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RESUME

La ventilation efficace des galenies souterraines est une exigence durant toute la
durée de vie des nunes. L’ objectif de base de tout systéme de ventilation réside dans
I’obtention d’une atmosphére aérée et sécunisée pour les travailleurs. Plusieurs
technologies de ventilateurs existent dans 1'mdustrie avec des tailles et
performances assez variables. La technologie de ventilateurs axiaux reste la plus
efficace, et ce, selon les caracténistiques environnementales des nunes de grandes
et de moyennes tailles. Actuellement, les réseaux de ventilation sont le processus le
plus énergivore dans une mine, ce qui présente 1'un des défis majeurs & surmonter.
Ainsi les phases de réglage et de conception du ventilateur axial restent les plus
importantes afin d’améliorer les performances aérodynamiques et par conséquent
énergétiques. Lors de ces phases, 1l est possible de modifier n'importe quel
paramétre (opératoire, matériel, géométrique) pour obtenir un impact positif sur la
diminution de la consommation énergétique.

Plusieurs parametres dimensionnels influencent le comportement aérodynamque
du ventilateur tels que 1’angle d’attaque des pales, I’angle de pas des pales, I’angle
de torsion et le jeu pales/tube, ainsi que les parameétres d’acquisitions tel le cas de
la witesse de rotation. Une étude paramétrique est proposée pour 1'étude de
performance d'un ventilateur numer axial 42 po. Deux étapes sont adoptées. Une
premueére étape correspond a une éfude préliminaire, elle a été réalisée pour étudier
I’effet des deux paramétres : I'angle d’attaque et le jen pales-tube sur les paramétres
du flux d’air. La seconde étape prend en considération 1'étude de la performance et
la stabilité du ventilateur amnsi que la génération de la carte de performance pour ce
modéle de 42 po. Les aspects mécamques sont aussi considérés, a travers la
validation d’un modéle mécamque, con¢u pour 1’estimation des ordres de grandeur
des confraintes, des déplacements et les fréquences naturelles du modéle.

Des simulations numériques ont été réalisées pour analyser I’effet des parameétres
géométrique et d’acquisition sur la performance et la stabilité du ventilateur en se
basant sur les courbes caractéristiques. La puissance a I’arbre moteur et 1a pression
totale ont été comparées avec les résultats du partenaire industriel. Une trés bonne
tendance a été observée. De plus, I’analyse des contraintes, des déformations et la
détermination des fréquences propres ont été effectuées. Enfin une carte de
performance de ce type de ventilateur a été élaborée sous une vitesse de rotation de
1800 tr/muin.

Mots clés : Ventilation, CFD, angle d’attaque, angle de pas, angle de torsion, jeu
pales-tube, performances et turbulence.



ABSTRACT

Efficient ventilation of underground tunnels i1s a requirement throughout the
lifespan of mines. The primary objective of any ventilation system 1s to achieve a
well-ventilated and safe atmosphere for workers. Vanous fan technologies exist in
the ndustry, with different sizes and performance capabilities. Axial fan technology
remams the most effective, particularly considermg the environmental
characteristics of large and medium-sized mines. Currently, ventilation networks
are the most energy-consuming process in a mine, presenting one of the sigmificant
challenges to overcome. Therefore, the adjustment and design phases of the axial
fan are crucial in improving aerodynamics and, consequently, energy performance.
During these phases, any parameter (operational, material, geometric) can be
modified to have a positive impact on reducing energy consumption.

Several dimensional parameters influence the aerodynanuc behavior of the fan,
such as the blade angle of aftack, blade pitch angle, blade/tube clearance, and
acquisifion parameters like the rotational speed. A parametric study is proposed to
mvestigate the performance of a 42-inch axial nuning fan. Two steps are adopted.
The first step involves a preliminary study to examne the effect of two parameters,
blade angle of attack and blade/tube clearance, on the airflow charactenistics. The
second step considers the performance and stability study of the fan as well as the
generation of a performance map for this 42-inch model Mechanical aspects are
also considered by validating a mechanical model designed to estimate stress and
displacement magnitudes.

Numerical simulations were performed to analyze the effect of geometric and
acquisifion parameters on the fan's performance and stability based on charactenistic
curves. The power at the motor shaft and total pressure were compared with the
results of the industrial partner. An excellent trend was observed. Additionally,
stress analysis, deformation assessment, and deternunation of natural frequencies
were performed. Finally, a performance map for this type of fan was developed at
a rotation speed of 1800 RPM.

Keywords: Ventilation, CFD, angle of attack, angle of Pitch, twist angle, blade-
tube clearance, performance, and turbulence.



Chapitre 1 INTRODUCTION GENERALE

1.1 Contexte de I’étude

Le présent travail est inscrit dans le cadre d une programmation de recherche visant a
optimiser le modéle du ventilateur minier axial concu et fabriqué par la compagnie
Hyperflo (Rouyn Noranda) [1]. Cette programmation comprend trois mandats, dont
I'un est attribué a ce projet de maitrise intitulé « Etude paramétrique des performances
d’un Ventilateur minier axial ». Les deux autres mandats sont attribues a deux projets
de doctorat. Les travaux des trois mandats sont interdépendants et complémentaires an
sens qu’ils approfondissent 1" analyse du modéle de ventilateur et explorent des aspects
plus spécifiques de la conception et des performances. Ensemble, les trois projets
contribuent a une compréhension plus compléte et approfondie du ventilateur munier
axial et de ses performances. En somme, les résultats obtenus dans ce projet de maitrise

seront utilisés pour soutenir les travaux de recherche des deux autres mandats.

1.2 Imtroduction

L’ industrie mimére est I'un des secteurs responsables au développement de 1’ économie
de plusieurs pays dans le monde. L économie mondiale a connu un essor griace a
I'mterconnexion des échanges de matiéres premiéres entre nations. Ce secteur
stratégique ne cesse de croitre en raison de 1"augmentation de la demande en matiéres
premiéres. Cette croissance des besoins en matiéres premiéres s accompagne d une
exploitation intensive des ressources souterraines. Actuellement, la recherche de
matiéres premiéres peut s étendre sur plusieurs kilométres sous terre. L exploitation
mtensive des ressources profondes conduit a une utilisation croissante et mtensive des

systémes de ventilation.

La ventilation des milieux miniers reste une exigence durant toute la vie des mines.

L’objectif de base de tout systéme de ventilation réside dans 1’ obtention d un milien



aeré et sécurise pour les travailleurs. Plusieurs types de ventilateurs existent avec
différentes tailles. Selon les caracténstiques environnementales de grandes et

moyennes mines souterraines, les ventilateurs axiaux restent les plus efficaces.

Les mines souterraines et les systémes de ventilation adéquats sont fonctionnels en
contenu et sans arrét tous les jours. Ceci ameéne les constructeurs de ces systémes a

penser aux effets des pannes brusques de ces demiers.

Alors, les constructeurs s intéressent a étudier 1'effet de la conception, des éléments de
fixation, du couple mécamque appliqué et des matériaux choisis... etc., sur la

performance du ventilateur axial.

Suite a la demande agressive de ventilation dans les mines souterraines. un second
probléme est évoqué aux constructeurs des ventilateurs axiaux qui est la consommation
immportante en énergie électrique. Par conséquent, ces comstructeurs ont cherché a
réduire la consommation et son impact sur le cofit d'utilisation a travers 1 optimisation

des performances lors de la conception de ce type de ventilateur.

51 I'on note que le rendement énergétique est strictement i€ aux variables de flux qui
sont la pression et le débit. Ainsi, la consommation de 1’ énergie est strictement liée an
rendement du ventilateur, alors 1" optimisation des performances est possible a la suite
de la modification des paramétres géomeétriques et dimensionnels (exemples : forme,
nombre et onentation des pales, jeu fonctionnel péles-tube..) ou les paramétres
d’acquisition comme la fréquence de rotation (en tr/min), qui ont un impact sur les
vanables caracténisant la ventilation qui sont essentiellement: la pression, le débat et la

vitesse d écoulement d’air.



1.3 Objectifs

1.3.1 Ohjectif général

L’objectif global du projet de recherche est I'étude de la performance et la stabalité

d'un ventilateur minier axial a travers une étude numénque. A plus long terme, la

recherche proposée consiste a :

Analyser la performance aérodynamique et mécanique d un ventilateur minier
axial.

Chercher les parameétres qui pourraient améliorer la performance et la stabilité
du ventilatenr.

Féduire les risques des pannes brusques est donc chercher les zones

d’opérations les plus stables.

1.3.2 Ohjectif spécifigue

L’objectif dans ce présent travail est 1'étude paramétnique des performances dun

ventilateur minier axial 42 po. Dans le cadre d un programme d’mnovation et a la suite

de la proposition d une nouvelle géométne de pale pour ces ventilateurs, cette étude
cherche a :

1.

L T < N o |

Concevoir un modéle numérique permettant de simuler le fonctionnement du
ventilateur minier axial.

Faire des simulations a 1’aide du modéle numénque développe.

Valider le modéle numérique obtenu.

Réaliser une étude paramétrique des performances d un ventilateur mimer axial
Etablir la courbe caracténistique du ventilateur minier axial de la pression en
fonction du deébit en fonction des paramétres géométriques et d acquisition.
Etudier l'effet de I'angle d’attaque, l'angle de pas ou encore l'angle
d’onentation des pales (Pitch angle), I'angle de torsion (twist angle), le jeun



pales-tube et la fréquence de rotation sur la performance aérodynamique et sur
le comportement statique et dynamique du ventilateur minier axial de 42 po.

7. Génération de la carte de performance du ventilateur minier axial de 42 po.

1.4 Méthodologie

Pour atteindre les objectifs visés et étudier les performances souhaitées -

* Une analyse aérodynamique “Computational Fluid Dynamics™ (CFD) est
proposée en deux étapes : Une premiére étape. qui consiste en une étude
preliminaire avec “Solidworks™ et qui permet d’avoir une 1dée générale sur
I'influence des deux paramétres, 1'angle d attaque et le jeu Pales/Tube, sur les
variables de 1" écoulement du flux. Durant cette étape, le progiciel SohdWorks
est utilisé comme outil de calcul des solutions. Une seconde étape qui
5 mtéresse a une étude approfondie utilisant ANSYS, afin de tracer les courbes
caracténistiques de ce type de ventilateur tout en considérant 1'influence de la
vanation de quatre principaux paramétres du rotor de type géométriques ('angle
de pas des pales (Pitch angle), l'angle de torsion de la pale (Twist angle) et le
jeu pales/tube) et d’acquisition (la fréquence de rotatiom). A partir de ces
courbes, 1l est intéressant de déterminer la stabilité de ce type de ventilateur en
fonctions des paramétres étudides. Le progiciel ANSYS CFX est utilisé comme
outil de calcul. Le modéle de turbulence, k-epsilon, est adopté pour analyser le
champ d’écoulement dans les différents passages du ventilateur.

* TUne analyse mécamque par eléments fimis a comme objet de concevoir un
modéle géométrique réduit, pour simuler la performance de ce type de
ventilateur Elle comprend : une analyse statique afin de tester la performance
du modéle ains1 que les maténaux choisis, puis une analyse modale qu
caractérise la plage fréquentielle assurant la fiabilité de la structure du
ventilateur. Les deux modules d’ Ansys, basés sur la méthode des éléments fims,



“'Structurel static”” et “"Modal®, sont utilisés respectivement pour 1'analyse

structurelle et modale.
Cette étude proposée comporte six chapitres :
Un premier chapitre est consacré a une introduction générale

Un second chapitre s intéresse a une étude bibliographique qui présente 1'état de I'art
sur les ventilateurs (géomeétries, les paramétres et les problémes) et les outils

analytiques numeérniques et expénmentaux utilisés dans ce domaine des turbomachines.

Un troisiéme chapitre est consacre a la présentation de la démarche et les résultats de
I'étude préliminaire proposée.

Un quatriéme chapitre présent 1'étude approfondie par Ansys pour la caracténsation
des performances du ventilateur.

Un cinquiéme chapitre est accordé a la caracténisation mécamque.

Le sixiéme chapitre est dédié a la génération de la carte de performance de la gamme
du ventilateur minier axial 42 po.

1.5 Originalité de la recherche

Dans ce travail, 1"étude de la performance d un ventilateur mimier axial est explorée.
Dans 1'état actuel des simulations numeériques, 1l v a peu de recherches spécifiquement
axees sur les ventilateurs mimiers axiaux. Bien que des étndes aient ét€ menées sur des
pompes axiales et des compresseurs, cette étude se distingue par son onginalité, car
elle se concentre sur les performances d un ventilateur minier axial déja installé sur un
site mimer. De plus, ce travail est mené en collaboration avec un partenaire mdustriel
cherchant & étudier et caractériser le fonctionnement du ventilateur dans le but de

minimiser ces problémes lors de son fonctionnement.



Dans cette étude. I"aspect innovant réside dans la compréhension du fonctionnement
du ventilateur axial dans un environnement minier réel. Il a ét€ possible d examiner
I"effet des parameétres géométriques et d acquisition sur les performances, en particulier
en ce qui concerne 1'apparntion de phénoménes instables, tels que le phénoméne de
décrochage. Les facteurs mfluencant la performance et la stabilité du ventilateur

permettent de prédire les mesures correctives et les stratégies d’ optinisation.

En conclusion, cette recherche se distingue par son caractére imnovant et son
immportance pour 1'mndustrie miniére ainsi1 que pour le secteur des ventilateurs axiaux.
La caracténisation des performances du ventilateur permet de mieux comprendre son
fonctionnement, ce qu permet d améliorer la sécurité et 1'efficacité du systéme de

ventilation.



Chapitre 2 REVUE DE LITTERATURE

2.1 Mise en contexte

De nos jours, I'exploitation des mines sous terrains ne cesse de s accroitre vu la
croissance du besoin en matiéres premiéres. Sur site, cette exploitation peut aller sur
quelques kilométres sous terre. Pour ce fait, pour répondre aux exigences d un milien
securisé et tolérable aux travailleurs. l'acération doit étre efficace que possible pour
éviter les effets de toxicité, de poussiére, etc.

Cette acration se fait a travers les ventilateurs miniers qui ne cessent d évoluer.
Plusieurs types de ventilateurs existent qui ont des caractéristiques particuliéres. On
peut citer les ventilateurs axiaux et les ventilateurs centrifuges. Un exemple de
ventilateur mimier axial est présenté dans la Figure 1.

Figure 1 : Ventilateur minier axial de type chinook [1]

Le Tableau 1 présente une bréve comparaison entre les ventilateurs axiaux et
centrifuges permettant de mettre en évidence les différences clés entre les deux types

de ventilateurs [2].



Tableau 1 : Caracténstiques des ventilateurs : axial et centnifuge

Ventilateur axial Ventilateur centrifuge

-Le ventilateur a écoulement | - Le ventilateur centrifuge
axial présente l'avantage d'une | demande wune grande zone
plus grande compacité et d une | d'installation en raison de son
installation plus facile que le | volume.

ventilateur centrifuge. - Les ventilateurs centnifuges
- L’amélioration des | produisent géncralement une

performances griace aux pales a | pression statique plus élevée que
Structure et | profil aérodynamique est plus | les ventilateurs a écoulement axial
performance | marquée dans le cas du | de méme diamétre de roue et de
ventilateur axial que dans celu1 | méme vitesse de fonctionnement.

du ventilateur centrifuge. - Dans le cas du ventilateur
centrifuge. la majeure partie de la
pression geéneéree provient de la
force centrifuge. tandis qu’une
petite partie provient de la force de
portance du profil aérodynamique.
-Ce type de ventilateur |- Ce type de ventilateur convient

Champ convient géneralement aux | généralement aux applications
d application | applications nécessitant des | nécessitant des pressions statiques
débits d'air élevés. glevées.

2.2 Cadre théorigue

L’ industnie miniére se développe de plus en plus au cours des dermiéres années. Les
conditions atmosphénques néfastes de 1'exploitation des sites mimers a des miveaux
souterrains assez profonds entrainent une grande demande en ventilation. Les
fabricants des machines tournantes en particulier les ventilateurs somt rentrés en
concurrence pour concevoir les ventilateurs les plus performants énergétiquement et
les plus silencieux. Plusieurs types de ventilateurs existent. dont les ventilateurs
radiaux, centnnifuges et axiaux. Ces dermiers font 1'objet de cette étude. [ls sont formes
généralement par une rangeée de pales rotative, appelée rotor et une rangée de pales

fixes, appelée stator. D’ autres configurations existent comme les ventilateurs a rotor



contrarotatifs on le rotor est composé de deux rangées de pales qui tournent dans deux

sens de rotations opposées.

La performance d un ventilateur dépend de plusieurs paramétres de procédé, de réglage
et de géométne tels que : le jeu pale/tube du ventilateur, 1’angle d installation de pale
(angle de pas) sur le moyeu et la fréquence de rotation. La présence de plusieurs angles
d’imnstallation sur un méme ventilateur engendre des modifications importantes sur les
courbes de performance. L’écoulement, qui traverse le jeu (écoulement du jeu),
mfluence la nature de 1" écoulement et donc le régime de fonctionnement du ventilateur.
Les ventilateurs a technologie axiale sont caracténisés par des courbes présentant
I'évolution des paramétres de fonctionnement et de la stabilité pour chaque phase
opératoire. Particuliérement, la courbe de vanation de la pression en fonction du débat
met en eévidence le comportement aérodynamique et les différents domaines
opératoires et de décrochage [3].

