné en tant que modele de

turbulence.
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7.2.2 Modele d’étranglement (Throttle Model):

Les conditions aux limites classiques a la sortie du ventilateur, comme la pression
statique uniforme, ne peuvent pas étre utilisés efficacement pour simuler le champ
d’écoulement a proximité du point de fonctionnement avec la pression statique max-
imum, par conséquent, une fonction d’étranglement idéalisée est appliquée a la sortie

du ventilateur. La pression statique a la sortie est déterminée par une loi quadratique,

K,
Ps,,.(t) = P, + 271{:(1'0(]2 Avec

Pg, .. Pression statique a la sortie (pa), P;,, : Pression ambiante (pa), Ky: Constant,
K. coefficient d’étranglement.

L’avantage de cette méthode réside dans sa capacité a capter la pression transitoire
statique de sortie et éviter des instabilités numériques lorsque le débit massique est
réduit. La position du point de fonctionnement est définie uniquement par le coefficient

K.

7.2.3 Calcul de ’entropie Généré

La génération d’entropie comprend deux termes: la production d’entropie par la dis-
sipation et la génération d’entropie par transfert de chaleur. Comme la température
est constante dans ce document, la génération d’entropie due au transfert de chaleur est
négligée. La génération entropie dans le ventilateur est étroitement liée & ¢, qui apparait
dans I’équation de k-¢. La génération d’entropie a l'intérieur du ventilateur centrifuge
comprend deux parties: la production d’entropie due a la dissipation visqueuse Sp et la

génération d’entropie due a la dissipation turbulente S, .

7.2.4 Résultats et discussion

Caractéristiques de la génération d’entropie sur les cinq conditions typiques :
Afin d’étudier les caractéristiques d’entropie de production avant et apres 'apparition
de décrochage, cinq conditions typiques sont sélectionnés. L’information est présentée

dans le tableau 7.

Table 7: les cinq conditions choisi pour I'étude des caractéristiques d’entropies.

Numéro | condition remargue

1 K,=2 Proche des conditions de la structure.

2 K,=0,89(la 150°™ révolution) | Le décrochage n'est pas encore établi.

3 K,=0,89(la 185 révolution) | Le commencement de décrochage.

4 K,=0,89(la 240 révolution) | Le décrochage est établi sur la roue de ventilateur.
5 K,=0,7 Méme remarque que 4 avec un taux de flux faible.
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La production d’entropie dans le ventilateur centrifuge est représentée sur la Figure
28. On peut voir que la production d’entropie est concentrée dans la roue et la volute.
Pendant ce temps, la production d’entropie dans le collecteur de courant est tres faible et
peut étre négligée. La fluctuation de la production d’entropie dans la roue est évidente,

de sorte que le décrochage a une grande influence sur la production d’entropie dans la

roue.
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Figure 28: La génération d’entropie dans les cinq conditions (a): la génération d’entropie
totale, (b): la génération d’entropie due a la dissipation visqueuse, (c): la génération
d’entropie due a la dissipation turbulente.

En comparant la figure 28.b avec la figure 28.c, la génération d’entropie causée par
la dissipation visqueuse est tres faible que la génération de l’entropie causée par les
dissipations turbulentes. En concluant que la perte d’énergie du ventilateur provient
principalement de la dissipation turbulente, tandis que la dissipation visqueuse peut

presque étre ignorée.

Afin de déduire les zones qui génerent plus d’entropie ils ont fait des simulations a
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trois différentes sections de la roue, ils ont choisi : le z = 31 cm proche du disque avant,
z = 38,5 cm correspond a la section transversale au milieu de la roue, et z = 46 c¢m

proche du disque arriere (figure 29).

=31
z=38.5

=46

Figure 29: la position des trois sections a : z = 31 cm, z = 38,5 cm, z = 46 cm.

Et le contour de génération de I’entropie pour ces trois sections est donné dans la

figure 30 suivante (le décrochage n’est pas encore établi):
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Figure 30: Contours des générations d’entropies on différents sections axiales a la 150eme
tour avec une ouverture de la valve de K7=0,89, (a) z=31cm, (b) z=38,5cm, (c¢) z=46cm.

En remarque qu’il y a 12 zones de génération de haute entropie, respectivement, au
niveau du bord d’attaque et bord de fuite des pales. Cependant, la production d’entropie
dans les passages de la roue est faible. Les générations d’entropies diminuent le long de
la direction axiale, et la génération d’entropie pres le disque avant (30.a) est plus élevé

que celle pres de disque arriere (30.b).