Le phénomeéne de décrochage se présente comme une source d instabilité majeure dans
le fonctionnement des ventilateurs. Les recherches actuelles se concentrent sur 1" étude

de ce phénoméne.

Le décrochage aérodynamique est une cause potentielle importante de défaillance
meécanique dans les ventilateurs axiaux [4]. Le décrochage rotatif est I'une des causes
de I'endommagement des pales. Un ventilateur en état de décrochage entrainera des
fissures, de l'usure et méme une fracture de la pale [5]. Comme l'exemple de
I'endommagement des pales du moteur Whattle. [6]. La naissance des vortex peut étre
causée soit par les conditions limites instables ou par les paramétres de la conception
(angle de pale, jeu Pales/Tube)). Les vortex qui prennent naissance dans le jen
fonctionnel, induit par 1’écoulement du jen, sont comptés parmu les causes principales
du déclenchement du phénoméne de décrochages rotatif et de 1'appanition des ondes

choquantes au nmiveau des pales rotatives et statitonmaires_, [7]. [8]. Il était alors évadent



que les ruptures de pales auparavant mmexpliquées sont probablement causées par des
contraintes vibratoires induites par un décrochage rotatif. [6].[9].

Plusieurs autres travaux se sont concentrés sur 'augmentation des écoulements
fluidiques (air), la réduction du bruit et I’ optimisation de la forme des pales de 1’hélice
du ventilateur. Zhang et al. [5] ont mené une étude numérique sur les caractéristiques
statique et dynamique des pales en alliage d alominium (Z1.101) d"un ventilateur axial.
Ils ont étudié I'effet de 'angle de déflexion des pales £9° sur la distribution de la
pression statique d’aspiration/refoulement. les déformations et les lignes de courant du
champ de vitesse sous une fréquence de 1490 to'min. Lei et al. [10] ont réalisé une
étude numeénique et expénmentale sur I'effet de 1'angle d’inclinaison des pales (0° a
277) avec ou sans systéme de propulsion tip-jet sur les performances aérodynamiques,
le nombre de Mach et le contour des pressions autour des pales sous une rotation allant
jusqu’a 3700 tr/min. Salunkhe [11] a appliqué le transformé en ondelettes de Morlet
pour etudier le processus de décrochage (stall inception) lors de démarmrage dun
ventilateur axial a un étage dans des conditions de débit d”entrée laminaire et turbulent.
Dazin [12] a caracténsé expénmentalement la variation du nombre de cellules de
décrochage en fonction de la diminution du débit. En effet, la grande vaniation cyclique
du débat d’air est synonyme a des sollicitations dynamiques et & de hautes pressions qui
entrainent des dommages mécaniques aux pales et des chutes de performance [13]. Le
choix des maténaux les plus performants et 1'étude de I’ endommagement des pales ont
fait I'objet de quelques antres travaux [14.15]. D autres travaux ont ét€¢ menés sur la
modélisation du bruit généré par les pales [16]. le couplage fluude-structure [17], la
modélisation et 1'optimisation des structures mécaniques par €léments fims [18].
Khadir et Mrad [19] ont étudié la performance aérodynamique d une éolienne de type
Dameus. Le modéle numénque propose est basé sur 'application des principes de
calcul dynamique des fluides (CFD) sur une nouvelle conception d éolienne a axe
vertical a effet Magnus. Les techmiques de CFD sont également utilisées pour étudier
les performances d une turbine axiale hydraulique de type turboforeuse [20]. [21]. [22].
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La caracténisation des performances d'un ventilateur axial est également étudice a
I"aide de calculs CFD et validée expénmentalement selon les normes AMCA [23].

Haupt et Abdelhanuid [24] ont montré que 1'mstabilité du débit entraine non seulement
une déténoration des performances du compresseur, mais €galement des dommages
meécaniques dus a des excitations dynamiques. en particulier dans les applications a
haute pression et a débit massique élevé. Li et al [25] ont simulé 1'effet de réglage de
la roue sur le rendement d’un ventilateur a flux axial, 1ls ont mvestigue aussi 1 effet de
la variation du jeu sur la performance. He et al. [26] ont étudié 'influence de 1"angle
d’imnstallations des pales sur le rendement des ventilateurs axiaux. Mohamed et
Shaaban. [27] ont proposé deux géomeétries acrodynamiques différentes pour ameéhorer
I'efficacité acrodynamique des turbines en optimisant 1’ angle de pas des pales. L1 et al.
[28] Ont eétudié 'effet de la déviation de 1'angle de pale sur la performance et le bruat
du ventilateur.

D’ aprés les travaux de recherche présentés ci-dessus, il est montré que la CFD présente
un outil de calcul intéressant pour étudier le champ d’écoulement et les courbes de

performance des ventilateurs.

2.3 Etude théorigue et élaboration des paramétres de calcul
Etablissement de I’éguation de la pression totale :

Propr =K+ F 1)

O ;. Piot - c'est la pression totale
P, : c’est la pression dynamique résulte du mouvement du flux d’air

1
P, = 3p X v @
En effet, la pression dynamique est déterminée a partir du théoréme de Bemoull: et elle
repreésente 1" énergie cinétique nécessaire a la circulation d’air dans le ventilateur. Toute
vanation d un champ de flux engendre une vanation de la pression sous 1'effet de la

vanation de la vitesse.
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Ps : C’est la pression statique : elle se définit comme étant la pression, exercée
perpendiculairement au flux d’air, sur les parois du ventilateur.

p : Masse volumique du fluide

La pression dynamique dépend toujours de la vitesse d’écoulement et elle augmente
avec |'angmentation de la vitesse donc de 1" énergie transfércée.

La pression totale est la somme de la pression statique qui est constante et la pression
dynamique ce qui implique que la pression totale augmente avec 1’augmentation de la
pression dynamique sous 1'effet de la croissance de la vitesse.

Pression générée par le vemtilateur : appelée encore gain de pression totale :

repreésente la différence de pression totale entre la sortie et I'entrée.

Pyent = Psortie — Pentrée 3)

Ot : Pemnee s c'est la pression d'entrée aspirée par le ventilateur directement de
I'atmosphére. En relatif, cette pression est nulle.
P.orie - Cest la pression de sortie générée

2.4 Etablissement de la loi de similitude

Pour prévoir des changements de débit, de pression ou méme de la puissance aéraulique
utile (Pu) et la puissance acoustique (Lw), 1l existe des lois a exploité notées sous le
nom « des lois de stmlitude » [2]. Cette lo1 est explottable dans le cas ou 1l existe des

changements dans les paramétres survants :

* La taille du ventilateur (représentée par le diamétre D de la roue)
* La vitesse de rotation (V)

* Lamasse volumique du fluide (p)

En effet 571l existe une étude faite sur un ventilateur de paramétres imtiaux Dy et Np,
Pour un ventilateur suppose homothétique au premier alors ces deux ventilateurs ont le
méme rendement et les différents autres paramétres : le débit. la pression et les

différentes formes de puissances sont déterminés a partir des équations survantes :
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» Debat :

N D
Qv = Quo % (35) X (52)° @
» Elévation de la pression
- CAY VA SV -3
P =Po X ()% X (5% X — (3)

# Puissance aéraulique -

N D
Pu = Pug X (3)* X (3° x & ©)

# Puissance acoustique :

Lw = Lwg + 50 log (Niu) + 70log (Diu.) (N
- O, : Débit volumique (m’/s)
- P - Elévation de pression (Pa)
- Pu - Puissance aéraulique utile (W)
- Lw : Niveau global de puissance acoustique (dB)
- N : Vitesse de rotation en (tr/min)
- D : Diamétre de la roue du ventilateur (m)
- p - Masse volumique du fluide (kg/m*)

2.5 Détermination de la vitesse de rotation optimale du ventilateur

Selon les dimensions du modéle proposé et selon les conditions opératoires, 1l est

possible d’estimer la vitesse de rotation optimale.

En effet. la vitesse de rotation du ventilateur peut étre déterminée a partir de la loa

empinique [2], présentée par 1’ équation survante :

[P,
dypin = 19 000 X JN—* 8

Ot dmin : diamétre mimimal du moyeu (po)
N : vitesse de rotation de 1'arbre moteur (tr/min)
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Ps : Pression statique (po H20)

Exemple de calcul

Hypothése : on suppose que la pression statique est : P.= 4 po H20 (996 Pa) et le

diameétre minimal du moveu dmin= 21 po.

Deonc, a partir de 1'équation, (8), La fréquence de rotation peut s’ écrire comme suit :
N = 19000 X 225 =1809.52 tr/min  soit N=1800 tr/min

Détermination de la pression totale pour cet exemple de pression statique :

Selon I'expression de la pression dynamique :

1
Py =>XpX v? (9)
On exprime le débit volumique en fonction de la vitesse selon I'équation survante :

Q =AXV (10)
Ou: Q : débat volumique

A : la surface traversée par le flux d’air (disque de diameétre 60 po)
Le but dans ce cas est de détermnmner la pression dynamique a travers la détermination
de la vitesse V puis on I'injecte dans la relation (9). Enfin, la pression dynamique
5 EXprime comme suit
P,=2Xp X (32 an
Durant les calculs on utilise les unités suivantes :

p - kg/m’
Q:m’s
A:m’

Aiunsi, selon les données proposées dans le Tableau 2:
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Tableau 2 : Les données proposées

Débit volumique Q | 200 000 CEM (94.4 m’/s)

Diamétre D 60 po (1.524 m)
Masse volumique p | p = 1,201 kg/m®

Q =200 000 CFM = 94 4 m’/s

A=3,14 X (30 X 25,4 X 107%)? = 3,14 X (0.762)% = 1,82322216 m?
Alors - Py=1609.83 Pa = 6,463 po H20

D’on la pression totale est : P,=P.+ P,= 6463 + 4 = 10463 po H,O

Donc pour un diamétre du moyeu égal a 21 po avec une pression statique égale 4 po
H>0, 1a vitesse de rotation optimale est N = 1800 to/min.

Classement des installations aérauligues :

Généralement les systémes acrauliques sont classés en fonction de leur valeur de

pression selon la classification suivante :

- Basse pression : P= 1000 Pa
-  Movyenne pression : 1000 Pa < Py=< 5000 Pa
- Haute pression : Py>= 5000 Pa

Pour ce cas on a la pression totale Py= 10.463 po H2O = 2605.287 Pa alors c’est un
ventilateur a moyenne pression ce qui justifie le domaine d emplo1 de ce type de
ventilateur.

2.6 Elahoration des éguations du calcul du rendement énergétigue

Calcul de I’énergie mécanigue captée par le fluide :

Cette énergie représente la puissance hydraulique transmise par le ventilateur au fluide

(air). Elle s’ exprime comme suit :

15



Phyd = Q X Pegt 12)
Ot : Phya: c’est la puissance hydraulique (W)
Q : c’est le débit volumique (m?/s)

Pit: c’est la pression totale du ventilateur appelée aussi  « hauteur
manomeétrique ». (Pa)

Calcul de la puissance a I’arbre moteur :

La puissance a 1" arbre moteur représente la puissance nécessaire pour faire toumner les
pales autour de 1’axe de rotation. Cette puissance peut &tre se calculer par deux facons
- soit par une formule en fonctions les vitesses dans les trois directions, ou soit en
fonction du moment de la pale autour de 1'axe de rotation. Ces deux formules sont

montrées respectivement dans les deux équations suivantes :
Formule 1 :
i=n, .
P arbre—moteur = Ei=1[vl = Fy) (13)
Ou : n : représente le nombre d’éléments de maillage a la surface de la pale

Vi : est la vitesse absolue de 1'élément

Fi : est la force exercée par la pression sur la surface de la pale

Formule 2 :

P orbre—moteur — Couplet (axe de rotation z) * Vitesse de rotation (1(14)

Les résultats des deux formmules ont une différence qui ne dépasse pas 5%.
Indication : La formule adoptée dans la présente étude est la deuxiéme formule.

Calcul du rendement énergétigque :

Le rendement énergetique est égal au rapport de la puissance aéraulique par la

puissance a 1" arbre moteur comme montré dans la formule suivante :

p=—yd 1s)

Parbre—moteur
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2.7 Modélisation de la turbulence

2.7.1 Introduction

La turbulence est un phénoméne complexe et ommiprésent dans notre monde. Elle se
manifeste dans de nombreux domaines tels que la météorologie. 1 aéronautique,
I'océanographie, 1'énergétique et la themmique, et joue un role crucial dans de
nombreux processus naturels et industriels. En mécanique des fluides, la turbulence est
définie comme un écoulement désordonné dans le temps et dans 1'espace, caracténisé
par des structures cohérentes en mouvement ou des mouvements complétement
désordonnés. Elle est imprévisible et peut rendre toute prédiction détermmmiste de son
évolution impossible. Malgré sa complexité, la turbulence est un domaine de recherche
actif et crucial pour de nombreux domaines scientifiques et techmiques. La modélisation
de la turbulence est I'un des principaux défis de la mécamque des fluides, car elle vise
a décrire ces phénoménes complexes a 'aide de mécamismes relativement simples.
Dans ce paragraphe, nous allons explorer les principaux aspects de la turbulence, son
origine, ses caractéristiques et son importance dans divers domaines scientifiques et
mdustriels.

2.7.2 Notion de turbulence

La turbulence peut étre définie comme un état d’écoulement fluide caractérisé par une
agitation désordonnée, chaotique et non linéaire. Elle se manifeste par des fluctuations
aléatoires de la vitesse, de la pression et de la densité du fluide, qui se traduisent par la
formation de tourbillons de différentes tailles et formes Ces tourbillons peuvent
mteragir et se meélanger de mamére complexe, entrainant une dispersion rapide et

efficace des particules dans le flmde.

La turbulence est un phénoméne complexe et multidimensionnel, qui peut étre difficile
a modéliser et a comprendre. La compréhension de la turbulence et de son
comportement est essentielle pour la conception et I'optimisation de nombreux
systémes industniels, tels que les turbines, les échangeurs de chaleur, etc.
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2.7.3 Principaux aspects de la turbulence

La turbulence est un phénoméne complexe et multi-échelle qui présente plusieurs

aspects importants [29]. En voici quelques-uns :

v

Fluctuations aléatoires : La turbulence est caractérisée par des fluctuations
aléatoires de la vitesse et de la pression, qui se produisent a toutes les échelles
de temps et d’espace. Ces fluctuations sont difficiles a prévouir, car elles sont
imprevisibles et chaotiques.

Echelles spatiales et temporelles vanées : La turbulence implique des structures
a grande échelle, telles que les tourbillons, ainsi que des structures a petite
échelle, telles que les mouvements chaotiques des particules fluides
individuelles. Ces structures peuvent varier en taille et en temps, ce quirend la
modélisation de la turbulence trés difficile.

Caractére non-linéaire : La turbulence est un phénomeéne non-hnéaire, ce qui
signifie que les effets ne sont pas proportionnels aux causes. Les interactions
entre les différentes échelles de la turbulence rendent le comportement global
du systéme difficile a prévoir.

Importance dans divers domaines : La turbulence est omniprésente dans notre
monde et joue un role crucial dans de nombreux processus naturels et
industriels, tels que la météorologie, 1'aéromautique, 1 océanographie,
I'énergétique et la thermique. Comprendre et modéliser la turbulence est donc
un enjeu majeur pour ces différents domaines.

Deéfis de la modélisation : La modélisation de la turbulence est 1'un des
principaux défis en mécanique des fluides, car elle implique la descniption d un
phénoméne complexe et chaotique a l'aide de mécamismes relativement
siumples. Les techniques de modélisation de la turbulence sont en constante
évolution pour ameliorer la précision des prévisions et réduire les coiits de

simulation.
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2.7.4 Origines de la turbulence

Les ongines de la torbulence sont complexes et dépendent des conditions

environnementales et des propriétés du fluide en mouvement. Cependant, plusieurs
facteurs qui peuvent contribuer a 1" apparition de la turbulence [29] :

v Les perturbations : La turbulence peut étre initiée par des perturbations
externes, telles que les urégularités de la surface d un corps, les changements
de pression, ou les mouvements des parois. Ces perturbations peuvent entrainer
la formation de tourbillons, qui se développent en turbulence.

v L’instabilité : Un écoulement peut devenir instable lorsque les forces de trainée
et les forces d’inertie sont comparables. Cette instabilité peut entrainer la
formation de tourbillons et la transition vers la turbulence.

v Les gradients de vitesse - Les gradients de vitesse dans un écoulement peuvent
également contribuer a la formation de la turbulence. Les différences de vitesse
entre les différentes couches de fluide peuvent entrainer la création de
tourbillons qui se développent en turbulence.

v Les effets visqueux : Les effets visqueux du fluide peuvent jouer un réle dans
I'appanition de la turbulence. Les frictions entre les différentes couches de
flmde peuvent générer des gradients de vitesse qui entrainent la formation de

tourbillons.

En résumé, la turbulence peut étre initiée par des perturbations externes, 1'mstabalite,
les gradients de vitesse, ou les effets visqueux du flmde en mouvement. La complexité
de la turbulence rend sa modeélisation et sa compréhension difficiles, mais les

recherches en la matiére continuent d’avancer.

2.7.5 Turbulence : Méthodes d’approche et modéles de turbulence

La turbulence est un phénomeéne complexe, qu font partie de la vie courante et
caractérise le fonctionnement de plusieurs domaines d applications industniels. dont la

meécanique des fluides constitue la science qui s'intéresse a l'étude de ces
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caractéristiques. Les turbomachines sont parmi les applications majoritaires affectées
par ce phénoméne. Les dégits résultants de ce phénoméne sont multiples, mais 1ls sont
en genéral liés toujours aux performances. En effet, dans les turbomachines,
I'écoulement de fluide subit des vanations de vitesse, de pression et de direction, ce
qui peut entrainer 1" appantion des tourbillons, d mstabilités et de perturbations dans le
champ de I'écoulement.

Le phénoméne de turbulence a un impact sigmificatif sur les performances des
turbomachines, en particulier les ventilateurs axiaux. La turbulence peut en effet
affecter la formation de la couche limite, la répartition des vitesses et des pressions
dans 1'écoulement, ainsi que la génération de bruit et de vibrations. La turbulence peut
également influencer la consommation d’énergie et la durée de vie des composants de

la machine.

La modélisation de la turbulence est une étape clé dans la simulation numénque des
écoulements turbulents en mécanique des fludes. En effet. la turbulence est un
phénomeéne complexe caracténisée par des fluctuations de vitesse, de pression et de
température a différentes échelles spatiales et temporelles. Ils existent plusieurs
méthodes d approches pour modéliser la turbulence, dont les principaux sont montreés
dans le paragraphe survant :

Méthodes d’approches pour la turbulence :

Les modeéles de descniption de la turbulence vont de la Simulation Numénque Directe
(DINS). qui est la seule méthode capable de prendre en compte toutes les échelles de
I'écoulement, jusqu’aux méthodes statistiques stationnaires basées sur des moyennes
spatiales et temporelles. Ces méthodes sont appelées Reynolds Averaged Nawvier-
Stokes (RANS). Les modéles de Simulation des Grandes Echelles (large Eddy
Simulation - LES) se situent quant & eux entre ces deux approches, en ce qui concerne
la représentation explicite des échelles [30].
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Malgré les nombreuses recherches menées depuis plus de cent ans, la modélisation des
écoulements turbulents est un défi de taille a relever. Les chercheurs se concentrent
principalement sur trois approches différentes. La premuére, appelée DNS (Direct
Numernical Simulation), est une méthode déterminmiste de résolution numénque. La
seconde est appelée : LES (large Eddy Smmulation). C'est une meéthode semm-
déterministe. Enfin, la tro1siéme approche, appelée RANS (Reynolds Average Navier-
Stokes), est une meéthode statistique plus ancienne qui a connu un développement
mmportant. Les objectifs de ces trois méthodes sont différents et elles nécessitent des

coiits de calcul vaniés. Ces différentes méthodes peuvent étre classées comme suit -

Meéthode 1 :

Les méthodes DNS (Direct Numerical Simulation) : Cette méthode résout directement
toutes les équations de Nawier-Stokes sans aucune simplification. Elle permet de
simuler I’ écoulement avec une trés haute résolution spatiale et temporelle, mais elle est
trés coliteuse en termes de puissance de calcul.

Meéthode 2 :

Les méthodes LES (large Eddy Simulation) : Cette méthode divise 1" écoulement en une
partie résolue (grands tourbillons) et une partie non résolue (petits tourbillons). Elle
permet de calculer les effets de la turbulence de petite échelle sur la partie résolue.

Méthade 3 :

Les méthodes RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes) : Cette méthode considére
que les propmétés de 1'écoulement (vitesse, pression, température) peuvent étre
separées en une partie moyenne et une partie fluctuante. Elle permet de calculer la

moyenne statistique des fluctnations de 1" écoulement turbulent.

Méthade 4 :
Les méthodes hybnides : Cette méthode combine les avantages des deux méthodes :

LES et RANS. en utilisant une transition progressive entre les deux. Cela permet de

reduire les coiits de calcul tout en ameéliorant la précision des résultats.
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Chacune de ces méthodes présente des avantages et des inconvénients en termes de
coiit de calcul, de précision et de complexité de mise en ceuvre. Le choix de la méthode
dépendra de 'objectif de la simulation. des ressources disponibles et du miveau de

precision requis.
Modéles de turbulences

1l existe plusieurs types de modéles de turbulences, dont les plus courants sont [30] :

v Le modéle k-epsilon : est I'un des plus courants et considérés comme un
modéle de base pour les méthodes RANS. Il se base sur I'hypothése de
I'équilibre de la turbulence, et consiste en deux équations pour le taux de
dissipation turbulente et la viscosité turbulente.

v Le modéle k-omega : est une vanante du modéle k-epsilon qui se concentre
davantage sur les écoulements a fort cisaillement et permet une résolution plus
precise des zones de cisaillement éleve.

v Le modéle Reynolds Stress (RSM) : est un modéle plus avancé qui utilise une
équation pour chaque composante de la tension de Reynolds. 1l est plus précis
que les modéles a deux équations, mais nécessite une discrétisation fine du
maillage et une résolution numénque plus précise, ce qui le rend plus cofiteux
en temps de calcul.

v 1l existe également des modéles hybrides, qui combinent des aspects des
modéles a deux équations et des modéles RSM. Par exemple, le modéle SST
(Shear Stress Transport) combine les avantages du modéle k-epsilon et du
modéle k-omega pour améhorer la prédiction des écoulements a fort
cisaillement.

Il est important de noter que le choix du modéle de turbulence deépend du type
d’écoulement considéré, de la complexité de la géométrie et de la précision souhaitée.
En général, le choix dun modéle de turbulence appropné est crucial pour obtenir des

resultats précis et fiables dans la résolution numénque des écoulements turbulents. Les
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équations du modéle de turbulence choisi vont étre développées dans la suite de cette
étude.

L’approche de Reynolds pour I’ écriture des éguations de Navier-Stokes

Pour l'analyse de l'écoulement des fluudes de l'ensemble de la turbine axiale,
I'équation de continuite et I’ équation de Navier-Stokes moyennée de Reynolds pour un

écoulement incompressible ont éte utilisées.

Les méthodes RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes) sont largement utilisées
pour la résolution numénque des écoulements turbulents. Pour cela. 1l est nécessaire
d’utiliser des modéles de turbulence pour calculer les grandeurs statistiques du champ
de turbulence. Les modéles de turbulence les plus couramment utilisés dans les
méthodes RANS sont les modéles a deux équations. qui décnivent 1'évolution de la
turbulence par deux équations supplémentaires pour les quantités scalaires appelées la
dissipation turbulente et la longueur de mélange.

L’approche de Reynolds :
D une mamére générale, un flux ou une fonction d’écoulement (i) est composé par

une fonction ou variable moyenne (¥ ) et une vanable fluctuante (y'(t) ) avec :

Y =w+y(t) (16)
Donc, selon cette définition. les modéles de turbulence résolvent les équations de
transport par 1'introduction de ces nouvelles vaniables moyennes et fluctuantes, plus
loin, la vanable vitesse (plus utilis€) est divisée en deux composantes : la variable
moyenne U, et la variable fluctuante ;.

Avec U, est calculé comme suit

_— 1 t+AE
U,==J Ut 7)

Ou: At:c’estle pas de temps, elle est reliée a la fluctuation de la turbulence.
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1l ne faut pas confondre ce pas de temps au pas de temps. auxquelles les équations sont

résolues.

En général, le flux a l'inténeur des turbomachines est towjours turbulent. Par
conséquent, le champ d écoulement (vitesse-pression) est calculé sur la base des
équations Reynolds Average Navier-Stokes (RANS). Ces equations sont obtenues en
considérant les composantes de moyenne de temps et de fluctuation. Aprés avoir
substitué des équations de moyenne, nous obtenons les équations d écoulement

suivantes (en notation de tenseur) :

dp d .

T oy (PUN=0 (1)

dpu) 8 _ dp @

= E(],gz,ri;:.rj) =—mte [tij — pUU;] + Sy 19
_ ﬂﬂi HUJ 2 aUk

Tjj = ﬂ(E+E) L 20)

Ou -
Tjj C’est le tenseur de contraintes moléculaire (v compns les composants normaux et

de cisaillement de la contrainte).
pU, U, : Cest “le tenseur de viscosite turbulente™

L’équation de continuité n’a pas €t¢ modifice, mais les équations de mouvement et de
transport scalaire contiennent des termes de flux turbulents en plus des flux diffusifs

moléculaires : ce sont les contraintes de Reynolds.

Deéfinition : le tenseur de viscosité turbulente : modéle de viscosité de Foucault

Une proposition suggére que la turbulence consiste en de petits tourbillons qui se
forment et se dissipent continuellement, et dans lesquels les contraintes de Reynolds
sont supposees etre proportionnelles aux gradients de vitesse moyenne. Ceci définit un
"modéle de viscosité de Foucault. L hypothése de viscosité de Foucault suppose que
les contraintes de Reynolds peuvent étre lices aux gradients de vitesse moyenne et a la
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viscositeé turbulente par 1"hypothése de diffusion de gradient, d’une mamére analogue
a la relation entre les contraintes et les tenseurs de contrainte dans 1 écoulement
newtonien laminaire. Cette défimtion constitue ce qu'on appelle 'hypothése de

Boussinesq. Cette relation est définie comme suit :

(ﬂ v; au;

2 au
—pU0] = it (G2 +52) 3 83— IO @1

L’ objet de la modélisation de la turbulence dans ce cadre est d avoir une relation
entre i et les autres inconnues du probléme afin de fermer le systéme d’équations a

resoudre. Alors on a :

avi  auj

—_— 2 au,
Tij — pul'uj = peff (a_q + m) — 3 (Hefr 5, + POik) (22)

L’ équation de transport devient :

2 (o0 + 2 (oUit) = Lt L gy (2 22)
e (PUD + 52 (pUiV)) = = F b uegy (4 52| + S @3)
Avec : Peff = [+ My
e
pt = pCp—

D= 2 g
P =p+3(pettg +Pk)

-p’ : Cest la pression modifiée

-it, - Cest 1a viscosité turbulente

- & 1 C’est |'énergie cinétique turbulente
- & : C’est la dissipation turbulente

Les équations de Reynolds deviennent dans le cas dun fluude newtonien
mcompressible et stationnaire :
ouj _

dxj @4

.0U; _ ap' a au; , o
pUIE = ﬂ_x,-+ E[pgff (E E)] + S5y (25)
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Durant cette partie une introduction sur les ventilateurs axiaux est faite en premier. Le
cadre théorique est illustré présentant plusieurs travaux de recherche traitant la
performance et les causes de sa dégradation. Les phénoménes et les causes principaux
qui affectent la performance du ventilateur sont présentés, principalement on cite le
phénomeéne de décrochage. Les paramétres qui peuvent améliorer ou influencer la
performance sont aussi cités. Ce chapitre couvre aussi la notion de la turbulence : sa
définition, ces aspects, ces methodes de résolutions ainsi que les modéles permettant

de résoudre les problémes liés a ce phénoméne.
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Chapitre 3 ETUDE PRELIMINAIRE

Le réseau de ventilation dans les mines souterraines est actuellement le processus le
plus énergivore compte tenu du besoin constant d’air frais. Les principaux indicateurs
de performance d un ventilateur minier a technologie axiale sont la pression, le débat
d’air et la consommation €lectnque. Un fonctionnement optimal de ces ventilateurs
nécessite un meilleur compromis entre ces vanables en fonction a la fois de leur état
techmique et des besoins de ventilation (Acudia et al. 2014) [31]. Un tel compromis est
necessaire, car les débits et les pressions souhaités sont obtenus grice a des processus
a forte consommation d’énergie. De plus, ces indicateurs de performance varient
différemment selon les paramétres de configuration. Habituellement, leur évaluation
est basée sur des simulations CFD paramétniques. Aussi 'augmentation des
performances passe également par un choix optimal des conditions de fonctionnement
comme la vitesse de rotation du moteur et le couple de serrage des pales. En plus de
ces parameétres de fonctionnement, 1" angle d attaque des pales et le jeu entre les pales
et le tube du ventilateur ont un effet sigmificatif sur 1'état d’écoulement, et en particulier
sur ses forces de portance et de trainée. Les vanations de ces parameétres ont un impact
direct sur le rendement énergétique du ventilateur. Un impact de cette étape est la
détermination d'un immtervalle admissible a la fois du dégagement et de 1'angle
d attaque. Elle est obtenue en étudiant plusieurs mdicateurs tels que ceux heés a la fois
aux turbulences et aux pressions comme le coefficient de trainée (C4). qui contribue a
la baisse des performances aérodynamiques du ventilateur, le coefficient de portance
(C4). les parametres de la turbulence (Ii, D¢). les forces du flux génére Fx FyetFzetla
différence de pression (Pag) entre les deux facettes des pales. Ces indicateurs sont

décrits plus en détail comme suat.
C4 est utilisé dans la modélisation de la résistance au débat d”air.

Cjest un indicateur de la force de pression générée par la pale.
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I; et D; contribuent a la baisse des performances aérodynamiques du ventilateur.

Fx est la force axiale responsable pour une augmentation du débit, cette vanable doit

étre augmentée.

F, et F; sont les forces responsables de la dissipation vers le tube. Ils proviennent des

interactions structure/flude, et doivent étre minimisés.

Pasr indique le gradient de pression, qui peut étre atteint en aval des pales.

3.1 Méthodes

La méthodologie adoptée est basée sur une approche paramétnique numénque,
permettant une vanation automatisée des deux variables et qua sont : le jeu pale-tube et
I'angle d’attaque. Les conditions aux limites appliquées pour les différentes
simulations sont résumeées dans le Tableau 3. Les simulations aérodynamiques sont
notamment réalisées a 1'aide du logiciel SOLIDWORKS. Les mtervalles du jen

Pales/Tube et les vanations d angle d attaque sont présentés dans le Tableau 4.

Tableau 3 : Conditions aux limites

Conditions aux limites de débit d’entrée

Vitesse d entrée du flux V=15>m/'s

Paramétres thermodynamiques | Température : T=293 2 K
Pression : P=101 325 Pa
Parameéires de turbulence Intensiteé de turbulence : I= 2%
Longueur d'intensité : L=0018 m

Tableau 4 : Plage de vanation des paramétres

Angle d’attaque (deg) _ ) ) ) ) )

Jeu fixe a=[20;29:38:47;36;63]

Jeu (m) - ) ) ) ) )

Angle fixe J=[0,0148 ; 0,0178 ; 0.0208 ; 0,0238 ; 0,0268 ; 0,0273]
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La conception des différentes composantes du ventilateur est faite selon les dimensions
reelles du systéme de ventilation émises par Hyperflo, une entreprise basée a Rouyn-
Noranda, Québec [1]. Le modéle assemblé est illustré a la Figure 2.

Figure 2 : Ventilatenr minier axial chinook. (a) modéle CAQ, (b) modéle réel

3.1.1 Effet de I'angle d’attague sur les paramétres d’écoulement

D’aprés la littérature sur les ventilateurs. une augmentation de la force de portance dun
flux a fréquence de rotation constante est obtenue par une augmentation du nombre de
pales (Frank P 1997), [2]. Cependant, cette approche n’est m rentable m1 économe en
énergie. En effet, une augmentation du nombre des pales du ventilatenr induit
également une augmentation de la force de trainée. Le schéma des forces est illustré
dans la Figure 3. De plus, les forces de portance. développées lors de la rotation du
ventilateur, générent une surpression due a la réaction dynamique avec le flux d air
(Charan et Prasad 2014) [32]. Une évaluation des performances des pales implique le
calcul des coefficients de trainée et de portance sur la base des équations 26 et 27

smvantes.

Ca=1— (26)
d V4

€)= — Q@7
I ipvi.a

On L. est la force de portance, D est la force de trainée, p est la densite de 'air, V est
la vitesse du flux d’air et A est la surface de la pale.
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Le rapport entre les deux coefficients C/Cq = L/D vane linéairement avec 1 incidence
(Frank P 1997) [2]. Par conséquent, une évaluation des performances aérodynamiques
du ventilateur implique une étude des effets de l'angle d’attaque sur différents
paramétres d’écoulement (Zhang et al 2019, L1 et al 2019, Li et al 2016.) [5. 10.33].

Lift R sultant

Lesting /
E mir wiream tl’iﬁ_ L3 //

— -
(:.\_\_ ) Anratail g P
- T— -\-\-\H"\-\.\_\_
B —— e Trailing
oy E—
;; S —
Anghe of sttsck

Figure 3 : Forces agissant sur un profil aérodynamique d une pale de ventilateur
axial (Frank P 1997) [2].

3.1.2 Effet du jeu pales-tube :

Afin de diminuer le nisque de défaillance on dusure des pales pendant le
fonctionnement du ventilateur, le jeu pale-tube doit étre constamment vénfié. La
configuration du ventilateur et du tube utilisés dans les travaux en cours est illustrée
dans la Figure 4. Le jeu le plus appropné peut étre calculé en fonction des déformations
des aubes et du tube. Ce jeu aube-tube a un effet direct sur les paramétres d’écoulement,
notamment la pression appliquée sur le tube, les coefficients de trainée et de portance,

les forces moyennes du flux d’air et les parameétres de turbulence.