Ils ont aussi donné les contours de génération d’entropie pendant le décrochage,
(figure 31) :
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Figure 31: Contours des générations d’entropies on différents sections axiales a la 240éme
tour avec une ouverture de la valve de K;=0,89, (a) z=31cm, (b) z=38,5cm, (c) z=46cm.

Par rapport a la figure 30, ici la génération de haute entropie occupant trois passages

est observée sur les trois sections, les zones de production de ’entropie se déplacent vers

la sortie de la roue le long de la direction radiale.

7.3

Conclusion

A partir de cet article Les principaux résultats sont résumés comme suit:

1.

2.

La génération d’entropie est concentrée sur la roue et la volute.

La dissipation turbulente est plus importante que la dissipation visqueuse sur la

génération d’entropie.

Au décrochage, les zones de production d’entropie deviennent plus grandes par

rapport a 1’état marche normal.

Une grande génération d’entropie est vue au niveau du bord d’attaque et bord de

fuite des pales.

Au cours de décrochage, les zones de production d’entropie déplacent le long des

directions circonférentielles et axiales.
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Les résultats de ce travail concernent une recherche bibliographique sur la prédiction
numérique et 'analyse expérimentale du comportement aérodynamique et aéroacous-
tique des ventilateurs centrifuges.

En somme, d’apres notre recherche bibliographique, ce travail prend généralement

une importance particuliere sur :

o Une étude paramétrique de la performance du ventilateur centrifuge: expériences
et simulation numérique, ou nous avons vu que l'augmentation du nombre de
pales augmente le coefficient de débit et I'efficacité, accompagné par augmenta-
tion du coefficient de puissance grace a une meilleure orientation des flux et des
pertes réduites. Et nous avons vu aussi 'effet du 'angle de sortie ainsi 'effet du
rapport des diametres intérieur et extérieur sur la performance des ventilateurs

centrifuges.

e Analyse de ventilateur centrifuge par CFD et CAA pour la réduction du bruit,
ou nous avons abouti a une conclusion, que le ventilateur centrifuge avec roue a
pales courbées vers I'arriere génere un grand débit et moins de bruit par rapport

au ventilateur a pales radiales et a pales courbées vers ’avent.

o Prédiction des Caractéristiques dynamiques et aérodynamiques du ventilateur
centrifuge avec pales courbées vers 'avant, ot nous avons vu l'effet des trois
variantes étudiées, la premiere variante de base contient 12 pales, La géométrie
de la deuxieme variante contient 12 pales et 12 semi-pales et La troisieme variante

contient 24 pales sans semi-pales, sur la performance de ce type de ventilateur.

o Modélisation de I’écoulement pour optimiser les caractéristiques de performance
du ventilateur industriel, ot nous avons vu que le ventilateur a double entrée
est convenable lorsqu’une jauge de pression totale plus élevée est souhaitée par
contre le ventilateur a une entrée unique est convenable, a des débits volumes

faibles, car il donne un rendement total plus élevé. Nous avons vu aussi que
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I'efficacité totale de ventilateur a pales a profil aérodynamique est plus élevée

que celle de ventilateur a ailettes émoussées.

Calcul numérique des fluctuations de pression dans la volute d’un ventilateur
centrifuge, ot nous avons vu tous les amplitudes des fluctuations de la pression
pour tous les points donnés sur la volute et nous avons constaté que I'amplitude
de la fluctuation de pression augmente avec le débit. et nous avons conclu aussi
que le modele numérique 3D peut reproduire de facon raisonnable la tendance

et I'ordre de grandeur des variations de pression obtenues expérimentalement.

Optimisation des parties critiques des ventilateurs centrifuges par Analyse modale
et CFD, ou nous avons vu que les problemes de vibration du ventilateur cen-
trifuge ainsi sa fréquence naturelle ont réduit en utilisant un matériau SS316L a
la place de matériau MS en raison de sa grande rigidité. ainsi la déformation de
la soufflerie du ventilateur SS316L est moins par rapport a celle du ventilateur

MS avec un gain important de débit d’air de ce ventilateur SS316L.

Simulation de la production de l'entropie dans des Conditions de décrochage
dans un ventilateur centrifuge, ou nous avons vu que la génération d’entropie
est concentrée sur la roue et la volute, la dissipation turbulente est plus im-
portante que la dissipation visqueuse sur la génération d’entropie, au cours de
décrochage, les zones de production d’entropie déplacent le long des directions

circonférentielles et axiales de la roue.

Ce travail sur la recherche bibliographique, m’a permis de tirer de nombreux enseigne-

ments et j’ai appris et compris des notions plus particulierement en énergétique sur la

prédiction numérique et I'analyse expérimentale du comportement aérodynamique et

aéroacoustique des ventilateurs centrifuges.
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