Figure 4 : Une vue du jeu pales-tube

L’angle aérodynamique d’une pale est composé de deux composantes qui sont 1’angle

d’attaque et I’angle d’entrée du flux d’air B, qui peut étre calculé a partir du profil de
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vitesse (L1 et al 2016) [33]. L angle d une pale est égal a la somme de ces deux angles
o + p. Toute modification de I'un de ces deux angles influence les paramétres

d’écoulement.
3.1.3 Origine des pertes aérodynamigues

Les pertes acrodynamiques peuvent étre approximeées par la fraction £ de 1'énergie

cinétique comme montré dans 1" équation suivante) :

2
Alosses= £ * VT (Pluvise et Périlhon 2002) [34]. (28)

Cette fraction présente une sensibilité a 1'angle d’entrée du flux d’air p dans lequel 1l
existe un angle optimal Pa (dit aussi angle d adaptation) montré dans la Figure 5. De

part et d autre de cet angle, les pertes augmentent de maniére asymeétrique.

Tangent ta

e gkelebon Shslsben

Figure 5 : Vanations des coefficients de pertes d énergie en fonction de I'angle
d’entrée du flux (Pluvidse et Perilhon 2002) [34].

3.2 Résultats et discussion

3.2.1 Détermination de I’angle d’attague d’une pale

La force de poussée créée par une différence de pression entre les deux facettes est
représentée sur les figures - Figure 6a et Figure 6b. Les valeurs sont réparties entre
101223 et 101414 Pa. Le défi comsiste a trouver 'angle d’attaque qui donne la
différence de pression la plus élevée. Celle-c1 peut étre calculée par la différence entre
la pression maximale de la premiére facette et la pression minimale de la deuxiéme

facette. Cette différence est modelisée par 1" équation snivante.
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Pdiff = Pmax (facet1) — Pmin (facet2) (29)

. - b-

a Fiwatains Ful pail

Figure 6 : Répartition de la pression sur les deux facettes de la pale (a) 1éré facette et
(b) 2éme facette de la pale

Il est pratiquement impossible d obtenir les configurations avec une onentation des
pales a 0° ou a 90°. Par conséquent, ces deux angles sont éliminés lors du processus de
simulation. Lors du montage des pales, un inter-espace est nécessaire pour éviter tout
croisement des pales avec le tube. Ainsi, le montage et la rotation des pales se font sans
aucun nisque d interférence pour un angle pnis entre 20° et 65°. Dans cet intervalle, la
différence de pression maximale augmente en fonction de 1'angle d’attaque. comme

indiqué dans la Figure 7.

L analyse des données de la Figure 7, Figure 8b, Figure 9a et la Figure 10a, b, ¢
montrent respectivement que la différence de pression Pas le coefficient de trainée Ca,
la force axiale de I'écoulement Fx 1'intensité turbulente, I'énergie turbulente I; et Es,
ainsi que la dissipation turbulente D, augmentent avec 1"angle d’attaque a. Pendant ce
temps, la pression moyenne du flux d’airr diminue avec I'angle d’attaque, comme
mdiqué dans la Figure 11.

De la méme mameére, en se basant sur la Figure 8a, c et la Figure 9b, c respectivement,
les paramétres restants et qui sont le coefficient de portance C; et le rapport L/D d une
part ainsi que les forces d'écoulement F; et F; d’autre part. présentent des vanations

instables avec 1'angle d’attaque.

Donc le choix de I'angle est fait de maniére a trouver un compromuis entre les différents

parameétres de facon a avoir, selon la possibilité, de faibles valeurs d’intensité
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turbulente, moins de dissipation d’énergie, plus de force axiale du flux (Fy). un rapport

L . . .
3 élevé, des forces faibles selon v et z. moins de chutes de pression moyenne du flux.

Alors le choix de 'angle d’attaque est o= 29°, pour lequel le compromis décrit
précédemment est respecté sauf que la force F: présente une valeur élevée. En général,
omn ne peut pas avoir un état ol tous les paramétres sont dans leurs états optimaux. Donc,
le compromis précédent doit étre fait sur le choix des parameétres de réglages. en
fonction de 1'objectif de performance visé.

20 29 38 47 56 65
o (degre)

Figure 7 : Vanations de la différence de pression du ventilateur en fonction de 1'angle

d attaque
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Figure 8 : Vanations des coefficients aérodynammques du ventilateur en fonction de
I'angle d attaque : (a) portance, (b) trainée et (c) rapport L/D
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Figure 9 : Vanations des forces du flux d’air en fonction de 1'angle d’attaque : (a) Fx,

() Fy. (c) Fz
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Figure 10 : Vanations des paramétres de turbulence du ventilateur en fonction de
I'angle d’attaque. (a) mntensité turbulente ; (b) énergie turbulente ; (c) dissipation
turbulente
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Figure 11 : Vanations de la pression moyenne du flux en fonction de 1"angle
d attaque

3.2.2 Détermination du jeu admissible

Cette section se concentre sur 1'effet du jen sur certains paramétres tels que la pression
maximale exercée sur le tube du ventilateur, les coefficients de trainée et de portance
respectivement Cg et C), leur rapport et les paramétres de flux tels que 'intensité
turbulente moyenne, 1'énergie turbulente moyenne et la dissipation turbulente

moyenne.
Effet du jeu sur la pression exercée sur le tube :

L’effet du jeu sur la pression exercée sur le tube est montré dans la Figure 12. La
pression exercee sur le tube résulte des interactions entre le fluide et la surface interne
du tube. L’abaissement de cette pression aurait pour effet de diminuer les pertes
d énergie. Cette pression diminue avec 1’augmentation du jeu jusqu’a se stabiliser a
une valeur de jeu de 00238 m. La valeur de jeu appropnée est choisie 1a on la pression
exerceée sur le tube est mimimale, bien qu’elle dépende d’autres parameétres. Selon la
Figure 12, un jeu pris dans I'intervalle [0,0208 ; 0.0275] est le mieux adapté, car c’est

la section ou la pression exercée sur le tube est mimimale.
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Figure 12 : Vanations de la pression exercée sor le tube du ventilateur en fonction du
jeu

Effet du jeu sur les parameétres de I’écoulement :

Les effets du jeu sur les paramétres de 1'écoulement du ventilateur sont illustrés dans
la Figure 13 et la Figure 14. Les vanations du coefficient de portance, du coefficient
de trainée et leur rapport C/Ca=L/D indiqués respectivement dans la Figure 13a_ betc
mdiquent I"existence d un jeu convenable qui optimise tous ces paramétres. En d autres
termes, Cr et L/D atteignent leurs valenrs maximales et C4 leurs valeurs minimales.
Les vanations sont dissymétriques de part et d autre de ce jen. Ceci implique que le jen
optimal correspond a I'angle d’entrée du flux p optimale. Lorsque le jeu est choisi
autour de la valeur J = 0,0208 m, C; et L/D atteignent leurs valeurs maximales tandis

que Cd est minimal.

La Figure 14 montre que la dissipation turbulente, 1'imntensité turbulente et 1'énergie
turbulente diminuent presque linéairement par rapport an jen. De plus, ils présentent
des vanations trés similaires. Un dégagement choisi au-dessus de la valeur J=0,02 m
garantit de faibles turbulences et de hautes performances de ventilation tout en évitant

le probléme d’interférence entre les pales et le tube.
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Les tourbillons se forment par le mécanisme smvant. Du fait de I'existence d'un
gradient de pression entre les facettes des pales, le flmde s’écoule de la zone de plus
haute pression vers la zone de plus basse pression. Un flux de fuite dans le jen
fonctionnel du ventilateur se développe alors.

Cet écoulement est a I'ongine de la formation d'une couche tourbillonnaire. Ces
tourbillons générent des pertes importantes d énergie utile sous forme de travail. La
Figure 15 montre en outre qu’a la sortie des tubes, les lignes de courant qui parcourent
le jeu ont des vitesses inféneures a celles qui parcourent les pales. Lorsque tous les
indicateurs sont considérés, un jeu admissible doit étre choisi dans 1'intervalle J =
[0,0178 ; 0,0208].

Vesacay 00 Imie)
Figure 15 : Répartition des lignes de courant : Vitesse d’écoulement le long du
domaine d’étude
Les performances aérodynamiques d un ventilateur mumer axial ont été étudiées dans
cette étude basée sur la dynamique des fluides computationnelle (CFD) avec le
progiciel SOLIDWORKS. Il a été montré qu'un compromis entre les caractéristiques
du flux et les paramétres de configuration tels que 1'angle d’attaque et le jeu fonctionnel
pale/tube est essentiel pour une performance optimale du ventilateur. Le choix des
paramétres dépend des objectifs fixés en termes d efficacité. de durée de vie et des
besoins de ventilation des mines souterrames. Les résultats ont montré que les angles
d’attaque appropriés, qui se situent dans une plage de 20° a 65° et les jeux fonctionnels,
ont a la fois un effet direct sur les paramétres d’ écoulement du flux d’air et un effet
indirect sur les performances du ventilateur minier. Enfin_ les résultats préliminaires
indiquent qu un angle d’attaque de 29° et un dégagement de 0.0208 m peuvent étre

acceptes.
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Chapitre 4 CARACTERISATION DES PERFORMANCES : COURBES
CARACTERISTIQUES ET DOMAINE DE STABILITE EN FONCTION DES
PARAMETRES DU VENTILATEUR MINIER AXIAL

Le but de ce chapitre est d’évaluer la performance et la stabilité du ventilateur munier
axial de 42 po. Pour vy parvenir, une étude numénque basée sur la CFD est proposée
pour tracer les courbes caracténistiques duo ventilateur. Les effets de trois paramétres
principaux du rotor, géometriques (1" angle de pas des pales (Pitch angle), I'angle de
torsion de la pale (Twist angle) et le jeu pales/tube et d’acquisition (fréquence de

rotation) sont considérés dans 1"analyse.

4.1 Etude aérodynamigue

4.1.1 Réglages et hypothéses de calculs

Le Tableau 5 résume les conditions de réglage ainsi que les hypothéses qu sont

necessaires pour la réalisation de 1"étude aérodynamique du systéme propose.

La résolution des équations algébriques (équations gouvernantes), présentées dans ce
paragraphe, est faite avec un maillage du type hexaédnique relativement fin et ceca dans
le but d”avoir plus de précision dans les résultats trouves. Ce calcul demande beaucoup
de ressource puisque la résolution des points de calculs génére une grande quantité de
domnées. L utilisation des neeuds de calcul du comput Canada [35] plus précisément
les noeuds Graham présentent une solution pour diminuer le temps de calcul qui est
relativement trés grand sur les simples ordinateurs. En effet, tous les résultats de la
preésente étude ont ét€ obtenus en utilisant principalement les clusters de calcul Québec,
en particulier les noeuds de calcul Graham Les configurations des simulations sont
définies sur les serveurs de 'UQAT, puis soumises aux clusters distants via des
commandes SSH a 'aide d'un scrnipt Python Un exemple de script Python est

mentionné dans 1'annexe 4.
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Tableau 5 : Réglages et hypothése de calculs

Modéle de calcul RANS

Type de gaz Air : gaz parfait

Type de la simulation Stationnaire, ““steady state”” (Régime permanent)
Type de conduite Conduite annulaire : surfaces lisses

Résidus (adimensionnel) | 10°

Systéme de résolution -Le calcul est fait avec les noeuds de calcul du comput
et de visualisation Canada (Graham)

-Le traitement des résultats est fait sur les serveurs de
I'UQAT

4.1.2 Eguations gouvernantes

Généralement, le flux a I'inténieur des turbomachines est towjours turbulent. Par

conséquent, le champ d écoulement (vitesse-pression) est calculé sur la base des
équations = Reynolds Average Navier-Stokes™™ (RANS).

Le modéle de turbulence k-epsilon introduit en fait deux nouvelles vanables dans le
systéme a deux équations qui sont montrées comme suit [36] :
-L’équation de continuité :

a

dp -
E-'_ E(pﬂ;j =0 (30)

-L’équation de transport :

3 3 . ' . @ au; AU
50U+ (pUiv)) = —Ft L gy (32 + TL)] + 50 @D

% dx; ax;
Ou -
Sm: C’est la contrainte totale
Leff . © est la viscosité effective (qui tient compte de la viscosité turbulente)

-p’: c’est la pression modifiée
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Les valeurs de 1'énergie cinétique turbulente et la dissipation turbulente moyenne

proviennent des deux équations suivantes -

[ﬂ )+—(pUJK)——[( + ) "| + Px —pe+ Py, (32)
[ﬂ ) (PU} )——[[# ”‘)ax]+ (Cey Py — Ceype+ C; Py, (33)
Avec -
= g (9Ui, 8Uj\AQUi 23Uk .o
Prx = ‘"I(axj ﬂx:’)ﬂxj 350k O “‘a k+ pk) G4)

Remarque :

au dui
Pour un fluude incompressible — est trés faible par rapport au terme ut( - +

dxk

?2) au . pour ce fait on peut le négliger, ains1 P, devient :
avi _ auj\ avi
—|— 5
Pr = (55 + 535 35)

De méme. le “"Buoyancy turbulence’” n’est pas pris en charge, donc, Py, et P, sont

1gnores dans les deux équations (n’est pas prises en charge). Ces équations deviennent :

a a . d pe. ok

5 (PK) + 50 (PUIK) = 5|+ 29 5] + P pe (36)
5 (2) + 5= (pUje) = o= | (u + ) 2] + 5 (Co, P — Ccype) (37)

Dans le cas dune étude en régime permanent, les équations de turbulence

correspondent donc aux équations de Reynolds (le régime est permanent et la viscosité

est constante).

Les équations qui correspondent a cette étude sont donc :

fi . a ak
o= (PUK) = 5|+ 23] + Pic— pe @38)
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d .. @ I, B £
3 (pUjE) = 51 [+ 72| + 5 (o Pi— Coyp) (39)
Enfin les constantes du modéle par défaut sont données par le Tableau 6, [36]. [37] :

Tableau 6 : Constantes du modéle choisi K-epsilon

Paramétre | C, Ce, oL Cy Ce
Valeur 144 [1.92 |1.0 009 [1.3

4.1.3 Géométrie et maillage
Modéle géométrigue du ventilateur

Le modéle géométnique du ventilateur est composé par une rangée de pales du rotor et
une rangee de pales du stator. 16 pales sont installées sur le contour du rotor, mais 17
pales sont umformément réparties sur le contour du stator. Les Figure 16a et 16b
montrent respectivement le modéle géomeétrique complet du ventilateur et le modéale
exempte du tube exténieur. Dans le but de simplifier I'étude de la performance de ce
type de ventilateur, un modéle géométnique sumplifié est proposé dans la Figure 17. Ce
dernier reste complexe, mais 1l est composé de plusieurs modéles pénodiques
uniformément répartis sur le contour. Pour des raisons de simplification des calculs, la

simulation est faite sur un seul modéle périodique qui est donné dans la Figure 18.

Pales du rotor Pales du stator

(@) I ) | I

Figure 16 : Modele géométnque du ventilateur axial
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Figure 17 : Modéle simplifié du ventilateur axial

Figure 18 : Modéale pénodique proposé

Dans toutes les simulations CFD, un test de dépendance de maillage est important afin
de vénfier la convergence du calcul par rapport a la résolution spatiale.

Processus de discrétisation : Etude de la sensibilité du maillage

Préparation du maillage :

Dans la CFD tndimensionnelle, 1l existe le plus souvent des maillages volumiques de
type tétraédriques (maillage non structuré) ou hexaédnques (maillage structuré). En
transférant le modéle péniodique proposé vers TURBOGRID du logiciel de simulation
ANSYS, le maillage du type hexaednque structuré est donc proposé. Cec1 s’ explique
par le fait que le modéle est de géomeétrie complexe et aussi de révolution.
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Etude de Ia sensihilité du maillage :

La vénfication de la convergence des résultats de la simulation est faite en fonction des
deux parameétres - la pression totale du ventilateur et la puissance a 1'arbre moteur
(pmssance d’entrée). Les résultats des simulations sont présentés respectivement dans
la Figure 19 et la Figure 20.

Pour la pression totale, 1l est montré d’aprés la Figure 19 que la convergence prend
naissance a partir du nombre de nceuds de maillage supénieur ou égale a 3 363 194. Par
contre pour la puissance d’entrée, la convergence est obtenue a partir d un nombre de

nceuds total égal a 2366504 comme le montre la Figure 20.

Dans le but d’avoar plus de précision dans les calculs, le nombre de ncends de maillage
choisi pour la suite est égal a 3444336,
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Figure 19 : Vanation de la pression totale en fonction du nombre de noeuds de
maillage
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Figure 20 : Vanation de la puissance en fonction du nombre de nceuds de maillage

L’essai de dépendance du maillage est effectué en affinant le maillage. La Figure 21 et
la Figure 22 montrent respectivement la configuration finale du rotor et du stator.

L’évaluation des résultats est faite en fonction du nombre total de nceuds (rotor+stator).

La Figure 21-a résume le maillage complet du rotor, la premiére couche du maillage
au mveau du moyeu et de méme le jeu pales/tube. La Figure 22-a montre le maillage
complet du stator, la premiére couche du maillage an niveau du moyeu. La Figure 21-
b montre que le maillage est raffiné davantage au niveau des bords des pales du rotor
et principalement au miveau du bord d’attaque et du bord de fuite de la pale. Ce
raffinement de maillage dans ces bords est choisi pour augmenter le nombre de noeuds
et donner plus de points de contact fluide-structure et donc plus de précision lors de la

simulation numénque. De méme pour le stator (Figure 22-b).
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Figure 21 : Détails du maillage cas du rotor

Bord de fuite Bord d'attague

Figure 22 : Détails du maillage cas du stator



Conditions aux limites

La résolution du probléme nécessite la défimtion d un point de fonctionnement. Pour
résoudre le probléme, 1l est nécessaire de définir les conditions aux limites a chaque
point de calcul. Les conditions aux limites pour les composantes de la pression a
I'entrée et le deébit a la sortie sont décmts ci-dessous. Le modéle numeénque est
configuré avec le module CFX-Pre. Etant donné que 1’ écoulement est considéré comme
étant a 1'état stationnaire, tous les calculs mentionnés dans cette partie sont de type
stationnaire. A 1"entrée. les conditions aux limites sont définies par une pression et une
température totale, respectivement P= 101325 Paet T=298.15 K. Ala sortie, le débit

massique est vanable afin d obtenir les caractéristiques du ventilateur.

Les domaines d entrée et de stator sont fixes, tandis que le domaine du rotor tourne a
une vitesse de 1800 to/'min. L interface entre les domaines est de type” Mixing plane™
pour lequel la pression totale est moyennée circonférenticllement, permettant
umquement le passage des gradients de ce paramétre. Les interfaces latérales
modélisant 1’axisymétrie du passage sont de type * Rotational peniodicity””, permettant
simplement de répéter par symétrie tous les paramétres de 1'écoulement. Toutes les
autres surfaces physiques sont sélectionnées de maniére a étre définies comme "No ship
wall” (paro1 sans glissement) et " Adiabatic™” (adiabatique). En effet, la sélection de
I"'option " Adiabatic™” rend le processus adiabatique, parce qu’il n’y a pas d échange de
chaleur avec I'exténieur. L'option “"No slip wall’”” permet aux particules du flux
d’assumer leurs vitesses a coté des murs. Le modéle de turbulence sélectionné utilise
le modele K-epsilon (k-g). Les différentes zones et leurs conditions aux limites sont
illustrées dans la Figure 23.
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Figure 23 : Visualisation des domaines numeérique

4.2 Cas d’études

Afin de contréler le fonctionnement du ventilateur a basse et a haut débit d’air, deux
cas d études sont réalisés. Un premier cas a faible débat et un second cas a debait élevé
somnt testés pour un angle de pas égal a 58.5°.

Pour le premuer cas, les résultats de la simulation présentés dans la Figure 24, montrent
que le flux d’air est perturbé avant d’atteindre le rotor (au niveau du domaine d’entrée
ou de I'Inlet), bien que la condition limite a 1'entrée soit stable et que 'angle
d'incidence du flux est nul. Ceci confirme 'hypothése qui prononce que « le
mouvement des particules d’air peut devenir non stationnaire méme lorsque les
conditions aux limites sont stationnaires » [38]. Les caracténistiques de 1'écoulement
vanent donc d’une maniére aléatoire et le régime d’écoulement du fluide est appelé
regime turbulent. Les lignes de courant se séparent et n’arrivent pas a joindre les
surfaces des pales et le ventilateur se décroche.

Pour le second cas, le flux d’entrée reste relativement axial jusqu’a son arnivée an

mveau du rotor comme la montre la Figure 25. Il est remarquable 1'absence de la
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turbulence a 'entrée et méme au niveau du rotor, mais 1l v a une légére turbulence an
miveau du jeu pales-tube. Le ventilateur est dit stable dans ce cas.

En effet, a partir des deux cas étndiés, on affirme que le fonctionnement du ventilateur
est caractérisé par la valeur du débat. Il est donc mntéressant de détecter la valeur du
débat critique (Deg) qui permet de passer d un fonctionnement non stable (phase de
décrochage) a un fonctionnement stable (phase opératoire) du ventilateur.

Figure 24 : f':ooulemsﬂtpmxrlecas 1

Figure 25 : f':ooulemsﬂtpmxrlecas 2
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Pour trouver la valeur du débit cnitique correspondant au type et aux dimensions des
ventilateurs axiaux etudiés, on propose de tracer des courbes caracténstiques qui
représentent la vanation de la pression en fonction du débit d’air. Ces courbes
permettent de détenminer les limites de la stabilité et de distinguer les phases stables de
celles de décrochage. Cette proposition est basée principalement sur le travail de
recherche réalisé par Fan-Handbook [2] qui est basé sur des normes ISO comme la
norme AMCA et qui met en évidence plusieurs cas d’études, pour plusieurs catégones
de ventilateur tel le cas des ventilateurs axiaux. Fan-Handbook a montré que la
variation et le changement des paramétres géométriques (1 onentation des pales sur le
rotor (angle de pas). le jeu pales/tube) et du paramétre d acquisition (fréquence de
rotation), influencent la stabilité et le rendement total donc la performance do
ventilateur.

Dans ce cas d'étude, on s intéresse alors a faire vaner 'angle de pas (Pitch angle),
I"'angle de torsion de la pale (Twist angle), le jeu pales/tube et la fréquence de rotation

pour étudier leur effet sur les courbes caracténistiques des ventilateurs axiaux étudiés.

4.3 Résultats et discussion

4.3.1 Courbes caractéristiques et limite de stabilité

Phase opératoire, phase de décrochage et point critigue :

Une fois, les parameétres de maillage et les conditions limites sont définis sur le modéle
penodique proposé, la simulation numénque est réalisée. La Figure 26 montre une
courbe caracténistique compléte qui décrit 1" évolution de la pression totale (Totale-To-
Static) en fonction du débit volumique (CFM) pour un angle de pas égale a 58.5°.
L’allure prononcée par cette courbe caracténistique compléte montre la présence de
deux phases remarquables. Une phase turbulente ou phase de décrochage (le nom vient
du comportement de 1'air tourbillonnant) et une phase opératoire ou le flux d’air est
stable.
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Dans la phase de décrochage, la pente est positive et la pression totale augmente en
augmentant le débit de 1'air ce qui est contradictoire au fonctionnement normal du
ventilateur. Cest le phénoméne de décrochage. Dans la phase opératoire, la pression
totale diminue lorsque le deébit augmente et c’est le cas réel de fonctionnement avec don
gaz parfait. Ces phases sont séparées par le point appelé point cnitique. Le deébat
correspondant & ce point est appelé debit citique.

v

L

—— Angle 58.5°

Phasze opératoire

Pression totale (Pa)

0 50 100 150 200 250 300
Débit (CFMx1000)

Figure 26 : Pression totale (Totale-To-Static) en fonction du débit volumique pour un
angle de pas de 58.5°

Dans la plage d’ opération, la vitesse de 1 air axial diminue également lorsque le volume
d air diminue progressivement. En conséquence, 1" angle d’attaque (angle d’ onientation
du vecteur vitesse par rapport a la ligne de corde de la pale) et le coefficient de portance
augmentent. Cette augmentation du coefficient de portance est la raison pour lagquelle

la pression statique augmente lorsque le volume d’air diminue.
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Lorsque le coefficient de portance maximal est atteint, I'angle d’attaque devient s1
grand que le flux d air n’est plus capable de suivre le contour supérieur de la pale, et 1l
se détache de ce contour supénieur de la pale pour qui finalement se décroche.

L’angle circonférentiel relatif a I"entrée du flux du rotor peut étre exprimeé en fonction
de I'angle d’attaque. Ils constituent une relation non linéaire, mais ont les mémes

tendances. Ainsi, cela peut étre utilisé pour justifier les analyses précédentes.

La Figure 27 montre 1" évolution de I'angle (Beta) d entrée du flux du rotor en fonction
de la variation du débit d'air. En effet, lorsque le débit diminue, 1'angle (Beta)
augmente en valeur absolue et donc le phénoméne de décrochage est favorable.

La Figure 28 et la Figure 29 montrent les lignes de courant de 1"écoulement d’air pour
les cas 1 et 2, étudiés an paragraphe 3, lorsqu’elles passent a travers les surfaces des
pales. En effet, dans le cas ou le débit volumique est faible, I'angle circonférentiel
relatif a 'entrée du flux du rotor est €levé ; c’est pourquoi la Figure 28 montre que
certaines lignes de courant ne parviennent pas a rejoindre la surface de la pale, tandis
que d autres sont mversées dans le flux de la rangée adjacente pour finalement former

un reflux.
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Figure 27 : Angle Beta en fonction du débit sous un angle de pas de 43,3°
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Figure 29 : Lignes du champ du flux du cas 2

Ces résultats justifient le fait que les courbes caracténstiques qui sont présentées par la
majorité des fabricants des ventilateurs sont limitées a la présentation de la phase
opératoire stable.

Dans la smite, pour minimiser le temps des simulations, seule la phase opératoire avec
quelques points de la phase de décrochage est présentée.

33



4.3.2 Etude de I’effet de I’angle de pas des pales

La simulation numénque est réalisée sur le modéle pénodique propose, tout en variant
I"'angle de pas de 35° a 60° avec un pas de 5°. Le choix de ces valeurs d’angles est fait
en se reférant aux valeurs proposées par le partenaire industniel. Les résultats de ces
simulations ont permis de tracer la phase opératoire des courbes caracténstiques pour

chaque angle de pas proposé comme montré dans la Figure 30.

On constate d abord que 1'angle de pas influe davantage sur la plage de fonctionnement
de ce type de ventilateur, ensuite, plus que la valeur de 1"angle de pas de pale est élevée,
plus les débits d air de fonctionnement augmentent.
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, . — —45°CFX
20 . - — P CFX
S \ W ™ eeea 55° CFX
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Débit (CFM)

Figure 30 : Phase opératoire des courbes caracténstiques pour différentes valeurs

d’angle de pas

Validation des résultats

La vénfication de I'exactitude de la méthode de simulation adoptée est importante, 11

est intéressant de passer en premuier par la validation des résultats obtenus. Une
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confrontation entre les résultats de simulation proposée et ceux fournis par le partenaire
imndustriel est présentée dans la Figure 31. Il est montré que les courbes de simulations
numernques obtenues présentent une forme analogue a ceux fournis par I'industniel. La
différence entre les denx courbes est due essentiellement & la différence de certains
parameétres géomeétniques et environnementaux, on peut citer - la longueur de la pale, la
distance entre 1"entrée et la sortie (Inlet/Outlet) et les conditions limites.

F : Résultats du partenaire
21 | CFX: Résultats de simulation

10

[

4
50000 80000 110000 140000 170000 200000 230000

Débit (CEM)
Figure 31 : Courbe comparative des résultats de simulation et ceux du partenaire
industriel

Pression statigue (P

La validation des résultats de la simulation a permis de caracténiser. dans la sute de

cette étude, le fonctionnement du ventilateur pour d’autres valeurs d angle de pas de
pale.

Influence de I’angle de pas de pale sur la limite de stabilité
La courbe caracténstique pour I’ intervalle d angle de pas (33.5° a 58.5°) est représentée
dans la Figure 32 . Il est remarquable que |’augmentation de I'angle de pas entraine

I"augmentation des valeurs du debit critique (créte) et de sa pression correspondante.
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Ceci engendre la translation de la limite de stabilité pour des débats plus grands. Un
angle de pas relativement élevé implique un élargissement du domaine de
fonctionnement du ventilateur. Mais 1"augmentation du débit est associée a une
consommation importante du courant par le moteur et par conséquent, 1'effet de
I"augmentation du deébit sous la vanation de 'angle de pas va étre limaté. Cette limite
est déterminée a travers 1 analyse de la courbe de vanation du rendement du ventilateur

en fonction du débat de air.

Pression totale (Pa)

\

50 70 90 110 130 150 170 190 210 230 250 270
Débit (CFM=1000)

Figure 32 : Pression totale en fonction du débat d’air

Evolution du rendement total en fonction de ’angle de pas

Selon la Figure 33, I"évolution du rendement en fonction de 1'angle de pas montre deux
comportements - pour un certain angle, le rendement augmente en fonction du débat
volumique, pour certain d’autres, elle augmente jusqu’a atteindre une valeur maximale
puis, 1l tend a décroitre. Cela indique qu’a partir d un certain angle de pas, le rendement
en fonction du débit présente un point optimal (rendement maximal), de part et d”autre
de ce point, le rendement diminue d’une mameére dissymétrique. Ceci signifie que le
débit maximal autorisé est fixé par le rendement prévu par le constructeur.
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Pour le modéle proposé et en se référant a la Figure 33, on constate que pour les forts
débits, 'angle de pas qui est situé entre 48.5° et 53.5° garantit un rendement

relativement proportionnel an débait.

0.9
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0.6

0.5

0.4

Rendement totale

0,3 ."u
0,2 '

0.1

0
0 T 90 110 130 150 170 190 210 230 250 270

Deébit (CFM=1000)

Figure 33 : Vanation du rendement total en fonction du débat volumique

Aprés avorr étudié 1'effet de 1"angle de pas, nous allons maintenant nous intéresser a la
recherche de certains paramétres géomeétniques intrinséques a la pale qui ont un impact
direct sur la performance aérodynamique du ventilateur. Parmi ces paramétres, 1'angle
de torsion de la pale qui joue un réle crucial et sera donc le prochain paramétre a étudier
en détail.

4.3.3 Effet de I’angle de torsion

L’angle de torsion de la pale d un ventilateur axial détermine la différence d” onientation
entre la base de la pale et son extrémité. Cette torsion permet d optimiser le flux d’air
geénéré par le ventilateur, en veillant a ce que chaque partie de la pale contribue de

maniére efficace a la circulation de 1"air.
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En général, I'angle de torsion de la pale d'un ventilateur axial est congu en fonction
des exigences spécifiques de 'application. Il peut vaner en fonction de facteurs tels
que la taille du ventilateur, la vitesse de rotation. le débit d’air souhaité, et d autres
considérations techniques. L objectif principal de 'angle de torsion de la pale est
d assurer un flux d’air homogéne et efficace a travers le ventilateur axial. Ici on va
étudier l'effet de ce paramétre sur la performance aérodynamigque, la courbe
caractéristique sera donc le moyen le plus approprié pour mener cette étude. Cela nous
permettra de comprendre comment 1"angle de torsion de la pale peut étre optimisé pour
améliorer la performance globale du ventilateur et atteindre les objectifs recherches.

Pour atteindre cet objectif, 5 vanéteés sont a tester. On prend le cas actuel comme état
de référence, puis on commence a modifier la géométne de la pale en modifiant son

angle de torsion. Toutes les configurations sont présentées dans la Figure 34.

La Figure 35 montre que par rapport au cas de référence. la performance
acrodynamique, résumee par la courbe caractéristique, est sensible a 1’angle de torsion
de la pale. Cela confirme clairement 1’ importance de ce paramétre dans la procédure
d’optimisation de la performance de ce type de ventilateur. Ainsi, la détermination dun
cas le plus 1déal doit prendre en considération de maniéres approfondies I'influence de
cet angle sur d’autres aspects de performance, tels que 1’ aspect sonore et la résistance
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Figure 34 : Géométne de pale en fonction de 'angle de torsion
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Figure 35 : Courbes caracténistiques en fonction de 1’angle de torsion de la pale



4.3.4 Etude de I’effet du jeu pales/tube sur la pression totale du ventilateur

Suite a une étude antérieure [39] focalisée sur 1'étude de l'effet du jeu sur les
paramétres de 1'écoulement du flux, i1l est montré 1'impact de ce paramétre sur la

performance aérodynamique du ventilateur.

Dans ce paragraphe on va percevoir l'effet du jeu pales/tube sur la courbe
caractéristique. L' angle de pas est fixé a 43.5°. Deux valeurs du jeu sont considérées

(J=1mm et J=7Tmm). Les courbes résultantes sont mentionnées dans la Figure 36.

On constate, dans cette figure, la forte influence du jeu pales/tube sur la courbe
caractéristique. 51 le jeu augmente, la pression totale diminue. Ceci peut étre expliqué
par le fait que la dissipation de I'énergie dans 1"écoulement du jeu est proportionnelle

4 s0n Epaissenr.

En effet. au niveau des jeux les plus grands, 1l existe un débat de fuite qua se caracténise
par la présence des tourbillons a des vitesses d'écoulement importantes et qui se
propage vers le stator, ces tourbillons vont fimir par se dégrader sous I'effet de la
viscosité jusqu’a 'annulation de ces wvitesses. « La solution pour la vitesse de
propagation du décrochage indique que la vitesse augmente avec la longueur d onde
de la cellule de décrochage. tendant vers une valeur limite pour les trés grandes cellules
de décrochage » [6].

Aiunsi, la différence de vitesse de 1" écoulement du jeu est convertie en pression statique
dans le cas du jeu le plus petit d ol le résultat des courbes caracténistiques (la courbe

du jeu J= 1 mm se situe en dessus de la courbe du jeu J = 7 mm).
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Figure 36 : Courbes caracténstiques pour différentes jeu fonctionnels

Le décrochage rotatif : Origine du décrochage rotatif :

Deux causes pour le décrochage rotatif, soit suite & une perturbation a une grande
longueur d’onde ou a une petite perturbation. Pour le cas actuel, le phénoméne de

décrochage peut étre le résultat des perturbations de 1'écoulement du jeu fonctionnel.

Le décrochage tournant est I'une des causes d instabilités du ventilateur. Le flux
décroché tourne avec le rotor a une fréquence de rotation proportionnel a la fréquence
du moteur. Au cours de ce phénomeéne, le flux se sépare de |"extrados des pales a cause
des grands angles d’incidence du flux. En effet, lorsque le débit diminue, 1'angle
d’mcidence du flux sur les pales augmente, comme montre a la Figure 27 - . Dés que
cet angle attemnt une certamne valeur critique, le phénoméne de décrochage rotatif prend

naissance (comme montré dans la Figure 37).
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Figure 37 : Phénoméne de décrochage pour un débit de la zone de décrochage

Effet du jeu sur la limite de stabilité :

En se référant a la Figure 36, la limite de décrochage est située au point ou la pression
totale est maximale (c’est-a-dire le point ot la pente de la courbe devient nulle).
Approximativement, pour un angle de pas €gal a 43.5° et un Jeu J=lmm, ce pomnt
correspond au débit égal presque a 80000 CFM. A partir de la Figure 36, on remarque
bien le décalage des points critiques. Selon ce résultat, 1l est dédut que la réduction do
jeu peut relativement retarder 1’apparntion du phénoméne de décrochage rotatif. En
effet. on remarque bien que les lignes de courant du flux d”air formées par 1" écoulement
du jen (écoulement correspond an débit associé au point]l indiqué dans la Figure 36),
se déplacent vers I"amont pour aboutir au bord d’attaque pour former enfin le tourbillon
qui va tourner au tour du moyeu a une vitesse proportionnelle a la vitesse du rotor. Ceci
se développe et devient plus clair dans le cas du jeu le plus grand comme montré dans
les Figure 38-a et b ce qm est trés en accord avec les résultats de la courbe
caractéristique résumee dans la Figure 36. Bien que ce point appartienne au domaine
de décrochage, mais pour un jeu = lmm_ la Figure 38-a, montre que les lignes de
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courant du tourbillon du jeu n’arnvent pas encore a s attacher a la surface de la pale
adjacente ce qui n’est pas, le méme cas pour le jeu J = 7 mm, comme mdiqué dans la
Figure 38-b.

Ce qui implique que la réduction du jeu fonctionnel peut réduire et retarder 1" appanition
du phénoméne de décrochage rotatif. donc agrandir le domaine de stabilité. Dans ce
cas, s1 la courbe caracténstique de la charge du systéme passe par ou an voisin du point
critique de la courbe caracténistique du ventilateur, la stabilité de 1'ensemble dn

systéme peut étre maintenue fiable.

Figure 38 : Ecm:lemmtdujeupcur:a)]=lmmetb}]=?mm

La limite de stabilité des courbes caracténistiques montre que ces dermiéres sont
mfluencées par les paramétres géométriques : I'angle de pas, I'angle de torsion et le jeu
pales/tube. I autres paramétres peuvent étre changés lors du fonctiomnement do

ventilateur, spéaifiquement la fréquence de rotation.

4.3.5 Effet de la fréquence de rotation

Les mémes conditions que dans le cas du jeu pales/tube. sont appliquées pour étudier
I'effet de la fréquence de rotation. Les résultats des simulations sont présentés dans la
courbe de la Figure 39.
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Tro1s fréquences sont choisies pour établir la courbe de la limite de stabilité représentée
par la courbe noire. [l est trés clair que la pression totale et le débat des points critiques
augmentent avec 1'angmentation de la fréquence de rotation. A 1a base de ces points

critiques, on peut connaitre les hmites de stabilité.

Enfin on peut conclure que, pour chaque angle de pas donné, 1l existe deux régions,
I'une caracténisant la région de fonctionnement stable et I"autre le régime non stable
(zone de deécrochage), ces deux régions sont délimitées par une courbe appelée la
courbe de la imite de stabilité comme montrée a la Figure 39.

16000 —— 3600 tr/min

——— 1800 tr/min

Pression totale (Pa)
ot
=
=
=

0 50 100 150 200 50 300
Débit (CFM =1000)

Figure 39 : Courbes caracténistiques pour différentes fréquences de rotation

Le phénoméne de décrochage prend naissance dépendamment de 1"angle d incidence
du flux qu a son tour dépend du débit d'air. L'angle d’incidence de la pale du
ventilateur dépend essentiellement de : 1'angle de fixation de la pale (angle de pas),
I'angle de torsion de la pale. la vitesse de I'air (débit volumique) et la fréquence de
rotation du rotor. Le domaine stable opératoire du ventilateur est déterminé selon le
domaine de vanation de 1"angle de pas. de I'angle de torsion et de la fréquence de
rotation du rotor.



4.3.6 Ecoulement moyen et fluctuation : force et couple en régime transitoire :

régime instationnaire

Dans cette partie, on essaie de modéliser I’ écoulement en régime transitoire afin de
dégager le comportement du flux a chaque zone de fonctionnement du ventilateur :
phase turbulente et phase opératoire. Ceci permet également de confirmer les
principales causes de 'endommagement de la pale lors du fonctionnement dans la

plage de fonctionnement mstable.

En effet, les ventilateurs axiaux peuvent étre sujets a des problémes de vibration et de
fissuration des pales en raison de fluctuations de pression. Pour éviter ces problémes,
il est important de sélectionner un domaine de fonctionnement stable en se basant sur
la courbe caracténstique du ventilateur. Cette courbe représente la relation entre le
débit d’air et la pression pour chaque poimnt de fonctionnement. Le point de
fonctionnement doit étre choisi dans la plage de fonctionnement recommandée par le
fabricant et étre suffisamment éloigné de la zone de fonctionnement instable du
ventilateur pour laisser une marge de stabilité. En respectant ces pnncipes. il est

possible de minimiser les nsques de vibration excessive et de fissuration des pales.

Avec le méme angle de pas, quu est égal a 43.5°, choisi pour 1"étude de I'effet de I'angle
de torsion, du jeu pales/tube et de la wvitesse de rotation. nous avons modélisé

I'écoulement du fluide en régime transitoire pour 8 valeurs de débit, dont 3 points se
situent dans le domaine mnstable (phase turbulente) et 5 points dans la phase stable

comme la montre la Figure 40.
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Figure 40 : Points choisis pour déterminer la marge de sécunté

Les résultats de calculs en ces points sont mentionnés dans les figures ci-dessous.

Fluctuations de pression (Pa)
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Figure 41 : Fluctuations de pression en différents points de calculs
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Ici la pression est mesurée en un point trés adjacent de la surface de la pale (surface
d’aspiration,. ““suction side’”) et trés proche du tip de la pale, afin de voir la vanation

de pression exercée sur la surface de la pale, puisque leurs fluctuations sont a 1’ ongine

de la vibration de la pale.
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Figure 42 : Forces selon la direction radiale x
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Figure 43 : Forces selon la direction radiale y
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Figure 44 : Forces selon la direction axiale z
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Figure 47 : Couples selon la direction axiale z

Selon les courbes présentées dans les Figure 41 a Figure 47, 1l est clair que ces résultats
concordent bien avec les interprétations des courbes caractéristiques. La nouvelle idée
dans cette partie est de vénfier la vanation des paramétres clés de 1'amalyse du
ventilateur dans la zone stable. Bien que cette zone soit considérée stable, 1l est évident
a partir des courbes présentées dans la figure qu’il existe des points proches du point
critique qui presentent des perturbations (fluctuations des paramétres) malgré leur
appartenance a la partie stable. L'1dée ic1 est que le fonctionnement dans cette zone
reste toujours critique, car toute perturbation exténieure peut amplifier ces fluctuations

en augmentant leur amplitude.

La détermination de la largeur de cette marge dépend de plusieurs facteurs,
principalement les valeurs cnitiques des parameétres clés tels que la valeur critique de
I"amplitude de la fluctuation cyclique de la pression, les forces et les couples normaux

appliqués sur les pales.
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A partir des Figure 41 a Figure 47, on peut dire qu’a partir du point 5, la fluctuation de
la pression, les forces et les couples normaux, sont munmimales. Cest selon ce

raisonnement, que le choix de la marge de sécurnté est effectué.

Selon les figures ci-dessus et les analyses préliminaires, la marge de sécunté proposée
est présentée dans la Figure 48.
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Figure 48 : Points choisis pour détermuner la marge de sécurité

1l est donc trés ufile d’investir dans cette étude, car la sécunté et la durée de vie du

ventilateur sont parmui les objectifs principaux du présent projet.

A partir de 1'étude présentée dans ce chapitre 1l est déduit que la performance du
ventilateur minier axial dépend de plusieurs paramétres géomeétriques, essentiellement
I"'angle de pas de pale, I'angle de torsion de la pale et le jeu pales-tube, et d"acquisition
la vitesse de rotation.

L’étude de I'effet de chaque paramétre a été faite a travers une étude numeérnique. Les

principaux parameétres de performances ont &té calculés en fonction des paramétres
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géométriques et d’acquisition. Les résultats ont été ensuite validés par rapport aux
données fournies par le partenaire industriel pour la méme géométrie que le modéle
étudié. Il a été constaté que les résultats des simulations numénques et les résultats
fournis par le partenaire industriel concordent trés bien. En conséquence, différents
termes ont eté étudiés, principalement : la courbe caractéristique de la pression en
fonction du débat, la courbe du rendement et la puissance a 1'arbre moteur. D autres
phénoménes sont anssi mvestigués principalement, le phénoméne du décrochage. Il a
été possible de déterminer la limite de stabalité du ventilateur, et méme le phénoméne
du décrochage rotatif. a partir des courbes caractéristiques de vanation de pression
totale en fonction du debit d air pour différents angles de pas, jeu pales/tubes et la
fréquence de rotation, de plus. les courbes du rendement ont également &té dedmtes.

Ces résultats ont permis d évaluer I'influence de chaque paramétre étudié sur la
performance et la stabilité du ventilateur. Enfin le choix du point d opération dépend
fortement du besoin en ventilation et la fiabilité du point choisit en termes de stabalité

et performance.
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Chapitre 5 CARACTERISATION MECANIQUE : ETUDE STATIQUE ET
MODALE

Ce chapitre couvre 1'analyse structurelle et modale du modéle de ventilateur minier
axial. Les objectifs de cette étude compremmnent le calcul des contramntes, des
déplacements et la détermination des fréquences naturelles de la structure. La méthode
des éléments fims est celle qui est appliquée pour le calcul de la solution numeénque.
La defimition de la modélisation géométrique est une étape clé pour la validation des
resultats trouvés. Les différentes étapes de calcul sont bien définies et exphiquées.
Enfin, ce chapitre est divisé en deux sous-titres : une étude statique et une étude
modale.

5.1 Etude Statigue

5.1.1 Modélisation par éléments finis

L’analyse par €léments finis (FEA) est une méthode de représentation mathématique
d'un systtme physique complexe qui comprend une piéce ou un assemblage, des
propoétés de maténaux et des conditions aux limtes. Dans certamns cas, le
comportement d’un produit ne peut pas étre approximé par des calculs manuels
simples. La FEA est une méthode pratique pour modéliser des comportements
complexes en capturant précisément les phénoménes physiques a 1'aide d’équations
aux dérivées partielles. Elle permet de simuler des comportements complexes tels que
la rupture, les vibrations et les phénoménes de couplage, et d’ optimiser les designs en
fournissant une évaluation précise des performances et une analyse des defaillances
potentielles. Cependant, la MEF nécessite une expertise approfondie en analyse
numernque et en mécanique des solides pour garantir des résultats précis et fiables. En
outre, la résolution de modéles de grande taille et de haute complexité peut nécessiter
des ressources informatiques mmportantes. La MEF a plusieurs avantages, tels que la
prédiction du comportement des structures sous des conditions de chargement
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différentes. a fournir des informations sur les contraintes et les déformations de la

structure, qui est I'objectif principal de cette étude.

5.1.2 Modélisation géométrique et caractéristigue du modéle

Le rotor du ventilateur posséde 16 pales, qui est un nombre assez grand. Simuler ce
modéle nécessite beaucoup de temps, du en fait au grand nombre de ncecuds et
d’éléments généré par le maillage. Les pales sont disposées d une mamiére cychique
autour d'un axe concentrique au moyeu. On utilise alors cette caracténstique pour
reduire la taille du modéle de simulation. Le modéle réduit ne comporte qu'une seule
pale et le 1/16 du moyeu ainsi que les éléments de fixation de la pale comme le U-Bolt
et la vis de serrage et la rondelle. Cette structure est encastrée au niveau de la surface
mféneure du moyeu dans le but de simuler 1" effet de semrage du moyeu sur I'arbre de

transmission du moteur.

[

Modele complet Modéle pénodique

Géomeétrie de la pale

Figure 49 : Transformation géométrique du modéle de ventilateur
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5.1.3 Analyse de réduction cyclique du ventilateur : Validation de la méthode de
périodicité
A ce niveau. on s’intéresse a valider la symetrie cyclique a travers des simulations

meécaniques statiques (Structural-Static). On procéde donc par une analyse comparative
des deux modéles avec ANSYS Workbench.

Les paramétres d’ analyse des résultats sont essentiellement : le déplacement maximal

et la contrainte maximale. Les autres paramétres montrant les profits de cette méthode

sont le temps d exécution et la capacité de mémoire utilisée durant le calcul.
Conditions limites et chargements :

Les différentes conditions limites appliquées sur les deux modéles géomeétnques afin
de reproduire le modéle physique réel sont :

- Une wvitesse de rotation de 1800 rpm.

- Une symétne cyclique, afin de simuler le comportement de 16 pales, en ne
simulant quune seule pale, dans le cas du modéle pénodique.

- Fixation de la partie inféneure du moyeu qui a pour effet de simuler 1" effet

de son montage sur |’arbre du moteur.

Les schémas de modélisations sont présentés comme montré dans la Figure 49
Indication :

Lorsqu’on congoit un systéme mécamque, 1l est important de s’ assurer qu’il est capable
de résister aux forces et aux contraintes auxquelles 1l sera soumis. Pour ce faire, on
utilise souvent des modéles mécamques pénodiques pour prédire le comportement do
systéme dans différentes conditions. L idée 1c1 est que le choix du maténau n’est pas
essentiel pour valider le modéle mécanique périodique. En effet, le modéle peut étre
validé en utilisant des données provenant de tests effectués sur des maténaux

similaires. Cela permet de s assurer que le modéle est fiable et peut étre utilisé pour

75



predire le comportement du systéme dans difféerentes conditions de charge et de

contrainte. Une fois que le modéle mécanique pénodique est validé, on peut alors

passer aux simulations avec le maténau utilisé par le constructeur. Selon cette

hypothése, 1’acier étant chois1 comme matériau pour la validation de la périodicite.

Résultats et discussion :

On procéde par une analyse comparative des deux modeéles simulés a travers ANSYS

Le Tableau 7 présente les résultats des calculs statiques effectués avec 1'outil ANSYS.

De méme la distribution des déplacements et des contraintes est montrée

respectivement dans la Figure 50 et la Figure 51.

Tableau 7 : Résultats du test de la validation cyclique

Nombre Temps Mémoire Del.:l]acement C.n ntrainte
i P maximale (mm) maximale (MPa)
d’éléments | de calcul utilisée

Cas de maillae ©) (GB) Surla Sur la Sur la Sur la

£ structure pale structure pale
Modele 3046803 1140 201 0.48 048 205 48 149,71

complet
Pl.od?k 195372 70 131 0,49 0,49 280,38 1492
peériodique

Ecart 16 fois 16 fois 7 1.1% 1.1% 5.4% 0.34%
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Figure 50 : Déplacements de la structure dans le modéle complet (a gauche) et
pénodique (a droite)

Figure 51 : Contraintes de Von-Mises dans le modéle complet et péniodique
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1l est constaté que le temps de calcul est réduit 16 fois. Ces résultats montrent également

des écarts néglhigeables pour les contraintes maximales et les déplacements maximaux.

Le temps 1c1 durant la validation de la cyclicité, apparait comme un mtervalle de temps
reduit, cela est di en fait, de la ssmplification du modéle et des conditions de contacts,
etc. Encore, 1l ¥ a un gam de mémoire réservé sur le serveur durant le calcul de la

solution.

Le résultat obtenu valide ainsi la réduction cyclique avec le code ANSYS avec une
réduction conséquente des tailles des modéles. Cette réduction sera trés utile lors de
I'étude des caracténstiques meécamiques du ventilatenr.

Aprés la validation de la cyclicité, passant maintenant a 1 étude de la convergence dn
maillage puis 1'élaboration des différentes simulations aboutissant a 1"analyse des

performances du ventilateur.
Cas de validation :

Dans le contexte des analyses mécamiques du ventilateur minier axial, 1'étude de la
littérature prouve que les contraintes maximales sont situées au niveau de la zone de
I'intersection entre la pale et la racine. En effet, cette zone représente la région cntique
au bout de laquelle se produit la fissure puis le dommage de la pale. Cec1 est confirmé
par les figures des pales endommagées, de méme type que la pale étudiée, provenant
d un site minier.

Des résultats réels sont présentés a la Figure 52. Cette figure indique la position de la
coupure ou la position de début de la fissure, elle concorde bien avec les résultats

trouves par simulation numeérique avec Ansys.
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Figure 52 : Pales réelles endommagees

5.1.4 Caractéristigue mécanique en fonction de I’angle de pas et la vitesse de

rotation

Modéle de la pale avec ANSYS

Durant cette étude, la préparation de la géométrie présente une étape pnmordiale dans
le processus de simulation de la structure. Imitialement on dispose d'une géométne
compléte du ventilateur, dont son rotor posséde 16 pales. Pour alléger les calculs. on
assiste a mtroduire la notion de pénodicité de nouvean. Ainsi une seule pale est
importée dans le modeleur géométrique d” ANSYS Workbench R2022.
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Modéle de calcule :

En se basant sur la littérature, le modéle d’analyse structurelle statique intégré a
ANSYS R2022 est le plus appropné pour la résolution du probléme posé. Ce modéle
permet en fait de déterminer - les contraintes, les déplacements et les forces sur les
structures. Tout le calcul se fait sous 1"hypothése d un probléme axisymétrique. Donc
umiquement le 1/16 du rotor du ventilateur est schématisé. )" autre part, une seule pale
est schématisée c'est a dire le 1/16 de la roue comme expliquée précédemment. Ainsi
le couplage cyclique sera un élément central du modéle de calcul vu la principale
hypothése de géométne axisymétnique.

Durant cette partie, une simplification du modéle est faite dans le but de faciliter les
taches des simulations et alléger le temps de calcul. Ainsi, umiquement la pale et le

moyeu sont modélisés. Le modéle est simplifié de plus, le U-Bolt n’est pas modélisé.
Le modéle simplifier est présente par la Figure 53.

Figure 53 : Modéle pénodique simphifie
Conditions limites et chargements :

Les différentes conditions limites appliquées sur la structure afin de reproduire le
modéle physique réel sont :

- Une vitesse de rotation en tr/min.
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- Une symétne cyclique, afin de simuler le comportement de 16 pales, en ne
simulant quune seule pale.

- Fixation de la partie inféneure du moyeu qui a pour effet de simuler 1" effet
de son montage sur |’arbre du moteur.

- Le U-Bolt n'est pas modélisé, a des fins de simplification du temps
d’exécution et de convergence des résultats. En effet, la non modélisation du
U-Bolt réduit le nombre de contacts (contact entre le U-Bolt et la pale et le
U-Bolt et le moyeu, aimnsi que le U-Bolt et son écrou de serrage)

- Les charges aérodynamiques ne sont pas modélisées (le couplage FSI n’est
pas requis dans cette étude).

- Les contacts sont définis dans la Figure 54

- Les coefficients de frottement sont définis comme suit: Alw/Alu=1;
Alu/Acier= 0.61

Le schéma de modélisation est présenté comme montré dans la Figure 54.

Ansys
2022 R2

Contact avec
frottement

collé Contact avec
frottement
Contact
colle

Figure 54 : Modéle pénodique et leurs conditions limites
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Eléments, cogues et éléments 3D :

Le choix entre un modéle coque (Shell élément) et un modéle 3D est basé mnitialement
sur la nature de la complexité du modéle. En effet. les éléments de coque sont des
approximations 2D de la géométrie 3D. Le modéle coque est utilisé principalement
pour les structures minces (les structures dont la longueur est suffisamment grande par
rapport a I’ épaisseur du corps comme 1'exemple d une téle). L' utilisation correcte de
la fonctionnalité de la coque dans Ansys Mechanical permet de réduire la taille du

maillage et donc le coiit du calcul ainsi que la qualité des résultats.
Cette fonctionnalité est-elle valable dans le cas de la présente étude 7

Dans le cas d’ une géométnie complexe, I'utilisation des structures a parois minces peut
entrainer des maillages de mauvaise qualité, ce qui peut affecter les résultats obtenus.
Ainsi, le cas étudi€ est constitué principalement par un moyeu, des éléments de serrage
puis une pale. La pale est la partie la plus complexe, vu ces angles de déwviation ainsi
que son épaisseur vanable le long du bord d’attaque et du bord de fuite. L utilisation
des €léments coques ne peut plus donc ameéliorer la qualité des résultats, bien qu’il
puisse reduire le coiit du calcul.

L'utihisation des éléments tnidimensionnels est donc indispensable pour le

cheminement des prochaines simulations.
Maillage : Etude de convergence du maillage

Selon les ressources et les régles générales. le maillage le plus adapté est celm
hexaédrique, puisque le maillage hexaédrique donne toujours des résultats plus précis
avec un nombre d’éléments inférieur a celui des éléments tétraédrniques. Ceci ne peut
étre confirmé qu’aprés 1'exécution d'un test avec des mailles hexaédnque et voir la
qualité du maillage, s’1ls apparaissent des wrrégularités du maillage, dans ce cas 1l est
obligatoire de passer au maillage tétraédnique.
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Une analyse de convergence est effectuée en fonction du type du maillage (tétracdnique
ou hexaédnique), de " ordre du maillage (Linéaire ou quadratique) ainsi que la taille des

éléments.

L’exécution des cas tests de maillage sur la structure prouve que le maillage
hexaédrique est incapable de mailler toute la structure, des défauts apparaissent malgre
les modifications de la taille et de 1"ordre de la maille.

En outre, la pale est la piéce fondamentale qu’intéresse cette étude, 1'élaboration de
I"'étude de convergence sera donc basée sur la convergence des résultats de caleul sur
cette structure. D ou, seulement le maillage tétraednique est acquus pour la pale, vu son

adaptabilité avec sa complexité géométrique.

Cette analyse n’est effectuée que pour le modéle 1/16 du moyeu avec symétne
cychique. Pour que le modéle réduit simule le comportement du modéle au complet (16
pales), 1l faut que la symétne cyclique impose que les degrés de liberté des faces
latérales libres du moyeun soient liés entre eux. Ainsi tout déplacement d un neeud de la
face maitre implique un déplacement i1dentique du nceud correspondant de la face

esclave.

En réalité, afin d assurer la convergence et de réduire le temps de calcul, deux grandes
étapes sont mises en place. Tout d’abord, lors de la premiére étape. un maillage
ordinaire est utilisé exclusivement. L objectif de convergence est atteint a ce stade.
Ensuite, lors de la deuxiéme étape, 1l est prévu d’adopter la méthode de maillage
conforme a la surface paramétrique (Patch Conforming Method). De plus, un maillage
plus fin est appliqué dans la zone ciblée, qui est la plus sollicitée. Un raffinement
d’ordre 2 est appliqué dans cette zone. Cette décision est basée sur les résultats de
validation du modéle cyclique, qui ont permms d’identifier la partie de pale la plus
sollicitée. Par conséquent, un raffinement supplémentaire est réalisé dans cette zone
afin d’obtenir une convergence optimale des résultats de simulation, étant donné que

¢ est dans cette zone que la premiére fissure se forme. Tous les résultats mentionnés
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sont calculés speécifiquement dans cette partie. La Figure 55 montre le maillage complet
du modéle pénodique simplifie.

Figure 55 : Maillage tétraednique complet du modéle pénodique

Les matériaux choisis sont classés dans le tablean ci-dessous, de méme les

caracténstiques de chaque maténau sont indiquées dans la partie annexe.

Tableau 8 : Choix des maténaux

Structure Rondelle Vi Pale Moyeu
Matériaux Acier Acier
A-356.0 A-713

Les résultats sont mentionnés dans les tableaux présentés ci-dessous.

Tableau 9 : Sensibilité aux maillages : étapel

Maillage (Nombre
de is) 12965 188519 217880 264964
Déplacement (mm) 0,24 0,24 0,24 0,24
Contraimnte (MPa) 455 40,08 40.6 41.64
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Tableau 10 : Sensibilité aux maillages : étape2

Maillage (Nombre
de is) 243088 274969 335535 437566
Déplacement (mm) 0.24 0.24 0,23 0.24
Contrainte (MPa) 48.69 48.53 4907 4972

A partir des résultats des deux tableaux - Tableau 9 et Tableau 10, le maillage adapté
est celui a 243088 neeuds.

La deuxiéme étape consiste a vénfier la convergence du modéle par rapport a I'angle
de pas. Cette étape fait suite a 1'étude de la sensibilité des résultats par rapport aux
maillages dans la premiére étape. L objectif est de s’ assurer que le maillage convergent
pour le premier angle est également convergent pour les autres angles, sous le méme
mtervalle de maillage. 51 les conditions de convergence sont satisfaites pour la
deuxiéme valeur d angle (50 degrés : choisie arbitrairement), cela confirme la stabalité
du maillage convergent aux vanations de 1'angle de pas. La stabilité des résultats
obtenus confirme ainsi la stabilité du modéle maillé et sa sensibilité aux vanations des
paramétres géométniques (angle de pas). Les résultats sont récapitulés dans le
Tableaun 11.

Tableau 11 : Sensibilité du maillage a 1’angle de pas (507)

Maillage (Nombre
de is) 243088 274969 335535 437566
Déplacement (mm) 0.24 0.24 0.24 0.24
Contrainte (MPa) 47.65 4747 48.05 48,70
La méme étape que précédemment est effectuée, mais cette fois-ci. elle conceme la

sensibilité des résultats a la vitesse de rotation. Le tableau récapitulatif est présenté ci-

dessous.
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Tableau 12 : Sensibilité du maillage a la vitesse de rotation (2700 to/mnun)

Maillage (Nombre
de is) 243088 274969 335535 437566
Déplacement (mm) 0,59 0.59 58,79 0,59
Contrainte (MPa) 106,71 106.16 104,72 109.26

On peut conclure que la convergence du maillage est insensible aux changements de
I"'angle et de la vitesse. En d’autres termes, nous pouvons affirmer qu’il est possible de
mener des analyses paramétriques sur 1'angle de pas et la vitesse de rotation sans
compromettre la convergence des résultats, car 1l a été conclu que la modification de

ces parametres n’affecte pas la convergence du maillage obtenu.
Résultats et discussion

Tableau 13 : Contraintes et déplacements en fonction de 1'angle de pas a 1800 to'min

Angle(degre) 335 | 385 | 435 | 485 | 535 | 585
Déplacement (mm) | 024 | 024 | 0245 | 024 | 0246 | 0.246
Contramtes (MPa) | 48,88 | 48.88 | 48.55 | 47.907 | 48.09 | 48.99

Tableau 14 : Contraintes et déplacements en fonction de 1'angle de pas a 2700 to/'min

Angle(degré) 335 | 385 | 435 | 485 | 535 | 585
Déplacement (mm) | 058 | 059 | 059 | 059 | 059 | 059
Contramtes (MPa) | 108.86 | 109.03 | 10849 | 10722 | 106.19 [ 107.9

Tableau 15 : Contraintes et déplacements en fonction de 1’angle de pas a 3600 tr/min.

Angle(degré) 335 | 385 | 435 | 485 | 535 | 585
Deéplacement (mm) | 1.10 | 1.10 | 112 | 111 | 111 | LI11
Contramtes (MPa) | 192.04 | 192,34 | 191.43 | 189.29 | 189.28 | 192,07

Les résultats des tableaux : Tablean 13, Tableau 14 et Tableau 15 ont permis de
constater que le déplacement et la contrainte sont légérement influencés par la vanation

de I'angle de pas. mais qu'ils dépendent de la vitesse de rotation. En effet, la force
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centrifuge, qui est générée lorsque 1'on toume un objet autour d'un axe. est
proportionnelle a la vitesse de rotation. Amnsi, plus la vitesse de rotation est élevée, plus
la force centnifuge est importante, ce qui peut avoir un impact sur les déplacements et

les contraintes de la structure.
Validation des résultats :

Un cas de test réalisé sur une autre pale, présenté a la Figure 56, est exploité pour
valider les résultats obtenus. En effet, ces deux modéles de pale ont la méme jonction
entre la pale et sa racine, appartenant au méme type de ventilatenrs axiaux Ces
informations constituent donc une base solide pour valider les résultats obtenus. Cette

validation est effectuée pour une vitesse de rotation de 1800 tr/mun.

Le Tableau 16 présente les résultats de l'analyse structurelle de la géométne de pale
presentée a la Figure 56. Ces résultats montrent une contrainte maximale sur le long
conge égale a 65 MPa. Malgre la différence de géométnie des deux pales, ces résultats
de l'analyse structurelle peuvent étre utilisés comme outil de validation. En effet, 11
s'agit de la méme problématique, des mémes conditions de fonctionnement ainsi que

de deux géométnies qui se ressemblent.

Figure 56 : Modzle similaire de pale d un ventilateur de 60 po
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Tableau 16 : Analyse structurelle du modeéle de pale a 1800 tr/'min

Rayon (mm) | Contrainte Max (MPa)
Congé court 8 37
Congé long 20 65

Les résultats de la distribution des contraintes. sous un angle de pas de 33.5°, pour les

trois vitesses de rotation en to/mun [1800 ; 2700 ; 3600], sont montrés dans la Figure

58, la Figure 39 et la Figure 60. Toutes les contraintes sont calculées dans la zone de

concentration des contraintes, comme exphquer précédemment. Cette zone est
spécifiée dans la Figure 57.

Figure 57 :

Figure 58 : Distribution des contraintes (WMPa) sous 1800 to/min
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Figure 60 : Distibution des contraintes (MPa) sous 3600 tr/'man

La détermination de la vitesse de rotation maximale dépend du coefficient de sécunté
que 1’on souhaite atteindre. En effet, s1 1'on vise un coefficient de sécunte élevé, cela
signifie que 1'on souhaite réduire les nsques de défaillance ou d endommagement de
I'objet. Ainsi, pour une vitesse de rotation de 3600 tr/mun, le coefficient de sécunté

devient inféneur a 1, ce qui signifie que cette vitesse est considérée comme non désirée.

En fixant un coefficient de sécurnité optimal, 1l est possible d optimiser la vitesse de
rotation en fonction de 1'objectif étudié. Cela permet de trouver un équilibre entre la
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performance et la sécunté de 1'objet. En somme, la détermination du coefficient de

securité est une étape clé pour la conception d un objet soumis a des contraintes.
Amélioration possible :

Cette étude démontre la possibilité d’évaluer le comportement mécamque d une pale
de ventilateur mmunier axial par des méthodes numénques, tout en validant les outils
numernques utilisés. Les travaux futurs, conscients de cette réalité, pourront enrichir et
élargir le champ d’application de cette étude. Plusieurs améliorations peuvent étre
envisagées dans cette perspective, notamment : 1'utilisation de ce modéle mécanmque
penodique pour réaliser :

» Etude de couplage fluide-structure ;

» Etude de fatigue :

» Etude d’optimisation structurelle, etc.

5.2 Analyse maodale

L’ analyse modale consiste a détermuner les modes de vibration naturels d une structure
et leurs fréquences associées en utilisant des équations de la théorie des vibrations. Les
modes de vibration naturels décrivent la forme et la fréquence de wvibration d’une

structure lorsqu’elle est soumise a des excitations externes ou des perturbations.

5.2.1 Eguations gouvernantes

Dans cette étude, le modéle pénodique du ventilateur, est discrétisé avec des €léments
tétraedriques, en prend en considération le vecteur vitesse de rotation ainsi que la non-
hinearnité des éléments géométniques (la non-linéanté de la matiére). L' équation non
linéaire résultante du mouvement est présentée dans 1'équation suivante :

Mx+Cx+Kx=F (40)

Ou:Kr=K:+Kc+Kr
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Avec: M. C, K., Ki, Kr et F sont respectivement la matrice de masse globale, la
matrice d amortissement, la matrice de ngidité, la matrice de raideur géométnque qui
représente le terme non linéaire dans 1'équation de mouvement, la matrice de raideur
centrifuge et le vecteur de force global.

Les équations utilisées dans 1"analyse modale non linéaire prennent en compte les effets
de la non-linéanté des maténaux, les grandes déformations, les contacts et les

frottements.

Les différentes fréquences propres du modéle du ventilateur minier axial, de méme les

différentes formes des modes sont présentées ci-dessous.

5.2.2 Résultats et discussion

Pour I'étude modale, uniquement les modes propres sont déterminés ainsi que leurs
formes. Ceci permet de prédire les fréquences naturelles pour chaque vitesse de

rotation.
Tous les résultats sont présentés dans le Tableau 17.

Tableau 17 : Modes propres pour les 3 vitesses de rotation : 1800, 2700 et 3600 to'min

Vitesse | 1500 2700 3600
(tr/min)
1 8432 | 7417 64.7
2 1072 | 10751 | 107.66
Mode propre (Hz) 3 34407 | 3311 | 31443
3 489.95 | 515.16 | 53001
5 603.83 | 63244 | 680.66
6 05726 | 10244 | 1112.8

Parmi les moyens de validation, nous disposons de certains résultats, montrés dans le
Tableau 18, provenant des analyses anténieures effectuées pour la gamme de ventilateur
de 60 po. Ces résultats servent de moyen de vénfication concernant 1" ordre de grandeur

des fréquences obtenues par calcul.
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Tableau 18 : Modes naturelles du ventilateur de la gamme 60 po a 1800 tr/min

Mode | Fréquences de résonnance de la pale (Hz)
1 918
2 310
3 569

Les modes de déplacement, pour une vitesse de 1800 tr/min, sont présentées dans la
Figure 61, ceux qui correspondent a 2700 tr/mn et 3600 tr/muin sont présentés dans la
partie annexe. De méme, les modes de contramnte de Von Mises pour une vitesse de

1800 tr/min, sont présentées dans la Figure 62.

Aprés avoir analysé les formes des modes, nous constatons les points survants : les
modes de déplacement révélent que la flexion devient plus prononcée a partir du
troisiéme mode. De méme, les modes de contrainte indiquent que la contramnte an
miveau de la jonction entre la pale et sa racine augmente a partir du troisiéme mode.
Comme mentionné précédemment, cette jonction est 1'endroit o la fissuration de la
pale se produit. Le troisiéme mode correspond a une fréquence naturelle de 344 Hz, ce
qui est presque dix fois la fréquence de rotation (30 Hz). Tous les modes présentés sont
défavorables au bon fonctionnement du ventilateur, car lorsqu’il est excité a 'une de
ces fréquences, 1l commence a résonner. Cependant, a partir du troisiéme mode, le

fonctionnement devient le plus grave.
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Figure 61 : Modes de déplacement pour la vitesse 1800 tr/min
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Mode 1 Mode 2

Mode 3 Mode 4

Mode 6

Figure 62 : Modes de contrainte pour la vitesse 1800 tr/min

La vahidation du modéle mécanique pénodique permet d’évaluer le comportement

mécanique (contraintes et déplacements) du modéle pénodique du ventilatenr.
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Cette validation permet aussi d estimer 'ordre des grandeurs des contraintes et des
déplacements maximales du modéle sous différentes conditions limites. Les fréquences
naturelles du modéle sont également détermunées. Ceci rendre possible 1" optimisation

des différents paramétres étudi€s tel le cas de la vitesse de rotation, etc.

Au miveau de la résolution, la réduction du modéle réel permet de réduire le coiit de
calcul. Un gain important au miveau du temps de calcul ainsi que la mémoire de

résolution.

Par guise de conclusion, ce chapitre a été consacré a 1’analyse structurelle et modale du
modéle de ventilateur mumer axial. La géomeétrie du ventilateur est réduite par
hypothése d axisymétrie qu’été validé a travers des simulations mécamiques statiques
(Structural-Static). Cette péniodicité a permus de faciliter les tiches des simulations et
d’alléger le temps de résolution. Le calcul des contramntes. des déplacements et la
détermination des fréquences naturelles de la structure sont les objectifs visés durant
cette étude. Le méme progiciel Ansys que 1'étude aérodynamique est utilisée pour
atteindre ces objectifs. La validation des résultats numénques a été aussi faite. Les

resultats de cette étude mécamique constituent une base solide pour des travaux futurs.
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Chapitre 6 GENERATION DE LA CARTE DE PERFORMANCE DE LA
GAMNMIE DE VENTILATEUR MINIER AXTAL 42 PO

Habituellement, pour la gamme de ventilateurs de 42 po, le partenaire industriel utilise
un moteur tournant a 1800 to/mun. Cependant. aprés des discussions et en tenant compte
de I'échéancier des tiches et des objectifs a réaliser, 1l a été décide de générer
umiquement la carte de performance a 1800 tr/min

Cette carte décnt exactement la courbe caracténistique de la pression totale en fonction

de débit superposé avec la courbe du rendement total (%), puis la courbe de 1a puissance

a I'arbre moteur en fonction du débat.

Cette carte est basée sur les résultats des simulations du modéle numénque congues et
elle est présentée sous une forme analogue a celle des cartes de performances utilisées
par le partenaire industniel Hyperflo. Les résultats de ces cartes constituent 1 objectaif

principal du partenaire imndustriel. La courbe obtenue est présentée dans la Figure 63.
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Figure 63 : Carte de performance du ventilatenr mimer axial 42 po
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En guise de conclusion, la carte de performance s avére étre un outil efficace pour
évaluer les pomts dopérations dun ventilateur minier axial Elle présente
généralement les caracténistiques de performances clés du ventilateur a savoir La
pression, le rendement et la puissance consommeée par le moteur en fonction du débat
d'air. Cette demiére permet d’estimer la performance du wventilateur selon les
conditions opératoires desirées en termes de debit volumique et de sa pression
correspondante. En résumeé, la carte de performance constitue un moyen essentiel pour
choisir les points de fonctionnement les plus adéquats, en termes de sécunté et de
rendement énergétique, répondant ainsi aux besoins en ventilations des mines

souterraines.
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Chapitre 7 CONCLUSION ET PERSPECTIVES

Conclusion

La stabilité et la performance d un ventilateur sont deux critéres essentiels pour une
opération optimale dans une mune. Avec la demande croissante en wventilation
souterraine, 1'efficacité énergétique est primordiale. L'équalibre entre une ventilation
efficace, une consommation d'énergie optimisée et une conformité aux réglementations
est essentiel pour garantir la sécunté des travailleurs et la productivité des opérations.
Les avanceées continues dans la conception des ventilateurs et dans les technologies de
ventilation contribuent a répondre a ces défis, permettant amnsi de créer un

environnement de travail plus sir et plus performant dans les mines souterraines.

La caracténisation du fonctionnement des ventilateurs axiaux est 1'une des grandes
étapes de calculs qui sont faits pour déterminer les points de fonctionnement adéquats.
La recherche des configurations les plus performantes met les compagnies industrielles
ainsi que les chercheurs en concurrence pour concevoir et fabniquer les géométnies de

ventilateur les plus optimales.

Dans ce mémoire une modélisation numeérique a eté réalisée. Pour ce faire, le travail
s est appuye sur les logiciels de simulation SolidWorks et Ansys Workbench. En
resumé, ce projet de recherche a permis de déterminer les facteurs mfluencant la
performance et la stabilité du ventilateur mimer axial. L objectif du projet de recherche
a éte d’ étudier I'effet des parameétres geomeétriques et d acquisition sur la performance
et la stabilité du ventilateur minier axial. La génération de la carte de performance dn

ventilateur minier axial de 42 po était 'objectif principal du partenaire mdustriel.

Pour atteindre ces objectifs, une étude paramétrique est proposée. Cette étude
parameétrique s est passeée par deux étapes :

La premiére é€tape consiste en une étude préliminaire dans le but d’avoir une idée
geénérale sur I'influence des paramétres proposés (angle d’attaque des pales. et le jen
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pales-tube) sur les vanables de 1"écoulement du flux. Durant cette premiére étape, une
étude acérodynamique est faite a travers des smmulations CFD avec
SOLIDWORKS « FLOW SIMULATION »
A partir des résultats des simulations dégagés de 1" étude prélimimaire, on peut conclure
que :
- Les simulations aérodynamiques montrent que 1'angle d’attaque d’ une pale a
un grand effet sur la performance aérodynamique du ventilateur.
- L’étude du jeu montre ses effets sur les paramétres de 1'écoulement, un jeu
optimal peut étre déterminé selon 1"objectif visé.
Cette étape montre aussi que selon les conditions d’ optimisations de la performance do

ventilateur, 1l existe un compromis entre les différents paramétres du flux.

La seconde étape est consacrée pour une étude plus approfondie, comme indiqué
préecédemment, avec le logiciel ANSYS. Durant cette étape, un type de géométne dn
ventilateur réel a été étudié a travers des simulations CFD. Cet outil est utilisé
précisément pour déterminer la performance ainsi que le comportement du flux d’air
et ces caractéristiques pour chaque point de fonctionnement du ventilateur. La
modelisation et le calcul par élément fin1 sont auss1 parmm les objectifs ciblés de cette
étude.

Les resultats des simulations numeériques ont &té rapportés avec différents angles de
pas (Pitch angle), angle de Torsion (Twist angle), jeu pales/tube et la fréquence de

rotation sous différent débit massique.

Il est constaté que les résultats des simulations numeérniques obtenus et les résultats
fourmis par le partenaire industriel concordent trés bien A partit des courbes
caractéristiques de la vanation de la pression totale en fonction du débat de 1"air pour
différents angles de pas, Jeux pales/tube et fréquences de rotation, 1l est possible de
déterminer la limite de stabilité du ventilateur, voir méme d identifier le phénoméne de
décrochage rotatif.
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Dans le méme cadre, en ce qui concerne 1'analyse mécanique, la validation du modéle
penodique permet d’ estimer 1" ordre des grandeurs des contraintes et des déplacements

maximales ainsi que les fréquences naturelles du modéle du ventilateur minier axial.

Les résultats de simulation ont montré que la performance du ventilateur dépend
fortement des paramétres géométriques et d’acquisition. Enfin, ces paramétres sont

ceux qui déterminent la limite de stabilité et qui garantirent la fiabilité du ventilateur.

Perspectives

L utihsation de 'outil CFD dans ce travail permet de calculer la performance et la
geénération des courbes caracténstiques. Cet outil peut étre utilisé pour résoudre des
problémes d optimisation mmpliquant simultanément les aspects structurels,
acrodynamiques et énergetiques d'un systéme tel le cas d Interaction Fluide-Structure
(FSI). Plusieurs autres phénomeénes, influencant le fonctionnement du ventilateur,
peuvent étre imvestigués. D autres modeéles de turbulence existent dans 1'art des
simulations numeériques peuvent étre aussi utilisées en fonction de la précision requise
amnsi que du phénomeéne cherché. Aussi. 1l est possible de mener des nouvelles

conceptions et géometries visant une meilleure performance.
Donc comme perspective, plusieurs objectifs peuvent étre visés tels que :

*  Analyse de 1'écoulement non stationnaire : Il est possible de réaliser des
simulations CFD qui modélisent des écoulements transitoires. A travers cette
étude 1l est possible de comprendre la réaction ou la réponse du systéme de
I'écoulement du flux aux changements des conditions, ¢ est le cas par exemple
de I'étude de l'effet d’une perturbation exteme sur la performance du
ventilatenr.

» Reéalisation des plans d’expénences : La réalisation d un plan d’expérience est
pour objectif de faire une optimisation multi-objectif. Il est possible de réaliser

des simulations numéniques afin de résoudre des problémes d’ optimisation
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impliquant simultanément la recherche de plusieurs critéres en méme temps. La
performance aérodynamique, la résistance meécanique de la structure et le
rendement énergeétique peuvent étre un exemple d un probléme d’optimisation
multi-objectif pour le cas d’étude des performances d’un ventilateur munier
axial.

Validation expénimentale des résultats numéniques : pour prendre une décision
pour choisir les valeurs des vanables affectant la performance du ventilateur, 11
est crucial dans ce cas de valider les résultats des simulations numeérnques a

travers des mesures expérimentales.
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ANNEXES

Annexel : Méthodologie de simulation avec ANSYS CFX

Dans ce présent travail, 1'outil de simulation sur lequel est basé ce travail est celm
d’ANSYS CFX. Ce demier permet de faire la partie CFD, elle est constituée par une
partie pré-processing, la résolution et le post-processing.

Structure du code ANSYS CFX :
Pré-processing : CFX-Pre

CFX pré-processing, c’est I'outil de configuration et de préparation des données du
probléme a savoir : lire le maillage (variété de source). les conditions aux limites dn
ventilateur, les propriétés physiques du floade utilisé, le modéle de simulation ou de
turbulence utihsé, configuration des différentes mterfaces lmites du modéle
géométrique ainsi maille.

Aprés que tout le probléme est défim. CFX-Pre peut exporter un fichier de défimition

avec I'extension (* _def), ce fichier est exécuté aprés par CFX-Solver.
La résolution : CFX-Scolver

Aprés avorr termuné le pré-processing, on passe a la résolution des équations do
probléme par une méthode numénque déja spécifiee dans 1'étape de pré-processing.
Toutes les mformations de cette définition sont spécifiées dans un fichier créé dans le
repertoire du projet WORKBENCH.

L’outil de résolution est appelé CFX-Solver : cet outil permet d’initialiser la solution
et la résolution des équations du schéma numeénique des équations gouvernantes. Ainsi
un schéma de monitor présente 1'évolution des différentes vanable et expression
mmplémenter, la convergence est détectée soit a partir des résidus déja implémenter
automatiquement dans le solveur (RMS : Résiduel Means Square) ou on peut la
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specifié par un critére de convergence bien spécifique, le calcul s arréte lorsque ces
critéres de convergence atteint une limite de convergence ciblée. Enfin les résultats

obtenus sont exportés vers un fichier avec une extension (* res).
Post processing : CFX-Post

C’est I'outil graphique qui permet la visualisation des résultats de la simulation a
savoir : le domaine de calcul et son maillage, I'extraction des diagrammes et des
courbes des différents parameétres en s’ aidant de 1" option turbo-mode, génération des
surfaces de réponses, les contours de pression, les lignes de courant, les vecteurs
vitesse, exportation des différentes vanables, figure et rapport de performance, et enfin
la visualisation des différents parameétres et expression définis par 'utilisateur.
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Annexe : Caractéristigques des matériaux choisis

Remarque : les caracténistiques des différents matériaux sont prises a partir de la
bibliothéque du logiciels ANSYS.

Acier:

Structure W

* Elasticité isotrope

“ Elasticité
Dériver de Medule de Young et coefficient de Poisson
Module de Young 2e+05 MPa
Coefficient de Poisson 0,30000
Module de Compression 1,6667e+05 MPa
Module de cisaillernent TE923 MPa

' Coefficient isctrope sécant de dilatation thermique

Coefficient de dilatstion thermique 1,2¢-05 1/°C
Résistance ultime & la compression 0 MPa
Limite d'élasticité en compression 250,00 MPa
-G.Ge-1 \
.
Paramétres de fatigue basée sur les déformations _"""““'--._.__
G da+0
0 O 1 Na+1
3.5e+0
=3
H
Courbe 5-M =
o
=
1.9e+0
1.0e+0 lag(10}) G.0e+0
Limite & la rupture en traction 46000 MPa
Limnite élastique en traction 250,00 MPa

Figure 64 : Caracténstique de I"acier
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Alumininum A356

 Elasticité isotrope
Elasticite

“ Ecrouissage isotrope multilinéaire

Ecrouissage lsotrope

“ Coefficient isctrope sécant de dilatation thermique

Coefficient de dilatation thermigque

Ternpérature de référence de déformation thermigque zére

Courbe 5-N

Limite & la rupture en traction
Limite éastique en traction

[30e+Z

22042

0.08+0 mm/mm 1.78-2

23e-5

e

14e-5
-2.5e+2 " 3.1e+2
20,000 *C
THe+Z

7

4.8e+1
3.0e+0 lag(10} 8.0e+0
20450 MPa
252,10 MPa

Figure 65 : Caracténstiques de I"aluminium A356
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Aluminium A713

-

¥ Elasticité isotrope

“ Elasticite
Dériver de Medule de Young et coefficient de Poisson
Module de Young 66990 MPa
Coefficient de Poisson 0,32990
Module de Compression 65628 MPa
Module de cisaillement 25186 MPa
20e+T
L
. ' . g
Ecrouissage isotrope bilinéaire =
0.0e+0
0.0e+0 ‘Strain 1.4e-2

“ Coefficient isotrope sécant de dilstation thermique

Coefficient de dilatation thermique 2,35%e-05 1/°C
1.58+2
&
Courbe 5-N =
3 3e+1
3.0e+0 logi10} 8.0e+0
Lirnite & la rupture en traction 288,40 MPa
Limnite élastique en traction 184,20 MPa

Figure 66 : Caracténstique de I"aluminium A713
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Annexe3 : Les Modes naturels

Les modes naturels pour la vitesse 2700 tr/min
Mode 1 Mode 2
Mode 3 Mode 4
Mode 5 Mode 6
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Mode 1

I

Mode 3 Mode 4

Mode 5

Mode 6
Figure 68 : Modes de contrainte
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Les modes naturels pour la vitesse 3600 tr/min

1T
L1
17

Figure 69 : Modes de déplacement
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Mode 2

Mode 4
Mode 6

Figure 70 : Modes de contrainte
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Annexed4 : Exemple de code python pour la soumission des travaux aux clusters

de calcul Québec [35]

#l/bin/bash

#SBATCH --account= account name # Specify account name

#SBATCH —time=00-01:00  # Specify time limit dd-hh-mm
#5BATCH --nodes=1 # Specify number compute nodes (1 or more)

#SBATCH --cpus-per-task=32 # Specify number cores per node (graham 32 or 44, cedar 32 or 48,
beluga 40)

#5BATCH --mem=0 # Do not change (allocate all memory per compute node)
#SBATCH --ntasks-per-node=1 # Do not change

#module load StdEnv/2016  # Applies to: graham, cedar, beluga

#module load ansys/2020B2  # Or older module versions

module load StdEnv/2020  # Applies to: graham, cedar, beluga, narval

module load ansys/2021R1  # Or newer module versions

NMNODES=$%(slurm_hi2h] py —format ANSYS-CFX)

# other options maybe appended to the following command line as needed

cfxSsolve -def file def -start-method "Intel MPI Distributed Parallel" -par-dist $NNODES
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